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Κεφάλαιο 1  

Εισαγωγή 

1.1 Γενικά για τους Κινητήρες Diesel 

Το φαινόµενο του θερµοκηπίου και το ολοένα αυξανόµενο κόστος του πετρελαίου λόγω 

της µεγάλης ζήτησης και της εξάντλησης των αντίστοιχων αποθεµάτων έχουν κινητοποιήσει 

τις κυβερνήσεις των αναπτυγµένων χωρών στη θέσπιση αυστηρότερων περιβαλλοντικών 

κριτηρίων και προδιαγραφών για τα οχήµατα όλων των τύπων. Συνεπώς, οι εταιρείες 

κατασκευής κινητήρων υποχρεώθηκαν να µειώσουν τους εκπεµπόµενους ρύπους για την 

τήρηση των περιβαλλοντικών κανονισµών, που θεσπίστηκαν παγκοσµίως την τελευταία 

δεκαετία. Επιπροσθέτως, οι κατασκευαστές κινητήρων αναγκάστηκαν να αναζητήσουν 

τεχνικές βελτίωσης της κατανάλωσης καυσίµου προκειµένου να περιοριστεί το κόστος 

χρήσης των οχηµάτων.  

Τα προηγούµενα χρόνια έγιναν αρκετές προσπάθειες για να βελτιωθούν περαιτέρω η 

απόδοση των κινητήρων Diesel και η οικονοµία καυσίµου, ώστε να περιοριστούν οι 

εκποµπές CO2 και εµµέσως άλλων αέριων και σωµατιδιακών ρύπων [1, 2, 3, 4]. Ο 

συνδυασµός ελέγχου της προπορείας, της πίεσης και του ρυθµού της έγχυσης, καθώς και 

της πίεσης υπερπλήρωσης µπορούν να µειώσουν την ειδική κατανάλωση καυσίµου στους 

κινητήρες Diesel άµεσης έγχυσης [2]. Επιπροσθέτως, η βελτίωση της απόδοσης των 

κινητήρων Diesel µπορεί να επιτευχθεί µε την αύξηση της θερµοδυναµικής απόδοσης του 

κύκλου λειτουργίας ή µε τη µείωση των µηχανικών απωλειών τους [5]. 

Η εφαρµογή των προηγούµενων τεχνικών έχει οδηγήσει σε σηµαντική µείωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου των κινητήρων αλλά οι δυνατότητες περαιτέρω βελτίωσης είναι 

περιορισµένες. Συνεπώς, νέες τεχνικές πρέπει να διερευνηθούν προκειµένου να επιτευχθεί 

µεγαλύτερη οικονοµία καυσίµου. Παρόλο που ο βαθµός απόδοσης των κινητήρων Diesel 

βελτιώθηκε σηµαντικά τα τελευταία χρόνια, σηµαντικό µερίδιο της χηµικής ενέργειας του 

καυσίµου απορρίπτεται στο περιβάλλον µέσω της ενέργειας των καυσαερίων. Έτσι, η 

ανακοµιδή µέρους της ενέργειας του απορριπτόµενου καυσαερίου είναι µια τεχνική, που 

µπορεί να συνεισφέρει σε ουσιώδη βελτίωση της συνολικής απόδοσης του κινητήρα Diesel. 

Στο παρελθόν υπήρξαν διάφορες προσπάθειες για την εκµετάλλευση της αποβαλλόµενης 

θερµότητας του καυσαερίου, που προέρχεται από κινητήρες Diesel, αλλά στις περισσότερες 

περιπτώσεις [6-27] η διερεύνηση δεν ήταν εκτεταµένη και οι απόπειρες βελτίωσης των 

τεχνικών αυτών διακόπηκαν εξαιτίας των χαµηλών τιµών του πετρελαίου, της υψηλής 

διαθεσιµότητας του και της «χαλαρής» νοµοθεσίας για τους εκπεµπόµενους ρύπους.  
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Στη συνέχεια γίνεται µια σύντοµη αναφορά στις βασικότερες διαθέσιµες τεχνικές 

ανακοµιδής της απορριπτόµενης θερµότητας του καυσαερίου του κινητήρα Diesel, καθώς και 

στις αντίστοιχες απόπειρες εφαρµογής των τεχνικών αυτών στο παρελθόν. 

 

1.2 Οι Τεχνικές Ανάκτησης Θερµότητας Καυσαερίου σε Κινητήρες 

Diesel στο Παρελθόν  

1.2.1 Γενικά 

Οι κυριότερες τεχνολογίες εκµετάλλευσης της ενέργειας του απορριπτόµενου καυσαερίου 

από κινητήρες Diesel, που έχουν µελετηθεί κατά καιρούς τις τελευταίες δεκαετίες, είναι οι 

ακόλουθες:  

� Η σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση µε την προσθήκη στροβίλου ισχύος µετά το 

στρόβιλο του υπερπληρωτή προκειµένου να µετατραπεί τµήµα της ενέργειας 

του καυσαερίου µέσω της εκτόνωσης του σε µηχανική ενέργεια (Mechanical 

Turbocompounding). 

� Εγκατάσταση ηλεκτρικής γεννήτριας µικρών διαστάσεων και υψηλών ταχυτήτων 

(ταχογεννήτρια) στον άξονα του υπερπληρωτή (Electrical Turbocompounding). 

� Απευθείας µετατροπή µέρους της θερµότητας του αποβαλλόµενου καυσαερίου 

σε ηλεκτρική ισχύ µε τη χρήση θερµοηλεκτρικής γεννήτριας.  

� Σύστηµα κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο οργανική ή ανόργανη χηµική 

ουσία ή µίγµα ουσιών.  

 

1.2.2 Εκµετάλλευση της Ενέργειας Καυσαερίου Κινητήρα Diesel µέσω 

Σύνθετης Στροβιλουπερπλήρωσης 

Η συνδυασµένη λειτουργία του κινητήρα Diesel και του στροβίλου ισχύος, όπου 

εκτονώνεται το ρεύµα του καυσαερίου, είναι µια τεχνική, που έχει υιοθετηθεί από διάφορους 

κατασκευαστές στο παρελθόν [6-12], προκειµένου να παραχθούν µεγαλύτερα ποσά ισχύος 

για την ίδια κατανάλωση καυσίµου. Οι πρώτες απόπειρες εφαρµογής της τεχνικής αυτής 

έγιναν τη δεκαετία του 1950 στην αεροπορική βιοµηχανία σε κινητήρες Otto και Diesel µε πιο 

γνωστά παραδείγµατα τις µηχανές Wright Cyclone και Napier Nomad [6]. Στη συνέχεια 

υπήρξαν εφαρµογές στροβίλου ισχύος συνδεδεµένου µηχανικά µε κινητήρα Diesel σε 

χερσαία στρατιωτικά οχήµατα. Ωστόσο, η ανάπτυξη του στροβίλου ισχύος µε ακροφύσιο 

µεταβλητής γεωµετρίας και µηχανισµό συνεχόµενης µεταβλητής µετάδοσης έδωσε τη 
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δυνατότητα εφαρµογής αυτής της τεχνικής σε φορτηγά οχήµατα βαρέως τύπου και µεγάλων 

αποστάσεων. Έτσι, τα πιο γνωστά παραδείγµατα είναι τα εξής:  

� Η εταιρεία Caterpillar [6, 7, 8, 9, 10] τροποποίησε εξακύλινδρο κινητήρα Diesel 

µε όγκο 14.6 lt µε την προσθήκη αξονικού στροβίλου ισχύος µετά το στρόβιλο 

του υπερπληρωτή. Ο στρόβιλος ισχύος συνδέεται µηχανικά µε το 

στροφαλοφόρο άξονα του κινητήρα µέσω µειωτήρα στροφών µε λόγο µείωσης 

27.5:1. Τα βασικότερα πλεονεκτήµατα της νέας διάταξης είναι η βελτίωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου κατά 4.7%.  

� Η εταιρεία Cummins [11, 12] εγκατέστησε στρόβιλο ισχύος ακτινικής ροής σε 

κινητήρα φορτηγού οχήµατος µετά το στρόβιλο του υπερπληρωτή, όπως 

φαίνεται στο σχήµα 1-1. Ο κινητήρας αποτελείται από 6 κυλίνδρους 

τοποθετηµένους σε σειρά µε συνολικό όγκο εµβολισµού 14lt. Σε πρώτο στάδιο 

έγινε η αξιολόγηση της µεθόδου σε εργαστηριακό περιβάλλον. Ακολούθησε η 

εγκατάσταση σε φορτηγό βαρέως τύπου, όπου στη συνέχεια έγιναν µετρήσεις 

σε τυπική διαδροµή. Τα αποτελέσµατα των µετρήσεων έδειξαν βελτίωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου bsfc περίπου 6% στο πλήρες φορτίο και 3% στο 

µερικό.  

 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Σχήµα 1-1 Εφαρµογή της Εταιρείας Cummins για την Ανάκτηση της Θερµότητας του 
Καυσαερίου µε τη χρήση Στροβίλου Ισχύος (Mechanical Turbocompounding) τοποθετηµένου 
µετά το Στρόβιλο του Υπερπληρωτή και σε Μηχανική Σύζευξη µε τον Άξονα του Κινητήρα. 

 

� Η προσθήκη στροβίλου ισχύος για την ανάκτηση της ενέργειας του καυσαερίου 

κινητήρα Diesel εξετάστηκε και από την εταιρεία Scania [6, 7, 8]. Στο σχήµα 1-2 

απεικονίζεται η εφαρµογή της σύζευξης στροβίλου ισχύος µε κινητήρα Diesel 

της εταιρείας Scania. Η εφαρµογή πραγµατοποιήθηκε σε βαρύ όχηµα µε 

υπερπληρωµένο κινητήρα Diesel 6 κυλίνδρων και όγκο 11 lt. Η συνδυασµένη 
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λειτουργία του στροβίλου ισχύος µε κινητήρα Diesel παρείχε 5% βελτίωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου συγκριτικά µε τον αρχικό κινητήρα στο πλήρες 

φορτίο και για την ίδια παροχή καυσίµου.  

 

Σχήµα 1-2 Εφαρµογή της Εταιρείας Scania για την Ανάκτηση της Θερµότητας του 
Καυσαερίου µε τη χρήση Στροβίλου Ισχύος (Mechanical Turbocompounding) τοποθετηµένου 
µετά το Στρόβιλο του Υπερπληρωτή και σε Μηχανική Σύζευξη µε τον Άξονα του Κινητήρα. 

 

Η προσθήκη στροβίλου ισχύος µετά το στρόβιλο του υπερπληρωτή έχει ως αποτέλεσµα 

την αύξηση της πίεσης καυσαερίου στον οχετό εξαγωγής επηρεάζοντας µε αυτό τον τρόπο 

τη διαφορά πίεσης µεταξύ εισαγωγής και εξαγωγής. Αυτό αποτελεί το µεγαλύτερο 

µειονέκτηµα της διάταξης διότι η αντίθλιψη, που ασκείται στον κινητήρα, µπορεί να γίνει 

εντονότερη στην περίπτωση ύπαρξης υψηλής πίεσης υπερπλήρωσης. Έτσι, υπάρχει 

κίνδυνος υπερβολικής αύξησης της πίεσης και της θερµοκρασίας στην είσοδο του στροβίλου 

του υπερπληρωτή. Ένα πρόσθετο πρόβληµα της τεχνικής αυτής αποτελεί το µέγεθος του 

µειωτήρα στροφών και οι µηχανικές του απώλειες. 

 

1.2.3 Εκµετάλλευση Ενέργειας Καυσαερίου µέσω του Στροβίλου του 

Υπερπληρωτή 

Η εξέλιξη στον τοµέα της τεχνολογίας των στροβιλοµηχανών και των ηλεκτρικών 

µηχανών, που συντελέστηκε τις τελευταίες δεκαετίες, παρέχει νέες δυνατότητες στους 

κατασκευαστές για την αξιοποίηση της αποβαλλόµενης θερµότητας του καυσαερίου από 

κινητήρα Diesel.  

Έτσι, η εταιρεία Caterpillar [13-15] υιοθέτησε µια εναλλακτική διάταξη για την 

εκµετάλλευση της ενέργειας καυσαερίου χωρίς στρόβιλο ισχύος. Συγκεκριµένα, στο 
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προτεινόµενο σύστηµα χρησιµοποιήθηκε τροποποιηµένος στρόβιλος για τον υπερπληρωτή, 

ώστε να καλύπτει όχι µόνο τις ενεργειακές ανάγκες του συµπιεστή αλλά και να µετατρέπει 

µέρος της αποβαλλόµενης θερµότητας του καυσαερίου σε ηλεκτρική ενέργεια. Ο στρόβιλος 

του υπερπληρωτή αντικαθιστά το στρόβιλο ισχύος της προηγούµενης τεχνικής. Στη διάταξη 

αυτή χρησιµοποιήθηκε γεννήτρια υψηλής ταχύτητας, που τοποθετήθηκε στον άξονα του 

υπερπληρωτή. Η γεννήτρια αυτή είναι µια ηλεκτρική µηχανή, που λειτουργεί εναλλακτικά και 

ως κινητήρας για την υποβοήθηση του συµπιεστή κατά τη µεταβατική λειτουργία του 

συστήµατος. Τα αποτελέσµατα των πρώτων δοκιµών έδειξαν µείωση της ειδικής 

κατανάλωσης κατά 5% σε µια τυπική διαδροµή. Επιπροσθέτως, παρατηρήθηκε ότι στην 

περίπτωση, που τα εξαρτήµατα του υπερπληρωτή, δηλαδή ο συµπιεστής και ο στρόβιλος, 

έχουν υψηλό βαθµό απόδοσης τότε η µέγιστη τιµή της µείωσης της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου είναι περίπου 9-10%. Στο σχήµα 1-3 απεικονίζονται δυο όψεις του 

τροποποιηµένου υπερπληρωτή, που χρησιµοποίησε η εταιρεία Caterpillar για την ανάκτηση 

µέρους της θερµότητας του αποβαλλόµενου καυσαερίου από κινητήρα Diesel (Electrical 

Turbocompounding).  

 

 

 
Σχήµα 1-3 Εφαρµογή της Εταιρείας Catterpillar µε Γεννήτρια/ Μοτέρ τοποθετηµένη στον 

Άξονα του Υπερπληρωτή για την Ανάκτηση Θερµότητας Καυσαερίου (Electrical 
Turbocompounding). 
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1.2.4 Ανάκτηση Θερµότητας Καυσαερίου µε χρήση Συστήµατος Κύκλου 

Rankine 

Η τεχνολογία εκµετάλλευσης τµήµατος της αποβαλλόµενης θερµότητας καυσαερίου του 

κινητήρα Diesel µε τη χρήση κύκλου Rankine έχει εξεταστεί στο παρελθόν [16-24]. Στη 

συνέχεια αναφέρονται οι σηµαντικότερες προσπάθειες, που έγιναν τις τελευταίες δεκαετίες, 

για την εφαρµογή της συγκεκριµένης τεχνικής σε κινητήρα Diesel βαρέως οχήµατος.  

Στη δεκαετία του 1970 οι εταιρείες Mack Trucks και Thermo Electron συνεργάστηκαν στα 

πλαίσια ερευνητικού προγράµµατος, το οποίο χρηµατοδοτήθηκε από το Υπουργείο 

Ενέργειας των ΗΠΑ (DOE) [18, 19, 20]. Στόχος της ερευνητικής προσπάθειας ήταν η 

κατασκευή συστήµατος οργανικού κύκλου Rankine, που εγκαταστάθηκε σε κινητήρα Diesel 

(µοντέλο ENDT-676) βαρέως οχήµατος της εταιρείας Mack Trucks. Το εργαζόµενο µέσο, 

που χρησιµοποιήθηκε ήταν η φλουορινόλη-50 (Fluorinol-50), το οποίο είναι ένα µίγµα 

αποτελούµενο κατά 50% από τριφλουοροαιθανόλη και κατά 50% από νερό. Στο σχήµα 1-4 

απεικονίζεται η διάταξη του κύκλου Rankine, που χρησιµοποιήθηκε στη συγκεκριµένη 

εφαρµογή, και η οποία αποτελείται από : 

� Εναλλάκτη θερµότητας καυσαερίου και εργαζόµενου µέσου. Ο εναλλάκτης έχει 

διαστάσεις 19.81x30.99x128.78cm. Το εργαζόµενο µέσο ρέει δια µέσου 

ελικοειδών σωληνώσεων µε πτερύγια, ενώ το ρεύµα του καυσαερίου ρέει στην 

εξωτερική πλευρά των σωληνώσεων του εναλλάκτη. Η εξωτερική διάµετρος των 

σωληνώσεων είναι 9.5mm. Στη διάταξη υπάρχει εναλλακτική διαδροµή για το 

καυσαέριο µε αντίστοιχη βαλβίδα και σωλήνα, που επιτρέπει στο ρεύµα του 

καυσαερίου την παράκαµψη του εναλλάκτη, όταν αυτό απαιτηθεί.  

� Ολοκληρωµένη συσκευή ανακοµιστή (ή αναγεννητή) θερµότητας µαζί µε 

συµπυκνωτή. Ο συµπυκνωτής είναι ένας υδρόψυκτος πλακοειδής εναλλάκτης 

µε πτερυγώσεις κατασκευασµένος από κράµα αλουµινίου. Ο εναλλάκτης του 

ανακοµιστή θερµότητας αποτελείται από συνεχόµενους πτερυγωτούς σωλήνες, 

µε κατάλληλη εσωτερική διαµόρφωση προκειµένου να αυξηθεί η µεταφορά 

θερµότητας. Οι δυο αυτοί εναλλάκτες θερµότητας είναι τοποθετηµένοι µαζί ως 

µια ενιαία συσκευή.  

� Τροφοδοτική Αντλία. Η αντλία αποτελείται από τρεις κυλίνδρους 

τοποθετηµένους ακτινικά διαθέτοντας µεταβλητό εκτόπισµα. Στην κανονική 

λειτουργία της εγκατάστασης η αντλία κινείται από το στρόβιλο εκτόνωσης του 

κύκλου Rankine. Ωστόσο, στην εκκίνηση του συστήµατος η απαιτούµενη ισχύς 

για την κίνηση της αντλίας δίνεται από τον κινητήρα Diesel.  

� Στρόβιλος εκτόνωσης µε ενσωµατωµένο κιβώτιο ταχυτήτων. Ο στρόβιλος που 

χρησιµοποιείται έχει 3 βαθµίδες µε αξονική διεύθυνση της ροής του 
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εργαζόµενου µέσου. Ο ρότορας των δυο πρώτων βαθµίδων του στροβίλου έχει 

διάµετρο 6.22 cm και ο ρότορας της τρίτης βαθµίδας έχει διάµετρο 7.72 cm. Ο 

λόγος εκτόνωσης στο στρόβιλο είναι 7.51 και η ταχύτητα περιστροφής στον 

άξονα του στροβίλου είναι 60000 rpm. Το ενσωµατωµένο κιβώτιο ταχυτήτων 

τοποθετείται για την απευθείας σύζευξη του στροβίλου-εκτονωτή µε τον άξονα 

του κινητήρα Diesel. 

� Ενιαίο ψυγείο κινητήρα και κύκλου Rankine, που αποτελείται από δυο 

ξεχωριστά τµήµατα ψυγείου τοποθετηµένα το ένα πίσω από το άλλο. Το πρώτο 

τµήµα καλύπτει τις ψυκτικές ανάγκες του κινητήρα Diesel, όπου το ψυκτικό υγρό 

του έχοντας απορροφήσει τη θερµότητα από τα χιτώνια των κυλίνδρων και τα 

άλλα τµήµατα του κινητήρα αποβάλλει τη θερµότητα του στο περιβάλλον. Το 

δεύτερο τµήµα του ψυγείου καλύπτει τις ψυκτικές ανάγκες του κύκλου Rankine, 

όπου αποβάλλεται η θερµότητα της συµπύκνωσης του εργαζόµενου µέσου. 

� Ανεµιστήρας ψύξης προκείµενου να ενισχυθεί η ροή του αέρα ψύξης, που 

κατευθύνεται προς το ενιαίο ψυγείο του κινητήρα Diesel και του κύκλου 

Rankine. Η κίνηση του ανεµιστήρα επιτυγχάνεται µέσω του κινητήρα Diesel και 

η ταχύτητα περιστροφής του ρυθµίζεται µε αυτόµατο τρόπο, ώστε να 

καλύπτονται οι ανάγκες ψύξης. 

 

 
Σχήµα 1-4 ∆ιάταξη Οργανικού Κύκλου Rankine για την Ανάκτηση Θερµότητας του 

Καυσαερίου σε Βαρύ Όχηµα (Εφαρµογή της Εταιρείας Thermoelectron). 

 

Στη συγκεκριµένη διάταξη αναπτύχθηκε µέθοδος για τον καθαρισµό του εναλλάκτη 

θερµότητας του καυσαερίου από τις επικαθίσεις αιθάλης στις επιφάνειες επαφής του, που 

µειώνουν τη µετάδοση της θερµότητας. Οι επικαθίσεις (fouling) [18] αυτές δηµιουργούνται 

λόγω της ψύξης της αιθάλης του καυσαερίου σε µερικά σηµεία του εναλλάκτη θερµότητας. 
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Οι εργαστηριακές δοκιµές αποκάλυψαν βελτίωση στην παραγόµενη ισχύ από 11 έως και 

16%, διατηρώντας σταθερή την κατανάλωση καυσίµου. Ακολούθως, η εγκατάσταση του 

κύκλου Rankine και του κινητήρα Diesel προσαρµόστηκαν σε βαρύ όχηµα και έγιναν δοκιµές 

σε τυπικές διαδροµές εκτός πόλης και σε αυτοκινητόδροµο, όπου διαπιστώθηκε η 

δυνατότητα µείωσης της ειδικής κατανάλωσης του καυσίµου έως και 12.5% [18]. 

Μια άλλη σηµαντική προσπάθεια εφαρµογής του κύκλου Rankine για την ανάκτηση της 

αποβαλλόµενης θερµότητας καυσαερίου του κινητήρα Diesel έγινε από το εργαστήριο του 

Argonne National Institute [20], όπου διερευνήθηκε η δυνατότητα χρήσης ολοκληρωµένου 

κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο το ψυκτικό του κινητήρα. Η προθέρµανση του 

εργαζόµενου µέσου γίνεται µε την απόσπαση θερµότητας από τις κυλινδροκεφαλές, όπου 

κυκλοφορεί το ψυκτικό µέσο. Η ιδιαιτερότητα της διάταξης, που προτάθηκε σε αυτή την 

περίπτωση, είναι η λειτουργία ενός κυλίνδρου του κινητήρα ως εκτονωτή καταργώντας έτσι 

τις µηχανικές απώλειες της σύνδεσης του εκτονωτή µε τον κινητήρα. Το µέγιστο όφελος από 

την εγκατάσταση αυτή είναι η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου κατά 12%.  

Επιπροσθέτως, η εταιρεία Thermo Electron συνέταξε έρευνα για κύκλο Rankine µε τη 

χρήση ενός ειδικού οργανικού µέσου, που αναπτύχθηκε για τις ανάγκες της εφαρµογής. Το 

συγκεκριµένο µέσο είναι µίγµα αποτελούµενο κατά 60% από πενταφλουοροβενζένιο (PFB) 

και κατά 40% από εξαφλουοροβενζένιο (HFB) [17]. Οι µετρήσεις έδειξαν ότι το οργανικό αυτό 

µίγµα παρουσιάζει υψηλή θερµική και χηµική σταθερότητα. Όπως αναφέρθηκε, η ειδική 

κατανάλωση καυσίµου της εγκατάστασης µειώθηκε κατά 14%. 

 

1.2.5 Εκµετάλλευση Θερµότητας Καυσαερίου µε τη χρήση Θερµοηλεκτρικής 

Γεννήτριας  

Μια εναλλακτική µέθοδος ανάκτησης της θερµότητας του καυσαερίου, που αποβάλλεται 

από κινητήρα Diesel, είναι η χρήση των θερµοηλεκτρικών γεννητριών [25, 26, 27]. Η 

κυριότερη ιδιαιτερότητα της µεθόδου αυτής είναι η έλλειψη µηχανικών τµηµάτων. 

Συγκεκριµένα, η λειτουργία των θερµοηλεκτρικών γεννητριών βασίζεται στο θερµοηλεκτρικό 

φαινόµενο (φαινόµενο Seebeck). Η θερµοηλεκτρική γεννήτρια κατασκευάζεται από οµάδα 

στοιχειωδών τµηµάτων (modules), που µετατρέπουν απευθείας τη θερµική ενέργεια του 

καυσαερίου σε ηλεκτρική ενέργεια. Η εταιρεία Hi-Z έχει ήδη αναπτύξει θερµοηλεκτρική 

γεννήτρια 1kW για κινητήρες Diesel φορτηγού οχήµατος [25, 26]. Ωστόσο, ο βαθµός 

απόδοσης των τωρινών θερµοηλεκτρικών υλικών είναι περιορισµένος έχοντας ως 

αποτέλεσµα την ακαταλληλότητα τους για πρακτικές εφαρµογές. Στο σχήµα 1-5 δίνεται το 

στοιχειώδες τµήµα (module) θερµοηλεκτρικής γεννήτριας, ενώ στο σχήµα 1-6 απεικονίζεται η 
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διάταξη θερµοηλεκτρικής γεννήτριας εγκατεστηµένης στον αποσιωπητήρα (muffler) της 

εξαγωγής του κινητήρα ενός φορτηγού. 

 

 
Σχήµα 1-5 Στοιχειώδες Τµήµα (module Hz-14) της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας της Εταιρείας 

Hi-Z. 

 

 
Σχήµα 1-6 Εφαρµογή της Εταιρείας Hi-Z σε Βαρύ Όχηµα µε Εγκατάσταση Θερµοηλεκτρικής 

Γεννήτριας για την Ανάκτηση της Θερµότητας του Καυσαερίου. 

 

Ωστόσο, στο µέλλον αναµένεται σηµαντική βελτίωση του βαθµού απόδοσης των 

θερµοηλεκτρικών γεννητριών, που αποτελούνται από θερµοηλεκτρικά υλικά µε ειδικές 

εκδόσεις στοιχείων Quantum Well. Οι γεννήτριες αυτές πρόκειται να έχουν βαθµό 

µετατροπής (απόδοσης) άνω του 20%. Σε αυτή την περίπτωση η προκαλούµενη βελτίωση 

της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου του κινητήρα Diesel θα είναι της τάξης του 8 µε 10% [27]. 
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1.3 Σκοπός της ∆ιδακτορικής ∆ιατριβής 

Λαµβάνοντας υπόψην όλα τα προαναφερθέντα στοιχεία, δηµιουργείται η ανάγκη 

διεξοδικής ανάλυσης των µεθόδων εκµετάλλευσης της θερµότητας καυσαερίου, που 

αποβάλλεται από κινητήρα Diesel στο περιβάλλον. Είναι απαραίτητο να διερευνηθούν τα 

πιθανά πλεονεκτήµατα και µειονεκτήµατα της εφαρµογής των τεχνικών ανάκτησης 

θερµότητας καυσαερίου σε κινητήρες Diesel. Επιπροσθέτως, πρέπει να αξιολογηθούν οι 

προοπτικές της χρήσης των τεχνικών αυτών και οι δυνατότητες περαιτέρω βελτίωσης τους.  

Η παρούσα διδακτορική διατριβή αποτελεί µέρος της ερευνητικής εργασίας, που 

εκπονήθηκε στα πλαίσια του ευρωπαϊκού ερευνητικού προγράµµατος «Green Heavy Duty 

Engine». Ο βασικός στόχος της διδακτορικής διατριβής είναι η διερεύνηση των δυνατοτήτων 

µείωσης της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου µε τη χρήση των ακόλουθων τεχνολογιών 

ανακοµιδής θερµότητας: 

� Εγκατάσταση ηλεκτρικής γεννήτριας στον άξονα του υπερπληρωτή κινητήρα 

Diesel, όπου ο στρόβιλος του υπερπληρωτή ανακτά τµήµα της θερµικής 

ενέργειας του απορριπτόµενου καυσαερίου. 

� Εγκατάσταση σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης σε κινητήρα Diesel, όπου ο 

στρόβιλος ισχύος αποσπά µέρος της απορριπτόµενης θερµικής ενέργειας των 

καυσαερίων, που εξέρχονται από το στρόβιλο του υπερπληρωτή. 

� Θερµοηλεκτρική γεννήτρια, που τοποθετείται στην έξοδο των καυσαερίων του 

κινητήρα Diesel.  

� Σύστηµα κύκλου Rankine, που εκµεταλλεύεται µέρος της θερµότητας του κύριου 

και του ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου, καθώς και τµήµα της 

θερµότητας του ψυγείου του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα. 

Στα πλαίσια της διερεύνησης των προαναφερόµενων τεχνολογιών ανάκτησης θερµότητας 

η παρούσα διατριβή περιλαµβάνει, επιπροσθέτως, τα εξής: 

� Εκτίµηση των διαστάσεων της απαιτούµενης ψυκτικής διάταξης του συστήµατος 

του κινητήρα Diesel µε εγκατεστηµένο κύκλο Rankine.  

� ∆ιερεύνηση της δυνατότητας βελτίωσης της λειτουργίας του συστήµατος 

διαχείρισης ρύπων µέσω του κύκλου Rankine. Συγκεκριµένα, εξετάζεται η 

εναλλακτική χρήση της διάταξης του κύκλου Rankine για τη βελτίωση και την 

προστασία της λειτουργίας του συστήµατος διαχείρισης ρύπων κατά τη διάρκεια 

της κανονικής λειτουργίας του αλλά και της αναγέννησης της παγίδας αιθάλης. 

� Εκτίµηση των διαστάσεων και χαρακτηριστικών του συστήµατος διαχείρισης και 

αποθήκευσης της παραγόµενης ηλεκτρικής ενέργειας από την ανάκτηση της 

θερµότητας καυσαερίου.  
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� Υπολογισµός των διαστάσεων και χαρακτηριστικών του συστήµατος του κύκλου 

Rankine και συγκεκριµένα των εναλλακτών θερµότητας, του κυκλοφορητή και 

του εκτονωτή.  

� ∆ιερεύνηση των δυνατοτήτων τοποθέτησης του συστήµατος του κύκλου 

Rankine στο αµάξωµα βαρέως οχήµατος και παρουσίαση της βέλτιστης 

εκδοχής. 

Η ανάλυση βασίζεται σε µοντέλα προσοµοίωσης, που αναπτύχθηκαν για κάθε µια από τις 

εξεταζόµενες διατάξεις εκµετάλλευσης θερµότητας. Αρχικά αναπτύχθηκε µοντέλο 

προσοµοίωσης του κινητήρα Diesel για την εκτίµηση της παραγόµενης ισχύος και της 

απορριπτόµενης θερµότητας του καυσαερίου. Το µοντέλο αυτό τροποποιήθηκε για τις 

ανάγκες της ανάλυσης της ανακοµιδής θερµότητας µε τη χρήση του υπερπληρωτή και της 

σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης. Η τελευταία τεχνική εξετάζεται περαιτέρω αξιοποιώντας 

τους χάρτες λειτουργίας του υπερπληρωτή και του στροβίλου ισχύος. Όσον αφορά τον κύκλο 

Rankine αναπτύχθηκε ξεχωριστό µοντέλο προσοµοίωσης για την περιγραφή του 

θερµοδυναµικού κύκλου, της λειτουργίας των εναλλακτών θερµότητας και των ιδιοτήτων του 

εργαζόµενου µέσου. Επιπροσθέτως, αναπτύχθηκε µοντέλο προσοµοίωσης της 

θερµοηλεκτρικής γεννήτριας για την αξιολόγηση των δυνατοτήτων της να ανακτά τµήµα της 

θερµότητας καυσαερίου.  

Ολοκληρώνοντας την ενότητα αυτή, επισηµαίνεται ότι λόγω της φύσης της παρούσας 

διδακτορικής διατριβής δεν υπάρχουν διαθέσιµα πειραµατικά στοιχεία. Συνεπώς, η 

αξιολόγηση των παραγόµενων αποτελεσµάτων βασίζεται αποκλειστικά στη βιβλιογραφία. 
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Κεφάλαιο 2  

Μοντέλο Προσοµοίωσης της Λειτουργίας του Κινητήρα Diesel 

2.1 Εισαγωγή 

Οι σύγχρονοι κινητήρες Diesel για βαρέα οχήµατα είναι υπερπληρωµένοι διαθέτοντας 

διαφόρων ειδών συστήµατα έγχυσης, όπως κοινού οχετού και συγκρότηµα εγχυτήρα-

αντλίας. Σε µερικούς κινητήρες υπάρχει σύστηµα ανακυκλοφορίας καυσαερίου για τον έλεγχο 

και περιορισµό των εκποµπών των οξειδίων του αζώτου (NOx). Επιπροσθέτως, τα τελευταία 

χρόνια σε πολλούς κινητήρες Diesel χρησιµοποιείται υπερπληρωτής µε στρόβιλο µεταβλητής 

γεωµετρίας. Η τήρηση των αυστηρών περιβαλλοντικών περιορισµών διασφαλίζεται µε την 

προσθήκη συστήµατος διαχείρισης ρύπων σε όλους τους κινητήρες Diesel.  

Η µέγιστη τιµή της µέσης ενεργού πίεσης µεταβάλλεται µεταξύ 10 και 24bar µε συνολικό 

όγκο κυλίνδρων άνω των 5 λίτρων. Η γενική τάση, που παρατηρείται σήµερα στα βαρέα 

οχήµατα, είναι η αύξηση της πίεσης υπερπλήρωσης των κινητήρων Diesel µε ταυτόχρονη 

αύξηση της παροχής καυσίµου για να µειωθεί ο συνολικός όγκος εµβολισµού και να αυξηθεί 

η συγκέντρωση ισχύος. Βασικό πλεονέκτηµα της προηγούµενης τεχνικής είναι η παραγωγή 

περιορισµένων τύπων κινητήρων για µεγάλο εύρος παραγόµενης ισχύος. Επιπροσθέτως, η 

αύξηση της µέσης ενεργού πίεσης στους κινητήρες Diesel συνοδεύεται µε την άνοδο της 

µέγιστης πίεσης καύσης και συµβάλλει στη µείωση των µηχανικών απωλειών. 

Στην παρούσα διδακτορική διατριβή ο εξεταζόµενος κινητήρας Diesel είναι 

πολυκύλινδρος, υπερπληρωµένος και διαθέτει σύστηµα άµεσης έγχυσης του καυσίµου. Όλες 

οι εξεταζόµενες περιπτώσεις, που διερευνώνται στη συνέχεια της διατριβής, αναφέρονται σε 

µόνιµη λειτουργία του κινητήρα Diesel.  

Στα πλαίσια της διερεύνησης των τεχνολογιών ανάκτησης θερµότητας απαιτείται µοντέλο 

προσοµοίωσης της λειτουργίας του κινητήρα Diesel, το οποίο περιγράφεται εκτενώς σε αυτό 

το κεφάλαιο. Η συµβολή του συγκεκριµένου µοντέλου είναι πολύ σηµαντική διότι µειώνει τον 

απαιτούµενο υπολογιστικό χρόνο και βοηθά στην κατανόηση των φαινοµένων, που 

συντελούνται στα διάφορα τµήµατα του κινητήρα. Στόχος της προσοµοίωσης αυτής είναι η 

δηµιουργία ενός υπολογιστικού εργαλείου για την εκτίµηση της παραγόµενης ισχύος του 

κινητήρα Diesel και της διαθέσιµης προς εκµετάλλευση θερµότητας του καυσαερίου του. 

Επιπροσθέτως, το µοντέλο προσοµοίωσης χρησιµοποιείται για την εκτίµηση της επίδρασης 

των εξεταζόµενων τεχνικών ανάκτησης θερµότητας στη λειτουργία του κινητήρα. Εξάλλου η 

διερεύνηση των µεθόδων ανακοµιδής θερµότητας καυσαερίου µέσω του υπερπληρωτή και 

της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης βασίζεται σε τροποποιηµένη εκδοχή του µοντέλου 

προσοµοίωσης του κινητήρα. 
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2.2 Περιγραφή του Μοντέλου Προσοµοίωσης 

2.2.1 Γενική Περιγραφή 

Για την προσοµοίωση της λειτουργίας του κινητήρα Diesel επιλέγεται το µονοζωνικό 

µοντέλο ανοιχτού κύκλου, το οποίο βασίζεται στις ακόλουθες παραδοχές [1, 2] :  

� Χωρική οµοιοµορφία των πιέσεων, θερµοκρασιών και συστάσεων µέσα στον 

κάθε κύλινδρο του κινητήρα, καθώς και στους οχετούς εισαγωγής και εξαγωγής 

σε κάθε χρονική στιγµή.  

� Για την εναλλαγή των αερίων χρησιµοποιείται η µέθοδος πλήρωσης-κένωσης 

(filling and emptying). 

� Καύσιµο θεωρείται το κανονικό δωδεκάνιο C12H26, διότι προσεγγίζει σε 

ικανοποιητικό βαθµό τις ιδιότητες του πραγµατικού καυσίµου Diesel. Η 

θερµογόνος δύναµη του καυσίµου είναι 42500 kJ/kg.  

� Η διάσπαση των προϊόντων της καύσης αµελείται λόγω των σχετικά χαµηλών 

θερµοκρασιών του κύκλου (<2000 Κ).  

� Τα συστατικά του µίγµατος καυσαερίων είναι τα ακόλουθα: O2, N2, CO2 και H2O. 

� Το εργαζόµενο µέσο (µίγµα καυσαερίων) θεωρείται τέλειο αέριο [1, 2]. 

Οι βασικές αρχές στις οποίες στηρίζεται το µονοζωνικό µοντέλο του κινητήρα Diesel και η 

προσοµοίωση των διαφόρων υποσυστηµάτων του είναι: 

� Η εφαρµογή του πρώτου θερµοδυναµικού νόµου σε κλειστό και ανοικτό 

σύστηµα. 

� Η καταστατική εξίσωση των τέλειων αερίων. 

� Η αρχή της διατήρησης της µάζας σε κάθε όγκο ελέγχου.  

� Ο υπολογισµός των θερµοδυναµικών και ρευστοµηχανικών ιδιοτήτων του 

εργαζόµενου µίγµατος του κινητήρα Diesel. 

� Ο υπολογισµός του όγκου κάθε κυλίνδρου του κινητήρα σε κάθε χρονική στιγµή. 

� Το µοντέλο περιγραφής της διαδικασίας της καύσης σε κάθε κύλινδρο του 

κινητήρα Diesel.  

� Ο υπολογισµός του ρυθµού έγχυσης του καυσίµου του κινητήρα Diesel.  

� Η εναλλαγή αερίων µε τον υπολογισµό της συναλλαγής µάζας µέσω των 

βαλβίδων εισαγωγής και εξαγωγής του κινητήρα Diesel.  

� Ο υπολογισµός των απωλειών θερµότητας του κινητήρα.  

� Η περιγραφή της λειτουργίας του πολυκύλινδρου κινητήρα.  

� Το µοντέλο περιγραφής της λειτουργίας του υπερπληρωτή. 

Στη συνέχεια του κεφαλαίου ακολουθεί αναλυτική περιγραφή των προαναφερθέντων 

βασικών αρχών και υποσυστηµάτων του µοντέλου προσοµοίωσης. 
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2.2.2 Πρώτος Θερµοδυναµικός Νόµος  

Η περιγραφή των διεργασιών, που συντελούνται στο εσωτερικό των διαφόρων όγκων 

ελέγχου, βασίζεται στον πρώτο θερµοδυναµικό νόµο ο οποίος περιγράφεται από την 

ακόλουθη εξίσωση [1,2,3,4,5,6]: 

     − = −∑ jL
j

j

dmdQ dV dU
p h

dφ dφ dφ dφ
    (2.1) 

όπου ο όρος dQL/dφ εκφράζει το ρυθµό απωλειών θερµότητας µέσω συναγωγής ή/και 

ακτινοβολίας προς τα τοιχώµατα του κυλίνδρου ή των οχετών εισαγωγής και εξαγωγής, p 

είναι η πίεση που επικρατεί στον εξεταζόµενο όγκο αναφοράς , dmj είναι η συναλλασσόµενη 

µάζα στο χρονικό βήµα dφ και hj είναι η ειδική ενθαλπία της µάζας αυτής. Στη σχέση 2.1 ο 

όρος dV/dφ είναι ο ρυθµός µεταβολής του όγκου ελέγχου, ενώ p(dV/dφ) είναι το έργο 

ογκοµεταβολής. Ο όρος dU/dφ εκφράζει την µεταβολή της εσωτερικής ενέργειας του 

µίγµατος καυσίµου-αέρα-καυσαερίων. Η συναλλασσόµενη στοιχειώδης µάζα dmj είναι θετική, 

όταν εισέρχεται στον εξεταζόµενο όγκο αναφοράς και αρνητική, όταν εξέρχεται από αυτόν.  

Η αναλυτική διατύπωση του πρώτου θερµοδυναµικού νόµου για τον κύλινδρο j του 

κινητήρα είναι [1,2,3,4]: 

   − = + −cyl,j cyl,j cyl,j inlm-j j-exhm
inlm-j j-exhm

dQ dV dU dm dm
p h h

dφ dφ dφ dφ dφ
  (2.2) 

όπου οι δείκτες inlm και exhm αναφέρονται στους οχετούς εισαγωγής και εξαγωγής 

αντίστοιχα.  

Η λεπτοµερής διατύπωση του πρώτου θερµοδυναµικού νόµου για τον οχετό εισαγωγής 

είναι η ακόλουθη [1,2,3,4]: 

   −∑
Ncyl

inlm-jcompr-inlminlm inlm
compr-inlm inlm-j

i

dmdmdQ dU
= + h h

dφ dφ dφ dφ
   (2.3) 

όπου ο δείκτης compr-inlm αναφέρεται στο ρεύµα του αέρα, που εξέρχεται από το συµπιεστή 

και κατευθύνεται στον οχετό εισαγωγής. 

Η αντίστοιχη διατύπωση του πρώτου θερµοδυναµικού νόµου στον οχετό εξαγωγής είναι:  

   −∑
Ncyl

j-exhmexhm exhm exhm-turb
j-exhm exhm-turb

i

dmdQ dU dm
= + h h

dφ dφ dφ dφ
  (2.4) 

όπου ο δείκτης exhm-turb αναφέρεται στο ρεύµα καυσαερίου, που εξέρχεται από τον οχετό 

εξαγωγής και κατευθύνεται προς το στρόβιλο του υπερπληρωτή [1,2,3,4].  

 

2.2.3 Καταστατική Εξίσωση των Τέλειων Αερίων 

Στο µοντέλο προσοµοίωσης το εργαζόµενο µίγµα θεωρείται τέλειο αέριο του οποίου η 

καταστατική εξίσωση περιγράφεται από τη σχέση [1,2,3,4]:  
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      GpV mR T=      (2.5) 

όπου m είναι η µάζα του εργαζόµενου µέσου στην εξεταζόµενη χρονική στιγµή.  

Η καταστατική εξίσωση σε διαφορική µορφή ως προς τη γωνία περιστροφής του 

στροφάλου του κινητήρα εκφράζεται από την παρακάτω σχέση [1,2,3,4]: 

     G G

dV dp dT dm
p +V =mR +R T

dφ dφ dφ dφ
   (2.6) 

όπου RG=Rmol/MB είναι η σταθερά των αερίων, Rmol είναι η γενική σταθερά των τέλειων 

αερίων, η οποία ισούται µε 8314 J/kmol K, και ΜΒ είναι το µοριακό βάρος του µίγµατος.  

Ο υπολογισµός της πυκνότητας του εργαζόµενου µίγµατος γίνεται µε βάση την ακόλουθη 

διατύπωση, που προκύπτει από την καταστατική εξίσωση: 

      
G

p
ρ=

R T
     (2.7) 

 

2.2.4 ∆ιατήρηση της Μάζας 

Επιπροσθέτως, η διαδικασία της προσοµοίωσης στηρίζεται στην αρχή διατήρησης της 

µάζας για κάθε κύλινδρο και διατυπώνεται ως εξής [1,2,3,4]: 

     −j inlm-j j-exhmdm dm dm
=

dφ dφ dφ
    (2.8) 

όπου η µεταβολή του περιεχοµένου σε έναν κύλινδρο j ισούται µε τη διαφορά της παροχής 

µάζας, που εξέρχεται στον οχετό εξαγωγής από την αντίστοιχη παροχή µάζας, που 

εισέρχεται στον κύλινδρο προερχόµενη από τον οχετό εισαγωγής. 

Η διατήρησης µάζας για τον οχετό εξαγωγής διατυπώνεται από την ακόλουθη σχέση: 

     −∑
Ncyl

j-exhmexhm exhm-turb

i

dmdm dm
=

dφ dφ dφ
   (2.9) 

όπου ο ρυθµός µεταβολής της µάζας του οχετού εξαγωγής ισούται µε τη διαφορά της 

παροχής της εισερχόµενης και της εξερχόµενης µάζας, που κατευθύνεται στο στρόβιλο του 

υπερπληρωτή. 

Η αντίστοιχη διατύπωση της αρχής της συνέχειας για τον οχετό εισαγωγής είναι η 

ακόλουθη: 

     
Ncyl

inlm-jcompr-inlminlm

i

dmdmdm
=

dφ dφ dφ
−∑    (2.10) 

όπου ο ρυθµός µεταβολής της µάζας του οχετού εισαγωγής ισούται µε τη διαφορά της 

παροχής της εισερχόµενης µάζας από το συµπιεστή και της εξερχόµενης µάζας, που 

κατευθύνεται στους κυλίνδρους του κινητήρα. 
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2.2.5 Υπολογισµός Θερµοδυναµικών και Ρευστοµηχανικών Ιδιοτήτων του 

Εργαζόµενου Μίγµατος 

Οι θερµοδυναµικές ιδιότητες του εργαζόµενου µέσου (αέρας-καυσαέριο) θεωρούνται ως 

συνάρτηση της θερµοκρασίας [1,2,3,4,7] και όχι της πίεσης δεδοµένης της παραδοχής ότι το 

εργαζόµενο µέσο είναι τέλειο αέριο.  

Ειδικότερα, η ειδική γραµµοµοριακή ενθαλπία του συστατικού «i» δίνεται από την 

πολυωνυµική σχέση [1,2,3,4,7]: 

    = + + +2 3 4
mol,i mol i1 i2 i3 i4h (T) R (α T α T α T α T )    (2.11) 

όπου οι τιµές των πολυωνυµικών συντελεστών αij δίνονται στον πίνακα 2-1 [7] για όλα τα 

συστατικά του µίγµατος. Η ειδική γραµµοµοριακή εσωτερική ενεργεία του συστατικού «i» 

διατυπώνεται ως εξής: 

     = −mol,i mol,i molu (T) h (T) R T     (2.12) 

Για τον υπολογισµό της απόλυτης ειδικής γραµµοµοριακής ενθαλπίας χρησιµοποιείται η 

ακόλουθη έκφραση: 

     = +mol,i mol,i 0ih h (T) h      (2.13) 

όπου h0i είναι η ενθαλπία σχηµατισµού. Η απόλυτη ειδική γραµµοµοριακή εσωτερική 

ενέργεια είναι: 

     = +mol,i mol,i 0iu u (T) u      (2.14) 

Οι τιµές των ενθαλπιών σχηµατισµού h0i και της εσωτερικής ενέργειας u0i στο απόλυτο µηδέν 

είναι ίσες µε το συντελεστή αi5 ( = =0i 0i i5h u α ), που δίνεται στον πίνακα 2-1 για τα συστατικά 

του µίγµατος.  

 

Συστατικό i j=1 j=2 j=3 j=4 j=5 
CO2 3.10 2.73x10-3 -7.89x10-7 8.66x10-11 -3.94x108 

H2O 3.74 5.66x10-4 4.95x10-8 -1.82x10-11 -2.39x108 

O2 3.25 6.52x10-4 -1.50x10-7 1.54x10-11 0 

N2 3.34 2.94 x10-4 1.95x10-9 -6.57x10-12 0 

C12H26 6.40 5.30 x10-2 -1.27x10-5 1.06x10-9 -2.90x108 

Πίνακας 2-1 Πολυωνυµικοί Συντελεστές για τον Υπολογισµό των Θερµοδυναµικών Ιδιοτήτων. 

 

Τα µεγέθη της ειδικής ενθαλπίας και της ειδικής εσωτερικής ενέργειας υπολογίζονται από τα 

αντίστοιχα γραµµοµοριακά µεγέθη σύµφωνα µε τις ακόλουθες σχέσεις [1,2,3,4,7]: 

      = mol,i
i

i

h
h

MB
     (2.15) 
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      = mol,i
i

i

u
u

MB
     (2.16) 

Η ενθαλπία και η εσωτερική ενέργεια του µίγµατος υπολογίζονται αντίστοιχα από τις σχέσεις: 

      =∑mixt i i
i

H Xh      (2.17) 

      =∑mixt i i
i

U Xu      (2.18) 

όπου Xi είναι το κλάσµα µάζας του κάθε συστατικού «i» στο µίγµα.  

Η ειδική γραµµοµοριακή θερµοχωρητικότητα του συστατικού «i» υπό σταθερό όγκο 

υπολογίζεται από τη σχέση [1,2,3,4,7]: 

    
4

j 1mol,i
vmol,i mol ij

j 1v

u
c R jα T 1

T
−

=

 ∂ 
= = −  ∂   

∑     (2.19) 

Η ειδική γραµµοµοριακή θερµοχωρητικότητα του συστατικού «i» υπό σταθερή πίεση δίνεται 

από τη σχέση: 

    
4

j 1
pmol,i vmol,i mol mol ij

j 1

c c R R jα T −

=

= + = ∑     (2.20) 

Οι τιµές της ειδικής θερµοχωρητικότητας του συστατικού «i» υπό σταθερό όγκο και πίεση 

υπολογίζονται από τα αντίστοιχα γραµµοµοριακά µεγέθη και τις ακόλουθες σχέσεις: 

      vmol,i
vi

i

c
c

MB
=      (2.21) 

      pmol,i
pi

i

c
c

MB
=      (2.22) 

Για τον υπολογισµό της ειδικής θερµοχωρητικότητας του µίγµατος υπό σταθερή πίεση και 

όγκο χρησιµοποιούνται οι κάτωθι σχέσεις: 

      
n

p _mixt i pi
j 1

c Xc
=

=∑     (2.23) 

      
n

v _mixt i vi
j 1

c Xc
=

=∑     (2.24) 

Οµοίως ισχύει για τον υπολογισµό της ειδικής γραµµοµοριακής θερµοχωρητικότητας του 

µίγµατος υπό σταθερή πίεση και όγκο: 

     
n

pmol_mixt mol,i pmol,i
i 1

c X c
=

=∑     (2.25) 

     
n

vmol_mixt mol,i vmol,i
i 1

c X c
=

=∑     (2.26) 

όπου Xmol,i είναι το γραµµοµοριακό κλάσµα του κάθε συστατικού «i» στο µίγµα. Η σταθερά γ 

των θερµοχωρητικοτήτων του µίγµατος αερίων δίνεται από την ακόλουθη σχέση: 
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      pmol_mixt

vmol_mixt

c
γ

c
=      (2.27) 

Τα βασικά ρευστοµηχανικά µεγέθη, που χρειάζονται για τη «λειτουργία» του µονοζωνικού 

µοντέλου, είναι η δυναµική συνεκτικότητα (ιξώδες) και η θερµική αγωγιµότητα, που 

υπολογίζονται από τις ακόλουθες πολυωνυµικές συναρτήσεις µε ανεξάρτητη µεταβλητή τη 

θερµοκρασία: 

      −

=

=∑
5

j 1
cj

j 1

µ jµ T      (2.28) 

      −

=

=∑
5

j 1
cj

j 1

k jk T      (2.29) 

όπου οι συντελεστές µcj και kcj δίνονται από τον πίνακα 2-2 [7] για κάθε συστατικό του 

µίγµατος. 

Ο αδιάστατος αριθµός Prandtl για το εργαζόµενο µέσο του κινητήρα διατυπώνεται ως 

εξής: 

      p _mixtµc
Pr

k
=      (2.30) 

 

j kcj µcj 

1 0.2409x10-1 0.1721x10-4 

2 0.7797x10-4 0.4710x10-7 

3 -0.3914x10-7 -0.2332x10-10 

4 0.2414x10-10 0.8516x10-14 

5 -0.6930x10-14 -0.1230x10-17 

Πίνακας 2-2 Πολυωνυµικοί Συντελεστές για τον Υπολογισµό της Θερµικής Αγωγιµότητας και 
του Ιξώδους. 

 

2.2.6 Όγκος του Κυλίνδρου σε κάθε Χρονική Στιγµή 

Ο όγκος του κυλίνδρου σε κάθε χρονική στιγµή και ο ρυθµός µεταβολής του συναρτήσει 

της γωνίας στροφάλου δίνονται από τις ακόλουθες σχέσεις [7]:  

    (((( ))))
2

2 2
cyl c1

πD
V V r 1 cosφ (1 1 λ sin φ )

4
ℓ    = + − + − −= + − + − −= + − + − −= + − + − −

    
  (2.31) 

    ( )
2

cyl 2 2dV πD
r sinφ 1 λcosφ / 1 λ sin φ

dφ 4
 = + −  

  (2.32) 

όπου Vc1 είναι ο νεκρός όγκος και λ είναι ο λόγος της ακτίνας r του στροφάλου προς το µήκος 

ℓℓℓℓ  του διωστήρα (λ=r/ ℓℓℓℓ ). 
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Η παράµετρος του «χρόνου» στο µοντέλο προσοµοίωσης του κινητήρα είναι η γωνία 

στροφάλου. Η µετατροπή από το στοιχειώδες χρονικό βήµα «dt» στη στοιχειώδη µεταβολή 

της γωνίας στροφάλου «dφ» δίνεται από τη σχέση : 

      = revdφ 6N dt       (2.33) 

όπου Nrev είναι η ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα σε rpm. 

 

2.2.7 Περιγραφή του Μοντέλου της Καύσης 

Ο µηχανισµός καύσης στον κύλινδρο περιγράφεται από το µοντέλο των Whitehouse-Way. 

Το θεωρητικό αυτό µοντέλο µελετά τη διεργασία της καύσης σε δυο µέρη. Στο πρώτο µέρος 

η καύση καθορίζεται από το ρυθµό αντίδρασης και στο δεύτερο µέρος η καύση βασίζεται στο 

ρυθµό προετοιµασίας. Ο ρυθµός προετοιµασίας του καυσίµου διατυπώνεται από την 

ακόλουθη σχέση [6]: 

      
finj

1 x x y
p ub OP K m m p−=     (2.34) 

και εκφράζεται σε kg/µοίρα γωνίας στροφάλου. Οι σταθερές x και y έχουν τυπικές τιµές 2/3 

και 0.40 αντίστοιχα, Kp είναι η σταθερά της προετοιµασίας, mfinj είναι η συνολική ποσότητα 

εγχυόµενου καυσίµου µέχρι την υπό εξέταση χρονική στιγµή, po είναι η µερική πίεση του 

οξυγόνου και mub είναι η συνολική ποσότητα του µη προετοιµασθέντος καυσίµου, η οποία 

δίνεται από την παρακάτω σχέση [6]: 

      ub finjm m P dφ= − ∫     (2.35) 

Ο ρυθµός αντίδρασης του καυσίµου εκφράζεται σε kg/µοίρα γωνίας στροφάλου και 

διατυπώνεται από την ακόλουθη σχέση [6]: 

     ( )
act

r O T

rev

K p
R e P R dφ

N T

−

= −∫     (2.36) 

όπου Kr είναι η σταθερά της καύσης, act είναι η ενέργεια ενεργοποίησης και Τ η µέση 

θερµοκρασία του αερίου στον κύλινδρο.  

Ο µηχανισµός της καύσης ελέγχεται από το ρυθµό προετοιµασίας του καυσίµου, οπότε ο 

ρυθµός καύσης του καυσίµου ισούται µε την ελάχιστη τιµή των προαναφερθέντων ρυθµών 

προετοιµασίας και αντίδρασης. Συγκεκριµένα, ο ρυθµός της καύσης διατυπώνεται ως εξής 

[6]:  

 

      fbdm
R

dφ
= , αν R<P    (2.37) 

      fbdm
P

dφ
= , αν R>P    (2.38) 
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2.2.8 Ρυθµός Έγχυσης του Καυσίµου 

Όταν ο ρυθµός έγχυσης του καυσίµου δεν είναι γνωστός, τότε η στιγµιαία τιµή της 

παροχής του εγχυόµενου καυσίµου στον κύλινδρο διατυπώνεται από την ακόλουθη έκφραση 

[1,2,3]: 

     finj
fuel dinj inj inj cyl fuel

dm
ρ c A 2(p p ) /ρ

dt
= −    (2.39) 

όπου ρfuel η πυκνότητα του καυσίµου, cdinj ο συντελεστής εκροής της επιφάνειας ροής Αinj, pinj 

η πίεση εγχύσεως και pcyl η στιγµιαία πίεση στο εσωτερικό του κυλίνδρου. Η πίεση εγχύσεως 

θεωρείται σταθερή σε όλη τη διάρκεια της εγχύσεως του καυσίµου. Η προσέγγιση αυτή για 

τον υπολογισµό του ρυθµού έγχυσης καυσίµου είναι επαρκής για συστήµατα κοινού οχετού 

όπως το παρόν. 

H επιφάνεια ροής Αinj του εγχυτήρα υπολογίζεται από τον αριθµό Nh των οπών του 

εγχυτήρα και τη διάµετρο dinj της οπής µε βάση την ακόλουθη σχέση [1,2,3]: 

      =
2
inj

inj h

d
A N π

4
     (2.40) 

Η συνολική ποσότητα του εγχυόµενου καυσίµου mfinj µέχρι την υπό εξέταση χρονική στιγµή 

δίνεται από το παρακάτω ολοκλήρωµα [1,2,3]: 

      = ∫ finj
finj

dm
m dφ

dφ
    (2.41) 

 

2.2.9 Υπολογισµός Συναλλαγής Μάζας µέσω Βαλβίδων 

Η ροή µέσω των βαλβίδων εισαγωγής και εξαγωγής θεωρείται ως µονοδιάστατη 

συµπιεστή ροή διαµέσου συγκλίνοντος-αποκλίνοντος ακροφυσίου. Ο λόγος των πιέσεων pd 

και pu πριν και µετά τη στένωση της ροής αντιστοίχως καθορίζει τη συµπεριφορά της ροής 

διαµέσου της στένωσης. Η µέγιστη ροή στη στένωση επιτυγχάνεται, όταν η ταχύτητα ροής 

στη στένωση γίνεται ίση µε την ταχύτητα του ήχου. Σε αυτή την περίπτωση η τιµή του λόγου 

πιέσεων στη στένωση αποκτά την κρίσιµη τιµή [1,2,3,7]: 

      

γ

γ 1
d

u

p 2
p γ 1

− 
=  + 

     (2.42) 

Στην περίπτωση υποκρίσιµης ροής ισχύει: 

γ

γ 1
d

u

p 2
p γ 1

− 
>  + 

 και η παροχή µάζας για τη ροή 

διαµέσου της στένωσης διατυπώνεται από την ακόλουθη σχέση: 
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2 γ 1
γ γ

j u Gu u d d
d

Gu u u u

dm p 2γR T p p
c A

dt R T γ 1 p p

+ 
    = −    −      

  (2.43) 

Αντιθέτως, στην περίπτωση που ισχύει: 

γ

γ 1
d

u

p 2
p γ 1

− 
≤  + 

 , τότε η ροή είναι ηχητική και η 

παροχή µάζας διαµέσου της στένωσης διατυπώνεται ως εξής: 

     

γ 1
γ 1

j u
d Gu u

Gu u

dm p 2
c A γR T

dt R T γ 1

+
− 

=  + 
   (2.44) 

όπου A είναι η επιφάνεια της ροής (επιφάνεια στένωσης της βαλβίδας), cd ο συντελεστής 

εκροής και οι δείκτες d, u αντιστοιχούν στην κατάντι και στην ανάντι θέση ως προς την 

κατεύθυνση της ροής.  

Η επιφάνεια της ροής δια µέσου των βαλβίδων εισαγωγής και εξαγωγής ενός κυλίνδρου 

δίνεται από τη σχέση [1,2,3]: 

     = valves valve valve valveA N πD L cos(β )    (2.45) 

όπου Νvalves είναι ο αριθµός των βαλβίδων του κυλίνδρου, Dvalve είναι η διάµετρος της 

κεφαλής της βαλβίδας (εξωτερική διάµετρος του εδράνου της βαλβίδας), Lvalve είναι η 

στιγµιαία τιµή της ανύψωσης της βαλβίδας και βvalve η γωνία έδρας της βαλβίδας. Στο σχήµα 

2-1 δίνεται η απεικόνιση των βασικών µεγεθών της βαλβίδας, όπου βασίζεται ο υπολογισµός 

της επιφάνειας ροής. 

βvalve

Lvalve

Dvalve  

Σχήµα 2-1 Σχηµατική Απεικόνιση της Βαλβίδας και των Κυριότερων Παραµέτρων της. 

 

2.2.10 Υπολογισµός των Απωλειών Θερµότητας 

Οι απώλειες θερµότητας σε κάθε κύλινδρο υπολογίζονται από το µοντέλο του Annand, 

του οποίου η διατύπωση για τον ρυθµό απωλειών θερµότητας σε έναν κύλινδρο είναι η 

ακόλουθη [1,2,3,8]: 
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    cyl,j b 4 4
w w

dQ k
=A a Re (T T) c(T T )

dt D
 

− + −  
   (2.46) 

όπου a, b, c είναι συντελεστές του µοντέλου του Annand, D είναι η διάµετρος του εµβόλου, k 

η θερµική αγωγιµότητα του εργαζόµενου µίγµατος εντός του κυλίνδρου, Α η επιφάνεια 

συναλλαγής θερµότητας, Re ο αριθµός Reynolds του αερίου εντός του κυλίνδρου και Tw η 

θερµοκρασία των τοιχωµάτων του κυλίνδρου. 

Η στιγµιαία επιφάνεια συναλλαγής της θερµότητας µε τα τοιχώµατα του κυλίνδρου 

υπολογίζεται ως εξής: 

      = +
2

s

πD
A πDx

4
    (2.47) 

όπου xs είναι το στιγµιαίο ύψος του κυλίνδρου, δηλαδή η στιγµιαία απόσταση της επιφάνειας 

του εµβόλου που βρίσκεται σε επαφή µε το αέριο µε την κεφαλή του κυλίνδρου. 

Η µέση ταχύτητα του εµβόλου Vp υπολογίζεται από την ταχύτητα περιστροφής του 

κινητήρα Nrev µε βάση την ακόλουθη σχέση [7]:  

      rev
p

N S
V

30
=      (2.48) 

όπου S είναι η διαδροµή του εµβόλου. 

Ο αδιάστατος αριθµός Reynolds του αερίου εντός του κυλίνδρου ισούται µε: 

      = p
mixt

DV
Re ρ

µ
     (2.49) 

όπου οι χαρακτηριστικές τιµές της ταχύτητας και του µήκους είναι η µέση ταχύτητα του 

εµβόλου και η διάµετρος του κυλίνδρου D αντίστοιχα. Η πυκνότητα και η συνεκτικότητα του 

εργαζόµενου µέσου συµβολίζονται µε ρmixt και µ αντιστοίχως.  

Όσον αφορά τις απώλειες θερµότητας στον οχετό εισαγωγής αυτές αµελούνται, ενώ οι 

απώλειες θερµότητας στον οχετό εξαγωγής θεωρούνται ίσες µε κάποιο ποσοστό της 

εισερχόµενης ενέργειας του καυσαερίου ελλείψει πρόσθετων στοιχείων. Η παραδοχή αυτή 

είναι αρκετά απλουστευτική αλλά έχει εφαρµοστεί στο παρελθόν σε παρόµοιους κινητήρες 

[1]. 

 

2.2.11 Προσοµοίωση Λειτουργίας Πολυκύλινδρου Κινητήρα  

Η µέτρηση του χρόνου δηλαδή της γωνίας περιστροφής φ του στροφάλου γίνεται µε την 

επιλογή ενός κυλίνδρου ως σηµείο αναφοράς. Η γωνία εκκίνησης (χρονικό σηµείο εκκίνησης) 

της υπολογιστικής διαδικασίας είναι η γωνία κατά την οποία κλείνουν οι βαλβίδες εισαγωγής, 

όπου ξεκινάει η φάση της συµπίεσης στον κύλινδρο αναφοράς. Η προσοµοίωση της 

λειτουργίας των υπόλοιπων κυλίνδρων του κινητήρα βασίζεται στην ύπαρξη διαφοράς φάσης 
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όσον αφορά τη λειτουργία τους (φαινόµενο ηχούς) [1,2]. Συνεπώς, όταν σε κάποιον κύλινδρο 

ξεκινάει η συµπίεση σε κάποιον άλλον µπορεί να ολοκληρώνεται η διαδικασία της καύσης. Η 

διαφορά φάσης µεταξύ των κυλίνδρων δίνεται από τη σχέση: 

      =cyl
cyl

720
∆φ

N
     (2.50) 

όπου Ncyl είναι το πλήθος των κυλίνδρων του κινητήρα. 

 

2.2.12 Προσοµοίωση του Υπερπληρωτή Χωρίς Χρήση Χαρτών Λειτουργίας  

Στην ενότητα αυτή περιγράφεται η προσοµοίωση της λειτουργίας του υπερπληρωτή του 

κινητήρα Diesel, όπου οι τιµές των ισεντροπικών βαθµών απόδοσης στροβίλου και 

συµπιεστή δεν υπολογίζονται αλλά είναι ήδη γνωστές.  

Η ισχύς Powercompr, που απαιτείται από το συµπιεστή προκειµένου αυτός να τροφοδοτήσει 

τον κινητήρα Diesel µε αέρα αυξηµένης πίεσης, δίνεται από τη σχέση [1,7,9]:  

    
− 

 = −
 
 

air

air

γ 1
compr air air1 γ

compr boost
compr

m cp T
Power p 1

n

ɺ

   (2.51) 

όπου Tair1 είναι η θερµοκρασία του αέρα στην είσοδο του συµπιεστή, pboost είναι η πίεση της 

υπερπλήρωσης, ncompr ο ισεντροπικός βαθµός απόδοσης του συµπιεστή και ɺ comprm είναι η 

παροχή µάζας του αέρα.  

Η παραγόµενη ισχύς Powerturb στο στρόβιλο του υπερπληρωτή υπολογίζεται από τη 

σχέση [1,7,9]:  

    

− 
  = −   
  

 

exh

exh

γ 1
γ

exh2
turb turb exh exh1 turb

exh1

p
Power m cp T n 1

p
ɺ   (2.52) 

όπου Texh1 είναι η θερµοκρασία του καυσαερίου στην είσοδο του στροβίλου, Pexh1 και Pexh2 

είναι οι πιέσεις στην είσοδο και στην έξοδο του στροβίλου αντίστοιχα, nturb είναι ο 

ισεντροπικός βαθµός απόδοσης του στροβίλου και turbmɺ  είναι η παροχή µάζας του 

καυσαερίου.  

Η απαιτούµενη ισχύς από το συµπιεστή παρέχεται από το στρόβιλο σύµφωνα µε το  

ενεργειακό ισοζύγιο του υπερπληρωτή το οποίο διατυπώνεται ως εξής [1,7,9]: 

     =compr turb mTCPower Power n     (2.53) 

όπου nmTC είναι ο µηχανικός βαθµός απόδοσης του άξονα του υπερπληρωτή. 

Επιπροσθέτως, σύµφωνα µε την αρχή της συνέχειας στον υπερπληρωτή ισχύει [1,7,9]: 

     = +turb compr finjm m mɺ ɺ ɺ      (2.54) 
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Για την εκτίµηση της ροής µέσω του στροβίλου γίνεται θεώρηση αποκλίνοντος-

συγκλίνοντος ακροφυσίου. Η στοιχειώδης µάζα του καυσαερίου, που διέρχεται από το 

στρόβιλο σε κάθε χρονικό βήµα της ολοκλήρωσης, υπολογίζεται από τις σχέσεις 2.43 και 

2.44 για τη µονοδιάστατη συµπιεστή ροή οπότε ισχύει [1,2]: 

     =turb turbdm f(A )dt      (2.55) 

όπου Aturb είναι η επιφάνεια της ροής του ακροφυσίου, που αντιστοιχεί στο στρόβιλο του 

υπερπληρωτή.  

Το ψυγείο του αέρα τοποθετείται µετά το συµπιεστή και η θερµοκρασία του αέρα Tair3 στην 

έξοδο του ψυγείου δίνεται από τη σχέση [1]: 

    ( )= − + ⋅air3 air2 AC AC cw _inT T 1 EFF EFF T     (2.56) 

όπου EFFAC είναι η αποδοτικότητα του ψυγείου, Tair2 και Tcw_in είναι οι θερµοκρασίες του αέρα 

και του ψυκτικού µέσου αντίστοιχα στην είσοδο του ψυγείου.  

Συνοψίζοντας τα ανωτέρω, η διαδικασία της προσοµοίωσης του υπερπληρωµένου 

κινητήρα έχει ως ακολούθως [1,2]: 

Η πίεση της υπερπλήρωσης, η παροχή µάζας του αέρα και οι ισεντροπικοί βαθµοί 

απόδοσης του συµπιεστή και του στροβίλου αποτελούν τις παραµέτρους εισόδου για το 

µοντέλο προσοµοίωσης. Η υπολογιστική διαδικασία ξεκινά µε µια αρχική τιµή για την 

επιφάνεια Aturb του ακροφυσίου του στροβίλου. Ο υπολογισµός γίνεται σε κάθε χρονικό βήµα 

για τους οχετούς εισαγωγής και εξαγωγής, καθώς και τους κυλίνδρους. Η µάζα του 

καυσαερίου, που διέρχεται από το στρόβιλο, υπολογίζεται από τη σχέση 2.55 και ταυτόχρονα 

εκτιµάται και η παραγόµενη ενέργεια στο στρόβιλο σε κάθε χρονικό βήµα. Με τη 

συµπλήρωση ενός πλήρους κύκλου λειτουργίας του κινητήρα υπολογίζεται η συνολική 

παροχή µάζας του καυσαερίου και η παραγόµενη ισχύς στο στρόβιλο. Στο τέλος κάθε κύκλου 

λειτουργίας ελέγχεται η σύγκλιση της αρχής της συνέχειας για τον υπερπληρωτή (σχέση 

2.54) και το ενεργειακό ισοζύγιο (σχέση 2.53). Σε περίπτωση, που δεν επιτυγχάνεται το 

ισοζύγιο ενέργειας και µάζας στον υπερπληρωτή, τότε δίνεται νέα τιµή για την επιφάνεια Aturb 

και η διαδικασία συνεχίζεται µέχρι την επίτευξη της σύγκλισης. Ο υπολογισµός του Aturb 

βασίζεται στην αριθµητική µέθοδο Newton-Raphson. Όταν επιτευχθεί η σύγκλιση στον 

υπερπληρωτή, τότε ο αλγόριθµος συνεχίζεται και στο τέλος κάθε κύκλου λειτουργίας 

ελέγχεται η θερµοδυναµική σύγκλιση στους οχετούς εισαγωγής και εξαγωγής, καθώς και 

στους κυλίνδρους. Συγκεκριµένα, οι τιµές της πίεσης και της θερµοκρασίας στους κυλίνδρους 

και στους οχετούς εισαγωγής και εξαγωγής δεν πρέπει να αποκλίνουν σε σχέση µε τις 

αντίστοιχες τιµές του προηγούµενου κύκλου λειτουργίας. Το περιθώριο σφάλµατος για τη 

σύγκλιση του µοντέλου του υπερπληρωτή και για τη θερµοδυναµική σύγκλιση του µοντέλου 

προσοµοίωσης του κινητήρα είναι της τάξης του 0.1%. 
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Σύµβολα Κεφαλαίου 2: 

A   Επιφάνεια        (m2) 

a   Σταθερά Μοντέλου Annand      (-) 

act   Ενέργεια Ενεργοποίησης      (K) 

b   Σταθερά Μοντέλου Annand      (-) 

c   Σταθερά Μοντέλου Annand      (-) 

cd   Συντελεστής Εκροής       (-) 

cv    Θερµοχωρητικότητα υπό σταθερό όγκο    (kJ/kgK) 

cp    Θερµοχωρητικότητα υπό σταθερή πίεση    (kJ/kgK) 

dt   Χρονικό Βήµα Ολοκλήρωσης      (sec) 

D   ∆ιάµετρος Εµβόλου       (m) 

Dvalve   ∆ιάµετρος Κεφαλής της Βαλβίδας     (m) 

EFF   Αποδοτικότητα Εναλλάκτη      (-) 

h   Ενθαλπία        (kJ/kg) 

k   Θερµική Αγωγιµότητα       (W/mK) 

Kp   Συντελεστής Προετοιµασίας Καυσίµου    (-) 

Kr   Συντελεστής Καύσης Καυσίµου     (-) 

ℓℓℓℓ    Μήκος ∆ιωστήρα       (m) 

Lvalve   Στιγµιαία Ανύψωση Βαλβίδας      (m) 

m    Μάζα         (kg) 

n   Βαθµός Απόδοσης       (-) 

nmTC   Μηχανικός Βαθµός Απόδοσης Υπερπληρωτή   (-) 

Nh   Αριθµός Οπών του Εγχυτήρα      (-) 

Nvalves   Αριθµός Βαλβίδων (Εισαγωγής ή Εξαγωγής) σε κάθε Κύλινδρο (-) 

Ncyl   Συνολικός Αριθµός Κυλίνδρων     (-) 

Nrev   Ταχύτητα περιστροφής Κινητήρα     (rpm) 

P   Ρυθµός Προετοιµασίας Καυσίµου     (kg/o) 

p   Πίεση         (Pa) 

po   Μερική Πίεση Οξυγόνου      (Pa) 

Power  Ισχύς         (kW) 

Pr   Αριθµός Prandtl        (-) 

Q   Θερµότητα        (kW) 

r   Ακτίνα του Στροφάλου      (m) 

R   Ρυθµός Καύσης       (kg/o) 

Re   Αριθµός Reynolds       (-) 

RG   Σταθερά των Αερίων        (J/kg K) 

Rmol   Γενική Σταθερά των Αερίων       (J/kmol K) 



 
 

28 

 

S   ∆ιαδροµή Εµβόλου        (m) 

T    Θερµοκρασία         (K) 

U   Εσωτερική Ενέργεια       (kJ/kg) 

V   Όγκος         (m3) 

Vc1   Επιζήµιος (Νεκρός) Όγκος      (m3) 

Vp   Μέση Ταχύτητα Εµβόλου      (m/sec) 

xs   ∆ιαδροµή Εµβόλου       (m) 

 

 

Ελληνικά σύµβολα: 

βvalve   Γωνία Έδρας Βαλβίδας      (o) 

γ   Λόγος Αερίων        (-) 

∆φ   ∆ιαφορά Φάσης       (o) 

λ   Λόγος Ακτίνας Στροφάλου προς Μήκος ∆ιωστήρα   (-)  

µ   Συνεκτικότητα        (Pa s) 

ΜΒ    Μοριακό Βάρος       (kg/kmol) 

ρ   Πυκνότητα        (kg/m3) 

φ   Γωνία Στροφάλου       (o) 

 

 

∆είκτες: 

AC   Ψυγείο του Αέρα 

air   Αέρας Υπερπλήρωσης 

boost   Υπερπλήρωση 

compr   Συµπιεστής 

cw_in   Ψυκτικό Νερό στην Είσοδο του Ψυγείου του Αέρα 

cyl   Κύλινδρος 

d   Κατάντι 

exh   Καυσαέριο 

exhm   Οχετός Εξαγωγής 

fb   Καιόµενο Καύσιµο  

finj   Εγχυόµενο Καύσιµο 

fuel   Καύσιµο 

inlm   Οχετός Εισαγωγής 

inj   Εγχυτήρας 

mixt   Μίγµα 

mol   Γραµµοµοριακό 
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turb   Στρόβιλος 

u   Ανάντι 

ub   Μη προετοιµασµένο Καύσιµο 

valve   Βαλβίδα 

w   Τοίχωµα Κυλίνδρου 
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Κεφάλαιο 3  

Περιγραφή των Κινητήρων που Χρησιµοποιούνται και Αξιολόγηση 

του Μοντέλου Προσοµοίωσης 

3.1 Εισαγωγή 

Στην παρούσα εργασία γίνεται χρήση δυο διαφορετικών κινητήρων Diesel βαρέων 

οχηµάτων για τους οποίους διατέθηκαν πειραµατικά δεδοµένα από την κατασκευάστρια 

εταιρεία IVECO. Η εξέταση των τεχνικών ανάκτησης θερµότητας καυσαερίου µέσω 

διαφόρων διατάξεων στροβιλουπερπλήρωσης γίνεται για τον πρώτο κινητήρα Diesel. Όπως 

θα αναλυθεί στα επόµενα κεφάλαια της διατριβής, το σύστηµα του κύκλου Rankine 

δηµιουργεί δυνατότητες πρόσθετης ανάκτησης θερµότητας από άλλες πηγές εκτός του 

κύριου ρεύµατος καυσαερίου. Έτσι, στη διερεύνηση του συστήµατος κύκλου Rankine 

χρησιµοποιείται ο δεύτερος κινητήρας µε αυξηµένη συγκέντρωση ισχύος για τον οποίο είναι 

διαθέσιµες οι πειραµατικές τιµές των ποσών θερµότητας του ανακυκλοφορούντος 

καυσαερίου και του ψυγείου του αέρα υπερπλήρωσης.  

Η προσοµοίωση των τεχνικών ανάκτησης θερµότητας καυσαερίου µέσω στροβιλο-

υπερπλήρωσης βασίζεται στην τροποποίηση του µονοζωνικού µοντέλου, που περιγράφηκε 

προηγουµένως, και εφαρµόζεται µόνο στον πρώτο κινητήρα. Αντιθέτως, η λειτουργία του 

δεύτερου κινητήρα Diesel δεν προσοµοιώνεται διότι τα απαιτούµενα στοιχεία για την 

ανάλυση του κύκλου Rankine είναι οι συνθήκες του καυσαερίου στην έξοδο του στροβίλου 

του υπερπληρωτή, καθώς και µερικά λειτουργικά στοιχεία του κινητήρα. Έτσι, 

χρησιµοποιούνται µόνο τα στοιχεία των πειραµατικών µετρήσεων του δεύτερου κινητήρα 

Diesel, τα οποία είναι επαρκή για τη διερεύνηση του κύκλου Rankine. Στο παρόν κεφάλαιο 

παρέχονται τα γεωµετρικά και λειτουργικά στοιχεία των δυο εξεταζόµενων κινητήρων. 

Επιπροσθέτως, παρουσιάζεται η αξιολόγηση της ικανότητας του µονοζωνικού µοντέλου να 

προβλέπει τις βασικές παραµέτρους της λειτουργίας του κινητήρα Diesel, καθώς και εκείνα 

τα µεγέθη, που κρίνονται απαραίτητα για τη διερεύνηση των δυνατοτήτων ανάκτησης της 

θερµότητας του αποβαλλόµενου καυσαερίου.  

 

3.2 Περιγραφή των Χαρακτηριστικών των Εξεταζόµενων Κινητήρων 

Ο πρώτος κινητήρας που εξετάζεται είναι ο κινητήρας της εταιρείας IVECO της σειράς 

Cursor 10. Ο κινητήρας αυτός είναι ένας εξακύλινδρος υπερπληρωµένος κινητήρας Diesel 

βαρέως τύπου οχήµατος µε διάµετρο εµβόλου 125 mm, διαδροµή εµβόλου 140 mm και λόγο 
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συµπίεσης 16.5:1. Ο κινητήρας είναι εξοπλισµένος µε σύστηµα έγχυσης καυσίµου κοινού 

οχετού επιτρέποντας τη µεταβολή τόσο της πίεσης έγχυσης όσο και της προπορείας 

έγχυσης. Η µέγιστη µέση ενεργός πίεση του κινητήρα είναι 27 bar και η µέγιστη τιµή της 

ισχύος είναι 335.78 kW για ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα 2100 rpm. Στη συνέχεια της 

διατριβής ο κινητήρας αυτός θα αποκαλείται ως «κινητήρας Α» για λόγους απλότητας και 

συντοµίας.  

Τα στοιχεία, που παρατίθενται στους παρακάτω πινάκες 3-1 και 3-2, αναφέρονται στις 

1300, 1700 και 2100 rpm για την ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα και για τέσσερα φορτία 

του κινητήρα: 100%, 75%, 50%, 25%. Τα περιεχόµενα των πινάκων 3-1 και 3-2 προέκυψαν 

από πειραµατικές µετρήσεις της κατασκευάστριας εταιρείας IVECO για τον «κινητήρα Α». 

Στον πίνακα 3-1 δίνονται η πίεση εγχύσεως Pinj, η προπορεία εγχύσεως, η παροχή µάζας 

του εγχυόµενου καυσίµου, η παραγόµενης ισχύς και ο λόγος αέρα καυσίµου AF για τον 

«κινητήρα Α» σε όλα τα ανωτέρω σηµεία λειτουργίας. Επιπροσθέτως, στον πίνακα 3-2 

παρουσιάζονται οι τιµές της πίεσης υπερπλήρωσης, της πίεσης και της θερµοκρασίας του 

καυσαερίου στον οχετό εξαγωγής, καθώς και η µέγιστη πίεση λειτουργίας του κινητήρα.  

Ο δεύτερος κινητήρας της εταιρείας IVECO («κινητήρας Β») είναι πειραµατικός µε υψηλή 

συγκέντρωση ισχύος και αναπτύχθηκε στα πλαίσια του ερευνητικού προγράµµατος «Green 

Heavy Duty Engine». Ο συγκεκριµένος κινητήρας Diesel είναι ίδιων διαστάσεων µε τον 

προαναφερθέντα «κινητήρα Α» αλλά µε διαφορετικές συνθήκες λειτουργίας, διβάθµιο 

υπερπληρωτή και σύστηµα ανακυκλοφορίας καυσαερίου (EGR). Η µέγιστη τιµή της µέσης 

ενεργού πίεσης του «κινητήρα Β» bmep είναι ίση µε 33 bar. Η αποµάστευση του καυσαερίου 

για την ανακυκλοφορία του γίνεται πριν το στρόβιλο του υπερπληρωτή, οπότε πρόκειται για 

ανακυκλοφορία καυσαερίου υψηλής πίεσης. Τα στοιχεία για αυτόν τον κινητήρα Diesel 

διατέθηκαν από τον κατασκευαστή και παρέχονται στους πίνακες 3-3 και 3-4.  

Στον πίνακα 3-3 δίνονται οι τιµές της παραγόµενης ισχύος, του λόγου αέρα καυσίµου λ, 

καθώς και των παροχών µάζας του αέρα ɺ AIRm , του κύριου ρεύµατος καυσαερίου ɺ exhm  και 

του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου ɺ EGRm .  

Στον πίνακα 3-4 παρέχονται οι τιµές της πίεσης υπερπλήρωσης, της πίεσης του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, της θερµοκρασίας Texh_out µε την οποία εξέρχεται το 

καυσαέριο από το στρόβιλο του υπερπληρωτή στο περιβάλλον, της θερµοκρασίας TEGR του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου πριν αυτό ψυχθεί και της θερµοκρασίας του αέρα TAIR πριν 

εισέρθει στο ψυγείο αέρος. Η θερµοκρασία του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου µετά την 

ψύξη του είναι 150oC σε όλα τα σηµεία λειτουργίας του κινητήρα. Όπως και στον 

προηγούµενο κινητήρα Diesel, τα στοιχεία που παρατίθενται στους πίνακες 3-3 και 3-4 

αναφέρονται στις τιµές 1300, 1700 και 2100 rpm της ταχύτητας περιστροφής του και για τα 

φορτία 100%, 75%, 50% και 25%.  
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Ταχύτητα 
Περιστροφής (rpm) 

Φορτίο 
(%) 

fuelmɺ  

 (kg/h) 

Προπορεία 
Εγχύσεως (o) 

Pinj 
(bar) 

Ισχύς 
(kW) 

AF(-) 

1300 100 55.40 -6 950 293.90 22.62 

1300 75 40.10 -7 900 214.26 25.32 

1300 50 27.28 -7 900 142.93 29.20 

1300 25 14.80 -4 800 71.47 36.73 

1700 100 63.3 -8 1280 334.13 24.41 

1700 75 46.95 -8 1100 248.86 28.65 

1700 50 32.4 -7 1100 165.91 35.11 

1700 25 18.03 -6 1000 82.95 42.48 

2100 100 66.11 -13 1480 335.78 24.92 

2100 75 49.92 -8 1400 249.14 31.18 

2100 50 34.83 -8 1400 166.02 38.99 

2100 25 20.51 -6 1250 83.12 51.12 

Πίνακας 3-1 Τιµές της Παροχής Μάζας του Καυσίµου, της Προπορείας και της Πίεσης 
Εγχύσεως, του Λόγου Αέρα Καυσίµου και της Παραγόµενης Ισχύος στο 100%, 75%, 50% και 

25% του Φορτίου του «Κινητήρα Α» στις 1300, 1700 και 2100rpm. 

 
 

Ταχύτητα 
Περιστροφής (rpm) 

Φορτίο 
(%) 

Pboost 
(bara) 

Pmax 
(bar) 

Texh 

(oC) 
Pexh 
(bar) 

1300 100 3.02 178.20 618.20 2.61 

1300 75 2.43 153.60 534.90 2.32 

1300 50 1.91 131.00 455.40 1.99 

1300 25 1.30 80.50 359.50 1.38 

1700 100 2.88 176.90 585.40 2.66 

1700 75 2.48 155.80 501.95 2.41 

1700 50 2.09 134.00 420.20 2.24 

1700 25 1.40 86.90 343.00 1.52 

2100 100 2.51 173.00 590.60 2.59 

2100 75 2.35 144.40 496.75 2.56 

2100 50 2.04 128.40 407.05 2.33 

2100 25 1.56 90.30 320.15 1.85 

Πίνακας 3-2 Τιµές Πίεσης και Θερµοκρασίας στο 100%, 75%, 50% και 25% του Φορτίου του 
«Κινητήρα Α» στις 1300, 1700 και 2100rpm. 
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Ταχύτητα 
Περιστροφής (rpm) 

Φορτίο 
(%) 

Ισχύς 
(kW) 

ɺ
AIRm  

 (kg/s) 

ɺ
exhm  

(kg/s) 

ɺ
EGRm  

(kg/s) 

λ 
(-) 

1300 100 361.8 0.414 0.4337 0.0872 1.402 

1300 75 277.8 0.320 0.3351 0.0877 1.416 

1300 50 190.8 0.222 0.2327 0.1039 1.379 

1300 25 93.0 0.136 0.1418 0.0966 1.553 

1700 100 366.6 0.474 0.4945 0.0982 1.540 

1700 75 277.8 0.390 0.4058 0.1046 1.641 

1700 50 183.6 0.288 0.2993 0.1314 1.693 

1700 25 90.0 0.172 0.1784 0.1194 1.778 

2100 100 251.4 0.448 0.4635 0.0892 1.926 

2100 75 193.8 0.388 0.4007 0.101 2.041 

2100 50 126.6 0.298 0.3074 0.1324 2.102 

2100 25 61.2 0.184 0.1897 0.1246 2.163 

Πίνακας 3-3 Τιµές της Παροχής Μάζας του Κύριου και Ανακυκλοφορούντος Καυσαερίου και 
του Αέρα Υπερπλήρωσης, της Παραγόµενης Ισχύος και του Λόγου Αέρα Καυσίµου στο 
100%, 75%, 50% και 25% του Φορτίου του «Κινητήρα Β» στις 1300, 1700 και 2100rpm.  

 
 

Ταχύτητα 
Περιστροφής (rpm) 

Φορτίο 
(%) 

Pboost 
(bara) 

PEGR 
(bar) 

Texh_out 

(oC) 

TEGR 

(oC) 
TAIR 

(oC) 
1300 100 4.24 3.83 430.9 617.9 217.600 

1300 75 3.47 3.18 416.1 573.7 185.420 

1300 50 2.85 2.79 385.3 517.3 155.550 

1300 25 2.12 2.23 315.7 411.1 113.700 

1700 100 3.84 4.14 397.8 581.0 201.460 

1700 75 3.36 3.87 354.3 518.2 180.417 

1700 50 2.96 3.79 306.6 455.3 161.172 

1700 25 2.08 2.47 285.3 383.4 111.130 

2100 100 3.03 3.79 337.8 491.4 164.670 

2100 75 2.78 3.55 314.9 457.3 151.900 

2100 50 2.52 3.47 278.7 409.1 137.720 

2100 25 1.82 2.24 263.2 346.2 93.470 

Πίνακας 3-4 Τιµές της Πίεσης Υπερπλήρωσης, της Πίεσης και Θερµοκρασίας του 
Ανακυκλοφορούντος Καυσαερίου, της Θερµοκρασίας του Αέρα Υπερπλήρωσης και της 
Θερµοκρασίας του Καυσαερίου στην Έξοδο του Στροβίλου του Υπερπληρωτή στο 100%, 

75%, 50% και 25% του Φορτίου του «Κινητήρα Β» στις 1300, 1700 και 2100rpm.  
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Συνοψίζοντας, ο «κινητήρας A» χρησιµοποιείται στη διερεύνηση των τεχνικών ανάκτησης 

θερµότητας µέσω στροβιλουπερπλήρωσης, ενώ ο «κινητήρας Β» χρησιµοποιείται στη 

διερεύνηση των τεχνικών ανάκτησης θερµότητας µε χρήση κύκλου Rankine και 

θερµοηλεκτρικής γεννήτριας. Όπως διαπιστώνεται, η εξέταση των δυνατοτήτων ανάκτησης 

θερµότητας από το ρεύµα του καυσαερίου ανακυκλοφορίας και το ψυγείο αέρος είναι εφικτή 

για τον «κινητήρα Β», όπου υπάρχουν διαθέσιµα στοιχεία.  

Στο σχήµα 3-1 απεικονίζεται η ανύψωση των βαλβίδων εισαγωγής και εξαγωγής. Στη 

συνέχεια δίνονται τα γεωµετρικά στοιχεία των οχετών εισαγωγής και εξαγωγής στον πίνακα 

3-5. Στους πίνακες 3-6 και 3-7 δίνονται τα δεδοµένα και οι χρονισµοί αντίστοιχα για τις 

βαλβίδες εισαγωγής και εξαγωγής του κινητήρα.  
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Σχήµα 3-1 Ανύψωση Βαλβίδων Εισαγωγής και Εξαγωγής. 

 

 Οχετός  

Εισαγωγής 

Οχετός  

Εξαγωγής 

Όγκος (cm3) 7090 1960 

∆ιατοµή (m2) 0.0045 0.00067 

Συντελεστής Εκροής CD 0.90 0.75 

Πίνακας 3-5 Χαρακτηριστικά ∆εδοµένα Οχετών Εισαγωγής και Εξαγωγής. 

 

 Εισαγωγής Εξαγωγής 

Αριθµός Βαλβίδων 2 2 

∆ιάµετρος Βαλβίδων (mm) 37.5 37 

Γωνία Έδρας Βαλβίδας (ο) 38 30 

Συντελεστής Εκροής cd 0.85 0.65 

Πίνακας 3-6 Χαρακτηριστικά ∆εδοµένα Βαλβίδων Εισαγωγής και Εξαγωγής. 
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Γωνία Ανοίγµατος Βαλβίδων Εισαγωγής 524ο CA 

Γωνία Κλεισίµατος Βαλβίδων Εισαγωγής  32 ο CA 

Γωνία Ανοίγµατος Βαλβίδων Εξαγωγής 312 ο CA 

Γωνία Κλεισίµατος Βαλβίδων Εξαγωγής 548 ο CA 

Πίνακας 3-7 Χρονισµοί Βαλβίδων Εισαγωγής και Εξαγωγής. 

 

Για την προσοµοίωση του κινητήρα Diesel η αποδοτικότητα του ψυγείου του αέρα 

υπερπλήρωσης EFFAC υπολογίζεται από την παροχή µάζας του αέρα AIRmɺ  µε βάση το 

παρακάτω πολυώνυµο:  

     = + + 2
AC f,1 f ,2 AIR f,3 AIREFF e e m e mɺ ɺ     (3.1) 

Ο υπολογισµός των συντελεστών του πολυωνύµου βασίζεται στις πειραµατικές τιµές της 

απόδοσης του ψυγείου αέρος, που απεικονίζονται στο σχήµα 3-2 για όλα τα εξεταζόµενα 

σηµεία λειτουργίας του κινητήρα. Συγκεκριµένα, στο σχήµα 3-2 φαίνεται η πολυωνυµική 

καµπύλη δευτέρου βαθµού, που προσεγγίζει τις τιµές της απόδοσης του ψυγείου αέρος. 

Χρησιµοποιώντας την µέθοδο των ελαχίστων τετραγώνων υπολογίζονται οι τιµές των 

πολυωνυµικών συντελεστών ef,1, ef,2 και ef,3,  οι οποίες δίνονται στον πίνακα 3-8. 

 

ef,1 ef,2 ef,3 

0.8347 - 0.3395 1.0104 

Πίνακας 3-8 Τιµές των Συντελεστών της Πολυωνυµικής Συνάρτησης για τον Υπολογισµό της 
Αποδοτικότητας του Ψυγείου Αέρος. 
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Σχήµα 3-2 Αποδοτικότητα του Ψυγείου Αέρος συναρτήσει της Παροχής Μάζας του Αέρα 
Υπερπλήρωσης του «Κινητήρα A». 
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3.3 Αξιολόγηση της Προγνωστικής Ικανότητας του Μοντέλου 

Προσοµοίωσης του Κινητήρα 

Η ανάλυση των τεχνικών ανάκτησης της θερµότητας του καυσαερίου µέσω του στροβίλου 

του υπερπληρωτή και της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης βασίζεται στο µονοζωνικό 

µοντέλο, που περιγράφηκε σε προηγούµενο κεφάλαιο. Για αυτό το λόγο κρίνεται απαραίτητη 

η αξιολόγηση του µοντέλου προσοµοίωσης στον «κινητήρα Α», ώστε να χρησιµοποιηθεί στη 

συνέχεια για τη διερεύνηση των προαναφερθέντων τεχνικών ανάκτησης θερµότητας.  

Το µονοζωνικό µοντέλο βαθµονοµήθηκε χρησιµοποιώντας τα πειραµατικά δεδοµένα του 

«κινητήρα Α» στις 1700 rpm και στο πλήρες φορτίο. Η διαδικασία της βαθµονόµησης έγινε 

για το συντελεστή προετοιµασίας του µοντέλου καύσης Whitehouse Way µε κριτήριο την 

µέγιστη πίεση καύσης [1,2]. Για την προσοµοίωση του υπερπληρωτή χρησιµοποιήθηκαν οι 

τιµές των βαθµών απόδοσης του συµπιεστή και του στροβίλου, που προκύπτουν από τα 

πειραµατικά δεδοµένα του κινητήρα. Η τιµή της πίεσης υπερπλήρωσης διατηρήθηκε ίση µε 

την αντίστοιχη πειραµατική τιµή σε κάθε φορτίο και ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα. 

Ακολούθως η προσοµοίωση εφαρµόζεται σε όλες τις τιµές της ταχύτητας περιστροφής και σε 

όλα τα φορτία του κινητήρα. Τα αποτελέσµατα του µοντέλου προσοµοίωσης συγκρίνονται µε 

τα αντίστοιχα πειραµατικά δεδοµένα προκειµένου να ελεγχθεί η αξιοπιστία του. 

Στο σχήµα 3-3 παρατηρείται µικρή απόκλιση µεταξύ των τιµών της µέγιστης πίεσης του 

«κινητήρα Α», που υπολογίζονται από το µοντέλο προσοµοίωσης, µε τις αντίστοιχες 

πειραµατικές τιµές.  

 

10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
Φορτίο Κινητήρα (%)

0

20

40

60

80

100

120

140

160

180

200

Μ
έγ
ισ
τη

 Π
ίε
σ
η 

(b
a

r)

Υπολογισµένη 
Τιµή

Πειραµατική
Τιµή

Ταχύτητα 
Περιστροφής
Κινητήρα
1300 rpm
1700 rpm
2100 rpm

 
Σχήµα 3-3 Σύγκριση Πειραµατικών και Υπολογιζόµενων τιµών της Μέγιστης Πίεσης του 
«Κινητήρα Α» στις 1300,1700 και 2100 rpm και για τα φορτία 25%, 50%, 75% και 100%. 
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Στο σχήµα 3-4 φαίνεται ότι οι τιµές της παροχής µάζας του αέρα υπερπλήρωσης, που 

υπολογίζονται από το µοντέλο προσοµοίωσης του κινητήρα, παρουσιάζουν µικρή απόκλιση 

σε σχέση µε τις αντίστοιχες πειραµατικές τιµές, όπως εξάλλου αναµενόταν αφού οι τιµές της 

πίεσης υπερπλήρωσης και του βαθµού απόδοσης του συµπιεστή είναι ίδιες µε τις 

αντίστοιχες πειραµατικές. 
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Σχήµα 3-4 Σύγκριση Πειραµατικών και Υπολογιζόµενων τιµών της Παροχής Μάζας του Αέρα 

Υπερπλήρωσης στον «Κινητήρα Α» στις 1300,1700 και 2100 rpm και για τα φορτία 25%, 
50%, 75% και 100%. 

 

Στην παρούσα διδακτορική διατριβή η αξιολόγηση των τεχνικών ανάκτησης θερµότητας 

καυσαερίου γίνεται µε κριτήριο την επίπτωση τους στην ειδική κατανάλωση καυσίµου του 

κινητήρα. Όπως παρατηρείται στο σχήµα 3-5, οι τιµές της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου, 

που υπολογίζονται από το µοντέλο προσοµοίωσης του κινητήρα, διαφέρουν ελάχιστα 

συγκριτικά µε τις αντίστοιχες πειραµατικές τιµές. Έτσι, είναι προφανές ότι το µοντέλο εκτιµά 

µε ικανοποιητική προσέγγιση την ειδική κατανάλωση καυσίµου σε όλες τις τιµές της 

ταχύτητας περιστροφής και του φορτίου του κινητήρα και άρα µπορεί να χρησιµοποιηθεί για 

τη διερεύνηση των τεχνολογιών ανακοµιδής θερµότητας του καυσαερίου.  

Η θερµοκρασία και η πίεση του καυσαερίου στην είσοδο του στροβίλου του υπερπληρωτή 

είναι δυο σηµαντικά µεγέθη για τις ανάγκες της ανάλυσης των τεχνικών εκµετάλλευσης 

θερµότητας. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 3-6α, το µοντέλο προσοµοίωσης προβλέπει τις 

τιµές της θερµοκρασίας καυσαερίου µε µεγάλη ακρίβεια σε όλα τα φορτία του κινητήρα. 

Επιπροσθέτως, η µεγαλύτερη απόκλιση ανάµεσα στις πειραµατικές και υπολογισµένες τιµές 

της θερµοκρασίας είναι της τάξης των 15 oC και παρουσιάζεται στο 25% του φορτίου του 

κινητήρα µε ταχύτητα περιστροφής ίση µε 2100 rpm.  
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Στο σχήµα 3-6β είναι προφανές ότι οι τιµές της πίεσης καυσαερίου στην είσοδο του 

στροβίλου του υπερπληρωτή, που υπολογίζονται από το µονοζωνικό µοντέλο του κινητήρα, 

δεν διαφέρουν από τις αντίστοιχες πειραµατικές τιµές. Όπως διαπιστώνεται, η απόκλιση 

ανάµεσα στην υπολογισµένη τιµή της πίεσης καυσαερίου µε την αντίστοιχη πειραµατική τιµή 

δεν ξεπερνά το 0.1 bar.  
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Σχήµα 3-5 Σύγκριση Πειραµατικών και Υπολογιζόµενων Τιµών της Ειδικής Κατανάλωσης 

Καυσίµου του «Κινητήρα Α» στις 1300,1700 και 2100 rpm και για τα φορτία 25%, 50%, 75% 
και 100%. 
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(α) (β) 

Σχήµα 3-6 Σύγκριση Πειραµατικών και Υπολογιζόµενων τιµών της Θερµοκρασίας (α) και της 
Πίεσης (β) Καυσαερίου στην Είσοδο του Στροβίλου του Υπερπληρωτή του «Κινητήρα Α» στις 

1300,1700 και 2100 rpm και για τα φορτία 25%, 50%, 75% και 100%. 

 

Στη συνέχεια γίνεται εκτίµηση µε το πιστοποιηµένο µοντέλο του κινητήρα Diesel της 

θερµότητας του καυσαερίου, που αποβάλλεται στο περιβάλλον και διατίθεται προς 
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εκµετάλλευση. Η µεταβολή της αποβαλλόµενης θερµότητας του καυσαερίου ως ποσοστό της 

παραγόµενης ισχύος του «κινητήρα Α» απεικονίζεται στο σχήµα 3-7. Στα χαµηλότερα φορτία 

του κινητήρα παρατηρείται αύξηση του ποσοστού αυτού και η µέγιστη τιµή του είναι ίση µε 

90%, όταν η ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα αποκτά την τιµή των 2100 rpm. Στα 

υπόλοιπα σηµεία λειτουργίας του κινητήρα, η αποβαλλόµενη θερµότητα του καυσαερίου 

µεταβάλλεται µεταξύ 60% και 80% επί της παραγόµενης ισχύος του κινητήρα Diesel. Όπως 

απεικονίζεται στο σχήµα 3-8, το ποσοστό της αποβαλλόµενης ενέργειας των καυσαερίων 

από τον εξεταζόµενο «κινητήρα Α» στο περιβάλλον επί της συνολικής ενέργειας του 

καιόµενου καυσίµου µεταβάλλεται µεταξύ των τιµών 28% και 31%. 
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Σχήµα 3-7 Μεταβολή του Ποσοστού της Θερµότητας του Αποβαλλόµενου Καυσαερίου προς 
την Ισχύ του «Κινητήρα Α» στις 1300,1700 και 2100 rpm και για τα φορτία 25%, 50%, 75% 

και 100%. 
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Σχήµα 3-8 Μεταβολή του Ποσοστού της Ενέργειας του Αποβαλλόµενου Καυσαερίου προς τη 

Χηµική Ενέργεια του Καυσίµου στις 1300,1700 και 2100 rpm και στο 25%, 50%, 75% και 
100% του φορτίου του «Κινητήρα Α».  
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3.4 Συµπεράσµατα 

Από την προηγούµενη ανάλυση, συµπεραίνεται ότι το µοντέλο προσοµοίωσης του 

κινητήρα είναι αρκετά αξιόπιστο υπολογιστικό εργαλείο για την εκτίµηση των λειτουργικών 

µεγεθών του. Συνεπώς, το µοντέλο αυτό µπορεί να χρησιµοποιηθεί για την πρόβλεψη των 

επιπτώσεων στη λειτουργία του κινητήρα Diesel από την εφαρµογή των τεχνολογιών 

ανακοµιδής θερµότητας µέσω του στροβίλου του υπερπληρωτή και της σύνθετης 

στροβιλουπερπλήρωσης, οι οποίες θα εξεταστούν στη συνέχεια της διδακτορικής διατριβής.  
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Σύµβολα Κεφαλαίου 3: 

AF   Λόγος Αέρα Καυσίµου      (-) 

bsfc   Ειδική Κατανάλωση Καυσίµου     (gr/kwh) 

bmep   Μέση Ενεργός Πίεση       (bar) 

CA   Γωνία Στροφάλου       (ο) 

cd   Συντελεστής ∆ιόρθωσης Επιφάνειας Ροής    (-) 

EFFAC   Αποδοτικότητα του Εναλλάκτη του Ψυγείου Αέρος   (-) 

ef   Πολυωνυµικοί Συντελεστές της Απόδοσης Ψυγείου Αέρος  (-) 

mɺ    Παροχή Μάζας       (kg/s ή 

            kg/h) 

P   Πίεση         (bar) 

T   Θερµοκρασία        (oC) 

 

 

Ελληνικά σύµβολα: 

λ   Λόγος Αέρα Καυσίµου      (-) 

Υ/Τ   Υπερπληρωτής 

 

 

∆είκτες: 

AIR   Αέρας Υπερπλήρωσης στην Είσοδο του Ψυγείου Αέρος 

boost   Υπερπλήρωση 

EGR   Ρεύµα Ανακυκλοφορίας Καυσαερίου του Κινητήρα Diesel 

exh   Καυσαέριο 

fuel   Καύσιµο 

inj   Εγχυτήρας 

max   Μέγιστη Τιµή 

out   Έξοδος από το Στρόβιλο του Υπερπληρωτή 
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Κεφάλαιο 4  

Ανάκτηση Θερµότητας µε τη Χρήση Ηλεκτρικής Γεννήτριας στον 

Άξονα του Υπερπληρωτή 

4.1 Εισαγωγή 

Σε αυτό το κεφάλαιο περιγράφεται η ανάκτηση της θερµότητας του καυσαερίου, που 

αποβάλλεται στο περιβάλλον από τον κινητήρα Diesel, µε τη χρήση του στροβίλου του 

υπερπληρωτή. Στους υπερτροφοδοτούµενους κινητήρες Diesel τα καυσαέρια, που 

προέρχονται από τον κινητήρα και βρίσκονται στον οχετό εξαγωγής, εκτονώνονται στο 

στρόβιλο του υπερπληρωτή παράγωντας την απαιτούµενη ισχύ για το συµπιεστή. Στη 

διάταξη που προτείνεται για την ανάκτηση της θερµότητας του καυσαερίου, η παραγόµενη 

ισχύς στο στρόβιλο του υπερπληρωτή διανέµεται στο συµπιεστή και η περισσευούµενη ισχύς 

µετατρέπεται σε ηλεκτρική ισχύ µέσω γεννήτριας. Η γεννήτρια αυτή είναι µια µικρών 

διαστάσεων και υψηλής ταχύτητας περιστροφής ηλεκτρική µηχανή εγκατεστηµένη στον 

άξονα του υπερπληρωτή, όπως απεικονίζεται στο σχήµα 4-1.  

 

Κινητήρας Diesel

 

Ψυγείο 
Αέρος

G TC

Γεννήτρια

 

Σχήµα 4-1 Απεικόνιση της ∆ιάταξης για την Ανάκτηση Θερµότητας Καυσαερίου µέσω του 
Στροβίλου του Υπερπληρωτή (Electrical Turbocompounding).  

 

Ο στρόβιλος του υπερπληρωτή είναι µονοβάθµιος αλλά είναι διαφορετικός από τον 

αντίστοιχο, που χρησιµοποιείται στον αρχικό κινητήρα Diesel. Επιπροσθέτως, η 

εγκατεστηµένη γεννήτρια της εξεταζόµενης διάταξης χρησιµεύει και ως ηλεκτρικός κινητήρας, 

που είναι απαραίτητος για το συµπιεστή κατά τη µεταβατική λειτουργία του κινητήρα Diesel 

[1,2,3], ώστε να εξαλειφθεί η υστέρηση του υπερπληρωτή (turbolag). Ωστόσο, η παρούσα 

διατριβή επικεντρώνεται µόνο στις δυνατότητες παραγωγής ηλεκτρικής ενέργειας από την 

ανάκτηση µέρους της θερµότητας του καυσαερίου. 
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4.2 Ανάλυση και Τροποποίηση του Μοντέλου Προσοµοίωσης 

Η περίσσεια της παραγόµενης ισχύος από το στρόβιλο του υπερπληρωτή µετατρέπεται 

σε ηλεκτρική ισχύ Pel,p µέσω της γεννήτριας και δίνεται από την ακόλουθη σχέση: 

     
 

= − 
 

C
el,p T mT G

mC

P
P P η η

η
    (4.1) 

όπου PT είναι η παραγόµενη ισχύς στο στρόβιλο του υπερπληρωτή, PC είναι η 

απορροφούµενη ισχύς από το συµπιεστή, nG είναι ο βαθµός απόδοσης της ηλεκτρικής 

γεννήτριας, nmT και nmC είναι οι µηχανικοί βαθµοί απόδοσης του στροβίλου και του συµπιεστή 

αντίστοιχα. Οι τιµές των βαθµών απόδοσης nmT, nmC και nG θεωρούνται σταθερές σε όλα τα 

σηµεία λειτουργίας του κινητήρα και ίσες µε 0.95. 

Η διερεύνηση επικεντρώνεται στον κινητήρα Diesel µε µέγιστη µέση ενεργό πίεση (bmep) 

ίση µε 27 bar («κινητήρας Α»). Στη συνέχεια παρουσιάζονται τα αποτελέσµατα της ανάλυσης 

για την περίπτωση λειτουργίας του κινητήρα Diesel µε ταχύτητα περιστροφής στις 1700 rpm 

και µεταβαλλόµενο φορτίο, που αποκτά τις τιµές: 25%, 50%, 75% και 100%. Στην ακόλουθη 

παραµετρική ανάλυση, η παροχή µάζας του καυσίµου και η πίεση υπερπλήρωσης του 

κινητήρα διατηρούνται σταθερές και ίσες µε τις αντίστοιχες τιµές, που επικρατούν στον 

αρχικό κινητήρα σε κάθε τιµή του φορτίου του. 

Η µέση πίεση του καυσαερίου στον οχετό εξαγωγής, δηλαδή πριν το στρόβιλο του 

υπερπληρωτή, αποτελεί µια από τις βασικότερες παραµέτρους της ανάλυσης [4,5,6]. Όπως 

είναι γνωστό και διαπιστώνεται στη συνέχεια της διερεύνησης, η βαθµιαία αύξηση της µέσης 

πίεσης στον οχετό εξαγωγής προκαλεί την παραγωγή πρόσθετης ισχύος από το στρόβιλο 

του υπερπληρωτή. Το µονοζωνικό µοντέλο του υπερπληρωµένου κινητήρα Diesel 

τροποποιείται, προκειµένου να είναι εφικτή η προσοµοίωση του συστήµατος για κάθε τιµή 

της µέσης πίεσης του καυσαερίου. Συγκεκριµένα, εισάγεται µια νέα µεθοδολογία στο µοντέλο 

προσοµοίωσης για την εκτίµηση της απαιτούµενης ενεργού επιφάνειας της ροής στο 

ακροφύσιο του στροβίλου, ώστε η µέση πίεση καυσαερίου να αποκτά συγκεκριµένη τιµή. Η 

αρχική τιµή της µέσης πίεσης στον οχετό εξαγωγής δόθηκε ήδη στον πίνακα 3-2 για τις 

εξεταζόµενες τιµές του φορτίου και της ταχύτητας περιστροφής του «κινητήρα Α» χωρίς 

ανάκτηση της θερµότητας καυσαερίου. Η παραµετρική ανάλυση συνεχίζεται µε τη βαθµιαία 

αύξηση της µέσης πίεσης του καυσαερίου κατά 0.2 bar.  

Στη θεωρητική αυτή ανάλυση δεν γίνεται χρήση χαρτών λειτουργίας για το στρόβιλο του 

υπερπληρωτή καθιστώντας αναγκαίο τον ορισµό ενός ορίου για την τιµή του λόγου 

εκτόνωσης του. Έτσι, ορίζεται ως µέγιστη τιµή της µέσης πίεσης στον οχετό εξαγωγής, η 

αντίστοιχη τιµή του αρχικού κινητήρα αυξηµένη κατά 1 bar σε κάθε εξεταζόµενο σηµείο 

λειτουργίας του. Η διαδικασία της αύξησης της µέσης πίεσης καυσαερίου ολοκληρώνεται σε 

κάθε φορτίο του κινητήρα Diesel, όταν ξεπεραστεί η µέγιστη τιµή της πίεσης.  
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Μια άλλη παράµετρος, που εξετάζεται στα πλαίσια της παραµετρικής διερεύνησης, είναι η 

επίδραση του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή. Ο ολικός βαθµός απόδοσης του 

υπερπληρωτή EffT/C δίνεται από την ακόλουθη σχέση:  

     =T / C T C mT mCEff η η η η      (4.2) 

όπου nT και nC είναι οι ισεντροπικοί βαθµοί απόδοσης στροβίλου και συµπιεστή αντίστοιχα. 

Οι τιµές της απόδοσης των επιµέρους εξαρτηµάτων του υφιστάµενου υπερπληρωτή του 

κινητήρα A δίνονται στον πίνακα 4-1 για τις εξεταζόµενες τιµές του φορτίου του. Όπως 

διαπιστώνεται, η µέγιστη τιµή του ολικού βαθµού απόδοσης του υφιστάµενου υπερπληρωτή 

καταγράφεται στο 75% του φορτίου του κινητήρα και ισούται µε 49%.  

 

Φορτίο 

Κινητήρα (%) 

Βαθµός Απόδοσης 

Συµπιεστή (%) 

Βαθµός Απόδοσης 

Στροβίλου (%) 

100 72.0 72.0 

75 73.5 73.5 

50 73.0 73.0 

25 68.0 68.0 

Πίνακας 4-1 Απόδοση Συµπιεστή και Στροβίλου του Υφιστάµενου Υπερπληρωτή στο 100%, 
75%, 50% και 25% του Φορτίου του Κινητήρα στις 1700 rpm. 

 

Στην ανάλυση που ακολουθεί οι βαθµοί απόδοσης στροβίλου και συµπιεστή θεωρούνται 

ίσοι ελλείψει πρόσθετων στοιχείων. Η υπόθεση αυτή είναι αποδεκτή διότι δεν επηρεάζει το 

ενεργειακό ισοζύγιο στον υπερπληρωτή. Η διερεύνηση βασίζεται στη µεταβολή του 

ισεντροπικού βαθµού απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου. Στο 75% του φορτίου του 

κινητήρα ο ισεντροπικός βαθµός απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου αυξάνεται από την 

αρχική τιµή 73.5% αποκτώντας τις τιµές: 75%, 80%, 85% και 88%. Συνεπώς, η αντίστοιχη 

ποσοστιαία αύξηση του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου είναι: 2%, 

9%, 16% και 20%. Στα υπόλοιπα φορτία του κινητήρα η ποσοστιαία αύξηση της αρχικής 

τιµής του βαθµού απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου είναι ίδια. Οι τιµές των µηχανικών 

βαθµών απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου διατηρούνται σταθερές και ίσες µε τις 

αντίστοιχες τιµές του αρχικού υπερπληρωτή. Όταν ο βαθµός απόδοσης συµπιεστή και 

στροβίλου αυξάνεται κατά 2%, 9%, 16% και 20%, τότε η µέγιστη τιµή του ολικού βαθµού 

απόδοσης του υπερπληρωτή είναι 51%, 58%, 65% και 70% αντίστοιχα. Ο υπερπληρωτής µε 

µέγιστο ολικό βαθµό απόδοσης 58% χαρακτηρίζεται ως «τυπικός», διότι αντιστοιχεί σε 

βαθµό απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου ίσο µε 80%, η τιµή του οποίου είναι εφικτή για την 

υπάρχουσα τεχνολογία των στροβιλοµηχανών. Η τιµή 88% για την απόδοση του συµπιεστή 

και του στροβίλου υιοθετείται ως µια «ακραία» εκδοχή προκειµένου να εκτιµηθεί το εύρος 
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των δυνατοτήτων της συγκεκριµένης τεχνικής στην ανακοµιδή της θερµότητας του 

αποβαλλόµενου καυσαερίου.  

Στο σχήµα 4-2 απεικονίζονται οι τιµές των ισεντροπικών βαθµών απόδοσης στροβίλου και 

συµπιεστή του αρχικού υπερπληρωτή και των βελτιωµένων εκδόσεων του σε όλα τα 

εξεταζόµενα φορτία του κινητήρα. Η ποσοστιαία αύξηση του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης 

του συµπιεστή και του στροβίλου συµβολίζεται µε ∆Effcompr και ∆Effturb αντίστοιχα. Είναι 

προφανές ότι τα µεγέθη ∆Effcompr και ∆Effturb είναι µηδενικά για τον υφιστάµενο υπερπληρωτή.  
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Σχήµα 4-2 Μεταβολή Βαθµού Απόδοσης Συµπιεστή και Στροβίλου συναρτήσει του Φορτίου 
του Κινητήρα στις 1700 rpm για τις Εξεταζόµενες Περιπτώσεις του Υπερπληρωτή. 

 

Η υπολογιστική διερεύνηση πραγµατοποιείται µε τέτοιο τρόπο, ώστε να εκτιµηθεί το 

πραγµατικό όφελος από την ανάκτηση της θερµότητας του καυσαερίου και το αντίστοιχο 

όφελος, που προέρχεται από τη βελτίωση του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή. Στη 

συνέχεια περιγράφεται η παραµετρική ανάλυση, που επικεντρώνεται στα ακόλουθα µεγέθη: 

� Μεταβολή της συνολικής απόδοσης της εγκατάστασης, που εκφράζεται µε τη 

µεταβολή της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου (bsfc). 

� Παραγόµενη ισχύς από τον κινητήρα Diesel. 

� Παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς σε απόλυτες τιµές αλλά και σαν ποσοστό επί της 

συνολικής ισχύος, που παράγεται στο στρόβιλο του υπερπληρωτή. 

� Μεταβολή της θερµοκρασίας καυσαερίου στην είσοδο του στροβίλου. 

� Επίδραση της βελτίωσης του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή και της 

ανάκτησης θερµότητας καυσαερίου στη συνολική βελτίωση της απόδοσης της 

εγκατάστασης. 
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4.3 Αποτελέσµατα της Παραµετρικής ∆ιερεύνησης 

4.3.1 Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) 

Τα αποτελέσµατα του υπολογισµού της µεταβολής της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου 

(bsfc) συναρτήσει της αύξησης της µέσης πίεσης καυσαερίου απεικονίζονται στα σχήµατα 4-

3α , 4-3β, 4-4α και 4-4β για τις περιπτώσεις, όπου το φορτίο του κινητήρα Diesel αποκτά τις 

τιµές 100%, 75%, 50% και 25% αντίστοιχα µε ταχύτητα περιστροφής στις 1700 rpm. Σε όλα 

τα σχήµατα περιλαµβάνονται οι περιπτώσεις του αρχικού υπερπληρωτή και των 

βελτιωµένων εκδόσεων του. Η µεταβολή της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου ∆bsfc 

προκύπτει από την ακόλουθη σχέση:  

     
=

 
 = −
 
 

T / C

exh

T / C

exh

Eff
DP

Eff
DP 0

bsfc
∆bsfc 1 100%

bsfc
   (4.3) 

όπου =
T / C

exh

Eff
DP 0bsfc  είναι η ειδική κατανάλωση καυσίµου για την εκάστοτε τιµή της απόδοσης του 

υπερπληρωτή EffT/C χωρίς αύξηση της µέσης πίεσης καυσαερίου και T / C

exh

Eff
DPbsfc  είναι η ειδική 

κατανάλωση καυσίµου για τις εκάστοτε τιµές της απόδοσης του υπερπληρωτή και της 

αύξησης της µέσης πίεσης του καυσαερίου DPexh.  

Όπως διαπιστώνεται στα σχήµατα 4-3α , 4-3β, 4-4α και 4-4β, η βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα. Επιπροσθέτως, η βελτίωση του 

βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή µειώνει περαιτέρω την ειδική κατανάλωση καυσίµου σε 

κάθε τιµή της µέσης πίεσης καυσαερίου και σε όλα τα φορτία του κινητήρα. 

Η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου αρχικά αυξάνεται γραµµικά µε την άνοδο 

της µέσης πίεσης καυσαερίου και στη συνέχεια µεγιστοποιείται σε συγκεκριµένη τιµή. Η τιµή 

αυτή αποτελεί τη βέλτιστη µέση πίεση καυσαερίου, η οποία ελαττώνεται µε τη µείωση του 

φορτίου του κινητήρα Diesel, ενώ αυξάνεται µε τη βελτίωση της απόδοσης του 

υπερπληρωτή. Όπως προαναφέρθηκε, η διερεύνηση βασίζεται στην παραδοχή ότι η µέγιστη 

τιµή της µέσης πίεσης καυσαερίου σε κάθε σηµείο λειτουργίας ισούται µε την αντίστοιχη µέση 

πίεση καυσαερίου του αρχικού κινητήρα αυξηµένη κατά 1 bar. Όµως το γεγονός ότι η αύξηση 

της µέσης πίεσης καυσαερίου µπορεί να υπερβεί το 1 bar, όταν χρησιµοποιείται 

υπερπληρωτής βελτιωµένης απόδοσης, δεν αναιρεί την προαναφερθείσα παραδοχή. Ο 

λόγος είναι ότι στην περίπτωση του υπερπληρωτή µε αυξηµένο βαθµό απόδοσης ο 

στρόβιλος παράγει την απαιτούµενη ισχύ για το συµπιεστή σε χαµηλότερη τιµή της µέσης 

πίεσης καυσαερίου σε σχέση µε τον αρχικό κινητήρα. Έτσι, δηµιουργείται πρόσθετο 

περιθώριο για την αύξηση της µέσης πίεσης καυσαερίου µέχρι αυτή να αποκτήσει τη µέγιστη 

τιµή της.  
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Όπως διαπιστώνεται στα σχήµατα 4-3α, 4-3β και 4-4α η µέγιστη µείωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου της διάταξης µε τον υφιστάµενο υπερπληρωτή εκτιµάται σε 1.8%, 

1.5% και 1.15% στο 100%, 75% και 50% του φορτίου του κινητήρα αντίστοιχα. Στην ίδια 

περίπτωση και στο 25% του φορτίου δεν παρατηρείται µείωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου. Στο σχήµα 4-4β είναι προφανές ότι η αύξηση της µέσης πίεσης καυσαερίου πέραν 

της βέλτιστης τιµής της στο 25% του φορτίου µειώνει τη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου. Στο ίδιο σηµείο λειτουργίας και στις περιπτώσεις του υπερπληρωτή µε χαµηλό 

βαθµό απόδοσης η περαιτέρω άνοδος της µέσης πίεσης καυσαερίου αυξάνει την ειδική 

κατανάλωση καυσίµου. Όταν χρησιµοποιείται ο υπερπληρωτής µε αυξηµένο ισεντροπικό 

βαθµό απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου κατά 2%, τότε η µέγιστη βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα από 0.8% έως και 2.2%. 

Όταν χρησιµοποιείται ο υπερπληρωτής µε µέγιστο ολικό βαθµό απόδοσης 58%, δηλαδή ο 

ισεντροπικός βαθµός απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου έχει βελτιωθεί κατά 9%, τότε η 

µέγιστη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 4.1%, 3.5%, 2.8% και 1.3% 

στο 100%, 75%, 50% και 25% του φορτίου αντίστοιχα. Όταν χρησιµοποιείται υπερπληρωτής 

µε βαθµό απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου αυξηµένο κατά 16%, µπορεί να επιτευχθεί 

µέγιστη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου κατά 5.8%, 5.1%, 4.4% και 2.5% στο 

100%, 75%, 50% και 25% του φορτίου αντίστοιχα. Στα σχήµατα 4-3 και 4-4 παρατηρείται ότι 

η µέγιστη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου αυξάνεται µε το φορτίο από 2.3% έως 

και 6.75%, το οποίο επιτυγχάνεται µε τη βελτίωση του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης 

συµπιεστή και στροβίλου κατά 20%. Για αυτό το λόγο αρκετοί κατασκευαστές καταβάλλουν 

σηµαντική προσπάθεια για την αύξηση του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή. 
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(α) (β) 

Σχήµα 4-3 Μεταβολή της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) συναρτήσει της Αύξησης της 
Μέσης Πίεσης Καυσαερίου για Βελτίωση του Ισεντροπικού Βαθµού Απόδοσης Συµπιεστή και 

Στροβίλου κατά 0%, 2%, 9%, 16% και 20% στο 100%(α) και 75%(β) του Φορτίου. 
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(α) (β) 

Σχήµα 4-4 Μεταβολή της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) συναρτήσει της Αύξησης της 
Μέσης Πίεσης Καυσαερίου για Βελτίωση του Ισεντροπικού Βαθµού Απόδοσης Συµπιεστή και 

Στροβίλου κατά 0%, 2%, 9%, 16% και 20% στο 50%(α) και 25%(β) του Φορτίου. 

 

4.3.2 Επίδραση στην Ισχύ του Κινητήρα 

Η εφαρµογή της τεχνικής ανάκτησης θερµότητας καυσαερίου µέσω του στροβίλου του 

υπερπληρωτή παρουσιάζει αρνητική επίπτωση στην παραγόµενη ισχύ του ίδιου του 

κινητήρα. Η µείωση της παραγόµενης ισχύος οφείλεται στην αυξηµένη πίεση του 

καυσαερίου, η οποία αυξάνει το έργο εξώθησης του κινητήρα (pumping work) [3,5]. Στα 

σχήµατα 4-5α και 4-5β δίνεται η µείωση της ισχύος του κινητήρα Diesel συναρτήσει της 

αύξησης της µέσης πίεσης του καυσαερίου για όλες τις εξεταζόµενες τιµές του φορτίου του. 

Επιπροσθέτως, στα σχήµατα 4-5α και 4-5β απεικονίζονται αντίστοιχα οι περιπτώσεις του 

αρχικού υπερπληρωτή και του βελτιωµένου υπερπληρωτή, που προκύπτει από την αύξηση 

του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου κατά 9%.  

Η µείωση της ισχύος του κινητήρα Diesel µεταβάλλεται γραµµικά µε την αύξηση της µέσης 

πίεσης καυσαερίου. Όπως εξάλλου παρατηρείται στα σχήµατα 4-5α και 4-5β, η ποσοστιαία 

µείωση της ισχύος αυξάνεται µε υψηλότερο ρυθµό καθώς µειώνεται το φορτίο του κινητήρα. 

Αντιθέτως, διαπιστώνεται ότι η βελτίωση του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή δεν έχει 

καµία επίδραση στη µείωση της παραγόµενης ισχύος του κινητήρα Diesel για την ίδια τιµή 

της αύξησης της µέσης πίεσης καυσαερίου, όπως εξάλλου αναµενόταν. Η µέγιστη µείωση 

της παραγόµενης ισχύος του κινητήρα Diesel εκτιµάται σε 23% και 7% στο 25% και στο 

100% του φορτίου αντίστοιχα.  
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(α) (β) 

Σχήµα 4-5 Μεταβολή της Ισχύος του Κινητήρα συναρτήσει της Αύξησης της Μέσης Πίεσης 
Καυσαερίου στο 25%, 50%, 75% και 100% του Φορτίου και για τις περιπτώσεις του Αρχικού 
Υπερπληρωτή (α) και της Βελτίωσης του Ισεντροπικού Βαθµού Απόδοσης Συµπιεστή και 

Στροβίλου κατά 9% (β).  

 

4.3.3 Μεταβολή της Παραγόµενης Ηλεκτρικής Ισχύος 

Όσον αφορά τα αποτελέσµατα της παραµετρικής ανάλυσης για τη µεταβολή της 

παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος συναρτήσει της αύξησης της µέσης πίεσης καυσαερίου και 

της βελτίωσης του βαθµού απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου, αυτά απεικονίζονται στα 

σχήµατα 4-6α, 4-6β, 4-6γ και 4-6δ, που αντιστοιχούν στις τιµές 100%, 75% ,50% και 25% 

του φορτίου του κινητήρα µε ταχύτητα περιστροφής στις 1700 rpm. Είναι προφανές ότι η 

παραγωγή ηλεκτρικής ισχύος από την ανάκτηση της θερµότητας καυσαερίου αυξάνεται µε το 

φορτίο του κινητήρα και την άνοδο της µέσης πίεσης του καυσαερίου. Επιπροσθέτως, η 

βελτίωση της απόδοσης του υπερπληρωτή συµβάλλει στην αύξηση της παραγόµενης 

ηλεκτρικής ισχύος για την ίδια τιµή της αύξησης της µέσης πίεσης καυσαερίου.  

Όταν ο ισεντροπικός βαθµός απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου βελτιώνεται από µηδέν 

έως και 20%, η µέγιστη παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς της εγκατάστασης αυξάνεται από 19 

kW έως και 48 kW στο πλήρες φορτίο. Αντίστοιχα η µέγιστη παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς 

αυξάνεται µε τη βελτίωση του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή από 17.4 kW έως και 

40.5 kW στο 75% του φορτίου, από 14.5 kW έως και 30 kW στο 50% του φορτίου και από 

11.8 kW έως και 19.9 kW στο 25% του φορτίου. Όπως προκύπτει από το σχήµα 4-6, η 

αύξηση της παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος µε τη βελτίωση του βαθµού απόδοσης του 

υπερπληρωτή γίνεται εντονότερη, καθώς αυξάνεται το φορτίο του κινητήρα Diesel. 
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(γ) (δ) 

Σχήµα 4-6 Μεταβολή της Παραγόµενης Ηλεκτρικής Ισχύος Pel,p συναρτήσει της Αύξησης της 
Μέσης Πίεσης Καυσαερίου για Βελτίωση του Ισεντροπικού Βαθµού Απόδοσης Συµπιεστή και 
Στροβίλου κατά 0%, 2%, 9%, 16% και 20% στο 100% (α), 75% (β), 50% (γ) και 25% (δ) του 

Φορτίου. 

 

4.3.4 Παραγόµενη Ηλεκτρική Ισχύς ως Ποσοστό της Συνολικής Ισχύος του 

Στροβίλου του Υπερπληρωτή 

Στα σχήµατα 4-7α και 4-7β δίνεται η παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς σαν ποσοστό της 

συνολικής ισχύος, που παράγεται στο στρόβιλο του υπερπληρωτή. Τα αποτελέσµατα που 

παρουσιάζονται αντιστοιχούν στο µερικό και στο πλήρες φορτίο του κινητήρα για τον 

υφιστάµενο υπερπληρωτή και τον υπερπληρωτή µε βελτιωµένους ισεντροπικούς βαθµούς 

απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου κατά 2%, 9%, 16% και 20%.  

Όπως φαίνεται, το ποσοστό της διαθέσιµης ισχύος του στροβίλου, που µετατρέπεται σε 

ηλεκτρική ισχύ, αυξάνεται µε την άνοδο της µέσης πίεσης καυσαερίου. Η αύξηση αυτή είναι 
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αρχικά γραµµική και ακολούθως ο ρυθµός της αρχίζει να χειροτερεύει. Το ποσοστό αυτό της 

ισχύος του στροβίλου αυξάνεται µε τη µείωση του φορτίου του κινητήρα και τη βελτίωση του 

βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή. Στο πλήρες φορτίο η µέγιστη τιµή του ποσοστού της 

παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος επί της συνολικής ισχύος στο στρόβιλο αυξάνεται µε τη 

βελτίωση του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή από 20.8% έως και 43.7%. Ωστόσο, στο 

25% του φορτίου το ποσοστό της παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος είναι πολύ µεγαλύτερο, 

διότι αυξάνεται µε τη βελτίωση του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή από 51% έως και 

66.5%. 
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(α) (β) 

Σχήµα 4-7 Μεταβολή του Ποσοστού της Παραγόµενης Ηλεκτρικής Ισχύος επί της Συνολικής 
Ισχύος στο Στρόβιλο του Υπερπληρωτή συναρτήσει της Αύξησης της Μέσης Πίεσης 

Καυσαερίου για Βελτίωση του Ισεντροπικού Βαθµού Απόδοσης Συµπιεστή και Στροβίλου 
κατά 0%, 2%, 9%, 16% και 20% στο 100% (α) και 25% (β) του Φορτίου. 

 

4.3.5 Επίδραση στη Θερµοκρασία Εισόδου στο Στρόβιλο του Υπερπληρωτή 

Μια βασική παράµετρος, που πρέπει να διερευνηθεί, είναι η επίπτωση της εξεταζόµενης 

τεχνικής ανάκτησης της θερµότητας καυσαερίου στη θερµοκρασία εισόδου στο στρόβιλο του 

υπερπληρωτή, διότι υπάρχει θερµικό όριο για την ασφαλή λειτουργία του. Έτσι, στα σχήµατα 

4-8α και 4-8β απεικονίζεται η αύξηση της θερµοκρασίας στον οχετό εξαγωγής συναρτήσει 

της αύξησης της µέσης πίεσης καυσαερίου στο 25% και 100% του φορτίου αντίστοιχα για 

όλες τις εξεταζόµενες περιπτώσεις του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή.  

Συγκεκριµένα, η αύξηση της µέσης θερµοκρασίας καυσαερίου ∆Texh στην είσοδο του 

στροβίλου του υπερπληρωτή υπολογίζεται ως ακολούθως: 

     T /C T /C

exh exh 0

Eff Eff
exh exh exhDP DP

∆T T T
=

= −     (4.4) 
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όπου T /C

exh

Eff
exh DP

T  είναι η µέση θερµοκρασία του καυσαερίου για αύξηση της µέσης πίεσης του 

κατά DPexh, ενώ T / C

exh 0

Eff
exh DP

T
=

 είναι η µέση θερµοκρασία του καυσαερίου για µηδενική αύξηση 

της µέσης πίεσης του. Επιπροσθέτως, οι τιµές των µεγεθών T /C

exh

Eff
exh DP

T  και T / C

exh 0

Eff
exh DP

T
=

 

αντιστοιχούν στον ίδιο βαθµό απόδοσης του υπερπληρωτή.  

Όπως διαπιστώνεται, η άνοδος της µέσης πίεσης στον οχετό εξαγωγής συνοδεύεται µε 

περίπου γραµµική αύξηση της µέσης θερµοκρασίας του καυσαερίου στην είσοδο του 

στροβίλου. Προηγουµένως αναφέρθηκε ότι ο κινητήρας λειτουργεί σε χαµηλότερες τιµές της 

πίεσης αλλά και της θερµοκρασίας καυσαερίου, όταν χρησιµοποιείται υπερπληρωτής 

βελτιωµένης απόδοσης. Συνεπώς, υπάρχουν µεγαλύτερα περιθώρια αύξησης της µέσης 

πίεσης και της µέσης θερµοκρασίας στον οχετό εξαγωγής για τον υπερπληρωτή αυξηµένης 

απόδοσης. Η µέγιστη αύξηση της µέσης θερµοκρασίας εκτιµάται σε 68oC και παρατηρείται 

στο χαµηλότερο φορτίο για τον υπερπληρωτή µε το µεγαλύτερο βαθµό απόδοσης. Στο 

πλήρες φορτίο, η µέγιστη αύξηση της µέσης θερµοκρασίας καυσαερίου στην είσοδο του 

στροβίλου εκτιµάται σε 24oC για τον υφιστάµενο υπερπληρωτή και 50oC για τον 

υπερπληρωτή µε τον υψηλότερο βαθµό απόδοσης. Οι τιµές αυτές της αύξησης της µέσης 

θερµοκρασίας δεν αναµένεται να προκαλέσουν πρόβληµα στη λειτουργία του στροβίλου του 

υπερπληρωτή. 
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Σχήµα 4-8 Αύξηση της Μέσης Θερµοκρασίας Εισόδου στο Στρόβιλο συναρτήσει της Αύξησης 
της Μέσης Πίεσης Καυσαερίου για Βελτίωση του Ισεντροπικού Βαθµού Απόδοσης Συµπιεστή 

και Στροβίλου κατά 0%, 2%, 9%, 16% και 20% στο 25% (α) και 100% (β) του Φορτίου. 

 

Ακολούθως στο σχήµα 4-9 απεικονίζεται η µεταβολή της τιµής της µέσης θερµοκρασίας 

καυσαερίου στην είσοδο του στροβίλου συναρτήσει των τιµών της µέσης πίεσης καυσαερίου 
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σε διάφορα φορτία του κινητήρα, ο οποίος διαθέτει είτε τον υφιστάµενο υπερπληρωτή είτε 

τον υπερπληρωτή µε τον υψηλότερο βαθµό απόδοσης. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 4-9, 

η µέγιστη αύξηση της µέσης θερµοκρασίας καυσαερίου παρατηρείται στο χαµηλότερο φορτίο 

του κινητήρα. Η µέγιστη τιµή της µέσης θερµοκρασίας εκτιµάται σε 608oC και συναντάται στο 

πλήρες φορτίο του κινητήρα για τη µεγαλύτερη τιµή της µέσης πίεσης καυσαερίου. Είναι 

επίσης προφανές ότι η διαθέσιµη περιοχή τιµών της µέσης πίεσης καυσαερίου για τη 

λειτουργία του υπερπληρωτή επεκτείνεται µε τη βελτίωση της απόδοσης του. Έτσι, 

συνδυάζοντας και τα αποτελέσµατα, που παρουσιάζονται στα διαγράµµατα του σχήµατος 4-

6, η χρήση βελτιωµένου υπερπληρωτή επιτρέπει την παραγωγή της ίδιας ποσότητας 

ηλεκτρικής ισχύος µε µικρότερη θερµοκρασία καυσαερίου στην είσοδο του στροβίλου. Αυτό 

προφανώς παρέχει ένα πλεονέκτηµα ειδικά στα υψηλά φορτία, όπου η θερµοκρασία 

καυσαερίου µπορεί να έχει αρνητική επίδραση στη λειτουργία των στροβιλοµηχανών [5].  
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Σχήµα 4-9 Αύξηση της Μέσης Θερµοκρασίας Εισόδου στο Στρόβιλο συναρτήσει της Μέσης 
Πίεσης Καυσαερίου στο 25%, 50%, 75% και 100% του Φορτίου για τις περιπτώσεις του 
Αρχικού Υπερπληρωτή (α) και του Υπερπληρωτή µε το Μέγιστο Βαθµό Απόδοσης (β). 

 

4.3.6 Συνολική Μείωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) 

Η παραµετρική διερεύνηση εκπονήθηκε για τον υφιστάµενο υπερπληρωτή και τις τέσσερις 

διαφορετικές περιπτώσεις χρήσης υπερπληρωτή µε βελτιωµένο ολικό βαθµό απόδοσης. Η 

βελτίωση της απόδοσης του συστήµατος, δηλαδή η µείωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου, οφείλεται σε δυο παράγοντες : 

� στην ανακοµιδή τµήµατος της αποβαλλόµενης θερµότητας του καυσαερίου του 

κινητήρα Diesel. 

� στην αποδοτικότερη λειτουργία του υπερπληρωτή. 
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Η συνεισφορά καθενός από τους παραπάνω δυο παράγοντες στη βελτίωση της απόδοσης 

της εγκατάστασης, καθώς και η συνολική βελτίωση που επιτυγχάνεται, εξετάζεται σε αυτό το 

τµήµα της ανάλυσης.  

Η µεταβολή της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου του κινητήρα ∆bsfcEngine λόγω της χρήσης 

βελτιωµένου υπερπληρωτή µε βαθµό απόδοσης EffT/C δίνεται από την ακόλουθη σχέση: 

     =

=
=

 
 = −
 
 

T / C

exh 0

T /C

exh

Eff
DP

Engine Eff 49%
DP 0

bsfc
∆bsfc 1 100%

bsfc
  (4.5) 

όπου =
T / C

exh

Eff
DP 0bsfc  και =

=
T / C

exh

Eff 49%
DP 0bsfc  είναι οι τιµές της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου του 

κινητήρα Diesel για τον βελτιωµένο και τον υφιστάµενο υπερπληρωτή αντίστοιχα. 

Η συνολική µεταβολή της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου ∆bsfctotal του συστήµατος είναι 

το άθροισµα των επιµέρους µεταβολών ∆bsfcEngine και ∆bsfc, που οφείλονται αντίστοιχα στη 

βελτίωση της απόδοσης του υπερπληρωτή (σχέση 4.5) και στην ανάκτηση της θερµότητας 

καυσαερίου (σχέση 4.3), όπως διατυπώνεται ακολούθως: 

     = +total Engine∆bsfc ∆bsfc ∆bsfc    (4.6) 

Στα σχήµατα 4-10α και 4-10β απεικονίζεται η συνεισφορά των προαναφερόµενων δυο 

παραγόντων στη µέγιστη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου σε όλα τα 

εξεταζόµενα φορτία του κινητήρα Diesel για τις περιπτώσεις αύξησης του βαθµού απόδοσης 

συµπιεστή και στροβίλου κατά 9% και 20% αντίστοιχα. Η µέγιστη βελτίωση είναι προφανές 

ότι αντιστοιχεί στο βέλτιστο λόγο εκτόνωσης του στροβίλου του υπερπληρωτή, δηλαδή στη 

βέλτιστη τιµή της µέσης πίεσης καυσαερίου. Όπως διαπιστώνεται, η συνεισφορά της 

αύξησης της απόδοσης του υπερπληρωτή στην ποσοστιαία βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου δεν µεταβάλλεται σηµαντικά µε το φορτίο του κινητήρα. Αντιθέτως, η 

συνεισφορά της ανακοµιδής θερµότητας του καυσαερίου µέσω του στροβίλου του 

υπερπληρωτή αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα. Είναι προφανές ότι όλες οι επιµέρους 

βελτιώσεις της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου αυξάνονται µε τη χρήση αποδοτικότερου 

υπερπληρωτή. Η σηµαντικότερη παρατήρηση, που εξάγεται από αυτά τα αποτελέσµατα, 

είναι ότι η βελτίωση της απόδοσης του υπερπληρωτή αυξάνει την απόδοση του κινητήρα 

Diesel αλλά επιπλέον ανακτώνται µεγαλύτερα ποσά της αποβαλλόµενης θερµότητας του 

καυσαερίου µέσω του στροβίλου του υπερπληρωτή. 

Στο σχήµα 4-11 παρατίθενται οι τιµές της µέγιστης βελτίωσης της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου για όλους τους εξεταζόµενους βαθµούς απόδοσης του υπερπληρωτή και σε όλα τα 

φορτία του κινητήρα. Η συνολική µέγιστη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου του 

συστήµατος αυξάνεται µε το φορτίο από 2.5% έως και 5.6% για την περίπτωση βελτίωσης 

του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου κατά 9%. Επιπροσθέτως, η 

µέγιστη συνολική µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 8%, όταν 
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χρησιµοποιείται υπερπληρωτής µε βελτιωµένο ισεντροπικό βαθµό απόδοσης συµπιεστή και 

στροβίλου κατά 16%. Η µέγιστη συνολική βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου του 

συστήµατος προσεγγίζει το 9.3% για την πιο «ακραία» εκδοχή του υπερπληρωτή µε 

αυξηµένο ισεντροπικό βαθµό απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου κατά 20%. 
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(α) (β) 

Σχήµα 4-10 Επίδραση της Αύξησης του Ισεντροπικού Βαθµού Απόδοσης Συµπιεστή και 
Στροβίλου κατά 9% (α) και 20% (β), καθώς και της Ανάκτησης της Θερµότητας Καυσαερίου 
στη Μέγιστη Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) στο 25%, 50%, 75% και 

100% του Φορτίου. 
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Σχήµα 4-11 Επίδραση της Χρήσης Υπερπληρωτή µε Βελτιωµένους Βαθµούς Απόδοσης και 
της Ανάκτησης της Θερµότητας Καυσαερίου στη Μέγιστη Ολική Βελτίωση της Ειδικής 

Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) στο 25%, 50%, 75% και 100% του Φορτίου. 
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4.4 Συµπεράσµατα 

Στο κεφάλαιο αυτό συντάχθηκε λεπτοµερής υπολογιστική διερεύνηση µε τη χρήση του 

τροποποιηµένου µοντέλου προσοµοίωσης του κινητήρα Diesel, προκειµένου να αξιολογηθεί 

η τεχνική της ανάκτησης θερµότητας καυσαερίου µέσω του στροβίλου του υπερπληρωτή 

(electrical turbocompounding). Τα συµπεράσµατα που προκύπτουν από την παραπάνω 

ανάλυση είναι τα ακόλουθα: 

� Η δυνατότητα αύξησης της πίεσης καυσαερίου στον οχετό εξαγωγής είναι 

πεπερασµένη καθώς ο λόγος εκτόνωσης στο µονοβάθµιο στρόβιλο του 

υπερπληρωτή γενικά δεν πρέπει να ξεπεράσει την τιµή 4:1. Ο περιορισµός 

αυτός είναι ένα από τα σηµαντικότερα µειονεκτήµατα της εγκατάστασης. 

� Για σταθερή παροχή καυσίµου, η εξεταζόµενη τεχνική ανάκτησης θερµότητας 

συµβάλλει στη µείωση της ισχύος του κινητήρα Diesel, όπου η αντίστοιχη 

ποσοστιαία µείωση είναι υψηλότερη στα χαµηλά φορτία. Ωστόσο, αυτή η 

τεχνολογία βελτιώνει την ολική παραγόµενη ισχύ της εγκατάστασης λόγω της 

πρόσθετης ισχύος, που παράγεται από την εκµετάλλευση της ενέργειας του 

αποβαλλόµενου καυσαερίου.  

� Στην περίπτωση χρήσης του αρχικού υπερπληρωτή η µέγιστη βελτίωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 1.8% στο πλήρες φορτίο, ενώ δεν 

παρατηρείται βελτίωση στο 25% του φορτίου. 

� Η µέγιστη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου αυξάνεται µε το φορτίο 

από 1.3% έως και 4.1% χρησιµοποιώντας συµπιεστή και στρόβιλο µε 

βελτιωµένο ισεντροπικό βαθµό απόδοσης κατά 9%. Στην περίπτωση της 

βελτίωσης του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου κατά 

20%, η µέγιστη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου αυξάνεται µε το 

φορτίο από 2.3% έως και 6.75%. 

� Η βελτίωση της απόδοσης του υπερπληρωτή διευρύνει τις δυνατότητες 

ανακοµιδής µεγαλύτερων ποσοτήτων θερµότητας από το αποβαλλόµενο 

καυσαέριο του κινητήρα. 

� Η συνολική βελτίωση, που επιτυγχάνεται στην ειδική κατανάλωση καυσίµου µε 

τη χρήση αποδοτικότερου υπερπληρωτή, είναι ακόµα µεγαλύτερη αφού 

εµπεριέχει και την αντίστοιχη βελτίωση του κινητήρα Diesel. Για τον 

υπερπληρωτή µε αυξηµένο βαθµό απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου κατά 

9%, η συνολική µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 2.5% 

στο 25% του φορτίου και 5.6% στο πλήρες φορτίο. Στην περίπτωση χρήσης 

υπερπληρωτή µε βελτιωµένο βαθµό απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου κατά 
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20%, το οποίο αποτελεί «ακραία» εκδοχή, η συνολική βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου προσεγγίζει το 9.3% στο πλήρες φορτίο του κινητήρα.  

� Η παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς της εγκατεστηµένης γεννήτριας αυξάνεται µε το 

φορτίο του κινητήρα και τη βελτίωση του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή. 

Η εξεταζόµενη διάταξη παράγει µέγιστη ηλεκτρική ισχύ 19.9 kW και 48kW στο 

25% και 100% του φορτίου αντίστοιχα, όταν χρησιµοποιείται ο συµπιεστής και ο 

στρόβιλος µε το µεγαλύτερο βαθµό απόδοσης.  

� Για τον υφιστάµενο υπερπληρωτή η µέγιστη παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς στη 

γεννήτρια στο 100% και 25% του φορτίου αντιστοιχεί στο 20.8% και 51% της 

συνολικά παραγόµενης ισχύος του στροβίλου αντίστοιχα. Όταν βελτιωθεί ο 

ισεντροπικός βαθµός απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου κατά 20%, το µέγιστο 

ποσοστό της παραγόµενης ισχύος του στροβίλου, που µετατρέπεται σε 

ηλεκτρική ισχύ, εκτιµάται σε 43.7% και 66.5% στο πλήρες και στο χαµηλότερο 

φορτίο αντίστοιχα.  

� Η µέγιστη αύξηση της µέσης θερµοκρασίας εισόδου στο στρόβιλο του 

υπερπληρωτή εκτιµάται σε 68oC. Η αύξηση αυτή είναι δεκτή δεδοµένου ότι δεν 

τίθεται κίνδυνος για τη λειτουργία του υπερπληρωτή. Ωστόσο, η χρήση 

βελτιωµένου υπερπληρωτή επιτρέπει τη λειτουργία της διάταξης µε µικρότερη 

θερµοκρασία καυσαερίου στην είσοδο του στροβίλου. 

Συνοψίζοντας τα παραπάνω συµπεράσµατα, παρατηρείται ότι η χρήση του στροβίλου του 

υπερπληρωτή για την εκµετάλλευση τµήµατος της θερµότητας του καυσαερίου, που 

αποβάλλεται στο περιβάλλον από τον κινητήρα Diesel, συµβάλλει στην αύξηση της ολικής 

παραγόµενης ισχύος σε ικανοποιητικό βαθµό. Ωστόσο, το αντίστοιχο όφελος είναι 

περιορισµένο στις χαµηλές τιµές του φορτίου του κινητήρα. Τέλος, η σηµαντικότερη 

παρατήρηση είναι ότι η τεχνολογία που εξετάστηκε είναι αποτελεσµατική µόνο στην 

περίπτωση που συνοδεύεται µε τη χρήση υπερπληρωτή υψηλής απόδοσης.  
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Σύµβολα Κεφαλαίου 4: 

bmep   Μέση Ενεργός Πίεση       (bar) 

bsfc   Ειδική Κατανάλωση Καυσίµου     (gr/kwh) 

DPexh   Αύξηση της Μέσης Πίεσης Καυσαερίου στον Οχετό Εξαγωγής (bar) 

Εffcompr  Ισεντροπικός Βαθµός Απόδοσης του Συµπιεστή   (-) 

Εffturb   Ισεντροπικός Βαθµός Απόδοσης του Στροβίλου   (-) 

EffT/C   Συνολικός Βαθµός Απόδοσης Υπερπληρωτή   (-) 

n   Βαθµός Απόδοσης       (-) 

nm   Μηχανικός Βαθµός Απόδοσης     (-) 

P   Ισχύς         (kW) 

Pel,p   Παραγόµενη Ηλεκτρική Ισχύς  στη Γεννήτρια    (kW) 

Τexh   Μέση Θερµοκρασία Καυσαερίου στον Οχετό Εξαγωγής  (oC) 

 

 

Ελληνικά σύµβολα: 

∆[…]   Μεταβολή  

Y/T   Υπερπληρωτής 

 

 

∆είκτες: 

C   Συµπιεστής 

compr   Συµπιεστής 

Engine  Κινητήρας Diesel 

G   Ηλεκτρική Γεννήτρια 

T   Στρόβιλος 

turb   Στρόβιλος 

total   Συνολική Τιµή 
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Κεφάλαιο 5  

Ανάκτηση Θερµότητας µε τη Χρήση Σύνθετης Στροβιλουπερπλήρω-

σης 

5.1 Εισαγωγή 

Στο προηγούµενο κεφάλαιο εξετάστηκε η χρήση του υπερπληρωτή µε γεννήτρια 

εγκατεστηµένη στον άξονα του για την ανάκτηση τµήµατος της αποβαλλόµενης θερµότητας 

του καυσαερίου από τον κινητήρα Diesel στο περιβάλλον. Ωστόσο, η διάταξη αυτή δεν 

επιτρέπει την αύξηση της πίεσης εισόδου στο στρόβιλο του υπερπληρωτή στα επιθυµητά 

επίπεδα, προκειµένου να παραχθούν µεγαλύτερα ποσά ηλεκτρικής ενέργειας εξαιτίας των 

περιορισµών, που υφίστανται στο λόγο εκτόνωσης του στροβίλου. Για αυτό το λόγο 

υιοθετείται η διάταξη της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης, όπου η εκµετάλλευση της 

ενέργειας του αποβαλλόµενου καυσαερίου πραγµατοποιείται σε στρόβιλο ισχύος 

εγκατεστηµένο µετά το στρόβιλο του υπερπληρωτή [1-8]. Συγκεκριµένα, το ρεύµα του 

καυσαερίου, που εξέρχεται από το στρόβιλο του υπερπληρωτή, εκτονώνεται στο στρόβιλο 

ισχύος, όπου τµήµα της θερµότητας του καυσαερίου µετατρέπεται σε µηχανική ενέργεια.  

Ο στρόβιλος ισχύος συνδέεται είτε µε τον άξονα του κινητήρα µέσω µειωτήρα στροφών 

(κιβωτίου ταχυτήτων), όπως φαίνεται στο σχήµα 5-1 [1-6], είτε µε ηλεκτρική γεννήτρια, όπως 

φαίνεται στο σχήµα 5-2 [6-8]. Σε αντίστοιχη εφαρµογή της εταιρίας Cummins αναφέρεται ότι 

η ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου ισχύος είναι της τάξης των 30,000 rpm [1].  

 

T

Κινητήρας Diesel

 

Ψυγείο 
Αέρος

PT

C Κιβώτιο 
Ταχυτήτων

 
Σχήµα 5-1 ∆ιάταξη της Τεχνικής Ανάκτησης Θερµότητας Καυσαερίου µε Σύνθετη 

Στροβιλουπερπλήρωση, όπου ο Στρόβιλος Ισχύος είναι σε Μηχανική Σύζευξη µε τον Άξονα 
του Κινητήρα. 

 

Όταν οι τιµές της ταχύτητας περιστροφής για το στρόβιλο ισχύος και τον άξονα του 

κινητήρα είναι 30,000 rpm και 2100 rpm αντίστοιχα, τότε στην περίπτωση της µηχανικής 
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σύζευξης απαιτείται µειωτήρας στροφών µε λόγο µείωσης τουλάχιστον 15:1 καθιστώντας 

αρκετά σηµαντικό το µέγεθος του. Ένα πρόσθετο µειονέκτηµα της µηχανικής σύνδεσης είναι 

οι µηχανικές απώλειες και η αδράνεια του συστήµατος.  

 

T

Κινητήρας Diesel

 

Ψυγείο 
Αέρος

PT
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G
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Σχήµα 5-2 ∆ιάταξη της Τεχνικής Ανάκτησης Θερµότητας Καυσαερίου µε Σύνθετη 

Στροβιλουπερπλήρωση, όπου ο Στρόβιλος Ισχύος Συνδέεται µε Ηλεκτρική Γεννήτρια. 

 

Στη συνέχεια αναλύονται οι δυνατότητες, που προκύπτουν από την εκµετάλλευση της 

θερµότητας του καυσαερίου χρησιµοποιώντας την προαναφερόµενη τεχνική, καθώς και οι 

ενδεχόµενες επιπτώσεις της στη λειτουργία του κινητήρα Diesel. 

 

5.2 Ανάλυση και Τροποποίηση του Μοντέλου Προσοµοίωσης 

Για την προσοµοίωση της εξεταζόµενης τεχνολογίας, το µονοζωνικό µοντέλο 

τροποποιείται προκειµένου να εξεταστεί η διάταξη του κινητήρα Diesel µε στρόβιλο ισχύος 

τοποθετηµένο µετά το στρόβιλο του υπερπληρωτή. Συγκεκριµένα, η πίεση του καυσαερίου 

κατά την έξοδο του από το στρόβιλο του υπερπληρωτή ταυτίζεται πλέον µε την πίεση στην 

είσοδο του στροβίλου ισχύος, δηλαδή µε το λόγο εκτόνωσης του. Η ύπαρξη του στροβίλου 

ισχύος προκαλεί σηµαντική αύξηση της µέσης πίεσης στον οχετό εξαγωγής, η οποία 

εξαρτάται από το λόγο εκτόνωσης του. Το µοντέλο προσοµοίωσης εκτιµά τη συνολικά 

παραγόµενη ισχύ του συστήµατος, δηλαδή την ισχύ του κινητήρα Diesel και την παραγόµενη 

ισχύ στο στρόβιλο ισχύος. Η ανάλυση που ακολουθεί αφορά τον κινητήρα Diesel µε µέγιστη 

µέση ενεργό πίεση 27 bar («κινητήρας Α»). Η πίεση υπερπλήρωσης και η παροχή µάζας του 

καυσίµου διατηρούνται ίσες µε τα αντίστοιχα µεγέθη του αρχικού κινητήρα. Συνεπώς, οι 

διεργασίες που συντελούνται κατά την καύση είναι όµοιες (ίδιος λόγος λ), οπότε οι µεταβολές 

της απόδοσης του κινητήρα οφείλονται κύρια στην επίδραση της εξεταζόµενης τεχνικής στην 

εναλλαγή των αερίων. Η διάταξη, που εξετάζεται σε αυτό το κεφάλαιο, είναι η σύνδεση του 

στροβίλου ισχύος µε ηλεκτρική γεννήτρια (σχήµα 5-2).  

Οι παράµετροι της διερεύνησης είναι οι εξής:  
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� Το φορτίο του κινητήρα Diesel. 

� O λόγος εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος [1,6,8]. 

� Ο ολικός βαθµός απόδοσης του υπερπληρωτή [8]. 

Η διερεύνηση πραγµατοποιείται στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου του κινητήρα µε 

ταχύτητα περιστροφής στις 1700 rpm.  

Στην παραµετρική ανάλυση η µέση τιµή του λόγου πίεσης στο στρόβιλο ισχύος αυξάνεται 

από 1.3 έως και 2.5 µε βήµα αύξησης 0.2, προκειµένου να εκτιµηθεί η βέλτιστη τιµή του για 

τη µεγιστοποίηση της µείωσης της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου (bsfc) του συστήµατος σε 

κάθε συνθήκη λειτουργίας. 

Εξετάζονται τρεις διαφορετικές εκδοχές για τον υπερπληρωτή, ο κανονικός 

υπερπληρωτής, καθώς και δυο βελτιωµένοι µε αυξηµένο βαθµό απόδοσης συµπιεστή και 

στροβίλου κατά 5% και 10% αντίστοιχα. Οι τιµές των βαθµών απόδοσης του κανονικού 

υπερπληρωτή έχουν ήδη δοθεί στο προηγούµενο κεφάλαιο και στον πίνακα 4-1. Έτσι, ο 

υφιστάµενος υπερπληρωτής παρουσιάζει µέγιστο ολικό βαθµό απόδοσης ίσο µε 49% και η 

αντίστοιχη τιµή του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης του συµπιεστή και του στροβίλου του 

είναι 73.5%. Η δεύτερη και η τρίτη εκδοχή για τον υπερπληρωτή παρουσιάζουν µέγιστο 

ισεντροπικό βαθµό απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου ίσο µε 77.2% και 80.8% αντίστοιχα, 

ενώ οι τιµές του µέγιστου ολικού βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή είναι 53.8% και 59% 

αντίστοιχα. Στο σχήµα 5-3 απεικονίζεται η µεταβολή του βαθµού απόδοσης του συµπιεστή 

και του στροβίλου συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα για όλες τις εξεταζόµενες εκδοχές 

του υπερπληρωτή.  
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Σχήµα 5-3 Μεταβολή των Βαθµών Απόδοσης του Συµπιεστή και του Στροβίλου του 
Υπερπληρωτή συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα µε Ταχύτητα Περιστροφής στις 1700 

rpm για τις Εξεταζόµενες Εκδοχές του Υπερπληρωτή. 
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Οι κύριες παραδοχές, που υιοθετούνται στην παρούσα διερεύνηση, είναι οι ακόλουθες:  

� Η απόδοση της ηλεκτρικής γεννήτριας που συνδέεται µε το στρόβιλο ισχύος 

παραµένει σταθερή και ισούται µε 95% [8]. 

� Οι τιµές των µηχανικών βαθµών απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου είναι 

σταθερές και ίσες µε 95% [8]. 

� Ο ισεντροπικός βαθµός απόδοσης του στροβίλου ισχύος θεωρείται σταθερός 

και ίσος µε 85% [1,6,8]. Η τιµή αυτή θεωρείται εφικτή για τη σηµερινή τεχνολογία 

των στροβιλοµηχανών.  

Στη συνέχεια παρουσιάζονται τα αποτελέσµατα της παραµετρικής διερεύνησης για την 

εκτίµηση των ακόλουθων µεγεθών:  

� Μεταβολή της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου (bsfc) συναρτήσει του λόγου 

εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος.  

� Επίδραση του λόγου εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος στην παραγόµενη ισχύ 

του κινητήρα Diesel. 

� Συνολικά παραγόµενη ισχύς από το σύστηµα του κινητήρα Diesel και του 

στροβίλου ισχύος συνδεδεµένου µε ηλεκτρογεννήτρια.  

� Μεταβολή του λόγου εκτόνωσης του στροβίλου του υπερπληρωτή. 

� Μεταβολή της θερµοκρασίας του καυσαερίου στην έξοδο από τη διάταξη, 

δηλαδή µετά το στρόβιλο ισχύος.  

� Συνεισφορά της αύξησης του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή και της 

προσθήκης του στροβίλου ισχύος στη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου της εγκατάστασης.  

 

5.3 Αποτελέσµατα της Παραµετρικής ∆ιερεύνησης 

5.3.1 Επίδραση του Λόγου Εκτόνωσης του Στροβίλου Ισχύος στην Απόδοση 

του Συστήµατος 

Στα διαγράµµατα των σχηµάτων 5-4α, 5-4β, 5-4γ και 5-4δ, απεικονίζεται η ποσοστιαία 

µεταβολή της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου (bsfc), που προκαλεί η ανάκτηση µέρους της 

θερµότητας του καυσαερίου από το στρόβιλο ισχύος. Τα αποτελέσµατα αναφέρονται στους 

τρεις υπερπληρωτές διαφορετικού βαθµού απόδοσης µε την ταχύτητα περιστροφής του 

κινητήρα στις 1700 rpm και για τις τιµές 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου του κινητήρα. 

Η ποσοστιαία µεταβολή ∆bsfc της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου υπολογίζεται από τον 

ακόλουθο τύπο : 
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T / C

T /C

Eff
PRT

Eff 49%
PRT 1

bsfc
∆bsfc 1 100%

bsfc =
=

 
= − 
 

   (5.1) 

όπου T / CEff 49%
PRT 1bsfc =

=  είναι η τιµή της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου του κινητήρα Diesel µε τον 

υφιστάµενο υπερπληρωτή και χωρίς στρόβιλο ισχύος και T / CEff
PRTbsfc  είναι η αντίστοιχη τιµή της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου του συστήµατος για υπερπληρωτή µε βαθµό απόδοσης EffT/C 

και λόγο εκτόνωσης PRT στο στρόβιλο ισχύος. Είναι προφανές ότι η µεταβολή της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου υπολογίζεται ως προς τον αρχικό κινητήρα Diesel και εµπεριέχει την 

επίδραση της βελτίωσης του υπερπληρωτή. 

Από τα σχήµατα 5.4α, 5.4β, 5.4γ και 5.4δ διαπιστώνεται ότι η ειδική κατανάλωση 

καυσίµου βελτιώνεται σε όλα τα φορτία του κινητήρα, όταν αυξάνεται ο λόγος εκτόνωσης του 

στροβίλου ισχύος µέχρι ένα συγκεκριµένο όριο. Η υπέρβαση του ορίου αυτού από το λόγο 

εκτόνωσης µειώνει τη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου. Η συγκεκριµένη οριακή 

τιµή του λόγου εκτόνωσης αποτελεί το βέλτιστο σηµείο λειτουργίας της εγκατάστασης και 

απεικονίζεται σε όλα τα διαγράµµατα του σχήµατος 5-4. 

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 5-4α, όταν χρησιµοποιείται ο κανονικός υπερπληρωτής, 

η µέγιστη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου στο πλήρες φορτίο εκτιµάται σε 5.4% 

µε λόγο εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος ίσο µε 2.3. Επιπροσθέτως, η βελτίωση του βαθµού 

απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου κατά 5% επιφέρει µέγιστη µείωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου στο πλήρες φορτίο κατά 7.1% για λόγο εκτόνωσης του στροβίλου 

ισχύος ίσο µε 2.35. Στην περίπτωση χρήσης υπερπληρωτή µε αυξηµένο βαθµό απόδοσης 

συµπιεστή και στροβίλου κατά 10%, η µέγιστη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου 

στο πλήρες φορτίο εκτιµάται σε 8.6% για λόγο εκτόνωσης στροβίλου ισχύος ίσο µε 2.4.  

Στην περίπτωση χρήσης του κανονικού υπερπληρωτή, η µέγιστη βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου στο 75% του φορτίου εκτιµάται σε 4.1% µε λόγο εκτόνωσης του 

στροβίλου ισχύος ίσο µε 2.0. Όταν ο βαθµός απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου του 

υπερπληρωτή βελτιώνεται κατά 5%, η µέγιστη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου 

στο 75% του φορτίου εκτιµάται σε 5.9% και ο βέλτιστος λόγος εκτόνωσης του στροβίλου 

ισχύος είναι 2.15. Η χρήση συµπιεστή και στροβίλου µε βελτιωµένο βαθµό απόδοσης κατά 

10% επιφέρει µέγιστη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου στο 75% του φορτίου κατά 

7.3%, όταν ο λόγος εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος είναι 2.25.  

Στο σχήµα 5-4γ διαπιστώνεται ότι η µέγιστη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου 

στο 50% του φορτίου εκτιµάται σε 3.8% για λόγο εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος ίσο µε 

1.85 και χρησιµοποιώντας τον αρχικό υπερπληρωτή. Η µέγιστη βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου στο 50% του φορτίου εκτιµάται σε 5.8% µε λόγο εκτόνωσης του 

στροβίλου ισχύος ίσο µε 1.95, όταν ο βαθµός απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου του 

υπερπληρωτή αυξάνεται κατά 5%. Όσον αφορά την περίπτωση βελτίωσης του βαθµού 
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απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου του υπερπληρωτή κατά 10%, η µέγιστη µείωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου στο 50% του φορτίου εκτιµάται σε 7%, όταν ο λόγος 

εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος είναι 2.05.  

Από το σύνολο των διαγραµµάτων του σχήµατος 5-4 προκύπτει ότι η ποσοστιαία 

βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου ελαττώνεται µε τη µείωση του φορτίου. Έτσι, η 

µέγιστη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου στο 25% του φορτίου εκτιµάται σε 1.9% 

µε λόγο εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος ίσο µε 1.35 για τον υφιστάµενο υπερπληρωτή. 

Ωστόσο, όταν ο βαθµός απόδοσης του συµπιεστή και του στροβίλου του υπερπληρωτή 

βελτιώνεται κατά 5% και 10%, τότε η µέγιστη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου 

στο 25% του φορτίου εκτιµάται σε 3.9% και 4.6% αντίστοιχα, ενώ οι αντίστοιχες βέλτιστες 

τιµές του λόγου εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος είναι 1.4 και 1.45. 
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(γ) (δ) 

Σχήµα 5-4 Μεταβολή της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) συναρτήσει του Λόγου 
Εκτόνωσης του Στροβίλου Ισχύος στο 100% (α), 75% (β), 50% (γ) και 25% (δ) του Φορτίου 

και για όλες τις εξεταζόµενες περιπτώσεις του Υπερπληρωτή. 
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Η επίδραση του λόγου εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος στη µεταβολή της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου εξαρτάται τόσο από το φορτίο του κινητήρα όσο και από το βαθµό 

απόδοσης του υπερπληρωτή. Το βέλτιστο σηµείο λειτουργίας της εξεταζόµενης 

εγκατάστασης µετατοπίζεται σε υψηλότερες τιµές του λόγου εκτόνωσης µε την αύξηση του 

φορτίου του κινητήρα και τη βελτίωση του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή. Η αύξηση 

του βαθµού απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου µειώνει την πίεση στον οχετό εξαγωγής για 

την ίδια τιµή της πίεσης υπερπλήρωσης, οπότε είναι δυνατή η βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου σε µεγαλύτερες τιµές του λόγου εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος. 

 

5.3.2 Επίδραση του Λόγου Εκτόνωσης του Στροβίλου Ισχύος στην 

Παραγόµενη Ισχύ του Κινητήρα 

Η ανάκτηση µέρους της θερµότητας καυσαερίου µέσω του στροβίλου ισχύος επιδρά 

αρνητικά στην παραγόµενη ισχύ του κινητήρα Diesel για σταθερή παροχή µάζας καυσίµου 

εξαιτίας της αύξησης της πίεσης καυσαερίου. Η επίδραση αυτή απεικονίζεται στα σχήµατα 5-

5α και 5-5β στο 100% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. Η µείωση της ισχύος του κινητήρα 

υπολογίζεται ως προς τον αρχικό κινητήρα. Έτσι, η µέγιστη µείωση της ισχύος του κινητήρα 

εκτιµάται σε 15% και 24% στο 100% και στο 50% του φορτίου του αντίστοιχα. Όπως 

διαπιστώνεται, η αρνητική επίδραση σε ποσοστιαία βάση είναι υψηλότερη στα χαµηλότερα 

φορτία. 
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(α) (β) 

Σχήµα 5-5 Μεταβολή της Ισχύος του Κινητήρα Diesel συναρτήσει του Λόγου Εκτόνωσης του 
Στροβίλου Ισχύος στο 100% (α) και 50% (β) του Φορτίου και για όλες τις εξεταζόµενες 

περιπτώσεις του Υπερπληρωτή. 
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5.3.3 Επίδραση του Λόγου Εκτόνωσης του Στροβίλου Ισχύος στην Ολικά 

Παραγόµενη Ισχύ του Συστήµατος 

Όπως διαπιστώνεται από τις καµπύλες του σχήµατος 5-6, η παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς 

στη γεννήτρια της εξεταζόµενης διάταξης αυξάνεται µε το λόγο εκτόνωσης του στροβίλου 

ισχύος από 20kW έως και 68kW και από 7.5kW έως και 26.5kW στο 100% και 25% του 

φορτίου του κινητήρα Diesel αντίστοιχα. Στα υπόλοιπα φορτία η επίδραση του λόγου 

εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος στην παραγόµενη ηλεκτρική ισχύ της διάταξης είναι 

παρόµοια.  
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Σχήµα 5-6 Μεταβολή της Παραγόµενης Ηλεκτρικής Ισχύος συναρτήσει του Λόγου Εκτόνωσης 
του Στροβίλου Ισχύος στο 100%, 75%, 50% και 25% του Φορτίου. 

 

Η επίδραση του λόγου εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος στη συνολικά παραγόµενη ισχύ 

του συστήµατος και στην ποσοστιαία µεταβολή της απεικονίζεται στα σχήµατα 5-7α και 5-7β 

στο 100% και 50% του φορτίου αντίστοιχα για τις εξεταζόµενες περιπτώσεις του 

υπερπληρωτή. Η ποσοστιαία µεταβολή ισχύος, που παρέχεται στο σχήµα 5-7, προκύπτει 

από τη σύγκριση της συνολικής ισχύος της διάταξης µε την παραγόµενη ισχύ του αρχικού 

κινητήρα Diesel, η οποία δίνεται στον πίνακα 3-1. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 5.7α, η 

άνοδος του λόγου εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος αυξάνει τη συνολικά παραγόµενη ισχύ 

του κινητήρα Diesel µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση στο πλήρες φορτίο. Ωστόσο, στo 

50% του φορτίου η αύξηση του λόγου εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος επιφέρει την αρχική 

αύξηση, τη µεγιστοποίηση και τη µετέπειτα µείωση της συνολικά παραγόµενης ισχύος του 

συστήµατος. Είναι προφανές ότι οι καµπύλες του σχήµατος 5-7 είναι παρόµοιες µε τις 

αντίστοιχες του σχήµατος 5-4 για τη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου. 
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Η µέγιστη συνολική ισχύς, που παράγει η εξεταζόµενη διάταξη, εκτιµάται σε 366kW και 

178.5kW στο 100% και 50% του φορτίου αντίστοιχα, η οποία επιτυγχάνεται προφανώς στην 

περίπτωση χρήσης του υπερπληρωτή µε το µεγαλύτερο βαθµό απόδοσης. Συγκεκριµένα, η 

ανάκτηση της θερµότητας του καυσαερίου µέσω της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης 

προκαλεί µέγιστη ποσοστιαία αύξηση της συνολικής ισχύος κατά 5.7% και 3.9% στο 100% 

και στο 50% του φορτίου αντίστοιχα για τον υφιστάµενο υπερπληρωτή. Στην περίπτωση 

βελτίωσης του βαθµού απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου του υπερπληρωτή κατά 5% η 

µέγιστη ποσοστιαία αύξηση της συνολικής ισχύος εκτιµάται σε 7.8% και 6.0% στο 100% και 

στο 50% του φορτίου αντίστοιχα. Ωστόσο, όταν χρησιµοποιείται ο υπερπληρωτής µε το 

µεγαλύτερο βαθµό απόδοσης, τότε η µέγιστη ποσοστιαία αύξηση της παραγόµενης ισχύος 

του συστήµατος εκτιµάται σε 9.35% και 7.45% στο 100% και στο 50% του φορτίου 

αντίστοιχα. 
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(α) (β) 

Σχήµα 5-7 Μεταβολή της Συνολικά Παραγόµενης Ισχύος και της Ποσοστιαίας Αύξησης της 
συναρτήσει του Λόγου Εκτόνωσης του Στροβίλου Ισχύος στο 100% (α) και 50% (β) του 

Φορτίου και για όλες τις εξεταζόµενες περιπτώσεις του Υπερπληρωτή.  

 

5.3.4 Επίδραση του Λόγου Εκτόνωσης του Στροβίλου Ισχύος στο Λόγο 

Εκτόνωσης του Στροβίλου του Υπερπληρωτή 

Η µεταβολή του λόγου εκτόνωσης του στροβίλου του υπερπληρωτή συναρτήσει του 

λόγου εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος για τις εξεταζόµενες περιπτώσεις του υπερπληρωτή 

στο 25% και 100% του φορτίου απεικονίζεται στα σχήµατα 5-8α και 5-8β αντίστοιχα. Ο λόγος 

εκτόνωσης στο στρόβιλο του υπερπληρωτή µεταβάλλεται από 1.4 έως και 1.5 στο 25% του 

φορτίου του κινητήρα, ενώ η αντίστοιχη µεταβολή του λόγου εκτόνωσης στο πλήρες φορτίο 

είναι από 2.2 έως και 2.6. Στα σχήµατα 5-8α και 5-8β διαπιστώνεται η µείωση του λόγου 
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εκτόνωσης του στροβίλου του υπερπληρωτή µε τη βελτίωση του βαθµού απόδοσης του. Η 

συγκεκριµένη µείωση του λόγου εκτόνωσης είναι εντονότερη στο πλήρες φορτίο συγκριτικά 

µε το 25% του φορτίου του κινητήρα. 

Όπως διαπιστώνεται, παρατηρείται µια µικρή µείωση στο λόγο εκτόνωσης του στροβίλου 

του υπερπληρωτή καθώς αυξάνεται ο λόγος εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος. Έτσι, ο 

στρόβιλος ισχύος αυξάνει µεν την πίεση στην εισαγωγή του στροβίλου του υπερπληρωτή 

αλλά δεν επηρεάζει ουσιαστικά το λόγο εκτόνωσης του. Το γεγονός αυτό αποτελεί σηµαντικό 

πλεονέκτηµα της εγκατάστασης της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης έναντι της διάταξης 

ανακοµιδής της θερµότητας του καυσαερίου µέσω υπερπληρωτή και ηλεκτρικής γεννήτριας 

στον άξονα του, η οποία εξετάστηκε στο προηγούµενο κεφάλαιο. 
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(α) (β) 

Σχήµα 5-8 Μεταβολή του Λόγου Εκτόνωσης του Στροβίλου του Υπερπληρωτή συναρτήσει 
του Λόγου Εκτόνωσης του Στροβίλου Ισχύος στο 25% (α) και 100% (β) του Φορτίου και για 

όλες τις εξεταζόµενες περιπτώσεις του Υπερπληρωτή. 

 

5.3.5 Μεταβολή της Θερµοκρασίας Καυσαερίου στην Έξοδο του Στροβίλου 

Ισχύος 

Η τοποθέτηση του στροβίλου ισχύος µετά το στρόβιλο του υπερπληρωτή για την 

εκµετάλλευση της αποβαλλόµενης θερµότητας του καυσαερίου έχει σηµαντική επίδραση στη 

θερµοκρασία µε την οποία το καυσαέριο εξέρχεται από την εγκατάσταση. Το γεγονός αυτό 

αναµένεται να έχει επίπτωση στο σύστηµα διαχείρισης ρύπων (Aftertreatement System), 

εφόσον αυτό υπάρχει. Για αυτό το λόγο, στα σχήµατα 5-9α και 5-9β απεικονίζεται η µεταβολή 

αυτής της θερµοκρασίας µε το λόγο εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος στο 100% και στο 50% 

του φορτίου του κινητήρα αντίστοιχα.  
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Όπως διαπιστώνεται στα σχήµατα 5-9α και 5-9β, η θερµοκρασία καυσαερίου στην έξοδο 

του στροβίλου ισχύος µειώνεται σχεδόν γραµµικά µε το λόγο εκτόνωσης του σε όλες τις 

εξεταζόµενες περιπτώσεις. Η επίδραση του λόγου εκτόνωσης στη µεταβολή της 

θερµοκρασίας εξόδου από την εξεταζόµενη εγκατάσταση δεν επηρεάζεται σηµαντικά από το 

βαθµό απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου του υπερπληρωτή.  

Όπως είναι προφανές από τα σχήµατα αυτά, η θερµοκρασία καυσαερίου στην έξοδο του 

στροβίλου ισχύος µειώνεται µε το λόγο εκτόνωσης του από τους 430oC στους 386oC στο 

πλήρες φορτίο, ενώ στο 50% του φορτίου η αντίστοιχη µείωση της θερµοκρασίας 

καυσαερίου είναι από τους 312 oC στους 286 oC.  
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(α) (β) 

Σχήµα 5-9 Μεταβολή της Θερµοκρασίας Καυσαερίου στην Έξοδο του Στροβίλου Ισχύος  
συναρτήσει του Λόγου Εκτόνωσης του στο 100% (α) και 50% (β) του Φορτίου και για όλες τις 

εξεταζόµενες περιπτώσεις του Υπερπληρωτή. 

 

5.3.6 Ποσοστιαία Συνεισφορά στη Μείωση της Ειδικής Κατανάλωσης 

Καυσίµου 

Στη συνέχεια της ανάλυσης, στα σχήµατα 5-10α και 5-10β δίνεται η επίδραση της 

βελτίωσης του βαθµού απόδοσης του συµπιεστή και του στροβίλου του υπερπληρωτή κατά 

5% και 10% αντίστοιχα στη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου (bsfc) στο 25%, 50%, 

75% και 100% του φορτίου του κινητήρα στις 1700 rpm. 

Σε αυτά τα σχήµατα απεικονίζεται η συνεισφορά της βελτίωσης της απόδοσης του 

υπερπληρωτή και της ανάκτησης θερµότητας µέσω του στροβίλου ισχύος στην ποσοστιαία 

µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου (bsfc). Η συνεισφορά της αύξησης του βαθµού 

απόδοσης του υπερπληρωτή είναι περίπου παρόµοια σε όλα τα φορτία του κινητήρα. 

Ωστόσο, η συνεισφορά του στροβίλου ισχύος αυξάνει µε το φορτίο και τη βελτίωση του 
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βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή. Όπως διαπιστώνεται, η βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου, που προέρχεται από την αύξηση του βαθµού απόδοσης συµπιεστή 

και στροβίλου του υπερπληρωτή κατά 10%, είναι µεγαλύτερη του 1.4% χωρίς όµως να 

υπερβαίνει το 2.4% σε όλα τα φορτία του κινητήρα. 
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Σχήµα 5-10 Επίδραση της Αύξησης των Βαθµών Απόδοσης Συµπιεστή και Στροβίλου του 
Υπερπληρωτή κατά 5% (α) και 10% (β), καθώς και της Ανάκτησης Θερµότητας µέσω του 
Στροβίλου Ισχύος στη Μέγιστη Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) στο 

100%, 75%, 50% και 25% του Φορτίου. 

 

5.4 Συµπεράσµατα 

Σε αυτό το κεφάλαιο αναλύθηκαν οι δυνατότητες ανάκτησης µέρους της αποβαλλόµενης 

θερµότητας καυσαερίου του κινητήρα Diesel µέσω της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης. Οι 

σηµαντικότερες επισηµάνσεις της παραπάνω διερεύνησης συνοψίζονται στα εξής: 

� Η µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου (bsfc) αυξάνεται µε το φορτίο του 

κινητήρα και τη βελτίωση του βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή. Όταν 

χρησιµοποιείται ο κανονικός υπερπληρωτής, τότε η µέγιστη βελτίωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 1.9%, 3.8%, 4.1% και 5.4% στο 

25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Για υπερπληρωτή µε 

ισεντροπικό βαθµό απόδοσης στροβίλου και συµπιεστή βελτιωµένο κατά 10%, 

το µέγιστο όφελος στην ειδική κατανάλωση καυσίµου εκτιµάται σε 8.6% και 

4.6% στο 100% και 25% του φορτίου αντίστοιχα.  

� Ο βέλτιστος λόγος εκτόνωσης στο στρόβιλο ισχύος για την µεγιστοποίηση της 

µείωσης της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου αυξάνεται µε το φορτίο και τη 

βελτίωση του ολικού βαθµού απόδοσης του υπερπληρωτή. Οι τιµές του 
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βέλτιστου λόγου εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος κυµαίνονται από 2.3 έως και 

2.4 στο πλήρες φορτίο, από 2 έως και 2.25 στο 75% του φορτίου, από 1.85 έως 

και 2.05 στο 50% του φορτίου και από 1.35 έως και 1.45 στο 25% του φορτίου.  

� Η µέγιστη µείωση της ισχύος του ίδιου του κινητήρα Diesel εκτιµάται σε 15% και 

24% στο 100% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. Αντιθέτως, η µέγιστη αύξηση 

της συνολικής ισχύος της εγκατάστασης εκτιµάται σε 9.35% και 7.4% στο 100% 

και 50% του φορτίου αντίστοιχα, όταν ο βαθµός απόδοσης συµπιεστή και 

στροβίλου του υπερπληρωτή βελτιώνεται κατά 10%.  

� Η θερµοκρασία µε την οποία εξέρχεται το καυσαέριο από την εγκατάσταση 

µειώνεται µε την αύξηση του λόγου εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος.  

� Ο λόγος εκτόνωσης του στροβίλου του υπερπληρωτή δεν επηρεάζεται όταν 

χρησιµοποιείται στρόβιλος ισχύος σε αντίθεση µε την τεχνική ανάκτησης 

θερµότητας καυσαερίου µέσω του υπερπληρωτή µε ηλεκτρογεννήτρια, όπου η 

αύξηση της πίεσης καυσαερίου συνεπάγεται σηµαντική άνοδο του λόγου 

εκτόνωσης στο στρόβιλο του υπερπληρωτή.  

� Η τεχνολογία που εξετάστηκε σε αυτό το κεφάλαιο µειώνει την ειδική 

κατανάλωση καυσίµου σε όλα τα φορτία του κινητήρα ακόµα και στην 

περίπτωση, που δεν χρησιµοποιηθεί υπερπληρωτής βελτιωµένης απόδοσης.  

Όπως διαπιστώθηκε στο προηγούµενο κεφάλαιο, η ανάκτηση θερµότητας καυσαερίου 

µέσω του υπερπληρωτή προκάλεσε µέγιστη συνολική µείωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου κατά 8%, όταν ο βαθµός απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου του υπερπληρωτή 

βελτιώθηκε κατά 16%, ενώ στην εξεταζόµενη διάταξη της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης 

η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου είναι µεγαλύτερη και επιτυγχάνεται µε 

µικρότερη βελτίωση (10%) του βαθµού απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου. Συγκεκριµένα, η 

ύπαρξη δεύτερου στροβίλου µετά τον υπερπληρωτή διευρύνει τη δυνατότητα λειτουργίας της 

εγκατάστασης σε µεγάλες τιµές της πίεσης καυσαερίου διότι δεν επηρεάζεται ο λόγος 

εκτόνωσης στο στρόβιλο του υπερπληρωτή. Συνεπώς, όταν χρησιµοποιείται η εξεταζόµενη 

τεχνική, υπάρχει περιθώριο ανακοµιδής µεγαλύτερης ποσότητας θερµικής ενέργειας 

καυσαερίου.  

Συνοψίζοντας όλα τα παραπάνω, διαπιστώνεται ότι η εξεταζόµενη διάταξη του κινητήρα 

Diesel µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση φαίνεται να πλεονεκτεί έναντι της τεχνικής 

ανάκτησης θερµότητας καυσαερίου µέσω του υπερπληρωτή µε ηλεκτρογεννήτρια στον 

άξονα του. 
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Σύµβολα Κεφαλαίου 5: 

bsfc   Ειδική Κατανάλωση Καυσίµου     (gr/kwh) 

bmep   Μέση Ενεργός Πίεση       (bar) 

Eff   Βαθµός Απόδοσης       (-) 

PRT   Λόγος Εκτόνωσης στο Στρόβιλο Ισχύος    (-) 

 

 

Ελληνικά σύµβολα: 

Y/T   Υπερπληρωτής 

 

 

∆είκτες: 

C   Συµπιεστής 

compr   Συµπιεστής 

G   Ηλεκτρική Γεννήτρια 

PT   Στρόβιλος Ισχύος 

T   Στρόβιλος 

turb   Στρόβιλος 

T/C   Υπερπληρωτής 
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Κεφάλαιο 6  

Προσοµοίωση της Σύνθετης Στροβιλουπερπλήρωσης µε Χάρτες 

Λειτουργίας για τον Υπερπληρωτή και το Στρόβιλο Ισχύος 

6.1 Εισαγωγή 

Στα προηγούµενα κεφάλαια εξετάστηκαν δυο διαφορετικές τεχνικές ανάκτησης της 

θερµότητας του αποβαλλόµενου καυσαερίου του κινητήρα Diesel µε τη χρήση είτε του 

στροβίλου του υπερπληρωτή είτε πρόσθετου στροβίλου ισχύος. Η σύγκριση των 

αποτελεσµάτων της παραµετρικής ανάλυσης για τις δυο τεχνολογίες αξιολόγησε την 

τοποθέτηση στροβίλου ισχύος µετά το στρόβιλο του υπερπληρωτή ως την πιο συµφέρουσα 

µέθοδο ανάκτησης θερµότητας ως προς τη δυνατότητα βελτίωσης της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου.  

Στο κεφάλαιο αυτό γίνεται πιο λεπτοµερής διερεύνηση της λειτουργίας της εγκατάστασης 

του κινητήρα Diesel µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση. Συγκεκριµένα χρησιµοποιούνται 

χάρτες λειτουργίας για το συµπιεστή, το στρόβιλο του υπερπληρωτή και το στρόβιλο ισχύος. 

Το νέο µοντέλο προσοµοίωσης περιγράφει σε «ρεαλιστική βάση» τη λειτουργία της διάταξης. 

Το µεγαλύτερο πλεονέκτηµα του είναι ότι παρέχονται στοιχεία για την ταχύτητα περιστροφής 

και τους βαθµούς απόδοσης του υπερπληρωτή και του στροβίλου ισχύος. Συνεπώς, 

εξετάζεται αναλυτικά η επίδραση στη λειτουργία του υπερπληρωτή και του στροβίλου ισχύος, 

που ήταν ανέφικτο στην προηγούµενη προσέγγιση. Επιπροσθέτως, τα αποτελέσµατα της 

διερεύνησης είναι χρήσιµα για την ορθότερη αξιολόγηση των αντίστοιχων αποτελεσµάτων, 

που προέκυψαν από την παραµετρική ανάλυση του προηγούµενου κεφαλαίου. 

 

6.2 Περιγραφή του Μοντέλου Προσοµοίωσης 

6.2.1 Γενική Περιγραφή 

Η βελτιωµένη εκδοχή του µοντέλου προσοµοίωσης της εγκατάστασης αποτελείται από το 

υπάρχον µονοζωνικό µοντέλο του εξακύλινδρου κινητήρα Diesel, το βελτιωµένο υποµοντέλο 

για τον υπερπληρωτή (στρόβιλο και συµπιεστή) και το υποµοντέλο προσοµοίωσης της 

λειτουργίας του στροβίλου ισχύος. Επιπροσθέτως, στα πλαίσια της προσοµοίωσης 

υιοθετείται ένας πρόσθετος οχετός, που διαρρέεται από το ρεύµα του καυσαερίου, το οποίο 

εξέρχεται από το στρόβιλο του υπερπληρωτή και κατευθύνεται στην είσοδο του στροβίλου 

ισχύος. Συνεπώς, υπάρχει ένας οχετός καυσαερίων υψηλής πίεσης, δηλαδή ο οχετός 
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εξαγωγής, και ένας πρόσθετος οχετός καυσαερίων χαµηλής πίεσης, που συνδέει το 

στρόβιλο ισχύος µε το στρόβιλο του υπερπληρωτή. Οι διαστάσεις του πρόσθετου οχετού 

καυσαερίων θεωρούνται ίδιες µε αυτές του οχετού εξαγωγής ελλείψει πρόσθετων στοιχείων. 

 

6.2.2 Προσοµοίωση του Συµπιεστή 

Ο συµπιεστής του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα προσοµοιώνεται µε τη βοήθεια δυο 

χαρτών λειτουργίας. Ο πρώτος χάρτης είναι ένα διάγραµµα της µεταβολής του λόγου πίεσης 

συναρτήσει της ανηγµένης παροχής µάζας µε παράµετρο την ανηγµένη ταχύτητα 

περιστροφής του υπερπληρωτή. H τιµή της πίεσης υπερπληρώσεως ταυτίζεται µε την τιµή 

του λόγου πιέσεων στο συµπιεστή, διότι η πίεση εισόδου στο συµπιεστή ισούται µε 1 bar. Η 

ανηγµένη παροχή µάζας του αέρα προκύπτει από την ακόλουθη σχέση: 

     compr air,inCOR
compr

boost

m T
m

0.10 p
=

⋅

ɺ
ɺ     (6.1) 

όπου η ανηγµένη παροχή µάζας COR
comprmɺ  µετράται σε kg/sec√K/MPa, comprmɺ είναι η παροχή 

µάζας του συµπιεστή, pboost η πίεση της υπερπλήρωσης και Tair,in η θερµοκρασία του αέρα 

στην είσοδο του συµπιεστή. Η ανηγµένη τιµή της ταχύτητας περιστροφής του άξονα του 

υπερπληρωτή δίνεται από τη σχέση: 

     COR TC
TC,compr

air,in

N
N

T
=
ɺ

ɺ      (6.2) 

και µετράται σε rps/√K (στροφές ανά sec/√K), όπου TCNɺ είναι η τιµή της ταχύτητας 

περιστροφής του υπερπληρωτή. 

Ο δεύτερος χάρτης λειτουργίας του συµπιεστή είναι το διάγραµµα της µεταβολής του 

βαθµού απόδοσης του συναρτήσει της ανηγµένης παροχής µάζας του αέρα για διάφορες 

τιµές της ανηγµένης ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή. 

Η διαδικασία υπολογισµού των µεγεθών του συµπιεστή ξεκινά µε τη χρήση του πρώτου 

χάρτη λειτουργίας. Οι ανεξάρτητες µεταβλητές, δηλαδή οι παράµετροι εισόδου της 

προσοµοίωσης, είναι η πίεση υπερπλήρωσης και η ανηγµένη παροχή µάζας του αέρα [1,2]. 

Το µέγεθος της θερµοκρασίας του αέρα εισόδου στο συµπιεστή είναι σταθερό σε όλο τον 

υπολογισµό και ισούται µε τη θερµοκρασία περιβάλλοντος. Από τις ανεξάρτητες µεταβλητές 

υπολογίζεται το σηµείο λειτουργίας του συµπιεστή. Στη συνέχεια βρίσκεται η ισοϋψής 

καµπύλη της ταχύτητας περιστροφής στην οποία ανήκει το σηµείο λειτουργίας, οπότε 

υπολογίζεται η τιµή της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή.  

Όλες οι καµπύλες των δυο χαρτών λειτουργίας του συµπιεστή προσεγγίζονται µε 

πολυώνυµα 5ου βαθµού. Ο πρώτος χάρτης λειτουργίας απεικονίζεται στο σχήµα 6-1. Όπως  
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διαπιστώνεται, ο χάρτης αυτός αποτελείται από έξι ισοϋψείς καµπύλες της ταχύτητας 

περιστροφής και από δυο καµπύλες που διέρχονται από τις ελάχιστες και τις µέγιστες τιµές 

των παροχών µάζας κάθε ισοϋψούς καµπύλης αντίστοιχα. Η πρώτη καµπύλη αντιστοιχεί 

στην οριακή γραµµή λειτουργίας του συµπιεστή, που αποκαλείται γραµµή πάλµωσης (surge 

line) του συµπιεστή [3]. Η δεύτερη καµπύλη είναι το όριο «φραγής» της ροής (choke line) δια 

µέσου του συµπιεστή [3]. Οι τιµές της παροχής µάζας του αέρα δεν µπορούν να ξεπεράσουν 

τις δυο αυτές οριακές καµπύλες προκειµένου να διασφαλισθεί η εύρυθµη λειτουργία του 

συµπιεστή [1,3].  

Το µοντέλο προσοµοίωσης χωρίζει νοητά το διάγραµµα της πίεσης υπερπλήρωσης 

συναρτήσει της ανηγµένης παροχής µάζας του αέρα στις ακόλουθες 6 υποπεριοχές τιµών 

[2], όπως απεικονίζεται στο σχήµα 6-1: 

� Η πρώτη υποπεριοχή αντιστοιχεί στο πεδίο τιµών, που οριοθετείται από τις δυο 

οριακές καµπύλες λειτουργίας του συµπιεστή και από τις δυο ισοϋψείς 

καµπύλες, οι οποίες αντιστοιχούν στη χαµηλότερη και στην υψηλότερη τιµή της 

ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή. 

� Η δεύτερη υποπεριοχή τιµών περιλαµβάνει τις τιµές της ανηγµένης παροχής 

µάζας του αέρα, που είναι µικρότερες και µεγαλύτερες από την ελάχιστη και τη 

µέγιστη τιµή αντίστοιχα του χάρτη λειτουργίας. 

� Η τρίτη υποπεριοχή περιλαµβάνει όλα εκείνα τα σηµεία λειτουργίας που 

βρίσκονται πάνω από τη γραµµή πάλµωσης του συµπιεστή. 

� Η τέταρτη υποπεριοχή αντιστοιχεί στα σηµεία λειτουργίας που βρίσκονται κάτω 

από την ισοϋψή καµπύλη της µικρότερης τιµής της ταχύτητας περιστροφής. 

� Η πέµπτη υποπεριοχή αντιστοιχεί στα σηµεία λειτουργίας, που βρίσκονται 

πάνω από την ισοϋψή καµπύλη της µεγαλύτερης τιµής της ταχύτητας 

περιστροφής. 

� Η τελευταία υποπεριοχή περιλαµβάνει τα σηµεία λειτουργίας εκείνα, που 

βρίσκονται κάτω από την καµπύλη «φραγής» της λειτουργίας του συµπιεστή. 

Όπως διαπιστώνεται από το σχήµα 6-1, η υποπεριοχή Ι είναι η περιοχή λειτουργίας του 

συµπιεστή. Τα σηµεία λειτουργίας βρίσκονται είτε πάνω στις ισοϋψείς καµπύλες της 

ταχύτητας περιστροφής είτε µεταξύ δυο διαδοχικών ισοϋψών. Στην πρώτη περίπτωση 

υπολογίζεται απευθείας η τιµή της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή στην οποία 

αντιστοιχούν .Στη δεύτερη περίπτωση το µοντέλο προσοµοίωσης ακολουθεί διαφορετική 

διαδικασία. Χαράσσεται µια ευθεία παράλληλη προς την ευθεία, που διέρχεται από τα σηµεία 

τοµής της καµπύλης πάλµωσης µε τις διαδοχικές ισοϋψείς καµπύλες, όπου ανάµεσα τους 

βρίσκεται το ζητούµενο σηµείο λειτουργίας [2]. Η ευθεία αυτή τέµνει τις ισοϋψείς καµπύλες 

στα σηµεία Α και Β, όπως απεικονίζεται στο σχήµα 6-1. Η τιµή της ανηγµένης ταχύτητας 

περιστροφής, που αντιστοιχεί στο σηµείο λειτουργίας, υπολογίζεται ως ακολούθως [2]: 
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   COR COR COR1 2
TC,compr TC,compr2 TC,compr1

1 2 1 2

D D
N N N

D D D D

   
= +   

+ +   
ɺ ɺ ɺ    (6.3) 

όπου D1 είναι η απόσταση του σηµείου Α από το σηµείο λειτουργίας Κ, D2 είναι η απόσταση 

του σηµείου Β από το σηµείο λειτoυργίας Κ, COR
TC,compr1Nɺ  και COR

TC,compr2Nɺ  είναι οι τιµές της 

ανηγµένης ταχύτητας περιστροφής, που αντιστοιχούν στις διαδοχικές ισοϋψείς καµπύλες και 

διέρχονται από τα σηµεία Α και Β.  

Όπως φαίνεται στο σχήµα 6-1, υπάρχει το ενδεχόµενο στη διαδικασία υπολογισµού ένα 

από τα σηµεία Α΄, Β΄ της τοµής της προαναφερόµενης ευθείας µε τις ισοϋψείς καµπύλες να 

βρίσκεται κάτω από την καµπύλη «φραγής» του συµπιεστή. Σε αυτή την περίπτωση η 

διεύθυνση της ευθείας, που διέρχεται από το σηµείο λειτουργίας, διαφοροποιείται και γίνεται 

παράλληλη µε την ευθεία, που συνδέει τα σηµεία τοµής των ισοϋψών καµπυλών µε την 

καµπύλη «φραγής» του συµπιεστή.  

Ο υπολογισµός της ισοϋψούς καµπύλης της ταχύτητας περιστροφής, που διέρχεται από 

το σηµείο λειτουργίας, οδηγεί στον υπολογισµό του βαθµού απόδοσης του συµπιεστή µέσω 

της αντίστοιχης καµπύλης του, όπως θα αναλυθεί στη συνέχεια του παρόντος κεφαλαίου. 
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Σχήµα 6-1 Χάρτης Λειτουργίας του Συµπιεστή του Κινητήρα Diesel µε την Απεικόνιση της 
∆ιαδικασίας Υπολογισµού του Μοντέλου Προσοµοίωσης της Εξεταζόµενης ∆ιάταξης. 

 

6.2.3 Προσοµοίωση των Στροβίλων της Εγκατάστασης 

Για την προσοµοίωση του στροβίλου του υπερπληρωτή και του στροβίλου ισχύος 

χρησιµοποιούνται δυο χάρτες λειτουργίας κάθε φορά. Ο πρώτος χάρτης λειτουργίας είναι το 

διάγραµµα της µεταβολής της ανηγµένης παροχής µάζας του διερχόµενου καυσαερίου στο 

στρόβιλο συναρτήσει της ανηγµένης τιµής της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή µε 

παράµετρο το λόγο πιέσεων της εκτόνωσης. Ο δεύτερος χάρτης λειτουργίας περιέχει τις 
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καµπύλες µεταβολής του βαθµού απόδοσης συναρτήσει της ανηγµένης τιµής της ταχύτητας 

περιστροφής µε παράµετρο επίσης το λόγο πιέσεων της εκτόνωσης. 

Η ανηγµένη παροχή µάζας του ρεύµατος του καυσαερίου δίνεται ως ακολούθως:  

     turb exh,inCOR
turb

exh,in

m T
m

0.10 p
=

⋅

ɺ
ɺ      (6.4) 

όπου turbmɺ  είναι η παροχή µάζας του καυσαερίου στο στρόβιλο, pexh,in και Texh,in είναι η πίεση 

και η θερµοκρασία του καυσαερίου αντιστοίχως στην είσοδο του στροβίλου. Η ανηγµένη τιµή 

της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή για το στρόβιλο είναι: 

     COR TC
TC,turb

exh,in

N
N

T
=
ɺ

ɺ      (6.5) 

Οι προηγούµενες σχέσεις 6.4 και 6.5 ισχύουν αντίστοιχα για το στρόβιλο ισχύος µε την 

διαφορά ότι στη θέση των τιµών της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή, της παροχής 

µάζας, της πίεσης και της θερµοκρασίας του καυσαερίου τοποθετούνται οι αντίστοιχες τιµές 

του στροβίλου ισχύος. 

Οι ανεξάρτητες µεταβλητές του υπολογισµού του στροβίλου ισχύος και του στροβίλου του 

υπερπληρωτή είναι οι ανηγµένες τιµές της ταχύτητας περιστροφής και οι λόγοι πιέσεων της 

εκτόνωσης [2]. Συνεπώς, αξιοποιώντας τις τιµές των δυο αυτών ανεξάρτητων µεταβλητών 

για κάθε στρόβιλο βρίσκεται το σηµείο λειτουργίας του στους δυο αντίστοιχους χάρτες, οπότε 

υπολογίζονται οι τιµές της παροχής µάζας του διερχόµενου καυσαερίου και ο βαθµός 

απόδοσης του στροβίλου.  

 

6.2.4 Προσοµοίωση του Υπερπληρωτή 

Η προσοµοίωση της λειτουργίας του υπερπληρωτή βασίζεται σε δυο αρχές. Η πρώτη 

βασική αρχή, που διέπει τη λειτουργία του υπερπληρωτή, είναι το ενεργειακό ισοζύγιο (βλέπε 

σχέσεις 2.51, 2.52 και 2.53), όπου η παραγόµενη ισχύς στο στρόβιλο του υπερπληρωτή 

απορροφάται από το συµπιεστή µε έναν µηχανικό βαθµό απόδοσης. Η δεύτερη αρχή στην 

οποία στηρίζεται η λειτουργία του υπερπληρωτή είναι η αρχή της συνέχειας (βλέπε σχέση 

2.54), όπου η παροχή µάζας του καυσαερίου στο στρόβιλο του υπερπληρωτή πρέπει να 

ισούται µε το άθροισµα της παροχής µάζας του εγχυόµενου καυσίµου και της παροχής µάζας 

του αέρα, που διέρχεται από το συµπιεστή. 

Στα προηγούµενα κεφάλαια, ο µηχανικός βαθµός απόδοσης του υπερπληρωτή nmTC 

θεωρήθηκε σταθερός. Στο νέο µοντέλο προσοµοίωσης το µέγεθος αυτό µεταβάλλεται µε την 

ταχύτητα περιστροφής TCNɺ  και την παραγόµενη ισχύ στο στρόβιλο του υπερπληρωτή 

Powerturb µε βάση την ακόλουθη σχέση [2]: 
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     frTC
mTC

turb

Power
n 1

Power
= −      (6.6) 

όπου η ισχύς των τριβών (µηχανικών απωλειών) στον άξονα του υπερπληρωτή δίνεται από 

πολυώνυµο δευτέρου βαθµού [2] : 

     2
frTC 1 2 TC 3 TCPower c c N c N= + +ɺ ɺ    (6.7) 

Οι συντελεστές c1, c2, c3 του παραπάνω πολυωνύµου υπολογίζονται από τα πειραµατικά 

δεδοµένα του κινητήρα Α για την παραγόµενη ισχύ στο στρόβιλο του υπερπληρωτή και την 

απαιτούµενη ισχύ από το συµπιεστή σε όλα τα σηµεία λειτουργίας.  

Στο σχήµα 6-2α απεικονίζονται οι πειραµατικές τιµές της ισχύος του συµπιεστή και του 

στροβίλου του υπερπληρωτή συναρτήσει της ταχύτητας περιστροφής του σε όλο το εύρος 

λειτουργίας του κινητήρα A. Στη συνέχεια οι µηχανικές απώλειες PowerfrTC υπολογίζονται 

από τη διαφορά των πειραµατικών τιµών της ισχύος του στροβίλου και του συµπιεστή. Η 

µεταβολή των µηχανικών απωλειών του υπερπληρωτή συναρτήσει της ταχύτητας 

περιστροφής του απεικονίζεται στο σχήµα 6-2β. Επιπροσθέτως, στο σχήµα 6-2β δίνεται η 

καµπύλη παρεµβολής στις τιµές των µηχανικών απωλειών του υπερπληρωτή. Έτσι, οι τιµές 

των συντελεστών του πολυωνύµου παρεµβολής της σχέσης 6.7 είναι : c1=-4.339, c2=0.072, 

c3=0.00038. 
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Σχήµα 6-2 Μεταβολή της Ισχύος του Συµπιεστή και του Στροβίλου (α) καθώς και των 
Μηχανικών Απωλειών (β) συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής του Υπερπληρωτή στο 

25%, 50%, 75% και 100% του Φορτίου του Κινητήρα µε Ταχύτητα Περιστροφής στις 
1300rpm, 1700rpm και 2100rpm. 

 

Ο θερµός αέρας, που εξέρχεται από το συµπιεστή, ψύχεται προτού εισέλθει στον οχετό 

εισαγωγής του κινητήρα. Η περιγραφή της λειτουργίας του ψυγείου του αέρα γίνεται όπως 
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στην προηγούµενη εκδοχή του µοντέλου προσοµοίωσης του κινητήρα Diesel, όπου δεν 

χρησιµοποιούνταν χάρτες λειτουργίας για τον υπερπληρωτή. 

 

6.2.5 Περιγραφή της ∆ιαδικασίας Υπολογισµού στο Μοντέλο Προσοµοίωσης 

του Συστήµατος 

Η θερµοδυναµική επίλυση του κινητήρα ξεκινά µε αρχικές εκτιµήσεις για την πίεση, τη 

θερµοκρασία και τη σύσταση του εργαζοµένου µίγµατος σε κάθε θάλαµο και στους οχετούς 

καυσαερίου. Η αρχική υπόθεση για το συµπιεστή του αέρα υπερπλήρωσης είναι ένα τυχαίο 

σηµείο εντός της περιοχής λειτουργίας του. Συγκεκριµένα το µοντέλο προσοµοίωσης επιλέγει 

σαν αρχικό σηµείο λειτουργίας του συµπιεστή ένα τυχαίο σηµείο (π.χ ένα σηµείο µιας από τις 

ισοϋψείς καµπύλες). Έτσι, ορίζεται µια τιµή για την πίεση υπερπλήρωσης, την παροχή της 

µάζας του αέρα, το βαθµό απόδοσης του συµπιεστή και την ταχύτητα περιστροφής του. Η 

διαδικασία της θερµοδυναµικής ανάλυσης του κινητήρα ενεργοποιείται στην τιµή της γωνίας 

του στροφάλου, που κλείνει η βαλβίδα εισαγωγής και ξεκινά στον κύλινδρο αναφοράς η 

συµπίεση.  

Με το άνοιγµα των βαλβίδων εξαγωγής οι οχετοί υψηλής και χαµηλής πίεσης διαρρέονται 

µε το ρεύµα καυσαερίου. Σε κάθε βήµα ολοκλήρωσης υπολογίζεται η παροχή της µάζας του 

καυσαερίου, που εξέρχεται από τον οχετό εξαγωγής και εισέρχεται στο στρόβιλο του 

υπερπληρωτή. Ο υπολογισµός γίνεται µε τη χρήση των δυο προαναφερόµενων χαρτών 

λειτουργίας του στροβίλου. Τα ανηγµένα µεγέθη της παροχής µάζας και της ταχύτητας 

περιστροφής, καθώς και ο λόγος πίεσης της εκτόνωσης είναι εκφρασµένα ως προς τις τιµές 

των πιέσεων και των θερµοκρασιών, που επικρατούν στην αρχή του βήµατος ολοκλήρωσης. 

Η τιµή της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή είναι γνωστή, οπότε υπολογίζεται η 

αντίστοιχη ανηγµένη τιµή COR
TC,turbNɺ . Έτσι, εκτιµάται η παροχή µάζας του καυσαερίου, που 

διέρχεται από το στρόβιλο. Επιπροσθέτως, υπολογίζεται η τιµή του βαθµού απόδοσης του 

στροβίλου και κατά συνέπεια η τιµή της θερµοκρασίας του καυσαερίου στην έξοδο του 

στροβίλου του υπερπληρωτή.  

Η διαδικασία υπολογισµού συνεχίζεται στον οχετό χαµηλής πίεσης, όπου εισέρχεται το 

καυσαέριο από την έξοδο του στροβίλου του υπερπληρωτή και εξέρχεται µέσω του 

στροβίλου ισχύος. Ο θερµοδυναµικός υπολογισµός στον οχετό χαµηλής πίεσης γίνεται όπως 

και στον κύριο οχετό καυσαερίου. Η διαδικασία προσοµοίωσης σε κάθε βήµα υπολογισµού 

διεξάγεται για το στρόβιλο ισχύος µε παρόµοιο τρόπο µε αυτόν που προαναφέρθηκε για το 

στρόβιλο του υπερπληρωτή. Η µόνη διαφορά είναι ότι η τιµή της ταχύτητας περιστροφής του 

στροβίλου ισχύος είναι άγνωστη και αποτελεί τη µοναδική παράµετρο της προσοµοίωσης 

του συστήµατος. 
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Στο τέλος του πρώτου κύκλου λειτουργίας ελέγχεται η σύγκλιση της αρχής της συνέχειας 

και του ενεργειακού ισοζυγίου για τον υπερπληρωτή. Το περιθώριο ακρίβειας για την 

ικανοποίηση των σχέσεων 2.53 και 2.54 είναι της τάξης του 0.1%. Όταν δεν ικανοποιείται η 

ισορροπία ισχύος στον υπερπληρωτή εκτιµάται η νέα τιµή της πίεσης υπερπλήρωσης µε 

βάση την ακόλουθη σχέση, που προκύπτει από τον τύπο του ενεργειακού ισοζυγίου 

[1,2,3,4]: 

    
− 

+  
 ɺ

air

air

γ

γ 1
turb

boost compr mTC
compr pair air,in

Power
P = n n 1

m c T
   (6.8) 

όπου ncompr είναι ο ισεντροπικός βαθµός απόδοσης του συµπιεστή, cpair είναι η ειδική 

θερµοχωρητικότητα υπό σταθερή πίεση του εισερχόµενου αέρα και γair είναι ο λόγος των 

ειδικών θερµοχωρητικοτήτων του αέρα. Η ισχύς Powerturb προκύπτει από το άθροισµα των 

στοιχειωδών ποσοτήτων της ισχύος, που παράγεται στο στρόβιλο του υπερπληρωτή σε κάθε 

χρονικό βήµα του αλγορίθµου. Ο µηχανικός βαθµός απόδοσης nmTC του υπερπληρωτή είναι 

σταθερός σε κάθε κύκλο λειτουργίας και η τιµή του µεταβάλλεται κατά τη µετάβαση από τον 

ένα κύκλο λειτουργίας στον επόµενο.  

Η νέα τιµή της παροχής µάζας του αέρα comprmɺ , που διαρρέει το συµπιεστή, υπολογίζεται 

µε την αφαίρεση της παροχής µάζας του εγχυόµενου καυσίµου fuelmɺ  από την τιµή της 

παροχής µάζας του καυσαερίου turbmɺ  του προηγούµενου κύκλου λειτουργίας, όπως 

διατυπώνεται στην ακόλουθη σχέση [1,2,3,4]:  

     compr turb fuelm m m= −ɺ ɺ ɺ      (6.9) 

Συνεπώς, υπολογίζεται το νέο σηµείο λειτουργίας του συµπιεστή και η διαδικασία 

υπολογισµού του υπερπληρωτή συνεχίζεται. Στο τέλος κάθε κύκλου λειτουργίας ελέγχεται η 

επαλήθευση της πρόβλεψης, που έγινε για το συµπιεστή στην αρχή του κύκλου. Ο 

αλγόριθµος εξελίσσεται έως ότου επέλθει ισορροπία στον υπερπληρωτή µε βάση τις αρχές 

της συνέχειας και της διατήρησης της ενέργειας [2]. Όπως διαπιστώνεται, το σηµείο 

λειτουργίας του συµπιεστή διατηρείται σταθερό σε όλο τον κύκλο λειτουργίας. Αντιθέτως, ο 

στρόβιλος του υπερπληρωτή και ο στρόβιλος ισχύος λειτουργούν σε διαφορετικές συνθήκες 

σε κάθε βήµα του υπολογισµού. 

Με την επίτευξη της σύγκλισης της διατήρησης της µάζας και του ενεργειακού ισοζυγίου 

στον υπερπληρωτή ο αλγόριθµος συνεχίζεται µε το µονοζωνικό µοντέλο του πολυκύλινδρου 

κινητήρα. Στόχος της διαδικασίας είναι να επέλθει η θερµοδυναµική ισορροπία στους 

κυλίνδρους του κινητήρα, στον οχετό εισαγωγής του αέρα και στους οχετούς καυσαερίου 

υψηλής και χαµηλής πίεσης. Συνεπώς, µε την ολοκλήρωση ενός κύκλου λειτουργίας 

ελέγχεται η σχετική διαφορά της νέας πίεσης και θερµοκρασίας µε την αντίστοιχη πίεση και 

θερµοκρασία του προηγούµενου κύκλου λειτουργίας, που επικρατεί σε όλους τους 
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κυλίνδρους, στον οχετό εισαγωγής και στους δυο οχετούς καυσαερίου. Η διαδικασία γίνεται 

ταυτόχρονα µε τον έλεγχο της ισορροπίας των µεγεθών του υπερπληρωτή για κάθε κύκλο 

λειτουργίας σε σχέση µε τα αντίστοιχα µεγέθη του προηγούµενου κύκλου λειτουργίας [2]. Τα 

µεγέθη του υπερπληρωτή, που ελέγχονται, είναι οι βαθµοί απόδοσης στροβίλου και 

συµπιεστή και η ταχύτητα περιστροφής του. Το όριο σφάλµατος για τον έλεγχο της 

σύγκλισης του θερµοδυναµικού µοντέλου και των µεγεθών του υπερπληρωτή είναι της τάξης 

του 0.1%.  

Στο σχήµα 6-3 δίνεται το διάγραµµα ροής του µοντέλου προσοµοίωσης του συστήµατος 

του υπερτροφοδοτούµενου κινητήρα Diesel µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση. Όπως 

διαπιστώνεται στο διάγραµµα ροής, περιλαµβάνεται ένας κύριος βρόχος (loop) µε µεταβλητή 

την ταχύτητα περιστροφής PTNɺ  του στροβίλου ισχύος και εντός του βρόχου βρίσκεται η 

διαδικασία της προσοµοίωσης, που περιγράφηκε προηγουµένως. 
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Έναρξη

NPT=NPT,min

Υποθέτω Τιµές 
για NTC και Pboost

th=thmin

mturb=0

Μονοζωνικό Μοντέλο 
Κινητήρα Diesel

Χάρτες 
Συµπιεστή

Χάρτες 
Στροβίλου

th<thmax

Powercompr=PowerturbnmTC

mturb=mcompr+mfuel

& Θερµοδυναµική Σύγκλιση

th=th+1
mturb=mturb+∆mturb

Τέλος

Pboost=[(Powerturb/(mcompr cpair Tair,in)) 

ncompr nmTC+1](γair/(γair-1))

&
mcompr=mturb-mfuel

Χάρτες 
Στροβίλου Ισχύος

Οχετός Καυσαερίου 
Χαµηλής Πίεσης

Οχετός 
Εξαγωγής

Οχετός 
Εισαγωγής

Αληθής

Ψευδής

Αληθής

Ψευδής

NPT<NPT,max

NPT=NPT+∆NPT

 

Σχήµα 6-3 ∆ιάγραµµα Ροής Μοντέλου Προσοµοίωσης του Κινητήρα Diesel µε Σύνθετη 
Στροβιλουπερπλήρωση χρησιµοποιώντας Χάρτες Λειτουργίας για τον Υπερπληρωτή και το 

Στρόβιλο Ισχύος. 
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6.3 Αποτελέσµατα της Ανάλυσης του Συστήµατος του Κινητήρα 

Diesel µε Σύνθετη Στροβιλουπερπλήρωση 

6.3.1 Γενική Περιγραφή της Ανάλυσης 

Η ανάλυση, που παρουσιάζεται στη συνέχεια του κεφαλαίου, γίνεται µε τη χρήση του 

βελτιωµένου µοντέλου προσοµοίωσης, που περιγράφηκε προηγουµένως. Στη διάταξη που 

εξετάζεται ο στρόβιλος ισχύος είναι συνδεδεµένος µε ηλεκτρική γεννήτρια. Ο βαθµός 

απόδοσης της ηλεκτρικής γεννήτριας θεωρείται σταθερός και ίσος µε 95% [5] σε όλες τις 

εξεταζόµενες περιπτώσεις της ανάλυσης. Επιπροσθέτως, ο οχετός των καυσαερίων χαµηλής 

πίεσης, που συνδέει το στρόβιλο του υπερπληρωτή µε το στρόβιλο ισχύος, είναι θερµικά 

µονωµένος, ώστε η ενέργεια του καυσαερίου, που εισέρχεται στο στρόβιλο ισχύος, να 

αντιστοιχεί σε αυτήν, που αποβάλλεται από το στρόβίλο του υπερπληρωτή. 

Στην παραµετρική ανάλυση του προηγούµενου κεφαλαίου η παράµετρος ήταν η πίεση 

καυσαερίου στον οχετό εξαγωγής. Αντιθέτως, η παράµετρος της παρούσας ανάλυσης είναι η 

ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου ισχύος PTNɺ  της οποίας η τιµή αυξάνεται βαθµιαία κατά 

5krpm, ενώ η ελάχιστη και η µέγιστη τιµή της είναι 60krpm και 110krpm αντίστοιχα. Συνεπώς, 

η τιµή της πίεσης καυσαερίου µεταβάλλεται έµµεσα και δεν αποτελεί µεταβλητή εισόδου στο 

µοντέλο προσοµοίωσης, όπως στο προηγούµενο κεφάλαιο. Είναι απαραίτητο να 

επισηµανθεί ότι η τιµή 60krpm της ταχύτητας περιστροφής προέκυψε ως η ελάχιστη τιµή για 

τη σύγκλιση του παρόντος µοντέλου προσοµοίωσης µε τους χάρτες λειτουργίας του 

υπερπληρωτή και του στροβίλου ισχύος. 

Τα αποτελέσµατα που παρουσιάζονται αντιστοιχούν στη µέση τιµή της ταχύτητας 

περιστροφής του κινητήρα Diesel, δηλαδή στις 1700 rpm. Επιπροσθέτως, τα εξεταζόµενα 

σηµεία λειτουργίας του κινητήρα αντιστοιχούν στα φορτία 50%, 75% και 100%. Η περίπτωση 

του 25% του φορτίου δεν εξετάζεται, διότι είναι µικρού ενδιαφέροντος για την εφαρµογή, 

αφού δεν αποτελεί το συνηθέστερο σηµείο λειτουργίας ενός κινητήρα βαρέως οχήµατος. 

Στη συνέχεια δίνονται αναλυτικά οι χάρτες λειτουργίας του κατασκευαστή για τον 

υπερπληρωτή και το στρόβιλο ισχύος. Επιπροσθέτως, παρουσιάζονται τα αποτελέσµατα της 

παραµετρικής διερεύνησης για να εκτιµηθούν:  

� Τα σηµεία λειτουργίας του υπερπληρωτή και του στροβίλου ισχύος για όλες τις 

συνθήκες λειτουργίας του κινητήρα Diesel και τις εξεταζόµενες τιµές της 

ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος.  

� Το συνολικό όφελος στην ειδική κατανάλωση καυσίµου της διάταξης.  

� Η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος στην ποσοστιαία 

µεταβολή της παραγόµενης ισχύος του κινητήρα Diesel. 
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� Η παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς από το στρόβιλο ισχύος. 

� Η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος στο συνολικό 

βαθµό απόδοσης του υπερπληρωτή. 

� Η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος στους βαθµούς 

απόδοσης του συµπιεστή, του στροβίλου του υπερπληρωτή και του στροβίλου 

ισχύος. 

� Η µεταβολή της ταχύτητας περιστροφής του άξονα του υπερπληρωτή 

συναρτήσει της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος. 

� Η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος στο λόγο αέρα-

καυσίµου και στην πίεση υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel. 

� Η διακύµανση της θερµοκρασίας και της πίεσης στους δυο οχετούς καυσαερίου 

και στην έξοδο του στροβίλου ισχύος κατά τη διάρκεια ενός κύκλου λειτουργίας 

του κινητήρα Diesel. 

� Η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος στις µέσες τιµές 

της πίεσης και της θερµοκρασίας στους οχετούς καυσαερίου και στην έξοδο της 

εγκατάστασης. 

 

6.3.2 Χάρτες Λειτουργίας του Υπερπληρωτή και του Στροβίλου Ισχύος και 

Απεικόνιση των Αντίστοιχων Σηµείων Λειτουργίας 

Όπως αναφέρθηκε προηγουµένως, στην παρούσα διερεύνηση η προσοµοίωση της 

διάταξης του κινητήρα Diesel µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση στηρίζεται στη χρήση των 

χαρτών λειτουργίας του κατασκευαστή για τον υπερπληρωτή και το στρόβιλο ισχύος. Οι 

συγκεκριµένοι χάρτες λειτουργίας, χρησιµοποιούνται από το µοντέλο προσοµοίωσης για τη 

διερεύνηση και απεικονίζονται στα σχήµατα από 6-4 έως και 6-9. Σε όλους τους χάρτες 

δίνονται επίσης τα σηµεία λειτουργίας του υπερπληρωτή και του πρόσθετου στροβίλου για 

όλες τις τιµές της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος και στα εξεταζόµενα φορτία 

του κινητήρα.  

Ο πρώτος χάρτης λειτουργίας του κατασκευαστή για το συµπιεστή δίνεται στο σχήµα 6-4, 

όπου απεικονίζονται οι ισοϋψείς καµπύλες της µεταβολής του λόγου πίεσης συναρτήσει της 

ανηγµένης παροχής µάζας του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα. Ο δεύτερος χάρτης 

λειτουργίας του συµπιεστή δίνεται στο σχήµα 6-5, όπου απεικονίζονται οι ισοϋψείς καµπύλες 

της µεταβολής του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης συναρτήσει της ανηγµένης παροχής 

µάζας του αέρα. 

Όπως φαίνεται στο σχήµα 6-4 ο πρώτος χάρτης λειτουργίας του συµπιεστή περιλαµβάνει 

6 διαφορετικές ισοϋψείς καµπύλες, που αντιστοιχούν στις ακόλουθες ανηγµένες τιµές της 
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ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή: 58.41rps/√K, 68.14rps/√K, 77.87rps/√K, 

87.61rps/√K, 97.34 rps/√K και 111.94rps/√K. Επιπροσθέτως, είναι προφανές ότι η περιοχή 

λειτουργίας του συµπιεστή ως προς την παροχή µάζας του αέρα καθορίζεται από τις 

καµπύλες πάλµωσης και «φραγής», ενώ η πίεση υπερπλήρωσης αποκτά τιµές µεταξύ 1.35 

και 4.75 bar.  

Στο σχήµα 6-4 απεικονίζονται τα σηµεία λειτουργίας του συµπιεστή, όπως αυτά 

υπολογίζονται από το µοντέλο προσοµοίωσης, για τις εξεταζόµενες τιµές της ταχύτητας 

περιστροφής του στροβίλου ισχύος στο 100%, 75% και 50% του φορτίου του κινητήρα. Στο 

πλήρες φορτίο τα σηµεία λειτουργίας του συµπιεστή βρίσκονται σε µικρή απόσταση από την 

καµπύλη της ανηγµένης τιµής 87.61 rps/√K της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή. 

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 6-4, τα υπολογισµένα σηµεία λειτουργίας του συµπιεστή στο 

75% του φορτίου βρίσκονται κοντά στην ισοϋψή καµπύλη, η οποία αντιστοιχεί στην ανηγµένη 

τιµή 77.87 rps/√K της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή. Στο 50% του φορτίου, τα 

εκτιµώµενα σηµεία λειτουργίας του συµπιεστή βρίσκονται χαµηλότερα στο χάρτη λειτουργίας 

και τοποθετούνται κοντά στην ισοϋψή καµπύλη της ανηγµένης τιµής 68.14 rps/√K της 

ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή. Όπως παρατηρείται στο σχήµα 6-4, όλα τα 

σηµεία λειτουργίας του συµπιεστή, που αντιστοιχούν στο ίδιο φορτίο του κινητήρα, είναι 

συγκεντρωµένα στην ίδια περιοχή τιµών του λόγου πίεσης και της ανηγµένης παροχής 

µάζας. Συνεπώς, η µεταβολή της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος µετατοπίζει 

ελάχιστα τα σηµεία λειτουργίας του συµπιεστή στο ίδιο φορτίο του κινητήρα. Επιπροσθέτως, 

η ταχύτητα περιστροφής του υπερπληρωτή ελαττώνεται µε τη µείωση του φορτίου.  

Όπως παρατηρείται στο σχήµα 6-5, ο δεύτερος χάρτης λειτουργίας του συµπιεστή 

περιέχει 6 ισοϋψείς καµπύλες, όπου κάθε µια αντιστοιχεί σε µια από τις προαναφερόµενες 

ανηγµένες τιµές της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή. Από το σχήµα 6-5 

διαπιστώνεται ότι στην περίπτωση σταθερής ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή, ο 

βαθµός απόδοσης του συµπιεστή αυξάνεται µε την παροχή µάζας, µεγιστοποιείται σε 

συγκεκριµένο σηµείο και στη συνέχεια µειώνεται. Ο βαθµός απόδοσης του συµπιεστή 

αποκτά τη µέγιστη τιµή του, η οποία είναι ίση µε 78%, στη χαµηλότερη τιµή της ταχύτητας 

περιστροφής του υπερπληρωτή. Ο µικρότερος βαθµός απόδοσης του συµπιεστή είναι 50% 

και παρατηρείται στην υψηλότερη ταχύτητα περιστροφής του υπερπληρωτή.  

Επιπροσθέτως, στο σχήµα 6-5 δίνονται τα σηµεία λειτουργίας του συµπιεστή, όπως αυτά 

εκτιµώνται από το µοντέλο προσοµοίωσης για όλα τα εξεταζόµενα φορτία και τις τιµές της 

ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος. Έτσι, ο βαθµός απόδοσης του συµπιεστή δεν 

επηρεάζεται σηµαντικά από τη µεταβολή της παραµέτρου της ταχύτητας περιστροφής του 

στροβίλου ισχύος. Οι τιµές του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης του συµπιεστή εντοπίζονται 

στο διάστηµα τιµών από 76% έως και 78%, ανάλογα µε το φορτίο του κινητήρα.  
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Σχήµα 6-4 Χάρτης Λειτουργίας του Συµπιεστή (Μεταβολή του Λόγου Πίεσης συναρτήσει της 
Ανηγµένης Παροχής Μάζας) και Απεικόνιση των Σηµείων Λειτουργίας του για τις 

Εξεταζόµενες Περιπτώσεις της Ανάλυσης. 
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Σχήµα 6-5 Χάρτης Λειτουργίας του Συµπιεστή (Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης συναρτήσει 
της Ανηγµένης Παροχής Μάζας) και Απεικόνιση των Σηµείων Λειτουργίας του για τις 

Εξεταζόµενες Περιπτώσεις της Ανάλυσης. 

 

Στο σχήµα 6-6 δίνεται ο πρώτος χάρτης λειτουργίας του κατασκευαστή για το στρόβιλο 

του υπερπληρωτή, όπου απεικονίζονται 6 ισοϋψείς καµπύλες µεταβολής της ανηγµένης 

τιµής της παροχής µάζας του καυσαερίου συναρτήσει της ανηγµένης τιµής της ταχύτητας 

περιστροφής του υπερπληρωτή. Ο δεύτερος χάρτης λειτουργίας του στροβίλου του 

υπερπληρωτή δίνεται στο σχήµα 6-7, όπου περιέχονται 6 ισοϋψείς καµπύλες της µεταβολής 
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του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης συναρτήσει της ανηγµένης τιµής της ταχύτητας 

περιστροφής του υπερπληρωτή. Οι ισοϋψείς καµπύλες των σχηµάτων 6-6 και 6-7 

αντιστοιχούν στις ακόλουθες τιµές του λόγου εκτόνωσης στο στρόβιλο του υπερπληρωτή: 

1.6, 2.2, 2.6, 3.0, 3.5 και 4.0. 

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 6-6, ο στρόβιλος, που επιλέγεται για τον υπερπληρωτή 

του κινητήρα, λειτουργεί µε ανηγµένη παροχή µάζας του καυσαερίου στο πεδίο τιµών µεταξύ 

20.75 και 25.30 kg/sec√KMPa. Όλα τα σηµεία λειτουργίας του στροβίλου του υπερπληρωτή, 

όπως αυτά υπολογίζονται από το µοντέλο προσοµοίωσης στη διάρκεια της παραµετρικής 

ανάλυσης, βρίσκονται ανάµεσα στις ισοϋψείς καµπύλες, που αντιστοιχούν στις τιµές 1.6 και 

2.6 του λόγου εκτόνωσης. Επιπροσθέτως, διαπιστώνεται ότι ο λόγος πίεσης στο στρόβιλο 

του υπερπληρωτή, όπως υπολογίζεται από το µοντέλο προσοµοίωσης, αυξάνεται µε το 

φορτίο του κινητήρα Diesel. Από το σχήµα 6-6 είναι προφανές ότι η ταχύτητα περιστροφής 

του στροβίλου ισχύος προκαλεί µικρή µεταβολή στο λόγο πίεσης του στροβίλου του 

υπερπληρωτή. 
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Σχήµα 6-6 Χάρτης Λειτουργίας του Στροβίλου του Υπερπληρωτή (Μεταβολή της Ανηγµένης 
Παροχής Μάζας συναρτήσει της Ανηγµένης Ταχύτητας Περιστροφής) και Απεικόνιση των 

Σηµείων Λειτουργίας του για τις Εξεταζόµενες Περιπτώσεις της Ανάλυσης. 

 

Από το σχήµα 6-7 διαπιστώνεται ότι όταν ο λόγος εκτόνωσης του στροβίλου του 

υπερπληρωτή διατηρείται σταθερός και η ταχύτητα περιστροφής του αυξάνεται, τότε ο 

βαθµός απόδοσης του αυξάνεται αρχικά, µεγιστοποιείται σε συγκεκριµένο σηµείο και στη 

συνέχεια µειώνεται. Επιπροσθέτως, ο βαθµός απόδοσης του στροβίλου του υπερπληρωτή 

αυξάνεται µε το λόγο εκτόνωσης του, όταν η ανηγµένη τιµή της ταχύτητας περιστροφής του 

είναι µεγαλύτερη από 65 rps/√K. Ο βαθµός απόδοσης αυτού του στροβίλου µεταβάλλεται 
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από 47% έως και 76%. Οι µέγιστες τιµές του βαθµού απόδοσης του στροβίλου του 

υπερπληρωτή παρατηρούνται στις υψηλές τιµές του λόγου εκτόνωσης του και της ταχύτητας 

περιστροφής του.  

Τα σηµεία λειτουργίας του στροβίλου του υπερπληρωτή, όπως αυτά υπολογίζονται από 

το µοντέλο προσοµοίωσης, δίνονται στο σχήµα 6-7 και διαπιστώνεται ότι ο βαθµός 

απόδοσης του στροβίλου του υπερπληρωτή αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα, ενώ η τιµή 

του βαθµού απόδοσης µεταβάλλεται από 66% έως και 72%. Ωστόσο, σε αντίθεση µε το 

συµπιεστή, ο βαθµός απόδοσης του στροβίλου του υπερπληρωτή µεταβάλλεται συναρτήσει 

της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος.  
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Σχήµα 6-7 Χάρτης Λειτουργίας του Στροβίλου του Υπερπληρωτή (Μεταβολή του Βαθµού 
Απόδοσης συναρτήσει της Ανηγµένης Ταχύτητας Περιστροφής) και Απεικόνιση των Σηµείων 

Λειτουργίας του για τις Εξεταζόµενες Περιπτώσεις της Ανάλυσης. 

 

Στο σχήµα 6-8 δίνεται ο πρώτος χάρτης λειτουργίας του κατασκευαστή για το στρόβιλο 

ισχύος, όπου απεικονίζονται 6 ισοϋψείς καµπύλες µεταβολής της ανηγµένης παροχής µάζας 

συναρτήσει της ανηγµένης ταχύτητας περιστροφής του. Η τιµή της ανηγµένης παροχής 

µάζας κυµαίνεται από 38.0 έως και 54.5 kg/sec√KMPa. Ο δεύτερος χάρτης λειτουργίας του 

στροβίλου ισχύος βάσει στοιχείων του κατασκευαστή δίνεται στο σχήµα 6-9 και περιλαµβάνει 

6 ισοϋψείς καµπύλες της µεταβολής του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης συναρτήσει της 

ανηγµένης τιµής της ταχύτητας περιστροφής του. Όπως διαπιστώνεται, ο βαθµός απόδοσης 

του στροβίλου ισχύος µεταβάλλεται από 46% έως και 79%. Κάθε ισοϋψής καµπύλη των 

σχηµάτων 6-8 και 6-9 αντιστοιχεί σε µια από τις ακόλουθες τιµές του λόγου εκτόνωσης στο 

στρόβιλο ισχύος: 1.6, 1.8, 2.0, 2.2, 2.6 και 3.0. 
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Το κριτήριο επιλογής του στροβίλου ισχύος είναι η ανηγµένη παροχή µάζας. Οι 

θερµοκρασιακές µεταβολές της τάξης των µερικών δεκάδων βαθµών κελσίου αντιστοιχούν 

σε µικρές µεταβολές του όρου T  στον τύπο της ανηγµένης παροχής µάζας, διότι αυτός 

εκφράζεται σε µονάδες Kelvin. Έτσι, η µεταβολή της τιµής της θερµοκρασίας του καυσαερίου 

στην είσοδο των δυο στροβίλων δεν επηρεάζει σηµαντικά την ανηγµένη τιµή της παροχής 

µάζας. Συνεπώς, η ανηγµένη παροχή µάζας επηρεάζεται κυρίως από την πίεση εισόδου στο 

στρόβιλο. Το ρεύµα του καυσαερίου εκτονώνεται αρχικά στο στρόβιλο του υπερπληρωτή και 

στη συνέχεια στο στρόβιλο ισχύος, οπότε η πίεση του καυσαερίου στην είσοδο του 

στροβίλου ισχύος είναι µικρότερη από την αντίστοιχη τιµή στην είσοδο του στροβίλου του 

υπερπληρωτή. Έτσι, ο επιλεγµένος στρόβιλος ισχύος πρέπει να λειτουργεί µε αυξηµένες 

τιµές της ανηγµένης παροχής µάζας. Συγκρίνοντας τους δυο στροβίλους της εγκατάστασης 

είναι προφανές ότι η ανηγµένη παροχή µάζας στο στρόβιλο ισχύος αποκτά σχεδόν διπλάσιες 

τιµές σε σχέση µε το στρόβιλο του υπερπληρωτή.  

Επιπροσθέτως, στο σχήµα 6-8 δίνονται τα σηµεία λειτουργίας του στροβίλου ισχύος, που 

υπολογίζονται από το µοντέλο προσοµοίωσης για όλες τις εξεταζόµενες συνθήκες 

λειτουργίας της εγκατάστασης. Είναι προφανές ότι η ανηγµένη παροχή µάζας του 

καυσαερίου µειώνεται µε την αύξηση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος. Ο 

λόγος εκτόνωσης του στροβίλου ισχύος µεταβάλλεται από 2.35 έως και 2.48 στο πλήρες 

φορτίο του κινητήρα Diesel, ενώ στο 75% του φορτίου µεταβάλλεται από 2.03 έως και 2.12. 

Στο 50% του φορτίου του κινητήρα ο λόγος εκτόνωσης στο στρόβιλο ισχύος έχει τιµές από 

1.72 έως και 1.84. 
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Σχήµα 6-8 Χάρτης Λειτουργίας του Στροβίλου Ισχύος (Μεταβολή της Ανηγµένης Παροχής 
Μάζας του Καυσαερίου συναρτήσει της Ανηγµένης Ταχύτητας Περιστροφής) και Απεικόνιση 

των Σηµείων Λειτουργίας του για τις Εξεταζόµενες Περιπτώσεις της Ανάλυσης. 
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Στο σχήµα 6-9 απεικονίζονται τα σηµεία λειτουργίας του στροβίλου ισχύος, όπως αυτά 

υπολογίζονται από το µοντέλο προσοµοίωσης. Στο πλήρες φορτίο του κινητήρα η αύξηση 

της ανηγµένης ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος βελτιώνει σηµαντικά το βαθµό 

απόδοσης του. Η τιµή του βαθµού απόδοσης στο πλήρες φορτίο αυξάνεται από 63.5% έως 

και 78%. Ωστόσο, στο 75% και 50% του φορτίου του κινητήρα Diesel ο βαθµός απόδοσης 

του στροβίλου ισχύος χειροτερεύει, όταν η ανηγµένη ταχύτητα περιστροφής του ξεπερνά µια 

συγκεκριµένη τιµή. Ο βαθµός απόδοσης του στροβίλου ισχύος µεταβάλλεται από 70.3% έως 

και 78.8% στο 75% του φορτίου, ενώ στο 50% του φορτίου κυµαίνεται από 63% έως και 

79%.  
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Σχήµα 6-9 Χάρτης Λειτουργίας του Στροβίλου Ισχύος (Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης 
συναρτήσει της Ανηγµένης Ταχύτητας Περιστροφής) και Απεικόνιση των Σηµείων Λειτουργίας 

του για τις Εξεταζόµενες Περιπτώσεις της Ανάλυσης. 

 

6.3.3 Επίδραση της Σύνθετης Στροβιλουπερπλήρωσης στη Βελτίωση της 

Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου της Εγκατάστασης 

Στο σχήµα 6-10 απεικονίζεται η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου 

ισχύος στη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου της εγκατάστασης, λόγω της 

ανάκτησης τµήµατος της θερµότητας του απορριπτόµενου καυσαερίου.  

Από το σχήµα 6-10 παρατηρείται ότι η ποσοστιαία βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα. Επιπροσθέτως, η αύξηση της ταχύτητας 

περιστροφής του στροβίλου ισχύος προκαλεί αρχικά τη συνεχή αύξηση της βελτίωσης της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου. Όταν η ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου ισχύος 

ξεπεράσει µια συγκεκριµένη οριακή τιµή, τότε η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου 

αρχίζει να µειώνεται. Συνεπώς, η προαναφερθείσα οριακή τιµή της ταχύτητας περιστροφής 



 
 

95 

 

του στροβίλου ισχύος αποτελεί τη βέλτιστη τιµή της, διότι εκεί µεγιστοποιείται η µείωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου της εγκατάστασης. Στο σχήµα 6-10 φαίνεται ότι η βέλτιστη 

τιµή της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος αυξάνεται µε το φορτίο. Η µέγιστη 

βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 4.1%, 3.1% και 2% στο 100%, 

75% και 50% του φορτίου του κινητήρα αντίστοιχα. Οι αντίστοιχες τιµές της ταχύτητας 

περιστροφής του στροβίλου ισχύος είναι 90 krpm, 85 krpm και 70 krpm. Όπως διαπιστώνεται 

στο σχήµα 6-10, η λειτουργία του στροβίλου ισχύος σε πολύ υψηλές τιµές της ταχύτητας 

περιστροφής του µπορεί να προκαλέσει χειροτέρευση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου 

στα χαµηλά φορτία. Έτσι, η ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου ισχύος αυξάνεται έως το 

πολύ 100krpm στο 50% του φορτίου.  
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Σχήµα 6-10 Μεταβολή της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) του Συστήµατος 
συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής του Στροβίλου Ισχύος στο 100%, 75% και 50% του 

Φορτίου του Κινητήρα στις 1700 rpm. 

 

6.3.4 Επίδραση της Σύνθετης Στροβιλουπερπλήρωσης στην Παραγόµενη 

Ισχύ του Κινητήρα Diesel και του Στροβίλου Ισχύος. 

Η µεταβολή της παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος της εγκατάστασης συναρτήσει της 

ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος στο 100%, 75% και 50% του φορτίου του 

κινητήρα απεικονίζεται στο σχήµα 6-11. Όπως διαπιστώνεται, η επίδραση της αύξησης της 

ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος στην αύξηση της παραγόµενης ηλεκτρικής 

ισχύος είναι εντονότερη στο πλήρες φορτίο του κινητήρα, όπου η µέγιστη τιµή της εκτιµάται 

σε 62 kW. Επιπροσθέτως, οι µέγιστες τιµές της παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος στην 

εγκατάσταση είναι 39 kW και 23 kW στο 75% και 50% του φορτίου του κινητήρα αντίστοιχα. 
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Σχήµα 6-11 Μεταβολή της Παραγόµενης Ηλεκτρικής Ισχύος συναρτήσει της Ταχύτητας 
Περιστροφής του Στροβίλου Ισχύος στο 100%, 75% και 50% του Φορτίου του Κινητήρα στις 

1700 rpm. 

 

Στο σχήµα 6-12 απεικονίζεται η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου 

ισχύος στην ποσοστιαία µείωση της παραγόµενης ισχύος του κινητήρα Diesel, η οποία 

κυµαίνεται µεταξύ 12 και 15% σε όλες τις συνθήκες λειτουργίας της εγκατάστασης, που 

εξετάζονται στην παρούσα ανάλυση. Όπως αναφέρθηκε ήδη σε προηγούµενο κεφάλαιο, η 

µείωση της παραγόµενης ισχύος οφείλεται στην αυξηµένη πίεση του καυσαερίου, η οποία 

αυξάνει το έργο εξώθησης του κινητήρα. 
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Σχήµα 6-12 Μεταβολή της Παραγόµενης Ισχύος του Κινητήρα Diesel συναρτήσει της 
Ταχύτητας Περιστροφής του Στροβίλου Ισχύος στο 100%, 75% και 50% του Φορτίου του 

Κινητήρα στις 1700 rpm. 
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6.3.5 Επίδραση της Σύνθετης Στροβιλουπερπλήρωσης στο Βαθµό Απόδοσης 

του Υπερπληρωτή και του Στροβίλου Ισχύος 

Η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος στο συνολικό βαθµό 

απόδοσης του υπερπληρωτή, που υπολογίζεται από τη σχέση 4.2, δίνεται στο σχήµα 6-13 

για τις τιµές 100%, 75% και 50% του φορτίου του κινητήρα. Ο συνολικός βαθµός απόδοσης 

του αρχικού υπερπληρωτή του κινητήρα χωρίς σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση είναι 47%, 

49% και 48% στο 100%, 75% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. Στην περίπτωση του κινητήρα 

µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση, η αύξηση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου 

ισχύος µειώνει το συνολικό βαθµό απόδοσης του υπερπληρωτή από το 50% στο 48.7% στο 

πλήρες φορτίο, από το 49% στο 47.1% στο 75% του φορτίου και στο 50% του φορτίου από 

το 47.4% στο 46.1%. Συγκρίνοντας τις τιµές του συνολικού βαθµού απόδοσης του 

υπερπληρωτή της διάταξης µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση και του αρχικού 

υπερπληρωτή χωρίς τη σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση, παρατηρείται µικρή αύξηση στο 

πλήρες φορτίο και µικρή µείωση στα υπόλοιπα φορτία. Είναι σηµαντικό να επισηµανθεί ότι ο 

υπερπληρωτής της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης χρησιµοποιεί διαφορετικό συµπιεστή 

και στρόβιλο σε σχέση µε τον αρχικό υπερπληρωτή του «κινητήρα A». 
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Σχήµα 6-13 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης του Υπερπληρωτή συναρτήσει της Ταχύτητας 
Περιστροφής του Στροβίλου Ισχύος στο 100%, 75% και 50% του Φορτίου του Κινητήρα στις 

1700 rpm. 

 

Στο σχήµα 6-14 απεικονίζεται η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου 

ισχύος στους βαθµούς απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου του υπερπληρωτή στο 100%, 

75% και 50% του φορτίου του κινητήρα. Όπως αναφέρθηκε σε προηγούµενο κεφάλαιο, η 

αρχική υπόθεση για την περίπτωση του κινητήρα χωρίς σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση 
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ήταν ότι ο συµπιεστής και ο στρόβιλος του υπερπληρωτή παρουσιάζουν τον ίδιο βαθµό 

απόδοσης σε όλα τα φορτία (πίνακας 4-1). 

Από το σχήµα 6-14 διαπιστώνεται ότι η ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου ισχύος δεν 

επηρεάζει το βαθµό απόδοσης του συµπιεστή της διάταξης µε σύνθετη 

στροβιλουπερπλήρωση. Η τιµή του βαθµού απόδοσης του συµπιεστή εκτιµάται σε 76.5%, 

77% και 77.5% στο 100%, 75% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. Έτσι, ο συµπιεστής του 

κινητήρα µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση παρουσιάζει µεγαλύτερο βαθµό απόδοσης από 

το συµπιεστή του αρχικού κινητήρα χωρίς τη συγκεκριµένη τεχνική ανάκτησης θερµότητας. 

Στο σχήµα 6-14 διαπιστώνεται ότι η αύξηση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου 

ισχύος µειώνει το βαθµό απόδοσης του στροβίλου του υπερπληρωτή από 71.5% στο 69.8% 

στο πλήρες φορτίο, από 70.2% στο 67.7% στο 75% του φορτίου και στο 50% του φορτίου 

από 68.1% στο 66%. Ωστόσο, η µείωση αυτή του βαθµού απόδοσης του στροβίλου του 

υπερπληρωτή της εξεταζόµενης διάταξης δεν είναι σηµαντική. Συνοψίζοντας, ο 

υπερπληρωτής της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης χρησιµοποιεί στρόβιλο µικρότερου 

βαθµού απόδοσης σε σχέση µε τον αρχικό υπερπληρωτή του κινητήρα χωρίς σύνθετη 

στροβιλουπερπλήρωση.  
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Σχήµα 6-14 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης Συµπιεστή και Στροβίλου του Υπερπληρωτή 
της Σύνθετης Στροβιλουπερπλήρωσης συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής του 

Στροβίλου Ισχύος στο 100%, 75% και 50% του Φορτίου του Κινητήρα στις 1700 rpm - 
Σύγκριση µε τον Αρχικό Υπερπληρωτή. 

 

Ο βαθµός απόδοσης του στροβίλου ισχύος µεταβάλλεται µε την ταχύτητα περιστροφής 

του µε διαφορετικό τρόπο σε κάθε φορτίο του κινητήρα Diesel, όπως εξάλλου απεικονίζεται 

στο σχήµα 6-15. Έτσι, στο πλήρες φορτίο του κινητήρα ο βαθµός απόδοσης του στροβίλου 

ισχύος αυξάνεται συνεχώς µε την ταχύτητα περιστροφής του. Αντιθέτως, στα υπόλοιπα 
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φορτία, ο βαθµός απόδοσης του στροβίλου ισχύος αυξάνεται αρχικά και στη συνέχεια 

µειώνεται, όταν η ταχύτητα περιστροφής του ξεπεράσει µια συγκεκριµένη τιµή. Οι οριακές 

αυτές τιµές της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος είναι ίδιες µε τις αντίστοιχες 

βέλτιστες τιµές, που επισηµάνθηκαν προηγουµένως για τη βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου της εγκατάστασης. Είναι λοιπόν προφανές ότι οι καµπύλες των 

σχηµάτων 6-10 και 6-15 παρουσιάζουν σηµαντικές οµοιότητες µεταξύ τους. Συνεπώς, η 

µεταβολή του βαθµού απόδοσης του στροβίλου ισχύος επηρεάζει αρκετά τη βελτίωση της 

συνολικής απόδοσης της εγκατάστασης. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 6-15, η µέγιστη 

τιµή του βαθµού απόδοσης του στροβίλου ισχύος ισούται µε 79% και είναι χαµηλότερη από 

την τιµή του 85%, που υιοθετήθηκε στην παραµετρική ανάλυση του προηγούµενου 

κεφαλαίου.  
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Σχήµα 6-15 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης του Στροβίλου Ισχύος συναρτήσει της 
Ταχύτητας Περιστροφής του στο 100%, 75% και 50% του Φορτίου του Κινητήρα στις 1700 

rpm. 

 

6.3.6 Επίδραση της Σύνθετης Στροβιλουπερπλήρωσης στην Ταχύτητα 

Περιστροφής του Υπερπληρωτή 

Η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος στην ταχύτητα 

περιστροφής του υπερπληρωτή σε όλα τα φορτία απεικονίζεται στο σχήµα 6-16. Στο ίδιο 

σχήµα παρέχονται επιπλέον οι τιµές της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή για τον 

αρχικό κινητήρα. Έτσι, η ταχύτητα περιστροφής του υπερπληρωτή της σύνθετης 

στροβιλουπερπλήρωσης εµφανίζεται σηµαντικά µειωµένη σε σύγκριση µε τον αρχικό 

υπερπληρωτή σε όλα τα εξεταζόµενα φορτία. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 6-16, η 

µείωση της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή λόγω της εγκατάστασης της σύνθετης 

στροβιλουπερπλήρωσης ξεπερνά τα 5krpm. 
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Επιπροσθέτως, παρατηρείται µείωση της ταχύτητας περιστροφής του υπερπληρωτή σε 

κάθε φορτίο, όταν αυξάνεται η ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου ισχύος. Η µείωση αυτή 

είναι εντονότερη στα χαµηλά φορτία. Συγκεκριµένα, η ταχύτητα περιστροφής του άξονα του 

υπερπληρωτή µειώνεται από την τιµή των 91.20 krpm στα 88.00 krpm στο πλήρες φορτίο. 

Στο 75% του φορτίου του κινητήρα η αντίστοιχη µείωση είναι από τα 83.50 krpm στα 78.50 

krpm, ενώ στο 50% του φορτίου η ταχύτητα περιστροφής του υπερπληρωτή µειώνεται από 

τα 74.40 krpm στα 69.20 krpm. 

Η αύξηση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος µειώνει τη διερχόµενη 

παροχή µάζας του καυσαερίου, όπως εξάλλου διαπιστώθηκε στο σχήµα 6-8. Έτσι, η παροχή 

µάζας του καυσαερίου στο στρόβιλο του υπερπληρωτή µειώνεται επίσης, δεδοµένου ότι είναι 

ίδια µε αυτή του στροβίλου ισχύος. Αποτέλεσµα της µειωµένης παροχής µάζας καυσαερίου 

είναι η µείωση της παραγόµενης ισχύος στο στρόβιλο του υπερπληρωτή. Λόγω αυτού το 

σηµείο λειτουργίας του υπερπληρωτή µετατοπίζεται και µειώνεται η ταχύτητα περιστροφής 

του.  
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Σχήµα 6-16 Μεταβολή της Ταχύτητας Περιστροφής του Υπερπληρωτή της Σύνθετης 
Στροβιλουπερπλήρωσης συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής του Στροβίλου Ισχύος στο 

100%, 75% και 50% του Φορτίου του Κινητήρα στις 1700 rpm - Σύγκριση µε τον Αρχικό 
Υπερπληρωτή. 

 

6.3.7 Επίδραση της Σύνθετης Στροβιλουπερπλήρωσης στο Λόγο Αέρα-

Καυσίµου του Κινητήρα και στην Πίεση Υπερπλήρωσης 

Όπως ήδη αναφέρθηκε προηγουµένως, µια πρόσθετη διαφορά ανάµεσα στην παρούσα 

ανάλυση και στην παραµετρική ανάλυση του προηγούµενου κεφαλαίου είναι η µεταβολή της 

πίεσης υπερπλήρωσης και του λόγου αέρα-καυσίµου του κινητήρα. Έτσι, στο σχήµα 6-17 
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παρουσιάζεται η επίδραση της λειτουργίας του στροβίλου ισχύος στην πίεση υπερπλήρωσης 

του κινητήρα Diesel στο 100%, 75% και 50% του φορτίου του. Επιπροσθέτως, στο σχήµα 

αυτό περιλαµβάνονται οι τιµές της πίεσης υπερπλήρωσης του αρχικού κινητήρα για να 

αξιολογηθεί η επίδραση του στροβίλου ισχύος στην πίεση του εισερχόµενου αέρα στον οχετό 

εισαγωγής. Από το σχήµα 6-17 παρατηρείται ότι η αρχική πίεση υπερπλήρωσης είναι ίδια για 

τους κινητήρες µε και χωρίς σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση σε όλα τα φορτία, όταν η 

ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου ισχύος είναι 60krpm. Όπως διαπιστώνεται, η πίεση 

υπερπλήρωσης µειώνεται από την αρχική της τιµή, όταν η ταχύτητα περιστροφής του 

στροβίλου ισχύος ξεπερνά µια συγκεκριµένη τιµή. Στο σχήµα 6-17 παρατηρείται ότι η 

προαναφερθείσα απόκλιση ξεκινά σε µικρότερες τιµές της ταχύτητας περιστροφής του 

στροβίλου ισχύος, καθώς το φορτίο του κινητήρα µειώνεται. Η µέγιστη µείωση της πίεσης 

υπερπλήρωσης παρατηρείται στην υψηλότερη τιµή της ταχύτητας περιστροφής του 

στροβίλου ισχύος και είναι της τάξης των 0.2 bar.  
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Σχήµα 6-17 Μεταβολή της Πίεσης Υπερπλήρωσης συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής 
του Στροβίλου Ισχύος στο 100%, 75% και 50% του Φορτίου του Κινητήρα στις 1700 rpm - 

Σύγκριση µε τον Αρχικό Υπερπληρωτή. 

 

Στο σχήµα 6-18 απεικονίζεται η επίπτωση της αύξησης της ταχύτητας περιστροφής του 

στροβίλου ισχύος στο λόγο αέρα-καυσίµου της εγκατάστασης και γίνεται σύγκριση των τιµών 

του µε τις αντίστοιχες του αρχικού κινητήρα Diesel χωρίς σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση. 

Είναι προφανές ότι το αποτέλεσµα της µείωσης της πίεσης υπερπλήρωσης είναι η µείωση 

του λόγου αέρα-καυσίµου. Η αύξηση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος 

επιφέρει µικρή µείωση του λόγου αέρα καυσίµου από 23.1 σε 22.4 στο πλήρες φορτίο, από 

28 σε 25.9 στο 75% του φορτίου, ενώ στο 50% του φορτίου η µείωση του λόγου αέρα 

καυσίµου είναι από 33.5 σε 32.5. Η µείωση του λόγου αέρα-καυσίµου της διάταξης µε 
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σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση διευρύνεται στις µεγάλες τιµές της ταχύτητας περιστροφής 

του στροβίλου ισχύος. 

Συνοψίζοντας, η διάταξη της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης εµφανίζει ελάχιστα 

µειωµένη πίεση υπερπλήρωσης, και κατά συνέπεια λόγο αέρα-καυσίµου, σε σχέση µε τον 

αρχικό κινητήρα χωρίς ανάκτηση της θερµότητας του καυσαερίου. Συνεπώς, ένα µικρό µέρος 

της προαναφερθείσας πτώσης της παραγόµενης ισχύος του κινητήρα Diesel (βλέπε σχήµα 

6-12) οφείλεται στη µείωση της πίεσης υπερπλήρωσης. 
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Σχήµα 6-18 Μεταβολή του Λόγου Αέρα Καυσίµου συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής 
του Στροβίλου Ισχύος στο 100%, 75% και 50% του Φορτίου του Κινητήρα στις 1700 rpm - 

Σύγκριση µε τον Αρχικό Κινητήρα Diesel. 

 

6.3.8 Επίδραση της Σύνθετης Στροβιλουπερπλήρωσης στην Πίεση και στη 

Θερµοκρασία του Καυσαερίου 

Στα σχήµατα 6-19 και 6-20 απεικονίζεται αντίστοιχα η διακύµανση της πίεσης και της 

θερµοκρασίας στον οχετό εξαγωγής και στον οχετό, που συνδέει τους δυο στροβίλους της 

εγκατάστασης, κατά τη διάρκεια ενός κύκλου λειτουργίας του κινητήρα Diesel στο πλήρες 

φορτίο. Επιπροσθέτως, στο σχήµα 6-20 δίνεται η χρονική µεταβολή της θερµοκρασίας 

καυσαερίου στην έξοδο της εγκατάστασης. Τα αποτελέσµατα των σχηµάτων 6-19 και 6-20 

αντιστοιχούν στην περίπτωση, που η ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου ισχύος είναι 

60krpm. Είναι απαραίτητο να επισηµανθεί ότι η πίεση και η θερµοκρασία καυσαερίου στον 

οχετό εξαγωγής υψηλής πίεσης ταυτίζονται µε τις αντίστοιχες τιµές στην είσοδο του 

στροβίλου του υπερπληρωτή. Επιπροσθέτως, η πίεση και η θερµοκρασία καυσαερίου στον 
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οχετό εξαγωγής χαµηλής πίεσης ταυτίζονται µε τις αντίστοιχες τιµές στην είσοδο του 

στροβίλου ισχύος και στην έξοδο του στροβίλου του υπερπληρωτή. 

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 6-19, η διακύµανση της πίεσης είναι µεγαλύτερη στον 

οχετό εξαγωγής υψηλής πίεσης σε σύγκριση µε τον οχετό καυσαερίου, που συνδέει το 

στρόβιλο του υπερπληρωτή και το στρόβιλο ισχύος. Η στιγµιαία τιµή της πίεσης στον οχετό 

καυσαερίου, που συνδέει τον κινητήρα µε το στρόβιλο του υπερπληρωτή, κυµαίνεται από 

4.75 bar έως και 6.45 bar. Η στιγµιαία πίεση, που επικρατεί στον οχετό καυσαερίου µεταξύ 

των δυο στροβίλων της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης, είναι ο λόγος εκτόνωσης στο 

στρόβιλο ισχύος, δεδοµένου ότι το καυσαέριο εξέρχεται από την έξοδο της διάταξης υπό 

ατµοσφαιρική πίεση. Έτσι, ο λόγος εκτόνωσης στο στρόβιλο ισχύος κυµαίνεται από 2.15 έως 

και 2.57. 
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Σχήµα 6-19 ∆ιακύµανση της Πίεσης Καυσαερίου στους Οχετούς Εξαγωγής Υψηλής και 

Χαµηλής Πίεσης συναρτήσει της Γωνίας Στροφάλου για έναν Κύκλο Λειτουργίας του Κινητήρα 
στο Πλήρες Φορτίο του στις 1700 rpm µε Ταχύτητα Περιστροφής του Στροβίλου Ισχύος στις 

60krpm. 

 

Από το σχήµα 6-20 προκύπτει ότι η διακύµανση της θερµοκρασίας είναι µεγαλύτερη στον 

οχετό εξαγωγής υψηλής πίεσης σε σύγκριση µε τον οχετό καυσαερίου, που συνδέει το 

στρόβιλο του υπερπληρωτή και το στρόβιλο ισχύος. Έτσι, η στιγµιαία θερµοκρασία 

καυσαερίου στον οχετό εξαγωγής πριν το στρόβιλο του υπερπληρωτή κυµαίνεται από τους 

608 oC έως και τους 719 oC σε έναν κύκλο λειτουργίας και στο πλήρες φορτίο. Οµοίως η 

στιγµιαία θερµοκρασία καυσαερίου στην έξοδο του υπερπληρωτή µεταβάλλεται µεταξύ των 

τιµών 500oC και 578.2oC, ενώ στην έξοδο του στροβίλου ισχύος κυµαίνεται από τους 407.5 

oC έως και τους 475.8 oC. 
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Σχήµα 6-20 ∆ιακύµανση της Θερµοκρασίας Καυσαερίου στους Οχετούς Εξαγωγής Υψηλής 
και Χαµηλής Πίεσης και στην Έξοδο του Στροβίλου Ισχύος συναρτήσει της Γωνίας Στροφάλου 
για έναν Κύκλο Λειτουργίας του Κινητήρα στο Πλήρες Φορτίο του µε Ταχύτητα Περιστροφής 

του Στροβίλου Ισχύος στις 60krpm. 

 

Στο σχήµα 6-21 δίνεται η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος στη 

µέση πίεση του καυσαερίου κατά την είσοδο του στους δυο στροβίλους της εγκατάστασης σε 

όλα τα εξεταζόµενα φορτία. Η επίπτωση της χρήσης της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης 

στη µέση πίεση του καυσαερίου στην είσοδο του στροβίλου του υπερπληρωτή προκύπτει 

από τη σύγκριση των καµπύλων του σχήµατος 6-21 και των αντίστοιχων τιµών του αρχικού 

κινητήρα χωρίς σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση, οι οποίες δόθηκαν στον πίνακα 3-2. Έτσι, 

στο πλήρες φορτίο η χρήση της συγκεκριµένης τεχνικής ανάκτησης θερµότητας αυξάνει τη 

µέση πίεση του καυσαερίου στον οχετό εξαγωγής υψηλής πίεσης στα 5.50bar από τα 

2.66bar του αρχικού κινητήρα. Η µέση πίεση καυσαερίου στον οχετό εξαγωγής υψηλής 

πίεσης στο 75% του φορτίου αυξάνεται από τα 2.41bar του κινητήρα χωρίς σύνθετη 

στροβιλουπερπλήρωση στα 4.50 bar της διάταξης µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση. Στο 

50% του φορτίου η προσθήκη του στροβίλου ισχύος προκαλεί αύξηση της µέσης πίεσης 

καυσαερίου στην είσοδο του στροβίλου του υπερπληρωτή από τα 2.24bar του αρχικού 

κινητήρα στα 3.50 bar της διάταξης µε την εξεταζόµενη τεχνολογία ανακοµιδής θερµότητας.  

Στην παρούσα ανάλυση, ο λόγος εκτόνωσης στο στρόβιλο ισχύος, δηλαδή η πίεση στον 

οχετό εξαγωγής χαµηλής πίεσης, δεν αποτελεί παράµετρο της ανάλυσης αλλά υπολογίζεται 

από το µοντέλο προσοµοίωσης. Η επίδραση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου 

ισχύος στο λόγο εκτόνωσης του απεικονίζεται στο σχήµα 6-21. Όπως διαπιστώνεται στο 

σχήµα αυτό, η µέση τιµή του λόγου εκτόνωσης στο στρόβιλο ισχύος είναι περίπου σταθερή 

και ίση µε 2.40, 2.00 και 1.70 στο 100%, 75% και 50% του φορτίου του κινητήρα αντίστοιχα. 

Η µέγιστη µεταβολή της µέσης πίεσης καυσαερίου στην είσοδο των δυο στροβίλων, που 
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προκαλεί η αύξηση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος, είναι της τάξης των 

0.10 bar. 
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Σχήµα 6-21 Μεταβολή των τιµών της Μέσης Πίεσης Καυσαερίου στους Οχετούς Εξαγωγής 
Υψηλής και Χαµηλής Πίεσης συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής του Στροβίλου Ισχύος 

στο 100%, 75% και 50% του Φορτίου του Κινητήρα στις 1700 rpm. 

 

Στο σχήµα 6-22 διαπιστώνεται ότι η µέση θερµοκρασία στους οχετούς καυσαερίου 

υψηλής και χαµηλής πίεσης αυξάνεται µε την άνοδο της ταχύτητας περιστροφής του 

στροβίλου ισχύος. Η µέση θερµοκρασία στον οχετό εξαγωγής υψηλής πίεσης αυξάνεται από 

τους 660oC στους 717oC στο πλήρες φορτίο, από τους 583oC στους 623oC στο 75% του 

φορτίου, ενώ στο 50% του φορτίου αυξάνεται από τους 481oC στους 515oC. Όσον αφορά τη 

µέση θερµοκρασία στον οχετό εξαγωγής χαµηλής πίεσης, αυτή αυξάνεται από τους 537oC 

στους 602oC στο πλήρες φορτίο, από τους 476oC στους 529oC στο 75% του φορτίου, ενώ 

στο 50% του φορτίου αυξάνεται από τους 395oC στους 440oC. Εποµένως, η µέγιστη αύξηση 

της µέσης θερµοκρασίας των δυο οχετών καυσαερίου λόγω της αύξησης της ταχύτητας 

περιστροφής του στροβίλου ισχύος δεν ξεπερνά τους 65oC. 

Η µέση θερµοκρασία στον οχετό εξαγωγής του αρχικού κινητήρα χωρίς σύνθετη 

στροβιλουπερπλήρωση δόθηκε στον πίνακα 3-2, όπου η τιµή της είναι 585.40oC, 501.95oC 

και 420.2oC στο 100%, 75% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. Συνεπώς, η θερµοκρασία 

καυσαερίου στην είσοδο του στροβίλου του υπερπληρωτή της εξεταζόµενης διάταξης 

ανάκτησης θερµότητας είναι αυξηµένη σε σχέση µε τον αρχικό κινητήρα. Η µέγιστη αύξηση 

της θερµοκρασίας αυτής προσεγγίζει τους 132oC, 121oC και 95oC στο 100%, 75% και 50% 

του φορτίου αντίστοιχα. 

Η ανάλυση ολοκληρώνεται µε το σχήµα 6-23 στο οποίο απεικονίζεται η επίδραση της 

ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος στη µέση θερµοκρασία καυσαερίου στην 
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έξοδο του από τη διάταξη της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης. Όπως διαπιστώνεται, η 

αύξηση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος επιφέρει την άνοδο της µέσης 

θερµοκρασίας καυσαερίου στην έξοδο του στροβίλου ισχύος από τους 439oC στους 471oC 

στο πλήρες φορτίο. Η αντίστοιχη αύξηση της θερµοκρασίας αυτής είναι από τους 392oC 

στους 434oC στο 75% του φορτίου, ενώ στο 50% του φορτίου από τους 330 oC στους 372 oC. 
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Σχήµα 6-22 Μεταβολή των τιµών της Μέσης Θερµοκρασίας Καυσαερίου στους Οχετούς 
Εξαγωγής Υψηλής και Χαµηλής Πίεσης συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής του 
Στροβίλου Ισχύος στο 100%, 75% και 50% του Φορτίου του Κινητήρα στις 1700 rpm. 

 

60 65 70 75 80 85 90 95 100 105 110
Ταχύτητα Περιστροφής 
Στροβίλου Ισχύος (krpm)

250

300

350

400

450

500

550

600

650

Θ
ερ
µ
οκ
ρ
α
σ
ία

 Κ
α
υ
σ
α
ερ
ίο
υ

 
µ
ετ
α

 τ
ο

 Σ
τρ
ό
β
ιλ
ο

 Ισ
χύ
ο
ς 

(o
C

) Φορτίο Κινητήρα
100%

75%

50%

 

Σχήµα 6-23 Μεταβολή των τιµών της Μέσης Θερµοκρασίας Καυσαερίου στην Έξοδο του 
Στροβίλου Ισχύος συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής του Στροβίλου Ισχύος στο 100%, 

75% και 50% του Φορτίου του Κινητήρα στις 1700 rpm. 
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6.4 Συµπεράσµατα 

Η παραµετρική διερεύνηση, που παρουσιάστηκε σε αυτό το κεφάλαιο, βασίστηκε στο 

ολοκληρωµένο µοντέλο προσοµοίωσης του υπερπληρωµένου κινητήρα Diesel µε στρόβιλο 

ισχύος, χρησιµοποιώντας τους αντίστοιχους χάρτες λειτουργίας. Όπως διαπιστώθηκε από τη 

διερεύνηση, το µοντέλο προσοµοίωσης εκτιµά τις συνθήκες λειτουργίας του συµπιεστή, του 

στροβίλου του υπερπληρωτή και του στροβίλου ισχύος σε όλα τα εξεταζόµενα σηµεία 

λειτουργίας του κινητήρα Diesel. Η ανάλυση αυτή οδήγησε στα ακόλουθα συµπεράσµατα: 

� Η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου της εγκατάστασης µεταβάλλεται 

µε την ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου ισχύος. Η µέγιστη τιµή της 

βελτίωσης αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα Diesel και εκτιµάται σε 4.1%, 

3.1% και 2% στο 100%, 75% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. Οι αντίστοιχες 

τιµές της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος είναι 90 krpm, 85 krpm 

και 70 krpm. 

� Η µέγιστη παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς της εγκατάστασης εκτιµάται σε 23 kW 

και 62 kW στο 25% και 100% του φορτίου του κινητήρα αντίστοιχα. Ειδικότερα, 

στο πλήρες φορτίο η διάταξη παράγει αυξηµένη ηλεκτρική ισχύ, όταν ο 

στρόβιλος ισχύος περιστρέφεται µε µεγαλύτερη ταχύτητα. Η ισχύς του κινητήρα 

Diesel υφίσταται ποσοστιαία µείωση σε όλα τα φορτία, η οποία κυµαίνεται 

µεταξύ 12 και 15%.  

� Η ανηγµένη παροχή µάζας στο στρόβιλο ισχύος αποκτά σχεδόν διπλάσιες τιµές 

σε σύγκριση µε το στρόβιλο του υπερπληρωτή.  

� Η αύξηση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος µειώνει το µέγιστο 

συνολικό βαθµό απόδοσης του υπερπληρωτή από 50% στο 48.7% στο πλήρες 

φορτίο, από 49% στο 47.1% στο 75% του φορτίου και στο 50% του φορτίου 

από 47.4% στο 46.1%.  

� Ο βαθµός απόδοσης του συµπιεστή δεν επηρεάζεται σηµαντικά από τη 

µεταβολή της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος και εκτιµάται σε 

76.5%, 77% και 77.5% στο 100%, 75% και 50% του φορτίου αντίστοιχα.  

� Ο βαθµός απόδοσης του στροβίλου του υπερπληρωτή µειώνεται ελαφρά µε την 

ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου ισχύος και η µέγιστη τιµή του εκτιµάται σε 

71.5%, 70.0% και 68.0% στο 100%, 75% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. 

� Ο βαθµός απόδοσης του στροβίλου ισχύος µεταβάλλεται µε την ταχύτητα 

περιστροφής του αποκτώντας µέγιστη τιµή ίση µε 79%, η οποία είναι µικρότερη 

από την αντίστοιχη τιµή του βαθµού απόδοσης στο προηγούµενο κεφάλαιο. 
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� Η ταχύτητα περιστροφής του υπερπληρωτή µειώνεται λόγω της σύνθετης 

στροβιλουπερπλήρωσης. Η αύξηση της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου 

ισχύος µειώνει περαιτέρω την ταχύτητα περιστροφής του υπερπληρωτή.  

� Η πίεση υπερπλήρωσης µειώνεται µε την αύξηση της ταχύτητας περιστροφής 

του στροβίλου ισχύος. Η µέγιστη µείωση είναι της τάξης των 0.2 bar.  

� Ο λόγος αέρα καυσίµου του κινητήρα µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση είναι 

µικρότερος σε σχέση µε τον αρχικό κινητήρα και παρατηρείται µικρή µείωση του, 

καθώς αυξάνεται η ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου ισχύος.  

� Η σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση αυξάνει σηµαντικά τη µέση τιµή της πίεσης 

του καυσαερίου στον οχετό εξαγωγής πριν το στρόβιλο του υπερπληρωτή 

συγκριτικά µε τον αρχικό κινητήρα. Η µέση τιµή της πίεσης αυξάνεται από τα 

2.66bar στα 5.50bar στο πλήρες φορτίο, από τα 2.41bar στα 4.50bar στο 75% 

του φορτίου και στο 50% του φορτίου από τα 2.24bar στα 3.50 bar. 

� Η µέση τιµή του λόγου της εκτόνωσης στο στρόβιλο ισχύος, όπως υπολογίζεται 

από το µοντέλο προσοµοίωσης, εκτιµάται σε 2.40, 2.00 και 1.70 στο 100%, 75% 

και 50% του φορτίου αντίστοιχα. 

� Η µέγιστη αύξηση της µέσης θερµοκρασίας των δυο οχετών καυσαερίου λόγω 

της αύξησης της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος δεν ξεπερνά 

τους 65oC.  

� Η θερµοκρασία καυσαερίου στην είσοδο του στροβίλου του υπερπληρωτή του 

κινητήρα µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση είναι αυξηµένη σε σχέση µε τον 

αρχικό κινητήρα. Η µέγιστη αύξηση της θερµοκρασίας αυτής προσεγγίζει τους 

132oC, 121oC, 95oC στο 100%, 75% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. 

� Η µέγιστη αύξηση της µέσης θερµοκρασίας στην έξοδο του στροβίλου ισχύος 

λόγω της αύξησης της ταχύτητας περιστροφής του δεν ξεπερνά τους 42oC. 

Στο κεφάλαιο αυτό παρουσιάστηκε λεπτοµερής ανάλυση της διάταξης κινητήρα Diesel µε 

σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση αξιοποιώντας τους χάρτες λειτουργίας του κατασκευαστή 

για τον υπερπληρωτή και το στρόβιλο ισχύος. Στην ανάλυση του προηγούµενου κεφαλαίου, 

ο βαθµός απόδοσης και η ταχύτητα περιστροφής του υπερπληρωτή και του στροβίλου 

ισχύος δεν υπολογίζονταν από το µοντέλο προσοµοίωσης. Η διαφορά της παρούσας 

ανάλυσης είναι η δυνατότητα υπολογισµού της επίδρασης της σύνθετης 

στροβιλουπερπλήρωσης στο βαθµό απόδοσης και στην ταχύτητα περιστροφής του 

στροβίλου ισχύος και του υπερπληρωτή. Έτσι, δόθηκε η δυνατότητα εκτίµησης της 

αλληλεπίδρασης µεταξύ του υπερπληρωτή και του στροβίλου ισχύος µε αποτέλεσµα την 

εξαγωγή ρεαλιστικών αποτελεσµάτων.  

Η ενδεχόµενη χρήση στροβίλου ισχύος µεταβλητής γεωµετρίας δίνει τη δυνατότητα 

ρύθµισης του λόγου εκτόνωσης του. Συνεπώς, υπάρχει δυνατότητα αποδοτικότερης 
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λειτουργίας της εγκατάστασης της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης µε ρύθµιση του λόγου 

εκτόνωσης στο στρόβιλο ισχύος. Η διερεύνηση της περίπτωσης χρήσης στροβίλου ισχύος 

µεταβλητής γεωµετρίας αποτελεί αντικείµενο διαφορετικής ανάλυσης λόγω της έλλειψης 

αντιστοίχων χαρτών λειτουργίας. 

Ολοκληρώνοντας, επαληθεύεται µεγάλο µέρος των συµπερασµάτων της παραµετρικής 

ανάλυσης του προηγούµενου κεφαλαίου. Επιπροσθέτως, η βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου είναι σηµαντική και µπορεί να αυξηθεί περαιτέρω µε τη χρήση 

αποδοτικότερου στροβίλου ισχύος. 
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Σύµβολα Κεφαλαίου 6: 

bsfc   Ειδική Κατανάλωση Καυσίµου     (gr/kwh) 

cp   Σταθερή Θερµοχωρητικότητα  υπό Σταθερή Πίεση   (kJ/kg oC) 

D   Απόσταση        (-) 

EFFT/C  Βαθµός Απόδοσης Υπερπληρωτή     (-) 

mɺ    Παροχή Μάζας       (kg/s) 

Nɺ    Ταχύτητα Περιστροφής      (rpm) 

nmTC   Μηχανικός Βαθµός Απόδοσης Υπερπληρωτή   (-) 

ncompr   Ισεντροπικός Βαθµός Απόδοσης Συµπιεστή    (-) 

p   Πίεση         (bar) 

Power  Ισχύς         (kW) 

PowerfrTC Ισχύς Απωλειών Τριβής στον Άξονα του Υπερπληρωτή  (kW) 

T   Θερµοκρασία        (oC) 

 

 

Ελληνικά σύµβολα: 

γ   Σταθερά Αερίου 

∆[…]   Μεταβολή 

Y/T   Υπερπληρωτής 

 

 

∆είκτες: 

air   Αέρας Υπερπλήρωσης του Κινητήρα Diesel 

boost   Υπερπλήρωση 

compr   Συµπιεστής 

COR   Ανηγµένη Τιµή 

exh   Καυσαέριο στον Οχετό Υψηλής Πίεσης 

fuel   Καύσιµο 

in   Είσοδος 

max   Μέγιστη Τιµή 

min   Ελάχιστη Τιµή 

PT   Στρόβιλος Ισχύος 

TC   Υπερπληρωτής 

turb   Στρόβιλος 
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Κεφάλαιο 7  

Εκµετάλλευση της Αποβαλλόµενης Ενέργειας Καυσαερίου 

Κινητήρα Diesel µε τη Χρήση Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας 

 

7.1 Εισαγωγή 

Μια εναλλακτική µέθοδος για την ανάκτηση µέρους της θερµότητας του καυσαερίου, που 

απορρίπτει ο κινητήρας Diesel στο περιβάλλον, είναι η χρήση θερµοηλεκτρικής γεννήτριας, η 

οποία εγκαθίσταται µετά το στρόβιλο του υπερπληρωτή, εφόσον ο κινητήρας είναι 

υπερπληρωµένος. Η βασική διαφορά της τεχνικής αυτής από τις υπόλοιπες, που 

εξετάστηκαν προηγουµένως, είναι η έλλειψη µηχανικών µερών για την µετατροπή της 

θερµότητας σε ισχύ [1-3]. Στο κεφάλαιο αυτό αξιολογείται γενικότερα η δυνατότητα 

παραγωγής ηλεκτρικής ισχύος από θερµοηλεκτρική γεννήτρια, χρησιµοποιώντας αντίστοιχο 

θεωρητικό µοντέλο για την προσοµοίωση της λειτουργίας της γεννήτριας. Η παρούσα 

διερεύνηση είναι σχετικά απλοϊκή και στοχεύει στην ανάλυση των δυνατοτήτων ανάκτησης 

της θερµότητας του καυσαερίου από θερµοηλεκτρική γεννήτρια. 

 

7.2 Περιγραφή Μοντέλου Προσοµοίωσης της Λειτουργίας 

Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας 

Η θερµοηλεκτρική γεννήτρια είναι ένας εναλλάκτης θερµότητας µεταξύ των ρευµάτων του 

καυσαερίου του κινητήρα Diesel και του ψυκτικού µέσου της γεννήτριας. Στο ενδιάµεσο 

τµήµα του εναλλάκτη θερµότητας ανάµεσα στο θερµό και στο ψυχρό ρεύµα παρεµβάλλεται 

διάταξη θερµοστοιχείων (thermoelements). Κάθε θερµοστοιχείο συνδέεται µε τη θερµή και 

την ψυχρή πλευρά του εναλλάκτη θερµότητας µέσω µεταλλικών πλακών. Η ροή θερµότητας 

κατευθύνεται από το καυσαέριο στη µεταλλική πλάκα της θερµής πλευράς, συνεχίζοντας 

µέσω του θερµοηλεκτρικού υλικού του θερµοστοιχείου στη µεταλλική πλάκα της ψυχρής 

πλευράς και καταλήγει στο ρεύµα του ψυκτικού µέσου [2-12].  

Το µοντέλο προσοµοίωσης της λειτουργίας της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας περιλαµβάνει 

την ανάλυση του εναλλάκτη θερµότητας της γεννήτριας, προβλέποντας τη θερµοκρασιακή 

κατανοµή κατά µήκος του εναλλάκτη, δεδοµένου ότι η θερµοκρασιακή διαφορά υπό την 

οποία λειτουργούν τα θερµοστοιχεία µεταβάλλεται, καθώς η θερµοκρασία του θερµού 

ρεύµατος του καυσαερίου (ή οποιουδήποτε άλλου ρευστού) µειώνεται κατά µήκος του 
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εναλλάκτη και η θερµοκρασία του ψυκτικού µέσου αυξάνεται παραλαµβάνοντας την 

απορριπτόµενη θερµότητα από τα θερµοστοιχεία. Αυτό έχει ως αποτέλεσµα τα 

θερµοστοιχεία να λειτουργούν σε µεταβαλλόµενες τιµές της θερµοκρασιακής διαφοράς. Στη 

συνέχεια ακολουθεί η περιγραφή του θερµοηλεκτρικού φαινοµένου, της προσοµοίωσης της 

λειτουργίας του θερµοζεύγους (thermocouple) και της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας. 

 

7.2.1 Θερµοηλεκτρικό Φαινόµενο 

Το θερµοηλεκτρικό φαινόµενο είναι η απευθείας µετατροπή της θερµοκρασιακής 

διαφοράς σε ηλεκτρική τάση και το αντίστροφο. Μια θερµοηλεκτρική συσκευή αναπτύσσει 

ηλεκτρική τάση, όταν υπάρχει διαφορά θερµοκρασίας ανάµεσα σε δυο πλευρές. Σε ατοµική 

κλίµακα, η εφαρµοζόµενη θερµοκρασιακή διαφορά δηµιουργεί ιόντα στο υλικό, που είναι 

θετικά ή αρνητικά φορτισµένα ανάλογα µε το υλικό και διαχέονται από τη θερµή προς την 

ψυχρή πλευρά της συσκευής δηµιουργώντας ηλεκτρική τάση στα άκρα της. 

Ο συντελεστής Seebeck S του υλικού µετρά το µέγεθος της ηλεκτρικής τάσης dV που 

αναπτύσσεται ως αποτέλεσµα της θερµοκρασιακής διαφοράς dT κατά µήκος του υλικού και 

διατυπώνεται ως εξής [14-16]: 

      
dV

S
dT

=      (7.1) 

Ο συντελεστής Seebeck είναι σηµαντική παράµετρος και καθορίζει την απόδοση του 

θερµοηλεκτρικού υλικού. Ο συντελεστής αυτός εξαρτάται από τη θερµοκρασία του υλικού και 

την κρυσταλλική του δοµή αποκτώντας µικρές τιµές για τα συνήθη µέταλλα και υψηλότερες 

τιµές για τους ηµιαγωγούς [16].  

Το µέγεθος της ικανότητας (figure of merit) Z του θερµοηλεκτρικού υλικού να παράγει 

ηλεκτρική ενέργεια από την απορρόφηση θερµότητας διατυπώνεται στην ακόλουθη έκφραση 

[2-15]: 

      
2σS

Z
k

=      (7.2) 

όπου k και σ είναι η θερµική και η ηλεκτρική αγωγιµότητα του υλικού αντίστοιχα. Το µέγεθος 

της θερµοηλεκτρικής ικανότητας ενός υλικού εκφράζεται εναλλακτικά µε την αδιάστατη 

µορφή ZT, πολλαπλασιάζοντας το µέγεθος Z µε τη θερµοκρασία T του υλικού [15].  

 

7.2.2 Λειτουργία του Θερµοζεύγους της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας 

Το δοµικό στοιχείο της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας είναι το θερµοζεύγος (thermocouple), 

που αποτελείται από δυο ηµιαγωγούς τύπου «p» και «n» συνδεδεµένους µε µεταλλικές 
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πλάκες. Ο ηµιαγωγός χαρακτηρίζεται ως τύπου «p», όταν τα ιόντα, που κινούνται σε αυτόν, 

είναι θετικά φορτισµένα, ενώ στην περίπτωση, που τα ιόντα έχουν αρνητικό φορτίο, το υλικό 

αποκαλείται τύπου «n» [2, 15, 16]. Τα ηλεκτρόνια στο στοιχείο τύπου «n» µετακινούνται 

αντίθετα από το ηλεκτρικό ρεύµα και οι οπές (θετικά ηλεκτρόνια) στο στοιχείο τύπου «p» 

κατά την κατεύθυνση του ηλεκτρικού ρεύµατος, αποσπώντας και τα δυο θερµότητα από τη 

µια πλευρά της συσκευής. Η πηγή θερµότητας οδηγεί τα ηλεκτρόνια του στοιχείου τύπου «n» 

προς την ψυχρή περιοχή. Στο σχήµα 7-1 απεικονίζεται το θερµοζεύγος µιας θερµοηλεκτρικής 

γεννήτριας συνδεδεµένο µε φορτίο ηλεκτρικής αντίστασης Rload. 

 

Rload

Lp,ApLn,An

Tcold (K)

Thot (K)

I(A)

 

Σχήµα 7-1 Τυπική Απεικόνιση Θερµοζεύγους της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας. 

 

Στα πλαίσια της παρούσας διερεύνησης αναπτύχθηκε µοντέλο ανάλυσης του 

θερµοζεύγους, που υπολογίζει τις παραµέτρους λειτουργίας του υπό συγκεκριµένη 

θερµοκρασιακή διαφορά. Τα δεδοµένα της διερεύνησης είναι οι θερµοκρασίες θερµής Thot και 

ψυχρής πλευράς Tcold, τα µήκη Lp, Ln και οι διατοµές Ap, An των «p» και «n» θερµοστοιχείων 

αντίστοιχα.  

Το µοντέλο προσοµοίωσης εκτιµά το βαθµό απόδοσης, την ισχύ του θερµοζεύγους, την 

απορροφώµενη και απορριπτόµενη θερµότητα στα βέλτιστα σηµεία λειτουργίας. 

Επιπροσθέτως, υπολογίζονται τα ηλεκτρικά χαρακτηριστικά του θερµοζεύγους, όπως το 

ρεύµα, η τάση και η εσωτερική αντίσταση.  

Η προσοµοίωση βασίζεται στη µέθοδο των πεπερασµένων στοιχείων προκειµένου να 

εκτιµηθεί η θερµοκρασιακή κατανοµή στους ηµιαγωγούς. Η µεθοδολογία αυτή συµβάλλει 

στον ακριβέστερο υπολογισµό των ιδιοτήτων του θερµοηλεκτρικού υλικού τα οποία είναι 

συνάρτηση της θερµοκρασίας. Έτσι, σε κάθε ηµιαγωγό ορίζονται n ισαπέχοντα σηµεία ή 
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κόµβοι, οπότε δηµιουργούνται n-1 ίσα στοιχειώδη τµήµατα, όπως απεικονίζεται στο σχήµα 7-

2. 

Η διατοµή των επιµέρους στοιχειωδών τµηµάτων είναι η διατοµή του ηµιαγωγού Ap ή Αn, 

ενώ το µήκος τους dy ορίζεται από την ακόλουθη σχέση: 

      
H

dy
n 1

=
−

     (7.3) 

όπου το µέγεθος H είναι το µήκος Lp ή Ln του ηµιαγωγού. Όπως απεικονίζεται στο σχήµα 7-

2, το τυχαίο πεπερασµένο στοιχείο j βρίσκεται µεταξύ των κόµβων j και j+1 και οι 

θερµοκρασίες ορίζονται πάνω στους κόµβους.  

 

H

j-1

j+1

j

j-1

j

x

y

z
dy

 

Σχήµα 7-2 ∆ιαίρεση του Θερµοστοιχείου της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας σε Στοιχειώδη 
Τµήµατα. 

 

Εποµένως, το πεπερασµένο στοιχείο j έχει θερµική αγωγιµότητα:  

      j j
A

K k(T )
dy

= ⋅      (7.4) 

όπου k(Tj) είναι η ειδική θερµική αγωγιµότητα του θερµοηλεκτρικού υλικού, που εξαρτάται 

από τη µέση θερµοκρασία Tj στην οποία βρίσκεται το πεπερασµένο στοιχείο j. Η ηλεκτρική 

αντίσταση του πεπερασµένου στοιχείου j είναι: 

      j j
dy

R ρ(T )
Α

= ⋅      (7.5) 

όπου ρ(Tj) η ειδική ηλεκτρική αντίσταση του υλικού στη µέση θερµοκρασία Tj. Ο συντελεστής 

Seebeck Sj για το στοιχειώδες τµήµα j είναι επίσης συνάρτηση της θερµοκρασίας Tj. Για κάθε 

θερµοηλεκτρικό υλικό, η θερµοκρασιακή µεταβολή των µεγεθών της ειδικής θερµικής 

αγωγιµότητας, της ηλεκτρικής αντίστασης και του συντελεστή Seebeck δίνεται από 

αντίστοιχες πειραµατικές καµπύλες.  
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Έστω δύο γειτονικά πεπερασµένα στοιχεία, που ορίζονται από τρεις διαδοχικούς κόµβους 

j-1, j, j+1 πάνω στον ηµιαγωγό. Στην επιφάνεια, που ορίζεται από τον κόµβο j, δηλαδή τη 

νοητή διαχωριστική επιφάνεια µεταξύ των στοιχείων j-1 και j, ρέει θερµότητα Qj η οποία είναι 

η απορριπτόµενη θερµότητα Qcold από το αµέσως προηγούµενο στοιχείο j-1 και αποτελεί την 

απορροφώµενη θερµότητα Qhot για το στοιχείο j.  

Τα ποσά της εισερχόµενης Qhot και της αποβαλλόµενης θερµότητας Qcold ενός 

θερµοστοιχείου δίνονται από τις ακόλουθες σχέσεις:  

    ( )
2

hot hot hot cold
I R

Q S I T K T T
2
⋅

= ⋅ ⋅ + ⋅ − −    (7.6α) 

    ( )
2

cold cold hot cold
I R

Q S I T K T T
2
⋅

= ⋅ ⋅ + ⋅ − +    (7.6β) 

όπου Thot και Tcold είναι οι θερµοκρασίες της θερµής και της ψυχρής πλευράς αντίστοιχα, Ι 

είναι η ένταση του ηλεκτρικού ρεύµατος ,που διαρρέει το θερµοστοιχείο, και R η ηλεκτρική 

αντίσταση του θερµοστοιχείου. 

Από την εφαρµογή των σχέσεων 7.6α και 7.6β στα στοιχειώδη τµήµατα j και j-1 αντίστοιχα 

προκύπτουν οι ακόλουθες σχέσεις: 

    ( )
2

j 1
j 1 j 1 j j 1 j 1 j

I R
Q S I T K T T

2
−

− − − −

⋅
= ⋅ ⋅ + ⋅ − +    (7.7α) 

    ( )
2

j
j j j j j j 1

I R
Q S I T K T T

2+

⋅
= ⋅ ⋅ + ⋅ − −     (7.7β) 

      j j 1Q Q −=      (7.7γ) 

Από τις ανωτέρω εκφράσεις προκύπτει η ακόλουθη εξίσωση για τη διαχωριστική επιφάνεια j: 

( ) ( )( ) ( ) ( )2
j j 1

j j 1 j j 1 j j 1 j j 1 j 1

I R R
K T K K I S S T K T

2
−

+ − − − −

⋅ +
− ⋅ + + + ⋅ − ⋅ + − ⋅ = −   (7.8) 

µε οριακές συνθήκες: j 1 hotT T= =  και j n coldT T= = . Συνεπώς, η εφαρµογή της σχέσης 7.8 στο 

σύνολο των στοιχειωδών τµηµάτων του θερµοζεύγους δηµιουργεί ένα σύστηµα n-2 

εξισώσεων µε ίσο αριθµό αγνώστων. Η επίλυση του συστήµατος αυτού οδηγεί στην εκτίµηση 

της θερµοκρασιακής κατανοµής στους ηµιαγωγούς, τύπου «p» και «n» αντίστοιχα. 

H θερµότητα, που απορροφά το πρώτο στοιχειώδες τµήµα του ηµιαγωγού, είναι η ολική 

θερµότητα, που απορροφά ο ηµιαγωγός από τη θερµή µεταλλική πλάκα, και έχει ως εξής: 

    ( )
22

ch1
j 1 1 1 1 1 2

I rI R
Q S I T K T T

2 A=

⋅⋅
= ⋅ ⋅ + ⋅ − − −    (7.9) 

όπου chr  είναι η ειδική αντίσταση επαφής µεταξύ του ηµιαγωγού και της µεταλλικής πλάκας 

της θερµής πλευράς.  
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Η θερµότητα, που αποβάλλει το τελευταίο στοιχειώδες τµήµα του ηµιαγωγού, είναι η 

συνολική θερµότητα, που απορρίπτει ο ηµιαγωγός στην ψυχρή µεταλλική πλάκα, και δίνεται 

από την ακόλουθη σχέση: 

   ( )
22

ccn 1
j n n 1 n n 1 n 1 n

I rI R
Q S I T K T T

2 A
−

= − − −

⋅⋅
= ⋅ ⋅ + ⋅ − − −    (7.10) 

όπου ccr  είναι η ειδική αντίσταση επαφής µεταξύ του ηµιαγωγού και της µεταλλικής πλάκας 

της ψυχρής πλευράς.  

Ο υπολογισµός της ηλεκτρικής τάσης, που αναπτύσσεται στα άκρα του ηµιαγωγού, 

βασίζεται στην ακόλουθη σχέση: 

    ( )
n 1

ch cc
1 1 n n i

p n1

r r
V S T S T I R I

A A

− +
= ⋅ − ⋅ − ⋅ − ⋅

+∑    (7.11) 

Όσον αφορά την ηλεκτρική ισχύ που παράγει ο ηµιαγωγός, αυτή δίνεται από την έκφραση: 

      P V I= ⋅      (7.12) 

Όλα τα παραπάνω µεγέθη αντιστοιχούν στους ηµιαγωγούς τύπου «p» και «n» και το 

άθροισµα τους παρέχει τη συνολική τιµή του µεγέθους για το θερµοζεύγος. Έτσι, η 

απορροφώµενη θερµότητα couple
hotQ  και η απορριπτόµενη θερµότητα couple

coldQ  του 

θερµοζεύγους, καθώς και τα µεγέθη της ηλεκτρικής τάσης coupleV , της ηλεκτρικής ισχύος 

coupleP και της ωµικής αντίστασης coupleR  του θερµοζεύγους  υπολογίζονται από τις 

ακόλουθες εκφράσεις: 

      couple p n
hot hot hotQ Q Q= +     (7.13α) 

      couple p n
cold cold coldQ Q Q= +     (7.13β) 

      couple p nV V V= +     (7.13γ) 

      couple p nP P P= +     (7.13δ) 

      couple p nR R R= +     (7.13ε) 

 

O βαθµός απόδοσης του θερµοζεύγους ορίζεται ως η ικανότητα µετατροπής της 

εισερχόµενης θερµότητας σε ηλεκτρική ισχύ και δίνεται από τις ακόλουθες δυο εκφράσεις: 

      
couple

couple
couple
hot

P
Eff

Q
=     (7.14α) 

και 

      
couple couple

couple hot cold
couple
hot

Q Q
Eff

Q
−

=    (7.14β) 

Στο µοντέλο προσοµοίωσης γίνεται υπολογισµός της ηλεκτρικής ισχύος από τα επιµέρους 

στοιχειώδη τµήµατα των ηµιαγωγών του θερµοζεύγους και στη συνέχεια ελέγχεται η 
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ορθότητα των υπολογισµών από την επαλήθευση της ακόλουθης διατύπωσης για το 

ισοζύγιο ενέργειας: 

     couple couple couple
hot coldP Q Q= −     (7.15) 

Η παραπάνω διαδικασία υπολογισµού αντιστοιχεί σε ένα σηµείο λειτουργίας του 

θερµοζεύγους, δηλαδή ο υπολογισµός διεξάγεται για µια συγκεκριµένη τιµή της έντασης του 

ρεύµατος, που το διαρρέει (ή ισοδύναµα, για συγκεκριµένη τιµή της αντίστασης του φορτίου 

µε την οποία αυτό είναι συνδεδεµένο).  

Σκοπός του υποµοντέλου προσοµοίωσης του θερµοζεύγους είναι η εκτίµηση του 

βέλτιστου σηµείου λειτουργίας στο οποίο επιτυγχάνεται µεγιστοποίηση της παραγόµενης 

ισχύος. Η διαδικασία υπολογισµού του βέλτιστου σηµείου λειτουργίας του θερµοζεύγους 

ξεκινά µε την τιµή της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος να είναι ίση µε µηδέν I=0, δηλαδή για 

ανοικτό κύκλωµα. Στη συνέχεια το µοντέλο προσοµοίωσης εκτελείται για κάθε τιµή της 

έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος, η οποία αυξάνεται κατά ένα µικρό βήµα της τάξης των 0.1 

Α. Στο τέλος της διαδικασίας αυτής σχηµατίζονται οι καµπύλες µεταβολής της ισχύος και της 

ηλεκτρικής τάσης συναρτήσει της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος. Έτσι, υπολογίζεται η 

βέλτιστη τιµή της έντασης του ρεύµατος, που διαρρέει το θερµοζεύγος. 

Συνοψίζοντας, τα αποτελέσµατα, που προκύπτουν από την προαναφερθείσα διαδικασία 

υπολογισµού, αντιστοιχούν σε δεδοµένες τιµές των θερµοκρασιών Thot και Tcold. Συνεπώς, ο 

υπολογισµός αυτός επαναλαµβάνεται αρκετές φορές, διότι οι τιµές των θερµοκρασιών του 

καυσαερίου και του ψυκτικού µέσου µεταβάλλονται κατά το µήκος του εναλλάκτη θερµότητας 

της γεννήτριας. 

Για την απλοποίηση του υπολογισµού της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας, υιοθετούνται δυο 

χαρακτηριστικά µεγέθη για κάθε θερµοζεύγος. Το πρώτο χαρακτηριστικό µέγεθος είναι η 

πυκνότητα ισχύος του θερµοζεύγους Psp, η οποία δίνεται από την ακόλουθη έκφραση [16]:  

      
couple

sp
p n

P
P

A A
=

+
     (7.16) 

όπου Ap+An είναι η συνολική διατοµή του θερµοζεύγους. Το δεύτερο χαρακτηριστικό µέγεθος 

είναι η ισοδύναµη θερµική αγωγιµότητα keq του θερµοζεύγους και ορίζεται από την ακόλουθη 

διατύπωση [16]: 

     
( ) ( )

couple
hot

eq
p n hot cold

Q
k

A A T T
=

+ ⋅ −
    (7.17) 

Συνεπώς, τα µεγέθη Psp και keq αντιστοιχούν σε κάθε θερµοζεύγος το οποίο λειτουργεί υπό 

συγκεκριµένη θερµοκρασιακή διαφορά ανάµεσα στις µεταλλικές πλάκες της θερµής και της 

ψυχρής πλευράς.  
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7.2.3 Μοντέλο Προσοµοίωσης της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας 

Όπως ήδη αναφέρθηκε, το µοντέλο προσοµοίωσης της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας 

αποτελείται από την προσοµοίωση του εναλλάκτη θερµότητας του θερµού και του ψυχρού 

ρεύµατος, καθώς και από το υποµοντέλο του θερµοζεύγους, που περιγράφηκε 

προηγουµένως.  

Στο σχήµα 7-3 δίνεται µια τυπική απεικόνιση της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας µε τα 

θερµοζεύγη, το θερµό ρεύµα του καυσαερίου και το ψυχρό ρεύµα του µέσου [2-13]. Στην 

πραγµατικότητα τα θερµοζεύγη έχουν πολύ µικρές διαστάσεις σε σχέση µε τον εναλλάκτη 

θερµότητας της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας, οπότε στην αναπαράσταση του σχήµατος 7-3 

παρουσιάζονται αρκετά µεγαλύτερα για λόγους ευκρίνειας. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 

αυτό, τα θερµοζεύγη είναι τοποθετηµένα µε τέτοιο τρόπο, ώστε να είναι ηλεκτρικά 

συνδεδεµένα σε σειρά. Η αντιρροή θερµού και ψυχρού ρεύµατος βοηθά στην εξοµάλυνση 

της θερµοκρασιακής διαφοράς τους, προκειµένου να αποφευχθούν οι µεγάλες διαφορές 

στην ηλεκτρική φόρτιση και στην απόδοση της λειτουργίας των πρώτων και των τελευταίων 

θερµοστοιχείων της γεννήτριας. 

Η ροή θερµότητας από το θερµό στο ψυχρό ρεύµα µέσω των θερµοζευγών θεωρείται 

µονοδιάστατο φαινόµενο, δηλαδή η µετάδοση θερµότητας λαµβάνει χώρα κατά τη διεύθυνση 

y, που είναι κάθετη στη διεύθυνση της ροής του καυσαερίου.  

Η απορρόφηση µέρους της θερµότητας των καυσαερίων και η απόρριψη θερµότητας στο 

ψυκτικό µέσο έχει ως συνέπεια τη µεταβολή των θερµοκρασιών του θερµού και ψυχρού 

ρεύµατος κατά µήκος του εναλλάκτη. Όπως διαπιστώθηκε προηγουµένως, οι θερµοκρασίες 

της ψυχρής και θερµής πλευράς επιδρούν σηµαντικά στη θερµική αντίσταση, στην 

παραγόµενη ηλεκτρική ισχύ και στο βαθµό απόδοσης του θερµοζεύγους. Συνεπώς, είναι 

αναγκαίος ο υπολογισµός της µεταβολής της θερµοκρασίας κατά µήκος του εναλλάκτη, 

προκειµένου το µοντέλο προσοµοίωσης να εκτιµήσει µε ικανοποιητική ακρίβεια τη λειτουργία 

της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας.  

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 7-3, ο εναλλάκτης θερµότητας της θερµοηλεκτρικής 

γεννήτριας µήκους L διαιρείται κατά την κατεύθυνση x σε m-1 τµήµατα µήκους ίσου µε: 

      
L

dx
m 1

=
−

     (7.18) 

Επιπροσθέτως, υιοθετείται η παραδοχή ότι οι θερµοκρασίες της ψυχρής και της θερµής 

πλευράς των θερµοστοιχείων, που βρίσκονται εντός του στοιχειώδους τµήµατος είναι 

σταθερές. Συνεπώς, η θερµοκρασιακή µεταβολή του καυσαερίου και του ψυκτικού µέσου 

υφίσταται µεταξύ διαδοχικών στοιχειωδών τµηµάτων του εναλλάκτη. Είναι προφανές ότι η 

πυκνότερη διακριτοποίηση προσεγγίζει την πραγµατική κατάσταση της θερµοκρασιακής 

κατανοµής µέσα στον εναλλάκτη. 
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P N PNPP NNP N

Καυσαέριο 

Ψυκτικό Μέσο

1 m-2432 m-1

x

y

z

L

dx dx
 

Σχήµα 7-3 Απεικόνιση της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας και των Ρευµάτων του Καυσαερίου 
και του Ψυκτικού Μέσου.  

 

Το θερµό ρεύµα στη διάταξη είναι το καυσαέριο του κινητήρα Diesel. Εποµένως, είναι 

γνωστές οι τιµές της παροχής µάζας exhmɺ  και της θερµοκρασίας εισόδου Texh_in στον 

εναλλάκτη θερµότητας. Το ψυκτικό µέσο της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας είναι νερό µε 

παροχή µάζας wmɺ . Η θερµοχωρητικότητα του νερού υπό σταθερή πίεση cpw είναι ίση µε 

4.18kJ/kg K. 

Το µέγεθος της θερµοχωρητικότητας cpexh του καυσαερίου υπό σταθερή πίεση 

υπολογίζεται από τις αντίστοιχες πολυωνυµικές εκφράσεις για τις ιδιότητες του καυσαερίου, 

που παρουσιάστηκαν στο κεφάλαιο 2.  

Η θερµότητα, που συναλλάσσεται από το καυσαέριο µε τη θερµή πλευρά του εναλλάκτη 

είναι η θερµότητα 1
hotq , που παραλαµβάνει το θερµοζεύγος, το οποίο βρίσκεται σε αυτό το 

στοιχειώδες τµήµα. Συγκεκριµένα, κάθε στοιχειώδες τµήµα του εναλλάκτη περιέχει αριθµό 

θερµοστοιχείων Nmodule, που υπολογίζεται από την ακόλουθη σχέση: 

     module
p n

b dx
N

A A
⋅

=
+

     (7.19) 

όπου b είναι το πλάτος του εναλλάκτη και ο όρος bdx αντιστοιχεί στο εµβαδό της 

στοιχειώδους επιφάνειας του εναλλάκτη. 

Η µετάδοση θερµότητας 1
hotq  από το θερµό ρεύµα του καυσαερίου θερµοκρασίας 1

exhT  

προς τη θερµή πλευρά των θερµοστοιχείων θερµοκρασίας 1
mhT , που περιέχονται στο 

στοιχειώδες τµήµα του εναλλάκτη δίνεται από τη σχέση: 

     ( )1 1 1
hot exh exh mhq b dx h T T= ⋅ ⋅ ⋅ −     (7.20) 

όπου η θερµοκρασία 1
exhT  αντιστοιχεί στη θερµοκρασία εισόδου του καυσαερίου στη 

θερµοηλεκτρική γεννήτρια και η τιµή της είναι γνωστή. Ο συντελεστής µετάδοσης της 
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θερµότητας hexh από το αέριο στη θερµή πλευρά του εναλλάκτη υπολογίζεται συναρτήσει της 

θερµοκρασίας του καυσαερίου και της παροχής µάζας του. Το καυσαέριο θεωρείται ότι ρέει 

στο εσωτερικό σωλήνωσης, οπότε ο υπολογισµός του συντελεστή hexh βασίζεται στις 

αντίστοιχες αναλυτικές σχέσεις, που παρουσιάζονται στο 9ο κεφάλαιο.  

Η αντίστοιχη διατύπωση για τη µετάδοση θερµότητας από τη θερµή προς την ψυχρή 

πλευρά των θερµοστοιχείων έχει ως εξής: 

     ( )1 1 1
hot eq mh mcq k b dx T T= ⋅ ⋅ ⋅ −     (7.21) 

όπου 1
mcT  είναι η θερµοκρασία της ψυχρής πλευράς των θερµοστοιχείων. 

Ο συνδυασµός των σχέσεων 7.20 και 7.21 οδηγεί στην ακόλουθη έκφραση για τον 

υπολογισµό της θερµοκρασίας 1
mhT  της θερµής πλευράς των θερµοστοιχείων:  

     
1 1

exh exh eq mc1
mh

exh eq

h T k T
T

h k

⋅ + ⋅
=

+
    (7.22) 

Η παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς στο στοιχειώδες τµήµα του εναλλάκτη υπολογίζεται από 

την πυκνότητα ισχύος των θερµοζευγών, που εµπεριέχονται σε αυτό το τµήµα, ως 

ακολούθως: 

      1
el spP p bdx=      (7.23) 

Η απορριπτόµενη θερµότητα 1
coldq  στην ψυχρή πλευρά των θερµοστοιχείων προκύπτει από 

τη θερµότητα 1
hotq , που αποσπάται από τα καυσαέρια και την παραγόµενη ηλεκτρική ισχύ 

1
elP , όπως φαίνεται στην επόµενη σχέση: 

      1 1 1
cold hot elq q P= −     (7.24) 

Η τιµή της θερµοκρασίας στην ψυχρή πλευρά των θερµοστοιχείων δίνεται από τη σχέση:  

      
1

1 1cold
mc cool

cool

q
T T

b dx h
= +

⋅ ⋅
   (7.25) 

όπου hcool είναι ο συντελεστής µετάδοσης θερµότητας από την ψυχρή πλευρά προς το 

ψυκτικό µέσο. Η θερµότητα, που µεταδίδεται στο ψυκτικό µέσο από την ψυχρή πλευρά των 

θερµοστοιχείων, υπολογίζεται από τη σχέση: 

     ( )1 1 1
module cool cool mc coolq b dx h T T→ = ⋅ ⋅ ⋅ −    (7.26) 

Η διαδικασία υπολογισµού ξεκινά µε την αρχική εκτίµηση για τις θερµοκρασίες 1
mhT  και 

1
mcT  της θερµής και της ψυχρής πλευράς των θερµοστοιχείων. Η θερµοκρασία του ψυκτικού 

θεωρείται αρχικά σταθερή σε όλα τα στοιχειώδη τµήµατα έχοντας τιµή ίση µε τη θερµοκρασία 

εισόδου του ψυκτικού µέσου στον εναλλάκτη. Στη συνέχεια εκτελείται ο υπολογισµός του 
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θερµοζεύγους µε τη χρήση του αντίστοιχου υποµοντέλου και εκτιµώνται οι τιµές των µεγεθών 

keq και 
1
elP  για τις αρχικές τιµές των θερµοκρασιών.  

Από τη σχέση 7.22 υπολογίζεται η νέα τιµή της θερµοκρασίας 1
mhT  στη θερµή πλευρά των 

θερµοστοιχείων. Τα µεγέθη της αποσπώµενης θερµότητας του καυσαερίου 1
hotq , της 

απορριπτόµενης θερµότητας 1
coldq  και της ισχύος 1

elP  υπολογίζονται από τις σχέσεις 7.20, 

7.23 και 7.24 αντίστοιχα. Από τη σχέση 7.25 υπολογίζεται η θερµοκρασία 1
mcT  στην ψυχρή 

πλευρά της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας. Το στάδιο αυτό του υπολογισµού ολοκληρώνεται µε 

τον έλεγχο της σύγκλισης της νέας µε την προηγούµενη τιµή της θερµοκρασίας 1
mhT  και σε 

περίπτωση απόκλισης η διαδικασία επαναλαµβάνεται.  

Όταν το κριτήριο σύγκλισης ικανοποιηθεί, τότε υπολογίζεται η πτώση της θερµοκρασίας 

του ρεύµατος καυσαερίου από τον ακόλουθο ισολογισµό: 

     ( )1 1 1 2
hot exh exh pexh exh exhq ∆q m c T T= = ⋅ ⋅ −ɺ    (7.27) 

Από τη σχέση αυτή υπολογίζεται η τιµή της θερµοκρασίας 2
exhT  του καυσαερίου στο δεύτερο 

στοιχειώδες τµήµα του εναλλάκτη. Η διαδικασία επίλυσης επαναλαµβάνεται για το νέο 

στοιχειώδες τµήµα του εναλλάκτη µε την ιδία παραδοχή για τη θερµοκρασία του ψυκτικού 

µέσου.  

Η υπόθεση της σταθερής θερµοκρασίας ψυκτικού ικανοποιείται µονό στην περίπτωση 

υπερβολικά µεγάλων παροχών µάζας του ψυκτικού µέσου. Σε αντίθετη περίπτωση η 

διαδικασία υπολογισµού διαφοροποιείται και εφαρµόζεται ο ακόλουθος ισολογισµός 

ξεκινώντας από την έξοδο του εναλλάκτη θερµότητας της γεννήτριας: 

     ( )n 1 n 1 n
cold cool cool pcool cool coolq ∆q m c T T− −= = ⋅ ⋅ −ɺ   (7.28) 

Συνεπώς, η θερµοκρασία του ψυκτικού µέσου εκτιµάται στο τελευταίο τµήµα του εναλλάκτη 

και ο υπολογισµός συνεχίζεται στα επόµενα στοιχειώδη τµήµατα έως το πρώτο στοιχειώδες 

τµήµα του εναλλάκτη θερµότητας. Έτσι, υπολογίζεται η θερµοκρασία του ψυκτικού µέσου σε 

κάθε θέση του εναλλάκτη θερµότητας.  

Οι καινούργιες τιµές της θερµοκρασίας του ψυκτικού µέσου µεταβάλλουν τα σηµεία 

λειτουργίας όλων των στοιχειωδών τµηµάτων του εναλλάκτη θερµότητας, οπότε η 

προαναφερθείσα διαδικασία επίλυσης επαναλαµβάνεται µέχρι τη σύγκλιση του ισοζυγίου 

ισχύος για τη γεννήτρια. Συγκεκριµένα, η ολική ηλεκτρική ισχύς, που παράγεται στη 

θερµοηλεκτρική γεννήτρια, δίνεται από την ακόλουθη σχέση: 

      
n 1

total i
el el

i 1

P P
−

=

=∑      (7.29) 
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και πρέπει να συγκλίνει µε την αντίστοιχη τιµή της ισχύος, που υπολογίζεται από τη σχέση 

7.15. 

Ολοκληρώνοντας την παρουσίαση του µοντέλου προσοµοίωσης της θερµοηλεκτρικής 

γεννήτριας, πρέπει να επισηµανθεί ότι οι παραπάνω υπολογισµοί γίνονται µε την παραδοχή 

ότι όλη η θερµότητα, που αποσπάται από το ρεύµα του καυσαερίου διέρχεται µέσα από τα 

θερµοζεύγη. Έτσι, αµελούνται οι παράπλευρες απώλειες από το καυσαέριο και τα 

θερµοστοιχεία προς το περιβάλλον. Συνεπώς, η αποσπώµενη θερµότητα του καυσαερίου 

µετατρέπεται σε ηλεκτρική ισχύ και το υπόλοιπο τµήµα της απορρίπτεται στο ψυκτικό µέσο. 

Τέλος, η προαναφερθείσα διαδικασία του µοντέλου προσοµοίωσης της θερµοηλεκτρικής 

γεννήτριας συνοψίζεται στα διαγράµµατα ροής των σχηµάτων 7-4 και 7-5. 
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ΕΝΑΡΞΗ

AjTj+1+BjTj+CjTj-1=Dj

Tj=1=Thot , Tj=n=Tcold

V=(S1T1-SnTn)-
IRtot-I(rcc+rch)/(Ap+An)

P=VI

Qhot,couple=Qhot,p+Qhot,n
Qcold,couple=Qcold,p+Qcold,n

Vcouple=Vp+Vn
Pcouple=Pp+Pn
Rcouple=Rp+Rn

n=Pcouple/Qhot,couple

Psp=Pcouple/(Ap+An)

keq=Qhot,couple/
((Ap+An)(Thot-Tcold))

j=1, Rtotal=0

j<n

j=j+1

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

itype<2

itype=itype+1

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

itype=1, ηµιαγωγός τύπου p
itype=2 ,ηµιαγωγός τύπου n

itype=0

Rj=ρ(Tj)dy/A
Kj=k(Tj) A/dy

Sj=S(Tj)

dy=H/(n-1)

Rtot=Rtot+Rj

2

ΤΕΛΟΣ

Pcouple<0

I=I+0.1 A

I=0

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

 

Σχήµα 7-4 ∆ιάγραµµα Ροής Υπολογισµού του Θερµοζεύγους.  
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ΕΝΑΡΞΗ

i<m

i=i+1

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

dx=L/(m-1)

Tmh,i=(hexhTexh,i+keqTmc,i)/
(hexh+keq)

qhot,i=b dx hexh(Texh,i-Tmh,i)

qcold,i=qhot,i-Pel,i

Nmodule=bdx/(Ap+An)

Texh,i+1=Texh,i-qhot,i/
(mexhCpexh)

Pel,total=Pel,total+Pel,i

Pel,i=Psp b dx

Tcool,k-1=Tcool,k+qcold,k-1/
(mcoolCpcool)

i=0
Pel,total=0

Tcool,k=Tcool_in

k=1
Tcool,1=Tcool_in

Pel,total=0

k=k+1

2Υπολογισµός Keq και Psp

ΤΕΛΟΣ

k<m
ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

1

∆Ε∆ΟΜΕΝΑ
ΕΙΣΟ∆ΟΥ ΜΟΝΤΕΛΟΥ

(L,H,b,Ap,An,m,n,Tmc,Tcool_in,mcool)

Υπολογισµός hexh , Cpexh
και Cpw

 

Σχήµα 7-5 ∆ιάγραµµα Ροής Υπολογισµού της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας.  

 

7.3 Παρουσίαση Αποτελεσµάτων 

7.3.1 Περιγραφή της Ανάλυσης 

Στη συνέχεια του κεφαλαίου, παρουσιάζονται τα αποτελέσµατα της ανάλυσης της 

λειτουργίας θερµοηλεκτρικής γεννήτριας, που βασίζεται στο προαναφερόµενο µοντέλο 
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προσοµοίωσης. Ο κινητήρας Diesel, που εξετάζεται στην ανάλυση αυτή, είναι ο «κινητήρας 

Β» αυξηµένης συγκέντρωσης ισχύος µε µέγιστη τιµή µέσης ενεργού πίεσης ίση µε 33 bar.  

Στην εξεταζόµενη διάταξη η ροή του καυσαερίου διεξάγεται σε ξεχωριστά κανάλια 

(διαδροµές), όπου καθένα από αυτά περιέχει τον ίδιο αριθµό στοιχειωδών τµηµάτων και 

θερµοζευγών. Αυτή η τροποποίηση δίνει τη δυνατότητα αύξησης της επιφάνειας, που 

καταλαµβάνουν τα θερµοζεύγη χωρίς να µεταβάλλεται το µήκος της γεννήτριας.  

Oι ηλεκτρικές αντιστάσεις επαφής rcc και rch, οι διαστάσεις των θερµοστοιχείων, το πλάτος 

b του εναλλάκτη θερµότητας, η θερµοκρασία Tcool_in και η παροχή µάζας του ψυκτικού µέσου 

Mcool αποτελούν τα απαραίτητα δεδοµένα για το µοντέλο προσοµοίωσης και δίνονται στον 

πινάκα 7-1. Ο εναλλάκτης θερµότητας αποτελείται από 8 κανάλια ροής για το καυσαέριο µε 

εσωτερική διάµετρο ίση προς 0.020 m. Κάθε διαδροµή της ροής του καυσαερίου περιέχει 25 

στοιχειώδη τµήµατα µε µήκος 0.07m. Το µοντέλο προσοµοίωσης για τη συγκεκριµένη 

θερµοηλεκτρική γεννήτρια υπολογίζει ότι σε κάθε στοιχειώδες τµήµα υπάρχουν 71 

θερµοζεύγη. Το συνολικό µήκος της γεννήτριας ισούται µε 1.75 m και προκύπτει από το 

γινόµενο του πλήθους των στοιχειωδών τµηµάτων µε το µήκος τους.  

 

Lp ,  Ln (m) 0.005 Tcool_in (
oC) 15 

Ap ,  An (m
2) 0.0000345 Mcool(kg/s) 1.5 

rcc, rch (Ohm m2) 10-08 b (m) 0.07 

Πίνακας 7-1 ∆εδοµένα Εισόδου για το Μοντέλο Προσοµοίωσης της Θερµοηλεκτρικής 
Γεννήτριας. 

 

Η ανάλυση, που περιγράφεται σε αυτό το κεφάλαιο, εξετάζει τις περιπτώσεις χρήσης 

συµβατικών και σύγχρονων υλικών για τη θερµοηλεκτρική γεννήτρια. Έτσι, τα εξεταζόµενα 

συµβατικά θερµοηλεκτρικά υλικά είναι: 

� Tο τελλουριούχο βισµούθιο Bi2Te3.  

� Tο στερεό µίγµα, που αποτελείται από τελλούριο, αντιµόνιο, γερµάνιο και 

άργυρο, και συµβολίζεται µε TAGS.  

Επιπροσθέτως, διερευνάται η περίπτωση χρήσης ενός σύγχρονου υλικού, όπως είναι το 

κβαντικό «φρεάτιο» (QW), που περιέχει στρώµα πυριτίου (Si) και στρώµα αποτελούµενο 

από πυρίτιο και γερµάνιο (Si/SiGe).  

Τα στοιχεία για τις ιδιότητες των προαναφερθέντων θερµοηλεκτρικών υλικών 

απεικονίζονται στα σχήµατα 7-6, 7-7 και 7-8 και προέρχονται από τη βιβλιογραφία [16]. 

Συγκεκριµένα, σε αυτά τα σχήµατα απεικονίζεται αντίστοιχα η µεταβολή της ειδικής 

ηλεκτρικής αντίστασης, του συντελεστή Seebeck και της θερµικής αγωγιµότητας συναρτήσει 

της θερµοκρασίας του υλικού. Είναι απαραίτητο να σηµειωθεί ότι η ειδική ηλεκτρική 

αντίσταση είναι το αντίστροφο της ειδικής ηλεκτρικής αγωγιµότητας. Οι συγκεκριµένες 
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καµπύλες µεταβολής ενσωµατώνονται στο µοντέλο προσοµοίωσης µέσω πολυωνυµικών 

εκφράσεων 3ου βαθµού.  

Από το σχήµα 7-6 διαπιστώνεται ότι το τελλουριούχο βισµούθιο και το TAGS 

παρουσιάζουν παρόµοια ειδική ηλεκτρική αντίσταση. Αντιθέτως, το υλικό QW εµφανίζει πολύ 

µεγαλύτερες τιµές ειδικής ηλεκτρικής αντίστασης, οπότε και µικρότερη ηλεκτρική 

αγωγιµότητα. Οµοίως στο σχήµα 7-7, παρατηρείται ότι ο συντελεστής Seebeck αποκτά 

µεγάλες τιµές για το QW και αρκετά µικρότερες για τα υπόλοιπα υλικά. Από το σχήµα 7-8 

συµπεραίνεται ότι η κατάσταση διαφοροποιείται για τη θερµική αγωγιµότητα, όπου το 

τελλουριούχο βισµούθιο παρουσιάζει µεγαλύτερες τιµές από τα υλικά QW και TAGS.  
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Σχήµα 7-6 Μεταβολή της Ειδικής Ηλεκτρικής Αντίστασης του Θερµοηλεκτρικού Υλικού 
συναρτήσει της Θερµοκρασίας του για τα Υλικά Bi2Te3, TAGS και QW. 
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Σχήµα 7-7 Μεταβολή του Συντελεστή Seebeck του Θερµοηλεκτρικού Υλικού συναρτήσει της 
Θερµοκρασίας του για τα Υλικά Bi2Te3, TAGS και QW. 
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Σχήµα 7-8 Μεταβολή της Θερµικής Αγωγιµότητας του Θερµοηλεκτρικού Υλικού συναρτήσει 
της Θερµοκρασίας του για τα Υλικά Bi2Te3, TAGS και QW. 

 

Στο σχήµα 7-9 απεικονίζεται η µεταβολή της αδιάστατης θερµοηλεκτρικής ικανότητας ZT 

των εξεταζόµενων υλικών της ανάλυσης συναρτήσει της θερµοκρασίας τους. Όπως 

διαπιστώνεται το υλικό QW παρουσιάζει σηµαντικά µεγαλύτερη θερµοηλεκτρική ικανότητα 

από τα υπόλοιπα εξεταζόµενα υλικά. Συγκεκριµένα, το αδιάστατο µέγεθος ZT του υλικού QW 

αυξάνεται µε την άνοδο της θερµοκρασίας από 1.95 έως και 3.25. Όσον αφορά τη 

θερµοηλεκτρική ικανότητα του τελλουριούχου βισµούθιου, αυτή αυξάνεται αρχικά και στη 

συνέχεια µειώνεται µε τη θερµοκρασία αποκτώντας τιµές µεταξύ 0.6 και 1. Για το υλικό TAGS 

η θερµοηλεκτρική ικανότητα ZT είναι αρκετά χαµηλή και αυξάνεται µε τη θερµοκρασία του, 

παρουσιάζοντας µέγιστη τιµή µικρότερη της µονάδος.  
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Σχήµα 7-9 Μεταβολή του Μεγέθους της Θερµοηλεκτρικής Ικανότητας του Θερµοηλεκτρικού 
Υλικού συναρτήσει της Θερµοκρασίας του για τα Υλικά Bi2Te3, TAGS και QW. 
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Όπως ήδη αναφέρθηκε προηγουµένως, κάθε θερµοζεύγος αποτελείται από δυο 

ηµιαγωγούς τύπου «p» και «n». Τα θερµοηλεκτρικά υλικά TAGS και Si/SiGe είναι τύπου «p» 

και «n» αντίστοιχα. Αντιθέτως, το τελλουριούχο βισµούθιο µπορεί να χρησιµοποιηθεί σε ένα 

θερµοζεύγος ταυτόχρονα στους ηµιαγωγούς τύπου «p» και «n» [7]. Στην περίπτωση που το 

εξεταζόµενο θερµοηλεκτρικό υλικό µπορεί να χρησιµοποιηθεί µονό στον έναν ηµιαγωγό, τότε 

είναι απαραίτητο να προσδιοριστεί το υλικό του άλλου ηµιαγωγού. Για λόγους απλοποίησης 

της υπολογιστικής διαδικασίας θεωρείται ότι οι ηµιαγωγοί τύπου «p» και «n» παρουσιάζουν 

τις ίδιες ιδιότητες.  

Στην παρούσα διερεύνηση εξετάζεται η επίδραση του φορτίου του κινητήρα Diesel και του 

θερµοηλεκτρικού υλικού, που χρησιµοποιείται στη γεννήτρια. Έτσι, η ταχύτητα περιστροφής 

του κινητήρα θεωρείται σταθερή και ίση µε 1700 rpm, ενώ θεωρούνται τα ακόλουθα φορτία: 

100%, 75%, 50% και 25%. Στη συνέχεια παρουσιάζονται τα αποτελέσµατα της ανάλυσης, η 

οποία επικεντρώνεται στα εξής:  

� Βελτίωση της απόδοσης της εγκατάστασης του κινητήρα Diesel και της 

θερµοηλεκτρικής γεννήτριας. 

� Βαθµός απόδοσης της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας. 

� Ανακτώµενη θερµότητα καυσαερίου και παραγόµενη ισχύς στη θερµοηλεκτρική 

γεννήτρια. 

� Επίδραση της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος στην απόδοση της 

θερµοηλεκτρικής γεννήτριας. 

� Μεταβολή της θερµοκρασίας θερµού και ψυχρού ρεύµατος της θερµοηλεκτρικής 

γεννήτριας. 

 

7.3.2 Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου της Εγκατάστασης 

Η επίπτωση της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας στην απόδοση του συστήµατος δίνεται στο 

σχήµα 7-10, όπου απεικονίζεται η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου (bsfc) 

συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα Diesel για όλα τα υπό εξέταση θερµοηλεκτρικά υλικά. 

Τα αποτελέσµατα του σχήµατος 7-10 αντιστοιχούν στη βέλτιστη λειτουργία της 

θερµοηλεκτρικής γεννήτριας, δηλαδή στην περίπτωση που η ένταση του ηλεκτρικού 

ρεύµατος αποκτά τη βέλτιστη τιµή της. Όπως φαίνεται στο σχήµα αυτό, η βελτίωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα Diesel για όλα τα 

θεµοηλεκτρικά υλικά. Συγκεκριµένα, η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου 

αυξάνεται µε το φορτίο από 1.19% έως και 2%, όταν η θερµοηλεκτρική γεννήτρια 

χρησιµοποιεί το υλικό QW, το οποίο παρουσιάζει τις µεγαλύτερες τιµές θερµοηλεκτρικής 

ικανότητας ZT (βλέπε σχήµα 7-9). Ωστόσο, η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου 
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µειώνεται τουλάχιστον κατά το ήµισυ, όταν χρησιµοποιείται το τελλουριούχο βισµούθιο. 

Επιπροσθέτως, διαπιστώνεται ότι στην παρούσα διερεύνηση το TAGS είναι το 

θερµοηλεκτρικό υλικό µε τη µικρότερη απόδοση.  
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Σχήµα 7-10 Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου συναρτήσει του Φορτίου του 
Κινητήρα Diesel για τα Θερµοηλεκτρικά Υλικά Bi2Te3, TAGS και QW της Θερµοηλεκτρικής 

Γεννήτριας.  

 

7.3.3 Βαθµός Απόδοσης της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας 

Τα προηγούµενα συµπεράσµατα για τη βελτίωση της απόδοσης του συστήµατος 

επαληθεύονται στο σχήµα 7-11, όπου απεικονίζεται η µεταβολή του βαθµού απόδοσης της 

θερµοηλεκτρικής γεννήτριας συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα. Ο βαθµός απόδοσης 

είναι ο λόγος της παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος προς την αποσπώµενη θερµότητα του 

απορριπτόµενου καυσαερίου του κινητήρα Diesel. Έτσι, ο βαθµός απόδοσης της γεννήτριας 

αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα από 4.2% έως και 10%, όταν χρησιµοποιείται το 

θερµοηλεκτρικό υλικό QW. Για τα υπόλοιπα θερµοηλεκτρικά υλικά ο βαθµός απόδοσης είναι 

σηµαντικά µειωµένος.  

Στο σχήµα 7-12 δίνεται η κατανοµή των τιµών της µέσης θερµοηλεκτρικής ικανότητας 

ZTmean σε όλο το µήκος της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας για όλα τα εξεταζόµενα 

θερµοηλεκτρικά υλικά κατά τη λειτουργία του κινητήρα Diesel στο πλήρες φορτίο. Το µέγεθος 

ZTmean υπολογίζεται ως προς τη µέση θερµοκρασία (Tmh+Tmc)/2 σε κάθε στοιχειώδες τµήµα 

της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 7-12, η µέση 

θερµοηλεκτρική ικανότητα µειώνεται κατά µήκος της γεννήτριας από 2.51 στο 2.31 για το 

θερµοηλεκτρικό υλικό QW, ενώ για το υλικό TAGS από 0.41 στο 0.33. Στην περίπτωση του 
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τελλουριούχου βισµούθιου, το µέγεθος ZTmean είναι σταθερό και ίσο µε 1. Είναι προφανές ότι 

η µείωση της τιµής της θερµοηλεκτρικής ικανότητας κατά µήκος της γεννήτριας είναι οριακή.  

Από τα σχήµατα 7.11 και 7.12 διαπιστώνεται η άµεση σχέση, που υπάρχει ανάµεσα στο 

βαθµό απόδοσης της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας και στη µέση θερµοηλεκτρική ικανότητα 

του υλικού των θερµοζευγών. 
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Σχήµα 7-11 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας συναρτήσει 
του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τα Θερµοηλεκτρικά Υλικά Bi2Te3, TAGS και QW.  

 

 

0 5 10 15 20 25
N

0.0

0.5

1.0

1.5

2.0

2.5

3.0

3.5

4.0

4.5

5.0

Θ
ερ
µ
οη
λε
κτ
ρ
ικ
ή 
Ικ
α
νό
τη
τα

  Z
T

m
e

a
n(

-)

Θερµοηλεκτρικό
Υλικό

Bi2Te3

TAGS
QW

1700 rpm Ταχύτητα Περιστροφής 
& 100% Φορτίο Κινητήρα

 

Σχήµα 7-12 Μεταβολή της Μέσης Θερµοηλεκτρικής Ικανότητας σε όλα τα Στοιχειώδη Τµήµατα 
της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας για τα Θερµοηλεκτρικά Υλικά Bi2Te3, TAGS και QW. 
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7.3.4 Παραγόµενη Ηλεκτρική Ισχύς και Ανακτώµενη Θερµότητα από το 

Καυσαέριο του Κινητήρα Diesel 

Στο σχήµα 7-13 δίνεται η µεταβολή της θερµότητας, που απορροφά η θερµοηλεκτρική 

γεννήτρια, συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα Diesel. Όπως διαπιστώνεται, η 

εκµετάλλευση της θερµότητας του καυσαερίου αυξάνεται, όταν το θερµοηλεκτρικό υλικό 

TAGS αντικαθίσταται από το τελλουριούχο βισµούθιο. Επιπροσθέτως, η µεγαλύτερη 

αξιοποίηση της θερµότητας καυσαερίου παρατηρείται στην περίπτωση χρήσης του 

θερµοηλεκτρικού υλικού QW. Τα ποσά της θερµότητας του καυσαερίου, που αποσπώνται 

από τη θερµοηλεκτρική γεννήτρια, εµφανίζονται γενικά µειωµένα σε σύγκριση µε τη 

διαθέσιµη θερµική ισχύ του αποβαλλόµενου καυσαερίου του κινητήρα Diesel. Συνεπώς, η 

συναλλαγή θερµότητας ανάµεσα στο καυσαέριο και τη θερµοηλεκτρική γεννήτρια είναι 

δυσχερής. Η εκµετάλλευση µεγαλύτερου ποσού θερµότητας είναι εφικτή, όταν 

χρησιµοποιηθεί εναλλάκτης θερµότητας µεγαλύτερων διαστάσεων, δηλαδή µεγαλύτερης 

επιφάνειας συναλλαγής θερµότητας. 
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Σχήµα 7-13 Μεταβολή της Ανακτώµενης Θερµότητας του Καυσαερίου από τη Θερµοηλεκτρική 
Γεννήτρια συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τα Θερµοηλεκτρικά Υλικά Bi2Te3, 

TAGS και QW.  

 

Στη συνέχεια στο σχήµα 7-14 απεικονίζεται η αύξηση της παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος 

στη θερµοηλεκτρική γεννήτρια µε την αύξηση του φορτίου του κινητήρα Diesel. Όπως 

αναµενόταν από τις προηγούµενες επισηµάνσεις, η παραγωγή ηλεκτρικής ισχύος είναι 

µεγαλύτερη για το θερµοηλεκτρικό υλικό QW σε σύγκριση µε το τελλουριούχο βισµούθιο και 

το TAGS. Η αυξηµένη παραγόµενη ισχύς της γεννήτριας µε το θερµοηλεκτρικό υλικό QW 

οφείλεται στις αυξηµένες τιµές του βαθµού απόδοσης της, δεδοµένου ότι η ανακτώµενη 

θερµότητα καυσαερίου δεν επηρεάζεται σηµαντικά από το χρησιµοποιούµενο 

θερµοηλεκτρικό υλικό.  
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Σχήµα 7-14 Μεταβολή της Παραγόµενης Ισχύος της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας συναρτήσει 
του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τα Θερµοηλεκτρικά Υλικά Bi2Te3, TAGS και QW.  

 

Στο σχήµα 7-15 δίνεται η σταδιακή µείωση της παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος και της 

ανακτώµενης θερµότητας του καυσαερίου κατά το µήκος της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας 

στο πλήρες φορτίο του κινητήρα Diesel. Όπως διαπιστώνεται, η παραγωγή ισχύος στο 

τελευταίο στοιχειώδες τµήµα είναι µειωµένη σχεδόν κατά το 1/3 της αντίστοιχης ισχύος, που 

παράγεται στο πρώτο τµήµα της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας. Η παρατηρούµενη µείωση της 

ισχύος οφείλεται κυρίως στη µείωση της απορρόφησης θερµότητας από το καυσαέριο 

εξαιτίας της βαθµιαίας πτώσης της θερµοκρασίας του. Η τιµή της παραγόµενης ηλεκτρικής 

ισχύος κυµαίνεται σε χαµηλά επίπεδα σε σύγκριση µε την απορροφώµενη θερµότητα του 

καυσαερίου λόγω του χαµηλού βαθµού απόδοσης των θερµοηλεκτρικών υλικών.  
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Σχήµα 7-15 Μεταβολή της Παραγόµενης Ισχύος και της Ανακτώµενης Θερµότητας του 
Καυσαερίου του Κινητήρα Diesel σε όλα τα Στοιχειώδη Τµήµατα της Θερµοηλεκτρικής 

Γεννήτριας για τα Θερµοηλεκτρικά Υλικά Bi2Te3, TAGS και QW.  
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7.3.5 Επίδραση της Έντασης του Ηλεκτρικού Ρεύµατος στην Παραγόµενη 

Ηλεκτρική Ισχύ Θερµοζεύγους της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας 

Η µεταβολή της παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος θερµοζεύγους του τελευταίου 

στοιχειώδους τµήµατος της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας συναρτήσει της έντασης του 

ηλεκτρικού ρεύµατος απεικονίζεται στο σχήµα 7-16. Τα αποτελέσµατα του σχήµατος 

αντιστοιχούν στο πλήρες φορτίο λειτουργίας του κινητήρα Diesel. Όπως διαπιστώνεται στο 

σχήµα 7-16, οι καµπύλες µεταβολής της παραγόµενης ισχύος µε την ένταση του ηλεκτρικού 

ρεύµατος, που διαρρέει το θερµοζεύγος, διαφέρουν σηµαντικά ανάλογα µε το 

θερµοηλεκτρικό υλικό που χρησιµοποιείται.  

Η αύξηση της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος αυξάνει αρχικά την παραγόµενη 

ηλεκτρική ισχύ στο θερµοζεύγος. Όταν η ένταση του ηλεκτρικού ρεύµατος ξεπεράσει µια 

συγκεκριµένη τιµή τότε η παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς του θερµοζεύγους µειώνεται. Η 

βέλτιστη τιµή της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος κατά την οποία µεγιστοποιείται η 

παραγόµενη ισχύς εκτιµάται σε 3.5 A, 4.5 A και 7 A, όταν το θερµοηλεκτρικό υλικό της 

γεννήτριας είναι QW, TAGS και Bi2Te3 αντίστοιχα. Στο σχήµα 7-16 παρατηρείται ότι το 

θερµοζεύγος παράγει µεγαλύτερα ποσά ηλεκτρικής ισχύος, όταν χρησιµοποιείται το 

θερµοηλεκτρικό υλικό QW. Επιπροσθέτως, το θερµοζεύγος µε υλικό Bi2Te3 λειτουργεί σε 

µεγαλύτερο εύρος τιµών της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος συγκριτικά µε τα υπόλοιπα 

θερµοηλεκτρικά υλικά.  
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Σχήµα 7-16 Μεταβολή της Παραγόµενης Ισχύος Θερµοζεύγους της Θερµοηλεκτρικής 
Γεννήτριας συναρτήσει της Έντασης του Ηλεκτρικού Ρεύµατος στο Πλήρες Φορτίο του 

Κινητήρα Diesel για τα Θερµοηλεκτρικά Υλικά Bi2Te3, TAGS και QW. 
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7.3.6 Μεταβολή της Θερµοκρασίας Θερµού και Ψυχρού Ρεύµατος της 

Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας 

Στη συνέχεια απεικονίζεται στο σχήµα 7-17 η µεταβολή της θερµοκρασίας του 

καυσαερίου, του ψυκτικού µέσου, της θερµής και της ψυχρής µεταλλικής πλάκας κατά µήκος 

της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας στο 100% και 50% του φορτίου του κινητήρα Diesel. Στο 

σχήµα 7-17 ο οριζόντιος άξονας είναι ο αύξοντας αριθµός του κάθε στοιχειώδους τµήµατος 

της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας. Επιπροσθέτως, στο σχήµα αυτό δίνεται µόνο η περίπτωση 

χρήσης του τελλουριούχου βισµούθιου ως θερµοηλεκτρικού υλικού της γεννήτριας. Όπως 

διαπιστώνεται, οι θερµοκρασίες του ρεύµατος καυσαερίου και της θερµής µεταλλικής πλάκας 

µειώνονται γραµµικά κατά µήκος της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας. Επιπροσθέτως, η 

υφιστάµενη διαφορά θερµοκρασίας ανάµεσα στο ρεύµα καυσαερίου και στη θερµή µεταλλική 

πλάκα µειώνεται κατά µήκος της γεννήτριας. Η θερµοκρασία του νερού ψύξης είναι σταθερή 

σε όλα τα στοιχειώδη τµήµατα της γεννήτριας λόγω της µεγάλης τιµής της παροχής µάζας 

του. Η θερµοκρασιακή διαφορά ανάµεσα στη θερµή και στην ψυχρή µεταλλική πλάκα 

µειώνεται κατά µήκος της γεννήτριας από τους 187oC στους 123 oC στο πλήρες φορτίο και 

από τους 113oC στους 64 oC στο 50% του φορτίου. 
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(α) (β) 

Σχήµα 7-17 Μεταβολή της Θερµοκρασίας του Καυσαερίου, του Ψυκτικού Μέσου, της Θερµής 
και της Ψυχρής Μεταλλικής Πλάκας κατά µήκος της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας στο 

100%(α) και 50% (β) του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για το Θερµοηλεκτρικό Υλικό Bi2Te3.  

 

7.4 Συµπεράσµατα 

Στην ανάλυση που παρουσιάστηκε σε αυτό το κεφάλαιο, αξιολογήθηκε η εγκατάσταση 

θερµοηλεκτρικής γεννήτριας στην έξοδο του στροβίλου του υπερπληρωτή. Επιπροσθέτως, 
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εξετάστηκε η χρήση συµβατικών αλλά και σύγχρονων υλικών µε σηµαντική θερµοηλεκτρική 

ικανότητα ZT από 2 έως και 3.5. Τα εξαγόµενα συµπεράσµατα της ανάλυσης συνοψίζονται 

στα ακόλουθα:  

� Η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου αυξάνεται µε το φορτίο του 

κινητήρα Diesel από 1.19 έως και 2%, όταν το θερµοηλεκτρικό υλικό είναι QW. 

Στην περίπτωση που η θερµοηλεκτρική γεννήτρια χρησιµοποιεί τα συµβατικά 

υλικά τελλουριούχο βισµούθιο ή TAGS, η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου του συστήµατος είναι χαµηλότερη του 1% σε όλα τα φορτία του 

κινητήρα Diesel.  

� Ο βαθµός απόδοσης της θερµοηλεκτρικής γεννήτριας αυξάνεται µε το φορτίο 

του κινητήρα Diesel από 4.2 έως και 10.0%, όταν χρησιµοποιείται το 

θερµοηλεκτρικό υλικό QW. Τα υπόλοιπα θερµοηλεκτρικά υλικά παρουσιάζουν 

σηµαντικά χαµηλότερες τιµές βαθµού απόδοσης της γεννήτριας. 

� Η µέση θερµοηλεκτρική ικανότητα ZTmean επηρεάζει άµεσα το βαθµό απόδοσης 

της γεννήτριας και αποκτά τιµές από 2.31 έως και 2.51 για το υλικό QW, ενώ για 

το υλικό TAGS από 0.31 έως και 0.41. Στην περίπτωση χρήσης του Bi2Te3 η 

µέση θερµοηλεκτρική ικανότητα ZTmean είναι 1. 

� Η παραγωγή ηλεκτρικής ισχύος και η ανάκτηση της θερµότητας του καυσαερίου 

µειώνονται σε κάθε στοιχειώδες τµήµα της γεννήτριας σε σχέση µε τα 

προηγούµενα τµήµατα της. 

� Η παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα Diesel. Η 

µέγιστη τιµή της εκτιµάται σε 7.5kW και συναντάται στην περίπτωση χρήσης του 

υλικού QW. 

� Η βέλτιστη τιµή της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος, που διαρρέει το 

θερµοζεύγος, εξαρτάται από το θερµοηλεκτρικό υλικό της γεννήτριας. 

Ολοκληρώνοντας την ανάλυση, συµπεραίνεται ότι προς το παρόν το όφελος από την 

εγκατάσταση θερµοηλεκτρικής γεννήτριας για την ανάκτηση της θερµότητας του 

απορριπτόµενου καυσαερίου κινητήρα Diesel είναι περιορισµένο. Η µειωµένη δυνατότητα 

παραγωγής ηλεκτρικής ισχύος της γεννήτριας οφείλεται αφενός στο χαµηλό βαθµό 

απόδοσης των χρησιµοποιούµενων θερµοηλεκτρικών υλικών και αφετέρου στη δυσκολία 

µεταφοράς θερµότητας. Το ζήτηµα της ανάκτησης µεγαλύτερων ποσών θερµότητας 

καυσαερίου αντιµετωπίζεται µε τη χρήση εναλλάκτη θερµότητας µεγαλύτερων διαστάσεων.  

Στην περίπτωση που επιλεγεί η συγκεκριµένη τεχνολογία, πρέπει να χρησιµοποιηθούν 

υλικά παρόµοια µε το QW. Είναι αναγκαίο να επισηµανθεί ότι οι θερµοηλεκτρικές ιδιότητες 

του υλικού QW είναι οι καλύτερες, που έχουν παρατηρηθεί µέχρι σήµερα [17]. Ωστόσο, 

σηµαντική βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου µπορεί να επιτευχθεί µόνο µε υλικά, 

που παρουσιάζουν θερµοηλεκτρική ικανότητα ZT από 3 έως και 4 [17]. 
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Σύµβολα Κεφαλαίου 7: 

A   ∆ιατοµή        (m2) 

b   Πλάτος Εναλλάκτη Θερµότητας της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας (m) 

Bi2Te3   Τελλουριούχο Βισµούθιο 

bsfc   Ειδική Κατανάλωση Καυσίµου     (gr/kwh) 

cp   Ειδική Θερµοχωρητικότητα υπό Σταθερή Πίεση   (kJ/kgK) 

dx   Στοιχειώδες Μήκος κατά την Κατεύθυνση x    (m) 

dy   Στοιχειώδες Μήκος κατά την Κατεύθυνση y    (m) 

Eff   Βαθµός Απόδοσης Μετατροπής του Θερµοηλεκτρικού Ζεύγους (-) 

Ge   Γερµάνιο 

h   Συντελεστής Μετάδοσης Θερµότητας    (W/m2K) 

H   Μήκος Θερµοστοιχείου      (m) 

I   Ένταση Ηλεκτρικού Ρεύµατος     (A) 

k   Θερµική Αγωγιµότητα       (W/mK) 

L   Μήκος Εναλλάκτη Θερµότητας της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας (m) 

mɺ    Παροχή Μάζας       (kg/s) 

Nmodule  Πλήθος Θερµοζευγών σε κάθε Στοιχειώδες Τµήµα της    

   Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας      (-) 

P   Ισχύς         (W) 

psp   Πυκνότητα Ισχύος Θερµοζεύγους     (W/m2) 

Q   Θερµότητα        (kW) 

QW   Κβαντικό Φρεάτιο 

R   Ηλεκτρική Αντίσταση       (Ohm) 

rc   Ηλεκτρική Αντίσταση       (Ohm) 

S   Συντελεστής Seebeck       (V/K) 

Si   Πυρίτιο 

T   Θερµοκρασία        (oC) 

TAGS   Μίγµα από Τελλούριο, Αντιµόνιο, Γερµάνιο και Άργυρο 

V   Ηλεκτρική Τάση       (V) 

Z   Θερµοηλεκτρική Ικανότητα (Figure of Merit)    (K-1) 

ZT   Αδιάστατη Θερµοηλεκτρική Ικανότητα (Figure of Merit)  (-) 

 

 

Ελληνικά σύµβολα: 

∆[…]   Μεταβολή  

ρ   Ειδική Ηλεκτρική Αντίσταση      (Ohm m) 

σ   Ειδική Ηλεκτρική Αγωγιµότητα     (Ohm-1 m-1) 
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∆είκτες: 

cc  Eπαφή µεταξύ του Ηµιαγωγού και του Αγωγού στην Ψυχρή Μεταλλική Πλάκα 

του Θερµοζεύγους 

ch  Eπαφή µεταξύ του Ηµιαγωγού και του Αγωγού στη Θερµή Μεταλλική Πλάκα 

του Θερµοζεύγους 

cold   Ψυχρή Πλευρά Θερµοζεύγους 

cool   Ψυκτικό Μέσο Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας 

couple  Θερµοζεύγος 

el   Ηλεκτρικό Μέγεθος 

eq   Ισοδύναµο Μέγεθος 

exh   Καυσαέριο Κινητήρα Diesel 

hot   Θερµή Πλευρά Θερµοζεύγους 

in   Είσοδος στον Εναλλάκτη Θερµότητας της Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας 

load   Ηλεκτρικό Φορτίο 

p   Ηµιαγωγός Τύπου p του Θερµοζεύγους 

pellet   Ηµιαγωγός του Θερµοζεύγους 

mc   Ψυχρή Μεταλλική Πλάκα 

mean   Μέση Τιµή 

mh   Θερµή Μεταλλική Πλάκα 

module Στοιχειώδες Τµήµα Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας 

n   Ηµιαγωγός Τύπου n του Θερµοζεύγους 

total   Ολικό Μέγεθος 

w   Ψυκτικό Μέσο Θερµοηλεκτρικής Γεννήτριας 
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Κεφάλαιο 8  

Προσοµοίωση και Περιγραφή της Λειτουργίας Συστήµατος Κύκλου 

Rankine Εγκατεστηµένου σε Κινητήρα Diesel 

8.1 Εισαγωγή 

O θερµοδυναµικός κύκλος Rankine αποτελεί µια σηµαντική εναλλακτική πρόταση για την 

αξιοποίηση της θερµότητας του αποβαλλόµενου καυσαερίου του κινητήρα Diesel. Για την 

αξιολόγηση της τεχνολογίας αυτής αναπτύχθηκε µοντέλο προσοµοίωσης της λειτουργίας του 

συστήµατος του κύκλου Rankine, στο οποίο λαµβάνονται όλοι οι απαιτούµενοι περιορισµοί 

για το µέγεθος των εναλλακτών θερµότητας και το ψυγείο του συστήµατος.  

Στο κεφάλαιο που ακολουθεί, περιγράφεται η λειτουργία του κύκλου Rankine καθώς και το 

αντίστοιχο µοντέλο προσοµοίωσης. Συγκεκριµένα, παρουσιάζονται οι µαθηµατικές σχέσεις, 

που περιγράφουν όλες τις διεργασίες του θερµοδυναµικού κύκλου. Αναφέρονται, επίσης, τα 

κυριότερα κριτήρια επιλογής του εργαζόµενου µέσου για τον κύκλο Rankine. Επιπροσθέτως, 

περιγράφεται ο υπολογισµός των θερµοδυναµικών και ρευστοµηχανικών ιδιοτήτων του 

καυσαερίου, του αέρα και του εργαζόµενου µέσου. Το κεφάλαιο ολοκληρώνεται µε την 

παρουσίαση της συνολικής αλγοριθµικής διαδικασίας, που ακολουθείται από το µοντέλο της 

προσοµοίωσης. 

 

8.2 Λειτουργία του Συστήµατος του Κύκλου Rankine 

8.2.1 Γενική Περιγραφή 

Το σύστηµα Rankine έχει χρησιµοποιηθεί κατά καιρούς σε διάφορες εφαρµογές 

εκµετάλλευσης µικρής αλλά και µεγάλης κλίµακας θερµότητας [1-12]. Στόχος της παρούσας 

εφαρµογής είναι η ανακοµιδή θερµότητας καυσαερίου της τάξης µερικών δεκάδων kW (low 

grade heat source). Παρόµοιες εφαρµογές αναπτύσσονται το τελευταίο διάστηµα για τη 

µετατροπή θερµότητας προερχόµενης από ηλιακή ενέργεια ή κυψέλες καυσίµου σε ωφέλιµη 

ηλεκτρική ισχύ [12]. 

Στην παρούσα διερεύνηση εξετάζεται η εφαρµογή του συστήµατος του κύκλου Rankine σε 

κινητήρες βαρέων οχηµάτων για την αξιοποίηση της θερµότητας του αποβαλλόµενου 

καυσαερίου. Η βασικότερη δυσκολία της εφαρµογής είναι ο όγκος που καταλαµβάνει το 

σύστηµα του κύκλου Rankine και η δυνατότητα εγκατάστασης του στον κινητήρα του 

οχήµατος. Μια πρόσθετη πρόκληση για την παρούσα ανάλυση είναι η δυνατότητα του 
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κύκλου Rankine να αξιοποιεί πρόσθετες πηγές θερµότητας από τον κινητήρα του οχήµατος 

εκτός από το απορριπτόµενο ρεύµα καυσαερίου. Ο κύριος σκοπός της εγκατάστασης του 

κύκλου Rankine σε κινητήρα Diesel βαρέως οχήµατος είναι η αύξηση της συνολικής ισχύος 

της εγκατάστασης και ο αντίστοιχος περιορισµός της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου. 

Μια πρώτη απεικόνιση της διάταξης, που εξετάζεται στην παρούσα διδακτορική διατριβή, 

παρέχεται στα σχήµατα 8-1 και 8-2. Όπως διαπιστώνεται, η σύνδεση του συστήµατος του 

κύκλου Rankine µε τον κινητήρα Diesel γίνεται µέσω του εναλλάκτη θερµότητας του 

καυσαερίου, που τοποθετείται στην έξοδο του στροβίλου του υπερπληρωτή. Η διάταξη 

περιλαµβάνει το συµπυκνωτή, την αντλία-κυκλοφορητή και τον εκτονωτή του εργαζόµενου 

µέσου. Επιπροσθέτως, η εικονιζόµενη εγκατάσταση στο σχήµα 8-2 περιλαµβάνει ανακοµιστή 

θερµότητας για την αύξηση της απόδοσης της λειτουργίας του κύκλου Rankine.  

 

 
Σχήµα 8-1 Εγκατάσταση Συστήµατος Κύκλου Rankine σε Κινητήρα Diesel. 

 

Σχήµα 8-2 Εγκατάσταση Συστήµατος Κύκλου Rankine µε Ανακοµιστή Θερµότητας σε 
Κινητήρα Diesel. 
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Οι κυριότερες θερµοδυναµικές διεργασίες, που συνθέτουν τον κύκλο Rankine [13-16] 

απεικονίζονται στα σχήµατα 8-3 και 8-4 και είναι οι ακόλουθες:  

� Η µεταβολή 1-2, όπου το εργαζόµενο µέσο σε κατάσταση κορεσµένου υγρού 

(σηµείο 1) οδηγείται στην αντλία του συστήµατος, προκειµένου να αυξηθεί η 

πίεση του από τη χαµηλή πίεση PL στην υψηλή πίεση PH. Στη συνέχεια, το µέσο 

εισέρχεται στον εναλλάκτη θερµότητας των καυσαερίων.  

� Η µεταβολή 2-3 αντιστοιχεί στην ισόθλιπτη προθέρµανση του εργαζόµενου 

µέσου από την υπόψυκτη υγρή κατάσταση υψηλής πίεσης (κατάσταση 2) στην 

κατάσταση κορεσµένου υγρού (σηµείο 3) της ίδιας πίεσης.  

� Η µεταβολή 3-3’ είναι η ισόθλιπτη ατµοποίηση του εργαζόµενου µέσου από το 

κορεσµένο υγρό (σηµείο 3) µέχρι τον κορεσµένο ατµό (σηµείο 3’). 

� Η µεταβολή 3’-4 αντιστοιχεί στην ισόθλιπτη υπερθέρµανση του εργαζόµενου 

µέσου από τον κορεσµένο ατµό (σηµείο 3’) µέχρι την υπέρθερµη κατάσταση του 

σηµείου 4. 

� Η διεργασία 4-5 είναι η εκτόνωση του υπέρθερµου ατµού από την υψηλή πίεση 

PH στη χαµηλή πίεση PL. Σε αυτή τη φάση παράγεται το µηχανικό έργο. 

� Η ισόθλιπτη ψύξη 5-1’ του εργαζόµενου µέσου συµβαίνει µετά την εκτόνωση του 

µέχρι την κατάσταση του κορεσµένου ατµού (σηµείο 1’). Στη συνέχεια το µέσο 

υφίσταται ισόθλιπτη συµπύκνωση (µεταβολή 1’-1) από την κατάσταση 

κορεσµένου ατµού 1’ στο κορεσµένο υγρό της εισόδου του κυκλοφορητή 

(σηµείο 1). Συγκεκριµένα, η ισόθλιπτη ψύξη 5-1’-1 του εργαζόµενου µέσου 

συνοδεύεται µε αποβολή του θερµικού του περιεχοµένου στο περιβάλλον, ώστε 

το µέσο να υγροποιηθεί και να φτάσει στην κατάσταση του κορεσµένου υγρού. 

Συνεπώς, ο συµπυκνωτής είναι το ψυγείο του συστήµατος Rankine.  

� Οι µεταβολές 5-6 και 2-2’, που απεικονίζονται στο σχήµα 8-4, είναι η αφαίρεση 

τµήµατος της θερµότητας του υπέρθερµου ατµού µετά την εκτόνωση του 

προκειµένου να προθερµάνει µέρος του υπόψυκτου υγρού, που εξέρχεται από 

την αντλία. Η συγκεκριµένη διεργασία λαµβάνει χώρα στον προαναφερθέντα 

ανακοµιστή θερµότητας του συστήµατος. 

Όπως ήδη έχει τονιστεί, ένα σηµαντικό πλεονέκτηµα του συστήµατος Rankine σε 

σύγκριση µε τις υπόλοιπες τεχνολογίες είναι η ευελιξία στη διαχείριση της θερµότητας, που 

υπάρχει σε διαφορετικά τµήµατα του υπερπληρωµένου κινητήρα Diesel. Ένα ακόµη 

πλεονέκτηµα του συστήµατος του κύκλου Rankine είναι ότι δεν επιδρά άµεσα στον κινητήρα 

µε εξαίρεση ίσως τη µικρή αύξηση της πίεσης αντίθλιψης. Συνεπώς, είναι εφικτή η ανάκτηση 

πρόσθετης θερµότητας προερχόµενης από τα ψυγεία του αέρα υπερπλήρωσης και του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου. Έτσι στα πλαίσια της διδακτορικής διατριβής, το µοντέλο 
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προσοµοίωσης του συστήµατος Rankine προσαρµόζεται ώστε να εξεταστούν τρεις 

ξεχωριστές περιπτώσεις εκµετάλλευσης θερµότητας: 

� Αξιοποίηση του κύριου ρεύµατος καυσαερίου, που εξέρχεται από το στρόβιλο 

του υπερπληρωτή και αποβάλλεται στο περιβάλλον. 

� Εκµετάλλευση τµήµατος της θερµότητας του κύριου και, εφόσον υφίσταται, του 

ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου.  

� Ταυτόχρονη αξιοποίηση των δυο προαναφερθέντων ρευµάτων καυσαερίου, 

καθώς και τµήµατος της θερµότητας, που συναλλάσσεται στο ψυγείο του αέρα 

υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel [8, 9, 10]. 

Στη συνέχεια της ανάλυσης, παρατίθενται οι κυριότεροι υπολογισµοί στους οποίους βασίζεται 

η προσοµοίωση όλων των τµηµάτων, που συνθέτουν το σύστηµα του κύκλου Rankine. 
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Σχήµα 8-3 Τυπικός Κύκλος Rankine µε Εργαζόµενο Μέσο Η2Ο. 
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Σχήµα 8-4 Τυπικός Κύκλος Rankine µε Εργαζόµενο Μέσο R245ca. 
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8.2.2 Εναλλάκτης Θερµότητας Καυσαερίου 

Η συνολική ποσότητα θερµότητας, που αποσπάται από το ρεύµα καυσαερίων, το οποίο 

εξέρχεται από το στρόβιλο του υπερπληρωτή και αποβάλλεται στο περιβάλλον δίνεται από 

την ακόλουθη σχέση [7,18]:  

( ) ( )exh exh pexh exh _ in exh _ out wf wf _ AHEX wf _BHEXQ m c T T m h h= − = −ɺ ɺ ɺ   (8.1) 

όπου exhmɺ  και wfmɺ  είναι η παροχή µάζας του καυσαερίου και του εργαζόµενου µέσου 

αντίστοιχα, ενώ Texh_in και Texh_out αντιστοιχούν στη θερµοκρασία εισόδου και εξόδου του 

καυσαερίου. Η ενθαλπία του εισερχόµενου και εξερχόµενου εργαζόµενου µέσου στον 

εναλλάκτη θερµότητας του καυσαερίου είναι hwf_BHEX και hwf_AHEX αντίστοιχα. 

Το ποσό θερµότητας supQɺ  του κύριου ρεύµατος καυσαερίου, που απορροφάται από το 

εργαζόµενο µέσο του κύκλου για την υπερθέρµανση του, είναι: 

 ( ) ( )sup exh pexh exh _ in exh _ ASUP wf wf _ AHEX wf _ SAT _ VAPQ m c T T m h h= − = −ɺ ɺ ɺ   (8.2) 

όπου Texh_ASUP είναι η θερµοκρασία του καυσαερίου στην έξοδο του υπερθερµαντήρα και 

hwf_SAT_LIQ είναι η ενθαλπία του εργαζόµενου µέσου σε κατάσταση κορεσµένου υγρού. Το 

ποσό θερµότητας evapQɺ  του κύριου ρεύµατος καυσαερίου, που αποσπάται για την 

ατµοποίηση του εργαζόµενου µέσου του κύκλου, είναι:  

 ( ) ( )evap exh pexh exh _ ASUP exh _ AEVAP wf wf _ SAT _ VAP wf _ SAT _LIQQ m c T T m h h= − = −ɺ ɺ ɺ  (8.3) 

όπου Texh_AEVAP είναι η θερµοκρασία του καυσαερίου στην έξοδο του ατµοποιητή και 

hwf_SAT_VAP είναι η ενθαλπία του εργαζόµενου µέσου σε κατάσταση κορεσµένου ατµού. Το 

ποσό θερµότητας prehQɺ  του κύριου ρεύµατος καυσαερίου, που αποσπάται για την 

προθέρµανση του εργαζόµενου µέσου του κύκλου, είναι:  

  ( ) ( )preh exh pexh exh_ AEVAP exh _ out wf wf _ SAT _LIQ wf _BHEXQ m c T T m h h= − = −ɺ ɺ ɺ  (8.4) 

 

8.2.3 Εναλλάκτης Θερµότητας του Ανακυκλοφορούντος Καυσαερίου 

Η θερµική ισχύς, που εκµεταλλεύεται ο κύκλος Rankine από το ρεύµα του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου (EGR), υπολογίζεται από την ακόλουθη διατύπωση 

[8,9,10]: 

  ( ) ( )EGR EGR pEGR EGR _in EGR _ out wf wfin _ exp wf _ΒEGRQ m c T T m h h= − = −ɺ ɺ ɺ   (8.5) 

όπου EGRmɺ είναι η παροχή µάζας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, ενώ TEGR_in και 

TEGR_out είναι η θερµοκρασία εισόδου και εξόδου του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου 
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αντίστοιχα. Η ενθαλπία του εισερχόµενου και εξερχόµενου εργαζόµενου µέσου στον 

εναλλάκτη θερµότητας του EGR είναι hwf_BEGR και hwfin_exp αντίστοιχα.  

Όταν το εργαζόµενο µέσο εξέρχεται από τον εναλλάκτη θερµότητας του κύριου ρεύµατος 

καυσαερίου, τότε εισέρχεται στον εναλλάκτη θερµότητας του ανακυκλοφορούντος ρεύµατος 

καυσαερίου, όπως εξάλλου φαίνεται στην ακόλουθη σχέση: 

     wf _ AHEX wf _ΒEGRh h=      (8.6) 

 

8.2.4 Εναλλάκτης Θερµότητας του Ψυγείου του Αέρα Υπερπλήρωσης 

Όταν η ψύξη του αέρα υπερπλήρωσης, που εξέρχεται από το συµπιεστή του 

υπερπληρωτή, αποτελεί τµήµα του συστήµατος του κύκλου Rankine, τότε το ανακτώµενο 

ποσό θερµότητας χρησιµοποιείται για τη µερική προθέρµανση του εργαζόµενου µέσου και 

υπολογίζεται από την ακόλουθη σχέση [8, 9, 10]: 

( ) ( )AC AIR pAIR AIR _ in AIR _ out wf wf _BHEX wf _ΒACQ m c T T m h h= − = −ɺ ɺ ɺ  (8.7) 

όπου hwf_BAC είναι η ενθαλπία του εργαζόµενου µέσου στην είσοδο του εναλλάκτη του αέρα 

υπερπλήρωσης, ΤAIR_in και ΤAIR_out είναι η θερµοκρασία εισόδου και εξόδου του αέρα 

αντίστοιχα, AIRmɺ είναι η παροχή µάζας του αέρα και cpAIR είναι η θερµοχωρητικότητα του αέρα 

υπό σταθερή πίεση.  

 

8.2.5 Εκτονωτής 

Η παραγόµενη ισχύς Powerexp στον εκτονωτή του κύκλου Rankine δίνεται από την 

παρακάτω σχέση [7,13-16]: 

    ( )exp wf wfin _ exp wfout _ expPower m h h= −ɺ     (8.8) 

όπου hwfin_exp είναι η ενθαλπία του εργαζόµενου µέσου στην είσοδο του εκτονωτή.  

Η ενθαλπία του εργαζόµενου µέσου στην έξοδο του εκτονωτή hwfout_exp  δίνεται από τη σχέση:  

    ( )is
wfout _ exp wfin _ exp wfout _ exp wfin _ exp is _ exph h h h n= + −   (8.9) 

όπου nis_exp είναι ο ισεντροπικός βαθµός απόδοσης του εκτονωτή και is
wfout _ exph  είναι η 

ενθαλπία του µέσου µετά την ισεντροπική εκτόνωση, δηλαδή ισχύει : 

     is
wfout _ exp wfin _ expS S= .     (8.10) 
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8.2.6 Αντλία-Κυκλοφορητής 

Η απαιτούµενη ισχύς Powerpump για την αντλία (κυκλοφορητή) του συστήµατος Rankine 

υπολογίζεται από τη σχέση [7, 13-16]:  

    ( )pump wf wfout _ pump wfin _pumpPower m h h= −ɺ    (8.11) 

H ενθαλπία του µέσου wfout _pumph  στην έξοδο του κυκλοφορητή ισούται µε:  

    
( )H L

wfout _pump wfin _pump
wfin _pump pump

P P
h h

ρ n

−
= +    (8.12) 

όπου wfin _pumph  η ενθαλπία του εργαζόµενου µέσου πριν τη συµπίεση του στην αντλία, PH 

και PL είναι η ανώτερη και η κατώτερη πίεση λειτουργίας του κύκλου Rankine αντίστοιχα, 

ρwfin_pump η πυκνότητα του εργαζόµενου µέσου στην είσοδο του κυκλοφορητή και npump ο 

βαθµός απόδοσης της αντλίας.  

 

8.2.7 Ανακοµιστής Θερµότητας 

Η θερµική ισχύς RecuperatorQɺ , που συναλλάσσεται στον ανακοµιστή θερµότητας, δίνεται 

από την ακόλουθη σχέση [10]: 

 ( ) ( )Recuperator wf wfout _ exp wfARECUP,VAP wf wfARECUP,LIQ wfout _pumpQ m h h m h h= − = −ɺ ɺ ɺ (8.13) 

όπου hwfARECUP,LIQ είναι η ενθαλπία του υπόψυκτου υγρού εργαζόµενου µέσου µετά την 

προθέρµανση του στον ανακοµιστή θερµότητας. 

 

8.2.8 Ψυκτική ∆ιάταξη του Κύκλου Rankine 

Η θερµότητα condenserQɺ , που αποβάλλεται από το συµπυκνωτή του κύκλου Rankine στο 

περιβάλλον, είναι: 

    ( )condenser wf wfARECUP,VAP wfin _pumpQ m h h= −ɺ ɺ    (8.14) 

όπου hwfARECUP,VAP είναι η ενθαλπία του εκτονωµένου υπέρθερµου ατµού µετά την έξοδο του 

από τον ανακοµιστή θερµότητας και πριν αυτός εισέλθει στο ψυγείο του κύκλου Rankine για 

να συµπυκνωθεί. 

Στην περίπτωση που δεν υφίσταται ανακοµιστής θερµότητας, το εργαζόµενο µέσο µετά 

την εκτόνωση του εισέρχεται απευθείας στο ψυγείο του κύκλου Rankine. Έτσι, η 

αποβαλλόµενη θερµική ισχύς στο περιβάλλον condenserQɺ  κατά τη συµπύκνωση του 

εργαζόµενου µέσου είναι: 
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    ( )condenser wf wfout _ exp wfin _pumpQ m h h= −ɺ ɺ    (8.15) 

 

8.2.9 Θερµοδυναµικός Βαθµός Απόδοσης του Κύκλου Rankine 

Ο θερµοδυναµικός βαθµός απόδοσης του κύκλου Rankine είναι ο λόγος της παραγόµενης 

ισχύος του κύκλου προς τη συνολική ποσότητα θερµότητας, που απορροφάται από το 

καυσαέριο και το ψυγείο του αέρα υπερπλήρωσης, και υπολογίζεται από τη σχέση [15,16]: 

( ) ( )
( ) ( ) ( )

RC

wfin _ exp wfout _ exp wfout _pump wfin _pump

wf _ AHEX wf _BHEX wfin _ exp wf _ΒEGR wf _BHEX wf _ΒAC

Παραγόµενη Ισχύς
Eff

Θερµότητα που Απορροφάται

h h h h

h h h h h h

= =

− − −

− + − + −

  (8.16) 

 
Η σχέση αυτή αντιστοιχεί στην περίπτωση της ταυτόχρονης αξιοποίησης θερµότητας από τα 

ρεύµατα του κύριου και ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, καθώς και του αέρα 

υπερπλήρωσης του κινητήρα µετά το συµπιεστή. 

 

8.3 Επιλογή Εργαζόµενου Μέσου του Κύκλου Rankine 

Η επιλογή εργαζόµενου µέσου για τον κύκλο Rankine αποτελεί έναν από τους 

σηµαντικότερους παράγοντες, που επηρεάζουν άµεσα τη λειτουργία του συστήµατος. Είναι 

προφανές ότι το νερό είναι το ασφαλέστερο ανόργανο εργαζόµενο µέσο. Ωστόσο, υπάρχει 

µεγάλη ποικιλία οργανικών µέσων, που µπορούν να χρησιµοποιηθούν σε εφαρµογές 

παραγωγής ισχύος µε κύκλο Rankine. Τα προβλήµατα ασφαλείας, διαθεσιµότητας και 

κόστους µειώνουν σηµαντικά τον αριθµό των υποψήφιων οργανικών µέσων. Οι κυριότεροι 

παράγοντες στους οποίους βασίζεται η επιλογή του εργαζόµενου µέσου είναι οι ακόλουθοι: 

� Η θερµοκρασία του κρίσιµου σηµείου, δεδοµένου ότι το εξεταζόµενο σύστηµα 

είναι υποκρίσιµος κύκλος Rankine, δηλαδή το εργαζόµενο µέσο διαπερνά τη 

διφασική περιοχή κατά τη µετάβαση του από την υγρή στην αέρια φάση και 

αντίστροφα. Οι πήγες θερµότητας χαµηλής θερµοκρασίας απαιτούν χαµηλές 

τιµές της κρίσιµης θερµοκρασίας [12,14]. Ωστόσο, η µεγιστοποίηση του 

θερµοδυναµικού βαθµού απόδοσης του κύκλου απαιτεί υψηλή κρίσιµη 

θερµοκρασία του µέσου και χαµηλή τιµή της κατώτερης πίεσης PL λειτουργίας 

του κύκλου. Όµως αυτό εξαρτάται και από το σχεδιασµό της εγκατάστασης και 

συγκεκριµένα από το µέγεθος του εκτονωτή.  

� Η πολυπλοκότητα της µοριακής δοµής του οργανικού µέσου. Τα εργαζόµενα 

µέσα απλής µοριακής δοµής είναι παρόµοια µε το νερό ως προς τις 
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θερµοδυναµικές τους ιδιότητες. Τα καταλληλότερα οργανικά µέσα για 

εφαρµογές παραγωγής ισχύος παρουσιάζουν συνθετότερη µοριακή δοµή 

συγκριτικά µε το νερό [12,14].  

� Το µοριακό βάρος του εργαζόµενου µέσου επηρεάζει τη λειτουργία του 

εκτονωτή. Συγκεκριµένα, οι στρόβιλοι-εκτονωτές έχουν χαµηλή ταχύτητα 

περιστροφής και µικρό αριθµό βαθµίδων, όταν χρησιµοποιούνται εργαζόµενα 

µέσα µεγάλου µοριακού βάρους [12,14].  

� Η ευφλεκτότητα και η τοξικότητα του υποψήφιου εργαζόµενου µέσου είναι οι 

σηµαντικότερες παράµετροι, που καθορίζουν την ασφάλεια της χρήσης αυτού 

στον κύκλο Rankine. 

� Η θερµική και χηµική σταθερότητα του υποψήφιου εργαζόµενου µέσου του 

κύκλου Rankine.  

� Η περιβαλλοντική επιβάρυνση λόγω της χρήσης του εργαζόµενου µέσου στην 

εφαρµογή του κύκλου Rankine. 

Στη διάρκεια των τελευταίων δεκαετιών οι περιβαλλοντικές επιπτώσεις, που προκύπτουν 

από τη χρήση των οργανικών µέσων, αποτέλεσαν φλέγον ζήτηµα για τη βιοµηχανία ψύξης 

και κλιµατισµού. Η καταστροφική επίδραση κάποιων εργαζόµενων µέσων στο προστατευτικό 

στρώµα του όζοντος οδήγησε στην αναζήτηση νέων λιγότερο βλαβερών ουσιών. Ωστόσο, 

στη συνέχεια αποκαλύφθηκε ότι µερικά από τα οργανικά µέσα συµβάλλουν στην επιδείνωση 

του φαινοµένου του θερµοκηπίου και κατά συνέπεια στην παγκόσµια υπερθέρµανση του 

πλανήτη. Έτσι, η περιβαλλοντική συµπεριφορά των οργανικών µέσων προσδιορίζεται από 

τα πρωτόκολλα του Μόντρεαλ και του Κιότο, που θεσπίστηκαν για την προστασία του 

στρώµατος του όζοντος και την αποτροπή των κλιµατικών αλλαγών αντίστοιχα. Οι 

επιπτώσεις των εργαζόµενων µέσων στο περιβάλλον καθορίζονται από τα µεγέθη GWP και 

ODP, τα οποία αντιστοιχούν στο δυναµικό όξυνσης του φαινοµένου του θερµοκηπίου και 

στην ικανότητα µείωσης του όζοντος [12,14,19-21]. 

Η ικανότητα µείωσης του όζοντος ODP για το εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine είναι 

η δυνατότητα ενός µεµονωµένου µορίου του µέσου να καταστρέψει το στρώµα του όζοντος 

της ατµόσφαιρας. Για όλα τα µέσα χρησιµοποιείται ως σηµείο αναφοράς για τον υπολογισµό 

του ODP το οργανικό µέσο R11, όπου ο συντελεστής ODP ισούται µε τη µονάδα. Το 

φιλικότερο εργαζόµενο µέσο ως προς την επίδραση του στο ατµοσφαιρικό στρώµα του 

όζοντος είναι εκείνο µε τη χαµηλότερη τιµή του συντελεστή ODP [21,22]. 

Το δυναµικό υπερθέρµανσης ή όξυνσης του φαινοµένου του θερµοκηπίου GWP είναι ο 

δείκτης µέτρησης των επιπτώσεων ενός συγκεκριµένου εργαζόµενου µέσου στην 

υπερθέρµανση του πλανήτη συγκρινόµενο µε το διοξείδιο του άνθρακα CO2, όπου ο 

συντελεστής GWP ισούται µε τη µονάδα. Ο δείκτης GWP µετριέται σε χρονική περίοδο 
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εκατονταετίας. Όσο χαµηλότερη είναι η τιµή του δείκτη GWP για ένα οργανικό µέσο τόσο 

φιλικότερο είναι το µέσο αυτό για το περιβάλλον [21,22].  

Στον πίνακα 8-1 δίνονται διάφορα οργανικά εργαζόµενα µέσα µε αµελητέα επίπτωση στο 

όζον της ατµόσφαιρας, δηλαδή µέσα για τα οποία ο συντελεστής ODP είναι µηδενικός. 

Επιπροσθέτως, στον ίδιο πίνακα παρατίθενται οι αντίστοιχες τιµές του δυναµικού 

υπερθέρµανσης GWP. Όπως διαπιστώνεται, το φιλικότερο εργαζόµενο µέσο για το 

περιβάλλον είναι το R152a και ακολουθεί το R245ca.  

Είναι απαραίτητο να επισηµανθεί ότι τα οργανικά µέσα µπορούν να ταξινοµηθούν µε βάση 

τη χηµική τους σύνθεση στις ακόλουθες γενικές οµάδες [12,14,19,20]: 

� Στους χλωροφθοράνθρακες (CFCs) και υδροχλωροφθοράνθρακες (HCFCs), 

που κρίνονται ως ακατάλληλοι για τη χρήση τους στο σύστηµα του κύκλου 

Rankine εξαιτίας της παρουσίας χλωρίου στη σύνθεση τους.  

� Στους αρωµατικούς υδρογονάνθρακες, που παρουσιάζουν πολύ καλές θερµικές 

ιδιότητες αλλά είναι ιδιαίτερα εύφλεκτοι, όπως τολουένιο, βουτάνιο και πεντάνιο.  

� Στους υδροφθοράνθρακες (HFCs), οι οποίοι είναι εξαιρετικά αδρανείς και 

σταθεροί αλλά παρουσιάζουν µοριακή πολυπλοκότητα. 

 

Οργανικό Μέσο ∆υναµικό Υπερθέρµανσης (GWP) 

R14 6300 

R23 11700 

R32 650 

R116 12500 

R125 2800 

R134a 1300 

R143a 3800 

R152a 140 

R218 7000 

R227ea 2900 

R227ca 2900 

R236ea 2900 

R236fa 8000 

R245ca 610 

RC318   9100  

Πίνακας 8-1 Οργανικά Μέσα µε Μηδενική Επίπτωση στο Στρώµα του Όζοντος της 
Ατµόσφαιρας (ODP=0) και οι Αντίστοιχες Τιµές του Συντελεστή GWP [19-21]. 
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Ένας άλλος τρόπος ταξινόµησης των εργαζόµενων µέσων γίνεται µε βάση την καµπύλη 

κορεσµένου ατµού. Συγκεκριµένα, το εργαζόµενο µέσο χαρακτηρίζεται «ξηρό» ή «υγρό», 

όταν η τιµή της παραγώγου dT/ds είναι θετική ή αρνητική αντίστοιχα [12,14]. Στην περίπτωση 

που η κλίση dT/ds είναι άπειρη, τότε το εργαζόµενο µέσο αποκαλείται «ισεντροπικό» [12,14]. 

Τα «υγρά» εργαζόµενα µέσα είναι παρόµοια µε το νερό, όπου η εκτόνωση από την 

κατάσταση κορεσµένου ατµού οδηγεί στη συµπύκνωση του µέσου. Αντιθέτως στα «ξηρά» 

και στα «ισεντροπικά» µέσα οποιαδήποτε εκτόνωση κορεσµένου ατµού οδηγεί σε 

υπέρθερµο ατµό. Η προηγούµενη επισήµανση είναι σηµαντική για την επιλογή του είδους 

του εκτονωτή στον κύκλο Rankine. Έτσι, τα «υγρά» µέσα είναι «ακατάλληλα» για στρόβιλο 

εκτόνωσης διότι υπάρχει περίπτωση δηµιουργίας συµπυκνωµάτων στα πτερύγια του [12].  

Στο σχήµα 8-5 απεικονίζονται οι καµπύλες κορεσµού διαφόρων µέσων σε διάγραµµα 

θερµοκρασίας-εντροπίας. Συγκεκριµένα, οι καµπύλες a και b αντιστοιχούν σε «υγρά» µέσα, 

οι καµπύλες c και e σε «ξηρά» και η καµπύλη d ανήκει σε «ισεντροπικό» εργαζόµενο µέσο. 

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 8-5, όταν ο κύκλος Rankine χρησιµοποιεί «ξηρό» ή 

«ισεντροπικό» µέσο είναι η εφικτή η χρήση ανακοµιστή θερµότητας διότι υπάρχει πάντοτε 

διαθέσιµη θερµότητα από τον υπέρθερµο ατµό στην έξοδο του εκτονωτή. 

 

 

Σχήµα 8-5 Καµπύλες Κορεσµού ∆ιαφόρων Οργανικών Μέσων [12].  

 

8.4 Θερµοδυναµικές και Ρευστοµηχανικές Ιδιότητες Εργαζόµενου 

Μέσου του Κύκλου Rankine 

Οι ρευστοµηχανικές και θερµοδυναµικές ιδιότητες του εργαζόµενου µέσου του κύκλου 

Rankine υπολογίζονται µε τη χρήση υποµοντέλου, που ενσωµατώνεται στον κύριο 

αλγόριθµο της προσοµοίωσης. Βάση του υποµοντέλου αυτού αποτελεί η ηλεκτρονική 

βιβλιοθήκη Refprop του ΝΙST (National Institute of Standard and Technology) [23,24] και 

αποτελείται από ένα σύνολο υπορουτινών. Το συγκεκριµένο υποµοντέλο χρησιµοποιεί 

κωδική ονοµασία για κάθε εργαζόµενο µέσο η οποία δίνεται σε εξωτερικό αρχείο εισόδου.  
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Στην εκκίνηση της προσοµοίωσης υπολογίζονται τα ακόλουθα χαρακτηριστικά µεγέθη του 

εργαζόµενου µέσου: 

� Η µέγιστη Τmax και η ελαχίστη Tmin θερµοκρασία του εργαζόµενου µέσου, που 

προσδιορίζουν το πεδίο τιµών της θερµοκρασίας, όπου λειτουργεί η 

ηλεκτρονική βιβλιοθήκη Refprop και κατά συνέπεια το µοντέλο της 

προσοµοίωσης. 

� Το µοριακό βάρος του εργαζόµενου µέσου.  

� Η θερµοκρασία TCR και η πίεση PCR στο κρίσιµο σηµείο του εργαζόµενου µέσου. 

Όταν ο κύκλος Rankine λειτουργεί στην υποκρίσιµη περιοχή τότε η πίεση του 

µέσου και η θερµοκρασία κορεσµού αποκτούν τιµές µικρότερες από τις 

αντίστοιχες του κρίσιµου σηµείου.  

Για τη διαχείριση της ηλεκτρονικής βιβλιοθήκης Refprop ο αλγόριθµος του υποµοντέλου 

επιµερίζεται ανάλογα µε τις ανεξάρτητες µεταβλητές, που χρησιµοποιούνται. Έτσι, η πρώτη 

ανεξάρτητη µεταβλητή είναι η πίεση και η δεύτερη είναι είτε η ξηρότητα είτε η θερµοκρασία 

είτε η εντροπία είτε η ενθαλπία. Τα µεγέθη της πίεσης και της ξηρότητας χρησιµοποιούνται 

αποκλειστικά στον υπολογισµό των ιδιοτήτων στις καµπύλες κορεσµού του µέσου. Στη 

διφασική περιοχή, τα µεγέθη υπολογίζονται από τις αντίστοιχες τιµές στην κατάσταση 

κορεσµού µε βάση τον κανόνα του µοχλού [16].  

Τα µεγέθη, που υπολογίζονται από το υποµοντέλο Refprop, είναι η ενθαλπία, η εντροπία, 

η θερµοκρασία, η πυκνότητα, η θερµική αγωγιµότητα, η ειδική θερµοχωρητικότητα υπό 

σταθερή πίεση και το ιξώδες ανάλογα µε τις γνωστές παραµέτρους. Οι ιδιότητες του µέσου 

υπολογίζονται αρχικά για τις καταστάσεις κορεσµένου υγρού και ατµού σε όλο το φάσµα 

τιµών της πίεσης λειτουργίας του κύκλου Rankine. Οµοίως διεξάγονται οι υπολογισµοί στην 

υπέρθερµη περιοχή σε κάθε τιµή της πίεσης και για τουλάχιστον 10 διαφορετικές τιµές της 

θερµοκρασίας. Στη συνέχεια το µοντέλο προσοµοίωσης από τις υπολογισµένες τιµές κάθε 

ιδιότητας και στην εκάστοτε τιµή της πίεσης εκτιµά το αντίστοιχο πολυώνυµο προσέγγισης. Η 

διαδικασία επαναλαµβάνεται στην περιοχή του υπόψυκτου υγρού.  

Με αυτό τον τρόπο σε κάθε τιµή της πίεσης και για κάθε µέγεθος του εργαζόµενου µέσου 

του κύκλου Rankine, το µοντέλο προσοµοίωσης αντιστοιχίζει ένα ζεύγος τιµών για την 

κατάσταση κορεσµού, καθώς και δυο πολυώνυµα 10ου βαθµού για την υπόψυκτη και την 

υπέρθερµη περιοχή.  

Η δηµιουργία πολυωνυµικών εκφράσεων για την προσέγγιση των ιδιοτήτων του 

εργαζόµενου µέσου στην υπέρθερµη και υπόψυκτη περιοχή στοχεύει στη βελτίωση της 

ταχύτητας εκτέλεσης της προσοµοίωσης, καθώς µε αυτόν τον τρόπο η ηλεκτρονική 

βιβλιοθήκη καλείται ελάχιστες φορές από το µοντέλο προσοµοίωσης.  
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8.5 Θερµοδυναµικές και Ρευστοµηχανικές Ιδιότητες του Καυσαερίου 

και του Αέρα 

Το µοντέλο προσοµοίωσης του κύκλου Rankine υπολογίζει τις ιδιότητες του αέρα 

υπερπλήρωσης και του καυσαερίου του κινητήρα Diesel µε βάση τις αναλυτικές εκφράσεις 

[25], που χρησιµοποιεί το µονοζωνικό µοντέλο προσοµοίωσης του κινητήρα (βλ. Κεφ. 2). Η 

µοναδική διαφορά στην υπολογιστική διαδικασία είναι η χρήση βοηθητικής υπορουτίνας για 

την εκτίµηση της σύστασης του µίγµατος του καυσαερίου από το λόγο αέρα-καυσίµου σε 

κάθε φορτίο του κινητήρα Diesel.  

8.6 Υπολογιστική ∆ιαδικασία του Μοντέλου Προσοµοίωσης 

Η βασικότερη ιδιοµορφία της προσοµοίωσης του κύκλου Rankine έγκειται στο γεγονός ότι 

τα µόνα γνωστά δεδοµένα της ανάλυσης προέρχονται από τον κινητήρα Diesel. 

Συγκεκριµένα, είναι γνωστές οι τιµές της θερµοκρασίας, της πίεσης και της παροχής µάζας 

του κύριου και του ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου, καθώς και του αέρα 

υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel. Μια άλλη δυσκολία της ανάλυσης είναι οι 

µεταβαλλόµενες συνθήκες λειτουργίας του κύκλου Rankine λόγω της µεταβολής του φορτίου 

του κινητήρα Diesel, που συνεπάγεται αλλαγή στα ποσά της διαθέσιµης θερµότητας του 

καυσαερίου και του αέρα. Οι συνθήκες λειτουργίας του κύκλου Rankine είναι άγνωστες. 

Στόχος αυτής της ανάλυσης είναι να εκτιµηθούν οι διαστάσεις των χρησιµοποιούµενων 

εναλλακτών θερµότητας ικανοποιώντας όλους εκείνους τους αναγκαίους περιορισµούς για 

την εγκατάσταση του συστήµατος Rankine σε βαρύ όχηµα. Ο δεύτερος στόχος είναι να 

βρεθεί σε κάθε σηµείο λειτουργίας του κινητήρα Diesel ο βέλτιστος κύκλος Rankine 

προκειµένου να επιτευχθεί ο µέγιστος βαθµός απόδοσης της εγκατάστασης.  

Είναι απαραίτητο να επισηµανθεί ότι στην παρούσα διδακτορική διατριβή ο βαθµός 

απόδοσης του εκτονωτή και της αντλίας του κύκλου Rankine θεωρείται σταθερός και ίσος µε 

85% σε όλες τις εξεταζόµενες περιπτώσεις. 

Ο αλγόριθµος της προσοµοίωσης ξεκινά µε την εισαγωγή των δεδοµένων και τον 

υπολογισµό των θερµοδυναµικών και ρευστοµηχανικών ιδιοτήτων του εργαζόµενου µέσου. 

Στη συνέχεια υπολογίζονται οι εναλλάκτες θερµότητας του συστήµατος στο σηµείο 

λειτουργίας του κινητήρα Diesel µε τη µεγαλύτερη αποβαλλόµενη θερµική ενέργεια στο 

περιβάλλον, δηλαδή µε τις µεγαλύτερες τιµές της παροχής µάζας και της θερµοκρασίας του 

καυσαερίου. Βασικός στόχος της υπολογιστικής διαδικασίας είναι ο συµβιβασµός ανάµεσα 

στην ελαχιστοποίηση του µεγέθους των εναλλακτών θερµότητας και τη µεγιστοποίηση της 

παραγωγής ισχύος από τον κύκλο Rankine.  
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Τα όρια, που υιοθετούνται για τα µήκη των εναλλακτών θερµότητας του κύριου και του 

ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου, είναι 1m και 0.5m αντίστοιχα. Για τους 

εναλλάκτες θερµότητας του ανακοµιστή και του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel το 

µέγιστο µήκος λαµβάνεται 0.5m.  

Οι αναλυτικές σχέσεις, που χρησιµοποιούνται για την εκτίµηση του µεγέθους και την 

περιγραφή της λειτουργίας των εναλλακτών θερµότητας, αναλύονται στο επόµενο κεφάλαιο. 

Ο αλγόριθµος της υπορουτίνας υπολογισµού των εναλλακτών θερµότητας του συστήµατος 

είναι παρόµοιος µε τον αντίστοιχο της προσοµοίωσης της λειτουργίας του κύκλου Rankine. 

Η προσοµοίωση της λειτουργίας του κύκλου Rankine σε κάθε φορτίο του κινητήρα Diesel 

βασίζεται στη µεταβολή των ακόλουθων δυο παραµέτρων: 

� Στην υψηλή πίεση PH του κύκλου Rankine, η οποία µεταβάλλεται από την 

ελάχιστη τιµή PH,min µέχρι και µια µέγιστη τιµή PH,max. Οι οριακές τιµές PH,min, 

PH,max και το βήµα µε το οποίο αυξάνεται το µέγεθος της υψηλής πίεσης PH 

εισάγονται από εξωτερικό αρχείο. Η ελάχιστη τιµή της πίεσης PH πρέπει να είναι 

τουλάχιστον 2 φορές µεγαλύτερη από την χαµηλή πίεση PL για να είναι εφικτή η 

λειτουργία του εκτονωτή. Όταν σε κάποιο εργαζόµενο µέσο η ελάχιστη τιµή της 

πίεσης PH δεν ικανοποιεί τον προηγούµενο περιορισµό τότε η οριακή τιµή PH,min 

αυξάνεται. Στην περίπτωση που η κρίσιµη πίεση του εργαζόµενου µέσου είναι 

µικρότερη της µέγιστης τιµής της υψηλής πίεσης, τότε η οριακή τιµή PH,max 

αναπροσαρµόζεται ώστε να ισούται µε την κρίσιµη πίεση PCR.  

� Στη θερµοκρασία Twfin_exp του υπέρθερµου εργαζόµενου µέσου στην υψηλή 

πίεση PH πριν την είσοδο στον εκτονωτή, η οποία µεταβάλλεται από την 

ελάχιστη τιµή Twfin_exp,min µέχρι και τη µέγιστη τιµή Twfin_exp,max. Η θερµοκρασία 

Twfin_exp αυξάνεται κάθε φορά κατά 0.1 oC.  

Η ελάχιστη τιµή Twfin_exp,min της θερµοκρασίας του µέσου πριν την εκτόνωση µεταβάλλεται 

µε την τιµή της υψηλής πίεσης PH και υπολογίζεται ώστε το εργαζόµενο µέσο µετά την 

ισεντροπική εκτόνωση του να βρίσκεται στην υπέρθερµη περιοχή ή στην καµπύλη 

κορεσµένου ατµού. Η µεταβλητή µε την οποία ελέγχεται η ικανοποίηση αυτού του 

περιορισµού είναι η ξηρότητα «x». Έτσι, η Twfin_exp,min αντιστοιχεί στη µικρότερη τιµή της 

θερµοκρασίας Twfin_exp για την οποία το µέγεθος της ξηρότητας του εργαζόµενου µέσου µετά 

την εκτόνωση του γίνεται ίσο µε τη µονάδα. 

Η ηλεκτρονική βιβλιοθήκη Refprop υπολογίζει τις ρευστοµηχανικές και θερµοδυναµικές 

ιδιότητες κάθε εργαζόµενου µέσου σε συγκεκριµένο πεδίο τιµών της θερµοκρασίας. Η 

µέγιστη τιµή της θερµοκρασίας του µέσου για την ηλεκτρονική βιβλιοθήκη συµβολίζεται µε 

Tmax. Η οριακή τιµή Twfin_exp,max ισούται µε τη µέγιστη δυνατή τιµή Τmax της θερµοκρασίας του 

εργαζόµενου µέσου.  
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Η χαµηλή πίεση PL του κύκλου Rankine, στην οποία γίνεται η συµπύκνωση του 

εργαζόµενου µέσου και αποβάλλεται θερµότητα στο περιβάλλον υπολογίζεται ώστε η 

αντίστοιχη θερµοκρασία TL στη διφασική περιοχή να είναι µεγαλύτερη από τη θερµοκρασία 

περιβάλλοντος κατά 20oC. Η ικανοποίηση αυτού του περιορισµού είναι απαραίτητη για να 

εξασφαλισθεί η αποβολή θερµότητας από το συµπυκνωτή του κύκλου Rankine στο 

περιβάλλον.  

Σε κάθε ζεύγος τιµών της υψηλής πίεσης PH και της θερµοκρασίας Twfin_exp αντιστοιχεί ένας 

διαφορετικός κύκλος Rankine, στον οποίο εκτελείται ο αλγόριθµος, που περιγράφεται 

ακολούθως. Η διαδικασία υπολογισµού ξεκινά από την κατάσταση του εργαζόµενου µέσου 

στην υπέρθερµη περιοχή πριν την εκτόνωση και κατευθύνεται προς την κατάσταση του 

υπόψυκτου υγρού. Συνεπώς, η πορεία υπολογισµού ακολουθεί την κατεύθυνση της ροής του 

καυσαερίου.  

Στο σχήµα 8-6 δίνεται µια τυπική απεικόνιση της εγκατάστασης του συστήµατος του 

κύκλου Rankine, όπως αυτή αντιµετωπίζεται από το µοντέλο προσοµοίωσης. Έτσι, όπως 

φαίνεται στο σχήµα 8-6, ο εναλλάκτης του κύριου ρεύµατος καυσαερίου χωρίζεται νοητά από 

το µοντέλο προσοµοίωσης σε τρία διαφορετικά τµήµατα: τον προθερµαντήρα, τον 

ατµοποιητή και τον υπερθερµαντήρα.  

 

• Ανάκτηση της Θερµότητας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου: 

Στην περίπτωση, που υπάρχει µόνο το κύριο καυσαέριο προς εκµετάλλευση η διαδικασία 

υπολογισµού είναι η ακόλουθη. Ο υπολογισµός ξεκινά µε την παράµετρο της θερµοκρασίας 

Texh_ASUP του καυσαερίου µετά την υπερθέρµανση του εργαζόµενου µέσου. Η ελάχιστη τιµή 

της θερµοκρασίας αυτής υπολογίζεται µε βάση τον ακόλουθο περιορισµό για την επίτευξη 

συναλλαγής θερµότητας (Pinch Point) [7]:  

o
exh _ ASUP,min wf _ AHEXT T 10 C= +    (8.17) 

Η θερµοκρασία Texh_ASUP αυξάνεται µε βήµα 0.1οC µέχρι να επιτευχθεί η µέγιστη τιµή, που 

είναι: o
exh _ ASUP,max exh _ inT T 5 C= − . 

Στη συνέχεια υπολογίζεται η παροχή της µάζας του εργαζόµενου µέσου από τη σχέση: 

    
( )

( )
exh pexh exh _ in exh_ ASUP

wf
wf _ AHEX wf _ SAT _ VAP

m c T T
m

h h

−
=

−

ɺ
ɺ     (8.18) 

Ακολούθως, εκτιµάται η επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας Asup του υπερθερµαντήρα [7-

10,17,18]:  

     sup
sup

sup lm,cf,sup

Q
A

U ∆T
=

ɺ

     (8.19) 
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όπου Usup και ∆Tlm,cf,sup είναι ο ολικός συντελεστής µετάδοσης θερµότητας και η µέση 

λογαριθµική διαφορά θερµοκρασίας αντίστοιχα. Η υπολογισµένη επιφάνεια του 

υπερθερµαντήρα Asup πρέπει να είναι µικρότερη από την ολική επιφάνεια συναλλαγής 

θερµότητας Atot του εναλλάκτη.  

      sup totA A<      (8.20) 
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ΑΕΡΟΣ

ΑΝΑΚΟΜΙΣΤΗΣ
ΘΕΡΜΟΤΗΤΑΣ

TwfARECUP,VAP

TwfARECUP,LIQ

TAIR_in

TAIR_out

∆ΙΦΑΣΙΚΗ ΠΕΡΙΟΧΗ-
ΥΠΕΡΘΕΡΜΟΣ ΑΤΜΟΣ
ΥΠΟΨΥΚΤΟ ΥΓΡΟ
ΚΑΥΣΑΕΡΙΟ

ΑΕΡΑΣ

 

Σχήµα 8-6 Τυπική Απεικόνιση της Εγκατάστασης του Κύκλου Rankine όπως αυτός 
αντιµετωπίζεται από το Μοντέλο Προσοµοίωσης. 

 

Στη συνέχεια βρίσκεται η θερµοκρασία του καυσαερίου Texh_AEVAP στην έξοδο του 

ατµοποιητή: 

   
( )wf wf _ SAT _ VAP wf _ SAT _LIQ

exh _ AEVAP exh _ ASUP
exh pexh

m h h
T T

m c

−
= −

ɺ

ɺ
  (8.21) 

Η τιµή της θερµοκρασίας Texh_AEVAP πρέπει να ικανοποιεί τον ακόλουθο περιορισµό για τη 

συναλλαγή θερµότητας: 

     o
exh _ AEVAP HT T 10 C≥ +     (8.22) 

Η επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας Aevap υπολογίζεται από τη σχέση: 

     evap
evap

evap lm,cf,evap

Q
A

U ∆T
=

ɺ

    (8.23) 
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όπου Uevap και ∆Tlm,cf,evap είναι ο ολικός συντελεστής µετάδοσης θερµότητας και η µέση 

λογαριθµική διαφορά θερµοκρασίας του ατµοποιητή αντίστοιχα. Η επιφάνεια αυτή πρέπει να 

ικανοποιεί την ανισότητα: 

     evap tot supA A A< −      (8.24) 

Ακολουθεί στη συνέχεια ο υπολογισµός της θερµοκρασίας του καυσαερίου Texh_out στην 

έξοδο του προθερµαντήρα, δηλαδή του εναλλάκτη θερµότητας: 

    
( )wf wf _ SAT _LIQ wf _BHEX

exh _ out exh _ AEVAP
exh pexh

m h h
T T

m c

−
= −

ɺ

ɺ
  (8.25) 

όπου πρέπει να ισχύει: 

     o
exh _ out HT T 10 C≥ +      (8.26) 

Η επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας Apreh για τον προθερµαντήρα είναι: 

     preh
preh

preh lm,cf,preh

Q
A

U ∆T
=

ɺ

     (8.27) 

όπου Upreh και ∆Tlm,cf,preh είναι ο ολικός συντελεστής µετάδοσης θερµότητας και η µέση 

λογαριθµική διαφορά θερµοκρασίας του προθερµαντήρα αντίστοιχα. Η επιφάνεια αυτή 

πρέπει να ικανοποιεί τον περιορισµό: 

     preh tot sup evapA A A A≤ − −     (8.28) 

 

• Ανάκτηση της Θερµότητας του Κύριου και Ανακυκλοφορούντος Καυσαερίου: 

Στην περίπτωση που εξετάζεται η ταυτόχρονη αξιοποίηση του κύριου και του 

ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου, τότε η προαναφερόµενη διαδικασία υπολογισµού 

τροποποιείται. Συγκεκριµένα, η εκµετάλλευση της θερµότητας του δευτερεύοντος ρεύµατος 

καυσαερίου γίνεται σε έναν ξεχωριστό εναλλάκτη, που υπερθερµαίνει το εργαζόµενο µέσο 

του κύκλου µέχρι να εισέλθει στον εκτονωτή. Η χαµηλή τιµή της θερµοκρασίας του κύριου 

ρεύµατος καυσαερίου περιορίζει την υπερθέρµανση του εργαζόµενου µέσου, όταν το µέσο 

παρουσιάζει υψηλές θερµοκρασίες στην υπέρθερµη περιοχή. Η υπέρβαση αυτού του 

περιορισµού γίνεται µε την αξιοποίηση της θερµότητας του EGR για την υπερθέρµανση του 

εργαζόµενου µέσου λόγω της υψηλής θερµοκρασίας του ανακυκλοφορούντος ρεύµατος 

καυσαερίου.  

Ο υπολογισµός ξεκινά µε την εύρεση της τιµής της θερµοκρασίας του ανακυκλοφορούντος 

καυσαερίου TEGR_out στην έξοδο του αντίστοιχου εναλλάκτη θερµότητας. Η θερµοκρασία 

TEGR_out βρίσκεται από το συνδυασµό της σχέσης 8.5 για τη θερµότητα EGRQɺ , που 

απορροφάται από το ρεύµα του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, και της σχέσης:  
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     EGR EGR EGR lm,cf,EGRQ U A ∆T=ɺ     (8.29) 

όπου UEGR και ∆Tlm,cf,EGR είναι ο ολικός συντελεστής µετάδοσης θερµότητας και η µέση 

λογαριθµική διαφορά θερµοκρασίας του εναλλάκτη θερµότητας του ανακυκλοφορούντος 

ρεύµατος καυσαερίου αντίστοιχα. Η ελάχιστη τιµή της θερµοκρασίας TEGR_out είναι: 

     o
EGR _ out,min wfin _ expT T 10 C= +     (8.30α) 

ενώ η µέγιστη τιµή της είναι: 

     o
EGR _ out,max EGR _ inT T 5 C= − .    (8.30β) 

Ο υπολογισµός της παροχής µάζας του εργαζόµενου µέσου γίνεται από το ισοζύγιο 

θερµότητας στον εναλλάκτη του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, ως ακολούθως: 

     
( )

( )
EGR pEGR EGR _ in EGR _ out

wf
wfin _ exp wf _ΒEGR

m c T T
m

h h

−
=

−

ɺ
ɺ    (8.31) 

Στη συνέχεια ο υπολογισµός ακολουθεί την πορεία, που έχει ήδη περιγραφεί. Η µόνη 

διαφοροποίηση είναι ότι ο εναλλάκτης θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου 

ενδέχεται να καλύπτει τµήµα της ατµοποίησης του εργαζόµενου µέσου, οπότε το κύριο 

ρεύµα καυσαερίου δεν υπερθερµαίνει το εργαζόµενο µέσο αλλά αναλαµβάνει το υπόλοιπο 

µέρος της ατµοποίησης του µέσου. 

 

• Ανάκτηση της Θερµότητας του Κύριου και Ανακυκλοφορούντος Καυσαερίου και του 

Αέρα Υπερπλήρωσης του Κινητήρα στην Έξοδο του Συµπιεστή: 

Όταν ο κύκλος Rankine αξιοποιεί και τµήµα της συναλλασσόµενης θερµότητας στο ψυγείο 

του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα, τότε οι υπολογισµοί της προθέρµανσης του 

εργαζόµενου µέσου τροποποιούνται και προσοµοιώνεται η λειτουργία του καινούργιου 

εναλλάκτη θερµότητας του αέρα, που αποτελεί πλέον τµήµα του συστήµατος Rankine. Οι 

τιµές της θερµοκρασίας του αέρα υπερπλήρωσης στην είσοδο του ψυγείου, οι οποίες 

δόθηκαν στον πίνακα 3-4 για τον «κινητήρα B», είναι µικρότερες αρκετά από τις αντίστοιχες 

τιµές του κύριου και ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου. Έτσι, η διασφάλιση της 

µεταφοράς θερµότητας από τον αέρα υπερπλήρωσης στο εργαζόµενο µέσο του κύκλου 

Rankine σε όλα τα σηµεία λειτουργίας της εγκατάστασης επιτυγχάνεται µε τη χρήση του 

ψυγείου αέρος για την προθέρµανση του µέσου µετά την έξοδο του από την αντλία. 

Συνεπώς, το εργαζόµενο µέσο εξέρχεται από την αντλία και εισάγεται απευθείας στον 

εναλλάκτη θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel, δηλαδή η ενθαλπία 

του εργαζόµενου µέσου είναι: 

     wf _ΒAC wfout _pumph h=      (8.32) 

Το εργαζόµενο µέσο έχει την ίδια θερµοκρασία κατά την έξοδο του από τον εναλλάκτη 

θερµότητας του αέρα και την είσοδο του στον εναλλάκτη θερµότητας του καυσαερίου. Έτσι, 
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το µοντέλο προσοµοίωσης υπολογίζει τη θερµοκρασία του αέρα TAIR_out και τη θερµοκρασία 

του εργαζόµενου µέσου Twf_BHEX στην έξοδο του εναλλάκτη θερµότητας του αέρα. Η ελάχιστη 

τιµή της θερµοκρασίας του αέρα ΤAIR_out είναι:  

     o
AIR _ out,min wf _BHEXT T 10 C= +     (8.33) 

Οι τιµές των αγνώστων θερµοκρασιών TAIR_out και Twf_BHEX υπολογίζονται από την επίλυση 

του συστήµατος των ακόλουθων εξισώσεων: 

    
( )AIR pAIR AIR _ in AIR _ out

wf _BHEX wf _ΒAC
wf

m c T T
h h

m

−
= +

ɺ

ɺ
  (8.34) 

     AC AC AC lm,cf,ACQ U A ∆T=ɺ     (8.35) 

όπου UAC και ∆Tlm,cf,AC είναι ο ολικός συντελεστής µετάδοσης θερµότητας και η µέση 

λογαριθµική διαφορά θερµοκρασίας του ψυγείου του αέρα αντίστοιχα. 

Μια άλλη διαφοροποίηση στην υπολογιστική διαδικασία είναι η περίπτωση ύπαρξης 

ανακοµιστή θερµότητας για τη βελτίωση του θερµοδυναµικού βαθµού απόδοσης του κύκλου 

Rankine. Ο ανακοµιστής θερµότητας χρησιµοποιείται για την προθέρµανση του εργαζόµενου 

µέσου µόλις αυτό εξέλθει από την αντλία του συστήµατος. Όπως αναφέρθηκε 

προηγουµένως, η ανακοµιδή θερµότητας είναι εφικτή µόνο στη περίπτωση, που το 

εργαζόµενο µέσο µετά την εκτόνωση του βρίσκεται στην υπέρθερµη περιοχή. 

Επιπροσθέτως, για την επίτευξη της µετάδοσης θερµότητας, η θερµοκρασία TwfARECUP,VAP του 

εργαζόµενου µέσου µετά τον ανακοµιστή πρέπει να έχει ελάχιστη τιµή ίση µε: 

     o
wfARECUP,VAP,min wfout _pumpT T 10 C= +    (8.36) 

Οι άγνωστες µεταβλητές είναι η θερµοκρασία TwfARECUP,VAP του θερµού ρεύµατος και η 

θερµοκρασία TwfARECUP,LIQ του ψυχρού ρεύµατος στην έξοδο του ανακοµιστή θερµότητας. Η 

επίλυση του συστήµατος των δυο ακόλουθων εξισώσεων οδηγεί στον υπολογισµό των 

αγνώστων TwfARECUP,VAP και TwfARECUP,LIQ.  

    wfout _ exp wfARECUP,VAP wfARECUP,LIQ wfout _pumph h h h− = −   (8.37) 

   RECUPERATOR RECUPERATOR RECUPERATOR lm,cf,RECUPERATORQ U A ∆T=ɺ   (8.38) 

Στην περίπτωση συνύπαρξης εναλλάκτη θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης και 

ανακοµιστή θερµότητας, οι παραπάνω υπολογισµοί διαφοροποιούνται ως προς την 

ακόλουθη συνθήκη:  

     wf _ΒAC wfARECUP,LIQh h=      (8.39) 

Συνεπώς, το υγρό εργαζόµενο µέσο προθερµαίνεται αρχικά στον ανακοµιστή θερµότητας και 

εισάγεται απευθείας στον εναλλάκτη θερµότητας του αέρα για περαιτέρω προθέρµανση. 

Με το τέλος της προαναφερόµενης διαδικασίας είναι γνωστή η τιµή της παροχής µάζας 

του εργαζόµενου µέσου και η µεταβολή της θερµοκρασίας του κύριου και 
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ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, καθώς και του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα στους 

αντίστοιχους εναλλάκτες θερµότητας. Σε κάθε τιµή της πίεσης PH και της θερµοκρασίας 

Twfin_exp υπολογίζεται η «καθαρή» παραγόµενη ισχύς PowerRC του κύκλου Rankine από τη 

σχέση: 

   ( )RC exp pump RC exh EGR ACPower Power Power Eff Q Q Q= − = + +ɺ ɺ ɺ  (8.40) 

όπου η απαιτούµενη ισχύς Powerpump για την αντλία προέρχεται από την παραγόµενη ισχύ  

Powerexp στον εκτονωτή του κύκλου Rankine. 

Όταν ολοκληρωθεί ο υπολογισµός σε όλες τις τιµές των παραµέτρων PH και Twfin_exp, τότε 

κριτήριο επιλογής του βέλτιστου κύκλου Rankine είναι η µέγιστη παραγόµενη ισχύς PowerRC 

του κύκλου. Έτσι, το µοντέλο προσοµοίωσης βρίσκει σε κάθε σηµείο λειτουργίας του 

κινητήρα Diesel το βέλτιστο κύκλο Rankine και τις αντίστοιχες παραµέτρους λειτουργίας. Στη 

συνέχεια εκτιµάται η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου της εγκατάστασης και η 

συνολική ισχύς που παράγεται.  

Τέλος, στα σχήµατα 8-7 έως και 8-16 παρατίθενται τα διαγράµµατα ροής του 

υπολογιστικού µοντέλου του κύκλου Rankine, που παρουσιάστηκε σε αυτό το κεφάλαιο. 

Όπως φαίνεται στα παρακάτω διαγράµµατα, οι υπορουτίνες υπολογισµού των εναλλακτών 

θερµότητας και της προσοµοίωσης της λειτουργίας του κύκλου Rankine χωρίζονται σε δυο 

ξεχωριστά τµήµατα ανάλογα µε το αν χρησιµοποιείται η θερµότητα του ανακυκλοφορούντος 

καυσαερίου. Η διαδικασία προσοµοίωσης των εναλλακτών θερµότητας δίνεται συνοπτικά 

στα ακόλουθα διαγράµµατα ροής αλλά παρουσιάζεται αναλυτικά στο επόµενο κεφάλαιο. 
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ΕΝΑΡΞΗ

IFLUID<NFLUID

ΤΕΛΟΣ

IFLUID=IFLUID+1

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ
ΜΕΓΕΘΟΥΣ & ΒΑΡΟΥΣ
ΤΟΥ ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ
ΚΑΥΣΑΕΡΙΩΝ

ΛΕΙΤΟΥΡΓΙΑ ΚΥΚΛΟΥ
RANKINE  -
ΕΠΙΛΟΓΗ ΤΟΥ

ΒΕΛΤΙΣΤΟΥ ΚΥΚΛΟΥ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

IFLUID=1

ΑΠΟΤΕΛΕΣΜΑΤΑ
ΜΟΝΤΕΛΟΥ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΘΕΡΜΟ∆ΥΝΑΜΙΚΩΝ
ΚΑΙ ΡΕΥΣΤΟΜΗΧΑΝΙΚΩΝ Ι∆ΙΟΤΗΤΩΝ

ΓΙΑ ΤΟ ΕΡΓΑΖΟΜΕΝΟ ΜΕΣΟ
1

2

4

ΤΟ IFLUID ΕΙΝΑΙ ΕΝΑΣ ΜΕΤΡΗΤΗΣ
ΠΟΥ ΑΝΤΙΣΤΟΙΧΕΙ ΣΕ ΚΑΘΕ

ΕΞΕΤΑΖΟΜΕΝΟ ΕΡΓΑΖΟΜΕΝΟ
ΜΕΣΟ

ΣΥΝΘΗΚΕΣ ΛΕΙΤΟΥΡΓΙΑΣ ΤΟΥ
ΚΙΝΗΤΗΡΑ (ΦΟΡΤΙΟ, ΣΤΡΟΦΕΣ,
ΙΣΧΥΣ, ΘΕΜΟΚΡΑΣΙΑ ΚΑΙ ΠΑΡΟΧΗ

ΚΑΥΣΑΕΡΙΟΥ ΚΑΙ EGR)

∆Ε∆ΟΜΕΝΑ ΓΙΑ ΕΚΤΟΝΩΤΗ, ΑΝΤΛΙΑ ΚΑΙ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ ΚΑΥΣΑΕΡΙΩΝ

IEGR=0

3

IEGR=0

5

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

 

Σχήµα 8-7 Κύριο ∆ιάγραµµα Ροής του Μοντέλου Προσοµοίωσης.  
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ΕΝΑΡΞΗ

ΚΟΡΕΣΜΕΝΕΣ
ΣΥΝΘΗΚΕΣ

ΥΠΕΡΘΕΡΜΗ
ΠΕΡΙΟΧΗ ΜΕΤΑ
ΤΗΝ ΕΚΤΟΝΩΣΗ
ΣΤΗΝ ΧΑΜΗΛΗ

ΠΙΕΣΗ PL

ΥΠΕΡΘΕΡΜΗ
ΠΕΡΙΟΧΗ

REFPROP (IREGION=0)

REFPROP
(IREGION=1)

REFPROP
(IREGION=2)

1Α

ΕΠΙΛΟΓΗ ΟΡΙΩΝ ΠΙΕΣΗΣ PH,min ΚΑΙ
PH,max ΚΑΙ ΟΡΙΩΝ ΘΕΡΜΟΚΡΑΣΙΑΣ

Twfin_exp,min KAI Twfin_exp,max

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΤΩΝ ΤΗ, H,CP, k, µ, ρ, S
ΓΙΑ ΤΙΣ ΣΥΝΘΗΚΕΣ ΚΟΡΕΣΜΕΝΟΥ

ΑΤΜΟΥ ΚΑΙ ΥΓΡΟΥ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΤΩΝ H,CP, k, µ, ρ, S
ΓΙΑ ΤΙΣ ΣΥΝΘΗΚΕΣ ΥΠΕΡΘΕΡΜΟΥ

ΑΤΜΟΥ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΤΩΝ CP,T, k, µ, ρ, H
ΓΙΑ ΤΙΣ ΣΥΝΘΗΚΕΣ ΥΠΕΡΘΕΡΜΟΥ

ΑΤΜΟΥ

PH=PH,min

PH=PH+DP PH>PH,max

PH=PH,min

PH=PH+DP

Twfin_exp>Twfin_exp,max

Twfin_exp=Twfin_exp+DT

PH>PH,max

Twfin_exp=Twfin_exp,min

PH=PH,min

PH=PH+DP PH>PH,max

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

∆ΗΜΙΟΥΡΓΙΑ
ΠΟΛΥΩΝΥΜΩΝ
7ου ΒΑΘΜΟΥ

1B

8

8

8

 

Σχήµα 8-8 ∆ιάγραµµα Ροής της Υπορουτίνας Υπολογισµού Ιδιοτήτων του Μέσου. 
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ΤΕΛΟΣ

ΥΠΟΨΥΚΤΟ ΥΓΡΟ REFPROP (IREGION=3)

1B

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΤΩΝ CP,T, k, µ, ρ, S  ΓΙΑ
ΤΙΣ ΣΥΝΘΗΚΕΣ ΥΠΟΨΥΚΤΟΥ ΥΓΡΟΥ

PH=PH,min

PH=PH+DP PH>PH,max

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

1A

8

 

Σχήµα 8-9 ∆ιάγραµµα Ροής της Υπορουτίνας Υπολογισµού Ιδιοτήτων του Μέσου. 
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TEGR_out=TEGR_out,min

ΕΝΑΡΞΗ

ΤΕΛΟΣ

PH=PH,max

Twfin_exp=Twfin_exp,min

TEGR_OUT=TEGR_OUT+DT

TEGR_OUT<TEGR_OUTMAX

Twfin_exp=Twfin_exp+DT

Twfin_exp>Twfin_exp,max

PH>PH,min

PH=PH-DP

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ  ΜΗΚΟΥΣ LEGR &
ΕΠΙΦΑΝΕΙΑΣ ΣΥΝΑΛΛΑΓΗΣ ΤΟΥ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ  ΤΟΥ  EGR  ΚΑΙ ΤΗΣ

ΠΑΡΟΧΗΣ ΤΟΥ ΕΡΓΑΖΟΜΕΝΟΥ ΜΕΣΟΥ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ  ΜΗΚΟΥΣ  LSUPERH &
ΕΠΙΦΑΝΕΙΑΣ ΣΥΝΑΛΛΑΓΗΣ ΤΟΥ

ΥΠΕΡΘΕΡΜΑΝΤΗΡΑ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ  ΜΗΚΟΥΣ  LEVAP &
ΕΠΙΦΑΝΕΙΑΣ ΣΥΝΑΛΛΑΓΗΣ ΤΟΥ

ΑΤΜΟΠΟΙΗΤΗ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ  ΜΗΚΟΥΣ  LPREH &
ΕΠΙΦΑΝΕΙΑΣ ΣΥΝΑΛΛΑΓΗΣ ΤΟΥ

ΠΡΟΘΕΡΜΑΝΤΗΡΑ

 LEGR >LEGR_MAX

LHEX>LHEX,max

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΠΑΡΑΓΟΜΕΝΗΣ
ΙΣΧΥΟΣ ΤΟΥ ΚΥΚΛΟΥ RANKINE

POWERRC

ΠΑΡΑΓΟΜΕΝΗ ΙΣΧΥΣ
ΤΟΥ ΚΥΚΛΟΥ RANKINE

POWERRC=0

ΕΠΙΛΟΓΗ ΜΕΓΕΘΟΥΣ ΚΑΙ ΒΑΡΟΥΣ ΤΟΥ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ ΩΣΤΕ Η ΠΑΡΑΓΟΜΕΝΗ ΙΣΧΥΣ
ΤΟΥ ΚΥΚΛΟΥ RANKINE ΝΑ ΕΙΝΑΙ ΜΕΓΙΣΤΗ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ
PH,min, PH,max,

Twfin_exp,min,Twfin_exp,max

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

6

6

6

6

2

LHEX=Lpreh+Levap+Lsup

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

IMW=1

IMW=0

 

Σχήµα 8-10 ∆ιάγραµµα Ροής της Υπορουτίνας Υπολογισµού του Εναλλάκτη Θερµότητας του 
Κύριου και του Ανακυκλοφορούντος Ρεύµατος Καυσαερίου. 
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Texh_ASUP=Texh_ASUP,min

ΕΝΑΡΞΗ

ΤΕΛΟΣ

PH=PH,max

Twfin_exp=Twfin_exp,min

Texh_ASUP=Texh_ASUP+DT

Texh_ASUP<TTexh_ASUP,max

Twfin_exp=Twfin_exp+DT

Twfin_exp>Twfin_exp,max

PH>PH,min

PH=PH-DP

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ  ΜΗΚΟΥΣ  Lsup &
ΕΠΙΦΑΝΕΙΑΣ ΣΥΝΑΛΛΑΓΗΣ ΤΟΥ

ΥΠΕΡΘΕΡΜΑΝΤΗΡΑ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ  ΜΗΚΟΥΣ  Levap
& ΕΠΙΦΑΝΕΙΑΣ ΣΥΝΑΛΛΑΓΗΣ

ΤΟΥ ΑΤΜΟΠΟΙΗΤΗ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ  ΜΗΚΟΥΣ  Lpreh &
ΕΠΙΦΑΝΕΙΑΣ ΣΥΝΑΛΛΑΓΗΣ ΤΟΥ

ΠΡΟΘΕΡΜΑΝΤΗΡΑ

LHEX>LHEX_MAX

ΑΛΗΘΗΣ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΠΑΡΑΓΟΜΕΝΗΣ
ΙΣΧΥΟΣ ΤΟΥ ΚΥΚΛΟΥ RANKINE

POWERRC

ΠΑΡΑΓΟΜΕΝΗ ΙΣΧΥΣ ΤΟΥ
ΚΥΚΛΟΥ RANKINE

POWERRC=0

ΕΠΙΛΟΓΗ ΜΕΓΕΘΟΥΣ ΚΑΙ ΒΑΡΟΥΣ ΤΟΥ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ ΩΣΤΕ Η ΠΑΡΑΓΟΜΕΝΗ ΙΣΧΥΣ
ΤΟΥ ΚΥΚΛΟΥ RANKINE ΝΑ ΕΙΝΑΙ ΜΕΓΙΣΤΗ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ
PH,min, PH,max,

Twfin_exp,min,Twfin_exp,max

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

6

6

3

LHEX=Lpreh+Levap+Lsup

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

IMW=1

IMW=0

6

 

Σχήµα 8-11 ∆ιάγραµµα Ροής της Υπορουτίνας Υπολογισµού του Εναλλάκτη Θερµότητας του 
Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου. 
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ΕΝΑΡΞΗ

ΤΕΛΟΣ

PH=PH,max

Twfin_exp=Twfin_exp,min

TEGR_out=TEGR_out+DT

TEGR_out>TEGR_out,max

TEGR_out=TEGR_out,min

Tin_exp=
Tin_exp+DT

Twfin_exp>Twfin_exp,max

PH>PH,min

PH=PH-DP

 ΕΝΑΛΛΑΚΤΗΣ ΤΟΥ EGR

ΑΤΜΟΠΟΙΗΤΗΣ

 IC=0

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

 POWERRC=EffRC(Qexh+QEGR+QAC)

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ
PH,max, PH,min,

Twfin_exp,min,Twfin_exp,max

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ
ΑΛΗΘΗΣ

6

4

 IC=0

 IC=0

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

 IC=0

ΥΠΕΡΘΕΡΜΑΝΤΗΡΑΣ

ΕΥΡΕΣΗ ΒΕΛΤΙΣΤΟΥ ΣΗΜΕΙΟΥ ΛΕΙΤΟΥΡΓΙΑΣ ΤΟΥ ΚΥΚΛΟΥ
ΩΣΤΕ Η ΤΙΜΗ ΤΟΥ POWERRC ΝΑ ΜΕΓΙΣΤΟΠΟΙΗΘΕΙ

6

6

IMW=1

IMW=0

6

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ  EffRC & Qexh & QEGR

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

IC : ΜΕΤΑΒΛΗΤΗ ΕΛΕΓΧΟΥ ΓΙΑ ΤΟΥΣ ΠΕΡΙΟΡΙΣΜΟΥΣ ΤΟΥ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ (ΜΕΓΕΘΟΣ ΚΑΙ ΘΕΡΜΟΚΡΑΣΙΑΚΕΣ ∆ΙΑΦΟΡΕΣ)

ΨΥΓΕΙΟ ΑΕΡΟΣ

  ΠΡΟΘΕΡΜΑΝΤΗΡΑΣ

 IC=0

 IC=0

  ΑΝΑΚΟΜΙΣΤΗΣ
ΘΕΡΜΟΤΗΤΑΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

7

7

 POWERRC=0

 IREGEN=1

 IAC=1
ΑΛΗΘΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

 

Σχήµα 8-12 ∆ιάγραµµα Ροής της Υπορουτίνας Υπολογισµού του Συστήµατος Rankine µε 
Ανάκτηση Πρόσθετης Θερµότητας του EGR. 
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ΕΝΑΡΞΗ

ΤΕΛΟΣ

PH=PH,max

Twfin_exp=Twfin_exp,min

Tin_exp=
Tin_exp+DT

Twfin_exp>Twfin_exp,max

PH>PH,min

PH=PH-DP

ΑΤΜΟΠΟΙΗΤΗΣ

 IC=0

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

 POWERRC=EffRC(Qexh+QAC)

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ
PH,max, PH,min,

Twfin_exp,min,Twfin_exp,max

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ
ΑΛΗΘΗΣ

5

 IC=0

 IC=0

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΥΠΕΡΘΕΡΜΑΝΤΗΡΑΣ

ΕΥΡΕΣΗ ΒΕΛΤΙΣΤΟΥ ΣΗΜΕΙΟΥ ΛΕΙΤΟΥΡΓΙΑΣ ΤΟΥ ΚΥΚΛΟΥ
ΩΣΤΕ Η ΤΙΜΗ ΤΟΥ POWERRC ΝΑ ΜΕΓΙΣΤΟΠΟΙΗΘΕΙ

6

6

IMW=1

6

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ  EffRC & Qexh

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

IC : ΜΕΤΑΒΛΗΤΗ ΕΛΕΓΧΟΥ ΓΙΑ ΤΟΥΣ ΠΕΡΙΟΡΙΣΜΟΥΣ ΤΟΥ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ (ΜΕΓΕΘΟΣ ΚΑΙ ΘΕΡΜΟΚΡΑΣΙΑΚΕΣ ∆ΙΑΦΟΡΕΣ)

ΨΥΓΕΙΟ ΑΕΡΟΣ

 IC=0

 IC=0

  ΑΝΑΚΟΜΙΣΤΗΣ
ΘΕΡΜΟΤΗΤΑΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

7

7

 POWERRC=0

 IREGEN=1

 IAC=1

ΑΛΗΘΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

Texh_ASUP=Texh_ASUP+DT

Texh_ASUP>Texh_ASUP,max

Texh_ASUP=Texh_ASUPMIN

  ΠΡΟΘΕΡΜΑΝΤΗΡΑΣ

ΑΛΗΘΗΣ

 

Σχήµα 8-13 ∆ιάγραµµα Ροής της Υπορουτίνας Υπολογισµού του Συστήµατος Rankine χωρίς 
Ανάκτηση Θερµότητας του EGR. 
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ΕΝΑΡΞΗ

ΣΥΝΘΕΣΗ ΜΙΓΜΑΤΟΣ
ΚΑΥΣΑΕΡΙΩΝ

6

Ι∆ΙΟΤΗΤΕΣ ΜΙΓΜΑΤΟΣ
ΚΑΥΣΑΕΡΙΩΝ

ΟΛΙΚΟΣ ΣΥΝΤΕΛΕΣΤΗΣ
ΘΕΡΜΟΠΕΡΑΤΟΤΗΤΑΣ
ΤΟΥ ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

ΜΕΣΗ ΛΟΓΑΡΙΘΜΙΚΗ ∆ΙΑΦΟΡΑ
ΘΕΡΜΟΚΡΑΣΙΩΝ ΣΤΟΝ ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

ΣΥΝΤΕΛΕΣΤΗΣ ∆ΙΟΡΘΩΣΗΣ ΓΙΑ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

ΚΕΛΥΦΟΥΣ-ΣΩΛΗΝΑ

ΣΥΝΤΕΛΕΣΤΗΣ
ΘΕΡΜΙΚΗΣ ΜΕΤΑΦΟΡΑΣ

ΤΟΥ ΚΑΥΣΑΕΡΙΟΥ

ΣΥΝΤΕΛΕΣΤΗΣ ΘΕΡΜΙΚΗΣ
ΜΕΤΑΦΟΡΑΣ ΤΟΥ

ΕΡΓΑΖΟΜΕΝΟΥ ΜΕΣΟΥ ΤΟΥ
ΚΥΚΛΟΥ RANKINE

ΤΕΛΟΣ

IMW=1
ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ
ΠΑΡΟΧΗΣ

ΕΡΓΑΖΟΜΕΝΟΥ ΜΕΣΟΥ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΘΕΡΜΟΚΡΑΣΙΑΣ
ΚΑΥΣΑΕΡΙΟΥ ΣΤΗΝ ΕΞΟ∆Ο ΑΠΟ

ΤΟΝ  ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΕΠΙΦΑΝΕΙΑΣ
ΣΥΝΑΛΛΑΓΗΣ ΘΕΡΜΟΤΗΤΑΣ

ΤΟΥ ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

IMW=1 ΓΙΑ ΤΟΝ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ ΤΟΥ EGR

IMW=0 ΓΙΑ ΤΟΝ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ ΤΩΝ
ΚΑΥΣΑΕΡΙΩΝ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΜΗΚΟΥΣ ΤΟΥ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

1

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΠΤΩΣΗΣ ΠΙΕΣΗΣ
ΣΤΗ ΘΕΡΜΗ ΚΑΙ ΨΥΧΡΗ
ΠΛΕΥΡΑ ΤΟΥ ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

 

Σχήµα 8-14 ∆ιάγραµµα Ροής της Υπορουτίνας Υπολογισµού του Εναλλάκτη Κελύφους-
Σωλήνα. 
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ΕΝΑΡΞΗ
7

ΟΛΙΚΟΣ ΣΥΝΤΕΛΕΣΤΗΣ
ΘΕΡΜΟΠΕΡΑΤΟΤΗΤΑΣ
ΤΟΥ ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

ΜΕΣΗ ΛΟΓΑΡΙΘΜΙΚΗ ∆ΙΑΦΟΡΑ
ΘΕΡΜΟΚΡΑΣΙΩΝ ΣΤΟΝ ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

ΣΥΝΤΕΛΕΣΤΗΣ ∆ΙΟΡΘΩΣΗΣ ΓΙΑ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ ΣΩΛΗΝΩΣΕΩΝ ΜΕ

ΠΤΕΡΥΓΩΣΕΙΣ

ΣΥΝΤΕΛΕΣΤΗΣ
ΘΕΡΜΙΚΗΣ ΜΕΤΑΦΟΡΑΣ
ΤΗΣ ΘΕΡΜΗΣ ΠΛΕΥΡΑΣ

ΣΥΝΤΕΛΕΣΤΗΣ ΘΕΡΜΙΚΗΣ
ΜΕΤΑΦΟΡΑΣ ΤΗΣ ΨΥΧΡΗΣ

ΠΛΕΥΡΑΣ

ΤΕΛΟΣ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΕΠΙΦΑΝΕΙΑΣ
ΣΥΝΑΛΛΑΓΗΣ ΘΕΡΜΟΤΗΤΑΣ

ΤΟΥ ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΜΗΚΟΥΣ ΤΟΥ
ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΠΤΩΣΗΣ ΠΙΕΣΗΣ
ΣΤΗ ΘΕΡΜΗ ΚΑΙ ΨΥΧΡΗ
ΠΛΕΥΡΑ ΤΟΥ ΕΝΑΛΛΑΚΤΗ

 

Σχήµα 8-15 ∆ιάγραµµα Ροής της Υπορουτίνας Υπολογισµού του Εναλλάκτη Σωληνώσεων µε 
Πτερυγώσεις. 
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ΕΝΑΡΞΗ

ΤΕΛΟΣ

8

ΨΕΥ∆ΗΣ

IREGION=1

IREGION=0

IREGION= -1

IREGION=2

IREGION=3

ΥΠΟΛΟΣΙΣΜΟΣ ΣΥΝΤΕΛΕΣΤΩΝ ΚΑΙ
ΣΤΑΘΕΡΩΝ  ΓΙΑ ΤΗΝ ΚΑΤΑΣΤΑΤΙΚΗ

ΕΞΙΣΩΣΗ

ΥΠΟΛΟΣΙΣΜΟΣ ΜΟΡΙΑΚΟΥ ΒΑΡΟΥΣ,
ΚΡΙΣΙΜΗΣ ΘΕΡΜΟΚΡΑΣΙΑΣ ΚΑΙ

ΠΙΕΣΗΣ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΜΕΓΙΣΤΗΣ ΚΑΙ
ΕΛΑΧΙΣΤΗΣ ΘΕΡΜΟΚΡΑΣΙΑΣ ΤΟΥ

ΕΡΓΑΖΟΜΕΝΟΥ ΜΕΣΟΥ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΕΝΘΑΛΠΙΑΣ H, ΕΝΤΡΟΠΙΑΣ
S, ΙΞΩ∆ΟΥΣ µ, ΑΓΩΓΙΜΟΤΗΤΑ k,

ΘΕΡΜΟΧΩΡΗΤΙΚΟΤΗΤΑ CP, ΠΥΚΝΟΤΗΤΑ D

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΕΝΘΑΛΠΙΑΣ H, ΕΝΤΡΟΠΙΑΣ
S, ΙΞΩ∆ΟΥΣ µ, ΑΓΩΓΙΜΟΤΗΤΑ k,

ΘΕΡΜΟΧΩΡΗΤΙΚΟΤΗΤΑ CP, ΠΥΚΝΟΤΗΤΑ D

∆Ε∆ΟΜΕΝΑ ΕΙΣΟ∆ΟΥ:
ΠΙΕΣΗ P

∆Ε∆ΟΜΕΝΑ ΕΙΣΟ∆ΟΥ:
ΠΙΕΣΗ P

∆Ε∆ΟΜΕΝΑ ΕΙΣΟ∆ΟΥ:
ΠΙΕΣΗ P KAI ΞΗΡΟΤΗΤΑ X

∆Ε∆ΟΜΕΝΑ ΕΙΣΟ∆ΟΥ:
ΠΙΕΣΗ P ΚΑΙ ΕΝΤΡΟΠΙΑ S

∆Ε∆ΟΜΕΝΑ ΕΙΣΟ∆ΟΥ:
ΠΙΕΣΗ P ΚΑΙ ΕΝΘΑΛΠΙΑ Η

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΕΝΘΑΛΠΙΑΣ H, ΘΕΡΜΟΚΡΑΣΙΑΣ Τ,
ΙΞΩ∆ΟΥΣ µ, ΑΓΩΓΙΜΟΤΗΤΑ k,

ΘΕΡΜΟΧΩΡΗΤΙΚΟΤΗΤΑ CP, ΠΥΚΝΟΤΗΤΑ D

ΥΠΟΛΟΓΙΣΜΟΣ ΕΝΤΡΟΠΙΑΣ S, ΘΕΡΜΟΚΡΑΣΙΑΣ T,
ΙΞΩ∆ΟΥΣ µ, ΑΓΩΓΙΜΟΤΗΤΑ k,

ΘΕΡΜΟΧΩΡΗΤΙΚΟΤΗΤΑ CP, ΠΥΚΝΟΤΗΤΑ D

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

ΑΛΗΘΗΣ

ΨΕΥ∆ΗΣ

 

Σχήµα 8-16 ∆ιάγραµµα Ροής της Υπορουτίνας της Ηλεκτρονικής Βιβλιοθήκης Refprop. 
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Σύµβολα Κεφαλαίου 8: 
A   Επιφάνεια Συναλλαγής Θερµότητας      (m2) 

cp   Θερµοχωρητικότητα υπό Σταθερή Πίεση    (J/kgK) 

Eff   Βαθµός Απόδοσης  

h   Ενθαλπία        (J/kg) 

mɺ    Παροχή Μάζας       (kg/s) 

n   Ισεντροπικός Βαθµός Απόδοσης     (-) 

PΗ   Υψηλή Πίεση Λειτουργίας του Κύκλου Rankine   (Pa) 

PL   Χαµηλή Πίεση Λειτουργίας του Κύκλου Rankine   (Pa) 

Power  Ισχύς         (W) 

Qɺ    Θερµότητα        (W) 

S   Εντροπία        (J/kgK) 

T   Θερµοκρασία         (oC) 

TH   Θερµοκρασία  Ατµοποίησης του Εργαζόµενου Μέσου  (oC) 

TL   Θερµοκρασία  Συµπύκνωσης του Εργαζόµενου Μέσου  (oC) 

U   Ολικός Συντελεστής Μεταφοράς Θερµότητας Εναλλάκτη  (W/m2 oC) 

 

Ελληνικά σύµβολα: 

∆Τlm,cf   Μέση Λογαριθµική ∆ιαφορά Θερµοκρασίας    (oC) 

ρ   Πυκνότητα        (kg/m3) 

 

∆είκτες: 

AC  Τµήµα του Ψυγείου του Αέρα Υπερπλήρωσης του Κινητήρα  

  Diesel που Αξιοποιείται από το Σύστηµα του Κύκλου Rankine. 

AEVAP Έξοδος από το τµήµα του Ατµοποιητή του Εναλλάκτη  

  Θερµότητας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου.  

AHEX   Έξοδος από τον Εναλλάκτη Θερµότητας του Κύριου 

   Ρεύµατος Καυσαερίου.  

AIR   Αέρας Υπερπλήρωσης του Κινητήρα Diesel 

ARECUP Έξοδος Εργαζόµενου Μέσου από τον Εναλλάκτη  

   Θερµότητας του Ανακοµιστή 

ASUP  Έξοδος από το τµήµα του Υπερθερµαντήρα του  

  Εναλλάκτη Θερµότητας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου 

BAC  Είσοδος Εργαζόµενου Μέσου στον Εναλλάκτη  

  Θερµότητας του Αέρα Υπερπλήρωσης του Κινητήρα Diesel 

BEGR Είσοδος Εργαζόµενου Μέσου στον Εναλλάκτη  

  Θερµότητας του Ανακυκλοφορούντος Ρεύµατος Καυσαερίου 
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BHEX  Είσοδος Εργαζόµενου Μέσου στον Εναλλάκτη  

  Θερµότητας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου 

condenser Συµπυκνωτής 

CR   Κρίσιµο Σηµείο του Εργαζόµενου Μέσου του Κύκλου Rankine 

EGR   Ρεύµα Ανακυκλοφορίας Καυσαερίου του Κινητήρα Diesel 

evap   Ατµοποιητής 

exh   Ρεύµα Καυσαερίου Κινητήρα Diesel  

exp   Εκτονωτής του Κύκλου Rankine 

in   Είσοδος  

is   Ισεντροπική Μεταβολή 

LIQ   Υγρό 

max   Μέγιστη Τιµή 

min   Ελάχιστη Τιµή 

out   Έξοδος  

preh    Προθερµαντήρας 

pump   Αντλία του Κύκλου Rankine 

RC   Κύκλος Rankine 

Recuperator Ανακοµιστής Κύκλου Rankine 

Rejected Αποβαλλόµενο 

SAT_LIQ Κορεσµένο Υγρό 

SAT_VAP Κορεσµένος Ατµός 

sup   Υπερθερµαντήρας 

tot   Συνολική Τιµή 

VAP   Ατµός 

wf   Εργαζόµενο Μέσο Κύκλου Rankine 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

173 

 

Βιβλιογραφία Κεφαλαίου 8: 
1. Leising, C.J., Purohit, G.P., DeGrey, S.P. and Fine gold, J.G.,  “Waste heat recovery”, 

SAE Paper No. 780686, 1978. 

2. Di Nanno, L.R., Di Bella, F.A. and Koplow,  M.D, “An RC-1 organic Rankine bottoming 

cycle for an adiabatic diesel engine”, Thermoelectron Corp., Master Thesis, Waltham, 

MA, USA, 1983. 

3. Dibella, F.A., Di Nanno, L.R. and Koplow,  M.D., “Laboratory and on-highway testing of 

diesel organic Rankine compound long-haul vehicle engine”, SAE Paper No.830122, 

1983. 

4. Doyle, E., Di Nanno, L. and Kramer, S.,  “Installation of a diesel-organic Rankine 

compound engine in a class 8 truck for a single-vehicle test”, SAE Paper No.790646, 

1979. 

5. Parimal, P.S. and Doyle, E.F.,  “Compounding the truck diesel engine with an organic 

Rankine cycle system”, SAE Paper No. 760343, 1976. 

6. Sekar, R. and Cole, R.L.,  “Integrated Rankine Bottoming Cycle for Diesel Truck Engines, 

Argonne National Laboratory”, Master Thesis, 1987. 

7. Hountalas, D.T., Katsanos, C.O., Rogdakis, E.D., Ko uremenos D.,  “Study of available 

exhaust gas heat recovery technologies for HD diesel engine applications”, International 

Journal of Alternative Propulsion, 2006, In Press. 

8. Teng, Ho, Regner, G. and Cowland, Ch.,  “Waste Heat Recovery of Heavy Duty Diesel 

Engines by Organic Rankine Cycle Part I: Hybrid Energy System of Diesel and Rankine 

Engines”, SAE Paper No.010537, 2007. 

9. Teng, Ho, Regner, G. and Cowland, Ch.,  “Waste Heat Recovery of Heavy Duty Diesel 

Engines by Organic Rankine Cycle Part I: Working Fluids for WHR-ORC”, SAE Paper 

No.010543, 2007.  

10. Teng Ho, Regner G. and Cowland Ch.,  “A Quantum Leap for Heavy-Duty Truck Engine 

Efficiency-Hybrid Power System of Diesel and WHR-ORC Engines”, AVL Powertrain 

Engineering, Inc., The 12th Diesel Engine-Efficiency and Emissions Research 

Conference, August 2006 Detroit Michigan. 

11. Hung TC, Shai TY, Wang SK. , “A review of organic Rankine cycles (ORCs) for the 

recovery of low-grade waste heat”. Energy 1997;22(7):661–7. 

12. Angelino, G., Colonna, P.,  “Organic Rankine Cycles (ORCs) for Energy  Recovery from 

Molten Carbonate Fuel Cells”, 35th Intersociety Energy Conversion Engineering, Nevada, 

24-28 July 2000, AIAA-2000-3052  

13. Takahisa Yamamoto, Tomohiko Furuhata, Norio Arai, K oichi Mori,  “Design and 

testing of the Organic Rankine Cycle”, Energy 26 (2001) 239–251 



 
 

174 

 

14. Bo-TauLiu,  Kuo-Hsiang Chien, Chi-Chuan Wang,  “Effect of working fluids on organic 

Rankine cycle for waste heat recovery”, Energy 29 (2004) 1207–1217 

15. Sonntag, R.E., Borgnakke,  C. and Van Wylen, G.J.,  “Fundamentals of 

Thermodynamics”, John Wiley & Sons, 2002, 6th ed.  

16. Κουρεµένος, ∆.A., “Σηµειώσεις Θερµοδυναµικής Ι”, ΕΜΠ, Αθήνα 1982. 

17. Kays, W. M. and London, A.L.,  “Compact Heat Exchangers”, McGraw-Hill, New York, 

2nd Edition, 1964.  

18. Sadik Kakaç and Hongtan Liu,  “Heat Exchangers: Selection, Rating and Thermal 

Design”, CRC Press, 2002. 

19. Linnhoff, B. and R. Turner,  “Chemical Engineering” , November 2, 1981, p. 56-70. 

20. Linnhoff, B. et al,  “User's Guide to Energy Integration”, Institution of Chemical 

Engineers, 1982. 

21. Tsvetkov O.B., Laptev Y.A.,  “Thermophysical aspects of environmental problems of 

modern refrigerating engineering”, Materials of the X Russian conference on 

thermophysical properties of substances, pp. 54-57, 2002. 

22. Comfort Company,  “Refrigerants”, http://www.comfort.uk.com/refrigerants.htm . 

23. Colonna P., Van der Stelt T.P.,  “FluidProp: a program for the estimation of thermo 

physical properties of fluids”, Energy Technology Section, Delft University of Technology, 

The Netherlands (www.FluidProp.com), 2004. 

24. Lemmon E.W., Huber M.L., McLinden M.O.,  “NIST Standard Reference Database 23: 

Reference Fluid Thermodynamic and Transport Properties-REFPROP”, Version 8.0, 

National Institute of Standards and Technology, Standard Reference Data Program, 

Gaithersburg, 2007. 

25. Heywood J.B.,  “Internal Combustion Engine Fundamentals”, McGraw-Hill, New York, 

1988. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

175 

 

Κεφάλαιο 9  

Προσοµοίωση των Εναλλακτών Θερµότητας του Συστήµατος 

Rankine 

9.1 Εισαγωγή 

Στο κεφάλαιο αυτό συνεχίζεται η παρουσίαση του µοντέλου προσοµοίωσης του κύκλου 

Rankine µε την περιγραφή της υπολογιστικής διαδικασίας, που ακολουθείται για τους 

εναλλάκτες θερµότητας του συστήµατος. Οι εναλλάκτες θερµότητας αποτελούν τα 

ογκωδέστερα εξαρτήµατα του συστήµατος Rankine καθορίζοντας έτσι τις διαστάσεις της 

εγκατάστασης. Επιπροσθέτως, ο µηχανισµός µετάδοσης θερµότητας στους εναλλάκτες του 

συστήµατος Rankine επηρεάζει άµεσα τη λειτουργία του. Όπως αναφέρθηκε προηγουµένως, 

το σύστηµα του κύκλου Rankine, στην πιο περίπλοκη εκδοχή του, µπορεί να περιλαµβάνει 

έως πέντε διαφορετικούς εναλλάκτες θερµότητας [1-3]. Συγκεκριµένα, απαιτούνται δυο 

ξεχωριστοί εναλλάκτες για την ανάκτηση της θερµότητας του κύριου και ανακυκλοφορούντος 

ρεύµατος καυσαερίου. Ένας τρίτος εναλλάκτης είναι απαραίτητος για την απόσπαση 

θερµότητας από τον αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα. ∆υο εναλλάκτες θερµότητας 

χρειάζονται για το συµπυκνωτή και τον ανακοµιστή θερµότητας αντίστοιχα. Στη συνέχεια 

αναλύονται οι τύποι των εναλλακτών θερµότητας, που χρησιµοποιούνται για την 

προσοµοίωση της λειτουργίας του κύκλου Rankine.  

 

9.2 Εναλλάκτης Θερµότητας Καυσαερίων Τύπου Κελύφους-Σωλήνα 

(Shell and Tube) 

Στην εξεταζόµενη εφαρµογή του συστήµατος του κύκλου Rankine, χρησιµοποιούνται 

εναλλάκτες θερµότητας για την απόσπαση τµήµατος της θερµικής ενέργειας του κύριου 

ρεύµατος καυσαερίου, που εξέρχεται από το στρόβιλο του υπερπληρωτή και κατευθύνεται 

στο περιβάλλον, καθώς και της θερµικής ενέργειας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου του 

κινητήρα Diesel. Στην παρούσα ανάλυση γίνεται η παραδοχή ότι το είδος αυτών των 

εναλλακτών θερµότητας αντιστοιχεί στον τύπο κέλυφος-σωλήνα (shell and tube) [4-6].  

Η επιλογή αυτού του τύπου εναλλακτών θερµότητας βασίζεται στο γεγονός ότι 

προσφέρουν µεγάλους σχετικά λόγους επιφάνειας συναλλαγής θερµότητας ως προς τον 

όγκο και το βάρος τους [4,5]. Το είδος αυτών των εναλλακτών είναι ευρέως διαδεδοµένο σε 

διάφορες βιοµηχανικές, θερµικές, γεωθερµικές και ενεργειακές εφαρµογές, όπως γεννήτριες 
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ατµού κλπ. [4]. Οι εναλλάκτες αυτοί θεωρούνται φτηνοί και παρουσιάζουν σχετική ευκολία 

στον καθαρισµό τους από τη ρύπανση [4].  

Επιπροσθέτως, ο τύπος εναλλάκτη κέλυφος-σωλήνα θεωρείται αξιόπιστος για υψηλές 

πιέσεις και µεγάλες διαφορές πιέσεων ανάµεσα στα ρεύµατα, που συναλλάσσουν 

θερµότητα. Στο σχήµα 9-1 απεικονίζεται ένας εναλλάκτης θερµότητας αυτού του τύπου. Στο 

ίδιο σχήµα φαίνεται η ροή του θερµού ρεύµατος, που διαρρέει τον εναλλάκτη έξω από τις 

σωληνώσεις, και του ψυχρού ρεύµατος εντός των σωληνώσεων. Τα βασικότερα τµήµατα 

αυτού του τύπου εναλλάκτη θερµότητας [4] είναι τα εξής: 

� Η δέσµη των σωλήνων, που τοποθετούνται στο εσωτερικό του κελύφους του 

εναλλάκτη και εγκαθίστανται παράλληλα ως προς τον άξονα αυτού. 

� Το κέλυφος του εναλλάκτη. 

� Η µπροστινή και πίσω κεφαλή του εναλλάκτη. 

� Τα διαφράγµατα, που τοποθετούνται στο εσωτερικό του εναλλάκτη θερµότητας 

για να κατευθύνουν τη ροή του θερµού ρευστού. Σκοπός είναι η καλύτερη 

µετάδοση θερµότητας στο ψυχρό ρευστό, που διαρρέει τις σωληνώσεις. Έτσι, 

το θερµό ρευστό κινείται εγκάρσια αλλά και κατά µήκος του άξονα του 

εναλλάκτη. 

 
Σχήµα 9-1 Τυπική Απεικόνιση Εναλλάκτη Καυσαερίων τύπου Κελύφους-Σωλήνα (Shell and 

Tube) 

 

Ο εναλλάκτης θερµότητας του καυσαερίου, που χρησιµοποιείται στην παρούσα 

διερεύνηση, περιέχει σωληνώσεις µε διπλό πέρασµα από το εσωτερικό του. Συγκεκριµένα, o 

εναλλάκτης θερµότητας είναι διπλής διαδροµής για το ψυχρό µέσο και αποτελείται από 

σωληνώσεις τύπου U. Το διπλό πέρασµα των σωληνώσεων µειώνει το µήκος του εναλλάκτη. 

Στο σχήµα 9-2 παρέχεται µια πιο λεπτοµερής απεικόνιση της ροής του ψυχρού και του 
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θερµού ρεύµατος στον εναλλάκτη θερµότητας µε σωληνώσεις τύπου U, καθώς και των 

σηµείων εισόδου και εξόδου των δυο ρευµάτων.  

 
Σχήµα 9-2 Εναλλάκτης Καυσαερίων τύπου Κελύφους-Σωλήνα (Shell and Tube) µε 

Σωληνώσεις τύπου U. 

 

Οι εναλλάκτες θερµότητας τύπου κελύφους σωλήνα, που περιλαµβάνονται στο σύστηµα 

Rankine, είναι αντιρροής. Η µέση λογαριθµική θερµοκρασιακή διαφορά ∆Tlm,cf  για εναλλάκτη 

θερµότητας αντιρροής [4-6] είναι: 

     h1 c2 h2 c1
lm,cf

h1 c2

h2 c1

(T T ) (T T )
∆Τ

T T
ln

T T

− − −
=

 −
 

− 

   (9.1) 

όπου Tc1 και Tc2 είναι οι τιµές της θερµοκρασίας του ψυχρού ρευστού στην είσοδο και στην 

έξοδο αντίστοιχα, ενώ Th1 και Th2 είναι οι τιµές της θερµοκρασίας του θερµού ρευστού στην 

είσοδο και στην έξοδο του εναλλάκτη θερµότητας αντίστοιχα. Στο σχήµα 9-3 [6] φαίνεται η 

κατεύθυνση του ψυχρού και του θερµού ρεύµατος στον εναλλάκτη θερµότητας αντιρροής. 

 

Th1

Tc2

Th2

Tc1

 
Σχήµα 9-3 Απεικόνιση Θερµού και Ψυχρού Ρεύµατος στον Εναλλάκτη Θερµότητας 

Αντιρροής.  

 

Η επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας του εναλλάκτη υπολογίζεται από την ακόλουθη 

σχέση [4-6]: 
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     0
0 m o lm,cf

Q Q
Α

U ∆T U F∆T
= =

ɺ ɺ

    (9.2) 

όπου Q είναι το ποσό θερµότητας που συναλλάσσεται, F είναι ο συντελεστής διόρθωσης για 

τον υπολογισµό της µέσης λογαριθµικής θερµοκρασιακής διαφοράς και Uo είναι ο ολικός 

συντελεστής µεταφοράς θερµότητας. 

Για τον υπολογισµό της πραγµατικής τιµής της µέσης λογαριθµικής διαφοράς στον 

εναλλάκτη θερµότητας αντιρροής έχουν αναπτυχθεί αντίστοιχες αλγεβρικές εκφράσεις για το 

συντελεστή διόρθωσης F. Τα δεδοµένα, που απαιτούνται για τον υπολογισµό του συντελεστή 

F, απεικονίζονται στο γράφηµα του σχήµατος 9-4 [6].  
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Σχήµα 9-4 Συντελεστής ∆ιόρθωσης για τον Υπολογισµό της Μέσης Λογαριθµικής ∆ιαφοράς 

των Θερµοκρασιών σε Εναλλάκτη Θερµότητας Αντιρροής.  

 

Ο συντελεστής διόρθωσης F είναι συνάρτηση του αδιάστατου λόγου PP της ανόδου της 

θερµοκρασίας του ψυχρού ρεύµατος στον εναλλάκτη θερµότητας προς την αντίστοιχη 

διαφορά θερµοκρασιών θερµού και ψυχρού ρεύµατος στην είσοδο του εναλλάκτη. Η 

παράµετρος, που καθορίζει τη µεταβολή του συντελεστή διόρθωσης F µε τον αδιάστατο λόγο 

PP, είναι η αδιάστατη παράµετρος RR. Η παράµετρος RR είναι ο λόγος της θερµοκρασιακής 

πτώσης του θερµού ρεύµατος προς την αντίστοιχη θερµοκρασιακή άνοδο του ψυχρού 

ρεύµατος. Συγκεκριµένα, οι αδιάστατοι λόγοι PP και RR των θερµοκρασιών διατυπώνονται 

ως εξής [6] :  

      c2 c1

h1 c1

T T
PP

T T
−

=
−

     (9.3α) 
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      h1 h2

c2 c1

T T
RR

T T
−

=
−

    (9.3β) 

Για την ενσωµάτωση των παραπάνω συσχετίσεων του συντελεστή διόρθωσης F στο µοντέλο 

προσοµοίωσης, αναπτύσσονται πολυώνυµα 4ου βαθµού για τη µεταβολή του αδιάστατου 

αριθµού PP συναρτήσει του συντελεστή F. Το υπολογιστικό µοντέλο εκτιµά κάθε φορά την 

τιµή του F για το σηµείο µε τετµηµένη την τιµή του λόγου PP, το οποίο βρίσκεται στην ισοϋψή 

καµπύλη, που αντιστοιχεί στην τιµή του λόγου RR. 

Στην περίπτωση που η θερµοκρασιακή διαφορά ενός από τα ρευστά της ψυχρής ή της 

θερµής πλευράς είναι αµελητέα, δηλαδή η παράµετρος PP ή η παράµετρος RR µηδενίζεται, 

τότε ο συντελεστής διόρθωσης F ισούται µε 1. Επιπροσθέτως, στην περίπτωση που ένα από 

τα δυο ρευστά υφίσταται αλλαγή φάσης εντός του εναλλάκτη θερµότητας, τότε ο συντελεστής 

διόρθωσης F αποκτά µοναδιαία τιµή.  

Ο ολικός συντελεστής µεταφοράς θερµότητας Uo υπολογίζεται από τους µεµονωµένους 

συντελεστές µεταφοράς θερµότητας H0 και Hi της εξωτερικής και της εσωτερικής πλευράς 

των σωληνώσεων αντίστοιχα, σύµφωνα µε την ακόλουθη σχέση [4-6]: 

     fi 0 ws f0
0 i 0

1 1 1
R A R R

U H H
= + + + +    (9.4) 

όπου Α0 είναι η εξωτερική επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας, Rws είναι η θερµική αντίσταση 

των τοιχωµάτων των σωληνώσεων, ενώ Rfi και Rfo είναι οι πρόσθετες θερµικές αντιστάσεις 

λόγω πιθανής ρύπανσης (fouling) του εναλλάκτη θερµότητας στην εσωτερική και στην 

εξωτερική πλευρά του αντίστοιχα. Στην παρούσα διδακτορική διατριβή η ρύπανση του 

εναλλάκτη θερµότητας δεν λαµβάνεται υπόψην στον υπολογισµό του ολικού συντελεστή 

µεταφοράς θερµότητας. 

Ο συνολικός αριθµός των σωλήνων Nt, που χρησιµοποιούνται στον εναλλάκτη 

θερµότητας, µπορεί να εκτιµηθεί µε ικανοποιητική προσέγγιση σαν συνάρτηση της διαµέτρου 

Ds του κελύφους του θεωρώντας ότι αυτό είναι κυκλικό και διαιρώντας µε την µετωπική 

επιφάνεια Α1 της διάταξης των σωληνώσεων, όπως δίνεται ακολούθως [4]: 

      ( )
2
s

t
1

πD
N CTP

4A
=     (9.5) 

Ο αδιάστατος αριθµός CTP είναι η σταθερά υπολογισµού των σωληνώσεων, που αντιστοιχεί 

στην µερική µόνο κάλυψη της διαµέτρου του κελύφους από σωλήνες λόγω των αναγκαίων 

ανοχών ανάµεσα στο κέλυφος και την εξωτερική διάµετρο των σωλήνων, καθώς και των 

πολλαπλών οδεύσεων (διαδροµών) των σωλήνων. Οι προτεινόµενες τιµές για τη σταθερά 

υπολογισµού CTP [4] είναι: 

� CTP=0.93 , για σωληνώσεις µονής διαδροµής. 

� CTP=0.90 , για σωληνώσεις διπλής διαδροµής. 
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� CTP=0.85 , για σωληνώσεις τριπλής διαδροµής. 

Η επιφάνεια Α1, που αντιστοιχεί σε κάθε σωλήνα, δίνεται από τη σχέση [4]: 

      ( ) 2
1 TA CL P=      (9.6) 

όπου το CL αντιστοιχεί στη σταθερά διάταξης των σωληνώσεων και έχει τιµές [4]: 

� CL=1.0 για τη διάταξη των 90ο και 45ο. 

� CL=0.87 για τη διάταξη των 30ο και 60ο. 

Ο συνολικός αριθµός των σωλήνων Nt υπολογίζεται από το λόγο PR του βήµατος της 

σωλήνωσης µέσω της ακόλουθης σχέσης [4]: 

     
( )

2
s

t 2 2
0

DCTP
N 0.785

CL PR D

 
=  

 
    (9.7) 

Ο λόγος PR ισούται µε το λόγο της απόστασης PT µεταξύ δυο διαδοχικών σωλήνων προς 

την εξωτερική διάµετρο D0 του σωλήνα, δηλαδή PR=PT/D0.  

Συνδυάζοντας τις σχέσεις 9.5, 9.6 και 9.7 προκύπτει η ακόλουθη εναλλακτική έκφραση για 

τη διάµετρο του κελύφους του εναλλάκτη θερµότητας [4]:  

     
( )

1
2 2

0 0
s

A PR DCL
D 0.637

CTP L

 
 =
  

   (9.8) 

Ο υπολογισµός της εξωτερικής επιφάνειας Α0 για τη συναλλαγή θερµότητας των 

σωληνώσεων στηρίζεται στην ακόλουθη σχέση [4]:  

      0 0 tA πD N L=      (9.9) 

όπου L είναι το µήκος των σωληνώσεων. 

 

9.2.1 Υπολογισµός του Συντελεστή Μεταφοράς Θερµότητας στη Θερµή 

Πλευρά του Εναλλάκτη Θερµότητας Κελύφους-Σωλήνα 

Ο συντελεστής µεταφοράς θερµότητας H0 της πλευράς του κελύφους δίνεται από την 

ακόλουθη συσχέτιση του Mc Adams [4, 5]: 

     
0.141/ 3

ph h0.550 e h
s

h h ws

c µH D µ
0.36Re

k k µ

  
=   

   
  (9.10α) 

για την περίπτωση, που ο αριθµός Reynolds Res έχει τιµές : 

     3 6e s
s

h

D G
10 Re 10

µ
2× < = <1×     (9.10β) 

όπου De η ισοδύναµη διάµετρος και Gs η παροχή µάζας ανά µονάδα επιφάνειας στην 

πλευρά του κελύφους. 
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Η ειδική θερµοχωρητικότητα cph υπό σταθερή πίεση, η συνεκτικότητα µh και η θερµική 

αγωγιµότητα kh υπολογίζονται συναρτήσει της µέσης τιµής Th της θερµοκρασίας του θερµού 

ρευστού: h1 h2
h

T T
T

2
+

= , όπου Th1 και Th2 είναι οι τιµές της θερµοκρασίας του θερµού ρευστού 

στην είσοδο και την έξοδο του εναλλάκτη θερµότητας αντίστοιχα. Το µέγεθος «µws» είναι η 

συνεκτικότητα του θερµού ρευστού ως προς τη µέση θερµοκρασία Tws του τοιχώµατος, που 

διαχωρίζει τη θερµή από τη ψυχρή πλευρά του εναλλάκτη. Η µέση θερµοκρασία Tws είναι το 

ηµιάθροισµα των µέσων τιµών της θερµοκρασίας στην ψυχρή και στη θερµή πλευρά του 

εναλλάκτη, δηλαδή:  

     

c1 c2h1 h2

ws

T TT T
2 2T

2

++
+

=     (9.11) 

όπου Tc1 και Tc2 είναι οι τιµές της θερµοκρασίας του ψυχρού ρευστού στην είσοδο και στην 

έξοδο του εναλλάκτη αντίστοιχα. 

Η ισοδύναµη διάµετρος του κελύφους ισούται µε το τετραπλάσιο της καθαρής επιφάνειας 

ροής διαιρούµενης µε την «υγρή» περίµετρο:  

     e
4 καθαρή επιφάνεια ροής

D
υγρή περίµετρος

×
=    (9.12) 

Η τετραγωνική διάταξη σωληνώσεων και οι αντίστοιχες απαραίτητες γεωµετρικές διαστάσεις 

απεικονίζονται στο σχήµα 9-5. Σε αυτή την περίπτωση η ισοδύναµη διάµετρος υπολογίζεται 

από την ακόλουθη σχέση [4]:  

      

2
2 0
T

e
0

πD
4 P

4
D

πD

 
− 

 =     (9.13α) 

Στο σχήµα 9-6 δίνεται η τριγωνική διάταξη σωληνώσεων, όπου η ισοδύναµη διάµετρος 

εκτιµάται από τον τύπο [4]: 

      

22
0T

e
0

πDP 3
4

4 8
D

πD
2

 
−  

 =    (9.13β) 

Στα πλαίσια της διδακτορικής διατριβής, οι εναλλάκτες θερµότητας του κύριου και 

ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου θεωρείται ότι διαθέτουν σωληνώσεις 

τοποθετηµένες σε τετραγωνική διάταξη. 

Η παροχή µάζας του θερµού ρευστού στην πλευρά του κελύφους ανά µονάδα επιφάνειας 

υπολογίζεται από την παροχή µάζας hmɺ  του θερµού ρευστού σύµφωνα µε την ακόλουθη 

σχέση: 
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      h
s

s

m
G

A
=
ɺ

     (9.14) 

Η κάθετη επιφάνεια As στη ροή του θερµού ρευστού [4] υπολογίζεται ως ακολούθως:  

      S
S

T

D CB
A

P
=      (9.15) 

όπου B είναι το κενό των διαφραγµάτων, ενώ C και PT είναι η ανοχή και το βήµα ανάµεσα σε 

διαδοχικούς σωλήνες αντίστοιχα. 

Ροή

Do

C PT

∆ιάταξη 90o

 
Σχήµα 9-5 Τετραγωνική ∆ιάταξη Σωληνώσεων σε Εναλλάκτη Τύπου Κελύφους Σωλήνα [4]. 

Do

Ροή
C PT

∆ιάταξη 30o

 
Σχήµα 9-6 Τριγωνική ∆ιάταξη Σωληνώσεων σε Εναλλάκτη Τύπου Κελύφους Σωλήνα [4]. 

 

9.2.2 Υπολογισµός του Συντελεστή Μεταφοράς Θερµότητας στην Ψυχρή 

Πλευρά του Εναλλάκτη Θερµότητας Κελύφους-Σωλήνα 

Ο συντελεστής µεταφοράς θερµότητας Hi της ψυχρής πλευράς του εναλλάκτη δίνεται ως 

εξής: 

      c c
i

i

Nu k
Η

D
=      (9.16) 
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όπου Di είναι η εσωτερική διάµετρος του σωλήνα. O αριθµός Nusselt της ψυχρής πλευράς 

Nuc είναι συνάρτηση των αδιάστατων αριθµών Reynolds Rec και Prandtl Prc σύµφωνα µε τη 

διατύπωση κατά Gnielinski [4]:  

    
( )c

c c

c 1
2

2
c 3

c

f
Re -1000 Pr

2
Nu

f
1 12.7 Pr -1

2

 
 
 =

  
+        

, όταν 4
cRe 1 10> ×   (9.17) 

όπου ο συντελεστής fc είναι λογαριθµική συνάρτηση του αριθµού Reynolds [4], σύµφωνα µε 

τη σχέση: 

     ( )-2c cf 1.58lnRe - 3.28=     (9.18) 

Στην περίπτωση που ο αδιάστατος αριθµός Reynolds αποκτά µικρότερες τιµές από την 

κρίσιµη τιµή «104», ο αδιάστατος αριθµός Nusselt εκφράζεται από τη σχέση [4-6]: 

    0.8 0.8
c c cNu 0.023Re Pr= , όταν 4

cRe 1 10< ×    (9.19) 

Η ειδική θερµοχωρητικότητα cpc υπό σταθερή πίεση, η συνεκτικότητα µc και η θερµική 

αγωγιµότητα kc του ψυχρού ρευστού υπολογίζονται συναρτήσει της µέσης τιµής Tc της 

θερµοκρασίας του ρευστού, που ισούται µε :  

      c1 c2
c

T T
T

2
+

=      (9.20) 

Ο αδιάστατος αριθµός Prandtl της ψυχρής πλευράς του εναλλάκτη θερµότητας είναι ίσος µε:  

      c pc
c

c

µ c
Pr

k
=      (9.21) 

Ο αδιάστατος αριθµός Reynolds για το ρευστό, που διαρρέει το εσωτερικό των σωληνώσεων 

του εναλλάκτη θερµότητας, υπολογίζεται ως εξής:  

c c _m i
c

c

ρ u D
Re

µ
=     (9.22) 

Η µέση ταχύτητα c,mu  του ρευστού της ψυχρής πλευράς υπολογίζεται από την παροχή 

µάζας του cmɺ  σύµφωνα µε τη σχέση: 

c
c,m

c tp

m
u

ρ A
=
ɺ

     (9.23) 

όπου η κάθετη επιφάνεια Atp στη ροή του ρευστού για το σύνολο των σωληνώσεων είναι: 

2
ti

tp
NπD

A
4 2

=      (9.24) 
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9.2.3 Υπολογισµός της Πτώσης Πίεσης στη Θερµή Πλευρά του Εναλλάκτη 

Θερµότητας Κελύφους-Σωλήνα 

Η πτώση πίεσης ∆ps του θερµού ρεύµατος, που διαπερνά τον εναλλάκτη θερµότητας, 

δίνεται από τη σχέση [4]: 

     
( )2

s s b s
s

h e s

f G N 1 D
∆p

2ρ D φ

+
=      (9.25) 

όπου το θερµό ρευστό διαπερνά τη δέσµη των σωληνώσεων Νb+1 φορές, fs είναι ο 

συντελεστής τριβής και φs είναι η σταθερά της συνεκτικότητας, η οποία είναι ίση µε το λόγο 

της συνεκτικότητας µh του θερµού ρευστού προς την αντίστοιχη τιµή στα τοιχώµατα του 

σωλήνα:  

      
0.14

h
s

ws

µ
φ

µ

 
=  
 

     (9.26) 

Το πλήθος των διαφραγµάτων µέσα από τα οποία διέρχεται το θερµό ρευστό 

υπολογίζεται από το µήκος L του εναλλάκτη και το κενό B του διαφράγµατος σύµφωνα µε τη 

διατύπωση [4]: 

      b
L

N 1
B

= −      (9.27) 

Επιπροσθέτως, ο συντελεστής τριβής fs εκφράζεται από την ακόλουθη συσχέτιση [4] 

συναρτήσει του αριθµού Reynolds της θερµής πλευράς:  

     ( )s sf exp 0.576 0.19lnRe= −     (9.28) 

Η συσχέτιση αυτή είναι αξιόπιστη και προέρχεται από δοκιµές βασισµένες σε δεδοµένα από 

πραγµατικούς εναλλάκτες θερµότητας [4], όπου περιλαµβάνονται οι απώλειες τριβής κατά 

την είσοδο και την έξοδο του θερµού ρευστού. Το πεδίο τιµών του αδιάστατου αριθµού 

Reynolds για το οποίο εφαρµόζεται η παραπάνω συσχέτιση του συντελεστή τριβής είναι: 

     6e s
s

h

D G
400 Re 10

µ
< = <1×     (9.29) 

 

9.2.4 Υπολογισµός της Πτώσης Πίεσης στην Ψυχρή Πλευρά του Εναλλάκτη 

Θερµότητας Κελύφους-Σωλήνα 

Η πτώση πίεσης ∆pt στην πλευρά των σωληνώσεων υπολογίζεται από το πλήθος Np των 

διαδροµών των σωληνώσεων και το µήκος του εναλλάκτη θερµότητας σύµφωνα µε τη 

διατύπωση [4]: 

      
2

p c c,m
t c

i

LN ρ u
∆p 4f

D 2
=     (9.30α) 
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Η αλλαγή της διεύθυνσης κάθε σωλήνωσης κατά τη µετάβαση από την πρώτη στη δεύτερη 

διαδροµή της επιβάλλει πρόσθετη πτώση πίεσης λόγω ξαφνικών εκτονώσεων του ρευστού, 

που διαρρέει το σωλήνα. Αυτή η πρόσθετη πτώση πίεσης ∆pr δίνεται από τη σχέση [4]: 

      
2

c c _m
r p

ρ u
∆p 4N

2
=     (9.30β) 

Συνεπώς, η συνολική πτώση πίεσης ∆ptotal είναι το άθροισµα των δυο επιµέρους 

συνιστωσών [4] της: 

    
2

p c c _m
total t r c p

i

LN ρ u
∆p ∆p ∆p 4f 4N

D 2

 
= + = + 

 
   (9.30γ) 

 

9.3 Εναλλάκτης Θερµότητας Πτερυγιοφόρων Σωληνώσεων (Finned 

Tubes) 

Όπως αναφέρθηκε προηγουµένως, το σύστηµα του κύκλου Rankine περιλαµβάνει και 

άλλους εναλλάκτες θερµότητας εκτός από εκείνους, όπου το θερµό ρευστό είναι το 

καυσαέριο του κινητήρα Diesel. Συγκεκριµένα, υπάρχει ένας εναλλάκτης για την ανακοµιδή 

της θερµότητας του υπέρθερµου εργαζόµενου µέσου µετά την εκτόνωση του προκειµένου να 

προθερµανθεί το υπόψυκτο υγρό κατά την έξοδο του από τον κυκλοφορητή. Επιπροσθέτως, 

χρησιµοποιείται ένας εναλλάκτης για τη µετάδοση θερµότητας από τον αέρα υπερπλήρωσης 

του κινητήρα Diesel, καθώς αυτός εξέρχεται από το συµπιεστή του υπερπληρωτή, προς το 

εργαζόµενο µέσο του συστήµατος Rankine, προκειµένου το τελευταίο να προθερµανθεί 

προτού εισέλθει στον εναλλάκτη θερµότητας του καυσαερίου.  

Είναι σαφές ότι απαιτούνται εναλλάκτες για τη µετάδοση θερµότητας από αέριο σε υγρό 

µέσο. Στην παρούσα διδακτορική διατριβή, οι προαναφερθέντες εναλλάκτες θερµότητας 

θεωρείται ότι αποτελούνται από πτερυγιοφόρους σωλήνες (finned tubes). Οι εναλλάκτες 

αυτού του τύπου χρησιµοποιούνται ευρέως σε διάφορες εφαρµογές ψύξης, κλιµατισµού και 

ανακοµιδής θερµότητας [7]. Παραδείγµατα τέτοιων εναλλακτών θερµότητας συναντώνται σε 

κινητήρες οχηµάτων. Έτσι, τα ψυγεία του αέρα υπερπλήρωσης και του κινητήρα Diesel είναι 

εναλλάκτες πτερυγιοφόρων σωληνώσεων [7].  

Οι εναλλάκτες του ανακοµιστή θερµότητας και του αέρα υπερπλήρωσης στο σύστηµα του 

κύκλου Rankine είναι παρόµοιοι µε το ψυγείο αέρος του κινητήρα Diesel. Αυτή είναι η αιτία 

επιλογής του τύπου πτερυγιοφόρων σωληνώσεων για αυτούς τους εναλλάκτες θερµότητας 

του κύκλου Rankine. Είναι απαραίτητο να επισηµανθεί ότι στους εναλλάκτες αυτού του 

τύπου, το ψυχρό ρευστό διαρρέει το εσωτερικό των σωληνώσεων, ενώ το θερµό ρευστό 

προσπίπτει στην εξωτερική επιφάνεια κάθε πτερυγιοφόρου σωλήνα. 
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Οι εναλλάκτες θερµότητας του ανακοµιστή και του αέρα υπερπλήρωσης αντιστοιχούν 

στον τύπο 8.0-3/8Τ [5-7], όπου οι διαστάσεις και τα χαρακτηριστικά του απεικονίζονται στο 

σχήµα 9-7. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα αυτό, το σύνολο των σωληνώσεων τοποθετείται 

κάθετα στη ροή του προσπίπτοντος θερµού ρευστού.  

 

Ροή

         10.2 mm

       22.0 mm
 

25.4 mm

3.175 mm
0.33 mm

 
Σχήµα 9-7 Τοµή και Κάτοψη του Εναλλάκτη τύπου Σωληνώσεων µε Πτερυγώσεις [7] (Τύπος 

Επιφάνειας 8.0-3/8Τ Kays & London).  

 

Ο λόγος της ελάχιστης επιφάνειας ροής Aflow_min προς τη µετωπική επιφάνεια Afr του 

εναλλάκτη θερµότητας είναι η χαρακτηριστική παράµετρος σ: 

      flow _min

fr

A
σ 0.534

A
= =     (9.31α) 

Η αναλογία της συνολικής επιφάνειας Atot της συναλλαγής θερµότητας προς το συνολικό 

όγκο Vtot του εναλλάκτη είναι : 

      
2tot

3
tot

A m587
mV

=     (9.31β) 

Ο τύπος εναλλάκτη θερµότητας σωληνώσεων µε πτερυγώσεις, που χρησιµοποιείται στο 

σύστηµα του κύκλου Rankine, είναι διασταυρούµενης ροής, όπως απεικονίζεται στο σχήµα 

9-8. Σε αυτό το είδος εναλλάκτη θερµότητας, το µοντέλο προσοµοίωσης υπολογίζει το 

συντελεστή διόρθωσης F της µέσης λογαριθµικής τιµής της θερµοκρασίας παρόµοια µε τον 

εναλλάκτη αντιρροής. Ωστόσο, οι πολυωνυµικές συναρτήσεις, που χρησιµοποιούνται για τον 

υπολογισµό του συντελεστή F, διαφοροποιούνται σηµαντικά και προκύπτουν από τις 

καµπύλες του σχήµατος 9-9 για εναλλάκτη θερµότητας διασταυρούµενης ροής [6]. Όπως 

διαπιστώνεται στο σχήµα 9-9, για κάθε τιµή της αδιάστατης παραµέτρου RR αντιστοιχεί µια 

καµπύλη µεταβολής του συντελεστή διόρθωσης F συναρτήσει της αδιάστατης παραµέτρου 

PP. Οι τιµές των αδιάστατων παραµέτρων PP και RR υπολογίζονται από τις σχέσεις 9-3α και 

9-3β, όπως στην προηγούµενη περίπτωση του εναλλάκτη κελύφους-σωλήνα. 



 
 

187 

 

 

Th2

Tc2

Th1

Tc1

 
Σχήµα 9-8 Απεικόνιση Θερµού και Ψυχρού Ρεύµατος στον Εναλλάκτη Θερµότητας 

∆ιασταυρούµενης Ροής [6]. 
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Σχήµα 9-9 Συντελεστής ∆ιόρθωσης για τον Υπολογισµό της Μέσης Λογαριθµικής ∆ιαφοράς 
των Θερµοκρασιών σε Εναλλάκτη Θερµότητας ∆ιασταυρούµενης Ροής [6]. 

 

9.3.1 Υπολογισµός του Συντελεστή Μεταφοράς Θερµότητας στη Θερµή 

Πλευρά του Εναλλάκτη Θερµότητας Πτερυγιοφόρων Σωλήνων 

Ο συντελεστής µεταφοράς θερµότητας της θερµής πλευράς του εναλλάκτη δίνεται από τη 

σχέση [7]: 

      o h pH St G c=      (9.32) 

όπου cp είναι η ειδική θερµοχωρητικότητα υπό σταθερή πίεση του ρευστού στην εξωτερική 

πλευρά των σωληνώσεων, St είναι ο αδιάστατος αριθµός Stanton και Gh είναι η παροχή 

µάζας του ρευστού ανά µονάδα επιφάνειας ροής, που ισούται µε: 

      h
flow _min

m
G

A
=

ɺ
     (9.33) 
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Ο αδιάστατος αριθµός Stanton υπολογίζεται από την παράµετρο του Colburn JH και τον 

αδιάστατο αριθµό Prandtl ( pc µ
Pr

k
= ) σύµφωνα µε την ακόλουθη σχέση [7]: 

      
2
3

HJ StPr=      (9.34) 

Όπως προκύπτει από το σχήµα 9-10, η παράµετρος του Colburn είναι λογαριθµική 

συνάρτηση του αριθµού Reynolds [7]: 

 

    ( ) ( )-3
Hln J =-0.4043395934 ln 10 Re -4.5438667⋅ ⋅   (9.35) 

όπου ο αριθµός Reynolds υπολογίζεται από την ανηγµένη τιµή της παροχής µάζας Gh, το 

ιξώδες µ και την υδραυλική διάµετρο Dhydr µε βάση την ακόλουθη σχέση: 

      h hydrG D
Re

µ
=      (9.36) 

Η υδραυλική διάµετρος Dhydr εξαρτάται από την επιφάνεια της ροής Aflow_min, το µήκος L του 

εναλλάκτη θερµότητας και τη συνολική επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας Atot, όπως 

διατυπώνεται ακολούθως [7]:  

      flow _min
hydr

tot

LA
D 4

A
=     (9.37) 

 

9.3.2 Υπολογισµός της Πτώσης Πίεσης στη Θερµή Πλευρά του Εναλλάκτη 

Θερµότητας Πτερυγιοφόρων Σωλήνων 

Η πτώση πίεσης στην εξωτερική πλευρά των σωληνώσεων [7] υπολογίζεται από τη 

σχέση: 

      
2

toth
h

flow _min

AG
∆p f

2ρ A
=     (9.38) 

όπου ρ είναι η πυκνότητα του ρευστού και f είναι ο συντελεστής τριβής. Όπως διαπιστώνεται 

στο σχήµα 9-10, ο συντελεστής f είναι λογαριθµική συνάρτηση του αριθµού Reynolds µε 

βάση την ακόλουθη σχέση [7]: 

 

    ( ) ( )-3ln f =-0.2022225521 ln 10 Re -3.522598392⋅ ⋅   (9.39) 
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Σχήµα 9-10 Μεταβολή του Αδιάστατου Συντελεστή Colburn (Συντελεστή Μεταφοράς 

Θερµότητας) και του Συντελεστή Τριβής συναρτήσει του Αδιάστατου Αριθµού Reynolds για 
Εναλλάκτη Πτερυγιοφόρων Σωλήνων (Τύπος Επιφάνειας 8.0-3/8Τ Kays & London) [5,7]. 
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Σύµβολα Κεφαλαίου 9: 
A   Επιφάνεια Συναλλαγής Θερµότητας     (m2) 

A1   Μετωπική Επιφάνεια της ∆ιάταξης των Σωληνώσεων  (m2) 

B   Κενό του ∆ιαφράγµατος       (m) 

C   Ανοχή µεταξύ των ∆ιαδοχικών Σωληνώσεων   (-) 

CL   Σταθερά της ∆ιάταξης των Σωληνώσεων.    (-) 

cp   Θερµοχωρητικότητα υπό Σταθερή Πίεση    (J/kgK) 

CTP   Σταθερά Υπολογισµού των Σωληνώσεων    (-) 

D   ∆ιάµετρος        (m) 

De   Ισοδύναµη Υδραυλική ∆ιάµετρος     (m) 

Dhydr   Υδραυλική ∆ιάµετρος       (m) 

f   Συντελεστής Τριβής       (-) 

F   Συντελεστής ∆ιόρθωσης       (-) 

G   Παροχή Μάζας ανά µονάδα επιφάνειας ροής   (kg/m2s) 

H   Συντελεστής Μεταφοράς Θερµότητας    (W/m2K) 

JH   Αδιάστατος Αριθµός του Colburn      

k   Θερµική Αγωγιµότητα       (W/mK) 

L   Μήκος της Σωλήνωσης      (m) 

mɺ    Παροχή         (kg/s) 

Nu   Αριθµός Nusselt        (-) 

Nb   Αριθµός των ∆ιαφραγµάτων       (-) 

Nt   Αριθµός Σωληνώσεων       (-) 

Np   Αριθµός των Περασµάτων των Σωληνώσεων   (-) 

Qɺ    Θερµότητα        (W) 

p   Πίεση         (Pa) 

PP    Αδιάστατη Παράµετρος Υπολογισµού Συντελεστή ∆ιόρθωσης (-) 

Pr   Αριθµός Prandtl        (-) 

PR   Λόγος του Βήµατος των Σωληνώσεων    (-) 

PT   Απόσταση Μεταξύ ∆υο ∆ιαδοχικών Σωληνώσεων   (m) 

Rfi   Παράγοντας Ρύπανσης στην πλευρά του Ψυχρού  

   Ρεύµατος        (m2K/W) 

Rf0   Παράγοντας Ρύπανσης στην πλευρά του Θερµού  

   Ρεύµατος        (m2K/W) 

Rws   Θερµική Αντίσταση της Αγωγιµότητας του Υλικού  

   του Εναλλάκτη       (K/W) 

Re   Αριθµός Reynolds       (-) 

RR   Αδιάστατη Παράµετρος Υπολογισµού Συντελεστή ∆ιόρθωσης (-) 
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St   Αδιάστατος Αριθµός Stanton      (-) 

T   Θερµοκρασία         (oC) 

U0   Ολικός Συντελεστής Μεταφοράς Θερµότητας   (W/m2K) 

uc,m   Μέση Ταχύτητα του Ρευστού της Ψυχρής Πλευράς   (m/s2) 

V   Όγκος του Εναλλάκτη Θερµότητας     (m3) 

∆ph   Πτώση της Πίεσης στην Πλευρά του Θερµού Ρεύµατος  (Pa) 

∆pr   Πτώση της Πίεσης στο Εσωτερικό του Σωλήνα λόγω  

   της αλλαγής της διεύθυνσής του     (Pa) 

∆ps   Πτώση της Πίεσης στην Πλευρά του Κελύφους   (Pa) 

∆pt   Πτώση της Πίεσης στο Εσωτερικό του Σωλήνα    (Pa) 

∆ptotal   Συνολική Πτώση της Πίεσης στο Εσωτερικό του Σωλήνα  (Pa) 

∆Τlm,cf   Μέση Λογαριθµική ∆ιαφορά Θερµοκρασίας    (oC) 

∆Τm   ∆ιορθωµένη Μέση Λογαριθµική ∆ιαφορά Θερµοκρασίας  (oC)  

 

Ελληνικά σύµβολα: 

µ   Συνεκτικότητα         (Pa s) 

ρ   Πυκνότητα         (kg/m3) 

σ   Λόγος της Επιφάνειας Ροής προς τη Μετωπική Επιφάνεια 

   του Εναλλάκτη       (m2/m3) 

φ   Συντελεστής ∆ιόρθωσης της Συνεκτικότητας του Ρευστού  

   της Θερµής Πλευράς        (-) 

 

∆είκτες: 

1   Είσοδος στον Εναλλάκτη 

2   Έξοδος από τον Εναλλάκτη 

c   Ρευστό Ψυχρής Πλευράς  

flow_min Ελάχιστη Επιφάνεια Ροής  

fr    Μετωπική Επιφάνεια Εναλλάκτη  

h   Ρευστό Θερµής Πλευράς  

i   Εσωτερική Πλευρά Σωλήνα-Ψυχρό Ρεύµα  

o   Εξωτερική Πλευρά Σωλήνα-Θερµό Ρεύµα 

s   Κέλυφος Εναλλάκτη 

tp   Περιφέρεια Σωληνώσεων 

tot   Συνολική Τιµή 

ws   Μεταλλική Επιφάνεια (Τοίχωµα) της Θερµής Πλευράς του Σωλήνα  
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Κεφάλαιο 10  

Ανάλυση της Λειτουργίας Κύκλου Rankine για την Ανάκτηση της 

Θερµότητας του Καυσαερίου και του EGR 

10.1 Εισαγωγή 

Στο κεφάλαιο που ακολουθεί, παρουσιάζεται αναλυτικά η θεωρητική διερεύνηση της 

λειτουργίας του κύκλου Rankine, που εγκαθίσταται σε κινητήρα Diesel, για την ανάκτηση 

µέρους της αποβαλλόµενης θερµότητας του καυσαερίου. Η ανάλυση στηρίζεται στο µοντέλο 

προσοµοίωσης, που περιγράφηκε στα προηγούµενα δυο κεφάλαια. Ο κύκλος Rankine, που 

µελετάται σε αυτό το κεφάλαιο είναι υποκρίσιµος, οπότε λειτουργεί σε πιέσεις κατώτερες από 

την κρίσιµη τιµή της πίεσης του εργαζόµενου µέσου. Στόχος αυτής της ανάλυσης είναι να 

αξιολογηθεί η συγκεκριµένη τεχνολογία ανάκτησης θερµότητας και να εκτιµηθούν διάφοροι 

παράµετροι λειτουργίας της διάταξης.  

 

10.2 Περιγραφή της Παραµετρικής Ανάλυσης 

Η παρούσα θεωρητική διερεύνηση της λειτουργίας του κύκλου Rankine εξετάζει δυο 

περιπτώσεις ανάκτησης της θερµότητας καυσαερίου του κινητήρα Diesel. Η πρώτη αφορά 

την ανακοµιδή τµήµατος της θερµικής ενέργειας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου, το οποίο 

προέρχεται από τον κινητήρα και εξέρχεται στο περιβάλλον, ενώ η δεύτερη περιλαµβάνει την 

ταυτόχρονη εκµετάλλευση της θερµότητας του κύριου αλλά και του ανακυκλοφορούντος 

ρεύµατος καυσαερίου [1-5].  

Επιπροσθέτως, η θεωρητική ανάλυση εξετάζει την επίδραση του εργαζόµενου µέσου στη 

λειτουργία του κύκλου Rankine, θεωρώντας τις ακόλουθες περιπτώσεις:  

� Εργαζόµενο µέσο νερό (Η2Ο), που είναι το πιο φιλικό και αξιόπιστο µέσο, όσον 

αφορά την επίδραση του στο περιβάλλον. 

� Χρήση της οργανικής ένωσης πενταφλουοροπροπάνιο µε χηµικό τύπο 

CHF2CF2CH2F, που συµβολίζεται µε R245ca. Όπως αναφέρθηκε στο κεφάλαιο 

8, το συγκεκριµένο οργανικό µέσο παρουσιάζει ικανοποιητική περιβαλλοντική 

συµπεριφορά. Το R245ca έχει χαµηλή ευφλεκτότητα, ενώ δεν αναφέρεται 

τοξικότητα και διαβρωτική επίδραση στις επιφάνειες των εναλλακτών 

θερµότητας [6,7,8]. Το οργανικό µέσο R245ca χρησιµοποιείται ήδη ως ψυκτικό 

µέσο σε εφαρµογές κλιµατισµού αντικαθιστώντας το απαγορευµένα ψυκτικά 

µέσα R11 και R123 [6,9].  
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Οι τιµές της κρίσιµης πίεσης PCR και της θερµοκρασίας TCR για το νερό και το οργανικό µέσο 

R245ca απεικονίζονται αντίστοιχα στον πίνακα 10-1 [10, 11].  

 

 PCR(bar) TCR(oC) 

H2O 220.64 373.95 

R245ca 39.25 174.42 

Πίνακας 10-1 Κρίσιµη Πίεση και Θερµοκρασία του H2O και του R245ca [10, 11]. 

 

Η παράµετρος της ανάλυσης είναι η ανώτερη πίεση PH της λειτουργίας του κύκλου 

Rankine. Για την περίπτωση του νερού ως εργαζόµενο µέσο του κύκλου, η πίεση PH 

αυξάνεται από 5 bar έως και 50 bar. Για το οργανικό µέσο R245ca η παράµετρος της πίεσης 

PH αυξάνεται από 8 bar έως και 36 bar. Το βήµα της αύξησης της υψηλής πίεσης του κύκλου 

Rankine είναι 1 bar. Σε κάθε περίπτωση της παραµετρικής διερεύνησης ο κύκλος Rankine 

λειτουργεί στην υποκρίσιµη περιοχή του εργαζόµενου µέσου, όταν αυτό είναι είτε το νερό είτε 

το R245ca. Η κατώτερη πίεση PL της λειτουργίας του κύκλου Rankine, όπου γίνεται η 

συµπύκνωση του εργαζόµενου µέσου, είναι σταθερή και αποκτά τις τιµές 0.6 bar και 2 bar, 

όταν το εργαζόµενο µέσο του κύκλου είναι Η2Ο και R245ca αντίστοιχα.  

Η παραδοχή, που γίνεται για την εκτόνωση στον κύκλο Rankine, είναι ότι το εργαζόµενο 

µέσο µετά την εκτόνωση του παρουσιάζει ξηρότητα µεγαλύτερη του 0.90 για το νερό και ίση 

µε τη µονάδα για το R245ca. Συνεπώς, η κατάσταση του οργανικού µέσου στην έξοδο του 

εκτονωτή είναι υπέρθερµος ατµός, ενώ ο υδρατµός µετά την εκτόνωση µπορεί να περιέχει 

έως και 10% υγρή φάση. Η παρουσία υγρής φάσης στο τέλος της εκτόνωσης γίνεται ανεκτή 

µόνο στην περίπτωση χρήσης εµβολοφόρου εκτονωτή.  

Ο κινητήρας Diesel, που εξετάζεται στην ανάλυση, είναι ο κινητήρας «B» µε αυξηµένη 

συγκέντρωση ισχύος και µέγιστη τιµή της µέσης ενεργού πίεσης ίση µε 33 bar (βλέπε 

Κεφάλαιο 3). Τα αποτελέσµατα, που παρουσιάζονται στο κεφάλαιο αυτό, αντιστοιχούν σε 

ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα ίση µε 1700rpm και φορτίο 100%, 75%, 50% και 25%.  

Τα αναγκαία δεδοµένα για την προσοµοίωση των εναλλακτών θερµότητας του κύριου και 

ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου δίνονται στους πίνακες 10-2 και 10-3 για όλες τις 

εξεταζόµενες περιπτώσεις. Όπως αναφέρθηκε σε προηγούµενο κεφάλαιο, οι εναλλάκτες 

θερµότητας υπολογίζονται σε εκείνο το σηµείο λειτουργίας του κινητήρα Diesel µε τις 

µεγαλύτερες τιµές της θερµοκρασίας και της παροχής µάζας του καυσαερίου. Συνεπώς, οι 

τιµές του µήκους και της επιφάνειας συναλλαγής θερµότητας εκτιµώνται στο πλήρες φορτίο 

του κινητήρα Diesel στις 1700 rpm. Η διάµετρος του κελύφους Ds των εναλλακτών 

θερµότητας του κύριου και του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου είναι 0.40m, όπως 

υπολογίστηκε από τη σχέση 9.8. 
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Στην περίπτωση του οργανικού µέσου R245ca, χρησιµοποιείται ανακοµιστής θερµότητας 

προκειµένου να αυξηθεί ο θερµοδυναµικός βαθµός απόδοσης του κύκλου Rankine µε 

εσωτερική εκµετάλλευση θερµότητας. Η χρήση ανακοµιστή θερµότητας σε αυτήν την 

περίπτωση είναι εφικτή, επειδή σε κάθε περίπτωση στην έξοδο του εκτονωτή η κατάσταση 

του εργαζόµενου µέσου είναι υπέρθερµος ατµός ακόµα και όταν το µέσο στην είσοδο του 

εκτονωτή είναι κορεσµένος και όχι υπέρθερµος ατµός. Στον πίνακα 10-4 απεικονίζονται τα 

δεδοµένα και οι διαστάσεις, που απαιτούνται από το µοντέλο προσοµοίωσης για τον 

υπολογισµό του εναλλάκτη του ανακοµιστή θερµότητας. 

 
Θερµή 

Πλευρά 

Ψυχρή 

Πλευρά 

Επιφάνεια Συναλλαγής 

Θερµότητας (m2) 

Μήκος Εναλλάκτη 

Θερµότητας (m) 

Κύριο Ρεύµα Καυσαερίου H2O 20.00 1.00 

Κύριο Ρεύµα Καυσαερίου R245ca 20.00 1.00 

EGR H2O 10.00 0.50 

EGR R245ca 5.00 0.25 

Πίνακας 10-2 Μήκος και Επιφάνεια Συναλλαγής των Εναλλακτών Θερµότητας του Κύριου 
Καυσαερίου και του EGR για Εργαζόµενο Μέσο του Κύκλου Rankine R245ca ή H2O. 

 
Di(mm) 7 

D0(mm) 8 

PT(mm) 12 

Αριθµός Σωλήνων Nt 400 

Αριθµός ∆ιαδροµών Σωληνώσεων NP 2 

Κενό ∆ιαφράγµατος B (m) 0.500 

Πίνακας 10-3 Χαρακτηριστικά των Εναλλακτών Θερµότητας του Κύριου Καυσαερίου και του 
EGR. 

 
Μήκος Εναλλάκτη Θερµότητας (m) 0.50 

Μετωπική Επιφάνεια (m2) 0.16 

Όγκος Εναλλάκτη Θερµότητας (m3) 0.08 

Di(mm) 8.2 

D0(mm) 10.2 

Πλήθος Σωλήνων Nt 248 

Πίνακας 10-4 Χαρακτηριστικά του Ανακοµιστή Θερµότητας. 

 

Τα αποτελέσµατα της ανάλυσης, που περιγράφεται στη συνέχεια, αναφέρονται σε κύκλο 

Rankine µε εργαζόµενο µέσο είτε R245ca είτε H2O, µε και χωρίς ανάκτηση πρόσθετης 
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θερµότητας από το ρεύµα του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου. Συγκεκριµένα, η 

παραµετρική διερεύνηση επικεντρώνεται στα εξής: 

� Επίδραση της υψηλής πίεσης PH του κύκλου Rankine στην παραγόµενη ισχύ, 

στο θερµοδυναµικό βαθµό απόδοσης του κύκλου και στην αποσπώµενη 

ποσότητα θερµότητας από το καυσαέριο. 

� Εκτίµηση της µέγιστης βελτίωσης της ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου σε 

κάθε σηµείο λειτουργίας του κινητήρα Diesel. 

� Ποσά θερµότητας που συναλλάσσονται στις διάφορες φάσεις της θέρµανσης 

του εργαζόµενου µέσου. 

� Εκτίµηση της παροχής µάζας του εργαζόµενου µέσου για τη λειτουργία του 

κύκλου Rankine στο βέλτιστο σηµείο. 

� Υπολογισµός της βέλτιστης τιµής της υψηλής πίεσης PH του κύκλου Rankine σε 

κάθε σηµείο λειτουργίας του κινητήρα Diesel. 

� Μεταβολή της µέγιστης παραγόµενης ισχύος του κύκλου Rankine συναρτήσει 

του φορτίου του κινητήρα Diesel. 

� Μεταβολή της θερµοκρασίας καυσαερίου στην έξοδο της εγκατάστασης 

συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα Diesel. 

� Λειτουργικά σηµεία του βέλτιστου κύκλου Rankine και θερµοκρασιακή πτώση 

του κύριου και ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου σε κάθε φορτίο του 

κινητήρα Diesel. 

 

10.3 Αποτελέσµατα της Παραµετρικής Ανάλυσης 

10.3.1 Επίδραση της Υψηλής Πίεσης του Κύκλου Rankine στο Θερµοδυναµικό 

Βαθµό Απόδοσης, στην Παραγόµενη Ισχύ και στην Ανακτώµενη 

Θερµότητα 

Η επίδραση της αύξησης της υψηλής πίεσης PH της λειτουργίας του κύκλου Rankine στα 

µεγέθη του θερµοδυναµικού βαθµού απόδοσης, της παραγόµενης ισχύος του κύκλου και της 

απορροφώµενης θερµότητας απεικονίζεται στα σχήµατα 10-1 και 10-2 για εργαζόµενο µέσο 

H2O και στα σχήµατα 10-3 και 10-4 για εργαζόµενο µέσο R245ca. Τα αποτελέσµατα σε αυτά 

τα σχήµατα αντιστοιχούν σε όλα τα εξεταζόµενα φορτία του κινητήρα Diesel στις 1700rpm. 

Επιπροσθέτως, στα σχήµατα αυτά περιλαµβάνεται η περίπτωση της ανάκτησης πρόσθετης 

θερµότητας από το EGR.  

Είναι προφανής η συνεχής βελτίωση του θερµοδυναµικού βαθµού απόδοσης µε την 

αύξηση της υψηλής πίεσης PH του κύκλου Rankine σε όλες τις περιπτώσεις. Αυτό οφείλεται 
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στο γεγονός ότι η αύξηση της πίεσης PH συµβάλλει στη µείωση της λανθάνουσας θερµότητας 

ατµοποίησης και στην αύξηση του ειδικού έργου της εκτόνωσης. Όµως η αύξηση της πίεσης 

PH µειώνει τη συνολικά απορροφώµενη θερµότητα διότι η προθέρµανση, η ατµοποίηση και η 

υπερθέρµανση του εργαζόµενου µέσου γίνονται σε µεγαλύτερες θερµοκρασίες. Συνεπώς, η 

αύξηση της υψηλής πίεσης PH µειώνει τη δυνατότητα του κύκλου Rankine να αντλεί 

θερµότητα από τα ρεύµατα του κύριου και ανακυκλοφορούντος καυσαερίου. Η παραγόµενη 

ισχύς του κύκλου Rankine προκύπτει από το γινόµενο του θερµοδυναµικού βαθµού 

απόδοσης µε τη συνολική θερµότητα που απορροφάται. Έτσι, η προαναφερθείσα επίδραση 

της υψηλής πίεσης PH στο θερµοδυναµικό βαθµό απόδοσης και στη συνολικά ανακτώµενη 

θερµότητα καθορίζει την άνοδο και την πτώση της παραγόµενης ισχύος και κατά συνέπεια τη 

βέλτιστη τιµή της υψηλής πίεσης PH. 

 

• Εργαζόµενο Μέσο H2O: 

Στην περίπτωση χρήσης του νερού ως εργαζόµενου µέσου του κύκλου Rankine, ο 

θερµοδυναµικός βαθµός απόδοσης του κύκλου αυξάνεται µε την ανώτερη πίεση PH µε και 

χωρίς τη θερµότητα του EGR σε όλα τα φορτία του κινητήρα Diesel. Η ανάκτηση της 

πρόσθετης θερµότητας του EGR επιφέρει περαιτέρω αύξηση του θερµοδυναµικού βαθµού 

απόδοσης του κύκλου σε όλες τις περιπτώσεις. Έτσι στο πλήρες φορτίο, ο θερµοδυναµικός 

βαθµός απόδοσης αυξάνεται µε την άνοδο της ανώτερης πίεσης PH από 14.1% έως και 

25.3%, ενώ µε την πρόσθετη θερµότητα του EGR αυξάνεται από 15.9% έως και 26.5%.  

Από τα σχήµατα 10-1 και 10-2 διαπιστώνεται ότι η αύξηση της ανώτερης πίεσης PH 

επιφέρει σηµαντική µείωση της ολικής θερµότητας, που αποσπά ο κύκλος Rankine µε H2O, 

σε όλα τα φορτία. Επιπροσθέτως, η χρήση πρόσθετης θερµότητας από το EGR αυξάνει τη 

συνολικά ανακτώµενη θερµότητα.  

Στα σχήµατα 10-1 και 10-2 είναι προφανές ότι η αύξηση της υψηλής πίεσης PH οδηγεί σε 

αρχική αύξηση της παραγόµενης ισχύος του κύκλου Rankine µε H2O. Όµως, υπάρχει 

σταδιακή µείωση της παραγόµενης ισχύος µετά από µια τιµή της ανώτερης πίεσης PH. Η 

συγκεκριµένη τιµή της ανώτερης πίεσης PH αποτελεί τη βέλτιστη τιµή λειτουργίας του κύκλου 

Rankine, διότι µεγιστοποιείται η παραγόµενη ισχύς του κύκλου. Είναι προφανές ότι η 

αξιοποίηση της θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου αυξάνει σηµαντικά την 

παραγόµενη ισχύ του κύκλου Rankine σε κάθε τιµή της υψηλής πίεσης και σε όλα τα φορτία 

του κινητήρα. Στα σχήµατα 10-1 και 10-2 διαπιστώνεται ότι η µείωση της παραγόµενης 

ισχύος του κύκλου Rankine ξεκινά σε τιµές της υψηλής πίεσης µικρότερες από 50 bar. 

Συνεπώς, η επιλογή των 50 bar ως µέγιστης τιµής της υψηλής πίεσης PH είναι επαρκής για 

τους στόχους της ανάλυσης.  

Η περιοχή τιµών της υψηλής πίεσης του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο H2O 

περιορίζεται µε τη µείωση του φορτίου του κινητήρα. Αυτό οφείλεται στις υψηλές 
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θερµοκρασίες του υπέρθερµου υδρατµού, που απαιτούνται για να λειτουργήσει ο κύκλος 

Rankine. Συγκεκριµένα, στα µικρότερα φορτία του κινητήρα, όπου οι θερµοκρασίες του 

καυσαερίου είναι χαµηλές, η δυνατότητα λειτουργίας του κύκλου Rankine σε µεγάλο εύρος 

τιµών της υψηλής πίεσης PH περιορίζεται σηµαντικά. Έτσι, η ανάκτηση τµήµατος της 

θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου διευρύνει την περιοχή τιµών της υψηλής 

πίεσης PH σε κάθε σηµείο λειτουργίας.  

 

• Εργαζόµενο Μέσο R245ca:  

Όπως διαπιστώνεται στα σχήµατα 10-3 και 10-4, όταν ο οργανικός κύκλος Rankine 

ανακτά θερµότητα µόνο από το κύριο ρεύµα καυσαερίου, τότε ο θερµοδυναµικός βαθµός 

απόδοσης του κύκλου αυξάνεται µε την άνοδο της υψηλής πίεσης PH από 10.5% έως και 

21% σε όλα τα φορτία. Η χρήση της θερµότητας του EGR µειώνει ελάχιστα το 

θερµοδυναµικό βαθµό απόδοσης του κύκλου στο 100% και στο 75% του φορτίου του 

κινητήρα, ενώ στα υπόλοιπα φορτία δεν τον επηρεάζει.  

Όπως και στην περίπτωση χρήσης του νερού, η ανακτώµενη θερµότητα από τον κύκλο 

Rankine µε µέσο R245ca µειώνεται µε την αύξηση της υψηλής πίεσης PH µε και χωρίς την 

αξιοποίηση της θερµότητας του EGR. Από τα σχήµατα 10-3 και 10-4 είναι προφανές ότι η 

αξιοποίηση της θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου αυξάνει σηµαντικά τη 

συνολική θερµότητα, που αποσπάται από τον κύκλο Rankine.  

Η παραγόµενη ισχύς του υποκρίσιµου κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο R245ca 

αυξάνεται συνεχώς µε την άνοδο της υψηλής πίεσης PH του κύκλου. Έτσι, η βέλτιστη 

λειτουργία του κύκλου Rankine επιτυγχάνεται στη µεγαλύτερη τιµή της υψηλής πίεσης διότι 

εκεί µεγιστοποιείται η παραγόµενη ισχύς του κύκλου. Η απορρόφηση πρόσθετης θερµότητας 

από το ρεύµα του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου αυξάνει σηµαντικά την παραγόµενη ισχύ 

του κύκλου Rankine µε R245ca, όπως και στην περίπτωση χρήσης του H2O.  

 

• Σύγκριση των Εργαζόµενων Μέσων H2O και R245ca:  

Σε όλες τις εξεταζόµενες περιπτώσεις µε και χωρίς την αξιοποίηση της θερµότητας του 

EGR, ο θερµοδυναµικός βαθµός απόδοσης του κύκλου Rankine µε νερό αποκτά 

µεγαλύτερες τιµές σε σύγκριση µε το οργανικό µέσο R245ca. Αντιθέτως, ο κύκλος Rankine 

µε εργαζόµενο µέσο R245ca απορροφά µεγαλύτερη θερµότητα από τα ρεύµατα του κύριου 

και ανακυκλοφορούντος καυσαερίου σε σύγκριση µε τον κύκλο Rankine µε H2O. Αυτό 

οφείλεται στο γεγονός ότι οι χαµηλότερες τιµές της θερµοκρασίας του R245ca κατά την 

προθέρµανση, την ατµοποίηση και την υπερθέρµανση του συµβάλλουν στην απορρόφηση 

µεγαλύτερων ποσών θερµότητας σε σχέση µε το νερό.  
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Η παραγόµενη ισχύς του κύκλου Rankine µε R245ca είναι αρκετά µεγαλύτερη σε 

σύγκριση µε το νερό ως εργαζόµενο µέσο. Οι χαµηλές θερµοκρασίες του οργανικού µέσου 

R245ca διευκολύνουν τη λειτουργία του κύκλου Rankine στα µερικά φορτία, όπου οι τιµές 

της θερµοκρασίας των ρευµάτων του κύριου και ανακυκλοφορούντος καυσαερίου είναι 

µειωµένες. Το πλεονέκτηµα αυτό του οργανικού κύκλου Rankine γίνεται εντονότερο ως προς 

την παραγόµενη ισχύ του στην περίπτωση αξιοποίησης της θερµότητας του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου στο 50% και 25% του φορτίου.  
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(β) 

Σχήµα 10-1 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης, της Παραγόµενης Ισχύος και της Ανακτώµενης 
Θερµότητας συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης του Κύκλου Rankine µε H2O στο 100%(α) και 

75%(β) του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τις Περιπτώσεις Εκµετάλλευσης της Θερµότητας 
του Καυσαερίου µε και χωρίς τη Χρήση της Πρόσθετης Θερµότητας του EGR. 



 
 

200 

 

 

 

 

 

 

5 10 15 20 25 30 35 40 45 50

Υψηλή  Πίεση Κύκλου  Rankine(bar)

0

5

10

15

20

25
Π
α
ρ
α
γό
µ
εν
η

 Ισ
χύ
ς 

(k
W

)

0

20

40

60

80

100

120

Α
να
κτ
ώ
µε
νη

 Θ
ερ
µ
ότ
ητ
α

 (
kW

)

10

15

20

25

30

Α
π
ό
δ
ο
σ
η

 Κ
ύ
κλ
ο
υ

 R
a

n
ki

n
e

 (
%

) Ισχύς (kW)

Ολική Θερµότητα (kW)

Απόδοση Κύκλου (%)

H2O

EGR & Καυσαέριο
Καυσαέριο

1700 rpm Ταχύτητα Περιστροφής 
& 50% Φορτίο Κινητήρα

 

(α) 

5 10 15 20 25 30 35 40 45 50

Υψηλή Πίεση Κύκλου Rankine(bar)

0

5

10

15

Π
αρ
α
γό
µ
εν
η 
Ισ
χύ
ς 

(k
W

)

0

20

40

60

80

Α
να
κτ
ώ
µ
εν
η 
Θ
ερ
µ
ό
τη
τα

 (
kW

)

10

15

20

25

30

Α
π
όδ
οσ
η 
Κ
ύ
κλ
ου

 R
a

nk
in

e
 (

%
) Ισχύς (kW)

Ολική Θερµότητα (kW)

Απόδοση Κύκλου (%)

H2O

EGR & Καυσαέριο
Καυσαέριο

1700 rpm Ταχύτητα Περιστροφής 
& 25% Φορτίο Κινητήρα

 

(β) 

Σχήµα 10-2 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης, της Παραγόµενης Ισχύος και της Ανακτώµενης 
Θερµότητας συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης του Κύκλου Rankine µε H2O στο 50%(α) και 

25%(β) του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τις Περιπτώσεις Εκµετάλλευσης της Θερµότητας 
του Καυσαερίου µε και χωρίς τη Χρήση της Πρόσθετης Θερµότητας του EGR. 
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(β) 

Σχήµα 10-3 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης, της Παραγόµενης Ισχύος και της Ανακτώµενης 
Θερµότητας συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης του Κύκλου Rankine µε R245ca στο 100%(α) και 
75%(β) του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τις Περιπτώσεις Εκµετάλλευσης της Θερµότητας 

του Καυσαερίου µε και χωρίς τη Χρήση της Πρόσθετης Θερµότητας του EGR. 
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(β) 

Σχήµα 10-4 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης, της Παραγόµενης Ισχύος και της Ανακτώµενης 
Θερµότητας συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης του Κύκλου Rankine µε R245ca στο 50%(α) και 

25%(β) του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τις Περιπτώσεις Εκµετάλλευσης της Θερµότητας 
του Καυσαερίου µε και χωρίς τη Χρήση της Πρόσθετης Θερµότητας του EGR. 

 

10.3.2 Μέγιστη Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) 

Η αύξηση της συνολικής απόδοσης του συστήµατος του κύκλου Rankine και του κινητήρα 

Diesel εκτιµάται από την προκαλούµενη µείωση της ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου. 

Στα σχήµατα 10-5 και 10-6 απεικονίζεται η µέγιστη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα Diesel, όταν ο κύκλος Rankine λειτουργεί µε 
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εργαζόµενο µέσο Η2Ο και R245ca αντίστοιχα. Όπως αναφέρθηκε προηγουµένως, η µέγιστη 

βελτίωση στην απόδοση του συστήµατος αντιστοιχεί στη βέλτιστη τιµή της υψηλής πίεσης 

λειτουργίας του κύκλου Rankine. Επιπροσθέτως, στα σχήµατα αυτά δίνεται η επίδραση της 

ανακοµιδής της πρόσθετης θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου στη βελτίωση 

της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου.  

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 10-5, όταν ο κύκλος Rankine µε υδρατµό ως εργαζόµενο 

µέσο αξιοποιεί ταυτόχρονα τη θερµότητα του κύριου και του ανακυκλοφορούντος ρεύµατος 

καυσαερίου, τότε η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 6%, 6.1%, 

6.8% και 7.5% στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Όταν ο κύκλος 

Rankine µε H2O δεν εκµεταλλεύεται τη θερµική ενέργεια του EGR, τότε η βελτίωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου είναι µικρότερη αποκτώντας τις τιµές 3.6%, 3.4%, 4.3% και 

5.2% στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. 
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Σχήµα 10-5 Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου της Εγκατάστασης από τη Χρήση 
Κύκλου Rankine µε H2O συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τις Περιπτώσεις 
Εκµετάλλευσης της Θερµότητας του Καυσαερίου µε και χωρίς τη Χρήση της Πρόσθετης 

Θερµότητας του EGR. 

 

Από το σχήµα 10-6 προκύπτει ότι η ποσοστιαία βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου είναι ακόµη µεγαλύτερη, όταν το εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine είναι το 

οργανικό R245ca. Συγκεκριµένα, η µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου µε τη χρήση 

της πρόσθετης θερµότητας του EGR εκτιµάται σε 10.7%, 9%, 8.4% και 8.5% στο 25%, 50%, 

75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Όταν ο κύκλος Rankine µε εργαζόµενο µέσο R245ca 

ανακτά θερµότητα µόνο από το κύριο ρεύµα καυσαερίου, τότε η βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου είναι µικρότερη αποκτώντας τις τιµές 5.8%, 5.4%, 6.1% και 6.7% στο 

25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Ένα σηµαντικό πλεονέκτηµα του κύκλου 

Rankine µε εργαζόµενο µέσο R245ca και αξιοποίηση της πρόσθετης θερµότητας του EGR 
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είναι η αύξηση της βελτίωσης της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου, καθώς µειώνεται το φορτίο 

του κινητήρα. Όπως προαναφέρθηκε, οι χαµηλές τιµές των θερµοκρασιών του R245ca 

διευκολύνουν την παραγωγή σηµαντικής ισχύος από τον κύκλο Rankine στα χαµηλά φορτία, 

όπου η θερµοκρασία του καυσαερίου είναι µειωµένη.  
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Σχήµα 10-6 Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου της Εγκατάστασης από τη Χρήση 
Κύκλου Rankine µε R245ca συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τις Περιπτώσεις 

Εκµετάλλευσης της Θερµότητας του Καυσαερίου µε και χωρίς τη Χρήση της Πρόσθετης 
Θερµότητας του EGR. 

 

10.3.3 Ανακτώµενα Ποσά Θερµότητας από το Κύριο Ρεύµα Καυσαερίου και το 

EGR 

Στη συνέχεια της ανάλυσης παρουσιάζονται τα επιµέρους συναλλασσόµενα ποσά 

θερµότητας στον κύκλο Rankine, όπως αυτά υπολογίζονται από το µοντέλο προσοµοίωσης 

για τη βέλτιστη λειτουργία της εγκατάστασης σε όλες τις εξεταζόµενες περιπτώσεις. Στα 

σχήµατα 10-7α και 10-7β απεικονίζονται τα αποσπώµενα ποσά θερµότητας του καυσαερίου 

και του EGR, που χρησιµοποιούνται για την προθέρµανση, την ατµοποίηση και την 

υπερθέρµανση του νερού-υδρατµού σε όλα τα φορτία του κινητήρα. Στο σχήµα 10-7 είναι 

προφανές ότι η θερµότητα για την υπερθέρµανση του υδρατµού δεν καλύπτεται από τη 

θερµότητα του κύριου ρεύµατος καυσαερίου αλλά από τη θερµότητα του 

ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου (EGR). Από τα σχήµατα αυτά γίνεται σαφές ότι η 

ατµοποίηση του νερού απαιτεί τα µεγαλύτερα ποσά θερµότητας απορροφώντας έως και 

76kW, γεγονός το οποίο οφείλεται στη µεγάλη λανθάνουσα θερµότητα του νερού.  

Στα σχήµατα 10-8α και 10-8β δίνονται τα ποσά θερµότητας, που δαπανώνται για την 

προθέρµανση, την ατµοποίηση και την υπερθέρµανση του οργανικού εργαζόµενου µέσου 
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R245ca σε όλα τα φορτία του κινητήρα Diesel. Αντιθέτως µε την περίπτωση του νερού, το 

µεγαλύτερο τµήµα της ανακτώµενης θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου 

προορίζεται για την προθέρµανση και όχι για την ατµοποίηση του µέσου. Η απαιτούµενη 

θερµότητα για την προθέρµανση του R245ca προσεγγίζει τα 105 kW στο πλήρες φορτίο του 

κινητήρα Diesel. Ωστόσο, στο 25% του φορτίου η ανακτώµενη θερµότητα από το κύριο 

ρεύµα καυσαερίου για την ατµοποίηση του R245ca είναι εξαιρετικά χαµηλή. Επιπροσθέτως, 

παρατηρείται ότι η θερµότητα του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου καλύπτει όλη τη 

διαδικασία υπερθέρµανσης του οργανικού εργαζόµενου µέσου, όπως και στην περίπτωση 

του υδρατµού. 
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(β) 

Σχήµα 10-7 Μεταβολή των Ποσών Θερµότητας που συναλλάσσονται κατά την Προθέρµανση, 
την Ατµοποίηση και την Υπερθέρµανση του H2O συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel 
για τις Περιπτώσεις Εκµετάλλευσης της Θερµότητας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου (α)και 

της Ανάκτησης της Πρόσθετης Θερµότητας του EGR (β). 
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(β) 

Σχήµα 10-8 Μεταβολή των Ποσών Θερµότητας, που συναλλάσσονται κατά την Προθέρµανση, 
την Ατµοποίηση και την Υπερθέρµανση του R245ca συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα 

Diesel για τις Περιπτώσεις Εκµετάλλευσης της Θερµότητας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου 
(α) και της Ανάκτησης της Πρόσθετης Θερµότητας του EGR (β). 

 

10.3.4 Μεταβολή της Παροχής Μάζας του Εργαζόµενου Μέσου Συναρτήσει του 

Φορτίου του Κινητήρα 

Η παροχή της µάζας του εργαζόµενου µέσου του κύκλου Rankine υπολογίζεται από το 

µοντέλο προσοµοίωσης σε κάθε σηµείο της παραµετρικής ανάλυσης. Έτσι, στα σχήµατα 10-

9α και 10-9β απεικονίζεται η µεταβολή της παροχής µάζας του υδρατµού και του οργανικού 

R245ca αντίστοιχα συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα, όταν ο κύκλος Rankine αποδίδει τη 
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µέγιστη ισχύ του. Σε όλες τις περιπτώσεις η παροχή µάζας του εργαζόµενου µέσου του 

κύκλου Rankine αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα.  

Από τα σχήµατα 10-9α και 10-9β προκύπτει ότι η αξιοποίηση της πρόσθετης θερµότητας 

του ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου ευνοεί τη λειτουργία του κύκλου Rankine µε 

µεγαλύτερες τιµές της παροχής µάζας H2O και R245ca σε όλο το εύρος της λειτουργίας της 

εγκατάστασης. Σε αυτή την περίπτωση η παροχή µάζας του υδρατµού αυξάνεται µε το 

φορτίο από 51kg/h έως και 156.5kg/h, ενώ η παροχή µάζας του οργανικού µέσου R245ca 

αυξάνεται µε το φορτίο από 688kg/h έως και 2382kg/h. Όπως διαπιστώνεται στα σχήµατα 

αυτά, οι τιµές της παροχής µάζας του οργανικού µέσου R245ca είναι αρκετά µεγαλύτερες 

έως και 15 φορές από τις αντίστοιχες τιµές της παροχής µάζας του υδρατµού. Η 

προηγούµενη διαφορά οφείλεται στο γεγονός ότι η λανθάνουσα θερµότητα του νερού είναι 

αρκετά µεγαλύτερη από την αντίστοιχη του R245ca. 
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(α) (β) 

Σχήµα 10-9 Μεταβολή της Παροχής Μάζας του H2O(α) και του R245ca(β) συναρτήσει του 
Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τις Περιπτώσεις Εκµετάλλευσης της Θερµότητας του Κύριου 

Ρεύµατος Καυσαερίου και της Ανάκτησης της Πρόσθετης Θερµότητας του EGR. 

 

10.3.5 Βέλτιστη Υψηλή Πίεση του Κύκλου Rankine σε κάθε Φορτίο του 

Κινητήρα 

Όπως ήδη αναφέρθηκε, ένας από τους στόχους της παραµετρικής διερεύνησης είναι η 

εκτίµηση της βέλτιστης τιµής της υψηλής πίεσης PH του κύκλου Rankine σε κάθε σηµείο 

λειτουργίας του κινητήρα Diesel. Η βελτιστοποίηση γίνεται µε κριτήριο τη µεγιστοποίηση της 

παραγόµενης ισχύος του κύκλου Rankine και όχι του βαθµού απόδοσης του κύκλου. Στα 

σχήµατα 10-10α και 10-10β, που ακολουθούν, δίνεται η µεταβολή της βέλτιστης τιµής της 

υψηλής πίεσης PH του κύκλου Rankine συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα Diesel, όταν το 
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εργαζόµενο µέσο του κύκλου είναι ο υδρατµός και το R245ca αντίστοιχα. Επιπλέον στα 

σχήµατα αυτά περιλαµβάνεται η περίπτωση ανάκτησης πρόσθετης θερµότητας από το 

ρεύµα του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου (EGR).  

Από το σχήµα 10-10α φαίνεται ότι η βέλτιστη τιµή της υψηλής πίεσης PH του κύκλου 

Rankine µε υδρατµό ελαττώνεται µε τη µείωση του φορτίου του κινητήρα. Αντιθέτως, στο 

σχήµα 10-10β διαπιστώνεται ότι στην περίπτωση του οργανικού µέσου R245ca, η υψηλή 

πίεση PH του κύκλου Rankine είναι σχεδόν σταθερή σε σχέση µε το φορτίο του κινητήρα. 

Όπως προαναφέρθηκε, η µεγιστοποίηση της παραγόµενης ισχύος του κύκλου Rankine είναι 

αποτέλεσµα της ταυτόχρονης βελτιστοποίησης του θερµοδυναµικού βαθµού απόδοσης του 

κύκλου και της απόδοσης των εναλλακτών θερµότητας του κύριου και ανακυκλοφορούντος 

καυσαερίου. Η προαναφερθείσα διαφορά των δυο εργαζόµενων µέσων ως προς την 

επίδραση του φορτίου του κινητήρα στη βέλτιστη τιµή της υψηλής πίεσης PH οφείλεται στη 

µειωµένη δυνατότητα ανάκτησης θερµότητας του κύκλου Rankine µε νερό, η οποία 

επιδεινώνεται στις αυξηµένες τιµές της υψηλής πίεσης PH. 
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(α) (β) 

Σχήµα 10-10 Μεταβολή της Υψηλής Πίεσης του Κύκλου Rankine µε Εργαζόµενο Μέσο H2O 
(α) ή R245ca (β) συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τις Περιπτώσεις 

Εκµετάλλευσης της Θερµότητας του Καυσαερίου µε και χωρίς τη Θερµότητα του EGR. 

 

10.3.6 Μεταβολή της Μέγιστης Παραγόµενης Ισχύος του Κύκλου Rankine 

συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα 

Στα σχήµατα 10-11α και 10-11β φαίνεται ότι η παραγόµενη ισχύς στον κύκλο Rankine 

αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα και για τα δυο εργαζόµενα µέσα. Επιπροσθέτως, 

διαπιστώνεται ότι η αξιοποίηση της θερµότητας του EGR συµβάλλει στην περαιτέρω αύξηση 
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της παραγόµενης ισχύος του κύκλου σε όλες τις περιπτώσεις. Στο σχήµα 10-11α 

παρατηρείται ότι οι δυο καµπύλες µεταβολής της παραγόµενης ισχύος του κύκλου 

συγκλίνουν µε τη µείωση του φορτίου του κινητήρα. Συνεπώς, η αύξηση της παραγόµενης 

ισχύος του κύκλου Rankine µε H2O λόγω της ανάκτησης πρόσθετης θερµότητας από το EGR 

ελαττώνεται µε τη µείωση του φορτίου του κινητήρα. Ωστόσο, στο σχήµα 10-11β φαίνεται ότι 

η επίδραση της αξιοποίησης της θερµότητας του EGR στην αύξηση της ισχύος του κύκλου 

Rankine µε R245ca είναι µειωµένη µόνο στο 25% του φορτίου.  

Στο σχήµα 10-11α διαπιστώνεται ότι η µέγιστη παραγόµενη ισχύς του κύκλου Rankine µε 

H2O χωρίς την ανάκτηση θερµότητας από το EGR εκτιµάται σε 3.3kW, 6.5kW, 12.6kW και 

19.9kW στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Στην περίπτωση 

εκµετάλλευσης της θερµότητας του EGR, η µέγιστη ισχύς του κύκλου Rankine εκτιµάται σε 

5.8kW, 11.9kW, 20.1kW και 29.6kW στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. 

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 10-11β, η µέγιστη παραγόµενη ισχύς του κύκλου 

Rankine µε R245ca χωρίς την αξιοποίηση της θερµότητας του EGR εκτιµάται σε 5.5kW, 

10.4kW, 18.2kW και 26.2kW στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Όταν ο 

κύκλος Rankine ανακτά τµήµα της θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, η 

µέγιστη τιµή της ισχύος του κύκλου εκτιµάται σε 10.8kW, 18.1kW, 25.4kW και 34kW στο 

25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. 
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(α) (β) 

Σχήµα 10-11 Μεταβολή της Μέγιστης Παραγόµενης Ισχύος του Κύκλου Rankine µε H2O (α) ή 
R245ca (β) συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τις Περιπτώσεις Εκµετάλλευσης 

της Θερµότητας του Καυσαερίου µε και χωρίς τη Χρήση της Πρόσθετης Θερµότητας του 
EGR. 

 

Στη συνέχεια απεικονίζεται στο σχήµα 10-12 η µεταβολή της ποσοστιαίας αύξησης της 

µέγιστης παραγόµενης ισχύος του κύκλου Rankine συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα για 
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τις περιπτώσεις, όπου το εργαζόµενο µέσο είναι είτε νερό είτε R245ca. Η εκµετάλλευση 

µέρους της θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου αυξάνει την παραγόµενη ισχύ 

του κύκλου Rankine µε το οργανικό µέσο R245ca κατά 30%, 40%, 74% και 95.5% στο 

100%, 75%, 50% και 25% του φορτίου του κινητήρα αντίστοιχα. Έτσι, η παραγόµενη ισχύς 

του κύκλου µε οργανικό µέσο R245ca σχεδόν διπλασιάζεται στο 25% του φορτίου του 

κινητήρα. Στην περίπτωση του κύκλου Rankine µε νερό η ανάκτηση τµήµατος της 

θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου αυξάνει την παραγόµενη ισχύ κατά 49%, 

60%, 83% και 73% στο 100%, 75%, 50% και 25% του φορτίου αντίστοιχα. 

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 10-12, η ποσοστιαία αύξηση της παραγόµενης ισχύος 

του κύκλου αυξάνεται µε τη µείωση του φορτίου και για τα δυο εργαζόµενα µέσα. Μοναδική 

εξαίρεση αποτελεί η περίπτωση χρήσης του κύκλου Rankine µε νερό, όπου η ποσοστιαία 

αύξηση της ισχύος του είναι µικρότερη στο 25% του φορτίου συγκριτικά µε το 50% του 

φορτίου. Αυτό οφείλεται στο γεγονός ότι οι υψηλές τιµές των θερµοκρασιών της 

υπερθέρµανσης του νερού και η χαµηλή τιµή της θερµοκρασίας του EGR στο 25% του 

φορτίου µειώνουν τη δυνατότητα άντλησης θερµότητας από το ρεύµα του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου. 

Η ποσοστιαία αύξηση της ισχύος του κύκλου Rankine µε νερό είναι µεγαλύτερη συγκριτικά 

µε την περίπτωση χρήσης του οργανικού µέσου R245ca στις τιµές του φορτίου άνω του 

25%. Έτσι, επιβεβαιώνεται η διαπίστωση ότι η αξιοποίηση της πρόσθετης θερµότητας του 

EGR συµβάλλει στην αντιµετώπιση του προβλήµατος των υψηλών θερµοκρασιών του 

υπέρθερµου υδρατµού, οι οποίες δυσχεραίνουν την άντληση θερµότητας από το κύριο ρεύµα 

καυσαερίου και συνεπώς την παραγωγή ισχύος από τον κύκλο Rankine.  
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Σχήµα 10-12 Μεταβολή της Ποσοστιαίας Αύξησης της Μέγιστης Παραγόµενης Ισχύος του 
Κύκλου Rankine λόγω της Χρήσης της Θερµότητας του EGR συναρτήσει του Φορτίου του 

Κινητήρα Diesel, όταν το Εργαζόµενο Μέσο είναι H2O ή R245ca. 
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10.3.7 Μεταβολή της Θερµοκρασίας Καυσαερίου στην Έξοδο της 

Εγκατάστασης συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα 

Στη συνέχεια της διερεύνησης και στα σχήµατα 10-13α και 10-13β δίνεται η διακύµανση 

της θερµοκρασίας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου, που εξέρχεται από την εγκατάσταση και 

κατευθύνεται στο περιβάλλον, συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα Diesel. Όπως 

διαπιστώνεται στο σχήµα 10-13α, η αξιοποίηση της θερµότητας του ανακυκλοφορούντος 

καυσαερίου από τον κύκλο Rankine µε νερό µειώνει τη θερµοκρασία του κύριου καυσαερίου 

στην έξοδο του αντίστοιχου εναλλάκτη θερµότητας. Οι βασικότερες αιτίες της τελευταίας 

επισήµανσης είναι οι µεγάλες τιµές της λανθάνουσας θερµότητας του νερού, καθώς και οι 

υψηλές τιµές της θερµοκρασίας του στην υπέρθερµη περιοχή, που δυσχεραίνουν την 

ανάκτηση της θερµότητας του καυσαερίου. Έτσι, το ρεύµα ανακυκλοφορίας έχοντας 

υψηλότερες θερµοκρασίες καυσαερίου αναλαµβάνει εξ’ ολοκλήρου ή κατά τµήµα την 

υπερθέρµανση, οπότε η ατµοποίηση, που απαιτεί τη µεγαλύτερη θερµότητα, καλύπτεται από 

το κύριο ρεύµα καυσαερίου. Συνεπώς, ο κύκλος Rankine µε νερό αξιοποιεί µεγαλύτερο 

τµήµα της θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου, όταν ανακτάται µέρος της 

θερµότητας του EGR. Αντιθέτως, όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 10-13β, στην περίπτωση 

του οργανικού µέσου R245ca οι τιµές της θερµοκρασίας εξόδου του καυσαερίου από την 

εγκατάσταση δεν διαφοροποιούνται σηµαντικά µε την αξιοποίηση της πρόσθετης θερµότητας 

του EGR.  
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(α) (β) 

Σχήµα 10-13 Μεταβολή της Θερµοκρασίας Καυσαερίου στην Έξοδο της Εγκατάστασης 
συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel, όταν ο Κύκλος Rankine µε H2O (α) ή R245ca 

(β) ανακτά τη Θερµότητα του Κύριου Καυσαερίου µε και χωρίς τη Θερµότητα του EGR. 
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10.3.8 Βέλτιστος Κύκλος Rankine και Θερµοκρασιακή Πτώση του Καυσαερίου 

Η παρουσίαση της ανάλυσης ολοκληρώνεται µε τα σχήµατα 10-15, 10-17, 10-19 και 10-

21, όπου απεικονίζονται οι καµπύλες κορεσµού του εκάστοτε εργαζόµενου µέσου στην 

υποκρίσιµη περιοχή και ο βέλτιστος κύκλος Rankine, όπως αυτός εκτιµάται από το µοντέλο 

προσοµοίωσης για κάθε συνθήκη λειτουργίας της εγκατάστασης.  

 

• Ανάκτηση της Θερµότητας του Κύριου Καυσαερίου µέσω Κύκλου Rankine µε 

Εργαζόµενο Μέσο Νερό 

Στο σχήµα 10-14 απεικονίζεται η τυπική διάταξη του κύκλου Rankine µε υδρατµό χωρίς τη 

χρήση της θερµότητας του EGR. Οι συνθήκες βέλτιστης λειτουργίας αυτής της διάταξης, 

δηλαδή οι τιµές της υψηλής πίεσης PH, της εντροπίας S5 του µέσου µετά την εκτόνωση και 

των θερµοκρασιών του H2O σε διάφορα σηµεία του κύκλου, δίνονται στον πίνακα 10-5.  

 
 

Φορτίο 

Κινητήρα 

 

100% 

 

75% 

 

50% 

 

25% 

Τ1, Τ1’(
oC) 85.93 85.93 85.93 85.93 

Τ2 (
oC) 86.16 86.09 86.03 86.00 

Τ3,Τ3’(
oC) 219.56 204.31 184.06 170.41 

Τ4 (
oC) 294.56 250.31 214.06 228.41 

Τ5 (
oC) 85.93 85.93 85.93 85.93 

S5 (kJ/kg oC) 6.94 6.89 6.92 7.14 

PH(bar) 23.00 17.00 11.00 8.00 

 

Πίνακας 10-5 Λειτουργικά Σηµεία Κύκλου Rankine 
µε H2O. 

Σχήµα 10-14 ∆ιάταξη Κύκλου Rankine 
µε H2O. 

 

Στο σχήµα 10-15 απεικονίζονται αντιστοίχως ο βέλτιστος κύκλος Rankine µε υδρατµό και 

η πτώση της θερµοκρασίας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου για τα τέσσερα φορτία που 

εξετάστηκαν. Η µεταβολή 1-2 αντιστοιχεί στην άνοδο της πίεσης του µέσου στην αντλία. 

Ακολούθως, οι µεταβολές 2-3, 3-3’ και 3’-4 αντιστοιχούν στην προθέρµανση, ατµοποίηση και 

υπερθέρµανση του εργαζόµενου µέσου, οι οποίες πραγµατοποιούνται στον εναλλάκτη 

θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου. Οι µεταβολές 4-5 και 5-1’ αντιπροσωπεύουν 

αντιστοίχως την εκτόνωση και τη συµπύκνωση του υδρατµού, η οποία λαµβάνει χώρα στο 

ψυγείο του κύκλου Rankine. Από το σχήµα αυτό γίνεται προφανές ότι σε όλα τα φορτία του 
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κινητήρα Diesel, ο υδρατµός µετά την εκτόνωση του βρίσκεται στη διφασική περιοχή σε 

µικρή απόσταση από την καµπύλη του κορεσµένου ατµού. Συνεπώς, σε όλα τα σηµεία 

λειτουργίας στο τέλος της εκτόνωσης το εργαζόµενο µέσο περιέχει στη σύνθεση του ένα 

µικρό τµήµα υγρής φάσης.  
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(γ) (δ) 

Σχήµα 10-15 Βέλτιστος Κύκλος Rankine µε Εργαζόµενο Μέσο H2O και Μεταβολή της 
Θερµοκρασίας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου στο 100% (α), 75% (β), 50% (γ) και 25% (δ) 

του Φορτίου του Κινητήρα Diesel. 

 

• Ανάκτηση της Θερµότητας του Κύριου και Ανακυκλοφορούντος Καυσαερίου µέσω 

Κύκλου Rankine µε Εργαζόµενο Μέσο Νερό 

Στο σχήµα 10-16 απεικονίζεται η διάταξη του κύκλου Rankine µε υδρατµό, όπου 

ανακτάται πρόσθετη θερµότητα από το ρεύµα του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, ενώ 

στον πίνακα 10-6 περιλαµβάνονται οι συνθήκες της βέλτιστης λειτουργίας του σε κάθε φορτίο 
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του κινητήρα. Τα αποτελέσµατα του µοντέλου προσοµοίωσης για το βέλτιστο κύκλο Rankine 

µε H2O, καθώς και η θερµοκρασιακή πτώση του κύριου και του ανακυκλοφορούντος 

ρεύµατος καυσαερίου δίνονται στα διαγράµµατα του σχήµατος 10-17. 

Η διαφορά του σχήµατος 10-17 σε σχέση µε το σχήµα 10-15 είναι το σηµείο 3” που 

αντιστοιχεί στην κατάσταση του υδρατµού στην είσοδο του εναλλάκτη του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου. Όπως διαπιστώνεται, όταν το εργαζόµενο µέσο εισέρχεται 

στον εναλλάκτη θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, βρίσκεται στη διφασική 

περιοχή (σηµείο 3”) ανάµεσα στα σηµεία 3 και 3’, που αντιστοιχούν στις κορεσµένες 

συνθήκες υγρού και ατµού. Συνεπώς, η αποσπώµενη θερµότητα του ανακυκλοφορούντος 

ρεύµατος καυσαερίου υπερθερµαίνει πλήρως τον υδρατµό και καλύπτει ένα µικρό τµήµα της 

ατµοποίησης, το οποίο αναπαρίσταται στο σχήµα 10-17 µε τη µεταβολή 3”-3’.  

Από τα διαγράµµατα του σχήµατος 10-17 επαληθεύεται η προαναφερθείσα διαπίστωση 

ότι η αξιοποίηση της θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου ευνοεί την περαιτέρω 

υπερθέρµανση του υδρατµού. Έτσι, σχεδόν σε όλα τα φορτία του κινητήρα Diesel, 

παρατηρείται ότι ο υδρατµός ως εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine είναι υπέρθερµος στο 

τέλος της εκτόνωσης. Εξαίρεση αποτελεί το 75% του φορτίου του κινητήρα, όπου ο 

εκτονωµένος υδρατµός είναι στη διφασική περιοχή σε ελάχιστη όµως απόσταση από το 

αντίστοιχο σηµείο κορεσµένου ατµού. 

 

 
 

Φορτίο 

Κινητήρα 

100% 75% 50% 25% 

Τ1, Τ1’(
oC) 85.93 85.93 85.93 85.93 

Τ2 (
oC) 86.13 86.11 86.00 85.97 

Τ3,Τ3’(
oC) 212.38 207.11 170.41 151.83 

Τ3” (
oC) 212.38 207.11 170.41 151.83 

S3” (kJ/kg oC) 6.07 5.38 5.51 5.58 

Τ4 (
oC) 460.38 367.11 396.41 355.83 

Τ5 (
oC) 107.99 85.93 136.69 145.45 

S5 (kJ/kg oC) 7.65 7.36 7.79 7.83 

PH (bar) 20.00 18.00 8.00 5.00 

 

 

Πίνακας 10-6 Λειτουργικά Σηµεία Κύκλου Rankine µε 
H2O και Χρήση Πρόσθετης Θερµότητας από το EGR. 

Σχήµα 10-16 ∆ιάταξη Κύκλου 
Rankine µε H2O και Χρήση 

Πρόσθετης Θερµότητας από το EGR. 

 



 
 

215 

 

0 2 4 6 8
Εντροπία (kJ/kgoC)

0
80

160

240
320
400
480

560
640
720

800
880

Θ
ερ
µ
ο
κρ
α
σ
ία

 T
 (

o C
)

Καµπύλη 
Κορεσµού

Rankine
Καυσαέριο

EGR 

H2O

1
2

3 3"
3'

4

5

1'

1700 rpm Ταχύτητα Περιστροφής 
& 100% Φορτίο Κινητήρα

 
0 2 4 6 8

Εντροπία (kJ/kgoC)

0
80

160
240
320

400
480
560
640

720
800
880

Θ
ερ
µο
κρ
α
σ
ία

 T
 (

o C
)

Καµπύλη 
Κορεσµού

Rankine
Καυσαέριο

EGR 

H2O

1
2

3 3"
3'

4

5 1'

1700 rpm Ταχύτητα Περιστροφής 
& 75% Φορτίο Κινητήρα

 

(α) (β) 

0 2 4 6 8
Εντροπία (kJ/kgoC)

0
80

160
240
320
400
480
560

640
720
800
880

Θ
ερ
µ
ο
κρ
ασ
ία

 T
 (

o C
)

Καµπύλη 
Κορεσµού

Rankine
Καυσαέριο

EGR 

H2O

1
2

3 3"
3'

4

5

1'

1700 rpm Ταχύτητα Περιστροφής 
& 50% Φορτίο Κινητήρα

 
0 2 4 6 8

Εντροπία (kJ/kgoC)

0
80

160
240

320
400
480
560
640

720
800
880

Θ
ερ
µο
κρ
α
σ
ία

 T
 (

o
C

)
Καµπύλη 
Κορεσµού

Rankine
Καυσαέριο

EGR 

H2O

1
2 3 3"

3'

4

5

1'

1700 rpm Ταχύτητα Περιστροφής 
& 25% Φορτίο Κινητήρα

 

(γ) (δ) 

Σχήµα 10-17 Βέλτιστος Κύκλος Rankine µε Εργαζόµενο Μέσο H2O και Μεταβολή της 
Θερµοκρασίας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου και του EGR στο 100% (α), 75% (β), 50% 

(γ) και 25% (δ) του Φορτίου του Κινητήρα Diesel. 

 

• Ανάκτηση Θερµότητας του Κύριου Καυσαερίου µέσω Κύκλου Rankine µε 

Εργαζόµενο Μέσο R245ca 

Στη συνέχεια της ανάλυσης, δίνεται ο βέλτιστος κύκλος Rankine µε εργαζόµενο µέσο το 

R245ca για την περίπτωση που η ανακτώµενη θερµότητα προέρχεται αποκλειστικά από το 

κύριο ρεύµα καυσαερίου. Στο σχήµα 10-18 και στον πίνακα 10-7 παρέχονται αντιστοίχως η 

διάταξη του κύκλου Rankine µε το οργανικό µέσο R245ca και οι συνθήκες της βέλτιστης 

λειτουργίας της εγκατάστασης σε κάθε φορτίο του κινητήρα Diesel. Όπως διαπιστώνεται στο 

σχήµα 10-18, η κυριότερη διαφορά του συστήµατος του κύκλου Rankine µε οργανικό µέσο 

από τις διατάξεις των σχηµάτων 10-14 και 10-16 είναι η παρεµβολή του ανακοµιστή 
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θερµότητας ανάµεσα στον εκτονωτή και το συµπυκνωτή, καθώς και µεταξύ της αντλίας και 

του εναλλάκτη θερµότητας του καυσαερίου. 

 
 

Φορτίο 

Κινητήρα 

100% 75% 50% 25% 

Τ1, Τ1’(
oC) 44.24 44.24 44.24 44.24 

Τ2 (
oC) 45.72 45.72 45.72 45.72 

Τ2’ (
oC) 95.55 96.91 97.91 82.77 

Τ3,Τ3’(
oC) 169.42 169.42 169.42 169.42 

Τ4 (
oC) 215.42 215.42 213.42 191.42 

Τ5 (
oC) 136.76 136.76 134.47 107.52 

Τ6 (
oC) 70.24 68.24 64.24 57.24 

PH(bar) 36 36 36 36 

 
 

Πίνακας 10-7 Λειτουργικά Σηµεία Κύκλου Rankine 
µε R245ca. 

Σχήµα 10-18 ∆ιάταξη Κύκλου Rankine 
µε R245ca. 

 
Στα διαγράµµατα του σχήµατος 10-19 παρατηρείται ότι το εργαζόµενο µέσο R245ca, σε 

αντίθεση µε τον υδρατµό, υπερθερµαίνεται αρκετά αποκτώντας υψηλές θερµοκρασίες 

συγκριτικά µε τη θερµοκρασία του κορεσµένου ατµού χωρίς την ανάκτηση της θερµότητας 

του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου. Επιπροσθέτως, το εργαζόµενο µέσο στο τέλος της 

εκτόνωσης είναι υπέρθερµος ατµός σε όλες τις εξεταζόµενες περιπτώσεις. Είναι επίσης 

προφανές ότι υπάρχει διαθέσιµη θερµότητα από τον εκτονωµένο ατµό για την προθέρµανση 

του υπόψυκτου µέσου, που εξέρχεται από την αντλία.  

Στα διαγράµµατα του σχήµατος 10-19 οι µεταβολές 5-6 και 2-2’ απεικονίζουν αντιστοίχως 

το θερµό και το ψυχρό ρεύµα του ανακοµιστή θερµότητας του κύκλου Rankine. Όπως 

διαπιστώνεται, ο υπέρθερµος ατµός χαµηλής πίεσης (σηµείο 5) εισέρχεται στον ανακοµιστή 

θερµότητας και ψύχεται µέχρι την κατάσταση του σηµείου 6, ενώ το υπόψυκτο υγρό R245ca 

εξερχόµενο από την αντλία (σηµείο 2) εισέρχεται στον ανακοµιστή, όπου προθερµαίνεται 

µέχρι την κατάσταση 2’. Η ύπαρξη του ανακοµιστή θερµότητας στην εγκατάσταση του 

κύκλου Rankine µειώνει τις απαιτήσεις της προθέρµανσης του R245ca. Συγκεκριµένα η 

ειδική θερµότητα, που απορροφά το R245ca από το καυσαέριο, είναι h4-h2 χωρίς τον 

ανακοµιστή θερµότητας και µειώνεται σε h4-h2’ µε τον ανακοµιστή θερµότητας. Έτσι, είναι 

εφικτή η αύξηση της παροχής µάζας του R245ca απορροφώντας την ίδια θερµότητα από το 

καυσαέριο, οπότε αυξάνεται η παραγόµενη ισχύς του εκτονωτή (βλέπε σχέση 8.8).  
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Επιπροσθέτως, ο υπέρθερµος ατµός εισέρχεται στο συµπυκνωτή µε χαµηλότερη 

θερµοκρασία (κατάσταση 6). Συνεπώς, η εσωτερική ανακοµιδή θερµότητας στο σύστηµα του 

κύκλου Rankine περιορίζει την απώλεια θερµότητας στο περιβάλλον κατά τη φάση της 

συµπύκνωσης. Έτσι, η χρήση του ανακοµιστή θερµότητας συµβάλλει στη µείωση της 

απορριπτόµενης θερµότητας από τον κύκλο Rankine στο περιβάλλον και άρα µειώνονται οι 

διαστάσεις της ψυκτικής διάταξης του κύκλου. 
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Σχήµα 10-19 Βέλτιστος Κύκλος Rankine µε Εργαζόµενο Μέσο R245ca και Μεταβολή της 
Θερµοκρασίας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου στο 100% (α), 75% (β), 50% (γ) και 25% (δ) 

του Φορτίου του Κινητήρα Diesel. 

 

• Ανάκτηση Θερµότητας του Κύριου και Ανακυκλοφορούντος Καυσαερίου µέσω 

Κύκλου Rankine µε Εργαζόµενο Μέσο R245ca 

Η παρούσα ενότητα ολοκληρώνεται µε το σύστηµα του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο 

µέσο R245ca και ταυτόχρονη εκµετάλλευση θερµότητας από το κύριο ρεύµα καυσαερίου και 
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το EGR. Στο σχήµα 10-20 δίνεται η διάταξη της εγκατάστασης του κύκλου Rankine µε 

R245ca, όπου απεικονίζονται οι εναλλάκτες θερµότητας του καυσαερίου και του EGR, καθώς 

και ο ανακοµιστής θερµότητας. Στον πίνακα 10-8 δίνονται τα αποτελέσµατα του µοντέλου 

προσοµοίωσης για τα κυριότερα σηµεία της βέλτιστης λειτουργίας του κύκλου Rankine. 

 
Φορτίο 

Κινητήρα 

 

100% 

 

75% 

 

50% 

 

25% 

Τ1, Τ1’(
oC) 44.24 44.24 44.24 44.24 

Τ2 (
oC) 45.72 45.64 45.72 45.72 

Τ2’ (
oC) 81.45 91.23 95.88 98.93 

Τ3,Τ3’(
oC) 169.42 166.12 169.42 169.42 

Τ3” (
oC) 169.42 166.12 169.42 169.42 

S3” (kJ/kg oC) 1.83 1.85 1.79 1.77 

Τ4 (
oC) 195.42 206.12 213.42 215.42 

Τ5 (
oC) 112.76 128.83 134.47 136.76 

Τ6 (
oC) 64.74 67.74 67.24 65.24 

PH(bar) 36 34 36 36 
 

 

Πίνακας 10-8 Λειτουργικά Σηµεία Κύκλου Rankine 
µε R245ca και Χρήση Πρόσθετης Θερµότητας από 

το EGR. 

Σχήµα 10-20 ∆ιάταξη Κύκλου Rankine 
µε R245ca και Χρήση Πρόσθετης 

Θερµότητας από το EGR. 

 

Στα διαγράµµατα του σχήµατος 10-21 απεικονίζονται οι θερµοκρασιακές µεταβολές του 

εργαζόµενου µέσου, του κύριου ρεύµατος καυσαερίου και του EGR σε όλα τα εξεταζόµενα 

φορτία του κινητήρα. Όπως διαπιστώνεται στα διαγράµµατα αυτά, το εργαζόµενο µέσο, που 

εξέρχεται από τον εναλλάκτη θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου και εισέρχεται 

στον εναλλάκτη θερµότητας του EGR, βρίσκεται στη διφασική περιοχή σε όλα τα σηµεία 

λειτουργίας του κινητήρα, που εξετάζονται.  

Συγκεκριµένα, παρατηρείται ότι το ήµισυ της ατµοποίησης (µεταβολή 3’’-3’) καλύπτεται 

από τη θερµότητα του EGR στο 50% του φορτίου του κινητήρα. Η ανακτώµενη θερµότητα 

του κύριου ρεύµατος καυσαερίου προθερµαίνει το υγρό R245ca (µεταβολή 2’-3) και 

ατµοποιεί το 1/4 αυτού (µεταβολή 3-3’’), όταν ο κινητήρας λειτουργεί στο 25% του φορτίου 

του. Έτσι, η θερµότητα, που αποσπάται από το EGR, καλύπτει πλήρως την υπερθέρµανση 

και το µεγαλύτερο µέρος της ατµοποίησης. Συγκρίνοντας τα διαγράµµατα των σχηµάτων 10-

17 και 10-21, επαληθεύεται η διαπίστωση ότι οι θερµοκρασίες του υπέρθερµου ατµού του 

R245ca είναι σηµαντικά χαµηλότερες από τις αντίστοιχες του υπέρθερµου υδρατµού. 
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(γ) (δ) 

Σχήµα 10-21 Βέλτιστος Κύκλος Rankine µε Εργαζόµενο Μέσο R245ca και Μεταβολή της 
Θερµοκρασίας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου και του EGR στο 100% (α), 75% (β), 50% 

(γ) και 25% (δ) του Φορτίου του Κινητήρα Diesel. 

 

10.4 Συµπεράσµατα 

Ολοκληρώνοντας την παρουσίαση της διερεύνησης, στο κεφάλαιο αυτό γίνεται µια πρώτη 

προσέγγιση για την ανάλυση της λειτουργίας του κύκλου Rankine ως τεχνικής ανάκτησης της 

θερµότητας του καυσαερίου του κινητήρα Diesel. Τα εξαγόµενα συµπεράσµατα από την 

παραπάνω διερεύνηση είναι τα ακόλουθα: 

� Ο θερµοδυναµικός βαθµός απόδοσης του κύκλου Rankine αυξάνεται µε την 

άνοδο της υψηλής πίεσης λειτουργίας PH του κύκλου. Στην περίπτωση που το 

εργαζόµενο µέσο του κύκλου είναι H2O, η πρόσθετη αξιοποίηση της θερµότητας 

του EGR βελτιώνει σηµαντικά το θερµοδυναµικό βαθµό απόδοσης. Αντιθέτως, η 
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ανάκτηση της θερµότητας του EGR δεν έχει σηµαντική επίδραση στο 

θερµοδυναµικό βαθµό απόδοσης του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο 

R245ca. Ο θερµοδυναµικός βαθµός απόδοσης του οργανικού κύκλου Rankine 

είναι µικρότερος από τον αντίστοιχο του κύκλου Rankine µε H2O.  

� Η απορροφώµενη θερµότητα από τον κύκλο Rankine µειώνεται µε την αύξηση 

της υψηλής πίεσης PH και για τα δυο εργαζόµενα µέσα. Ο κύκλος Rankine µε 

οργανικό µέσο R245ca ανακτά µεγαλύτερα ποσά θερµότητας του κύριου και 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου σε σύγκριση µε την περίπτωση χρήσης του 

H2O ως εργαζόµενου µέσου. 

� Η παραγόµενη ισχύς του κύκλου µε H2O αυξάνεται µέχρι µια τιµή της πίεσης PH 

και στη συνέχεια βαίνει µειούµενη. Στην περίπτωση χρήσης του R245ca, η 

παραγόµενη ισχύς του κύκλου είναι µεγαλύτερη σε σύγκριση µε τον κύκλο 

Rankine µε H2O και αυξάνεται συνεχώς µε την άνοδο της υψηλής πίεσης PH. 

� Η εκµετάλλευση της θερµότητας του EGR είναι ιδιαίτερα ευνοϊκή για τη 

λειτουργία του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο τον υδρατµό, επιτρέποντας 

τη λειτουργία του συστήµατος σε µεγαλύτερες τιµές της υψηλής πίεσης PH και 

της θερµοκρασίας του υπέρθερµου υδρατµού πριν την εκτόνωση.  

� Η βελτίωση της συνολικής απόδοσης της εγκατάστασης είναι µεγαλύτερη, όταν 

το εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine είναι R245ca, σε σύγκριση µε την 

περίπτωση χρήσης του υδρατµού. Η µέγιστη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου bsfc της εγκατάστασης επιτυγχάνεται µε την αξιοποίηση της 

πρόσθετης θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου.  

� H µέγιστη βελτίωση της ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου της 

εγκατάστασης µε εργαζόµενο µέσο R245ca εκτιµάται σε 10.7%, 9%, 8.4% και 

8.5% στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Στην περίπτωση 

του κύκλου Rankine µε H2O, η µέγιστη βελτίωση της ολικής ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 6%, 6.1%, 6.8% και 7.5% στο 25%, 50%, 

75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. 

� Όταν αξιοποιείται η θερµότητα του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου και το 

εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine είναι το οργανικό R245ca, τότε 

παρατηρείται αύξηση της ποσοστιαίας βελτίωσης της ολικής ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου µε τη µείωση του φορτίου του κινητήρα. 

� Όταν ο κύκλος Rankine λειτουργεί µε υδρατµό, τότε το µεγαλύτερο µέρος της 

ανακτώµενης θερµότητας του καυσαερίου χρησιµοποιείται για την ατµοποίηση 

του νερού. Αντιθέτως, η διαδικασία της προθέρµανσης παρουσιάζει τις 

µεγαλύτερες απαιτήσεις θερµότητας στην περίπτωση χρήσης του οργανικού 

µέσου R245ca. 
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� Η αξιοποίηση της θερµότητας του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου δίνει τη 

δυνατότητα λειτουργίας του κύκλου Rankine µε αυξηµένη παροχή µάζας του 

εργαζόµενου µέσου. H παροχή µάζας του εργαζόµενου µέσου του κύκλου 

αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα. Στην περίπτωση του κύκλου Rankine µε 

οργανικό µέσο R245ca η παροχή µάζας είναι περίπου 15 φορές µεγαλύτερη 

αυτής του υδρατµού. 

� Η βέλτιστη τιµή της υψηλής πίεσης PH του κύκλου Rankine αυξάνεται µε το 

φορτίο του κινητήρα, όταν το εργαζόµενο µέσο είναι ο υδρατµός, ενώ στην 

περίπτωση του οργανικού µέσου R245ca είναι σχεδόν σταθερή. 

� Η µέγιστη παραγόµενη ισχύς του κύκλου Rankine εκτιµάται σε 34 kW για το 

οργανικό µέσο R245ca και 29.6 kW για τον υδρατµό. Η αύξηση της µέγιστης 

παραγόµενης ισχύος του κύκλου Rankine µε οργανικό µέσο R245ca, λόγω της 

αξιοποίησης της θερµότητας του EGR, εκτιµάται σε 30%, 40%, 74% και 95.5% 

στο 100%, 75%, 50% και 25% του φορτίου αντίστοιχα. Στην περίπτωση του 

υδρατµού, η ανάκτηση πρόσθετης θερµότητας από το EGR αυξάνει την µέγιστη 

παραγόµενη ισχύ του κύκλου κατά 49%, 60%, 83% και 73% στο 100%, 75%, 

50% και 25% του φορτίου αντίστοιχα. 

� Η αξιοποίηση της θερµότητας του EGR συµβάλλει στην εκµετάλλευση 

µεγαλύτερου τµήµατος της θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου, όταν ο 

κύκλος Rankine λειτουργεί µε υδρατµό. 

� Η απορροφώµενη θερµότητα του ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου 

(EGR) καλύπτει πλήρως την υπερθέρµανση και µερικώς την ατµοποίηση του 

υδρατµού και του οργανικού µέσου R245ca. Στην περίπτωση του οργανικού 

εργαζόµενου µέσου και στα χαµηλά φορτία του κινητήρα Diesel, η ανακτώµενη 

θερµότητα του κύριου ρεύµατος καυσαερίου καλύπτει την προθέρµανση και 

µικρό µόνο τµήµα της ατµοποίησης. 

Συνοψίζοντας τα παραπάνω προκύπτει ότι η ανάκτηση πρόσθετης θερµότητας από το 

ρεύµα ανακυκλοφορίας καυσαερίου αυξάνει το συνολικό βαθµό απόδοσης της εγκατάστασης 

του κινητήρα Diesel και του κύκλου Rankine δεδοµένου ότι µειώνεται η συνολική ειδική 

κατανάλωση καυσίµου. Η συγκεκριµένη βελτίωση είναι ακόµη µεγαλύτερη στην περίπτωση 

του οργανικού εργαζόµενου µέσου R245ca, παρά το γεγονός ότι ο εναλλάκτης θερµότητας 

του EGR έχει τις µισές διαστάσεις σε σχέση µε τον αντίστοιχο του κύκλου Rankine µε H2O. 

Συνεπώς, φαίνεται ότι η βέλτιστη λύση από θερµοδυναµικής πλευράς είναι ο κύκλος Rankine 

µε R245ca, που διαθέτει ανακοµιστή θερµότητας και ανακτά τη θερµότητα του κύριου και του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου του κινητήρα Diesel. Ωστόσο, η τελική επιλογή του 

καταλληλότερου συστήµατος Rankine απαιτεί τη συνεκτίµηση και άλλων λειτουργικών 

παραγόντων. 
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Σύµβολα Κεφαλαίου 10: 
B   Κενό του ∆ιαφράγµατος       (m) 

bfsc   Ειδική Κατανάλωση Καυσίµου     (gr/kWh) 

D   ∆ιάµετρος        (m) 

EGR   Ρεύµα Ανακυκλοφορίας Καυσαερίου του Κινητήρα Diesel 

h   Ενθαλπία        (J/kg) 

Nt   Αριθµός Σωληνώσεων       (-) 

NP   Αριθµός των Περασµάτων (∆ιαδροµών) των Σωληνώσεων  (-) 

P   Πίεση         (Pa) 

PΗ   Υψηλή Πίεση Λειτουργίας του Κύκλου Rankine   (Pa) 

PL   Χαµηλή Πίεση Λειτουργίας του Κύκλου Rankine   (Pa) 

PT   Απόσταση Μεταξύ ∆υο ∆ιαδοχικών Σωληνώσεων   (m) 

S   Εντροπία        (J/kgK) 

T   Θερµοκρασία         (oC) 

 
 
∆είκτες: 

CR   Κρίσιµη Τιµή 

i   Εσωτερική Πλευρά Σωλήνα-Ψυχρό Ρεύµα  

o   Εξωτερική Πλευρά Σωλήνα-Θερµό Ρεύµα 

s   Κέλυφος Εναλλάκτη 
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Κεφάλαιο 11  

Ανάλυση της Λειτουργίας Κύκλου Rankine για τη Συνδυασµένη 

Ανάκτηση Θερµότητας από το Καυσαέριο, το EGR και τον Αέρα 

Υπερπλήρωσης 

11.1 Εισαγωγή 

Στο προηγούµενο κεφάλαιο εξετάστηκε η εγκατάσταση συστήµατος κύκλου Rankine σε 

κινητήρα Diesel για να ανακτηθεί τµήµα της θερµότητας του καυσαερίου και του EGR. Η 

ανάλυση της συγκεκριµένης τεχνολογίας συνεχίζεται µε τη διερεύνηση της επίδρασης 

πρόσθετων παραγόντων στη λειτουργία της εγκατάστασης. Στη συνέχεια παρουσιάζεται µια 

εµπεριστατωµένη ανάλυση του συστήµατος του κύκλου Rankine, εξετάζοντας τις 

δυνατότητες περαιτέρω αύξησης της εκµετάλλευσης της θερµότητας από τον κινητήρα 

Diesel. Στο παρόν κεφάλαιο διερευνάται επίσης η επίδραση της πτώσης πίεσης του θερµού 

και του ψυχρού ρεύµατος των εναλλακτών θερµότητας του κύκλου Rankine στη λειτουργία 

της εγκατάστασης. Επιπροσθέτως, η ανάλυση συµπεριλαµβάνει την επίδραση της 

θερµοκρασίας περιβάλλοντος στη λειτουργία του κύκλου Rankine.  

 

11.2 Περιγραφή της Ανάλυσης 

Σε αυτό το κεφάλαιο η ανάλυση εξετάζει την αύξηση της συνολικά ανακτώµενης 

θερµότητας µε την αξιοποίηση µέρους της θερµότητας, που αποσπάται κατά την ψύξη του 

αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel, ο οποίος εξέρχεται από το συµπιεστή του 

υπερπληρωτή έχοντας υψηλές θερµοκρασίες. Η διάταξη, που υιοθετείται σε αυτή τη 

διερεύνηση, είναι η αντικατάσταση του αρχικού ψυγείου του αέρα υπερπλήρωσης του 

κινητήρα από ένα ενιαίο ψυγείο αέρος µε δυο ξεχωριστά τµήµατα ή δυο διαφορετικά ψυγεία 

αέρος. Ο τρόπος της αντικατάστασης του ψυγείου αέρος δεν επηρεάζει τη διεξαγόµενη 

ανάλυση. Είναι προφανές ότι στο ένα τµήµα του καινούργιου ψυγείου αέρος, το εργαζόµενο 

µέσο του κύκλου Rankine αντικαθιστά το ψυκτικό µέσο του κινητήρα Diesel, ενώ το δεύτερο 

τµήµα του ψυγείου αέρος συνεχίζει να λειτουργεί µε το ψυκτικό µέσο του κινητήρα. 

Επιπροσθέτως, είναι απαραίτητο το ρεύµα του αέρα υπερπλήρωσης να έχει τη µεγαλύτερη 

δυνατή θερµοκρασία, καθώς εισέρχεται στον αντίστοιχο εναλλάκτη θερµότητας του 

συστήµατος του κύκλου Rankine προκειµένου να διευκολυνθεί η ανάκτηση της θερµότητας 

του. Συνεπώς, το ψυγείο του αέρα, που διαρρέεται στην ψυχρή πλευρά του από το 
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εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine, τοποθετείται πρώτο ώστε να δεχτεί το θερµό ρεύµα 

του αέρα άµεσα µετά την έξοδο του από το συµπιεστή. Έτσι, το δεύτερο τµήµα του ψυγείου 

αέρος λειτουργεί υποστηρικτικά αναλαµβάνοντας την ψύξη του εξερχόµενου αέρα από το 

προηγούµενο τµήµα για να αποκτήσει ο αέρας υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel την 

επιθυµητή θερµοκρασία. 

Όσον αφορά τη διάταξη του συστήµατος του κύκλου Rankine, ο εναλλάκτης θερµότητας 

του αέρα υπερπλήρωσης τοποθετείται στην έξοδο του εναλλάκτη θερµότητας του κύριου 

καυσαερίου, ώστε να καλύπτει µέρος της προθέρµανσης του εργαζόµενου µέσου [1-5]. 

Ο εναλλάκτης θερµότητας του αέρα, που ενσωµατώνεται στο σύστηµα του κύκλου 

Rankine είναι του τύπου πτερυγιοφόρων-σωληνώσεων (finned tubes) και τα γεωµετρικά του 

χαρακτηριστικά δίνονται στον πίνακα 11-1. Λαµβάνοντας υπόψην όλους τους περιορισµούς 

για την τοποθέτηση του συστήµατος του κύκλου Rankine στον κινητήρα Diesel, ο εναλλάκτης 

θερµότητας του αέρα επιλέγεται να είναι µικρών διαστάσεων. 

Ο εναλλάκτης θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου διατηρείται ίδιος µε αυτόν της 

πρώτης φάσης της παραµετρικής ανάλυσης, που περιγράφηκε στο προηγούµενο κεφάλαιο 

και για τα δυο εργαζόµενα µέσα. Επιπροσθέτως, ο ανακοµιστής θερµότητας, που 

χρησιµοποιείται στον κύκλο Rankine µε οργανικό εργαζόµενο µέσο R245ca, παραµένει ίδιος 

µε αυτόν της διερεύνησης του προηγούµενου κεφαλαίου. Οι εναλλάκτες θερµότητας του 

ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου έχουν τα ίδια χαρακτηριστικά µε την 

προηγούµενη ανάλυση αλλά διαφοροποιούνται ως προς το µήκος και την επιφάνεια 

συναλλαγής θερµότητας, όπως φαίνεται και στον πίνακα 11-2.  

Όπως και στο προηγούµενο κεφάλαιο, έτσι και στην παρούσα ανάλυση, εξετάζεται ο 

«κινητήρας B» µε µέγιστη τιµή της µέσης ενεργού πίεσης ίση µε 33 bar (βλέπε Κεφάλαιο 3). 

Επιπροσθέτως, τα αποτελέσµατα που παρουσιάζονται στο κεφάλαιο αυτό αντιστοιχούν σε 

ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα ίση µε 1700rpm και στα φορτία 100%, 75%, 50%, 25%.  

Στη συνέχεια παρουσιάζεται η παραµετρική διερεύνηση της εγκατάστασης κύκλου 

Rankine σε κινητήρα Diesel. Το σύστηµα του κύκλου Rankine ανακτά µέρος της θερµότητας 

του κύριου και ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, καθώς και του ρεύµατος αέρα 

υπερπλήρωσης, που εξέρχεται από το συµπιεστή. Η παράµετρος της διερεύνησης είναι και 

πάλι η υψηλή πίεση PH της λειτουργίας του κύκλου Rankine. Όπως και στο προηγούµενο 

κεφάλαιο, εξετάζεται η χρήση του υδρατµού αλλά και του οργανικού R245ca ως εργαζόµενα 

µέσα του κύκλου Rankine. Στη συνέχεια ακολουθεί η παρουσίαση των αποτελεσµάτων της 

διερεύνησης, που προέκυψαν από το µοντέλο προσοµοίωσης. Συγκεκριµένα, η ανάλυση του 

παρόντος κεφαλαίου επικεντρώνεται στα εξής:  

� Επίδραση της υψηλής πίεσης PH του κύκλου Rankine στην αποδιδόµενη ισχύ, 

στο θερµοδυναµικό βαθµό απόδοσης του κύκλου και στη συνολικά ανακτώµενη 

ποσότητα θερµότητας. 
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� Επίδραση της υψηλής πίεσης PH στα επιµέρους ανακτώµενα ποσά θερµότητας. 

� Μέγιστη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου της εγκατάστασης σε 

κάθε σηµείο λειτουργίας. 

� Μεταβολή της µέγιστης παραγόµενης ισχύος του κύκλου Rankine συναρτήσει 

του φορτίου του κινητήρα Diesel. 

� Μεταβολή του ποσοστού της ανακτώµενης θερµότητας από το EGR και τον 

αέρα υπερπλήρωσης συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα. 

� Μεταβολή των ανακτώµενων ποσών θερµότητας από το κύριο ρεύµα 

καυσαερίου, το EGR και το ψυγείο του αέρα υπερπλήρωσης συναρτήσει του 

φορτίου του κινητήρα. 

� Βέλτιστη παροχή µάζας του εργαζόµενου µέσου σε κάθε σηµείο λειτουργίας.  

� Βέλτιστη υψηλή πίεση PH του κύκλου Rankine σε κάθε σηµείο λειτουργίας. 

� Μεταβολή της θερµοκρασίας του κύριου καυσαερίου και του EGR στις εξόδους 

των αντίστοιχων εναλλακτών θερµότητας συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα. 

� Λειτουργικά σηµεία του βέλτιστου κύκλου Rankine, θερµοκρασιακή πτώση των 

ρευµάτων του κύριου καυσαερίου, του EGR και του αέρα υπερπλήρωσης σε 

κάθε φορτίο του κινητήρα Diesel. 

� Επίδραση της πτώσης πίεσης της θερµής και ψυχρής πλευράς των εναλλακτών 

θερµότητας του κύκλου Rankine στη λειτουργία της εγκατάστασης. 

� Επίδραση της θερµοκρασίας περιβάλλοντος στη λειτουργία του κύκλου 

Rankine. 

 

Μήκος Εναλλάκτη Θερµότητας Αέρα Υπερπλήρωσης (m) 0.40 

Μετωπική Επιφάνεια (m2) 0.50 

Όγκος Εναλλάκτη Θερµότητας Αέρα Υπερπλήρωσης (m3) 0.20 

Di(mm) 8.2 

D0(mm) 10.2 

Πλήθος Σωλήνων Nt 775 

Πίνακας 11-1 Χαρακτηριστικά του Εναλλάκτη Θερµότητας του Αέρα Υπερπλήρωσης. 

 

Θερµή 

Πλευρά 

Ψυχρή 

Πλευρά 

Επιφάνεια Συναλλαγής 

Θερµότητας (m2) 

Μήκος Εναλλάκτη 

Θερµότητας (m) 

EGR H2O 7.50 0.375 

EGR R245ca 7.20 0.36 

Πίνακας 11-2 Μήκος και Επιφάνεια Συναλλαγής των Εναλλακτών Θερµότητας του 
Ανακυκλοφορούντος Ρεύµατος Καυσαερίου για τα Εργαζόµενα Μέσα H2O και R245ca. 
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11.3 Αποτελέσµατα της Παραµετρικής Ανάλυσης 

11.3.1 Επίδραση της Υψηλής Πίεσης του Κύκλου Rankine στο Θερµοδυναµικό 

Βαθµό Απόδοσης, στην Παραγόµενη Ισχύ και στην Ανακτώµενη 

Θερµότητα 

Η υπολογιστική διαδικασία, που ακολουθείται από το µοντέλο προσοµοίωσης, 

απεικονίζεται στα διαγράµµατα των σχηµάτων 11-1, 11-2, 11-3 και 11-4 για όλες τις 

εξεταζόµενες συνθήκες λειτουργίας του κινητήρα Diesel. Στα σχήµατα 11-1 και 11-2 δίνονται 

τα διαγράµµατα µεταβολής του θερµοδυναµικού βαθµού απόδοσης και της παραγόµενης 

ισχύος του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο υδρατµό συναρτήσει της υψηλής πίεσης PH. 

Στα διαγράµµατα αυτά συµπεριλαµβάνεται και η καµπύλη µεταβολής της συνολικά 

ανακτώµενης θερµότητας από το κύριο ρεύµα καυσαερίου, τα ψυγεία του EGR και του αέρα 

υπερπλήρωσης (A/C). Παρόµοια διαγράµµατα περιλαµβάνονται στα σχήµατα 11-3 και 11-4 

για την περίπτωση της χρήσης του R245ca ως εργαζόµενου µέσου του κύκλου Rankine.  

Όλες οι καµπύλες µεταβολής που περιέχονται στα σχήµατα 11-1, 11-2, 11-3 και 11-4 είναι 

παρόµοιας µορφής µε τις αντίστοιχες καµπύλες των σχηµάτων 10-1, 10-2, 10-3 και 10-4 του 

προηγούµενου κεφαλαίου. Έτσι, σε όλες τις περιπτώσεις, η δυνατότητα εκµετάλλευσης 

θερµότητας χειροτερεύει µε την αύξηση της τιµής της πίεσης PH λόγω της αντίστοιχης 

ανόδου των τιµών της θερµοκρασίας του εργαζόµενου µέσου στην ψυχρή πλευρά των 

εναλλακτών του καυσαερίου και του αέρα υπερπλήρωσης. Συνεπώς, η άνοδος της υψηλής 

πίεσης του κύκλου Rankine µε R245ca ή H2O βελτιώνει το θερµοδυναµικό βαθµό απόδοσης 

και συνοδεύεται από παράλληλη µείωση της συνολικά ανακτώµενης θερµότητας.  

Όπως διαπιστώνεται στα σχήµατα 11-1 και 11-2, η παραγόµενη ισχύς του κύκλου 

Rankine µε νερό αυξάνεται αρχικά µε την άνοδο της υψηλής πίεσης PH. Όταν η υψηλή πίεση 

PH ξεπεράσει µια συγκεκριµένη τιµή, τότε η παραγόµενη ισχύς του κύκλου µειώνεται 

σταδιακά. Η τιµή αυτή της υψηλής πίεσης PH αποτελεί τη βέλτιστη τιµή λειτουργίας του 

κύκλου Rankine, η οποία ελαττώνεται µε τη µείωση του φορτίου του κινητήρα. Από τα 

σχήµατα 11-1 και 11-2 είναι προφανές ότι η µείωση της παραγόµενης ισχύος του κύκλου 

Rankine µε υδρατµό λόγω της αύξησης της υψηλής πίεσης PH πέραν της βέλτιστης τιµής της 

γίνεται εντονότερη, καθώς µειώνεται το φορτίο του κινητήρα. Αντιθέτως, η παραγόµενη ισχύς 

του κύκλου Rankine µε R245ca αυξάνεται συνεχώς µε την υψηλή πίεση PH, όπως 

διαπιστώνεται στα σχήµατα 11-3 και 11-4. 

Η σύγκριση των αποτελεσµάτων των σχηµάτων 11-1, 11-2, 11-3 και 11-4 µε τα αντίστοιχα 

του προηγούµενου κεφαλαίου αποκαλύπτει ότι η εκµετάλλευση της θερµότητας του αέρα 

υπερπλήρωσης δεν µεταβάλλει σηµαντικά το θερµοδυναµικό βαθµό απόδοσης του κύκλου 

Rankine είτε µε H2O είτε µε R245ca. Ωστόσο, η σηµαντικότερη επίδραση της ανάκτησης της 
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θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης είναι η αύξηση της αποσπώµενης θερµότητας, που 

αξιοποιείται από τον κύκλο Rankine, συµβάλλοντας µε αυτό τον τρόπο στην άνοδο της 

παραγόµενης ισχύος. Συγκρίνοντας τα διαγράµµατα των σχηµάτων 11-2 και 10-2 

διαπιστώνεται ότι η ανάκτηση πρόσθετης θερµότητας από τον αέρα υπερπλήρωσης καθιστά 

εφικτή τη λειτουργία του κύκλου Rankine µε H2O σε µεγαλύτερες τιµές της υψηλής πίεσης PH 

στο 50% και 25% του φορτίου. 

Από το σύνολο των σχηµάτων για το R245ca και τον υδρατµό, είναι προφανές ότι το 

µοντέλο προσοµοίωσης σαρώνει όλες τις πιθανές τιµές της ανώτερης πίεσης της λειτουργίας 

του κύκλου Rankine και επιλέγει τη βέλτιστη τιµή κατά την οποία µεγιστοποιείται η 

παραγόµενη ισχύς του κύκλου.  
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Σχήµα 11-1 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης, της Παραγόµενης Ισχύος και της Ανακτώµενης 
Θερµότητας του Καυσαερίου και του Αέρα Υπερπλήρωσης συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης 

του Κύκλου Rankine µε H2O στο 100% (α) και στο 75% (β) του Φορτίου. 
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(β) 

Σχήµα 11-2 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης, της Παραγόµενης Ισχύος και της Ανακτώµενης 
Θερµότητας του Καυσαερίου και του Αέρα Υπερπλήρωσης συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης 

του Κύκλου Rankine µε H2O στο 50% (α) και στο 25% (β) του Φορτίου. 
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(β) 

Σχήµα 11-3 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης, της Παραγόµενης Ισχύος και της Ανακτώµενης 
Θερµότητας του Καυσαερίου και του Αέρα Υπερπλήρωσης συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης 

του Κύκλου Rankine µε R245ca στο 100% (α) και στο 75% (β) του Φορτίου. 
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(β) 

Σχήµα 11-4 Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης, της Παραγόµενης Ισχύος και της Ανακτώµενης 
Θερµότητας του Καυσαερίου και του Αέρα Υπερπλήρωσης συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης 

του Κύκλου Rankine µε R245ca στο 50% (α) και στο 25% (β) του Φορτίου. 

 

11.3.2 Επίδραση της Υψηλής Πίεσης του Κύκλου Rankine στα Ανακτώµενα 

Ποσά Θερµότητας 

Στην προηγούµενη ενότητα επισηµάνθηκε η εξάρτηση της ανακτώµενης θερµότητας από 

την υψηλή πίεση της λειτουργίας του κύκλου Rankine. Έτσι, στα σχήµατα 11-5 και 11-6, 

απεικονίζεται η µεταβολή των επιµέρους ποσών θερµότητας, που ανακτά ο κύκλος Rankine 

µε υδρατµό, σε συνάρτηση µε την τιµή της ανώτερης πίεσης PH για όλα τα φορτία του 

κινητήρα. Η λειτουργία του κύκλου Rankine σε ολοένα και µεγαλύτερες τιµές της ανώτερης 

πίεσης PH συµβάλλει στην ανάκτηση µικρότερων ποσών θερµότητας από το κύριο και το 



 
 

232 

 

ρεύµα του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου του κινητήρα Diesel. Αντιθέτως, η ανακτώµενη 

θερµότητα του αέρα υπερπλήρωσης αυξάνεται αρχικά στις µικρές τιµές της πίεσης PH και 

στη συνέχεια µειώνεται οριακά. Η άνοδος της υψηλής πίεσης του κύκλου Rankine αυξάνει τις 

απαιτήσεις θερµότητας για την κάλυψη της προθέρµανσης του µέσου. Έτσι, η ανακτώµενη 

θερµότητα του αέρα υπερπλήρωσης αυξάνεται αρχικά µε την άνοδο της υψηλής πίεσης PH, 

δεδοµένου ότι η θερµότητα αυτή προορίζεται αποκλειστικά για την προθέρµανση του 

εργαζόµενου µέσου.  
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Σχήµα 11-5 Μεταβολή της Ανακτώµενης Θερµότητας του Κύριου και Ανακυκλοφορούντος 
Ρεύµατος Καυσαερίου (EGR), καθώς και του Ψυγείου Αέρος (A/C) συναρτήσει της Υψηλής 

Πίεσης του Κύκλου Rankine µε H2O στο 100% (α) και 75% (β) του Φορτίου.  
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Σχήµα 11-6 Μεταβολή της Ανακτώµενης Θερµότητας του Κύριου και Ανακυκλοφορούντος 
Ρεύµατος Καυσαερίου (EGR), καθώς και του Ψυγείου Αέρος (A/C) συναρτήσει της Υψηλής 

Πίεσης του Κύκλου Rankine µε H2O στο 50% (α) και 25% (β) του Φορτίου.  
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Στα σχήµατα 11-7 και 11-8 δίνεται η µεταβολή των ποσών θερµότητας, που ανακτώνται 

από το καυσαέριο και τον αέρα υπερπλήρωσης, καθώς και του συναλλασσόµενου ποσού 

θερµότητας στον ανακοµιστή, όταν το εργαζόµενο του κύκλου είναι R245ca. Από τα 

διαγράµµατα διαπιστώνεται ότι η µείωση της ανακτώµενης θερµότητας από το κύριο ρεύµα 

καυσαερίου µε την άνοδο της τιµής της πίεσης PH είναι µικρότερη για το οργανικό µέσο 

R245ca από την αντίστοιχη µείωση, που σηµειώνεται στον κύκλο Rankine µε υδρατµό. 

Ειδικότερα, η αποσπώµενη θερµότητα του κύριου ρεύµατος καυσαερίου από τον κύκλο 

Rankine µε υδρατµό µειώνεται από τα 122kW στα 71kW, δηλαδή κατά 51kW, στο πλήρες 

φορτίο του κινητήρα. Αντιθέτως, για εργαζόµενο µέσο το R245ca, η αντίστοιχη µείωση στο 

πλήρες φορτίο είναι µόνο 25kW.  

Η θερµότητα, που συναλλάσσεται στον ανακοµιστή, και η ανακτώµενη θερµότητα του 

αέρα υπερπλήρωσης καλύπτουν µέρος της προθέρµανσης του R245ca. Το υπόλοιπο µέρος 

της απαιτούµενης θερµότητας για την προθέρµανση αντλείται από το κύριο ρεύµα 

καυσαερίου.  

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 11-7, η θερµότητα του ανακοµιστή είναι µικρότερη από 

την αντλούµενη θερµότητα του αέρα υπερπλήρωσης σε όλο το εύρος των τιµών της υψηλής 

πίεσης PH στο 100% και στο 75% του φορτίου του κινητήρα. Η κατάσταση αντιστρέφεται στο 

50% και 25% του φορτίου, όπου η διαθέσιµη θερµότητα του αέρα µειώνεται λόγω των 

χαµηλών τιµών της παροχής µάζας του αλλά και της θερµοκρασίας του στην έξοδο του 

συµπιεστή. Στο σχήµα 11-8β είναι προφανές ότι ο κύκλος Rankine δεν αξιοποιεί τη 

θερµότητα του αέρα υπερπλήρωσης στις υψηλές τιµές της πίεσης PH, όταν ο κινητήρας 

Diesel λειτουργεί στο 25% του φορτίου του.  
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(α) (β) 

Σχήµα 11-7 Μεταβολή της Ανακτώµενης Θερµότητας του Κύριου και Ανακυκλοφορούντος 
Ρεύµατος Καυσαερίου (EGR), καθώς και του Ψυγείου Αέρος (A/C) συναρτήσει της Υψηλής 

Πίεσης του Κύκλου Rankine µε R245ca στο 100% (α) και 75% (β) του Φορτίου.  
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(α) (β) 

Σχήµα 11-8 Μεταβολή της Ανακτώµενης Θερµότητας του Κύριου και Ανακυκλοφορούντος 
Ρεύµατος Καυσαερίου (EGR), καθώς και του Ψυγείου Αέρος (A/C) συναρτήσει της Υψηλής 

Πίεσης του Κύκλου Rankine µε R245ca στο 50% (α) και 25% (β) του Φορτίου.  

 

 

11.3.3 Μέγιστη Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) 

Η ανάκτηση των ποσών θερµότητας του κύριου και ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, 

καθώς και του αέρα υπερπλήρωσης και η µετέπειτα µετατροπή τους σε µηχανική ισχύ µέσω 

της διάταξης του κύκλου Rankine αυξάνει τη συνολική απόδοση της εγκατάστασης. Στο 

σχήµα 11-9 απεικονίζεται η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου συναρτήσει του 

φορτίου του κινητήρα Diesel για τα δυο εργαζόµενα µέσα, που εξετάζονται στην παρούσα 

διατριβή. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 11-9, ο κύκλος Rankine µε R245ca προκαλεί 

µεγαλύτερη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου συγκριτικά µε το H2O. 

Συγκεκριµένα, στην περίπτωση χρήσης του κύκλου Rankine µε R245ca, η µέγιστη βελτίωση 

της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 10.7%, 10.3%, 10.1% και 10.4% στο 25%, 

50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Όταν ο κύκλος Rankine µε H2O ανακτά 

θερµότητα από το κύριο καυσαέριο, το EGR και τον αέρα υπερπλήρωσης, τότε η µέγιστη 

βελτίωση της ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 6.1%, 6.3%, 7.1% και 8% 

στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Έτσι, η ποσοστιαία βελτίωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου λόγω της χρήσης του οργανικού κύκλου Rankine είναι 

σχεδόν σταθερή σε όλα τα φορτία του κινητήρα. Αντιθέτως, η ποσοστιαία βελτίωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα, όταν χρησιµοποιείται ο 

κύκλος Rankine µε H2O. 
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Σχήµα 11-9 Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου της Εγκατάστασης από τη Χρήση 

Κύκλου Rankine µε R245ca ή H2O συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel, όταν 
Ανακτάται η Θερµότητα του Κύριου Καυσαερίου, του EGR και του Αέρα Υπερπλήρωσης. 

 

Στο σχήµα 11-10 δίνεται η µεταβολή της βελτίωσης της ολικής ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου λόγω της αξιοποίησης της θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης σε κάθε φορτίο 

και για τα δυο εργαζόµενα µέσα. Στα σχήµατα 10-5 και 10-6 του προηγούµενου κεφαλαίου 

δόθηκε η βελτίωση της ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου λόγω της χρήσης κύκλου 

Rankine για την ανάκτηση της θερµότητας του κύριου καυσαερίου και του EGR. Η αφαίρεση 

αυτών των τιµών από τις αντίστοιχες του διαγράµµατος 11-9 παρέχει την επίδραση της 

ανάκτησης πρόσθετης θερµότητας από τον αέρα υπερπλήρωσης στη βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου.  

Έτσι, στην περίπτωση του κύκλου Rankine µε R245ca η εκµετάλλευση της θερµότητας 

του αέρα υπερπλήρωσης αυξάνει τη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου κατά 

1.9%, 1.7% και 1.3% στο 100%, 75% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. Αντιθέτως στην 

περίπτωση του κύκλου Rankine µε H2O, η ανακοµιδή πρόσθετης θερµότητας από το ρεύµα 

του αέρα, που εξέρχεται από το συµπιεστή, δεν µεταβάλλει σηµαντικά τη βελτίωση της 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου. Μοναδική εξαίρεση αποτελεί µια µικρή πρόσθετη βελτίωση 

της ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου κατά 0.3% και 0.5%, που παρατηρείται στο 75% 

και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Όπως αναφέρθηκε προηγουµένως, ο κύκλος Rankine µε 

εργαζόµενο µέσο είτε H2O είτε R245ca εκµεταλλεύεται µηδενικό ή αµελητέο ποσό 

θερµότητας από τον αέρα υπερπλήρωσης στο 25% του φορτίου, οπότε η αντίστοιχη 

µεταβολή της βελτίωσης της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου, η οποία δίνεται στο σχήµα 11-

10, είναι αµελητέα.  
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Σχήµα 11-10 Μεταβολή της Βελτίωσης της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου της 
Εγκατάστασης µε R245ca ή H2O λόγω της Ανάκτησης Πρόσθετης Θερµότητας από τον Αέρα 

Υπερπλήρωσης σε κάθε Φορτίο του Κινητήρα Diesel. 

 

11.3.4 Μεταβολή της Μέγιστης Παραγόµενης Ισχύος του Κύκλου Rankine 

συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα  

Στη συνέχεια της ανάλυσης δίνεται στο σχήµα 11-11 η µέγιστη τιµή της παραγόµενης 

ισχύος στην εξεταζόµενη διάταξη εκµετάλλευσης θερµότητας µε εργαζόµενο µέσο είτε 

R245ca είτε H2O συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα Diesel. Συγκρίνοντας τις δυο 

καµπύλες του σχήµατος 11-11 προκύπτει ότι ο κύκλος Rankine µε R245ca παράγει 

µεγαλύτερη ισχύ σε όλα τα φορτία. Ωστόσο, στο 25% του φορτίου η αύξηση της ισχύος του 

κύκλου Rankine λόγω της χρήσης του οργανικού µέσου R245ca είναι µειωµένη σε σχέση µε 

τα υπόλοιπα φορτία. Η µέγιστη παραγόµενη ισχύς του οργανικού κύκλου Rankine, που 

ανακτά θερµότητα από το κύριο καυσαέριο, το EGR και τον αέρα υπερπλήρωσης, είναι 

10.7kW, 21.2 kW, 31.2kW και 42.7kW στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. 

Στην περίπτωση χρήσης του κύκλου Rankine µε υδρατµό, η µέγιστη παραγόµενη ισχύς είναι 

5.8kW, 12.3kW, 21.2kW και 32kW στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. 

Η ποσοστιαία µεταβολή της παραγόµενης ισχύος του κύκλου Rankine λόγω της 

αξιοποίησης πρόσθετης θερµότητας από τον αέρα υπερπλήρωσης προκύπτει από τη 

σύγκριση της εξεταζόµενης διάταξης µε την περίπτωση ανάκτησης θερµότητας µόνο από το 

καυσαέριο και το EGR. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 11-12, η αξιοποίηση της θερµότητας 

του αέρα υπερπλήρωσης αυξάνει την ισχύ του κύκλου Rankine σε όλα τα φορτία εκτός από 

το 25%. Έτσι, η ποσοστιαία αύξηση της ισχύος του οργανικού κύκλου Rankine εκτιµάται σε 

26%, 23% και 17% στο 100%, 75% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. Από το σχήµα 11-12 

προκύπτει ότι η επίδραση της ανακοµιδής της θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης στην 
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ισχύ του κύκλου Rankine µε H2O δεν είναι σηµαντική. Έτσι, η ισχύς του κύκλου Rankine µε 

H2O αυξάνεται κατά 8.0%, 5.3% και 3.3% στο 100%, 75% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. 
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Σχήµα 11-11 Μεταβολή της Μέγιστης Παραγόµενης Ισχύος του Kύκλου Rankine µε R245ca ή 
H2O συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel, όταν Ανακτάται η Θερµότητα του Κύριου 

Καυσαερίου, του EGR και του Αέρα Υπερπλήρωσης. 
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Σχήµα 11-12 Ποσοστιαία Μεταβολή της Μέγιστης Παραγόµενης Ισχύος του Kύκλου Rankine 
µε R245ca ή H2O λόγω της Ανάκτησης Πρόσθετης Θερµότητας από τον Αέρα 

Υπερπλήρωσης σε κάθε Φορτίο του Κινητήρα Diesel. 

 

11.3.5 Ποσοστό Ανακτώµενης Θερµότητας του Αέρα Υπερπλήρωσης και του 

EGR 

Στη συνέχεια της ανάλυσης και στο σχήµα 11-13, παρουσιάζεται το ποσοστό θερµότητας, 

που απορροφά το σύστηµα του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο R245ca ή υδρατµό 
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από το ρεύµα του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου και το ψυγείο του αέρα υπερπλήρωσης, 

για όλα τα εξεταζόµενα φορτία του κινητήρα. Όπως φαίνεται στο σχήµα 11-13, ο κύκλος 

Rankine ανακτά µεγαλύτερα ποσοστά θερµότητας από το EGR και τον αέρα 

υπερπλήρωσης, καθώς αυξάνεται το φορτίο του κινητήρα Diesel. Επιπροσθέτως, 

επιβεβαιώνεται η προαναφερθείσα διαπίστωση ότι ο κύκλος Rankine µε εργαζόµενο µέσο το 

R245ca ανακτά µεγαλύτερα ποσά θερµότητας από τον κινητήρα. Έτσι, στο πλήρες φορτίο 

του κινητήρα η θερµότητα του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου ανακτάται σχεδόν εξ’ 

ολοκλήρου και το ποσοστό της ανακοµιδής της θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης 

προσεγγίζει το 61%.  

Στην περίπτωση του κύκλου Rankine µε υδρατµό η µέγιστη εκµετάλλευση της θερµότητας 

του EGR και του αέρα υπερπλήρωσης προσεγγίζει το 67% και το 24% αντίστοιχα. Από το 

σχήµα 11-13 γίνεται προφανές ότι σε όλες τις περιπτώσεις το ποσοστό της ανακτώµενης 

θερµότητας, που προέρχεται από το ψυγείο του αέρα υπερπλήρωσης, είναι σηµαντικά 

χαµηλότερο από το αντίστοιχο ποσοστό θερµότητας του EGR. Αυτό οφείλεται στις χαµηλές 

θερµοκρασίες του ρεύµατος του αέρα υπερπλήρωσης συγκριτικά µε αυτές του EGR, που 

καθιστούν την αξιοποίηση του από τον κύκλο Rankine εφικτή µόνο για τη φάση 

προθέρµανσης του µέσου. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 11-13, ο κύκλος Rankine 

αξιοποιεί σχεδόν αµελητέο ποσοστό της θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης στο 

χαµηλότερο φορτίο του κινητήρα και για τα δυο εξεταζόµενα εργαζόµενα µέσα. 

 

 

10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
Φορτίο Κινητήρα (%)

0

10

20

30

40

50

60

70

80

90

100

Π
ο
σ
ο
σ
τό

 Α
να
κτ
ώ
µ
εν
ης

 Θ
ερ
µό
τη
τα
ς 

 (
%

) EGR

Ψυγείο Αέρος (A/C)

R245ca
H2O

1700 rpm 
Ταχύτητα  Περιστροφής 

 Κινητήρα

 
Σχήµα 11-13 Μεταβολή του Ποσοστού της Ανακτώµενης Θερµότητας του EGR και του 

Ψυγείου Αέρος (A/C) από τον Κύκλο Rankine µε H2O ή R245ca συναρτήσει του Φορτίου του 
Κινητήρα Diesel. 
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11.3.6 Ανακτώµενα Ποσά Θερµότητας από το Κύριο Ρεύµα Καυσαερίου, το 

EGR και το Ψυγείο του Αέρα Υπερπλήρωσης 

Στην ενότητα αυτή της ανάλυσης παρουσιάζονται στα σχήµατα 11-14α και 11-14β, τα 

συναλλασσόµενα ποσά θερµότητας στις διάφορες φάσεις της θέρµανσης των εργαζόµενων 

µέσων R245ca και νερού αντίστοιχα σε κάθε φορτίο του κινητήρα. Όπως επισηµάνθηκε και 

στο προηγούµενο κεφάλαιο, ο υδρατµός ως εργαζόµενο µέσο του κύκλου απορροφά το 

µεγαλύτερο µέρος της ανακτώµενης θερµότητας για τη φάση της ατµοποίησης. Για την 

περίπτωση του υδρατµού, παρατηρείται ότι η αξιοποιούµενη θερµότητα του αέρα 

υπερπλήρωσης καλύπτει µέρος της προθέρµανσης, ενώ η θερµότητα του EGR καλύπτει 

πλήρως τη φάση της υπερθέρµανσης.  

Συγκρίνοντας τα σχήµατα 11-14α και 10-8β διαπιστώνεται ότι στην εξεταζόµενη διάταξη η 

θερµότητα καυσαερίου, που αξιοποιείται για την προθέρµανση του R245ca, είναι µικρότερη 

στο πλήρες φορτίο σε σχέση µε την περίπτωση, όπου ο κύκλος Rankine ανακτά θερµότητα 

µόνο από το καυσαέριο και το EGR. Όµως, η συνολική θερµότητα, που χρησιµοποιείται για 

την προθέρµανση του R245ca, είναι αρκετά µεγαλύτερη στα φορτία άνω του 25% δεδοµένης 

της συνεισφοράς της θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα και της θερµότητας 

του ανακοµιστή. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 11-14α, το κύριο ρεύµα καυσαερίου δεν 

προσφέρει θερµότητα για την κάλυψη της υπερθέρµανσης του R245ca, διότι αυτή αντλείται 

από το ρεύµα του EGR.  
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(α) (β) 

Σχήµα 11-14 Μεταβολή των Ποσών Θερµότητας που συναλλάσσονται κατά την 
Προθέρµανση, την Ατµοποίηση και την Υπερθέρµανση των R245ca(α) και H2O(β) συναρτήσει 
του Φορτίου του Κινητήρα Diesel, όταν Ανακτάται η Θερµότητα του Κύριου Καυσαερίου, του 

EGR και του Αέρα Υπερπλήρωσης. 
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11.3.7 Μεταβολή της Παροχής Μάζας του Εργαζόµενου Μέσου συναρτήσει του 

Φορτίου του Κινητήρα 

Οι τιµές της παροχής µάζας του υδρατµού και του R245ca, όπως αυτές υπολογίζονται 

από το µοντέλο προσοµοίωσης για την περίπτωση της βέλτιστης λειτουργίας του κύκλου 

Rankine, δίνονται στο σχήµα 11-15 συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα. Η παροχή µάζας 

του οργανικού µέσου R245ca αυξάνεται µε το φορτίο από 683.7kg/h έως και 3147.6kg/h, ενώ 

η παροχή µάζας του H2O αυξάνεται µε το φορτίο από 45kg/h έως και 178.5kg/h. Η παροχή 

µάζας του R245ca είναι έως και 17.5 φορές µεγαλύτερη από την αντίστοιχη του υδρατµού, 

λόγω της µικρότερης λανθάνουσας θερµότητας του R245ca.  

Στο σχήµα 11-16 δίνεται η ποσοστιαία µεταβολή της παροχής µάζας του εργαζόµενου 

µέσου η οποία προκλήθηκε από την ανάκτηση της πρόσθετης θερµότητας του αέρα 

υπερπλήρωσης. Η ποσοστιαία αύξηση της παροχής µάζας του R245ca εκτιµάται σε 0%, 

19%, 30% και 32% στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Όµως, η συµβολή 

της θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης στη µεταβολή της παροχής µάζας του H2O είναι 

µικρότερη. Έτσι, η αξιοποίηση της θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης αυξάνει την παροχή 

µάζας του H2O κατά 6%, 10% και 14% στο 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. 

Ωστόσο, στο 25% του φορτίου παρατηρείται µείωση της παροχής µάζας του H2O σε 

σύγκριση µε τον κύκλο Rankine, που ανακτά θερµότητα µόνο από το καυσαέριο και το EGR. 

Αυτό οφείλεται στο γεγονός ότι η θερµοκρασία και η παροχή µάζας του αέρα υπερπλήρωσης 

είναι αρκετά χαµηλές στο 25% του φορτίου. Συνεπώς, η ανακοµιδή της θερµότητας του αέρα 

υπερπλήρωσης στο 25% του φορτίου είναι εφικτή µόνο για µειωµένη παροχή µάζας του 

H2O. 
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Σχήµα 11-15 Μεταβολή της Παροχής Μάζας του R245ca και του Η2Ο συναρτήσει του 
Φορτίου του Κινητήρα Diesel, όταν Ανακτάται η Θερµότητα του Κύριου Καυσαερίου, του EGR 

και του Αέρα Υπερπλήρωσης. 
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Σχήµα 11-16 Ποσοστιαία Μεταβολή της Παροχής Μάζας του R245ca και του Η2Ο λόγω της 
Ανάκτησης Θερµότητας από τον Αέρα Υπερπλήρωσης σε κάθε Φορτίο του Κινητήρα. 

 

11.3.8 Βέλτιστη Υψηλή Πίεση Κύκλου Rankine σε κάθε Φορτίο του Κινητήρα 

Η µεταβολή της βέλτιστης τιµής της υψηλής πίεσης του κύκλου Rankine συναρτήσει του 

φορτίου του κινητήρα Diesel δίνεται στο σχήµα 11-17. Τα αποτελέσµατα του σχήµατος 11-17 

δεν διαφοροποιούνται σηµαντικά από τα αντίστοιχα του προηγούµενου κεφαλαίου. Συνεπώς, 

οι τιµές της ανώτερης πίεσης λειτουργίας του κύκλου Rankine δεν επηρεάζονται από την 

ανάκτηση πρόσθετης θερµότητας από το ψυγείο του αέρα υπερπλήρωσης, δεδοµένου ότι 

αυτή η θερµότητα αξιοποιείται µόνο για την κάλυψη της προθέρµανσης του µέσου. 
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Σχήµα 11-17 Μεταβολή της Υψηλής Πίεσης του Kύκλου Rankine µε H2O ή R245ca 

συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα, όταν Ανακτάται η Θερµότητα του Κύριου Καυσαερίου, 
του EGR και του Αέρα Υπερπλήρωσης. 
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11.3.9 ∆ιακύµανση της Θερµοκρασίας του Κύριου Καυσαερίου και του EGR 

στις Εξόδους των Αντίστοιχων Εναλλακτών Θερµότητας 

Στη συνέχεια της ανάλυσης, απεικονίζεται στο σχήµα 11-18 η διακύµανση της 

θερµοκρασίας του κύριου και του ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου µετά την 

απόσπαση µέρους της θερµότητας τους από τον κύκλο Rankine µε εργαζόµενο µέσο είτε 

υδρατµό είτε R245ca. Όπως διαπιστώνεται, όταν ο κύκλος Rankine χρησιµοποιεί το 

οργανικό µέσο R245ca, τότε η θερµοκρασία του καυσαερίου στην έξοδο του εναλλάκτη 

θερµότητας του EGR εκτιµάται σε 201oC στο 100% και 75% του φορτίου. Η τιµή αυτή είναι 

χαµηλότερη περίπου κατά 110oC σε σύγκριση µε την περίπτωση χρήσης του υδρατµού στο 

πλήρες φορτίο. Έτσι, επιβεβαιώνεται η προαναφερθείσα επισήµανση ότι το ρεύµα του EGR 

ψύχεται περισσότερο, όταν ο κύκλος Rankine λειτουργεί µε το οργανικό µέσο R245ca. Η 

θερµοκρασία του κύριου ρεύµατος καυσαερίου στην έξοδο του εναλλάκτη θερµότητας του 

κύκλου Rankine µε νερό είναι µεγαλύτερη από την αντίστοιχη τιµή του κύκλου µε R245ca 

κατά 22oC και 70oC στο 25% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Κατά συνέπεια ο κύκλος 

Rankine µε υδρατµό ανακτά µικρότερο τµήµα της θερµότητας του αποβαλλόµενου 

καυσαερίου του κινητήρα Diesel σε σύγκριση µε τον οργανικό κύκλο Rankine. 
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Σχήµα 11-18 Μεταβολή της Θερµοκρασίας του Καυσαερίου στην Έξοδο των Εναλλακτών 
Θερµότητας του Κύριου και Ανακυκλοφορούντος Ρεύµατος Καυσαερίου συναρτήσει του 

Φορτίου του Κινητήρα, όταν ο Κύκλος Rankine λειτουργεί µε H2O ή R245ca. 

 

11.3.10 Βέλτιστος Κύκλος Rankine και Θερµοκρασιακή Πτώση του Καυσαερίου, 

του EGR και του Αέρα Υπερπλήρωσης 

Ακολούθως, παρουσιάζονται τα σχήµατα 11-20 και 11-22, όπου απεικονίζονται σε 

διάγραµµα θερµοκρασίας-εντροπίας οι µεταβολές, που υφίσταται το εργαζόµενο µέσο του 
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κύκλου Rankine, σε κάθε σηµείο λειτουργίας του κινητήρα. Επιπλέον, στα σχήµατα αυτά 

δίνεται η πτώση της θερµοκρασίας του αέρα υπερπλήρωσης, του κύριου καυσαερίου και του 

EGR λόγω της απόσπασης τµήµατος της θερµότητας τους από τον κύκλο Rankine. Έτσι, η 

µεταβολή 1-2 είναι η άνοδος της πίεσης του εργαζόµενου µέσου στην αντλία. Ακολουθεί η 

µεταβολή 2-3, που αντιστοιχεί στην προθέρµανση του εργαζόµενου µέσου από το θερµό 

ρεύµα του αέρα υπερπλήρωσης. Η µεταβολή 3-4” είναι η θέρµανση του µέσου στον 

εναλλάκτη θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου. Η µεταβολή 4”-5 αντιστοιχεί στη 

θέρµανση του εργαζόµενου µέσου από το ρεύµα του EGR. Ο θερµοδυναµικός κύκλος 

ολοκληρώνεται µε τις µεταβολές 5-6 και 6-1, οι οποίες αντιστοιχούν στην εκτόνωση του 

εργαζόµενου µέσου και στη συµπύκνωση του στο ψυγείο του κύκλου Rankine.  

Στο σχήµα 11-19 και στον πίνακα 11-3 δίνονται η διάταξη του εξεταζόµενου συστήµατος 

του κύκλου Rankine µε υδρατµό και τα βασικότερα θερµοδυναµικά δεδοµένα της 

εγκατάστασης σε κάθε φορτίο αντίστοιχα.  

 

Φορτίο 

Κινητήρα 

 

100% 

 

75% 

 

50% 

 

25% 

Τ1, Τ1’(
oC) 85.93 85.93 85.93 85.93 

Τ2 (
oC) 86.19 86.11 86.01 86.00 

Τ3 (
oC) 191.46 170.42 151.17 101.13 

Τ4,Τ4’(
oC) 226.05 207.11 175.35 170.41 

Τ4” (
oC) 226.05 207.11 175.35 170.41 

S4”(kJ/kgoC) 5.80 5.50 5.49 5.51 

Τ5 (
oC) 386.05 337.11 361.35 346.41 

Τ6 (
oC) 85.93 85.93 104.52 103.26 

S6(kJ/kg oC) 7.27 7.24 7.63 7.63 

PH(bar) 26.00 18.00 9.00 8.00 
 

 

Πίνακας 11-3 Λειτουργικά Σηµεία Κύκλου Rankine 
µε H2O. 

Σχήµα 11-19 ∆ιάταξη Κύκλου Rankine 
µε H2O. 

 
O βέλτιστος κύκλος Rankine απεικονίζεται στα διαγράµµατα (α),(β),(γ) και (δ) του 

σχήµατος 11-20 για κάθε φορτίο του κινητήρα Diesel, όταν το εργαζόµενο µέσο του κύκλου 

είναι Η2Ο. Από το σχήµα αυτό είναι προφανές ότι η θερµότητα του αέρα υπερπλήρωσης 

καλύπτει το µεγαλύτερο τµήµα της προθέρµανσης του εξερχόµενου µέσου από την αντλία 

του κύκλου Rankine. Όπως αναφέρθηκε προηγουµένως, η κατάσταση είναι διαφορετική στο 

25% του φορτίου, όπου η ανακτώµενη θερµότητα του αέρα είναι αµελητέα. Σε όλα τα φορτία, 

η θερµότητα του κύριου ρεύµατος καυσαερίου καλύπτει το υπόλοιπο τµήµα της 
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προθέρµανσης (µεταβολή 3-4) και το µεγαλύτερο µέρος της ατµοποίησης (µεταβολή 4-4”) 

του µέσου. Η κατάσταση 4” του εξερχόµενου Η2Ο από τον εναλλάκτη του κύριου ρεύµατος 

καυσαερίου βρίσκεται πλησιέστερα στην καµπύλη του κορεσµένου υδρατµού. Έτσι, το µέσο 

στην κατάσταση 4” παρουσιάζει ξηρότητα άνω του 0.75, δηλαδή περιέχει στη σύνθεση του 

υδρατµό κατά το µεγαλύτερος µέρος του. Η θερµότητα του EGR καλύπτει το υπόλοιπο 

τµήµα της ατµοποίησης (µεταβολή 4”-4’) και τη φάση της υπερθέρµανσης (µεταβολή 4’-5). 

Όπως φαίνεται στο σχήµα 11-20, στα υψηλά φορτία ο εκτονωµένος υδρατµός (κατάσταση 6) 

βρίσκεται στη διφασική περιοχή µε ελάχιστη περιεκτικότητα σε νερό, δηλαδή σε µικρή 

απόσταση από την καµπύλη κορεσµού. Αντιθέτως, στα χαµηλά φορτία (50% και 25%) ο 

εκτονωµένος υδρατµός βρίσκεται οριακά στην υπέρθερµη περιοχή. 
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(γ) (δ) 

Σχήµα 11-20 Βέλτιστος Κύκλος Rankine µε Η2Ο και η αντίστοιχη Μεταβολή της 
Θερµοκρασίας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου, του EGR και του Αέρα Υπερπλήρωσης στο 

100% (α), 75% (β), 50% (γ) και 25% (δ) του Φορτίου του Κινητήρα Diesel. 
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Η διάταξη του συστήµατος του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο το R245ca 

απεικονίζεται στο σχήµα 11-21, όπου είναι διακριτοί οι εναλλάκτες θερµότητας και οι 

συσκευές του εξεταζόµενου συστήµατος. Έτσι, στο σχήµα 11-21 απεικονίζονται το τµήµα του 

ψυγείου του αέρα υπερπλήρωσης, που ενσωµατώνεται στον κύκλο Rankine, οι εναλλάκτες 

θερµότητας του κύριου και ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, καθώς και ο ανακοµιστής 

θερµότητας. Στον πίνακα 11-4 παρέχονται τα απαραίτητα δεδοµένα της πίεσης, 

θερµοκρασίας και εντροπίας για τον υπολογισµό της θερµοδυναµικής κατάστασης του 

R245ca στα διάφορα σηµεία της διάταξης του σχήµατος 11-21 σε κάθε φορτίο του κινητήρα. 

 

Φορτίο 

Κινητήρα 

 

100% 

 

75% 

 

50% 

 

25% 

Τ1, Τ1’(
oC) 44.24 44.24 44.24 44.24 

Τ2 (
oC) 45.64 45.72 45.72 45.72 

Τ2” (
oC) 75.67 80.22 92.77 99.27 

Τ3 (
oC) 119.12 119.42 122.17 99.27 

Τ4,Τ4’(
oC) 166.12 169.42 169.42 169.42 

Τ4” (
oC) 166.12 169.42 169.42 169.42 

S4”(kJ/kgoC) 1.84 1.83 1.81 1.77 

Τ5 (
oC) 186.12 193.42 209.42 215.42 

Τ6 (
oC) 104.19 110.17 129.83 136.76 

S6(kJ/kg oC) 1.98 1.99 2.05 2.07 

Τ7 (
oC) 63.74 63.74 66.74 64.74 

S7(kJ/kg oC) 1.86 1.86 1.87 1.86 

PH(bar) 34.00 36.00 36.00 36.00 
 

 

 

 

Πίνακας 11-4 Λειτουργικά Σηµεία Κύκλου Rankine 
µε R245ca. 

Σχήµα 11-21 ∆ιάταξη Κύκλου Rankine 
µε R245ca. 

 

Στο σχήµα 11-22 απεικονίζονται ο κύκλος Rankine µε οργανικό µέσο R245ca και η 

αντίστοιχη θερµοκρασιακή µεταβολή των αξιοποιούµενων ρευµάτων του αέρα και του 

καυσαερίου. Η µοναδική διαφορά σε σχέση µε το σχήµα 11-20 είναι η απεικόνιση των 

µεταβολών 2-2’ και 6-7, που υφίσταται το οργανικό µέσο R245ca στον ανακοµιστή 

θερµότητας. Έτσι, σε αυτή την περίπτωση η φάση της συµπύκνωσης του εργαζόµενου 

µέσου και η προθέρµανση του µέσου στο ψυγείο του αέρα υπερπλήρωσης αντιστοιχούν στις 

µεταβολές 7-1 και 2”-3.  

Από τα διαγράµµατα (α),(β),(γ) και (δ) του σχήµατος 11-22 φαίνεται ότι το εργαζόµενο 

µέσο στο τέλος της εκτόνωσης βρίσκεται στην υπέρθερµη περιοχή σε όλα τα φορτία του 
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κινητήρα. Επιπροσθέτως, η συνεισφορά της ανακτώµενης θερµότητας του κύριου ρεύµατος 

καυσαερίου στην ατµοποίηση του µέσου ελαττώνεται µε τη µείωση του φορτίου του κινητήρα. 

Έτσι, παρατηρείται ότι το εργαζόµενο µέσο περιέχει µεγάλο µέρος υγρής φάσης στη σύνθεση 

του, καθώς εξέρχεται από τον εναλλάκτη θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου 

(κατάσταση 4”) στο 25% του φορτίου του κινητήρα. Όπως διαπιστώνεται στο διάγραµµα δ 

του σχήµατος 11-22, τα σηµεία 2” και 3 ταυτίζονται, οπότε επαληθεύεται η προαναφερθείσα 

παρατήρηση ότι δεν αξιοποιείται η θερµότητα του αέρα υπερπλήρωσης στο 25% του φορτίου 

του κινητήρα Diesel. 
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(γ) (δ) 

Σχήµα 11-22 Βέλτιστος Κύκλος Rankine µε R245ca και η αντίστοιχη Μεταβολή της 
Θερµοκρασίας του Κύριου Ρεύµατος Καυσαερίου, του EGR και του Αέρα Υπερπλήρωσης στο 

100% (α), 75% (β), 50% (γ) και 25% (δ) του Φορτίου του Κινητήρα Diesel. 



 
 

247 

 

11.3.11Επίδραση της Πτώσης Πίεσης των Εναλλακτών Θερµότητας στη 

Λειτουργία του Κινητήρα και του Συστήµατος του Κύκλου Rankine 

Όπως αναφέρθηκε σε προηγούµενο κεφάλαιο, το µοντέλο προσοµοίωσης του 

συστήµατος του κύκλου Rankine περιλαµβάνει την εκτίµηση της πτώσης πίεσης στο 

κύκλωµα της ψυχρής και της θερµής πλευράς όλων των εναλλακτών θερµότητας, που 

χρησιµοποιούνται. Στα σχήµατα, που ακολουθούν, δίνεται η µεταβολή της πτώσης πίεσης 

στα συναλλασσόµενα ρεύµατα των εναλλακτών θερµότητας του κύριου καυσαερίου, του 

αέρα υπερπλήρωσης και του ανακοµιστή θερµότητας συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα.  

Όπως προκύπτει από το διάγραµµα (α) του σχήµατος 11-23, η πτώση πίεσης στην 

πλευρά του κύριου ρεύµατος καυσαερίου στον αντίστοιχο εναλλάκτη θερµότητας αυξάνεται 

µε το φορτίο του κινητήρα Diesel, εξαιτίας της αντίστοιχης αύξησης της παροχής µάζας του 

καυσαερίου. Όπως διαπιστώνεται, η πτώση της πίεσης του καυσαερίου είναι υψηλότερη, 

όταν χρησιµοποιείται υδρατµός ως µέσο του κύκλου Rankine συγκριτικά µε την περίπτωση 

της χρήσης του οργανικού µέσου R245ca. Η βασικότερη αιτία αυτής της διαφοράς είναι οι 

υψηλές θερµοκρασίες του υδρατµού, που επηρεάζουν την τιµή της συνεκτικότητας µws και 

κατά συνέπεια τον αδιάστατο λόγο φs της συνεκτικότητας (βλέπε σχέση 9.26). Όπως φαίνεται 

στο σχήµα 11-23α, η µέγιστη τιµή της πτώσης πίεσης στον εναλλάκτη θερµότητας του κύριου 

ρεύµατος καυσαερίου είναι αρκετά χαµηλή και ισούται µε 23.5 mbar. Συνεπώς, η λειτουργία 

του εναλλάκτη θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου δεν αναµένεται να επηρεάσει 

την αντίθλιψη στον κινητήρα Diesel, εφόσον δεν υπάρχει ρύπανση του εναλλάκτη. 

Στο διάγραµµα (β) του σχήµατος 11-23 απεικονίζεται η µεταβολή της πτώσης πίεσης του 

υδρατµού και του οργανικού µέσου R245ca συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα Diesel. 

Από το σχήµα αυτό προκύπτει ότι η πτώση της πίεσης του υδρατµού είναι πολύ χαµηλότερη 

από την αντίστοιχη του R245ca. Η διαφορά αυτή οφείλεται στην µεγάλη παροχή µάζας του 

οργανικού µέσου R245ca σε σύγκριση µε τον υδρατµό. Όµως ακόµα και για το οργανικό 

µέσο R245ca η πτώση πίεσης στην ψυχρή πλευρά του κύριου εναλλάκτη θερµότητας του 

καυσαερίου είναι σχεδόν αµελητέα, δεδοµένου ότι η µέγιστη τιµή της είναι της τάξης των 

3mbar. Συνεπώς, επαληθεύεται η αρχική θεώρηση της ανάλυσης ότι η διαδικασία της 

θέρµανσης του εργαζόµενου µέσου στον κύκλο Rankine είναι ισόθλιπτη. 

Όσον αφορά τη µεταβολή της πίεσης στον εναλλάκτη θερµότητας του αέρα 

υπερπλήρωσης, στο σχήµα 11-24(α) δίνεται η µεταβολή της τιµής της σε σχέση µε το φορτίο 

του κινητήρα για τις πλευρές του αέρα και του εργαζόµενου µέσου R245ca. Όπως φαίνεται 

στο διάγραµµα, η πτώση της πίεσης του µέσου R245ca είναι αµελητέα στον εναλλάκτη 

θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης. Οµοίως, η µεταβολή της πίεσης στην πλευρά του 

αέρα υπερπλήρωσης είναι αρκετά χαµηλή, δεδοµένου ότι η µέγιστη τιµή της είναι µικρότερη 

από 0.1 mbar στο πλήρες φορτίο του κινητήρα Diesel. 
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Στον ανακοµιστή θερµότητας, που χρησιµοποιείται στον κύκλο Rankine µε εργαζόµενο 

µέσο R245ca, η πτώση πίεσης στην πλευρά του εκτονωµένου υπέρθερµου ατµού είναι 

µεγαλύτερη σε σχέση µε αυτή της ψυχρής πλευράς του υπόψυκτου υγρού, όπως 

διαπιστώνεται στο σχήµα 11-24(β). Η πτώση πίεσης στη θερµή πλευρά του ανακοµιστή είναι 

χαµηλότερη του 1 mbar, οπότε δεν επηρεάζει τη λειτουργία του συστήµατος του κύκλου 

Rankine. 
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Σχήµα 11-23 Πτώση Πίεσης του Θερµού Ρεύµατος (Καυσαέριο) (α) και του Ψυχρού Ρεύµατος 
(β) στον Εναλλάκτη Θερµότητας Καυσαερίου συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel, 

όταν το Εργαζόµενο Μέσο του Κύκλου Rankine είναι H2O ή R245ca. 
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Σχήµα 11-24 Πτώση Πίεσης στο Ψυγείο Αέρος (α) και στον Ανακοµιστή Θερµότητας (β) στην 
Ψυχρή και στη Θερµή Πλευρά συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel, όταν το 

Εργαζόµενο Μέσο του Κύκλου Rankine είναι R245ca. 

 



 
 

249 

 

11.3.12Επίδραση της Θερµοκρασίας Περιβάλλοντος στη Λειτουργία του Κύκλου 

Rankine 

Στη συνέχεια της ανάλυσης παρουσιάζεται µια πρόσθετη παραµετρική διερεύνηση της 

λειτουργίας του κύκλου Rankine µε παράµετρο τη θερµοκρασία περιβάλλοντος. Όπως 

αναφέρθηκε προηγουµένως, η θερµοκρασία περιβάλλοντος καθορίζει ουσιαστικά την 

ελάχιστη τιµή της κατώτερης πίεσης λειτουργίας του κύκλου Rankine, όπου απορρίπτεται 

θερµότητα στο περιβάλλον κατά τη συµπύκνωση του εργαζόµενου µέσου. Στην παρούσα 

διερεύνηση αυτή µειώνεται από την αρχική τιµή των 20oC στην τιµή των -10oC µε βήµα 

µεταβολής ίσο µε 10oC.  

Στο σχήµα 11-25 δίνεται η µεταβολή της πίεσης PL της συµπύκνωσης του R245ca και του 

λόγου πιέσεων στον εκτονωτή συναρτήσει της θερµοκρασίας περιβάλλοντος στο πλήρες 

φορτίο του κινητήρα Diesel. Από το σχήµα αυτό είναι προφανές ότι η λειτουργία του κύκλου 

Rankine σε ψυχρό περιβάλλον ευνοεί τη µείωση της κατώτερης πίεσης PL και κατά συνέπεια 

την αύξηση του λόγου της εκτόνωσης του υπέρθερµου ατµού. Συγκεκριµένα, ο λόγος των 

πιέσεων στον εκτονωτή αυξάνεται από 16.5 έως και 55. Η αύξηση αυτή του λόγου 

εκτόνωσης προσθέτει περιορισµούς στην υλοποίηση της µεταβολής της χαµηλής πίεσης PL 

του κύκλου Rankine ανάλογα µε την περιβαλλοντική θερµοκρασία. Κατά συνέπεια, η υψηλή 

τιµή του λόγου της εκτόνωσης του υπέρθερµου ατµού στη θερµοκρασία περιβάλλοντος των  

-10oC είναι απολύτως θεωρητική.  
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Σχήµα 11-25 Μεταβολή της Απόδοσης και της Παραγόµενης Ισχύος του Κύκλου Rankine 

συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης του Κύκλου για Θερµοκρασία Περιβάλλοντος ίση µε -10, 0, 10 

και 20οC στο Πλήρες Φορτίο του Κινητήρα Diesel. 

 

Στο σχήµα 11-26 απεικονίζεται η επίπτωση της θερµοκρασίας περιβάλλοντος στην 

παροχή µάζας του εργαζόµενου µέσου για όλα τα εξεταζόµενα φορτία του κινητήρα. Η 
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παροχή µάζας του R245ca µειώνεται µε την πτώση της θερµοκρασίας περιβάλλοντος στα 

υψηλά φορτία του κινητήρα Diesel. Η µείωση αυτή οφείλεται στις µεγαλύτερες απαιτήσεις 

θερµότητας για την προθέρµανση του µέσου, καθώς η θερµοκρασία του µετά την έξοδο από 

τον κυκλοφορητή είναι περίπου ίδια µε τη θερµοκρασία συµπυκνώσεως TL. 

Η µεταβολή της παραγόµενης ισχύος και του θερµοδυναµικού βαθµού απόδοσης του 

κύκλου Rankine µε την αύξηση της ανώτερης πίεσης PH δίνεται στο σχήµα 11-27 για κάθε 

εξεταζόµενη τιµή της θερµοκρασίας περιβάλλοντος και στο πλήρες φορτίο. Στο σχήµα αυτό 

παρατηρείται σηµαντική αύξηση της παραγόµενης ισχύος και του βαθµού απόδοσης του 

κύκλου Rankine µε τη µείωση της περιβαλλοντικής θερµοκρασίας. 
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Σχήµα 11-26 Μεταβολή της Παροχής Μάζας του R245ca συναρτήσει του Φορτίου του 

Κινητήρα Diesel για Θερµοκρασία Περιβάλλοντος ίση µε -10, 0, 10 και 20οC. 
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Σχήµα 11-27 Μεταβολή της Απόδοσης και της Παραγόµενης Ισχύος του Κύκλου Rankine µε 

R245ca συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης για Θερµοκρασία Περιβάλλοντος ίση µε -10, 0, 10 και 
20οC στο Πλήρες Φορτίο του Κινητήρα Diesel. 
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Τέλος, στο σχήµα 11-28 δίνεται η επίπτωση της θερµοκρασίας περιβάλλοντος στη 

βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου (bsfc) της εγκατάστασης για διάφορα φορτία 

του κινητήρα Diesel. Η ειδική κατανάλωση καυσίµου της εγκατάστασης βελτιώνεται σε σχέση 

µε τον αρχικό κινητήρα κατά 13%, 12%, 11% και 10% ανεξάρτητα από το φορτίο για τις τιµές 

-10 οC, 0 οC, 10 οC και 20 οC της θερµοκρασίας περιβάλλοντος αντίστοιχα.  
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Σχήµα 11-28 Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc) της Εγκατάστασης λόγω 
της χρήσης Κύκλου Rankine µε R245ca συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για 

Θερµοκρασία Περιβάλλοντος ίση µε -10, 0, 10 και 20οC. 

 

11.4 Συµπεράσµατα 

Στο κεφάλαιο αυτό εξετάστηκε η διάταξη κύκλου Rankine, που εκµεταλλεύεται ταυτόχρονα 

τη θερµότητα του κύριου ρεύµατος καυσαερίου, του EGR και του ψυγείου του αέρα 

υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel. Συγκεκριµένα, στην παρούσα ανάλυση αξιoλογήθηκε η 

επίδραση της ανάκτησης πρόσθετης θερµότητας από τον αέρα υπερπλήρωσης στη 

λειτουργία του κύκλου Rankine µε υδρατµό ή οργανικό µέσο R245ca. Η αξιολόγηση αυτή 

βασίστηκε στη σύγκριση της διάταξης µε την περίπτωση ανακοµιδής θερµότητας µόνο από 

το κύριο καυσαέριο και το EGR, που αναλύθηκε στο προηγούµενο κεφάλαιο. Εξετάστηκε, 

επίσης, η πτώση πίεσης στη θερµή και στην ψυχρή πλευρά των εναλλακτών θερµότητας του 

συστήµατος Rankine. Στα πλαίσια της ανάλυσης αξιολογήθηκε η δυνατότητα ρύθµισης της 

λειτουργίας του κύκλου Rankine ανάλογα µε τη θερµοκρασία περιβάλλοντος. Τα 

συµπεράσµατα της διερεύνησης συνοψίζονται ως ακολούθως: 

� Η επίδραση της υψηλής πίεσης PH στο θερµοδυναµικό βαθµό απόδοσης και 

στην παραγόµενη ισχύ του κύκλου Rankine είναι παρόµοια µε την ανάλυση του 

προηγούµενου κεφαλαίου. Η ανάκτηση τµήµατος της θερµότητας του αέρα 
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υπερπλήρωσης συµβάλλει στη λειτουργία του κύκλου Rankine µε υδρατµό σε 

υψηλότερες τιµές της ανώτερης πίεσης. 

� Η εκµεταλλευόµενη θερµότητα του αέρα υπερπλήρωσης αυξάνεται αρχικά και 

στη συνέχεια σχεδόν σταθεροποιείται µε την άνοδο της πίεσης PH και για τα δυο 

εργαζόµενα µέσα. Στα χαµηλότερα φορτία του κινητήρα Diesel, ο κύκλος 

Rankine ανακτά αµελητέο µέρος της θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης. 

� Η µέγιστη παραγόµενη ισχύς του κύκλου Rankine µε H2O αυξάνεται µε το 

φορτίο από 5.8kW έως και 32kW. Η ποσοστιαία αύξηση της µέγιστης ισχύος του 

κύκλου Rankine µε H2O λόγω της ανάκτησης της θερµότητας του αέρα 

υπερπλήρωσης εκτιµάται σε 8.0%, 5.3% και 3.3% στο 100%, 75% και 50% του 

φορτίου αντίστοιχα. 

� Η µέγιστη παραγόµενη ισχύς του οργανικού κύκλου Rankine αυξάνεται µε το 

φορτίο από 10.7kW έως και 42.7kW. Η ποσοστιαία αύξηση της µέγιστης ισχύος 

του οργανικού κύκλου Rankine λόγω της ανάκτησης της θερµότητας του αέρα 

υπερπλήρωσης εκτιµάται σε 26%, 23% και 17% στο 100%, 75% και 50% του 

φορτίου αντίστοιχα. 

� Όταν χρησιµοποιείται κύκλος Rankine µε H2O, τότε η µέγιστη βελτίωση της 

ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 6.1%, 6.3%, 7.1% και 8% 

στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Η πρόσθετη βελτίωση 

της ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου λόγω της ανάκτησης θερµότητας του 

αέρα υπερπλήρωσης εκτιµάται σε 0.3% και 0.5% στο 75% και 100% του 

φορτίου αντίστοιχα. Στα υπόλοιπα φορτία η συµβολή της θερµότητας του αέρα 

υπερπλήρωσης είναι αµελητέα. 

� Η βελτίωση της ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου για την περίπτωση 

χρήσης του R245ca εκτιµάται σε 10.7%, 10.3%, 10.1% και 10.4% στο 25%, 

50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Η πρόσθετη βελτίωση της ολικής 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου λόγω της αξιοποίησης της θερµότητας του αέρα 

υπερπλήρωσης εκτιµάται σε 1.9%, 1.7% και 1.3% στο 100%, 75% και 50% του 

φορτίου αντίστοιχα, ενώ στο 25% του φορτίου είναι µηδενική.  

� Η παροχή µάζας του R245ca είναι έως και 17.5 φορές µεγαλύτερη από την 

αντίστοιχη του υδρατµού, λόγω της µικρότερης λανθάνουσας θερµότητας του 

R245ca.  

� Η αξιοποίηση της θερµότητας του ψυγείου του αέρα της υπερπλήρωσης ευνοεί 

τη λειτουργία του κύκλου Rankine µε αυξηµένες τιµές της παροχής µάζας του 

R245ca σε όλα τα φορτία εκτός από το 25%. Στην περίπτωση του υδρατµού, η 

αντίστοιχη αύξηση της παροχής µάζας του είναι µικρότερη, ενώ στο 25% του 

φορτίου παρατηρείται µείωση της παροχής µάζας του H2O. 
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� Ο κύκλος Rankine µε εργαζόµενο µέσο R245ca ανακτά σχεδόν εξ’ ολοκλήρου 

τη θερµότητα του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου στα υψηλά φορτία του 

κινητήρα, όπου η θερµοκρασία καυσαερίου στην έξοδο του εναλλάκτη του EGR 

εκτιµάται σε 201oC στο 100% και 75% του φορτίου. Η θερµότητα του αέρα 

υπερπλήρωσης αξιοποιείται κατά 61% από τον κύκλο Rankine µε εργαζόµενο 

µέσο R245ca και στο πλήρες φορτίο. Το αντίστοιχο ποσοστό της ανακτώµενης 

θερµότητας του αέρα για τον κύκλο Rankine µε υδρατµό είναι αρκετά µικρότερο 

και η µέγιστη τιµή του ισούται µε 24%.  

� Σε όλες τις περιπτώσεις που εξετάστηκαν, η θερµότητα του EGR καλύπτει 

πλήρως την υπερθέρµανση και τµήµα της ατµοποίησης είτε του H2O είτε του 

R245ca. Ωστόσο, στο χαµηλότερο φορτίο του κινητήρα το ρεύµα του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου καλύπτει το µεγαλύτερο µέρος της 

απαιτούµενης θερµότητας ατµοποίησης του R245ca. 

� Η πτώση πίεσης του καυσαερίου στον εναλλάκτη θερµότητας του κύριου 

ρεύµατος καυσαερίου είναι αρκετά χαµηλή, οπότε δεν ασκείται αντίθλιψη στον 

κινητήρα Diesel. Οι αντίστοιχες µεταβολές της πίεσης στη θερµή και στην ψυχρή 

πλευρά των εναλλακτών θερµότητας του καυσαερίου και του αέρα 

υπερπλήρωσης, καθώς και του ανακοµιστή θερµότητας είναι σχεδόν αµελητέες 

και δεν επηρεάζουν τη λειτουργία του συστήµατος Rankine. 

� Η λειτουργία του κύκλου Rankine σε χαµηλότερη θερµοκρασία περιβάλλοντος 

είναι αποδοτικότερη, εφόσον είναι δυνατή η αύξηση του λόγου πιέσεων στον 

εκτονωτή και κατά συνέπεια η άνοδος της παραγόµενης ισχύος. Σε αυτή την 

περίπτωση, η βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου προσεγγίζει το 13%, 

όταν η θερµοκρασία περιβάλλοντος είναι ίση µε -10oC. 

Ολοκληρώνοντας την ανάλυση, διαπιστώνεται ότι η ανάκτηση της θερµότητας του κύριου 

και ανακυκλοφορούντος καυσαερίου σε συνδυασµό µε την εκµετάλλευση τµήµατος της 

θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης µέσω κύκλου Rankine µε οργανικό µέσο R245ca και 

ανακοµιστή θερµότητας αποτελεί την καλύτερη λύση για την αξιοποίηση της θερµότητας του 

κινητήρα Diesel και τη µετατροπή της σε ωφέλιµη ισχύ.  
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Σύµβολα Κεφαλαίου 11: 
A/C   Ψυγείο Αέρος Υπερπλήρωσης     (-) 

bsfc   Ειδική Κατανάλωση Καυσίµου     (gr/kWh) 

D   ∆ιάµετρος        (m) 

EGR   Ρεύµα Ανακυκλοφορίας Καυσαερίου του Κινητήρα Diesel 

Nt   Αριθµός Σωληνώσεων       (-) 

P   Πίεση         (Pa) 

PΗ   Υψηλή Πίεση Λειτουργίας του Κύκλου Rankine   (Pa) 

PL   Χαµηλή Πίεση Λειτουργίας του Κύκλου Rankine   (Pa) 

S   Εντροπία        (J/kgK) 

T   Θερµοκρασία         (oC) 

 

 

∆είκτες: 

i   Εσωτερική Πλευρά Σωλήνα-Ψυχρό Ρεύµα  

o   Εξωτερική Πλευρά Σωλήνα-Θερµό Ρεύµα 

s   Κέλυφος Εναλλάκτη 
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Κεφάλαιο 12  

Εκτίµηση της Απαιτούµενης Ψυκτικής ∆ιάταξης του Συστήµατος 

Κύκλου Rankine και Κινητήρα Diesel 

12.1 Εισαγωγή 

Στα προηγούµενα κεφάλαια εξετάστηκαν διάφορες εκδοχές της λειτουργίας του κύκλου 

Rankine, που εγκαθίσταται σε κινητήρα Diesel. Ένα από τα σηµαντικότερα ζητήµατα της 

λειτουργίας του κύκλου Rankine είναι η αποβολή θερµότητας στο περιβάλλον κατά τη 

συµπύκνωση του εργαζόµενου µέσου πριν αυτό κατευθυνθεί στην αντλία του συστήµατος. 

Συνεπώς, η εγκατάσταση του κύκλου Rankine σε κινητήρα Diesel δηµιουργεί πρόσθετες 

ψυκτικές απαιτήσεις συγκριτικά µε τις αντίστοιχες του αρχικού κινητήρα. Ωστόσο, ο 

διατιθέµενος χώρος για την εγκατάσταση της νέας ψυκτικής διάταξης στον κινητήρα του 

βαρέως οχήµατος είναι περιορισµένος. Έτσι, τίθενται όρια για τις διαστάσεις της 

απαιτούµενης ψυκτικής διάταξης του συστήµατος επηρεάζοντας µε αυτόν τον τρόπο τη 

λειτουργία του κύκλου Rankine. Στη συνέχεια παρουσιάζεται λεπτοµερής υπολογισµός της 

ψυκτικής διάταξης του συστήµατος και εξετάζονται πιθανές παρεµβάσεις στη λειτουργία του 

κύκλου Rankine για τον περιορισµό των διαστάσεων της διάταξης. 

 

12.2 Περιγραφή της Ανάλυσης και του Υπολογισµού της Ψυκτικής 

∆ιάταξης 

Στο κεφάλαιο που ακολουθεί αξιολογείται η απορριπτόµενη θερµότητα από την 

εγκατάσταση στο περιβάλλον και εκτιµώνται τα χαρακτηριστικά της νέας ψυκτικής διάταξης. 

Η διερεύνηση, που παρουσιάζεται στη συνέχεια, αποτελείται από τρεις ενότητες:  

� Στο πρώτο µέρος της ανάλυσης εξετάζονται τα επιµέρους ποσά θερµότητας, 

που απορρίπτουν ο κύκλος Rankine και ο κινητήρας Diesel στο περιβάλλον 

κατά τη διάρκεια της λειτουργίας της εγκατάστασης στα υψηλά φορτία. 

Επιπροσθέτως, συγκρίνονται οι ψυκτικές απαιτήσεις της νέας εγκατάστασης µε 

τις αντίστοιχες του αρχικού κινητήρα Diesel.  

� Στο δεύτερο µέρος της διερεύνησης εκτιµάται η απαιτούµενη παροχή µάζας του 

αέρα ψύξης και οι διαστάσεις των ψυγείων της εγκατάστασης. Επιπροσθέτως, 

αξιολογείται το µέγεθος της νέας ψυκτικής διάταξης σε σύγκριση µε την 

αντίστοιχη του αρχικού κινητήρα Diesel.  
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� Στο τρίτο και τελευταίο τµήµα της ανάλυσης εξετάζεται η δυνατότητα 

παρέµβασης στη λειτουργία του κύκλου Rankine για να είναι εφικτή η χρήση 

ψυκτικής διάταξης µικρότερων διαστάσεων, όταν αυτό κρίνεται αναγκαίο. 

Στη συνέχεια αναλύεται η υπολογιστική διαδικασία στην οποία βασίστηκε η εκτίµηση της 

ψυκτικής εγκατάστασης, που απαιτείται για την εύρυθµη λειτουργία του συστήµατος.  

 

12.2.1 Υπολογισµός της Απορριπτόµενης Θερµότητας από την Εγκατάσταση στο 

Περιβάλλον 

Το άθροισµα της θερµότητας condenserQɺ , που αποβάλλει ο κύκλος Rankine κατά τη 

συµπύκνωση του εργαζόµενου µέσου, και της αποβαλλόµενης θερµότητας του κινητήρα 

rej _EngQɺ  αποτελεί τη συνολική απορριπτόµενη θερµότητα της εγκατάστασης r e j,totQɺ  στο 

περιβάλλον, όπως δίνεται στην ακόλουθη σχέση:  

     rej,tot rej _Eng condenserQ Q Q= +ɺ ɺ ɺ     (12.1) 

Η συνολική θερµότητα rej _ EngQ∗ɺ , που αποβάλλει ο κινητήρας Diesel στο περιβάλλον, είναι 

το άθροισµα των ποσών θερµότητας, που προέρχονται από την ψύξη των τοιχωµάτων των 

κυλίνδρων και λοιπών τµηµάτων του κινητήρα ( coolQɺ ), το ψυγείο του αέρα υπερπλήρωσης 

( rej _ A /CQɺ ) και το ψυγείο του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου ( rej _EGRQɺ ) µε βάση την 

ακόλουθη σχέση: 

     rej _Eng cool rej _EGR rej_ A / CQ Q Q Q∗ = + +ɺ ɺ ɺ ɺ    (12.2) 

Η αξιοποίηση τµήµατος της θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης και του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου από τον κύκλο Rankine µειώνει την αποβαλλόµενη 

θερµότητα του κινητήρα και η νέα της τιµή rej _EngQɺ  δίνεται από την παρακάτω σχέση: 

rej _Eng rej_Eng EGR A /CQ Q Q Q∗= − −ɺ ɺ ɺ ɺ    (12.3) 

Για την ανάλυση της ψυκτικής διάταξης του συστήµατος επιλέγεται ένα όριο λειτουργίας 

ως προς την ικανότητα αποβολής της θερµότητας. Το όριο αυτό για τον αρχικό κινητήρα 

Diesel είναι 270 kW και αντιστοιχεί στη µέγιστη απορριπτόµενη θερµότητα του, η οποία 

συναντάται στο πλήρες φορτίο του µε ταχύτητα περιστροφής στις 1700 rpm. Στο σχήµα 12-1 

απεικονίζεται η µεταβολή των επιµέρους αποβαλλόµενων ποσών θερµότητας στο 

περιβάλλον συναρτήσει του φορτίου του κινητήρα Diesel. Συγκεκριµένα, στο σχήµα 12-1 

δίνονται τα ποσά της θερµότητας, που αποσπά το ψυκτικό µέσο από τα διάφορα τµήµατα 

του κινητήρα, καθώς και της συναλλασσόµενης θερµότητας στα ψυγεία του αέρα 

υπερπλήρωσης και του ανακυκλοφορούντος καυσαερίου. Τα ποσά θερµότητας του 
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σχήµατος 12-1 προέρχονται από πειραµατικά δεδοµένα της κατασκευάστριας εταιρείας 

IVECO για τον «κινητήρα Β» µε υψηλή συγκέντρωση ισχύος. 
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Σχήµα 12-1 Συνολική Αποβαλλόµενη Θερµότητα Κινητήρα Diesel και τα Επιµέρους 
Αποβαλλόµενα Ποσά Θερµότητας από το Σύστηµα Ψύξης, το Ψυγείο του EGR και το Ψυγείο 
του Αέρα Υπερπλήρωσης του Κινητήρα «Β» συναρτήσει του Φορτίου του στις 1700 rpm. 

 

12.2.2 Εκτίµηση των ∆ιαστάσεων της Ψυκτικής ∆ιάταξης της Εγκατάστασης 

Η ψυκτική διάταξη της εγκατάστασης αποτελείται από το ψυγείο του κύκλου Rankine και 

το αντίστοιχο ψυγείο του κινητήρα Diesel [1-6]. Η διαδικασία της ψύξης πραγµατοποιείται µε 

ρεύµα αέρα, που εισέρχεται στην ψυκτική διάταξη του οχήµατος και αποσπά τη θερµότητα 

της εγκατάστασης [1-6]. Οι παραδοχές της διερεύνησης της ψυκτικής διάταξης του 

συστήµατος είναι οι ακόλουθες: 

� Ο τύπος του εναλλάκτη, που επιλέγεται για την ψυκτική διάταξη του 

συστήµατος, είναι αυτός των πτερυγιοφόρων σωληνώσεων (βλέπε κεφάλαιο 9). 

Συγκεκριµένα, υιοθετείται ο τύπος επιφάνειας 8.0-3/8Τ [7-9] για την εκτίµηση 

των δυο επιµέρους ψυγείων, που συνθέτουν τη διάταξη.  

� Το πάχος W και το ύψος H του εναλλάκτη θερµότητας λαµβάνονται 0.25m και 

0.50m αντίστοιχα.  

� Η θερµοκρασία Tcool_in του ψυκτικού µέσου του κινητήρα Diesel στην είσοδο του 

ψυγείου είναι 90οC. 

� Η θερµοκρασία Tcool_out του ψυκτικού µέσου στην έξοδο του ψυγείου του 

κινητήρα Diesel είναι 60οC.  

� Η θερµοκρασία Tair,c1 του εισερχόµενου αέρα στην ψυκτική διάταξη θεωρείται ίση 

µε 20oC. 
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Η τοποθέτηση του ψυγείου του κύκλου Rankine επιλέγεται να είναι τέτοια ώστε να 

συναντηθεί πρώτα µε το ρεύµα του αέρα ψύξης, όπως απεικονίζεται στο σχήµα 12-2. Η αιτία 

της επιλογής αυτής είναι οι χαµηλές σχετικά θερµοκρασίες του εργαζόµενου µέσου του 

κύκλου Rankine στη φάση της συµπύκνωσης σε σύγκριση µε τις θερµοκρασίες του ψυκτικού 

µέσου στο αντίστοιχο ψυγείο του κινητήρα Diesel.  

Ψυγείο 
Κινητήρα

Diesel

Ψυγείο 
Κύκλου 
Rankine

Twf_in

Twf_out

Ροή Αέρα

Tair,c1Tair,c3

Tcool_in

Tcool_out

Tair,c2

 

Σχήµα 12-2 Απεικόνιση της Ψυκτικής ∆ιάταξης του Συστήµατος του Κύκλου Rankine και του 
Κινητήρα Diesel. 

 

Η θερµοκρασία του αέρα Τair,c2 στην έξοδο του ψυγείου του κύκλου Rankine εκτιµάται από 

τον ισολογισµό της συναλλασσόµενης θερµότητας µε βάση την ακόλουθη διατύπωση:  

     condenser
air,c2 air,c1

air,c pair

Q
T T

m c
= +

ɺ

ɺ
    (12.4) 

Οι θερµοκρασιακοί περιορισµοί στο ψυγείο του κύκλου Rankine για να είναι εφικτή η 

λειτουργία του δίνονται στις παρακάτω σχέσεις: 

     o
wf _ out air,c1T T 10 C≥ +      (12.5) 

     o
wf _ in air,c2T T 10 C≥ +      (12.6) 

Εποµένως, η θερµοκρασία του εισερχόµενου αέρα ψύξης Tair,c1 πρέπει να είναι µικρότερη 

από τη θερµοκρασία του εργαζόµενου µέσου Twf_out στην έξοδο του ψυγείου του κύκλου 

Rankine τουλάχιστον κατά 10oC. 

Στη συνέχεια ο εξερχόµενος αέρας από το πρώτο ψυγείο της διάταξης εισέρχεται στο 

ψυγείο του κινητήρα Diesel και η θερµοκρασία του Τair,c3 στην έξοδο της ψυκτικής διάταξης 

εκτιµάται από τον αντίστοιχο ισολογισµό µε βάση τη σχέση:  

     rej _Eng
air,c3 air,c2

air,c pair

Q
T T

m c
= +

ɺ

ɺ
    (12.7) 

Οι αντίστοιχοι θερµοκρασιακοί περιορισµοί στο ψυγείο του κινητήρα Diesel είναι οι 

ακόλουθοι: 
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     o
cool_ out air,c2T T 10 C≥ +     (12.8) 

     o
cool_ in air,c3T T 10 C≥ +      (12.9) 

Από τις σχέσεις 12.8 και 12.9 και τις τιµές των θερµοκρασιών Tcool_in και Tcool_out προκύπτει ότι 

η τιµή της θερµοκρασίας Τair,c2 πρέπει να είναι µικρότερη από τους 50oC και η αντίστοιχη τιµή 

της θερµοκρασίας του αέρα Τair,c3 στην έξοδο της ψυκτικής διάταξης πρέπει να είναι 

µικρότερη των 80oC. 

Στην παρούσα διερεύνηση η παροχή µάζας air,cmɺ του αέρα της ψύξης αποτελεί 

παράµετρο της διερεύνησης, όπου η ελάχιστη τιµή της είναι τέτοια ώστε να ικανοποιούνται οι 

παραπάνω θερµοκρασιακοί περιορισµοί της ψυκτικής διάταξης της εγκατάστασης. Για την 

εκτίµηση των διαστάσεων του ψυγείου του κινητήρα Diesel απαιτείται η τιµή της παροχής 

µάζας coolmɺ  του ψυκτικού µέσου, η οποία υπολογίζεται από τη σχέση: 

     
( )

rej_Eng
cool

pcool cool_ in cool_ out

Q
m

c T T
=

−

ɺ

ɺ    (12.10) 

Ο υπολογισµός της επιφάνειας συναλλαγής θερµότητας των ψυγείων του κύκλου Rankine 

και του κινητήρα Diesel βασίζεται στις σχέσεις 9.1 και 9.2. Ο συνολικός συντελεστής 

µεταφοράς θερµότητας υπολογίζεται µε τη διαδικασία, που περιγράφηκε σε προηγούµενο 

κεφάλαιο για τον εναλλάκτη θερµότητας πτερυγιοφόρων σωληνώσεων. 

Ο όγκος του εναλλάκτη θερµότητας προκύπτει από το γινόµενο της µετωπικής επιφάνειας 

του µε το πάχος του W. Η επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας υπολογίζεται από τον όγκο του 

εναλλάκτη µε βάση τη σχέση 9.31β. Η µετωπική επιφάνεια είναι το γινόµενο του µήκους L µε 

το ύψος H. Συνεπώς, η εκτίµηση των διαστάσεων των ψυγείων του συστήµατος βασίζεται 

στον υπολογισµό του µήκους L, καθώς οι υπόλοιπες διαστάσεις είναι γνωστές.  

 

12.3 Ανάλυση Αποτελεσµάτων 

12.3.1 Επίδραση της Υψηλής Πίεσης Λειτουργίας του Κύκλου Rankine στην 

Αποβαλλόµενη Θερµότητα της Εγκατάστασης 

Τα αποτελέσµατα, που παρουσιάζονται, είναι συνέχεια της ανάλυσης, που περιγράφηκε 

στο προηγούµενο κεφάλαιο. Στην περίπτωση αυτή ο κύκλος Rankine ανακτά θερµότητα από 

το κύριο καυσαέριο, το EGR και τον αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα. Στα διαγράµµατα (α) 

και (β) του σχήµατος 12-3 απεικονίζεται η επίδραση της ανώτερης πίεσης λειτουργίας PH στη 

µεταβολή της απορριπτόµενης θερµότητας του κινητήρα Diesel και του κύκλου Rankine µε 

υδρατµό στο 100% και 75% του φορτίου αντίστοιχα. Οι περιπτώσεις λειτουργίας της 
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εγκατάστασης στα χαµηλότερα φορτία του κινητήρα δεν εξετάζονται, διότι τα αποβαλλόµενα 

ποσά θερµότητας είναι χαµηλά και επιβαρύνουν ελάχιστα την ψυκτική διάταξη της 

εγκατάστασης. Στα διαγράµµατα (α) και (β) του σχήµατος 12-4 απεικονίζεται η 

προαναφερθείσα µεταβολή για την περίπτωση του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο 

R245ca. Όπως διαπιστώνεται, στα σχήµατα 12-3 και 12-4 δίνεται το όριο της λειτουργίας της 

υπάρχουσας ψυκτικής διάταξης του κινητήρα Diesel.  

Στο σχήµα 12-3 φαίνεται ότι στην περίπτωση χρήσης του υδρατµού ως εργαζόµενου 

µέσου η συνολικά αποβαλλόµενη θερµότητα της εγκατάστασης στο πλήρες φορτίο ξεπερνά 

το όριο λειτουργίας της αρχικής ψυκτικής διάταξης. Όπως απεικονίζεται στο σχήµα αυτό, η 

νέα ψυκτική διάταξη πρέπει να έχει δυνατότητα αποβολής θερµότητας τουλάχιστον κατά 

20% µεγαλύτερη από την αντίστοιχη της αρχικής διάταξης. Ωστόσο, υιοθετώντας το 

αυξηµένο όριο λειτουργίας κατά 20% για τη νέα ψυκτική διάταξη, η αποβολή θερµότητας στο 

περιβάλλον είναι εφικτή µονό για τιµές της ανώτερης πίεσης PH µεγαλύτερες των 25 bar. Από 

το διάγραµµα (β) του σχήµατος 12-3 είναι προφανές ότι στο 75% του φορτίου η αρχική 

ψυκτική διάταξη είναι επαρκής, όταν η υψηλή πίεση PH είναι µεγαλύτερη των 12bar. Όπως 

διαπιστώθηκε στο σχήµα 11-14, οι βέλτιστες τιµές της υψηλής πίεσης PH του κύκλου Rankine 

µε H2O για τη µεγιστοποίηση της ισχύος του είναι 26bar και 18bar στο 100% και 75% του 

φορτίου αντίστοιχα. Έτσι, η ψυκτική διάταξη µε αύξηση του ορίου λειτουργίας της κατά 20% 

επαρκεί για τη βέλτιστη λειτουργία του κύκλου Rankine στο πλήρες φορτίο. Οµοίως, όταν ο 

κύκλος Rankine µε Η2Ο παράγει τη µέγιστη ισχύ του στο 75% του φορτίου, τότε το αρχικό 

ψυγείο του κινητήρα επαρκεί για την ψύξη της εγκατάστασης.  

Στην περίπτωση του κύκλου Rankine µε R245ca, η συνολική απορριπτόµενη θερµότητα 

της εγκατάστασης στο 100% και 75% του φορτίου ξεπερνά το όριο λειτουργίας της αρχικής 

ψυκτικής διάταξης. Στο 75% του φορτίου το υπάρχον όριο λειτουργίας της ψυκτικής διάταξης 

επαρκεί για την εγκατάσταση, όταν η υψηλή πίεση PH υπερβαίνει τα 30bar. Αντιθέτως, στο 

πλήρες φορτίο απαιτείται αύξηση κατά 30% του ορίου λειτουργίας της ψυκτικής διάταξης και 

υψηλή πίεση PH του κύκλου Rankine µεγαλύτερη των 30 bar. Στο σχήµα 12-4 είναι προφανές 

ότι ο οργανικός κύκλος Rankine µε υψηλές τιµές της ανώτερης πίεσης στο 100% και 75% του 

φορτίου αποβάλλει θερµότητα στο περιβάλλον, που είναι της ίδιας τάξης µεγέθους µε τον 

κινητήρα. Όπως διαπιστώθηκε στο σχήµα 11-14, ο κύκλος Rankine µε R245ca παράγει τη 

µέγιστη ισχύ του στo 100% και 75% του φορτίου, όταν η υψηλή πίεση PH ξεπερνά τα 30bar. 

Συνεπώς, η ψυκτική διάταξη µε αυξηµένο όριο λειτουργίας κατά 30% επαρκεί για τη βέλτιστη 

λειτουργία του κύκλου Rankine µε R245ca στo πλήρες φορτίο. Οµοίως, το αρχικό ψυγείο του 

κινητήρα καλύπτει τις ψυκτικές απαιτήσεις του συστήµατος, όταν ο κύκλος Rankine µε 

R245ca παράγει τη µέγιστη ισχύ του στο 75% του φορτίου. 

Είναι προφανές ότι η θερµότητα, που απορρίπτει ο κύκλος Rankine και η συνολική 

εγκατάσταση στο περιβάλλον, µειώνεται µε την αύξηση της υψηλής πίεσης PH του κύκλου. 
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Αυτό οφείλεται στην αύξηση του θερµοδυναµικού βαθµού απόδοσης του κύκλου Rankine µε 

την άνοδο της υψηλής πίεσης PH. Έτσι, η ανακτώµενη και η απορριπτόµενη θερµότητα του 

κύκλου Rankine µειώνεται για την ίδια παραγόµενη ισχύ. Επιπροσθέτως, στα σχήµατα 12-3 

και 12-4 παρατηρείται ότι η απορριπτόµενη θερµότητα του ίδιου του κινητήρα Diesel δεν 

επηρεάζεται σηµαντικά από την άνοδο της υψηλής πίεσης PH.  
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(α) (β) 

Σχήµα 12-3 Συνολική Αποβαλλόµενη Θερµότητα της Εγκατάστασης, του Κινητήρα Diesel και 
του Κύκλου Rankine µε H2O, καθώς και τα Όρια Αποβολής Θερµότητας της Ψυκτικής 

∆ιάταξης συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης στο 100% (α) και 75% (β) του Φορτίου. 
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Σχήµα 12-4 Συνολική Αποβαλλόµενη Θερµότητα της Εγκατάστασης, του Κινητήρα Diesel και 
του Κύκλου Rankine µε R245ca, καθώς και τα Όρια Αποβολής Θερµότητας της Ψυκτικής 

∆ιάταξης συναρτήσει της Υψηλής Πίεσης στο 100% (α) και 75% (β) του Φορτίου. 
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12.3.2 Επιφάνεια Συναλλαγής και Μετωπική Επιφάνεια των Ψυγείων του 

Κύκλου Rankine και του Κινητήρα Diesel 

Στην ακόλουθη ενότητα παρουσιάζονται τα αποτελέσµατα των υπολογισµών των 

απαιτούµενων διαστάσεων της ψυκτικής διάταξης της εγκατάστασης του κύκλου Rankine και 

του κινητήρα Diesel. Είναι απαραίτητο να επισηµανθεί ότι στην ψυκτική διάταξη του 

συστήµατος (βλέπε σχήµα 12-2) οι διαστάσεις του απαιτούµενου ψυγείου για την κάλυψη 

των ψυκτικών αναγκών του κινητήρα Diesel διαφοροποιούνται σε σχέση µε το αρχικό ψυγείο 

του κινητήρα. Αυτό οφείλεται στο γεγονός ότι η θερµοκρασία του αέρα ψύξης αυξάνεται κατά 

τη διέλευση του από το ψυγείο του κύκλου Rankine. Συνεπώς, η ψύξη του κινητήρα Diesel 

στη νέα ψυκτική διάταξη του συστήµατος γίνεται µε µεγαλύτερη θερµοκρασία εισόδου του 

αέρα ψύξης συγκριτικά µε τον αρχικό κινητήρα. 

Οι υπολογισµοί γίνονται βάσει των συνθηκών λειτουργίας της εγκατάστασης στο πλήρες 

φορτίο, όπου απορρίπτεται το µεγαλύτερο ποσό θερµότητας στο περιβάλλον. Η παράµετρος 

της ανάλυσης είναι η παροχή µάζας του αέρα ψύξης, που εισέρχεται στην ψυκτική διάταξη 

από το περιβάλλον. Σε κάθε τιµή της παροχής µάζας του αέρα ψύξης ελέγχεται η 

ικανοποίηση των θερµοκρασιακών περιορισµών για να είναι εφικτή η µεταφορά θερµότητας 

από το ψυκτικό µέσο του κινητήρα και το εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine προς το 

ρεύµα του αέρα ψύξης. Στη συνέχεια υπολογίζονται οι τιµές των θερµοκρασιών Tairc,2 και 

Tairc,3.του αέρα ψύξης και εκτιµάται η επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας στο ψυγείο του 

κύκλου Rankine, καθώς και στο ψυγείο του κινητήρα Diesel της αρχικής και της νέας 

ψυκτικής διάταξης.  

Η παροχή της µάζας του αέρα ψύξης αυξάνεται από 4kg/s έως και 10kg/s κατά 0.5kg/s. 

Ωστόσο, στα διαγράµµατα 12-5 και 12-6 διαπιστώνεται ότι η ελάχιστη τιµή της παροχής 

µάζας του αέρα ψύξης είναι µεγαλύτερη των 4kg/s. Αυτό οφείλεται στο γεγονός ότι η 

συγκεκριµένη ελάχιστη τιµή επιλέγεται µε κριτήριο την ικανοποίηση των θερµοκρασιακών 

περιορισµών της ψυκτικής εγκατάστασης, οι οποίοι παρουσιάστηκαν προηγουµένως στις 

σχέσεις 12.5, 12.6, 12.8 και 12.9.  

Στα διαγράµµατα των σχηµάτων 12-5 και 12-6 δίνεται η µεταβολή της επιφάνειας 

συναλλαγής θερµότητας και της µετωπικής επιφάνειας των ψυγείων του συστήµατος 

συναρτήσει της παροχής µάζας του αέρα ψύξης για τις περιπτώσεις, όπου το εργαζόµενο 

µέσο του κύκλου Rankine είναι υδρατµός και R245ca αντίστοιχα. Επιπροσθέτως, στα 

σχήµατα 12-5 και 12-6 συµπεριλαµβάνονται τα αντίστοιχα διαγράµµατα µεταβολής για το 

αρχικό ψυγείο του κινητήρα Diesel, προκειµένου αυτό να συγκριθεί µε τη νέα ψυκτική διάταξη 

της εγκατάστασης. Έτσι, η επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας και η µετωπική επιφάνεια της 

αρχικής ψυκτικής διάταξης του κινητήρα Diesel εκτιµώνται σε 23m2 και 0.16m2 αντίστοιχα, 

όταν η παροχή µάζας του αέρα ψύξης αποκτά την ελαχίστη δυνατή τιµή των 4.5 kg/s. 
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Στα σχήµατα 12-5α και 12-5β διαπιστώνεται ότι η ελάχιστη παροχή µάζας του αέρα ψύξης 

είναι 5.5 kg/s για την περίπτωση του κύκλου Rankine µε νερό. Oι τιµές της επιφάνειας 

συναλλαγής θερµότητας για την ελάχιστη παροχή µάζας του αέρα ψύξης εκτιµώνται σε 

17.85m2 και 32.35m2 για το αρχικό και το νέο ψυγείο του κινητήρα αντίστοιχα. Η απαιτούµενη 

επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας και η µετωπική επιφάνεια του νέου ψυγείου του κινητήρα 

Diesel µειώνεται µε την αύξηση της παροχής µάζας του αέρα ψύξης. Όπως φαίνεται και στα 

σχήµατα 12-5α και 12-5β, ο κινητήρας πρέπει να διαθέτει µεγαλύτερη ψυκτική διάταξη από 

την αρχική. Αντιθέτως, η ψυκτική διάταξη του κύκλου Rankine έχει επιφάνεια συναλλαγής 

θερµότητας περίπου ίση µε 21m2 ανεξάρτητα από την παροχή µάζας του αέρα ψύξης και 

είναι µεγαλύτερη από την αντίστοιχη του κινητήρα για παροχές µάζας του αέρα ψύξης άνω 

των 7kg/s. Για παροχή µάζας αέρα ψύξης ίση µε 5.5 kg/s, η συνολικά απαιτούµενη επιφάνεια 

συναλλαγής θερµότητας της εγκατάστασης είναι 53.35 m2 σχεδόν 2.4 φορές µεγαλύτερη της 

αντίστοιχης τιµής των 23m2 της αρχικής ψυκτικής διάταξης του κινητήρα.  

Όσον αφορά τις τιµές της µετωπικής επιφάνειας των ψυγείων της διάταξης του 

συστήµατος, η αύξηση της παροχής µάζας του αέρα ψύξης µειώνει την απαιτούµενη 

µετωπική επιφάνεια του ψυγείου του κινητήρα Diesel, όπως εξάλλου απεικονίζεται στο 

σχήµα 12-5β. Στο ίδιο σχήµα διαπιστώνεται ότι η µετωπική επιφάνεια του ψυγείου του 

κύκλου Rankine µε υδρατµό δεν µεταβάλλεται σηµαντικά µε την αύξηση της παροχής µάζας 

του αέρα ψύξης. Όταν το εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine είναι υδρατµός και η παροχή 

µάζας του αέρα ψύξης ισούται µε 5.5kg/s, οι µετωπικές επιφάνειες των ψυγείων του κινητήρα 

Diesel και του κύκλου Rankine εκτιµώνται σε 0.22m2 και 0.15m2 αντίστοιχα.  

Στην περίπτωση του κύκλου Rankine µε R245ca, όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 12-6α, 

η ελάχιστη τιµή της παροχής µάζας του αέρα ψύξης είναι 6kg/s, όπου οι τιµές της επιφάνειας 

συναλλαγής θερµότητας των ψυγείων του κύκλου Rankine και του κινητήρα Diesel είναι 53m2 

και 40.4m2 αντίστοιχα. Στο σχήµα 12-6 φαίνεται ότι η αύξηση της παροχής µάζας του αέρα 

ψύξης µειώνει τη µετωπική επιφάνεια και την επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας του νέου 

ψυγείου του κινητήρα και του ψυγείου του κύκλου Rankine µε R245ca. Σε όλες τις τιµές της 

παροχής µάζας του αέρα ψύξης ο κύκλος Rankine µε R245ca απαιτεί αρκετά µεγαλύτερων 

διαστάσεων ψυκτική διάταξη από τον κινητήρα Diesel. Για παροχή µάζας του αέρα ψύξης ίση 

µε 6 kg/s, η συνολικά απαιτούµενη επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας της ψυκτικής 

εγκατάστασης είναι 93.4m2 και είναι σχεδόν 4 φορές µεγαλύτερη της τιµής 23m2 της αρχικής 

ψυκτικής διάταξης του κινητήρα. Όταν η παροχή µάζας του αέρα ψύξης αυξηθεί στα 10kg/s η 

συνολική επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας της ψυκτικής εγκατάστασης µειώνεται στα 57m2, 

δηλαδή µπορεί να είναι 2.5 φορές µεγαλύτερη της αντίστοιχης τιµής των 23m2 της αρχικής 

ψυκτικής διάταξης του κινητήρα.  

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 12-6β, στην περίπτωση χρήσης του κύκλου Rankine µε 

R245ca και για παροχή µάζας του αέρα ψύξης ίση µε 6.0kg/s, οι µετωπικές επιφάνειες των 
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ψυγείων του κινητήρα Diesel και του κύκλου Rankine εκτιµώνται σε 0.28m2 και 0.36m2 

αντίστοιχα. Συνεπώς, η νέα ψυκτική διάταξη της εγκατάστασης του οργανικού κύκλου 

Rankine αποτελείται από δυο ξεχωριστά ψυγεία, όπου το καθένα έχει περίπου διπλάσια 

µετωπική επιφάνεια σε σχέση µε την τιµή 0.16m2 της αρχικής ψυκτικής διάταξης του 

κινητήρα Diesel. Στην περίπτωση που η παροχή µάζας του αέρα ψύξης είναι 10kg/s, τότε 

µειώνεται σηµαντικά η απαιτούµενη µετωπική επιφάνεια των ψυγείων του κινητήρα Diesel 

και του κύκλου Rankine, η οποία εκτιµάται σε 0.12m2 και 0.27 m2 αντίστοιχα.  
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(α) (β) 

Σχήµα 12-5 Μεταβολή της Επιφάνειας Συναλλαγής Θερµότητας (α) και της Μετωπικής 
Επιφάνειας (β) του Αρχικού και του Νέου Ψυγείου του Κινητήρα Diesel, καθώς και του 
Ψυγείου του Κύκλου Rankine µε H2O συναρτήσει της Παροχής Μάζας του Αέρα Ψύξης. 
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(α) (β) 

Σχήµα 12-6 Μεταβολή της Επιφάνειας Συναλλαγής Θερµότητας (α) και της Μετωπικής 
Επιφάνειας (β) του Αρχικού και του Νέου Ψυγείου του Κινητήρα Diesel, καθώς και του 

Ψυγείου του Κύκλου Rankine µε R245ca συναρτήσει της Παροχής Μάζας του Αέρα Ψύξης. 
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12.3.3 Μεταβολή της Θερµοκρασίας στη Θερµή και στην Ψυχρή Πλευρά της 

Ψυκτικής ∆ιάταξης της Εγκατάστασης 

Στα διαγράµµατα του σχήµατος 12-7 απεικονίζεται η µεταβολή της θερµοκρασίας του 

αέρα ψύξης, του ψυκτικού µέσου του κινητήρα Diesel και του εργαζόµενου µέσου του κύκλου 

Rankine για τη νέα ψυκτική εγκατάσταση του συστήµατος. Όλα τα αποτελέσµατα, που 

παρέχονται στο σχήµα, αντιστοιχούν σε παροχή µάζας του αέρα ψύξης ίση µε 6kg/s.  

Στην αρχική ψυκτική διάταξη του κινητήρα Diesel, η θερµοκρασία του ψυκτικού µέσου 

µειώνεται από τους 90oC στους 60oC και η θερµοκρασία του αέρα ψύξης µε παροχή µάζας 

6kg/s αυξάνεται από τους 20oC στους 47oC, όπως προκύπτει από τον αντίστοιχο ισολογισµό 

θερµότητας της σχέσης 12.7. Στο σχήµα 12-7α διαπιστώνεται ότι στην περίπτωση που ο 

υδρατµός είναι το εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine, η θερµοκρασία του αέρα ψύξης 

αυξάνεται από τους 20oC στους 37.3οC στο πρώτο ψυγείο και στη συνέχεια εξέρχεται από 

την ψυκτική διάταξη έχοντας θερµοκρασία 71.7oC. Στο σχήµα 12-7β παρατηρείται ότι στην 

ψυκτική διάταξη του συστήµατος του οργανικού κύκλου Rankine και του κινητήρα Diesel, ο 

αέρας εξέρχεται από το πρώτο και το δεύτερο ψυγείο µε θερµοκρασίες 49.2οC και 76οC 

αντίστοιχα.  
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(α) (β) 

Σχήµα 12-7 Μεταβολή της Θερµοκρασίας του Αέρα Ψύξης µε Παροχή Μάζας 6kg/s, του 
Ψυκτικού Μέσου του Κινητήρα Diesel και του Εργαζόµενου Μέσου R245ca (α) ή H2O (β) του 

Κύκλου Rankine στην Ψυκτική ∆ιάταξη του Συστήµατος στο Πλήρες Φορτίο. 

 

12.3.4 Μεταβολή της Λειτουργίας του Κύκλου Rankine για τη Μείωση των 

∆ιαστάσεων της Ψυκτικής ∆ιάταξης της Εγκατάστασης 

Όπως αναφέρθηκε προηγουµένως, η διαδικασία της ψύξης του συστήµατος µε παροχή 

µάζας αέρα 6kg/s απαιτεί σχεδόν διπλάσια µετωπική επιφάνεια στα ψυγεία του κινητήρα 
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Diesel και του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο R245ca σε σύγκριση µε την αντίστοιχη 

ψυκτική διάταξη του αρχικού κινητήρα Diesel. Ο υπολογισµός της απαιτούµενης ψυκτικής 

διάταξης έγινε µε κριτήριο τη λειτουργία του συστήµατος στο πλήρες φορτίο του κινητήρα 

Diesel, όπου απορρίπτονται τα µεγαλύτερα ποσά θερµότητας από το σύστηµα στο 

περιβάλλον. Ωστόσο, ο κινητήρας Diesel λειτουργεί συχνότερα στο 75% του φορτίου του, 

οπότε υπάρχει δυνατότητα χρήσης µικρότερης ψυκτικής διάταξης. Η εκτίµηση της νέας αυτής 

διάταξης ψυγείων βασίζεται στην τροποποίηση της λειτουργίας του κύκλου Rankine στο 

πλήρες φορτίο του κινητήρα, ώστε να ελαττωθεί η απόρριψη θερµότητας από το σύστηµα 

στο περιβάλλον.  

Κατά συνέπεια, το µοντέλο προσοµοίωσης του κύκλου Rankine εκτελείται εκ νέου 

θέτοντας έναν πρόσθετο περιορισµό στην αποβαλλόµενη θερµότητα της εγκατάστασης στο 

περιβάλλον. Συγκεκριµένα, η συνολικά απορριπτόµενη θερµότητα δεν πρέπει να υπερβαίνει 

το 115% του ορίου λειτουργίας των 270kW της αρχικής ψυκτικής διάταξης. Η επίπτωση της 

µετατόπισης του σηµείου λειτουργίας του συστήµατος στην αποβαλλόµενη θερµότητα του 

κινητήρα και του κύκλου Rankine απεικονίζεται στο σχήµα 12-8. Όπως προκύπτει, ο κύκλος 

Rankine στο νέο σηµείο λειτουργίας απορρίπτει σηµαντικά λιγότερη θερµότητα στο 

περιβάλλον περίπου κατά 47.6kW σε σχέση µε το αρχικό σηµείο λειτουργίας του. 

Επιπροσθέτως, στο σχήµα 12-8 είναι προφανές ότι η προαναφερθείσα τροποποίηση της 

λειτουργίας του συστήµατος δεν έχει σηµαντική επίδραση στις ψυκτικές απαιτήσεις του 

κινητήρα.  
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Σχήµα 12-8 Επίδραση της Μετατόπισης του Σηµείου Λειτουργίας του Κύκλου Rankine µε 
R245ca στην Αποβαλλόµενη Θερµότητα του Συστήµατος προς το Περιβάλλον. 

 

Στη συνέχεια δίνεται στο σχήµα 12-9, η µεταβολή της παραγόµενης ισχύος του κύκλου 

Rankine, της παροχής µάζας του R245ca και της βελτίωσης της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου, λόγω της τροποποίησης της λειτουργίας του συστήµατος στο πλήρες φορτίο. 
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Όπως προκύπτει, η παροχή µάζας του εργαζόµενου µέσου R245ca ελαττώνεται σηµαντικά. 

Επιπλέον υπάρχει µείωση της παραγόµενης ισχύος του κύκλου Rankine στο πλήρες φορτίο 

κατά 10kW, ενώ η αντίστοιχη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου ελαττώνεται από 

το 10.4% στο 8.3%. 
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Σχήµα 12-9 Επίδραση της Μετατόπισης του Σηµείου Λειτουργίας του Κύκλου Rankine στη 
Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου (bsfc), στην Παραγόµενη Ισχύ του Κύκλου και 

στην Παροχή Μάζας του Εργαζόµενου Μέσου R245ca. 

 

Για το νέο σηµείο λειτουργίας του κύκλου Rankine στο πλήρες φορτίο του κινητήρα, οι 

εκτιµώµενες τιµές της επιφάνειας συναλλαγής θερµότητας και της µετωπικής επιφάνειας των 

ψυγείων παρουσιάζονται στο σχήµα 12-10 συναρτήσει της παροχής µάζας του αέρα ψύξης. 

Όπως διαπιστώνεται, οι καµπύλες µεταβολής της επιφάνειας συναλλαγής θερµότητας και της 

µετωπικής επιφάνειας του ψυγείου του κύκλου Rankine ταυτίζονται στο 100% και στο 75% 

του φορτίου. Αυτό οφείλεται στο γεγονός ότι ο κύκλος Rankine απορρίπτει της ίδιας τάξης 

µεγέθους θερµότητα στο περιβάλλον στα συγκεκριµένα φορτία του κινητήρα, όπως εξάλλου 

συµπεραίνεται από τα σχήµατα 12-4β και 12-8. 

Στο σχήµα αυτό φαίνεται ότι η νέα ψυκτική διάταξη µπορεί να λειτουργήσει στο πλήρες 

φορτίο µε παροχή µάζας αέρα ψύξης ίση µε 5kg/s, το οποίο ήταν ανέφικτο προηγουµένως. 

Συγκρίνοντας τα διαγράµµατα των σχηµάτων 12-6 και 12-10, προκύπτει ότι η απαιτούµενη 

επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας του ψυγείου του κύκλου Rankine, όπως και η µετωπική 

του επιφάνεια, είναι µειωµένη. Ωστόσο, το ψυγείο του κινητήρα Diesel δεν διαφοροποιείται 

σηµαντικά στη νέα ψυκτική διάταξη.  

Για να ελεγχθεί η επάρκεια της νέας ψυκτικής εγκατάστασης, ο υπολογισµός όλων των 

ψυγείων επαναλαµβάνεται στο 75% του φορτίου του κινητήρα. Όπως φαίνεται στο σχήµα 12-

10, η επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας της νέας ψυκτικής διάταξης καλύπτει πλήρως τις 

συνολικές ψυκτικές απαιτήσεις της εγκατάστασης στο 75% του φορτίου. Επιπροσθέτως, 
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διαπιστώνεται ότι είναι εφικτή η λειτουργία της ψυκτικής εγκατάστασης στο 75% του φορτίου 

µε µειωµένη παροχή µάζας αέρα ψύξης ίση µε 4.5 kg/s. 

Εποµένως, επιλέγονται οι τιµές 0.27m2 και 0.30m2 για τη µετωπική επιφάνεια των 

ψυγείων του κινητήρα Diesel και του κύκλου Rankine αντίστοιχα, ώστε η νέα ψυκτική διάταξη 

να λειτουργεί µε παροχή µάζας αέρα ψύξης ίση µε 5.0 kg/s. Για εισερχόµενο αέρα ψύξης των 

6kg/s στην ψυκτική διάταξη, η µετωπική επιφάνεια των ψυγείων του κινητήρα Diesel και του 

κύκλου Rankine µε R245ca εκτιµάται σε 0.17m2 και 0.27m2 αντίστοιχα. Συγκρίνοντας τις τιµές 

αυτές µε τις αντίστοιχες τιµές 0.28m2 και 0.36 m2 της µετωπικής επιφάνειας των ψυγείων του 

κινητήρα Diesel και του κύκλου Rankine στο αρχικό σηµείο λειτουργίας είναι προφανές ότι η 

νέα ψυκτική διάταξη είναι µικρότερων διαστάσεων. Συγκεκριµένα, η προτεινόµενη 

τροποποίηση της λειτουργίας του κύκλου Rankine προκαλεί µείωση της µετωπικής 

επιφάνειας των ψυγείων του κινητήρα Diesel και του κύκλου Rankine κατά 40% και 25% 

αντίστοιχα. Συνοψίζοντας, η µοναδική διαφορά της νέας ψυκτικής διάταξης από την 

αντίστοιχη του αρχικού κινητήρα Diesel είναι η προσθήκη ψυγείου για τον κύκλο Rankine µε 

µετωπική επιφάνεια 1.7 φορές µεγαλύτερη από αυτήν του αρχικού ψυγείου του κινητήρα.  
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(α) (β) 

Σχήµα 12-10 Μεταβολή της Επιφάνειας Συναλλαγής Θερµότητας (α) και της Μετωπικής 
Επιφάνειας (α) της Αρχικής και της Νέας Εκδοχής του Ψυγείου του Κινητήρα Diesel, καθώς 
και του Κύκλου Rankine µε Εργαζόµενο Μέσο R245ca συναρτήσει της Παροχής Μάζας του 

Αέρα Ψύξης. 

 

12.4 Συµπεράσµατα 

Σε αυτό το κεφάλαιο παρουσιάστηκε µια εκτεταµένη διερεύνηση της ψυκτικής διάταξης, 

που απαιτείται για τη συνδυασµένη λειτουργία του κύκλου Rankine και του κινητήρα Diesel. 

Τα συµπεράσµατα, που προέκυψαν από την ανάλυση, συνοψίζονται στα εξής: 
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� O κύκλος Rankine µε εργαζόµενο µέσο είτε H2O είτε R245ca πρέπει να 

λειτουργεί σε υψηλές τιµές της ανώτερης πίεσης PH, ώστε να µειωθεί η 

αποβαλλόµενη θερµότητα από την εγκατάσταση προς το περιβάλλον. 

� Η ψυκτική διάταξη της νέας εγκατάστασης αποτελείται από δυο ξεχωριστά 

ψυγεία για τον κύκλο Rankine και τον κινητήρα Diesel, που τοποθετούνται το 

ένα πίσω από το άλλο. Το ψυγείο του κύκλου Rankine τοποθετείται πρώτο ως 

προς τη διεύθυνση της ροής του αέρα ψύξης. Η διάταξη αυτή επηρεάζει τις 

απαιτούµενες διαστάσεις του ψυγείου του κινητήρα Diesel σε σύγκριση µε τις 

αντίστοιχες του αρχικού ψυγείου. 

� Η αρχική ψυκτική διάταξη του κινητήρα Diesel χωρίς την ύπαρξη κύκλου 

Rankine απαιτεί τουλάχιστον 4.5 kg/s αέρα ψύξης και µετωπική επιφάνεια της 

διάταξης ίση µε 0.16m2. 

� Στην περίπτωση που ο κύκλος Rankine λειτουργεί µε υδρατµό, η ελάχιστη 

απαιτούµενη παροχή µάζας του αέρα ψύξης είναι 5.5 kg/s και οι αντίστοιχες 

τιµές της µετωπικής επιφάνειας των ψυγείων του κύκλου Rankine και του 

κινητήρα Diesel εκτιµώνται σε 0.15 m2 και 0.22m2 αντίστοιχα. Η συγκεκριµένη 

ψυκτική διάταξη είναι 2.4 φορές µεγαλύτερη της αντίστοιχης του αρχικού 

κινητήρα.  

� Για τον κύκλο Rankine µε εργαζόµενο µέσο R245ca απαιτούνται τουλάχιστον 

6.0kg/s αέρα ψύξης, ενώ η µετωπική επιφάνεια των ψυγείων του κύκλου 

Rankine και του κινητήρα Diesel εκτιµάται σε 0.36 m2 και 0.28m2 αντίστοιχα. 

Αυτή η ψυκτική διάταξη του συστήµατος είναι 4 φορές µεγαλύτερη της 

αντίστοιχης του αρχικού κινητήρα.  

� Στην περίπτωση του οργανικού µέσου R245ca είναι εφικτή η µείωση των 

διαστάσεων της ψυκτικής εγκατάστασης µε την τροποποίηση της λειτουργίας 

του κύκλου Rankine στο πλήρες φορτίο, ώστε η συνολικά απορριπτόµενη 

θερµότητα να µην ξεπερνά το 115% του ορίου λειτουργίας της αρχικής ψυκτικής 

διάταξης. Η τροποποίηση αυτή επιφέρει µείωση της βελτίωσης της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου στο πλήρες φορτίο από το 10.40% στο 8.3%, όµως στο 

σηµείο αυτό ο κινητήρας λειτουργεί ελάχιστα.  

� Η προτεινόµενη τροποποίηση της λειτουργίας του οργανικού κύκλου Rankine 

στο πλήρες φορτίο επιφέρει µείωση των διαστάσεων της απαιτούµενης 

ψυκτικής διάταξης κατά 25% και 40% για τα ψυγεία του κύκλου Rankine και του 

κινητήρα Diesel αντίστοιχα. Οι µειωµένες τιµές της µετωπικής επιφάνειας των 

ψυγείων του κύκλου Rankine και του κινητήρα Diesel είναι 0.27 m2 και 0.17m2 

αντίστοιχα, όταν η παροχή µάζας του εισερχόµενου αέρα ψύξης είναι 6kg/s. 
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Συνοψίζοντας τα ανωτέρω συµπεράσµατα, οι διαστάσεις της απαιτούµενης ψυκτικής 

διάταξης του συστήµατος του κύκλου Rankine και του κινητήρα Diesel αποτελούν κρίσιµο 

ζήτηµα για την εφαρµογή της συγκεκριµένης τεχνικής ανάκτησης θερµότητας. Ωστόσο, 

υπάρχει δυνατότητα ελέγχου του µεγέθους της ψυκτικής διάταξης µε την τροποποίηση της 

λειτουργίας του κύκλου Rankine. Η κάλυψη των ψυκτικών απαιτήσεων της συνδυασµένης 

λειτουργίας του κύκλου Rankine και του κινητήρα Diesel µπορεί να επιτευχθεί µε τη χρήση 

ψυκτικής διάταξης µε αυξηµένη επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας από 240 έως και 270% σε 

σχέση µε την αντίστοιχη του αρχικού κινητήρα. Επιπροσθέτως, η περαιτέρω συρρίκνωση της 

ψυκτικής διάταξης της εγκατάστασης είναι εφικτή, όταν αυξηθεί η παροχή µάζας του αέρα 

ψύξης, δηλαδή µε τη χρήση κατάλληλης διάταξης ανεµιστήρων.  
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Σύµβολα Κεφαλαίου 12: 
A/C   Ψυγείο του Αέρα Υπερπλήρωσης     (-) 

bfsc   Ειδική Κατανάλωση Καυσίµου     (gr/kWh) 

cp   Ειδική Θερµοχωρητικότητα Υπό Σταθερή Πίεση   (kJ/kgoC)  

EGR   Ρεύµα Ανακυκλοφορίας Καυσαερίου του Κινητήρα Diesel 

H   Ύψος του Εναλλάκτη Θερµότητας των Ψυγείων του  

   κύκλου Rankine και του κινητήρα Diesel    (m) 

L   Μήκος του Εναλλάκτη του Ψυγείου είτε του Κύκλου Rankine (m) 

   είτε του Κινητήρα Diesel. 

mɺ    Παροχή Μάζας       (kg/s) 

P   Πίεση         (Pa) 

PΗ   Υψηλή Πίεση Λειτουργίας του Κύκλου Rankine   (Pa) 

PL   Χαµηλή Πίεση Λειτουργίας του Κύκλου Rankine   (Pa) 

Qɺ    Θερµότητα         (W) 

T   Θερµοκρασία         (oC) 

W   Βάθος του Εναλλάκτη Θερµότητας των Ψυγείων του  

   κύκλου Rankine και του κινητήρα Diesel    (m) 

 

 

∆είκτες: 

air,c   Ρεύµα Αέρα Ψύξης 

cool   Ψυκτικό Μέσο Κινητήρα Diesel 

condenser Συµπυκνωτής 

in   Είσοδος  

out   Έξοδος  

RC   Κύκλος Rankine 

rej_A/C Αποβαλλόµενη Θερµότητα από το Ψυγείο του Αέρα Υπερπλήρωσης 

rej_EGR Αποβαλλόµενη Θερµότητα από το Ψυγείο του Ανακυκλοφορούντος 

Καυσαέριο 

rej_Eng Αποβαλλόµενη Θερµότητα από τον Κινητήρα Diesel 

tot   Συνολική Τιµή 

wf   Εργαζόµενο Μέσο Κύκλου Rankine 
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Κεφάλαιο 13  

Βελτίωση του Συστήµατος ∆ιαχείρισης των Εκπεµπόµενων Ρύπων 

του Κινητήρα Diesel µε τη Χρήση Συστήµατος Κύκλου Rankine 

13.1 Εισαγωγή 

Σε προηγούµενα κεφάλαια της διδακτορικής διατριβής εξετάστηκαν διάφορες µέθοδοι για 

την ανακοµιδή της θερµότητας του καυσαερίου του κινητήρα Diesel. Όπως αναφέρθηκε ήδη, 

ο στόχος των τεχνολογιών αυτών είναι η παραγωγή πρόσθετης ηλεκτρικής ισχύος από τη 

θερµότητα του καυσαερίου και η αντίστοιχη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου. Στο 

κεφάλαιο αυτό παρουσιάζονται µερικές εναλλακτικές δυνατότητες, που προκύπτουν από την 

εγκατάσταση κύκλου Rankine σε κινητήρα Diesel, για τη βελτίωση της λειτουργίας του 

συστήµατος διαχείρισης των εκπεµπόµενων ρύπων του κινητήρα. Συγκεκριµένα, διερευνάται 

η µερική τροποποίηση της λειτουργίας του κύκλου Rankine για να εξασφαλισθεί η 

αποδοτικότερη και ασφαλέστερη λειτουργία του συστήµατος επεξεργασίας των ρύπων.  

 

13.2 Περιγραφή της ∆ιερεύνησης 

Ένα τυπικό σύστηµα επεξεργασίας των εκπεµπόµενων ρύπων κινητήρα Diesel 

αποτελείται από τα ακόλουθα τρία τµήµατα: 

� Οξειδωτικός καταλύτης του καυσαερίου του κινητήρα Diesel (DOC) [1,2], ο 

όποιος αποµακρύνει το 90% του µονοξειδίου του άνθρακα και των 

υδρογονανθράκων. Επιπροσθέτως, µειώνει τα σωµατίδια του καυσαερίου του 

κινητήρα Diesel κατά 8 µε 10%. Το µονοξείδιο του άνθρακα και οι 

υδρογονάνθρακες αντιδρούν µε το οξυγόνο παρουσία του καταλύτη οδηγώντας 

στην αποµάκρυνση τους. Οι αντιδράσεις αυτές είναι κατάλληλες για το τυπικό 

καυσαέριο κινητήρα Diesel και είναι οι ακόλουθες: 2 2

2 2 2

1CO O CO2
HC O CO H O

+ →

+ → +
. 

� Φίλτρο σωµατιδίων του καυσαερίου του κινητήρα Diesel (DPF) [3,4], το οποίο 

συγκρατεί τα σωµατίδια αιθάλης µέχρι ένα συγκεκριµένο όριο. Η παγίδα αιθάλης 

αναγεννάται σε τακτά χρονικά διαστήµατα, όταν ξεπεραστεί η χωρητικότητα του 

φίλτρου, προκειµένου να διατηρηθεί η απόδοση της λειτουργίας του. Η 

διαδικασία αυτή αποκαλείται αναγέννηση του φίλτρου και βασίζεται στην 

οξείδωση της παγιδευµένης αιθάλης µε ρεύµα καυσαερίου υψηλής 
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θερµοκρασίας, ώστε να αποµείνει ένα ελάχιστο υπόλειµµα στάχτης. Η 

αναγέννηση διακρίνεται σε παθητική και ενεργητική. Η παθητική αναγέννηση της 

παγίδας αιθάλης γίνεται αυτόµατα, όταν η θερµοκρασία καυσαερίου αποκτά 

υψηλές τιµές. Αντιθέτως, η ενεργός αναγέννηση του φίλτρου γίνεται µε 

παρέµβαση από την κεντρική µονάδα έλεγχου των λειτουργιών του κινητήρα, 

όταν ξεπεραστεί το όριο κατακράτησης της αιθάλης. Συγκεκριµένα, 

τροποποιείται η έγχυση του καυσίµου στον κινητήρα για να αυξηθεί η 

θερµοκρασία του καυσαερίου, οπότε ενεργοποιείται η αναγέννηση της παγίδας 

αιθάλης. 

� Το σύστηµα επιλεκτικής καταλυτικής µείωσης (Selective Catalyst Reduction, 

SCR) [5] αποµακρύνει τα οξείδια του αζώτου (NOx) από το καυσαέριο του 

κινητήρα Diesel. Αυτό επιτυγχάνεται µε χρήση υδατικού διαλύµατος αµµωνίας 

για τη µείωση των ποσοτήτων µονοξειδίου του αζώτου (NO) και διοξειδίου του 

αζώτου (NO2) και τη µετατροπή τους σε νερό και άζωτο. Η προηγούµενη χηµική 

αντίδραση πραγµατοποιείται παρουσία κατάλληλου καταλύτη (SCR).  

Στη διάταξη του συστήµατος επεξεργασίας ρύπων του κινητήρα Diesel προηγείται ο 

οξειδωτικός καταλύτης, ακολουθεί η παγίδα αιθάλης και στο τέλος τοποθετείται ο καταλύτης 

SCR. 

Η διερεύνηση γίνεται για τον «κινητήρα Α» µε µέγιστη τιµή της µέσης ενεργού πίεσης στα 

27 bar χωρίς ανακυκλοφορία καυσαερίου, διότι υπάρχουν περισσότερα διαθέσιµα στοιχεία 

για το ρεύµα του καυσαερίου. Στον πίνακα 13-1 δίνονται τα σηµεία λειτουργίας σε όλο το 

εύρος των τιµών της ταχύτητας περιστροφής και στο πλήρες φορτίο του κινητήρα Diesel. 

Στον ίδιο πίνακα περιλαµβάνονται τα σηµεία λειτουργίας του κινητήρα για τέσσερα φορτία 

στις 1300, 1700 και 2100rpm. Επιπροσθέτως, δίνονται οι τιµές της θερµοκρασίας και της 

παροχής µάζας του καυσαερίου, καθώς και του λόγου αέρα λ της καύσης για να εκτιµηθεί η 

σύσταση του καυσαερίου.  

Η παρούσα διερεύνηση επικεντρώνεται στη χρήση του εναλλάκτη θερµότητας του 

καυσαερίου, που περιλαµβάνεται στο σύστηµα του κύκλου Rankine, προκειµένου να 

επιτευχθούν οι κάτωθι στόχοι: 

� Η βελτίωση της απόδοσης του καταλύτη SCR σε όλες τις τιµές του φορτίου και 

της ταχύτητας περιστροφής του κινητήρα Diesel κατά την οµαλή λειτουργία του 

µέσω του ελέγχου της θερµοκρασίας του καυσαερίου.  

� Η προστασία της λειτουργίας του καταλύτη SCR κατά τη χρονική περίοδο της 

ενεργητικής αναγέννησης της παγίδας αιθάλης, όπου η θερµοκρασία του 

καυσαερίου αποκτά αρκετά υψηλές τιµές.  

Στους υπολογισµούς της ανάλυσης χρησιµοποιείται το µοντέλο προσοµοίωσης του κύκλου 

Rankine, που περιγράφηκε στα προηγούµενα κεφάλαια. 
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Φορτίο 
Κινητήρα 

(%) 

Ταχύτητα 
Περιστροφής 
Κινητήρα (rpm) 

Θερµοκρασία 
Καυσαερίου (oC) 

Παροχή Μάζας 
Καυσαερίου 

(kg/sec) 

Λόγος 
λ(-) 

100 800 596.00 0.13 1.15 

100 900 589.90 0.19 1.3 

100 1000 520.46 0.24 1.38 

100 1050 507.55 0.27 1.42 

100 1100 508.88 0.3 1.48 

100 1200 470.83 0.33 1.54 

100 1300 430.90 0.36 1.55 

75 1300 416.10 0.29 1.74 

50 1300 385.30 0.23 2 

25 1300 315.70 0.16 2.52 

100 1700 397.80 0.45 1.67 

75 1700 354.30 0.39 1.97 

50 1700 306.60 0.32 2.41 

25 1700 285.30 0.22 2.91 

100 2100 337.80 0.48 1.71 

75 2100 314.90 0.45 2.14 

50 2100 278.70 0.39 2.67 

25 2100 263.20 0.3 3.5 

Πίνακας 13-1 Λόγος λ Αέρα-Καυσίµου, Θερµοκρασία και Παροχή Μάζας του Καυσαερίου σε 
διάφορα Σηµεία Λειτουργίας του «Κινητήρα Α».  

 

13.3 Ανάλυση Αποτελεσµάτων 

13.3.1 Βελτίωση της Λειτουργίας του Καταλύτη SCR 

Η καµπύλη µεταβολής του βαθµού απόδοσης του καταλύτη SCR συναρτήσει της 

θερµοκρασίας καυσαερίου στην είσοδο του απεικονίζεται στο σχήµα 13-1 και έχει δοθεί από 

την κατασκευάστρια εταιρεία IVECO. Η µέγιστη δυνατή τιµή της θερµοκρασίας καυσαερίου 

στην είσοδο του καταλύτη για την εύρυθµη λειτουργία του είναι 550oC. Όπως διαπιστώνεται 

στο σχήµα 13-1, η επίτευξη υψηλού βαθµού απόδοσης για τον καταλύτη SCR γίνεται σε 

συγκεκριµένο διάστηµα τιµών της θερµοκρασίας εισόδου. Έτσι, οριοθετούνται 4 διαφορετικές 

περιοχές τιµών της θερµοκρασίας καυσαερίου, οι οποίες δίνονται στον πίνακα 13-2. Η 
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βέλτιστη περιοχή τιµών αντιστοιχεί στο διάστηµα θερµοκρασιών µεταξύ 300 και 450oC 

(περιοχή 2), ώστε ο βαθµός απόδοσης του καταλύτη SCR να είναι µεγαλύτερος από 90%.  

 

100 200 300 400 500 600
Θερµοκρασία στην Είσοδο του SCR (oC)

0

10

20

30

40

50

60

70

80

90

100

Β
α
θ
µ
ό
ς 
Α
π
ό
δ
ο
σ
η
ς 

S
C

R
  (

%
)

 

Π
ερ
ιο
χή

 2

Π
ερ
ιο
χή

 3

Π
ερ
ιο
χή

 1

Σηµεία Λειτουργίας 
Κινητήρα

Π
ερ
ιο
χή

 4

 
Σχήµα 13-1 Καµπύλη του Βαθµού Απόδοσης του Καταλύτη SCR συναρτήσει της 

Θερµοκρασίας Καυσαερίου στην Είσοδο του. 

 

Στο σχήµα 13-1 και στον πίνακα 13-3 δίνονται οι περιοχές τιµών στις οποίες υπάγονται 

όλα τα εξεταζόµενα σηµεία λειτουργίας του κινητήρα Diesel µε βάση τις τιµές του βαθµού 

απόδοσης του καταλύτη SCR. Όταν η τιµή της ταχύτητας περιστροφής του κινητήρα Diesel 

υπερβαίνει τα 1200 rpm, τότε η θερµοκρασία στην είσοδο του καταλύτη αποκτά τιµές στη 

βέλτιστη περιοχή. Όπως διαπιστώνεται στον πίνακα 13-3, µοναδική εξαίρεση αποτελούν τρία 

σηµεία λειτουργίας στα χαµηλά φορτία του κινητήρα, όπου η θερµοκρασία καυσαερίου είναι 

χαµηλή και ο βαθµός απόδοσης του καταλύτη SCR αποκτά χαµηλότερες τιµές.  

 

Περιοχή Θερµοκρασία Καυσαερίου  

1 Texh<300 oC  

2 300 oC <Texh < 450 oC  

3 450 oC <Texh < 550 oC  

4 Texh >550 oC  

Πίνακας 13-2 Περιοχές τιµών Θερµοκρασίας Καυσαερίου που λαµβάνονται στη ∆ιερεύνηση. 

 

Τα σηµαντικότερα προβλήµατα στη λειτουργία του συστήµατος διαχείρισης ρύπων και 

συγκεκριµένα του καταλύτη SCR εντοπίζονται στις χαµηλές τιµές της ταχύτητας περιστροφής 

του κινητήρα και στο πλήρες φορτίο. Στις συγκεκριµένες συνθήκες λειτουργίας η 
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θερµοκρασία του καυσαερίου είναι αρκετά υψηλή προκαλώντας τη µείωση της απόδοσης του 

καταλύτη SCR ή καθιστώντας επισφαλή τη λειτουργία του λόγω της υπερβάσης του 

θερµοκρασιακού ορίου των 550oC. 

 

Φορτίο 
Κινητήρα 

(%) 

Ταχύτητα 
Περιστροφής 
Κινητήρα (rpm) 

Βαθµός 
Απόδοσης 

SCR (%) 

 
Περιοχή 
Τιµών 

100 800 - 4 

100 900 - 4 

100 1000 78.54 3 

100 1050 81.27 3 

100 1100 81.00 3 

100 1200 87.36 3 

100 1300 91.93 2 

75 1300 93.16 2 

50 1300 94.83 2 

25 1300 91.76 2 

100 1700 94.31 2 

75 1700 94.95 2 

50 1700 90.28 2 

25 1700 85.38 1 

100 2100 94.13 2 

75 2100 91.65 2 

50 2100 83.40 1 

25 2100 77.76 1 

Πίνακας 13-3 Βαθµός απόδοσης του Καταλύτη SCR στα Εξεταζόµενα Σηµεία Λειτουργίας του 
Κινητήρα Diesel και Κατηγοριοποίηση σύµφωνα µε τις τιµές της Θερµοκρασίας Καυσαερίου.  

 

Για την προστασία του καταλύτη SCR και τη βελτίωση της λειτουργίας του, υιοθετείται η 

διάταξη του σχήµατος 13-2. Συγκεκριµένα, τροποποιείται το σύστηµα του κύκλου Rankine 

ως προς τον εναλλάκτη θερµότητας του καυσαερίου, ώστε το ρεύµα του καυσαερίου να 

εξέρχεται από το τµήµα του υπερθερµαντήρα για να εισέλθει στον καταλύτη SCR µε 

µικρότερη θερµοκρασία. Το ρεύµα καυσαερίου εξέρχεται από τον καταλύτη SCR και 

κατευθύνεται στο υπόλοιπο τµήµα του εναλλάκτη θερµότητας εισερχόµενο στο τµήµα του 

ατµοποιητή. Η παράκαµψη του καταλύτη SCR από το ρεύµα του καυσαερίου, προκειµένου 

αυτό να ψυχθεί στον υπερθερµαντήρα ενεργοποιείται µόνο στις περιπτώσεις, που αυτό 
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απαιτείται. Στις υπόλοιπες περιπτώσεις το καυσαέριο εισέρχεται απευθείας στον καταλύτη 

SCR.  

Στη συνέχεια του κεφαλαίου ακολουθεί η αξιολόγηση της προτεινόµενης παράκαµψης του 

ρεύµατος καυσαερίου και οι υπολογισµοί γίνονται µε τη χρήση του µοντέλου προσοµοίωσης 

του κύκλου Rankine. 

TC

Κινητήρας 
Diesel

 

Ψυγείο 
Αέρος

 Φίλτρο 
Σωµατιδίων 

DPF

Καταλύτης 
Οξειδωσης DOC

 SCR

Υπερθερµαντήρας

Ατµοποιητής

Προθερµαντήρας

 

Εκτονωτής

Κυκλοφορητής

Ψυγείο 
Rankine

 

Σχήµα 13-2 Σχηµατική Απεικόνιση της Προτεινόµενης Τροποποίησης της Εγκατάστασης του 
Κύκλου Rankine για τη Βελτίωση της Λειτουργίας του Καταλύτη SCR. 

 

13.3.1.1 Επίδραση του Κύκλου Rankine στη Θερµοκρασία Εισόδου στον Καταλύτη SCR 

Η µεταβολή της θερµοκρασίας εισόδου στον καταλύτη SCR συναρτήσει της ταχύτητας 

περιστροφής του κινητήρα στο πλήρες φορτίο δίνεται στο σχήµα 13-3. Συγκεκριµένα, στο 

σχήµα αυτό περιλαµβάνονται η αρχική και η τροποποιηµένη διάταξη, όπου το ρεύµα 

καυσαερίου ψύχεται στον υπερθερµαντήρα προτού εισέλθει στον καταλύτη SCR.  

Όπως διαπιστώνεται, η συµβολή του υπερθερµαντήρα στη µείωση της θερµοκρασίας του 

εισερχόµενου καυσαερίου στον καταλύτη SCR είναι σηµαντική. Όταν το εργαζόµενο µέσο 

του κύκλου Rankine είναι το οργανικό R245ca, τότε η πτώση της θερµοκρασίας καυσαερίου 

είναι µεγαλύτερη σε σχέση µε την περίπτωση του υδρατµού. Αυτό οφείλεται στη δυνατότητα 

µεγαλύτερης ανάκτησης της θερµότητας του καυσαερίου στην περίπτωση χρήσης οργανικού 

κύκλου Rankine. Επιπροσθέτως, είναι προφανές ότι η προτεινόµενη παράκαµψη του 

καυσαερίου προστατεύει τον καταλύτη SCR, καθώς οι νέες τιµές της θερµοκρασίας εισόδου 

στον καταλύτη είναι χαµηλότερες από το θερµοκρασιακό όριο των 550oC σε όλες τις τιµές 

της ταχύτητας περιστροφής του κινητήρα.  



 
 

280 

 

800 1200 1600 2000 2400
Ταχύτητα Περιστροφής Κινητήρα (rpm)

100

150

200

250

300

350

400

450

500

550

600

Θ
ερ
µ
οκ
ρ
α
σ
ία

 Ε
ισ
όδ
ου

 σ
το
ν 

S
C

R
 (

o
C

)
Αρχική ∆ιάταξη

Χρήση Κύκλου 
Rankine µε H2O

Χρήση Κύκλου 
Rankine µε R245ca

Θερµοκρασιακό Όριο 
Λειτουργίας του SCR

Φορτίο Κινητήρα 
100%

 
Σχήµα 13-3 Θερµοκρασία στην Είσοδο του Καταλύτη SCR συναρτήσει της Ταχύτητας 

Περιστροφής του Κινητήρα στο Πλήρες Φορτίο του για τις περιπτώσεις της Αρχικής ∆ιάταξης 
και της Χρήσης του Υπερθερµαντήρα του Κύκλου Rankine µε H2O ή R245ca. 

 

13.3.1.2 Επίδραση του Κύκλου Rankine στην Απόδοση του Καταλύτη SCR 

Η ψύξη του ρεύµατος καυσαερίου στον υπερθερµαντήρα µεταβάλλει την απόδοση του 

καταλύτη SCR, όπως φαίνεται στα σχήµατα 13-4 έως και 13-6. Στο σχήµα 13-4 δίνεται η 

ποσοστιαία µεταβολή του βαθµού απόδοσης του καταλύτη σε όλες τις εξεταζόµενες τιµές της 

ταχύτητας περιστροφής του κινητήρα. Έτσι, η µέγιστη ποσοστιαία αύξηση του βαθµού 

απόδοσης του καταλύτη SCR εκτιµάται σε 20%. Η ποσοστιαία βελτίωση του βαθµού 

απόδοσης του καταλύτη SCR είναι µεγαλύτερη στην περίπτωση χρήσης του οργανικού 

κύκλου Rankine. Εξαίρεση αποτελούν οι περιπτώσεις λειτουργίας του κινητήρα Diesel στις 

1700rpm και 2100rpm, όπου ο βαθµός απόδοσης του καταλύτη SCR χειροτερεύει κατά 2.6% 

και 11.1% αντίστοιχα, όταν χρησιµοποιείται κύκλος Rankine µε R245ca. Ωστόσο, στην 

περίπτωση του κύκλου Rankine µε υδρατµό και µε ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα 

Diesel µεγαλύτερη ή ίση των 1700 rpm, η επίπτωση της προτεινόµενης παράκαµψης του 

ρεύµατος καυσαερίου στην απόδοση του καταλύτη SCR είναι αµελητέα.  

Στο σχήµα 13-5 δίνεται η µεταβολή της τιµής του βαθµού απόδοσης του καταλύτη SCR 

συναρτήσει της ταχύτητας περιστροφής του κινητήρα για τα δυο του εργαζόµενα µέσα του 

κύκλου Rankine. Στο σχήµα αυτό επιβεβαιώνονται οι διαπιστώσεις, που έγιναν 

προηγουµένως, για τη βελτίωση της απόδοσης του καταλύτη SCR σε τιµές της ταχύτητας 

περιστροφής µικρότερες των 1700rpm. Όπως προκύπτει από το σχήµα 13-5, η τιµή του 

βελτιωµένου βαθµού απόδοσης του καταλύτη είναι σηµαντικά αυξηµένη στην περίπτωση 

χρήσης του οργανικού µέσου R245ca σε σύγκριση µε τον υδρατµό. Η διαφορά είναι 

εντονότερη µε τη µείωση της ταχύτητας περιστροφής του κινητήρα και οφείλεται στην 
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εντονότερη ψύξη, που υφίσταται το καυσαέριο στον υπερθερµαντήρα του κύκλου Rankine µε 

R245ca. Στην περίπτωση αυτή ο βαθµός απόδοσης του καταλύτη SCR είναι µεγαλύτερος ή 

ίσος του 91% σε όλες τις τιµές της ταχύτητας περιστροφής του κινητήρα από 800 έως και 

1700rpm.  
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Σχήµα 13-4 Ποσοστιαία Μεταβολή του Βαθµού Απόδοσης του Καταλύτη SCR λόγω της 

Ψύξης του Καυσαερίου στον Υπερθερµαντήρα Κύκλου Rankine µε H2O ή R245ca συναρτήσει 
της Ταχύτητας Περιστροφής του Κινητήρα στο Πλήρες Φορτίο του. 
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Σχήµα 13-5 Βαθµός Απόδοσης του Καταλύτη SCR συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής 
του Κινητήρα στο Πλήρες Φορτίο του για τις περιπτώσεις της Αρχικής ∆ιάταξης και της 

Χρήσης του Υπερθερµαντήρα του Κύκλου Rankine µε H2O ή R245ca. 

 

Στο σχήµα 13-6 δίνεται µια εναλλακτική απεικόνιση των υπολογισµένων τιµών πάνω στην 

καµπύλη του βαθµού απόδοσης του καταλύτη SCR για όλες τις εξεταζόµενες περιπτώσεις. 

Έτσι, στο σχήµα αυτό επιβεβαιώνεται η προαναφερθείσα βελτίωση από την προτεινόµενη 
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τροποποίηση, καθώς οι νέες τιµές του βαθµού απόδοσης του καταλύτη SCR είναι 

συγκεντρωµένες στην κορυφή της καµπύλης του.  
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Με Rankine
Χωρίς  Rankine

Ταχύτητα 
Περιστροφής

Κινητήρα (RPM) 
 800 
900
1000
1050
1100
1200
1300
1700
 2100 

Κύκλος Rankine 
µε R245ca

Φορτίο Κινητήρα
100% 

 

(α) (β) 

Σχήµα 13-6 Βαθµός Απόδοσης του Καταλύτη SCR σε κάθε Ταχύτητα Περιστροφής του 
Κινητήρα στο Πλήρες Φορτίο για τις περιπτώσεις της Αρχικής ∆ιάταξης και της Χρήσης του 

Υπερθερµαντήρα του Κύκλου Rankine µε H2O(α) ή R245ca(β). 

 

13.3.2 Προστασία του Καταλύτη SCR κατά τη ∆ιάρκεια της Ενεργούς 

Αναγέννησης του Φίλτρου των Σωµατιδίων Αιθάλης 

Το επόµενο τµήµα της ανάλυσης εξετάζει την περίπτωση της ενεργητικής αναγέννησης 

της παγίδας αιθάλης κατά την οποία η θερµοκρασία καυσαερίου αυξάνεται σηµαντικά. Η 

διάταξη, που προτείνεται για την προστασία του καταλύτη SCR από τις υψηλές 

θερµοκρασίες, δίνεται στο σχήµα 13-7. Η προτεινόµενη µέθοδος είναι παρόµοια µε την 

προαναφερθείσα τεχνική βελτίωσης της λειτουργίας του καταλύτη SCR. Έτσι, το καυσαέριο 

του κινητήρα Diesel, που εξέρχεται από την παγίδα αιθάλης DPF, παρακάµπτει τον καταλύτη 

SCR και εισέρχεται στον εναλλάκτη θερµότητας του κύκλου Rankine προκειµένου να ψυχθεί.  

Στόχος της ανάλυσης είναι η αξιολόγηση της δυνατότητας της προτεινόµενης διάταξης να 

εξασφαλίσει την οµαλή και αποδοτική λειτουργία του καταλύτη SCR κατά την αναγέννηση 

της παγίδας αιθάλης.  

Η βασική παράµετρος της ανάλυσης είναι η θερµοκρασία του εξερχόµενου καυσαερίου 

από την παγίδα αιθάλης, η οποία αυξάνεται από την αρχική της τιµή αποκτώντας τις 

υποθετικές τιµές 700, 800 και 900oC αντίστοιχα. Η διερεύνηση γίνεται στο πλήρες φορτίο και 

για ταχύτητα περιστροφής 1300, 1700 και 2100rpm. Το εργαζόµενο µέσο του κύκλου 
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Rankine θεωρείται ο υδρατµός. Τα µεγέθη, που εξετάζονται στην παραµετρική ανάλυση, 

είναι: 

� Η πτώση της θερµοκρασίας του καυσαερίου κατά µήκος του εναλλάκτη 

θερµότητας του κύκλου Rankine.  

� Η µεταβολή της παροχής µάζας του εργαζόµενου µέσου του κύκλου Rankine.  

� Η ανακτώµενη θερµότητα του καυσαερίου και η αποβαλλόµενη θερµότητα από 

τον κύκλο Rankine στο περιβάλλον.  

Η ανάλυση ολοκληρώνεται µε πρόσθετο υπολογισµό, χρησιµοποιώντας πραγµατικές τιµές 

της θερµοκρασίας καυσαερίου κατά την ενεργητική αναγέννηση της παγίδας αιθάλης. 

TC

Κινητήρας 
Diesel

 

Ψυγείο 
Αέρος

 Φίλτρο 
Σωµατιδίων 

DPF

Καταλύτης 
Οξειδωσης 

DOC
SCR

Υπερθερµαντήρας

Ατµοποιητής

Προθερµαντήρας

 

Εκτονωτής

Κυκλοφορητής

Ψυγείο 
Rankine

 
Σχήµα 13-7 Σχηµατική Απεικόνιση της Προτεινόµενης Τροποποίησης για την Προστασία του 

Καταλύτη SCR κατά την Ενεργό Αναγέννηση του Φίλτρου των Σωµατιδίων Αιθάλης.  

 

13.3.2.1 Επίδραση της Χρήσης του Κύκλου Rankine στη Θερµοκρασία Καυσαερίου κατά 

την Ενεργό Αναγέννηση της Παγίδας Αιθάλης 

Στα σχήµατα 13-8α, 13-8β και 13-8γ απεικονίζεται η µείωση της θερµοκρασίας του 

καυσαερίου στον προθερµαντήρα, τον ατµοποιητή και τον υπερθερµαντήρα του εναλλάκτη 

θερµότητας του κύκλου Rankine µε υδρατµό στο πλήρες φορτίο και στις 1300, 1700 και 

2100rpm αντίστοιχα. Όπως διαπιστώνεται στα παρακάτω σχήµατα, το καυσαέριο ψύχεται σε 

ικανοποιητικό βαθµό, δεδοµένου ότι εξέρχεται από τον εναλλάκτη θερµότητας µε 

θερµοκρασία χαµηλότερη των 300oC σε όλες τις εξεταζόµενες περιπτώσεις της 

παραµετρικής ανάλυσης. Συνεπώς, η προστασία του καταλύτη SCR µε τη διοχέτευση του 

καυσαερίου στον εναλλάκτη θερµότητας του κύκλου Rankine κρίνεται αξιόπιστη λύση. 
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(γ) 

Σχήµα 13-8 Θερµοκρασιακή Πτώση του Καυσαερίου στον Εναλλάκτη Θερµότητας για την 
Αρχική Τιµή και τις Υποθετικές Τιµές των 700, 800 και 900 oC της Θερµοκρασίας Εισόδου του 

Καυσαερίου στο Πλήρες Φορτίο στις 1300rpm (α), 1700rpm (β) και 2100 rpm (γ). 
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13.3.2.2 Μεταβολή της Παροχής Μάζας του Εργαζόµενου Μέσου του Κύκλου Rankine 

Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 13-9, η παροχή µάζας του υδρατµού, όπως αυτή 

υπολογίζεται από το µοντέλο της προσοµοίωσης του κύκλου Rankine, αυξάνεται µε την 

άνοδο της θερµοκρασίας του καυσαερίου στην είσοδο του εναλλάκτη θερµότητας. Έτσι, η 

µέγιστη τιµή της παροχής µάζας του υδρατµού εκτιµάται σε 337 kg/h, όταν η θερµοκρασία 

του καυσαερίου στην έξοδο της παγίδας αιθάλης αποκτά την υποθετική τιµή των 900oC. 

Συνεπώς, η αυξηµένη θερµοκρασία καυσαερίου κατά την αναγέννηση της παγίδας αιθάλης 

έχει σηµαντικό αντίκτυπο στην παροχή µάζας του υδρατµού µε την τιµή της να είναι έως και 

3.5 φορές µεγαλύτερη από την αντίστοιχη της κανονικής λειτουργίας του κινητήρα Diesel. Η 

επίπτωση της αύξησης της παροχής µάζας στη λειτουργία της αντλίας του κύκλου Rankine 

δεν είναι σηµαντική, λόγω της µικρής χρονικής διάρκειας της αναγέννησης της παγίδας 

αιθάλης.  
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Σχήµα 13-9 Μεταβολή της Παροχής Μάζας του Υδρατµού συναρτήσει της Θερµοκρασίας 
Εισόδου του Καυσαερίου στον Εναλλάκτη Θερµότητας στο Πλήρες Φορτίο στις 1300rpm, 

1700rpm και 2100 rpm. 

 

13.3.2.3 Μεταβολή της Ανακτώµενης Θερµότητας του Καυσαερίου και της 

Αποβαλλόµενης Θερµότητας του Κύκλου Rankine 

Στη συνέχεια παρουσιάζεται στο σχήµα 13-10 η αύξηση της ανακτώµενης θερµότητας του 

καυσαερίου και της αποβαλλόµενης θερµότητας από τον κύκλο Rankine. Στη διάρκεια της 

αναγέννησης της παγίδας αιθάλης η θερµότητα, που απορροφά ο κύκλος Rankine, 

αυξάνεται έως και 5 φορές σε σύγκριση µε την αρχική κατάσταση λειτουργίας. 

Επιπροσθέτως, η θερµότητα, που αποβάλλει ο κύκλος Rankine στο περιβάλλον, αυξάνεται 
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µε την άνοδο της θερµοκρασίας του καυσαερίου κατά την ενεργητική αναγέννηση της 

παγίδας αιθάλης. Στο σχήµα 13-10β διαπιστώνεται ότι η µέγιστη τιµή της αποβαλλόµενης 

θερµότητας του συστήµατος Rankine προσεγγίζει τα 230 kW, δηλαδή είναι περίπου 

τετραπλάσια της αντίστοιχης τιµής της αρχικής λειτουργίας.  

Είναι προφανές ότι απαιτείται τροποποίηση στη λειτουργία της ψυκτικής διάταξης του 

συστήµατος του κύκλου Rankine, προκειµένου να ανταποκριθεί στις στιγµιαίες απαιτήσεις 

αποβολής µεγάλου ποσού θερµότητας κατά την ενεργό αναγέννηση της παγίδας αιθάλης. 

Μια πιθανή αλλαγή στην ψυκτική διάταξη του συστήµατος είναι η λειτουργία του ανεµιστήρα 

µε αυξηµένες τιµές της ταχύτητας περιστροφής και της απαιτούµενης ισχύος, ούτως ώστε να 

επιτευχθεί µεγαλύτερη παροχή µάζας του αέρα της ψύξης. Ωστόσο, η διάρκεια του 

φαινοµένου της ενεργητικής αναγέννησης της παγίδας αιθάλης είναι ιδιαίτερα µικρή, οπότε 

και οι συνεπαγόµενες επιπτώσεις είναι ελάχιστες.  

 

200 300 400 500 600 700 800 900 1000

Θερµοκρασία  Καυσαερίου 
στην Είσοδο του Εναλλάκτη (oC)

0

50

100

150

200

250

300

350

400

Θ
ερ
µ
ότ
ητ
α

 Κ
α
υσ
α
ερ
ίο
υ 

(k
W

) Ταχύτητα Περιστροφής 
Κινητήρα (rpm)

1300
1700
2100

Κύκλος Rankine
H2O

Φορτίο Κινητήρα
100%

 

200 300 400 500 600 700 800 900 1000

Θερµοκρασία Καυσαερίου
στην Είσοδο του Εναλλάκτη (oC)

0

50

100

150

200

250

300

350

400

Α
π
οβ
α
λλ
όµ
εν
η 
Θ
ερ
µό
τη
τα

 (
kW

)

Ταχύτητα Περιστροφής 
Κινητήρα (rpm)

1300 
1700 
2100 

Κύκλος Rankine
H2O

Φορτίο Κινητήρα
100%

 

(α) (β) 

Σχήµα 13-10 Μεταβολή της Ανακτώµενης Θερµότητας του Καυσαερίου (α) και της 
Αποβαλλόµενης Θερµότητας από τον Κύκλο Rankine στο Περιβάλλον (β) συναρτήσει της 
Θερµοκρασίας Εισόδου του Καυσαερίου στον Εναλλάκτη Θερµότητας στο Πλήρες Φορτίο 

στις 1300rpm, 1700rpm και 2100 rpm. 

 

13.3.2.4 Επίδραση του Κύκλου Rankine στο Βαθµό Απόδοσης του Καταλύτη SCR 

Στο σχήµα 13-11 διαπιστώνεται ότι η απόδοση του καταλύτη SCR είναι µεγαλύτερη του 

75% για όλες τις τιµές της θερµοκρασίας καυσαερίου στην είσοδο του εναλλάκτη θερµότητας 

και σε όλες τις συνθήκες λειτουργίας του κινητήρα. Συνεπώς, η ψύξη του καυσαερίου στον 

εναλλάκτη θερµότητας του κύκλου Rankine κατά την αναγέννηση της παγίδας αιθάλης 
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συµβάλλει όχι µόνο στην προστασία του καταλύτη SCR αλλά και στην αποδοτική λειτουργία 

του. 
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Σχήµα 13-11 Βαθµός Απόδοσης του Καταλύτη SCR για τις Υποθετικές Τιµές 700, 800 και 900 

oC της Θερµοκρασίας Εισόδου του Καυσαερίου στον Εναλλάκτη Θερµότητας στο Πλήρες 
Φορτίο στις 1300rpm, 1700rpm και 2100 rpm. 

 

13.3.2.5 Χρήση Πραγµατικών ∆εδοµένων για τη Χρονική Μεταβολή της Θερµοκρασίας 

Καυσαερίου κατά την Ενεργό Αναγέννηση της Παγίδας Αιθάλης 

Η ανάλυση συνεχίζεται µε την πραγµατοποίηση υπολογισµών βασισµένων στην 

αξιοποίηση πραγµατικών δεδοµένων για τη µεταβολή της θερµοκρασίας του καυσαερίου 

κατά τη διάρκεια της αναγέννησης της παγίδας αιθάλης. Οι πραγµατικές τιµές δίνονται στο 

σχήµα 13-12 για τη διακύµανση της θερµοκρασίας καυσαερίου, που επικρατεί στις εισόδους 

της παγίδας αιθάλης και του καταλύτη SCR, συναρτήσει του χρόνου. Οι καµπύλες του 

σχήµατος 13-12 έχουν δοθεί από πειραµατικές µετρήσεις της κατασκευάστριας εταιρείας 

IVECO στο εργαστήριο Mηχανών Eσωτερικής Kαύσης του ΕΜΠ. Όπως φαίνεται στο σχήµα 

13-12, η θερµοκρασία καυσαερίου αυξάνεται ραγδαία αποκτώντας µέγιστη τιµή στην είσοδο 

του καταλύτη SCR ίση µε 681oC. Στη συνέχεια η θερµοκρασία του καυσαερίου µειώνεται 

απότοµα αποκτώντας την αρχική της τιµή, που είχε πριν την αναγέννηση του φίλτρου των 

σωµατιδίων της αιθάλης.  

Στο σχήµα 13-13 απεικονίζονται τα αποτελέσµατα του µοντέλου προσοµοίωσης του 

κύκλου Rankine για τη θερµοκρασία του καυσαερίου στην έξοδο των τµηµάτων του 

υπερθερµαντήρα, του ατµοποιητή και του προθερµαντήρα για την επιλεγµένη χρονική 

διάρκεια του φαινοµένου. Η ψύξη του ρεύµατος καυσαερίου στον υπερθερµαντήρα δεν 

επαρκεί για την προστασία του καταλύτη SCR από τις υψηλές θερµοκρασίες, που υφίστανται 

κατά την αναγέννηση της παγίδας αιθάλης. Ωστόσο, η ψύξη του καυσαερίου από τον 
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υπερθερµαντήρα και τον ατµοποιητή ευνοεί τη βέλτιστη λειτουργία του καταλύτη SCR, διότι η 

θερµοκρασία του καυσαερίου στο τέλος της ατµοποίησης του νερού του κύκλου Rankine 

µεταβάλλεται από 300 έως και 450oC. Επιπροσθέτως, η θερµοκρασία του καυσαερίου στην 

έξοδο του εναλλάκτη θερµότητας είναι χαµηλότερη των 300οC, οπότε η προτεινόµενη 

διάταξη του σχήµατος 13-7 επαρκεί για την προστασία του καταλύτη SCR κατά την 

ενεργητική αναγέννηση της παγίδας αιθάλης.  
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Σχήµα 13-12 Χρονική ∆ιακύµανση της Θερµοκρασίας Καυσαερίου στις Εισόδους του 

Καταλύτη SCR και της Παγίδας Αιθάλης κατά την Ενεργό Αναγέννηση του Φίλτρου των 
Σωµατιδίων Αιθάλης (στοιχεία από IVECO). 
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Σχήµα 13-13 Χρονική Μεταβολή της Θερµοκρασίας Καυσαερίου στην Είσοδο του Καταλύτη 

SCR και στις Εξόδους του Υπερθερµαντήρα, του Ατµοποιητή και του Προθερµαντήρα κατά τη 
την Ενεργό Αναγέννηση του Φίλτρου των Σωµατιδίων της Αιθάλης.  
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13.4 Συµπεράσµατα 

Στη διερεύνηση, που παρουσιάστηκε σε αυτό το κεφάλαιο, εξετάστηκε η αξιοποίηση του 

εναλλάκτη θερµότητας καυσαερίου της διάταξης του κύκλου Rankine για να βελτιωθεί και να 

προστατευτεί η λειτουργία του καταλύτη SCR. Τα συµπεράσµατα, που προκύπτουν από την 

ανάλυση, είναι τα ακόλουθα: 

� Στις χαµηλές ταχύτητες περιστροφής του κινητήρα και στο πλήρες φορτίο, η 

θερµοκρασία καυσαερίου αποκτά υψηλές τιµές καθιστώντας είτε επισφαλή είτε 

µη αποδοτική τη λειτουργία του καταλύτη SCR. Σε αυτή την περίπτωση η 

βέλτιστη λύση είναι η παράκαµψη του καταλύτη SCR από το ρεύµα καυσαερίου 

και η διοχέτευση του στον υπερθερµαντήρα του εναλλάκτη θερµότητας του 

κύκλου Rankine, προκειµένου αυτό να ψυχθεί πριν εισαχθεί στον καταλύτη.  

� Η προτεινόµενη διάταξη βελτιώνει το βαθµό απόδοσης του καταλύτη SCR µε 

µέγιστη αύξηση της τάξης του 20%. Η βελτίωση είναι σηµαντικότερη στην 

περίπτωση χρήσης του οργανικού µέσου R245ca.  

� Η προστασία του καταλύτη SCR από τις υψηλές θερµοκρασίες, που 

αναπτύσσονται στη διάρκεια της ενεργητικής αναγέννησης της παγίδας αιθάλης, 

επιτυγχάνεται µε την ψύξη του καυσαερίου από τον εναλλάκτη θερµότητας, 

προτού αυτό εισέλθει στον καταλύτη SCR.  

� Στην προτεινόµενη διάταξη η παροχή µάζας του υδρατµού στον κύκλο Rankine 

αυξάνεται έως και 3.5 φορές σε σχέση µε την αντίστοιχη της κανονικής 

λειτουργίας αποκτώντας την τιµή των 337 kg/h. 

� Η απορριπτόµενη θερµότητα του κύκλου Rankine αυξάνεται σηµαντικά στη 

διάρκεια της αναγέννησης της παγίδας αιθάλης µε τη µέγιστη τιµή της να είναι 

τετραπλάσια από την αντίστοιχη της κανονικής λειτουργίας. Κατά συνέπεια, 

δηµιουργούνται πρόσθετες απαιτήσεις για την ψυκτική διάταξη του συστήµατος. 

Είναι απαραίτητο να επισηµανθεί ότι οι ακραίες συνθήκες λειτουργίας του κύκλου Rankine 

κατά την ενεργό αναγέννηση της παγίδας αιθάλης δεν αποτελούν σηµαντικό εµπόδιο, διότι η 

διάρκεια του φαινοµένου είναι εξαιρετικά µικρή. Συνοψίζοντας, η προτεινόµενη αξιοποίηση 

της εγκατάστασης του κύκλου Rankine για τη βελτίωση και κυρίως την προστασία του 

συστήµατος διαχείρισης ρύπων είναι ιδιαίτερα χρήσιµη.  
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Σύµβολα Κεφαλαίου 13: 

DPF   Φίλτρο Σωµατιδίων Αιθάλης (Παγίδα Αιθάλης) 

DOC   Καταλύτης Οξείδωσης του Κινητήρα 

T   Θερµοκρασία         (oC) 

SCR   Σύστηµα Επιλεκτικής Καταλυτικής Μείωσης 

 

 

Ελληνικά σύµβολα: 

λ   Λόγος Αέρα Καύσης       (-) 

 

 

∆είκτες: 

EVAP   Ατµοποιητής 

exh   Καυσαέριο 

PREH   Προθερµαντήρας 

in   Είσοδος 

SUP   Υπερθερµαντήρας 

out   Έξοδος 
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Κεφάλαιο 14  

Σύστηµα ∆ιαχείρισης και Αποθήκευσης της Παραγόµενης 

Ηλεκτρικής Ενέργειας 

14.1 Εισαγωγή 

Στη συνέχεια της διδακτορικής διατριβής γίνεται µια πρώτη προσέγγιση της ανάλυσης του 

συστήµατος αποθήκευσης και διαχείρισης της ηλεκτρικής ενέργειας, που παράγεται από την 

ανάκτηση της θερµότητας του καυσαερίου. Όπως αναφέρθηκε στα προηγούµενα κεφάλαια, η 

παραγωγή ισχύος γίνεται σε στρόβιλο-εκτονωτή, όπου εκτονώνεται είτε το εργαζόµενο µέσο 

του κύκλου Rankine είτε το ρεύµα καυσαερίου, που εξέρχεται από το στρόβιλο του 

υπερπληρωτή. Ο στρόβιλος ισχύος συνδέεται µε γεννήτρια παραγωγής ηλεκτρικού ρεύµατος 

για να επιτευχθεί µείωση των διαστάσεων της εγκατάστασης µε την αποφυγή χρήσης 

συστήµατος µηχανικής µετάδοσης. Επιπροσθέτως, η σύζευξη γεννήτριας µε το στρόβιλο 

ισχύος µεγιστοποιεί την παραγόµενη ισχύ µε τη ρύθµιση της ταχύτητας περιστροφής του και 

τον περιορισµό των µηχανικών απωλειών. Στη συνέχεια περιγράφεται το ηλεκτρικό σύστηµα 

του οχήµατος και γίνεται εκτίµηση των διαστάσεων και των βασικών χαρακτηριστικών της 

απαιτούµενης ηλεκτρικής γεννήτριας, καθώς και του συστήµατος προσωρινής αποθήκευσης 

της παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος. 

 

14.2 Περιγραφή του Ηλεκτρικού Συστήµατος 

Στην παρούσα διδακτορική διατριβή προτείνεται η σύνδεση του κινητήρα Diesel, όπου 

εφαρµόζεται η τεχνική της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης και του κύκλου Rankine, µε 

ηλεκτρική γεννήτρια, η οποία λειτουργεί και ως ηλεκτρικός κινητήρας. Η ηλεκτρική 

γεννήτρια/κινητήρας παρεµβάλλεται ανάµεσα στον άξονα του κινητήρα και στο σύστηµα 

µετάδοσης της κίνησης του οχήµατος. Με αυτό τον τρόπο αντικαθίσταται ο µεταλλάκτης 

(δυναµό) και ο εκκινητής του κινητήρα. Η συγκεκριµένη ολοκληρωµένη συσκευή εκκινεί τον 

κινητήρα Diesel κατά τη διάρκεια έναρξης της λειτουργίας του, ενώ στην περίοδο κανονικής 

λειτουργίας του κινητήρα η συσκευή µπορεί να τροφοδοτεί µε ηλεκτρική ενέργεια το όχηµα.  

Ο στρόβιλος ισχύος της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης και του κύκλου Rankine 

συνδέεται µε ηλεκτρική γεννήτρια, που καλύπτει πλήρως ή µερικώς τις ηλεκτρικές απαιτήσεις 

του οχήµατος. Η πλεονάζουσα ηλεκτρική ενέργεια του στροβίλου ισχύος δεν αποθηκεύεται 

σε συσσωρευτές αλλά διοχετεύεται µέσω του ηλεκτρικού συστήµατος του οχήµατος στην 

ηλεκτρική γεννήτρια/κινητήρα. Με αυτό τον τρόπο η παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς, που 
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προέρχεται από την ανάκτηση της θερµότητας καυσαερίου του κινητήρα Diesel, τροφοδοτεί 

το σύστηµα µετάδοσης της κίνησης του οχήµατος.  

Η προαναφερθείσα διάταξη της διοχέτευσης της πλεονάζουσας ισχύος απευθείας στον 

κινητήρα πλεονεκτεί συγκριτικά µε την αποθήκευση της παραγόµενης ενέργειας σε 

συσσωρευτές. Συνεπώς, η παραγόµενη ισχύς µπορεί να αξιοποιηθεί απευθείας προκειµένου 

να µειωθεί η ειδική κατανάλωση καυσίµου.  

Είναι σηµαντικό να επισηµανθεί ότι δεν είναι εφικτή η πλήρης αντικατάσταση της 

ηλεκτρικής γεννήτριας, που κινείται από τον κινητήρα Diesel. Αυτό οφείλεται στο γεγονός ότι 

η παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς από την εκµετάλλευση της θερµικής ενέργειας του 

καυσαερίου µεταβάλλεται σηµαντικά µε τις συνθήκες λειτουργίας του κινητήρα. 

Επιπροσθέτως, η ηλεκτρική ισχύς είναι απαραίτητη για τη λειτουργία του οχήµατος, οπότε 

πρέπει να παρέχεται από µια απλή και αξιόπιστη πηγή. Παρόλα αυτά, οι ηλεκτρικές 

γεννήτριες, που συνδέονται µε τον κινητήρα Diesel και το στρόβιλο ισχύος, µπορούν να 

παρέχουν ενέργεια για την κάλυψη του ηλεκτρικού φορτίου, όταν αυτό απαιτείται. Το γεγονός 

αυτό βελτιώνει σηµαντικά τη συνολική οικονοµία καυσίµου, καθώς οι απαιτήσεις παραγωγής 

ηλεκτρικής ισχύος από την κύρια γεννήτρια του κινητήρα Diesel είναι µικρότερες, µειώνοντας 

άµεσα την κατανάλωση τµήµατος της παραγόµενης ισχύος του κινητήρα Diesel. 

Το ηλεκτρικό σύστηµα, που χρησιµοποιούν τα περισσότερα βαρέα οχήµατα, είναι της 

τάξης των 28V. Όπως διαπιστώθηκε σε προηγούµενα κεφάλαια, η µέγιστη παραγόµενη 

ηλεκτρική ισχύς στη γεννήτρια που συνδέεται µε το στρόβιλο ισχύος είναι 62kW (βλέπε 

σχήµα 6-11) για τη σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση και 42.7kW (βλέπε σχήµα 11-11) για τον 

οργανικό κύκλο Rankine. Στην περίπτωση χρήσης τριφασικής γεννήτριας τάσης 28V η 

ένταση του ηλεκτρικού ρεύµατος έχει σηµαντικά µεγάλες τιµές, διότι η ισχύς της γεννήτριας 

που συνδέεται µε το στρόβιλο ισχύος είναι της τάξης µερικών δεκάδων kW. Οι τιµές αυτές 

της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος απαιτούν η γεννήτρια να διαθέτει καλώδια µεγάλου 

πάχους. Τα καλώδια µεγάλου πάχους είναι δύσκολο να τοποθετηθούν σε γεννήτρια µικρών 

διαστάσεων. Επιπροσθέτως, η δυνατότητα παραγωγής ισχύος της γεννήτριας δεν µπορεί να 

περιοριστεί διότι θα υπάρξει αρνητικό αντίκτυπο στη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου. Συνεπώς, η βέλτιστη λύση είναι η εγκατάσταση γεννήτριας υψηλής τάσης, που 

χρησιµοποιεί καλώδια µικρού πάχους. Έτσι, η ηλεκτρική γεννήτρια, που συνδέεται µε το 

στρόβιλο ισχύος, επιλέγεται να παράγει εναλλασσόµενο ρεύµα µε υψηλή ηλεκτρική τάση της 

τάξης των 380 V. Τα κυρία χαρακτηριστικά του προτεινόµενου συστήµατος είναι: 

� Ηλεκτρική γεννήτρια, εγκατεστηµένη στον άξονα του στροβίλου ισχύος. Για την 

εφαρµογή, προτείνεται ηλεκτρική µηχανή επαγωγής, που λειτουργεί µε 

εναλλασσόµενο ηλεκτρικό ρεύµα (AC).  
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� Μετατροπέας εναλλασσόµενου ηλεκτρικού ρεύµατος σε συνεχές, που λειτουργεί 

και αντίστροφα, για τη σύνδεση του ηλεκτρικού συστήµατος µε την ηλεκτρική/ 

γεννήτρια του κινητήρα Diesel. 

� Μετατροπέας εναλλασσόµενου ηλεκτρικού ρεύµατος σε συνεχές, που συνδέεται 

µε την ηλεκτρική γεννήτρια του στροβίλου ισχύος.  

� ∆ιάταξη υπερπυκνωτών για την προσωρινή αποθήκευση της παραγόµενης 

ηλεκτρικής ενέργειας. Αυτή η µονάδα αποθήκευσης παρέχει ενέργεια στο 

ηλεκτρικό σύστηµα του οχήµατος και στην ολοκληρωµένη συσκευή του 

ηλεκτρικού κινητήρα/γεννήτριας, που συνδέεται µε τον κινητήρα Diesel. Το 

πλεονέκτηµα της χρήσης των υπερπυκνωτών είναι ότι η ενέργεια, που 

παρέχεται στο ηλεκτρικό σύστηµα των 28V, έχει οµαλοποιηµένη σταθερή τιµή. 

� Μετατροπέας τάσης για συνεχές ρεύµα DC/DC για τη σύνδεση των 

υπερπυκνωτών µε το ηλεκτρικό σύστηµα του οχήµατος ηλεκτρικής τάσης 28V.  

Στα σχήµατα 14-1 και 14-2 δίνονται η διάταξη διανοµής της ηλεκτρικής ισχύος, που παράγει 

είτε ο κύκλος Rankine είτε ο στρόβιλος ισχύος των καυσαερίων.  
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Σχήµα 14-1 Προτεινόµενη ∆ιάταξη του Συστήµατος ∆ιαχείρισης της Παραγόµενης Ηλεκτρικής 
Ενέργειας από τον Κύκλο Rankine. 



 
 

295 

 

 

C 

A/C 

T 

Κινητήρας 
Diesel 

PT 

Ηλεκτροκίνητα Βοηθητικά Συστήµατα (Aνεµιστήρες, Aντλίες κ.α.) 

AC 

AC 

Στροφαλοφόρος Άξονας  
Παραγόµενη Ισχύς  

ΓΕΝΝΗΤΡΙΑ/ 
ΜΟΤΕΡ 

ΜΕΤΑΤΡΟΠΕΑΣ 

 
 ΓΕΝΝΗΤΡΙΑ ΜΕΤΑ 

ΤΡΟΠΕΑΣ 

DC 

DC 

 

Σχήµα 14-2 Προτεινόµενη ∆ιάταξη του Συστήµατος ∆ιαχείρισης της Παραγόµενης Ηλεκτρικής 
Ενέργειας από το Στρόβιλο Ισχύος της Σύνθετης Στροβιλουπερπλήρωσης. 

 

14.3 Επιλογή Ηλεκτρικής Γεννήτριας 

Οι περισσότερες επαγωγικές ηλεκτρικές µηχανές εναλλασσόµενου ηλεκτρικού ρεύµατος 

παράγουν ισχύ συµφωνά µε τον ακόλουθο τύπο [1]:  

     2π
P B K D L ω

4
= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅      (14.1) 

όπου τα µεγέθη B και K είναι ηλεκτροµαγνητικές σταθερές, D είναι η ενεργός διάµετρος της 

ηλεκτρικής γεννήτριας, L είναι το ενεργό µήκος της γεννήτριας και ω είναι η ταχύτητα 

περιστροφής της γεννήτριας.  

Η ηλεκτρική γεννήτρια είναι εγκατεστηµένη στον άξονα του στροβίλου ισχύος και οι 

συνήθεις τιµές της ταχύτητας περιστροφής κυµαίνονται µεταξύ 60000 rpm και 100000 rpm. 

Οι τυπικές τιµές των µεγεθών B και K είναι 0.75 T και 30 kNm [1] αντίστοιχα για µικρών 

διαστάσεων ηλεκτρικές γεννήτριες.  

Η παραµετρική διερεύνηση έχει συνταχθεί για το µέγεθος της ηλεκτρικής γεννήτριας, 

χρησιµοποιώντας ως µεταβλητές την ταχύτητα περιστροφής και την ισχύ. Στην ανάλυση, το 

ενεργό µήκος της γεννήτριας είναι ίσο µε την ενεργό διάµετρο της. Η διερεύνηση βασίζεται 

στον µαθηµατικό τύπο της σχέσης 14.1 για την παραγόµενη ισχύ της ηλεκτρικής γεννήτριας. 

Στα σχήµατα 14-3 και 14-4 διαπιστώνεται αντίστοιχα ότι η διάµετρος και ο όγκος της 

γεννήτριας µειώνονται µε την αύξηση της ταχύτητας περιστροφής της γεννήτριας µε 

παρόµοιο τρόπο για όλες τις τιµές της παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος. Επιπροσθέτως, στα 

σχήµατα αυτά απεικονίζεται η προτεινόµενη γεννήτρια για τις εφαρµογές του κύκλου Rankine 

και της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης. 
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Από την ανάλυση, που παρουσιάστηκε στο κεφάλαιο 6 για τον κινητήρα Diesel µε 

σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση, η παραγόµενη ισχύς στο στρόβιλο ισχύος είναι 62kW µε 

ταχύτητα περιστροφής 90krpm στο πλήρες φορτίο. Για αυτές τις τιµές της ισχύος και της 

ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου επιλέγεται γεννήτρια µε ενεργό διάµετρο 133mm και 

όγκο 1837cm3. 

Στην περίπτωση του κύκλου Rankine µε R245ca, που ανακτά τη θερµότητα του κύριου 

καυσαερίου, του EGR και του αέρα υπερπλήρωσης, διαπιστώθηκε ότι η µέγιστη παραγόµενη 

ισχύς είναι 42.7kW. Για την τιµή αυτή της ισχύος και επιλέγοντας τυχαία τιµή της ταχύτητας 

περιστροφής της γεννήτριας ίση µε 80krpm, η ενεργός διάµετρος και ο όγκος της γεννήτριας 

είναι 122mm και 1423cm3 αντίστοιχα. 
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Σχήµα 14-3 Μεταβολή της ∆ιαµέτρου της Γεννήτριας συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής 
της για διάφορες τιµές της Ισχύος. 

 

60 65 70 75 80 85 90 95 100
Ταχύτητα Περιστροφής  (krpm)

0

500

1000

1500

2000

2500

3000

3500

4000

Ό
γκ
ος

 Γ
εν
νή
τρ
ια
ς 

(c
m

3 )

Ισχύς Γεννήτριας
20 kW

30 kW

40 kW

50 kW

60 kW

Ηλεκτρική Γεννήτρια
Κύκλος Rankine
Σύνθετη 
Στροβιλουπερπλήρωση

 

Σχήµα 14-4 Μεταβολή του Όγκου της Γεννήτριας συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής της 
για διάφορες τιµές της Ισχύος. 
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14.4 Εκτίµηση των Χαρακτηριστικών των Υπερπυκνωτών 

Η διάταξη, που εξετάζεται για την αποθήκευση της παραγόµενης ηλεκτρικής ενέργειας, 

είναι ένα σύνθετο σύστηµα αποτελούµενο από υπερπυκνωτές. Η κύρια αιτία για την επιλογή 

των υπερπυκνωτών ως συσκευών ενδιάµεσης αποθήκευσης ενέργειας είναι ότι οι 

συσσωρευτές απαιτούν περισσότερο χρόνο φόρτισης και αποφόρτισης συγκριτικά µε τους 

υπερπυκνωτές. Επιπροσθέτως, η χρήση διάταξης συσσωρευτών προσθέτει περισσότερο 

όγκο, βάρος αλλά και κόστος στο σύστηµα. Ωστόσο, οι υπερπυκνωτές µπορούν να 

αποθηκεύσουν και να διανείµουν υψηλές τιµές ενέργειας µόνο για περιορισµένο χρονικό 

διάστηµα, προκειµένου να υποστηρίξουν τη διαχείριση της παραγόµενης ηλεκτρικής 

ενέργειας. Η τελευταία επισήµανση δεν αποτελεί πρόβληµα για την εξεταζόµενη εφαρµογή, 

επειδή η πλεονάζουσα ηλεκτρική ισχύς διοχετεύεται στο σύστηµα µετάδοσης της κίνησης του 

οχήµατος.  

Η διάταξη αποθήκευσης ηλεκτρικής ενέργειας µε τη χρήση υπερπυκνωτών φορτίζεται 

απορροφώντας ενέργεια από την ηλεκτρική γεννήτρια του στροβίλου ισχύος. Όταν οι 

υπερπυκνωτές είναι πλήρως φορτισµένοι, τότε διοχετεύεται ενέργεια στο ηλεκτρικό σύστηµα 

του οχήµατος µέσω της αποφόρτισης τους. Οι υπερπυκνωτές συµβάλλουν στη 

σταθεροποίηση της ενέργειας, που παρέχεται στο ηλεκτρικό σύστηµα του οχήµατος.  

Στη συνέχεια παρουσιάζεται απλοποιηµένη ανάλυση, που συντάσσεται για τον 

υπολογισµό της διάταξης των υπερπυκνωτών. Οι υπολογισµοί βασίζονται σε τεχνικές 

πληροφορίες, που προέρχονται από την κατασκευάστρια εταιρεία Μaxwell Corporation [2]. 

Για την ανάλυση, οι αρχικές τυπικές τιµές για τα ηλεκτρικά φορτία ενός φορτηγού οχήµατος 

έχουν αντληθεί από τη βιβλιογραφία και περιέχονται στον πίνακα 14-1 [3]. Το σύστηµα 

κλιµατισµού του φορτηγού οχήµατος δεν περιλαµβάνεται στα ηλεκτρικά φορτία του 

παρακάτω πίνακα, διότι θεωρείται ότι πρόκειται για συσκευή, που οδηγείται απευθείας από 

τον κινητήρα Diesel. 

Όπως φαίνεται στον πίνακα 14-1, το µέγιστο παραγόµενο ηλεκτρικό φορτίο για ένα 

φορτηγό όχηµα είναι ίσο µε 3.45kW. Η τιµή αυτή είναι ενδεικτική, διότι θεωρήθηκε ότι οι 

αντλίες λαδιού και ύδατος είναι ηλεκτροκίνητες και όλος ο ηλεκτροκίνητος εξοπλισµός 

λειτουργούσε ταυτόχρονα.  

Η κατασκευάστρια εταιρεία IVECO πρότεινε την τιµή των 2.5 kW για το ηλεκτρικό φορτίο 

του οχήµατος καθώς προσεγγίζει καλύτερα την πραγµατικότητα. Είναι απαραίτητο να 

επισηµανθεί ότι η ελάχιστη αποθηκευµένη ενέργεια στους υπερπυκνωτές πρέπει να καλύπτει 

τις ηλεκτρικές απαιτήσεις του οχήµατος. Έτσι, η ισχύς του ηλεκτρικού συστήµατος του 

οχήµατος αποτελεί το βασικότερο κριτήριο επιλογής της διάταξης των υπερπυκνωτών. Τα 

κυριότερα χαρακτηριστικά της διάταξης των υπερπυκνωτών για τη διαχείριση της 

παραγόµενης ηλεκτρικής ενέργειας είναι τα ακόλουθα: 
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� Η µέγιστη τιµή της ηλεκτρικής τάσης (Vmax) λειτουργίας της συσκευής είναι 200 

Volt.  

� Η χαµηλότερη τιµή της τάσης Vmin για τη συσκευή αποθήκευσης ενέργειας 

ισούται µε 100 Volt. 

� Ο απαιτούµενος χρόνος για τη φόρτιση και την αποφόρτιση κάθε υπερπυκνωτή 

τίθεται στα 3 δευτερόλεπτα. 

� Η µέση τιµή της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος υπολογίζεται από το 

ηλεκτρικό φορτίο του οχήµατος και την ελάχιστη τιµή της τάσης Vmin. Η µέση 

τιµή της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος στην παρούσα εφαρµογή εκτιµάται 

στα 25 A, χρησιµοποιώντας τις προαναφερθείσες τιµές. 

Είναι λοιπόν σαφές ότι η διάταξη υπερπυκνωτών µπορεί να καλύψει τα 2.5kW ακόµα και 

στην περίπτωση που η τάση αποκτά την ελάχιστη τιµή της Vmin. 

 

Ηλεκτρικό Φορτίο Ισχύς(W) 

Σύστηµα Αποµάκρυνσης Πάγου  250 

Ράδιο 60 

Υαλοκαθαριστήρες 40 

Φωτισµός Φρένων  500 

Φωτισµός Προειδοποίησης Αλλαγής 

Πορείας 200 

Εξωτερικά Φώτα  800 

Ανεµιστήρας Ψυγείου Μηχανής  400 

Αντλία Λαδιού 600 

Αντλία Ύδατος  600 

Συνολικό 3450 

Πίνακας 14-1 Τυπικά Ηλεκτρικά Φορτία για Φορτηγό Όχηµα [2]. 

 

 

Χρησιµοποιώντας πληροφορίες διαθέσιµες από τον κατασκευαστή υπερπυκνωτών 

Μaxwell, το µοντέλο που επιλέγεται είναι το BPAK0020-P015 [2]. Η συσκευή της 

αποθήκευσης ενέργειας περιέχει 14 στοιχειώδη τµήµατα υπερπυκνωτών τοποθετηµένων σε 

σειρά. Η συνολική χωρητικότητα του συστήµατος (Csys) είναι 1.4 F και η συνολική ηλεκτρική 

αντίσταση του συστήµατος (Rsys) ισούται µε 0.4830 ohm. Στο σχήµα 14-5 δίνεται η µείωση 

της ηλεκτρικής τάσης στην προτεινόµενη διάταξη υπερπυκνωτών συναρτήσει του χρόνου, 

όταν η ένταση του ηλεκτρικού ρεύµατος διατηρείται σταθερή. 
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Η χωρητικότητα του στοιχείου του υπερπυκνωτή είναι C= 19.6 F, η οποία υπολογίζεται 

από την εξίσωση:  

      
sys

1 14
C C

=      (14.2) 

Η ηλεκτρική αντίσταση κάθε στοιχείου του υπερπυκνωτή είναι Rdc= 0.0345 ohm, και δίνεται 

από τη σχέση:  

      sys
dc

R
R

14
=      (14.3) 
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Σχήµα 14-5 Χρονική Μεταβολή της Ηλεκτρικής Τάσης για την Προτεινόµενη ∆ιάταξη 
Υπερπυκνωτών. 

 

Τα τυπικά προφίλ αποφόρτισης για σταθερή τιµή της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος 

βασίζονται στις προδιαγραφές του προϊόντος και υπολογίζονται από την ακόλουθη σχέση: 

     r dc
I

V V dt I R
C

= − ⋅ − ⋅      (14.4) 

Στο σχήµα 14-6, δίνονται τα προφίλ της αποφόρτισης των υπερπυκνωτών για διάφορες τιµές 

της έντασης του ηλεκτρικού ρεύµατος. Στο ίδιο σχήµα δίνεται η ωφέλιµη περιοχή λειτουργίας 

για κάθε τµήµα του υπερπυκνωτή. Όπως προκύπτει, η αποθηκευµένη ηλεκτρική ενέργεια 

είναι πάντα επαρκής για να καλυφθεί το ηλεκτρικό φορτίο των 2.5 kW. Συγκεκριµένα 

διαπιστώνεται ότι στο τέλος της αποφόρτισης, δηλαδή µετά από 3sec, η τιµή της τάσης στο 

στοιχείο του υπερπυκνωτή βρίσκεται εντός της ωφέλιµης περιοχής λειτουργίας, ώστε η 

αποθηκευµένη ενέργεια να είναι µεγαλύτερη του ηλεκτρικού φορτίου του οχήµατος. 
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Σχήµα 14-6 Καµπύλη Αποφόρτισης για κάθε Στοιχείο του Υπερπυκνωτή για διάφορες τιµές 
της Έντασης του Ηλεκτρικού Ρεύµατος. 

 

Το κυριότερο πρόβληµα, που επηρεάζει την ενεργό διάρκεια ζωής της λειτουργίας του 

υπερπυκνωτή, είναι η θερµοκρασία λειτουργίας του. Η αποτροπή της µείωσης της απόδοσης 

του υπερπυκνωτή επιτυγχάνεται µε τη διατήρηση της θερµοκρασίας του πυρήνα του 

υπερπυκνωτή στο κατάλληλο επίπεδο. Η µέθοδος ψύξης των υπερπυκνωτών καθορίζεται 

από τον κύκλο λειτουργίας της εφαρµογής και γίνεται είτε µε ψήκτρα αγωγής θερµότητας είτε 

µε ψήκτρα εξαναγκασµένης κυκλοφορίας αέρα ψύξης είτε και µε τους δυο τρόπους. Οι 

υψηλές απαιτήσεις ενός τέτοιου συστήµατος επιβάλλουν τη χρήση ψυκτικών συστηµάτων και 

ανεµιστήρων ψύξης για να διατηρηθούν τα στοιχειώδη τµήµατα των υπερπυκνωτών σε 

χαµηλή και οµοιόµορφη θερµοκρασία. Οι υπερπυκνωτές παρουσιάζουν µεγαλύτερη διάρκεια 

ζωής, όταν διατηρούνται σε χαµηλές θερµοκρασίες, όπως συµβαίνει σε όλα τα ηλεκτρονικά 

εξαρτήµατα.  

Η άνοδος της θερµοκρασίας του στοιχείου του υπερπυκνωτή υπολογίζεται από την 

ακόλουθη διατύπωση: 

     2
dc th f∆T I R R d= ⋅ ⋅ ⋅      (14.5) 

όπου Rth =2,5 oC/W είναι η θερµική αντίσταση του στοιχείου του υπερπυκνωτή και df είναι το 

κλάσµα του κύκλου λειτουργίας (duty cycle fraction). Στο σχήµα 14-7 απεικονίζονται οι 

καµπύλες θερµικής φόρτισης για κάθε στοιχείο του υπερπυκνωτή, όταν χρησιµοποιείται 

αέρας ψύξης 25 oC. Η κατακόρυφη γραµµή αντιστοιχεί στην τιµή των 25 A για το ηλεκτρικό 

ρεύµα. Όπως απεικονίζεται, η άνοδος της θερµοκρασίας υπερβαίνει την τιµή των 30 oC, όταν 

το κλάσµα του κύκλου λειτουργίας είναι µεγαλύτερο από 0.6, δηλαδή µεγαλύτερο του 60%.  
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Σχήµα 14-7 Καµπύλη Θερµικής Φόρτισης για κάθε Στοιχείο του Υπερπυκνωτή. 

 

14.5 Συµπεράσµατα 

Η ανάλυση, που παρουσιάστηκε σε αυτήν την ενότητα της διδακτορικής διατριβής, 

επικεντρώθηκε στο σύστηµα αποθήκευσης και διαχείρισης της παραγόµενης ηλεκτρικής 

ενέργειας από την ανάκτηση της θερµότητας του καυσαερίου. Τα συµπεράσµατα, που 

εξάγονται από την παραπάνω διερεύνηση, είναι: 

� Στην περίπτωση της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης, ο στρόβιλος ισχύος 

συνδέεται µε γεννήτρια ονοµαστικής ισχύος 62 kW και ταχύτητας περιστροφής 

90000rpm, όπου η ενεργός διάµετρος και ο όγκος της γεννήτριας εκτιµώνται στα 

133mm και 1837 cm3 αντίστοιχα. 

� Στην περίπτωση του κύκλου Rankine µε R245ca, ο στρόβιλος ισχύος συνδέεται 

µε γεννήτρια ονοµαστικής ισχύος 42.7 kW, όπου για ταχύτητα περιστροφής 

80000rpm η ενεργός διάµετρος και ο όγκος της γεννήτριας εκτιµώνται στα 

122mm και 1423 cm3 αντίστοιχα. 

� Το βέλτιστο σύστηµα αποθήκευσης της παραγόµενης ηλεκτρικής ενέργειας στη 

γεννήτρια του στροβίλου ισχύος αποτελείται από ένα συγκρότηµα 

υπερπυκνωτών. Στόχος της διάταξης είναι η προσωρινή αποθήκευση της 

παραγόµενης ηλεκτρικής ενέργειας για να ελεγχθεί η διανοµή της στο ηλεκτρικό 

σύστηµα του οχήµατος.  

� Το προτεινόµενο σύστηµα αποθήκευσης ενέργειας περιέχει 14 στοιχειώδεις 

υπερπυκνωτές. Η ηλεκτρική τάση µεταβάλλεται µεταξύ 100 και 200V. Η 

ηλεκτρική ισχύς, που αποθηκεύεται στο συγκρότηµα υπερπυκνωτών, καλύπτει 

το ηλεκτρικό φορτίο του οχήµατος, που ισούται µε 2.5kW. 
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� Οι υπερπυκνωτές φορτίζονται και παρέχουν ενέργεια στο ηλεκτρικό σύστηµα 

του οχήµατος µέσω της αποφόρτισης τους, που διαρκεί 3s. 

� Η παραγόµενη ηλεκτρική ισχύς µπορεί να καλύψει µεγάλο µέρος των 

ηλεκτρικών απαιτήσεων του οχήµατος και να υποβοηθήσει τη λειτουργία του 

µεταλλάκτη (δυναµό). Έτσι, απαλλάσσεται ο κινητήρας Diesel από ένα τµήµα 

του φορτίου του συµβάλλοντας στη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου. 
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Σύµβολα Κεφαλαίου 14: 

AC   Εναλλασσόµενο Ρεύµα 

B   Ηλεκτροµαγνητική Παράµετρος     (T) 

EGR   Ρεύµα Ανακυκλοφορίας Καυσαερίου του Κινητήρα Diesel 

K   Ηλεκτροµαγνητική Παράµετρος     (kNm) 

Csys   Ολική Χωρητικότητα του Συστήµατος    (F) 

C   Χωρητικότητα του Στοιχείου του Υπερπυκνωτή   (F) 

DC   Συνεχές Ρεύµα       (A) 

d    ∆ιάµετρος του Στάτορα της Γεννήτριας    (mm) 

df    Κύκλος Περιόδου       (-) 

dt   Στοιχειώδης Χρόνος       (sec) 

I   Ηλεκτρικό Ρεύµα       (A) 

L   Ενεργός Μήκος της Γεννήτριας     (mm) 

P   Ισχύς         (W) 

Rsys   Ολική Ηλεκτρική Αντίσταση του Συστήµατος    (Ohm) 

Rdc   Ηλεκτρική Αντίσταση του Στοιχείου του Υπερπυκνωτή  (Ohm) 

Rth   Θερµική Αντίσταση του Στοιχείου του Υπερπυκνωτή  (oC/W) 

V   Ηλεκτρική Τάση του Συστήµατος     (V) 

Τ   Θερµοκρασία        (oC) 

ω   Ταχύτητα Περιστροφής της Γεννήτριας    (rpm) 

 

 

Ελληνικά σύµβολα: 

∆[…]   Μεταβολή  

 

 

∆είκτες: 

min   Ελάχιστη 

max   Μέγιστη 
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Κεφάλαιο 15  

Περιγραφή των Βασικών Εξαρτηµάτων του Συστήµατος του Κύκλου 

Rankine και Προτεινόµενη ∆ιάταξη της Εγκατάστασης σε Βαρύ 

Όχηµα 

15.1 Εισαγωγή 

Η ανάλυση του συστήµατος του κύκλου Rankine ως µεθόδου για την ανάκτηση της 

θερµότητας του καυσαερίου του κινητήρα Diesel ολοκληρώνεται στο παρόν κεφάλαιο µε την 

περιγραφή του τρόπου εγκατάστασης του συστήµατος σε βαρύ όχηµα. Η διερεύνηση 

συµπληρώνεται µε τον υπολογισµό βασικών εξαρτηµάτων του συστήµατος Rankine. Στο 

κεφάλαιο αυτό µελετάται η πληρέστερη διάταξη κύκλου Rankine, όπου υπάρχει ταυτόχρονη 

εκµετάλλευση της θερµότητας του κύριου και του ανακυκλοφορούντος ρεύµατος του 

καυσαερίου, καθώς και του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel.  

 

15.2 Εξαρτήµατα του Συστήµατος Κύκλου Rankine 

Η ανάλυση ξεκινά µε την περιγραφή και τον υπολογισµό βασικών εξαρτηµάτων του 

συστήµατος του κύκλου Rankine. Ο κυριότερος στόχος της διερεύνησης είναι ο 

προσδιορισµός των διαστάσεων και των παραµέτρων λειτουργίας των εξαρτηµάτων αυτών. 

Συγκεκριµένα, εξετάζονται τα ακόλουθα εξαρτήµατα: 

� Εµβολοφόρος εκτονωτής του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο τον 

υδρατµό. 

� Στρόβιλος, που εγκαθίσταται στον κύκλο Rankine για την εκτόνωση του 

οργανικού εργαζόµενου µέσου R245ca. 

� Αντλία του συστήµατος του κύκλου Rankine. 

 

15.2.1 Εµβολοφόρος Εκτονωτής Κύκλου Rankine 

Στο µοντέλο προσοµοίωσης του κύκλου Rankine, που αναπτύχθηκε στα πλαίσια της 

διδακτορικής διατριβής, ο εκτονωτής του εργαζόµενου µέσου δεν εξετάζεται µε λεπτοµέρεια 

αλλά αντιµετωπίζεται ως µια βαθµίδα εκτόνωσης µε σταθερό ισεντροπικό βαθµό απόδοσης. 

Στη συνέχεια παρουσιάζεται µια πρώτη εκτίµηση των διαστάσεων του εµβολοφόρου 

εκτονωτή, που χρησιµοποιείται στο σύστηµα του κύκλου Rankine µε νερό. Η επιλογή 



 
 

306 

 

εµβολοφόρου εκτονωτή βασίζεται στο γεγονός ότι οι τιµές της παροχής µάζας του υδρατµού 

είναι σηµαντικά χαµηλές. Οι παραδοχές της ανάλυσης του εµβολοφόρου εκτονωτή είναι οι 

εξής: 

� Ο εκτονωτής αποτελείται από 2 βαθµίδες µε τον ίδιο λόγο εκτόνωσης.  

� O ισεντροπικός βαθµός απόδοσης της εκτόνωσης παραµένει σταθερός και ίσος 

µε 85% σε κάθε βαθµίδα του εκτονωτή. 

Για τον υπολογισµό του εκτονωτή χρησιµοποιούνται τα αποτελέσµατα των υπολογισµών 

του κεφαλαίου 11 για τον κύκλο Rankine µε νερό, που ανακτά θερµότητα από το κύριο ρεύµα 

καυσαερίου, το EGR και τον αέρα υπερπλήρωσης. Από τα αποτελέσµατα αυτά προκύπτουν 

οι τιµές της πίεσης του υδρατµού στην είσοδο κάθε βαθµίδας του εκτονωτή σε όλα τα φορτία 

του κινητήρα Diesel, όπως διαπιστώνεται και στο σχήµα 15-1. 
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Σχήµα 15-1 Μεταβολή της Πίεσης του Υδρατµού στην Είσοδο της Πρώτης και ∆εύτερης 

Βαθµίδας του Εκτονωτή συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel. 

 

Ο υπολογισµός των διαστάσεων του εµβολοφόρου εκτονωτή βασίζεται στην ακόλουθη 

σχέση: 

     ( )exp wf in outV m v v dt= −ɺ     (15.1) 

όπου Vexp είναι ο όγκος εµβολισµού της εκάστοτε βαθµίδας του εκτονωτή, dt είναι το χρονικό 

διάστηµα της εκτόνωσης του εργαζόµενου µέσου µε παροχή µάζας wfmɺ , vin και vout είναι οι 

τιµές του ειδικού όγκου στην είσοδο και στην έξοδο της βαθµίδας του εκτονωτή αντίστοιχα. 

Το χρονικό διάστηµα dt της εκτόνωσης συνδέεται µε την ταχύτητα περιστροφής revNɺ  µε βάση 

την ακόλουθη σχέση: 

rev

60
dt

N
=
ɺ

     (15.2) 
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Συνεπώς, η ταχύτητα περιστροφής του εκτονωτή είναι η παράµετρος, που καθορίζει τον 

απαιτούµενο όγκο για την εκτόνωση του εργαζόµενου µέσου. Ο υπολογισµός του 

εµβολοφόρου εκτονωτή γίνεται για δυο ξεχωριστές περιπτώσεις, όπου η ταχύτητα 

περιστροφής του είναι σταθερή και µεταβλητή αντίστοιχα. 

 

• Α) Θεώρηση Εµβολοφόρου Εκτονωτή Σταθερής Ταχύτητας Περιστροφής 

Στο πρώτο µέρος του υπολογισµού ο όγκος εµβολισµού του εκτονωτή µεταβάλλεται µε το 

φορτίο του κινητήρα Diesel, ενώ η ταχύτητα περιστροφής του εκτονωτή διατηρείται σταθερή. 

Οι εξεταζόµενες τιµές της ταχύτητας περιστροφής του εκτονωτή είναι 3000, 5000, 7000 και 

9000 rpm για τις οποίες υπολογίζεται από τις σχέσεις 15.1 και 15.2 ότι ο συνολικός όγκος 

εµβολισµού του εκτονωτή είναι 3.0, 1.8, 1.3 και 1.0 lt αντίστοιχα στο πλήρες φορτίο. Όπως 

διαπιστώνεται στο σχήµα 15-2, ο συνολικός όγκος εµβολισµού αυξάνεται µε το φορτίο του 

κινητήρα Diesel για όλες τις εξεταζόµενες τιµές της ταχύτητας περιστροφής του εκτονωτή. 

Έτσι, ο όγκος εµβολισµού του εκτονωτή αυξάνεται µε το φορτίο από 0.38 έως και 1.80 lt, 

όταν η ταχύτητα περιστροφής του είναι 5000rpm. Στις υψηλότερες τιµές της ταχύτητας 

περιστροφής του εκτονωτή, ο απαιτούµενος όγκος εµβολισµού είναι προφανώς µικρότερος. 

Συνεπώς, η χρήση εκτονωτή µικρών διαστάσεων στον κύκλο Rankine απαιτεί ταχύτητα 

περιστροφής άνω των 5000rpm.  
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Σχήµα 15-2 Μεταβολή του Συνολικού Όγκου Εµβολισµού του Εκτονωτή του Υδρατµού 

συναρτήσει του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τις τιµές 3000, 5000, 7000 και 9000 rpm της 
Ταχύτητας Περιστροφής του Εκτονωτή. 

 

• Β) Θεώρηση Εµβολοφόρου Εκτονωτή Μεταβλητής Ταχύτητας Περιστροφής 

Στο δεύτερο µέρος του υπολογισµού η ταχύτητα περιστροφής του εκτονωτή µεταβάλλεται 

και διατηρείται σταθερός ο όγκος εµβολισµού του σε όλα τα φορτία του κινητήρα. Η 
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υπολογιστική διαδικασία ξεκινά στο πλήρες φορτίο του κινητήρα, όπου υπολογίζεται ο όγκος 

εµβολισµού του από τις σχέσεις 15.1 και 15.2. Στο πλήρες φορτίο η ταχύτητα περιστροφής 

του εκτονωτή αποκτά τις προαναφερθείσες τιµές 3000, 5000, 7000 και 9000 rpm, οπότε ο 

αντίστοιχος συνολικός όγκος εµβολισµού του εκτονωτή είναι 3.0, 1.8, 1.3 και 1.0 lt. 

Στο σχήµα 15-3 δίνονται οι τιµές του όγκου εµβολισµού της κάθε βαθµίδας αλλά και του 

συνολικού όγκου του εκτονωτή για τις εξεταζόµενες τιµές της ταχύτητας περιστροφής στο 

πλήρες φορτίο του κινητήρα Diesel. Όπως διαπιστώνεται, η πρώτη βαθµίδα απαιτεί 

σηµαντικά µικρότερο όγκο εµβολισµού σε σύγκριση µε τη δεύτερη βαθµίδα. Έτσι, για 

ταχύτητα περιστροφής του εκτονωτή ίση µε 5000rpm ο όγκος εµβολισµού της πρώτης και 

της δεύτερης βαθµίδας του εκτονωτή είναι 0.25 lt και 1.55 lt αντίστοιχα, δηλαδή ο συνολικός 

όγκος του εκτονωτή είναι 1.8 lt.  
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Σχήµα 15-3 Μεταβολή του Συνολικού Όγκου Εµβολισµού του Εκτονωτή του Υδρατµού και της 
κάθε Βαθµίδας συναρτήσει της Ταχύτητας Περιστροφής του Εκτονωτή στο Πλήρες Φορτίο 

του Κινητήρα Diesel. 

 

Στα υπόλοιπα φορτία του κινητήρα, ο συνολικός όγκος εµβολισµού του εκτονωτή 

διατηρείται σταθερός, ενώ η ταχύτητα περιστροφής του µεταβάλλεται. Στο σχήµα 15-4 

απεικονίζεται η ελάττωση της ταχύτητας περιστροφής του εµβολοφόρου εκτονωτή του H2O 

µε τη µείωση του φορτίου του κινητήρα Diesel, όπου η παράµετρος είναι ο συνολικός όγκος 

εµβολισµού του εκτονωτή. Έτσι, επιλέγοντας εκτονωτή µε συνολικό όγκο 1.8 lt η ταχύτητα 

περιστροφής αυξάνεται µε το φορτίο από 1050pm έως και 5000rpm.  

Συνοψίζοντας, ο υπολογισµός του εµβολοφόρου εκτονωτή έγινε µε κριτήριο τις απαιτήσεις 

της λειτουργίας του κύκλου Rankine στο πλήρες φορτίο του κινητήρα Diesel. Ο όγκος του 

εκτονωτή είναι µικρότερος, όταν ο υπολογισµός γίνει µε κριτήριο το 75% του φορτίου, που 

είναι και το συχνότερο σηµείο λειτουργίας της εγκατάστασης.  
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Σχήµα 15-4 Μεταβολή της Ταχύτητας Περιστροφής του Εκτονωτή του Υδρατµού συναρτήσει 
του Φορτίου του Κινητήρα Diesel για τις τιµές 1.0, 1.3, 1.8 και 3.0 lt του Συνολικού Όγκου 

Εµβολισµού του Εκτονωτή. 

 

15.2.2 Στρόβιλος-Εκτονωτής Κύκλου Rankine 

Όταν το εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine είναι R245ca, τότε επιλέγεται διβάθµιος 

στρόβιλος ως εκτονωτής λόγω των τιµών της παροχής µάζας του µέσου, που είναι 

σηµαντικά µεγαλύτερες σε σύγκριση µε το νερό. Η διερεύνηση βασίζεται σε επιστηµονικές 

εργασίες [1, 2], που συντάχθηκαν στο παρελθόν για εκτονωτές του κύκλου Rankine σε ένα 

µεγάλο εύρος εφαρµογών ανάκτησης µικρής τάξης θερµότητας (low grade heat source). Η 

ανάλυση στηρίζεται σε παραµέτρους οµοιότητας, όπως οι ανηγµένες τιµές της ταχύτητας 

περιστροφής και της χαρακτηριστικής διαµέτρου.  

Η ανηγµένη τιµή της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου δίνεται για κάθε βαθµίδα από 

την ακόλουθη σχέση [2]: 

     5
4

3
rev wf

s
in turb

N 10 m ∆h
N

ρ EFF∆h
=
ɺ ɺ

    (15.3) 

όπου Νrev είναι η τιµή της ταχύτητας περιστροφής του άξονα του στροβίλου, ∆h είναι η 

πτώση της ενθαλπίας στη βαθµίδα του στροβίλου, ρin η πυκνότητα του εργαζόµενου µέσου 

στην είσοδο της βαθµίδας και EFFturb ο ισεντροπικός βαθµός απόδοσης της βαθµίδας του 

στροβίλου. Η ανηγµένη τιµή της χαρακτηριστικής διαµέτρου του στροβίλου δίνεται για κάθε 

βαθµίδα από την ακόλουθη σχέση [2]: 

      =
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     (15.4) 

όπου D είναι η τιµή της διαµέτρου του ρότορα του στροβίλου. 
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Για τον υπολογισµό του στροβίλου θεωρείται ότι τα µεγέθη του λόγου πιέσεων, της 

διαµέτρου του ρότορα και της ταχύτητας περιστροφής είναι ιδία για κάθε βαθµίδα του 

εκτονωτή. Στο σχήµα 15-5 δίνεται ο χάρτης λειτουργίας µε τη µεταβολή των ανηγµένων 

τιµών της χαρακτηριστικής διαµέτρου και της ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου [1]. Ο 

συγκεκριµένος χάρτης λειτουργίας προέκυψε από ένα σύνολο µετρήσεων παλαιότερης 

επιστηµονικής εργασίας [1], που έγιναν σε διάφορους εκτονωτές εγκατεστηµένους σε κύκλο 

Rankine για εφαρµογές ανάκτησης θερµότητας της τάξης µερικών kW. Στο χάρτη του 

σχήµατος 15-5 περιλαµβάνονται οι ισουψείς καµπύλες του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης 

του στροβίλου, καθώς και οι περιοχές τιµών του λόγου hbl/D, όπου hbl είναι το ύψος των 

πτερυγίων της στροβιλοµηχανής. Ο συγκεκριµένος χάρτης λειτουργίας είναι ταυτόσηµος για 

αξονικούς και ακτινικούς στροβίλους στις υψηλές τιµές της ταχύτητας περιστροφής [1]. 

Η ταχύτητα περιστροφής του στροβίλου είναι 80000rpm και η διάµετρος του ρότορα είναι 

ίση µε 30cm. Οι τιµές αυτές επιλέγονται τυχαία λόγω έλλειψης πρόσθετων στοιχείων. Όπως 

διαπιστώνεται στο σχήµα 15-5, ο λόγος hbl/D κυµαίνεται από 0.01 έως και 0.06, οπότε το 

ύψος των πτερυγίων του στροβίλου εκτιµάται περίπου µεταξύ 0.3 και 1.8cm. Ο ισεντροπικός 

βαθµός απόδοσης τόσο της πρώτης όσο και της δεύτερης βαθµίδας του εκτονωτή 

µεταβάλλεται µεταξύ 50% και 60% σε όλα τα φορτία του κινητήρα. Είναι προφανές ότι αυτές 

οι τιµές του βαθµού απόδοσης είναι σαφώς µικρότερες από την τιµή 85%, η οποία 

υιοθετήθηκε για τον εκτονωτή του κύκλου Rankine στην παρούσα διδακτορική διατριβή.  
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Σχήµα 15-5 Χάρτης Λειτουργίας του Στροβίλου-Εκτονωτή του Κύκλου Rankine µε R245ca και 
Σηµεία Λειτουργίας της Πρώτης και της ∆εύτερης Βαθµίδας στο 100%, 75%, 50% και 25% 

του Φορτίου του Κινητήρα Diesel. 
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Ο βαθµός απόδοσης του στροβίλου-εκτονωτή είναι καθοριστικής σηµασίας ζήτηµα για την 

αποδοτικότητα του κύκλου Rankine σαν τεχνικής ανάκτησης θερµότητας. Συνεπώς, είναι 

προφανές ότι απαιτείται λεπτοµερής ανάλυση για το σχεδιασµό ενός αποδοτικότερου και 

µικρότερων διαστάσεων στροβίλου. Η διερεύνηση αυτή υπερβαίνει το στόχο της παρούσας 

διδακτορικής διατριβής και θα µπορούσε να αποτελέσει αντικείµενο µελλοντικής εργασίας. 

 

15.2.3 Τροφοδοτική Αντλία 

Η αντλία του συστήµατος του κύκλου Rankine είναι ένα ακόµη βασικό εξάρτηµα και οι 

χαρακτηριστικές καµπύλες, που προσδιορίζουν τη λειτουργία του, δίνονται στα σχήµατα 15-6 

και 15-7 για το νερό και το R245ca αντίστοιχα. Στα σχήµατα αυτά δίνεται η µεταβολή του 

λόγου πίεσης και της απαιτούµενης ισχύος της αντλίας συναρτήσει της παροχής όγκου του 

εργαζόµενου µέσου του κύκλου Rankine στο 100%, 75%, 50% και 25% του φορτίου του 

κινητήρα Diesel. Όπως διαπιστώνεται, στα σχήµατα 15-6 και 15-7 παρέχονται τα σηµεία 

λειτουργίας της αντλίας, καθώς και οι αντίστοιχες καµπύλες, που προκύπτουν από αυτά.  

Από το σχήµα 15-6 προκύπτει ότι για τη λειτουργία της εγκατάστασης του κύκλου Rankine 

µε νερό απαιτείται αντλία µε παροχή όγκου, που αυξάνεται µε το φορτίο από 2.2lt/min έως 

και 8.9lt/min, και λόγο πίεσης, που αυξάνεται µε το φορτίο από 13 έως και 43. Η απαιτούµενη 

ισχύς της αντλίας αυτής αυξάνεται µε το φορτίο από 0.01kW έως και 0.13kW. Όπως έχει ήδη 

αναφερθεί, η κυριότερη συνέπεια της υψηλής λανθάνουσας θερµότητας ατµοποίησης του 

νερού είναι η λειτουργία του κύκλου Rankine µε µειωµένη παροχή µάζας. Αυτό αποτελεί το 

βασικότερο λόγο για τον οποίο η καταναλισκόµενη ισχύς της αντλίας νερού είναι χαµηλή.  

Από το σχήµα 15-7 διαπιστώνεται ότι η αντλία του κύκλου Rankine µε R245ca λειτουργεί 

σχεδόν µε σταθερό λόγο πίεσης και παροχή όγκου του µέσου, η οποία αυξάνεται µε το 

φορτίο από 11lt/min έως και 50lt/min. Έτσι, η αντλία του R245ca λειτουργεί µε παροχή όγκου 

σχεδόν πενταπλάσια από την αντλία του νερού. Η απαιτούµενη ισχύς της αντλίας του 

R245ca αυξάνεται µε το φορτίο από 0.5kW έως και 2.1kW. Συνεπώς, η τροφοδοτική αντλία 

του οργανικού κύκλου Rankine καταναλώνει περισσότερη ισχύ από την αντλία νερού λόγω 

της σηµαντικά µεγαλύτερης παροχής µάζας του R245ca. 

Επιπροσθέτως, η πτώση της ισχύος της αντλίας του νερού κατά τη µείωση του φορτίου 

του κινητήρα από το 100% στο 25% είναι αρκετά µεγαλύτερη σε σχέση µε το οργανικό µέσο 

R245ca. Αυτό οφείλεται στο γεγονός ότι η παροχή µάζας και ο λόγος πίεσης της αντλίας 

νερού µειώνονται σηµαντικά µε το φορτίο, οπότε υπάρχει αντίστοιχη µείωση της 

απαιτούµενης ισχύος για τη λειτουργία της.  
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Σχήµα 15-6 Καµπύλη Μεταβολής του Λόγου Πίεσης και της Απαιτούµενης Ισχύος της Αντλίας 

του Κύκλου Rankine συναρτήσει της Παροχής Όγκου του Νερού. 
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Σχήµα 15-7 Καµπύλη Μεταβολής του Λόγου Πίεσης και της Απαιτούµενης Ισχύος της Αντλίας 

του Κύκλου Rankine συναρτήσει της Παροχής Όγκου του R245ca. 

 

15.3 Τρισδιάστατη Απεικόνιση της Εγκατάστασης του Κύκλου Rankine 

Στο δεύτερο µέρος της ανάλυσης γίνεται η περιγραφή των βασικότερων εξαρτηµάτων του 

συστήµατος και η τρισδιάστατη απεικόνιση τους, προκειµένου να δηµιουργηθεί ένα τελικό 

τρισδιάστατο µοντέλο της εγκατάστασης σε βαρύ όχηµα. Τα βασικότερα στοιχεία, που 

αξιοποιούνται από το λογισµικό τρισδιάστατης σχεδίασης, είναι οι διαστάσεις των ακόλουθων 

τµηµάτων: 

� Αµάξωµα του οχήµατος. 
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� Κινητήρας Diesel. 

� Ψυκτική διάταξη του συστήµατος του κύκλου Rankine και του κινητήρα Diesel. 

� Εναλλάκτες θερµότητας των ψυγείων του αέρα υπερπλήρωσης, του κύριου και 

του ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου (EGR).  

� Εκτονωτής και κυκλοφορητής του συστήµατος του κύκλου Rankine. 

Για τα υπόλοιπα τµήµατα της εγκατάστασης γίνεται σχετική προσέγγιση.  

 

15.3.1 Αµάξωµα Οχήµατος 

Το αµάξωµα του οχήµατος είναι απλοποιηµένο και αντιστοιχεί σε τυπικό βαρύ όχηµα. Οι 

κυρίες διαστάσεις του αµαξώµατος, χρησιµοποιώντας πληροφορίες από τη βιβλιογραφία, 

είναι 5000x870mm. Στο σχήµα 15-8 απεικονίζεται το τρισδιάστατο µοντέλο του αµαξώµατος 

του βαρέως οχήµατος.  

 

 

Σχήµα 15-8 Αµάξωµα Βαρέως Οχήµατος.  

 

15.3.2 Κινητήρας Diesel 

Ο κινητήρας Diesel είναι της εταιρείας IVECO της σειράς Cursor10. Ο συγκεκριµένος 

κινητήρας είναι εξακύλινδρος άµεσης έγχυσης µε συνολικό όγκο εκτοπισµού 10.3 lt. Στο 

σχήµα 15-9 δίνεται το δισδιάστατο σχέδιο του κινητήρα Diesel µε βάση το οποίο 

υπολογίστηκαν οι κύριες διαστάσεις του κινητήρα προκειµένου να δηµιουργηθεί η 

τρισδιάστατη απεικόνιση του, που δίνεται στο σχήµα 15-10.  
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Σχήµα 15-9 ∆ισδιάστατο Σχέδιο του Κινητήρα Diesel IVECO της Σειράς Cursor 10. 

 

 
Σχήµα 15-10 Τρισδιάστατη Απεικόνιση του Κινητήρα Diesel IVECO της Σειράς Cursor 10. 

 

15.3.3 Ψυκτική ∆ιάταξη Κινητήρα Diesel και Κύκλου Rankine 

Όπως αναφέρθηκε σε προηγούµενο κεφάλαιο, η ψυκτική διάταξη της εγκατάστασης 

αποτελείται από δυο ξεχωριστά ψυγεία, που αντιστοιχούν στον κινητήρα Diesel και στον 

κύκλο Rankine, και τοποθετούνται το δεύτερο µπροστά από το πρώτο ως προς την 

κατεύθυνση της ροής του αέρα ψύξης.  

Στην απεικόνιση της εγκατάστασης οι διαστάσεις, που λαµβάνονται για την ψυκτική 

διάταξη του συστήµατος, προέρχονται από τους υπολογισµούς του κεφαλαίου 12. Το πάχος 

του εναλλάκτη θερµότητας κάθε ψυγείου της διάταξης ισούται µε 0.25m. Οι τιµές της 

µετωπικής επιφάνειας των ψυγείων του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο τον υδρατµό 
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και του κινητήρα Diesel είναι 0.15 m2 και 0.22m2 αντίστοιχα. Στην περίπτωση του οργανικού 

µέσου R245ca οι αντίστοιχες τιµές της µετωπικής επιφάνειας των ψυγείων του κύκλου 

Rankine και του κινητήρα Diesel είναι 0.36 m2 και 0.28m2. Στο σχήµα 15-11 απεικονίζεται το 

τρισδιάστατο µοντέλο, που χρησιµοποιείται για την απεικόνιση των ψυγείων του κύκλου 

Rankine και του κινητήρα Diesel. 

 

 
Σχήµα 15-11 Τρισδιάστατη Απεικόνιση του Ψυγείου είτε του Κινητήρα Diesel είτε του Κύκλου 

Rankine. 

 

15.3.4 Εναλλάκτες Θερµότητας Καυσαερίου και Αέρα Υπερπλήρωσης του 

Κινητήρα Diesel 

Η απορρόφηση της απαιτούµενης θερµότητας από τον κύκλο Rankine γίνεται σε τρεις 

διαφορετικούς εναλλάκτες θερµότητας, που αντιστοιχούν ξεχωριστά στον αέρα 

υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel, στο κύριο καυσαέριο και στο ρεύµα του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου. Οι διαστάσεις των εναλλακτών θερµότητας έχουν ήδη 

παρουσιαστεί στο κεφάλαιο 11. Τα δεδοµένα, που απαιτούνται για τον τρισδιάστατο 

σχεδιασµό των τριών εναλλακτών θερµότητας, συνοψίζονται στα ακόλουθα: 

� Η διάµετρος του κελύφους Ds των εναλλακτών θερµότητας του κύριου και 

ανακυκλοφορούντος ρεύµατος καυσαερίου ισούται µε 0.40m σε όλες τις 

περιπτώσεις.  

� Ο εναλλάκτης θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου έχει µήκος 1m σε 

όλες τις περιπτώσεις. 

� Το µήκος του εναλλάκτη θερµότητας του ανακυκλοφορούντος ρεύµατος 

καυσαερίου είναι 0.375m και 0.36m, όταν το εργαζόµενο µέσο του κύκλου 

Rankine είναι το Η2Ο και R245ca αντίστοιχα.  
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� Ο όγκος και το µήκος του εναλλάκτη θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης είναι 

0.2m3 και 0.4m αντίστοιχα. 

Στα σχήµατα 15-12, 15-13 και 15-14 δίνονται οι τρισδιάστατες απεικονίσεις των εναλλακτών 

θερµότητας του καυσαερίου, του EGR και του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel 

αντίστοιχα.  

 

 
Σχήµα 15-12 Τρισδιάστατη Απεικόνιση του Εναλλάκτη Θερµότητας του Κύριου Ρεύµατος του 

Καυσαερίου του Κινητήρα Diesel. 

 

 

Σχήµα 15-13 Τρισδιάστατη Απεικόνιση του Εναλλάκτη Θερµότητας του Ανακυκλοφορούντος 
Ρεύµατος του Καυσαερίου του Κινητήρα Diesel. 

 

 
Σχήµα 15-14 Τρισδιάστατη Απεικόνιση του Εναλλάκτη Θερµότητας του Αέρα Υπερπλήρωσης 

του Κινητήρα Diesel. 

 

15.3.5 Αρχική Τρισδιάστατη Απεικόνιση του Συστήµατος 

Αξιοποιώντας όλα τα προαναφερθέντα αποτελέσµατα για τις διαστάσεις του συστήµατος 

του κύκλου Rankine, που εγκαθίσταται σε κινητήρα Diesel, δηµιουργείται τρισδιάστατη 

απεικόνιση της εγκατάστασης µε τη χρήση κατάλληλου σχεδιαστικού λογισµικού. Στο σχήµα 
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15-15 απεικονίζεται µια καθολική όψη του συστήµατος κύκλου Rankine τοποθετηµένου στο 

αµάξωµα βαρέως οχήµατος διπλά στον κινητήρα Diesel.  

Στο τρισδιάστατο σχέδιο του σχήµατος 15-15 απεικονίζονται και αλλά εξαρτήµατα της 

εγκατάστασης εκτός από τα προαναφερθέντα. Έτσι, εµφανίζεται ο υπερπληρωτής του 

κινητήρα Diesel, καθώς και το σύστηµα περιστολής ρύπων µε τα επιµέρους τµήµατα του. 

Συγκεκριµένα, ο καταλύτης οξείδωσης DOC και το φίλτρο συγκράτησης σωµατιδίων αιθάλης 

DPF απεικονίζονται ως τµήµατα ενιαίας συσκευής και στη συνέχεια τοποθετείται ξεχωριστά η 

συσκευή επιλεκτικής καταλυτικής µείωσης (SCR). Όπως διαπιστώνεται, το καυσαέριο 

διέρχεται από την ενιαία συσκευή της παγίδας αιθάλης και του καταλύτη οξείδωσης πριν 

εισέλθει στον εναλλάκτη θερµότητας συµβάλλοντας µε αυτό τον τρόπο στην προστασία της 

λειτουργίας του εναλλάκτη από τις επικαθήσεις αιθάλης. Ωστόσο, ο εναλλάκτης θερµότητας 

του EGR δεν προστατεύεται από τα σωµατίδια αιθάλης.  

 

          

SCR   
Catalyst 

 
 

  
Filter (DPF) 

  

Καταλύτης
SCR 

Καταλύτης 
Οξείδωσης DOC 
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Υπερπληρωτής

 Ψυγείο 
Αέρος 

Εναλλάκτης 
Θερµότητας 
Καυσαερίου 

Ψυγείο 
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Ψυκτικού 
Μέσου  
Κινητήρα 

 

Σχήµα 15-15 Απεικόνιση του Συστήµατος του Κύκλου Rankine µε H2O Εγκατεστηµένου σε 
Κινητήρα Diesel Βαρέως Οχήµατος. 

 

Στο σχήµα 15-16 δίνεται µια πρόσθετη όψη της τρισδιάστατης απεικόνισης του 

συστήµατος από το πίσω µέρος του οχήµατος, όπου είναι ευδιάκριτη η έξοδος του 

καυσαερίου από τον εναλλάκτη, καθώς και ο εκτονωτής του κύκλου Rankine σε σύζευξη µε 

την τροφοδοτική αντλία. 
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Σχήµα 15-16 Όψη του Συστήµατος του Κύκλου Rankine µε H2O Εγκατεστηµένου σε Κινητήρα 

Diesel από το Πίσω Μέρος Βαρέως Οχήµατος. 

 

Η παρουσίαση των τρισδιάστατων σχεδίων της εγκατάστασης συνεχίζεται µε την πλάγια 

όψη του σχήµατος 15-17, όπου φαίνονται ξεκάθαρα η τροφοδοτική αντλία, οι εναλλάκτες 

θερµότητας του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel και του ανακυκλοφορούντος 

καυσαερίου.  

 

 Expander

Feeder 

Εκτονωτής  

Τροφοδοτική
Αντλία 

 
Σχήµα 15-17 Πλάγια Όψη του Συστήµατος του Κύκλου Rankine µε H2O Εγκατεστηµένου σε 

Κινητήρα Diesel Βαρέως Οχήµατος. 

 

Η απεικόνιση του συστήµατος ολοκληρώνεται µε τα σχήµατα 15-18 και 15-19, όπου 

απεικονίζονται τα κυκλώµατα των ρευστών του συστήµατος σε κάτοψη και πλάγια όψη της 

εγκατάστασης αντίστοιχα. Έτσι, στα σχέδια αυτά εµφανίζονται το ρεύµα του κύριου και του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, το ρεύµα του αέρα υπερπλήρωσης και του ψυκτικού µέσου 

του κινητήρα Diesel. Επιπροσθέτως, εµφανίζεται η ροή του εργαζόµενου µέσου του κύκλου 

Rankine. Στις δυο όψεις των σχηµάτων αυτών είναι ευδιάκριτη η θέση των ψυγείων, που 
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συνθέτουν την ψυκτική διάταξη του συστήµατος, η οποία βρίσκεται στο εµπρόσθιο τµήµα του 

οχήµατος. 

 

 
Σχήµα 15-18 Κάτοψη του Συστήµατος του Κύκλου Rankine µε H2O Εγκατεστηµένου σε 

Κινητήρα Diesel Βαρέως Οχήµατος µε την Κατεύθυνση της Ροής σε ∆ιαφορετικά Κυκλώµατα. 

 

 

 
Σχήµα 15-19 Πλάγια Όψη του Συστήµατος του Κύκλου Rankine µε H2O Εγκατεστηµένου σε 
Κινητήρα Diesel Βαρέως Οχήµατος µε την Κατεύθυνση της Ροής σε ∆ιαφορετικά Κυκλώµατα. 

 

15.3.6 Εναλλακτικός Τρόπος Τρισδιάστατης Απεικόνισης του Συστήµατος 

Στη συνέχεια προτείνεται εναλλακτικός τρόπος εγκατάστασης του συστήµατος του κύκλου 

Rankine για να ενσωµατωθούν οι προαναφερθείσες (βλ. κεφάλαιο 13) τροποποιήσεις της 
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διάταξης για τη βελτίωση και προστασία της λειτουργίας του συστήµατος περιστολής ρύπων 

του κινητήρα Diesel.  

Στο σχήµα 15-20 δίνεται τρισδιάστατη απεικόνιση της εγκατάστασης, που περιλαµβάνει 

τις προτεινόµενες παρακάµψεις της ροής του καυσαερίου δια µέσου του κύριου εναλλάκτη 

θερµότητας του κύκλου Rankine, πριν το καυσαέριο εισέρθει στο σύστηµα διαχείρισης των 

εκπεµπόµενων ρύπων του κινητήρα Diesel. Όπως διαπιστώνεται στο σχήµα 15-20, 

περιλαµβάνονται οι τριοδικές βαλβίδες για τον έλεγχο της ροής του καυσαερίου και η αντλία 

του ψυκτικού µέσου του κινητήρα Diesel. 

Η διάταξη περιέχει την προτεινόµενη παράκαµψη του συστήµατος επιλεκτικής 

καταλυτικής µείωσης SCR από το ρεύµα καυσαερίου κατά την αναγέννηση της παγίδας 

αιθάλης. Όπως απεικονίζεται στο σχήµα 15-20, το ρεύµα καυσαερίου διέρχεται από τον 

κύριο εναλλάκτη θερµότητας προκειµένου να ψυχθεί αρκετά και εξέρχεται από τον 

προθερµαντήρα, πριν εισέλθει στον καταλύτη SCR.  

Στο τρισδιάστατο µοντέλο του σχήµατος 15-20 περιλαµβάνεται η δεύτερη προτεινόµενη 

τροποποίηση της ροής του καυσαερίου για τη βελτίωση της απόδοσης του καταλύτη SCR 

κατά τη διάρκεια της κανονικής λειτουργίας του συστήµατος. Όπως φαίνεται στην 

τρισδιάστατη απεικόνιση, το ρεύµα του καυσαερίου παρακάµπτει τον καταλύτη SCR, 

εισέρχεται στον κύριο εναλλάκτη θερµότητας, εξέρχεται από το τµήµα του υπερθερµαντήρα 

και επανέρχεται στην είσοδο του καταλύτη SCR µε µικρότερη θερµοκρασία.  

Στην προτεινόµενη διάταξη συµπεριλαµβάνεται η κανονική ροή του καυσαερίου µέσω του 

εναλλάκτη θερµότητας, όταν η τιµή της θερµοκρασίας του βρίσκεται στο επιθυµητό επίπεδο 

και δεν απαιτείται η παράκαµψη της ροής του. Επιπροσθέτως, στο σχήµα 15-20, ο 

εναλλάκτης θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου είναι τοποθετηµένος κάθετα ως 

προς τον άξονα συµµετρίας Yc του αµαξώµατος σε αντίθεση µε τις προηγούµενες 

τρισδιάστατες απεικονίσεις, όπου ο εναλλάκτης είναι τοποθετηµένος παράλληλα προς τον 

άξονα Yc.  

Στη συνέχεια ακολουθεί το σχήµα 15-21, όπου δίνεται η κάτοψη του συστήµατος µε την 

απεικόνιση των ρευµάτων καυσαερίου, εργαζόµενου µέσου του κύκλου Rankine, ψυκτικού 

µέσου και αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel. Στην κάτοψη του σχήµατος αυτού είναι 

εµφανείς οι προαναφερθείσες τροποποιήσεις της ροής του καυσαερίου για τη βελτίωση και 

προστασία του καταλύτη SCR. 

Συνοψίζοντας, η πολυπλοκότητα της προτεινόµενης εγκατάστασης είναι εµφανής στα 

σχήµατα 15-20 και 15-21, όπου απαιτείται µεγαλύτερο µήκος σωληνώσεων, καθώς και ένα 

σύνολο αισθητήρων και βαλβίδων ελέγχου. Επιπροσθέτως, σε όλα τα τρισδιάστατα µοντέλα 

του συστήµατος διαπιστώνεται ότι το µεγαλύτερο σε διαστάσεις εξάρτηµα του κύκλου 

Rankine είναι ο εναλλάκτης θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου.  
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Σχήµα 15-20 Σχηµατική Απεικόνιση της Εναλλακτικής ∆ιάταξης του Κύκλου Rankine µε H2O 
στο Βαρύ Όχηµα, που προτείνεται για τη Βελτίωση της Απόδοσης του Καταλύτη SCR και της 

Προστασίας του Καταλύτη κατά τη διάρκεια της Αναγέννησης της Παγίδας Αιθάλης. 

 

 
Σχήµα 15-21 Σχηµατική Απεικόνιση της Ροής στην Εναλλακτική ∆ιάταξη του Κύκλου Rankine 
µε H2O στο Βαρύ Όχηµα, που προτείνεται για τη Βελτίωση της Απόδοσης του Καταλύτη SCR 
και της Προστασίας του Καταλύτη κατά τη διάρκεια της Αναγέννησης της Παγίδας Αιθάλης.  



 
 

322 

 

15.4 Συµπεράσµατα 

Στο κεφάλαιο αυτό εξετάστηκαν τα εξαρτήµατα του εκτονωτή και του κυκλοφορητή του 

κύκλου Rankine. Επιπλέον χρησιµοποιήθηκε λογισµικό τρισδιάστατης σχεδίασης για τη 

διερεύνηση πιθανών τρόπων εγκατάστασης του συστήµατος του κύκλου Rankine στο 

αµάξωµα βαρέως οχήµατος. Τα συµπεράσµατα και οι παρατηρήσεις, που προκύπτουν από 

την παραπάνω ανάλυση για τη συγκεκριµένη εφαρµογή, είναι τα ακόλουθα: 

� Για τον κύκλο Rankine µε εργαζόµενο µέσο τον υδρατµό προτείνεται διβάθµιος 

εµβολοφόρος εκτονωτής µε όγκο εµβολισµού 1.8lt, όπου η ταχύτητα 

περιστροφής του αυξάνεται µε το φορτίο του κινητήρα από 1050pm έως και 

5000rpm. Για τη µείωση του απαιτούµενου όγκου εµβολισµού του εκτονωτή 

πρέπει να αυξηθεί σηµαντικά η ταχύτητα περιστροφής του. Η δεύτερη βαθµίδα 

του εκτονωτή έχει όγκο εµβολισµού 1.55lt, που είναι µεγαλύτερος από τον όγκο 

εµβολισµού των 0.25lt της πρώτης βαθµίδας.  

� Όταν η ταχύτητα περιστροφής του εµβολοφόρου εκτονωτή του υδρατµού 

διατηρείται σταθερή σε όλα τα φορτία του κινητήρα, τότε ο όγκος εµβολισµού 

του εκτονωτή ελαττώνεται µε τη µείωση του φορτίου του κινητήρα. Αν η 

ταχύτητα περιστροφής του εκτονωτή διατηρηθεί σταθερή στις 5000rpm, τότε ο 

όγκος εµβολισµού πρέπει να µειωθεί από τα 1.80lt στο 100% του φορτίου στα 

0.38lt στο 25% του φορτίου.  

� Για το οργανικό µέσο R245ca εξετάστηκε διβάθµιος στρόβιλος µε ταχύτητα 

περιστροφής στις 80000rpm και διάµετρο ρότορα 30cm. Ωστόσο, ο 

ισεντροπικός βαθµός απόδοσης των δυο βαθµίδων είναι αρκετά χαµηλός, ώστε 

ο συγκεκριµένος εκτονωτής να προταθεί για την εφαρµογή του στον οργανικό 

κύκλο Rankine.  

� Η αντλία του κύκλου Rankine µε νερό λειτουργεί µε παροχή όγκου, που 

αυξάνεται µε το φορτίο από 2.2lt/min έως και 8.9lt/min. Ο λόγος πίεσης της 

αντλίας του νερού αυξάνεται µε το φορτίο από 13 έως και 43. Η απαιτούµενη 

ισχύς της αντλίας νερού αυξάνεται µε το φορτίο από 0.01kW έως και 0.13kW.  

� Στην περίπτωση του κύκλου Rankine µε R245ca η αντλία λειτουργεί µε σχεδόν 

σταθερό λόγο πίεσης, ενώ η παροχή όγκου αυξάνεται από 11lt/min σε 50lt/min 

µε την αύξηση του φορτίου. Η απαιτούµενη ισχύς της αντλίας του R245ca 

αυξάνεται µε το φορτίο από 0.5kW έως και 2.1kW.  

� Ο πρώτος τρόπος εγκατάστασης του κύκλου Rankine τοποθετεί τον εναλλάκτη 

θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου παράλληλα προς το επίπεδο του 

αµαξώµατος του οχήµατος. Tο ρεύµα καυσαερίου εξέρχεται από το στρόβιλο 
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του υπερπληρωτή και κατευθύνεται στο σύστηµα διαχείρισης ρύπων πριν 

εισέρθει στον κύριο εναλλάκτη θερµότητας του συστήµατος.  

� Ο δεύτερος τρόπος εγκατάστασης του κύκλου Rankine είναι πολυπλοκότερος 

από τον προηγούµενο περιλαµβάνοντας ένα σύνολο από αισθητήρες, τριοδικές 

βάνες και πρόσθετες σωληνώσεις προκειµένου να ενσωµατωθούν οι τεχνικές 

βελτίωσης και προστασίας του συστήµατος περιστολής ρύπων. Στη διάταξη 

αυτή ο κύριος εναλλάκτης θερµότητας τοποθετείται σε κατακόρυφη διεύθυνση 

ως προς το επίπεδο του αµαξώµατος. 

� Η τοποθέτηση της παγίδας αιθάλης πριν τον εναλλάκτη θερµότητας του κύριου 

ρεύµατος καυσαερίου λειτουργεί αποτρεπτικά για τη δηµιουργία επικαθίσεων 

αιθάλης στον εναλλάκτη.  

� Σε όλες τις προτεινόµενες διατάξεις ο εναλλάκτης θερµότητας του κύριου 

ρεύµατος καυσαερίου αποτελεί το ογκωδέστερο εξάρτηµα του συστήµατος. Τα 

υπόλοιπα εξαρτήµατα φαίνεται ότι δεν αποτελούν σηµαντικό πρόβληµα για την 

τοποθέτηση τους στο όχηµα.  

Στην παρούσα ανάλυση διαπιστώθηκε ότι είναι εφικτή η εγκατάσταση συστήµατος κύκλου 

Rankine, που ανακτά θερµότητα από το κύριο καυσαέριο, το EGR και τον αέρα 

υπερπλήρωσης του κινητήρα, σε βαρέα οχήµατα. Επιπροσθέτως, είναι δυνατή η υλοποίηση 

των προτεινόµενων τροποποιήσεων για τη βελτίωση και προστασία του συστήµατος 

επεξεργασίας καυσαερίου. Ολοκληρώνοντας το παρόν κεφάλαιο και συνοψίζοντας όλα τα 

παραπάνω είναι σαφές ότι τα σηµαντικότερα προβλήµατα της εγκατάστασης του κύκλου 

Rankine σε κινητήρα Diesel βαρέως οχήµατος είναι τα ακόλουθα: 

I. Οι διαστάσεις του συστήµατος του κύκλου Rankine. Αυτές µπορούν να 

µειωθούν µε τη συρρίκνωση του εναλλάκτη θερµότητας του κύριου ρεύµατος 

καυσαερίου χωρίς όµως τη µείωση της απόδοσης της λειτουργίας του και την 

αύξηση της αντίθλιψης στον κινητήρα Diesel. 

II. Η επιλογή κατάλληλου στροβίλου-εκτονωτή για τον οργανικό κύκλο Rankine. Σε 

µελλοντική διερεύνηση είναι απαραίτητο να δοθεί έµφαση στο σχεδιασµό 

αποδοτικότερου στροβίλου για την εκτόνωση του R245ca χρησιµοποιώντας 

εξειδικευµένο λογισµικό υπολογιστικής ρευστοµηχανικής. Στην προσοµοίωση 

του εκτονωτή πρέπει να ενσωµατώνονται οι θερµοδυναµικές και 

ρευστοµηχανικές ιδιότητες του R245ca, καθώς και η κατάλληλη καταστατική 

εξίσωση για πραγµατικό αέριο. Το µοντέλο προσοµοίωσης θα συµβάλλει στην 

καλύτερη εκτίµηση των διαστάσεων και του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης 

του εκτονωτή. 

III. Ο σχεδιασµός του εµβολοφόρου εκτονωτή του υδρατµού πρέπει να βελτιωθεί 

µε τη χρήση κατάλληλου λογισµικού για να εξεταστεί η µεταβολή του βαθµού 
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απόδοσης του εκτονωτή σε κάθε σηµείο λειτουργίας του κύκλου Rankine. Η 

συγκεκριµένη ανάλυση είναι αναγκαία διότι η θεώρηση σταθερού βαθµού 

απόδοσης του εµβολοφόρου εκτονωτή κρίνεται αρκετά απλουστευτική. 
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Σύµβολα Κεφαλαίου 15: 

D   Χαρακτηριστική ∆ιάµετρος      (m) 

DOC   Καταλύτης Οξείδωσης του Καυσαερίου Κινητήρα Diesel 

DPF   Φίλτρο Σωµατιδίων του Καυσαερίου Κινητήρα Diesel 

EGR   Ρεύµα Ανακυκλοφορίας Καυσαερίου του Κινητήρα Diesel 

EFFturb  Ισεντροπικός Βαθµός Απόδοσης     (-) 

h   Ενθαλπία        (J/kg) 

hbl   Ύψος Πτερυγίου Στροβίλου      (m) 

wfmɺ    Παροχή Μάζας Εργαζόµενου Μέσου     (kg/s) 

revNɺ    Ταχύτητα Περιστροφής      (rpm) 

v   Ειδικός Όγκος        (m3/kg) 

V   Όγκος Εµβολισµού του Εκτονωτή     (m3) 

dt   Χρονικό ∆ιάστηµα       (sec) 

SCR   Σύστηµα Επιλεκτικής Καταλυτικής Μείωσης 

 

 

Ελληνικά σύµβολα: 

∆[…]   Μεταβολή 

ρ   Πυκνότητα        (kg/m3) 

 

 

∆είκτες: 

exp   Εκτονωτής 

in    Είσοδος 

out   Έξοδος 

s   Ανηγµένη Τιµή 
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Κεφάλαιο 16  

Τελικά Συµπεράσµατα και Στοιχεία Πρωτοτυπίας 

16.1 Συµπεράσµατα 

Στα προηγούµενα κεφάλαια παρουσιάστηκε µια εκτεταµένη θεωρητική διερεύνηση των 

κυριότερων τεχνολογιών ανακοµιδής της θερµότητας καυσαερίου σε κινητήρα Diesel. Η 

διερεύνηση επεκτάθηκε και στις δυνατότητες ανάκτησης µέρους της θερµότητας του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου και του αέρα υπερπλήρωσης. Στη συνέχεια συνοψίζονται 

τα σηµαντικότερα συµπεράσµατα και οι κυριότερες παρατηρήσεις, που προέκυψαν από την 

εκπόνηση της παρούσας διδακτορικής διατριβής.  

 

16.1.1 Τεχνολογίες Ανάκτησης Θερµότητας που Εξετάστηκαν 

Στην παρούσα διατριβή εξετάστηκαν οι ακόλουθες τεχνικές εκµετάλλευσης της 

θερµότητας του καυσαερίου, που απορρίπτει ο κινητήρας Diesel βαρέως οχήµατος στο 

περιβάλλον:  

I. ∆ιάταξη στροβιλουπερπλήρωσης µε ηλεκτρική γεννήτρια στον άξονα του 

υπερπληρωτή. Ο στρόβιλος του υπερπληρωτή ανακτά τµήµα της θερµότητας 

καυσαερίου καλύπτοντας την απαιτούµενη ισχύ του συµπιεστή και παράγωντας 

πρόσθετη ηλεκτρική ισχύ µέσω της γεννήτριας.  

II. Σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση, όπου στρόβιλος ισχύος συνδεδεµένος µε 

ηλεκτρική γεννήτρια τοποθετείται µετά το στρόβιλο του υπερπληρωτή. Τµήµα της 

θερµότητας του απορριπτόµενου ρεύµατος καυσαερίου ανακτάται µέσω 

εκτόνωσης στο στρόβιλο ισχύος και στη συνέχεια µετατρέπεται σε ηλεκτρική ισχύ 

στη γεννήτρια.  

III. Θερµοηλεκτρική γεννήτρια που εγκαθίσταται µετά το στρόβιλο του υπερπληρωτή. 

Η λειτουργία της γεννήτριας αυτής βασίζεται στο θερµοηλεκτρικό φαινόµενο για 

την απευθείας µετατροπή της αποσπώµενης θερµότητας του καυσαερίου σε 

ηλεκτρική ισχύ. 

IV. Κύκλος Rankine, που λειτουργεί µε εργαζόµενο µέσο είτε H2O είτε R245ca. Το 

σύστηµα του κύκλου Rankine αποτελείται από εναλλάκτη θερµότητας του κύριου 

ρεύµατος καυσαερίου, αερόψυκτο συµπυκνωτή, αντλία και εκτονωτή. Στην 

περίπτωση του οργανικού µέσου χρησιµοποιείται ανακοµιστής θερµότητας για την 

αύξηση του θερµοδυναµικού βαθµού απόδοσης του κύκλου Rankine. Στην 
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πληρέστερη εκδοχή του συστήµατος του κύκλου Rankine περιλαµβάνονται δυο 

πρόσθετοι εναλλάκτες για την ανάκτηση θερµότητας από το ρεύµα του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου και τον αέρα υπερπλήρωσης. Η θερµότητα του 

ανακυκλοφορούντος καυσαερίου χρησιµοποιείται για την υπερθέρµανση και σε 

µερικές περιπτώσεις για την ατµοποίηση του εργαζόµενου µέσου. Η ανάκτηση 

πρόσθετης θερµότητας από το ρεύµα του αέρα υπερπλήρωσης χρησιµοποιείται 

για την προθέρµανση του εργαζόµενου µέσου, που εξέρχεται από την αντλία του 

συστήµατος του κύκλου Rankine.  

 

16.1.2 Βελτίωση της Ειδικής Κατανάλωσης Καυσίµου 

Η εφαρµογή των εξεταζόµενων τεχνικών ανάκτησης θερµότητας σε κινητήρα Diesel 

µεταβάλλει τη συνολικά παραγόµενη ισχύ του συστήµατος. Η µεταβολή της ολικής απόδοσης 

του συστήµατος λόγω της χρήσης των συγκεκριµένων τεχνολογιών αξιολογείται µέσω της 

σύγκρισης της ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου του συστήµατος µε την αντίστοιχη τιµή 

του αρχικού κινητήρα διατηρώντας την ιδία παροχή µάζας καυσίµου. Η βελτίωση της ολικής 

ειδικής κατανάλωσης καυσίµου λόγω της χρήσης καθεµιάς από τις τεχνικές ανακοµιδής της 

θερµότητας καυσαερίου του κινητήρα Diesel εκτιµάται ως ακολούθως: 

I. Υπερπληρωτής µε Ηλεκτρική Γεννήτρια στον Άξονα του 

Η ανάκτηση τµήµατος της θερµότητας του καυσαερίου µέσω της διάταξης υπερπληρωτή 

µε εγκατεστηµένη ηλεκτρογεννήτρια στον άξονα του επιφέρει µέγιστη βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου κατά 1.8%. Η αύξηση της πίεσης καυσαερίου στον οχετό εξαγωγής 

δεν ξεπερνά τα 1bar διότι προκαλεί σηµαντική αύξηση του λόγου εκτόνωσης στο στρόβιλο 

του υπερπληρωτή. Η περαιτέρω βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου για την ίδια 

αύξηση της πίεσης εξαγωγής είναι εφικτή µόνο στην περίπτωση χρήσης υπερπληρωτή µε 

αυξηµένο βαθµό απόδοσης. Έτσι, η µέγιστη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου 

προσεγγίζει το 6.75%, όταν ο ισεντροπικός βαθµός απόδοσης συµπιεστή και στροβίλου 

βελτιώνεται κατά 20%. 

II. Σύνθετη Στροβιλουπερπλήρωση 

Η ανάκτηση θερµότητας καυσαερίου µέσω της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης 

διατηρώντας τον υπερπληρωτή του αρχικού κινητήρα επιφέρει βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου κατά 2%, 3.9%, 4.1% και 5.4% στο 25%, 50%, 75% και 100% του 

φορτίου αντίστοιχα. Όταν χρησιµοποιηθεί υπερπληρωτής µε αυξηµένο βαθµό απόδοσης 

συµπιεστή και στροβίλου κατά 10% συγκριτικά µε τον αρχικό υπερπληρωτή, τότε η µείωση 
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της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 8.7% και 4.6% στο 100% και 25% του 

φορτίου του κινητήρα αντίστοιχα. Επιπροσθέτως, διαπιστώθηκε ότι η µεγιστοποίηση της 

βελτίωσης της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου επιτυγχάνεται σε συγκεκριµένη τιµή του λόγου 

πίεσης του στροβίλου ισχύος. Στην ανάλυση ο στρόβιλος ισχύος είχε σταθερό ισεντροπικό 

βαθµό απόδοσης και ίσο µε 85%. Όµως είναι προφανές ότι τα αποτελέσµατα της ανάλυσης 

µπορούν να επεκταθούν άµεσα για να καλύψουν και άλλες τιµές του βαθµού απόδοσης. 

Ο κινητήρας Diesel µε σύνθετη στροβιλουπερπλήρωση εξετάστηκε περαιτέρω 

χρησιµοποιώντας µοντέλο προσοµοίωσης µε ενσωµατωµένους τους χάρτες λειτουργίας του 

κατασκευαστή για τον υπερπληρωτή και το στρόβιλο ισχύος. Όπως διαπιστώθηκε, η µέγιστη 

τιµή της βελτίωσης της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου της εγκατάστασης εκτιµάται σε 2%, 

3.1% και 4.1% στο 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Οι βέλτιστες τιµές της 

ταχύτητας περιστροφής του στροβίλου ισχύος εκτιµήθηκαν ως ακολούθως: 90 krpm, 85 krpm 

και 70 krpm στο 100%, 75% και 50% του φορτίου αντίστοιχα. 

III. Θερµοηλεκτρική Γεννήτρια 

Η τρίτη εξεταζόµενη τεχνολογία ανακοµιδής θερµότητας είναι η εγκατάσταση 

θερµοηλεκτρικής γεννήτριας σε κινητήρα Diesel. Όπως διαπιστώθηκε, η βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου δεν είναι σηµαντική, καθώς η µέγιστη τιµή της είναι 2% στο πλήρες 

φορτίο και µε εξελιγµένο θερµοηλεκτρικό υλικό QW στη γεννήτρια. Η µειωµένη απόδοση της 

γεννήτριας οφείλεται στο χαµηλό βαθµό απόδοσης των χρησιµοποιούµενων 

θερµοηλεκτρικών υλικών αλλά και στη δυσκολία απορρόφησης της θερµότητας καυσαερίου. 

Όµως, όπως αναφέρθηκε, υπάρχουν σηµαντικές προοπτικές βελτίωσης της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου στην περίπτωση χρήσης υλικών µε θερµοηλεκτρική ικανότητα από 3 

έως και 4. 

IV. Κύκλος Rankine  

Η µέγιστη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου της εγκατάστασης επιτυγχάνεται 

σε συγκεκριµένη τιµή της υψηλής πίεσης του κύκλου, όταν ανακτάται η θερµότητα του κύριου 

και ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, καθώς και του αέρα υπερπλήρωσης. Η βελτίωση της 

ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου για την περίπτωση χρήσης κύκλου Rankine µε 

οργανικό εργαζόµενο µέσο R245ca εκτιµάται σε 10.7%, 10.3%, 10.1% και 10.4% στο 25%, 

50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Όταν χρησιµοποιείται κύκλος Rankine µε H2O, 

τότε η µέγιστη βελτίωση της ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου εκτιµάται σε 6.1%, 6.3%, 

7.1% και 8% στο 25%, 50%, 75% και 100% του φορτίου αντίστοιχα. Συνεπώς, η 

αντικατάσταση του νερού µε το οργανικό µέσο R245ca στον κύκλο Rankine επιφέρει 
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πρόσθετη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου του συστήµατος από 3.0% έως και 

4.6%. 

 

16.1.3 Επίδραση του Συστήµατος Ανάκτησης Θερµότητας στη Λειτουργία του 

Κινητήρα Diesel και του Υπερπληρωτή 

Η εφαρµογή των τεχνικών εκµετάλλευσης θερµότητας επηρεάζει τη λειτουργία των 

ακόλουθων τµηµάτων του υπερτροφοδοτούµενου κινητήρα Diesel: 

I. Κινητήρας Diesel  

Η ανάκτηση θερµότητας καυσαερίου µε τη χρήση υπερπληρωτή µε ηλεκτρογεννήτρια ή 

συνθέτης στροβιλουπερπλήρωσης έχει αρνητική επίπτωση στην πρωτογενώς παραγόµενη 

ισχύ του κινητήρα. Η µείωση της παραγόµενης ισχύος οφείλεται στην αυξηµένη πίεση του 

καυσαερίου, η οποία αυξάνει το έργο εξώθησης.  

Αντιθέτως, η επίδραση της λειτουργίας του κύκλου Rankine στην παραγόµενη ισχύ του 

κινητήρα Diesel είναι σχεδόν αµελητέα. Αυτό οφείλεται στο γεγονός ότι η µείωση της πίεσης 

της θερµής πλευράς στον εναλλάκτη θερµότητας του καυσαερίου είναι ασήµαντη, οπότε δε 

δηµιουργείται πρόσθετη αντίθλιψη στον κινητήρα Diesel.  

II. Υπερπληρωτής 

Από το σύνολο των εξεταζόµενων τεχνολογιών η λειτουργία του υπερπληρωτή 

επηρεάζεται ελαφρώς στην περίπτωση της σύνθετης στροβιλουπερπλήρωσης. Ωστόσο στην 

περίπτωση του υπερπληρωτή µε ηλεκτρογεννήτρια στον άξονα του ο λόγος πίεσης του 

στροβίλου αυξάνεται σηµαντικά, οπότε τίθενται περιορισµοί για την τιµή του. Στη σύνθετη 

στροβιλουπερπλήρωση διαπιστώθηκε ότι η αύξηση της ταχύτητας περιστροφής του 

στροβίλου ισχύος δεν επιδρά στο βαθµό απόδοσης του συµπιεστή, ενώ µειώνει ελαφρά το 

βαθµό απόδοσης του στροβίλου του υπερπληρωτή. Επιπροσθέτως, η αύξηση της ταχύτητας 

περιστροφής του στροβίλου ισχύος µειώνει την ταχύτητα περιστροφής του υπερπληρωτή και 

την πίεση υπερπλήρωσης. 

III. Κύκλωµα Ψύξης Κινητήρα Diesel και Κύκλου Rankine  

Ένα από τα σηµαντικότερα προβλήµατα της εγκατάστασης του κύκλου Rankine σε 

κινητήρα Diesel είναι οι αυξηµένες απαιτήσεις αποβολής θερµότητας του συστήµατος 

συγκριτικά µε τον αρχικό κινητήρα. Όπως προέκυψε από την ανάλυση, η λειτουργία του 

κύκλου Rankine σε υψηλές τιµές της ανώτερης πίεσης του κύκλου συµβάλλει στη µείωση της 
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απορριπτόµενης θερµότητας του συστήµατος στο περιβάλλον. Η ψυκτική διάταξη της 

εγκατάστασης που προτείνεται αποτελείται από δυο ξεχωριστά ψυγεία για τον κύκλο 

Rankine και τον κινητήρα Diesel. Το ψυγείο του κινητήρα Diesel πρέπει να τοποθετηθεί πίσω 

από το ψυγείο του κύκλου Rankine, ώστε το ρεύµα του αέρα ψύξης να συναντά αρχικά το 

ψυγείο του συστήµατος Rankine. Η προτεινόµενη διάταξη επηρεάζει τις διαστάσεις του 

ψυγείου του κινητήρα Diesel διότι η θερµοκρασία του εισερχόµενου αέρα ψύξης αυξάνεται 

κατά τη διέλευση του από το ψυγείο του κύκλου Rankine. 

Οι διαστάσεις της απαιτούµενης ψυκτικής διάταξης είναι µεγαλύτερες, όταν 

χρησιµοποιείται το οργανικό µέσο R245ca σε σχέση µε την περίπτωση του κύκλου Rankine 

µε νερό. Στην παρούσα διδακτορική διατριβή προτάθηκε τροποποίηση της λειτουργίας του 

οργανικού κύκλου Rankine στο πλήρες φορτίο του κινητήρα µε την οποία µειώθηκαν οι 

διαστάσεις της απαιτούµενης ψυκτικής διάταξης κατά 25% και 40% για τα ψυγεία του κύκλου 

Rankine και του κινητήρα Diesel αντίστοιχα.  

Συνοψίζοντας, η κάλυψη των ψυκτικών απαιτήσεων της συνδυασµένης λειτουργίας του 

κύκλου Rankine και του κινητήρα Diesel µπορεί να επιτευχθεί µε τη χρήση ψυκτικής διάταξης 

µε αυξηµένη επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας από 240 έως και 270% σε σχέση µε την 

αντίστοιχη του αρχικού κινητήρα. Μεγαλύτερη συρρίκνωση της ψυκτικής διάταξης της 

εγκατάστασης είναι εφικτή, όταν αυξηθεί η παροχή µάζας του αέρα ψύξης, δηλαδή µε τη 

χρήση κατάλληλης διάταξης ανεµιστήρων.  

 

16.1.4 Ειδικά Τεχνικά Θέµατα 

Στα πλαίσια της παρούσας διδακτορικής διατριβής εξετάστηκαν πρόσθετες δυνατότητες, 

που προκύπτουν από τη χρήση του κύκλου Rankine ως τεχνικής ανακοµιδής θερµότητας. 

I. Επίδραση της Θερµοκρασίας Περιβάλλοντος στη Λειτουργία του Κύκλου Rankine  

Η τιµή της κατώτερης πίεσης του κύκλου Rankine επιλέγεται ώστε να επιτευχθεί η 

αποβολή θερµότητας κατά τη συµπύκνωση του εργαζόµενου µέσου, δηλαδή η θερµοκρασία 

συµπύκνωσης του µέσου πρέπει να είναι µεγαλύτερη από τη θερµοκρασία περιβάλλοντος 

κατά 20οC. Στις χαµηλές τιµές της θερµοκρασίας περιβάλλοντος είναι εφικτή η µείωση της 

πίεσης και της θερµοκρασίας συµπύκνωσης του εργαζόµενου µέσου, οπότε η κατώτερη 

πίεση λειτουργίας του κύκλου Rankine µπορεί να µειωθεί. Με αυτό τον τρόπο είναι δυνατή η 

αύξηση του λόγου πίεσης στον εκτονωτή και της παραγόµενης ισχύος του κύκλου Rankine, 

οπότε η ολική ειδική κατανάλωση καυσίµου της εγκατάστασης µειώνεται έως και 13%. 
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II. Βελτίωση Συστήµατος Περιστολής Ρύπων µέσω του Κύκλου Rankine  

Ένα πρόσθετο πλεονέκτηµα της εγκατάστασης του κύκλου Rankine είναι η δυνατότητα 

χρήσης του για τον έλεγχο της θερµοκρασίας του καυσαερίου κινητήρων Diesel, που φέρουν 

σύστηµα περιστολής ρύπων. Συγκεκριµένα, εξετάσθηκε η προσωρινή παράκαµψη του 

καταλύτη SCR από το ρεύµα καυσαερίου, ώστε αυτό να ψυχθεί από το τµήµα του 

υπερθερµαντήρα του εναλλάκτη θερµότητας πριν επανέρθει στην είσοδο του καταλύτη. Αυτό 

αποδείχτηκε ιδιαίτερα χρήσιµο για τη βελτίωση της απόδοσης του καταλύτη SCR. 

Συγκεκριµένα, η µέγιστη ποσοστιαία αύξηση του βαθµού απόδοσης του καταλύτη SCR 

εκτιµάται σε 20%. Η δεύτερη τροποποίηση της ροής του καυσαερίου είναι η διοχέτευση του 

στον εναλλάκτη θερµότητας, ώστε να εξέλθει από αυτόν µε µειωµένη θερµοκρασία και στη 

συνέχεια να κατευθυνθεί στον καταλύτη SCR. Αυτή η τροποποίηση προτάθηκε για την 

προστασία του καταλύτη SCR από τις υψηλές θερµοκρασίες καυσαερίου κατά την ενεργητική 

αναγέννηση της παγίδας αιθάλης.  

 

16.1.5 Προτεινόµενη Τεχνολογία Ανακοµιδής Θερµότητας 

Αξιολογώντας τις εξεταζόµενες τεχνικές ανάκτησης θερµότητας της παρούσας 

διδακτορικής διατριβής προκύπτει ότι ο κύκλος Rankine επιφέρει τη µεγαλύτερη βελτίωση 

της ολικής ειδικής κατανάλωσης καυσίµου παρέχοντας τη δυνατότητα αξιοποίησης 

θερµότητας από διάφορα τµήµατα του κινητήρα αλλά και συνεισφέροντας στη βελτίωση και 

την προστασία της λειτουργίας του συστήµατος περιστολής ρύπων του κινητήρα Diesel. 

Συγκεκριµένα, προτείνεται η χρήση κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο R245ca, που 

ανακτά ταυτόχρονα τµήµα της θερµότητας του κύριου και ανακυκλοφορούντος καυσαερίου, 

καθώς και του ρεύµατος του αέρα υπερπλήρωσης. Όπως προαναφέρθηκε, η µέγιστη και η 

µέση δυνατότητα εξοικονόµησης καυσίµου, που επιτυγχάνεται µε την προτεινόµενη 

τεχνολογία ανακοµιδής θερµότητας, είναι 10.7 % και 10.1% αντίστοιχα.  

 

16.1.6 Βασικά Εξαρτήµατα της Προτεινόµενης Τεχνικής Ανάκτησης Θερµότητας 

Στα πλαίσια της παρούσας διατριβής εξετάστηκαν επίσης τα ακόλουθα βασικά 

εξαρτήµατα της προτεινόµενης διάταξης ανάκτησης θερµότητας: 

I. Σύστηµα ∆ιαχείρισης και Αποθήκευσης της Παραγόµενης Ηλεκτρικής Ενέργειας 

Στο προτεινόµενο ηλεκτρικό σύστηµα του οχήµατος για την περίπτωση της εγκατάστασης 

του κύκλου Rankine στον κινητήρα Diesel, η ανακτώµενη θερµότητα µετατρέπεται σε 
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ηλεκτρική ενέργεια µέσω του στροβίλου ισχύος, που συνδέεται µε ηλεκτρική γεννήτρια. Η 

παραγόµενη ηλεκτρική ενέργεια χρησιµοποιείται για την κάλυψη των ηλεκτρικών φορτίων του 

οχήµατος. Η πλεονάζουσα ηλεκτρική ενέργεια δεν αποθηκεύεται αλλά διοχετεύεται µέσω 

συστήµατος υπερπυκνωτών και ηλεκτροκινητήρα στο σύστηµα µετάδοσης της κίνησης του 

οχήµατος.  

II. Εκτονωτής Κύκλου Rankine  

Για τον κύκλο Rankine µε υδρατµό προτείνεται διβάθµιος εµβολοφόρος εκτονωτής, λόγω 

της µικρής παροχής µάζας του νερού. Η ενδεχόµενη ύπαρξη συµπυκνωµάτων στο τέλος της 

εκτόνωσης είναι αποδεκτή για τον εµβολοφόρο εκτονωτή. Ο υπολογισµός του εµβολοφόρου 

εκτονωτή βασίστηκε σε απλοϊκό υπολογισµό, όπου διαπιστώθηκε ότι απαιτείται ταχύτητα 

περιστροφής άνω των 5krpm για τη µείωση του απαιτούµενου όγκου εµβολισµού. Ο 

συγκεκριµένος υπολογισµός βασίστηκε στην παραδοχή ενός σταθερού βαθµού απόδοσης 

του εκτονωτή. Όµως, για να εκτιµηθεί η πραγµατική µεταβολή του βαθµού απόδοσης του 

εκτονωτή σε κάθε σηµείο λειτουργίας του κύκλου Rankine απαιτείται βελτιωµένος 

υπολογισµός µε τη χρήση του κατάλληλου λογισµικού. Ωστόσο, σε κάθε περίπτωση τα 

εξαγόµενα αποτελέσµατα είναι ποιοτικά ορθά. 

Στην περίπτωση του οργανικού κύκλου Rankine προτείνεται διβάθµιος στρόβιλος για την 

εκτόνωση του εργαζόµενου µέσου R245ca, λόγω της µεγάλης παροχής µάζας του. Από ένα 

προκαταρκτικό υπολογισµό του εκτονωτή-στροβίλου προέκυψε ότι είναι απαραίτητος ο 

σχεδιασµός του µε στόχο την εξασφάλιση ενός ικανοποιητικού ισεντροπικού βαθµού 

απόδοσης κατάλληλου για τη συγκεκριµένη εφαρµογή. 

III. Αντλία Κύκλου Rankine  

Η αντλία του κύκλου Rankine µε νερό λειτουργεί µε µεταβλητό λόγο πίεσης, ενώ στην 

περίπτωση του κύκλου Rankine µε R245ca η αντλία λειτουργεί σχεδόν µε σταθερό λόγο 

πίεσης. Οι τιµές της παροχής όγκου και της απαιτούµενης ισχύος της αντλίας του R245ca 

είναι σηµαντικά µεγαλύτερες των αντιστοίχων τιµών της αντλίας του νερού λόγω της 

σηµαντικής διαφοράς στην παροχή µάζας των δυο µέσων. Επιπροσθέτως, η ισχύς που 

καταναλώνει η αντλία του κύκλου Rankine µε εργαζόµενο µέσο είτε νερό είτε R245ca είναι 

ελάχιστη σε σχέση µε την παραγόµενη ισχύ στο στρόβιλο ισχύος. 

 

16.1.7 ∆υνατότητες Εφαρµογής της Προτεινόµενης Τεχνικής σε Βαρύ Όχηµα 

Ο εναλλάκτης θερµότητας του κύριου ρεύµατος καυσαερίου αποτελεί το εξάρτηµα του 

συστήµατος Rankine µε τις µεγαλύτερες διαστάσεις, οπότε η σηµαντική συρρίκνωση της 
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εγκατάστασης µπορεί να επιτευχθεί µόνο µε τη µείωση των διαστάσεων του. Όµως, από τη 

διερεύνηση της παρούσας διατριβής χρησιµοποιώντας πραγµατικά στοιχεία για τις 

διαστάσεις των κυριοτέρων εξαρτηµάτων του οχήµατος, του κινητήρα και του κύκλου 

Rankine προκύπτει ότι είναι εφικτή η τοποθέτηση του συστήµατος σε βαρύ όχηµα.  

Tο ρεύµα καυσαερίου εξέρχεται από το στρόβιλο του υπερπληρωτή και κατευθύνεται στο 

σύστηµα διαχείρισης ρύπων πριν εισέρθει στον κύριο εναλλάκτη θερµότητας του 

συστήµατος. Η τοποθέτηση της παγίδας αιθάλης πριν τον εναλλάκτη θερµότητας του κύριου 

ρεύµατος καυσαερίου λειτουργεί αποτρεπτικά για τη δηµιουργία επικαθίσεων αιθάλης στον 

εναλλάκτη, που αποτελεί ένα από τα σηµαντικότερα προβλήµατα αυτών των συστηµάτων. 

 

16.2 Στοιχεία Πρωτοτυπίας 

Τα κύρια στοιχεία πρωτοτυπίας της παρούσας διδακτορικής διατριβής είναι:  

I. Αναπτύχθηκε πρωτότυπο µοντέλο προσοµοίωσης του κινητήρα Diesel µε σύνθετη 

στροβιλουπερπλήρωση χρησιµοποιώντας χάρτες λειτουργίας του κατασκευαστή 

για το συµπιεστή και το στρόβιλο του υπερπληρωτή, καθώς και το στρόβιλο 

ισχύος.  

II. Υλοποιήθηκε πρωτότυπη διερεύνηση για την επίδραση της λειτουργίας του 

στροβίλου ισχύος στην ταχύτητα περιστροφής του υπερπληρωτή, στην πίεση 

υπερπλήρωσης και στο λόγο αέρα καυσίµου του κινητήρα. Επιπροσθέτως, 

εξετάστηκε η επίδραση του στροβίλου ισχύος στο βαθµό απόδοσης του συµπιεστή 

και του στροβίλου του υπερπληρωτή, καθώς και στην πίεση και στη θερµοκρασία 

του καυσαερίου στα διάφορα σηµεία της διάταξης.  

III. Ανάπτυξη υπολογιστικού εργαλείου για την προσοµοίωση της λειτουργίας 

θερµοηλεκτρικής γεννήτριας εγκατεστηµένης σε κινητήρα Diesel αξιοποιώντας 

βιβλιογραφικά δεδοµένα για τις θερµοηλεκτρικές ιδιότητες των υλικών της 

γεννήτριας. Η πρωτοτυπία του συγκεκριµένου µοντέλου έγκειται στη δυνατότητα 

του να υπολογίζει την παραγόµενη ισχύ, την ανακτώµενη θερµότητα, την ένταση 

του ηλεκτρικού ρεύµατος και άλλων χαρακτηριστικών µεγεθών της 

θερµοηλεκτρικής γεννήτριας σε κάθε σηµείο λειτουργίας και για διάφορα 

θερµοηλεκτρικά υλικά. 

IV. Αναπτύχτηκε πρωτότυπο θερµοδυναµικό µοντέλο προσοµοίωσης της λειτουργίας 

κύκλου Rankine, που ανακτά τη θερµότητα του κύριου και ανακυκλοφορούντος 

καυσαερίου, καθώς και του αέρα υπερπλήρωσης του κινητήρα Diesel. Η 

πρωτοτυπία του συγκεκριµένου µοντέλου οφείλεται στη δυνατότητα 
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προσοµοίωσης του κύκλου Rankine µε διάφορα εργαζόµενα µέσα σε κάθε σηµείο 

λειτουργίας του κινητήρα.  

V. Παραµετρική διερεύνηση της λειτουργίας κύκλου Rankine µε υδρατµό ή R245ca, 

όπου παράµετρος της ανάλυσης είναι η υψηλή πίεση του κύκλου. Η πρωτοτυπία 

της ανάλυσης αυτής έγκειται στο γεγονός ότι εκτιµάται ο βέλτιστος θερµοδυναµικός 

κύκλος Rankine σε κάθε σηµείο λειτουργίας προκειµένου να µεγιστοποιηθεί η 

παραγόµενη ισχύς αλλά και να περιοριστεί η απόρριψη θερµότητας από το 

σύστηµα στο περιβάλλον.  

VI. Παραµετρική ανάλυση µε στόχο τη διαστασιολόγηση της ψυκτικής διάταξης, που 

απαιτείται για τη συνδυασµένη λειτουργία του κινητήρα Diesel και του κύκλου 

Rankine. Η προτεινόµενη τροποποίηση της λειτουργίας του κύκλου Rankine για τη 

µείωση των διαστάσεων της ψυκτικής διάταξης του συστήµατος αποτελεί 

πρωτοτυπία της διερεύνησης. 

VII. ∆υνατότητα χρήσης του κύκλου Rankine για την εξασφάλιση της αποδοτικής και 

ασφαλούς λειτουργίας του συστήµατος περιστολής ρύπων του κινητήρα Diesel 

κατά τη διάρκεια της κανονικής λειτουργίας του και της αναγέννησης της παγίδας 

αιθάλης. 

VIII. Ανάπτυξη πρωτότυπης τρισδιάστατης απεικόνισης της εγκατάστασης του κύκλου 

Rankine στο αµάξωµα βαρέως οχήµατος µε όλους τους εναλλάκτες θερµότητας 

της διάταξης, τους προτεινόµενους αισθητήρες, τις τριοδικές βαλβίδες και τις 

πρόσθετες σωληνώσεις. 

 

16.3 Προτεινόµενες Κατευθύνσεις Περαιτέρω Έρευνας 

Η ολοκλήρωση του ερευνητικού έργου της διδακτορικής διατριβής αναδεικνύει τις 

ακόλουθες προτάσεις και προοπτικές για περαιτέρω έρευνα: 

� Λειτουργία του κύκλου Rankine µε οργανικό µίγµα βελτιωµένων θερµοδυναµικών 

ιδιοτήτων για να είναι εφικτή η αύξηση της παραγόµενης ισχύος του.  

� Μείωση των θερµικών απωλειών του κινητήρα Diesel για να αυξηθεί η 

θερµοκρασία του καυσαερίου, που εξέρχεται από το στρόβιλο του υπερπληρωτή 

και κατευθύνεται στο περιβάλλον. Η συγκεκριµένη τροποποίηση αυξάνει τη 

διαθέσιµη θερµότητα καυσαερίου, που µπορεί να ανακτηθεί µέσω του κύκλου 

Rankine. Είναι προφανές ότι η µεγιστοποίηση της βελτίωσης της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου µπορεί να επιτευχθεί στην περίπτωση του αδιαβατικού 

κινητήρα Diesel, όπου όµως απαιτούνται υλικά υψηλότερης θερµικής αντοχής για 
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τα µεταλλικά µέρη του. Έτσι, η ενδεχόµενη ποσοστιαία βελτίωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου ενδέχεται να κυµανθεί από 14% έως και 20%.  

� Εξέταση νέου τύπου εναλλάκτη θερµότητας για το καυσαέριο, ώστε να µειωθεί το 

µέγεθος του και να αυξηθεί η απόδοση του. 

� Εγκατάσταση υπερκρίσιµου κύκλου Rankine για την ανάκτηση της θερµότητας του 

καυσαερίου του κινητήρα Diesel.  

� Προσοµοίωση κινητήρα Diesel µε διπλή υπερπλήρωση και στρόβιλο ισχύος 

τοποθετηµένο µετά το στρόβιλο χαµηλής πίεσης. 

� Πειραµατική διάταξη κύκλου Rankine και κινητήρα Diesel για να διεξαχθούν οι 

απαραίτητες µετρήσεις για την αξιολόγηση των αποτελεσµάτων της 

προσοµοίωσης του συστήµατος. 
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