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Πρόλογος 

 

Η µείωση των αποθεµάτων και η αύξηση των τιµών των καυσίµων συνιστά 

ένα µεγάλο πρόβληµα στις µέρες µας. Αντικείµενο της παρούσας διπλωµατικής 

εργασίας είναι η θεωρητική διερεύνηση της ανάκτησης της θερµότητας καυσαερίων 

από κινητήρες Diesel και της µετατροπής της σε µηχανική ισχύ. Επίσης διενεργείται 

µία αρχική σχεδίαση συστήµατος που πραγµατοποιεί τα προηγούµενα. Σκοπός της 

εργασίας αυτής είναι η αρχική εκτίµηση για το εάν είναι συµφέρον ένα τέτοιο 

σύστηµα, ποιοι είναι οι σηµαντικότεροι παράγοντες που το επηρεάζουν και που 

πρέπει να δοθεί περισσότερο βάση κατά το επόµενο στάδιο του σχεδιασµού του. 

Οπότε, απαιτείται αρχικά η µοντελοποίηση του συστήµατος και στη συνέχεια η 

διερεύνησή του, για να εκτιµηθούν επαρκώς τα στοιχεία που το αποτελούν, να 

αποφευχθούν λάθη και να εντοπιστούν πιθανά προβλήµατα. Για την παραγωγή της 

επιπρόσθετης ισχύος χρησιµοποιείται δευτερεύον κύκλος Rankine, µε στόχο την 

αύξηση του συνολικού θερµικού βαθµού απόδοσης της εγκατάστασης και συνεπώς 

τη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσιµού και των εκποµπών ρύπων. Το σύστηµα 

αυτό λειτουργεί παράλληλα µε τον κινητήρα, προσθέτοντας την ισχύ του σε αυτόν. 

Είναι σηµαντικό ότι για τη µετατροπή της θερµότητας χρησιµοποιείται κύκλος 

Rankine επειδή η επίπτωση του στον κινητήρα είναι µικρή. Συγκριµένα, η αύξηση 

της πίεσης αντίθλιψης του κινητήρα (backpressure) είναι αµελητέα µε αποτέλεσµα το 

σύστηµα να µην τον επηρεάζει.  

Η διπλωµατική εργασία οργανώνεται σε 5 κεφάλαια ως ακολούθως: 

Στο 1ο κεφάλαιο αναλύονται οι λόγοι που επιτάσσουν στις µέρες µας τη βελτίωση του 

θερµικού βαθµού απόδοσης των κινητήρων. Αναφέρονται επιγραµµατικά µέθοδοι 

προς την κατεύθυνση αυτή, εστιάζοντας στα συστήµατα ανάκτησης θερµότητας. 

Επιπλέον πραγµατοποιείται κατηγοριοποίηση των τελευταίων. 

Στο 2ο κεφάλαιο παρουσιάζεται το σύστηµα που εξετάζεται στην παρούσα εργασία 

και αναφέρονται τα στοιχεία που το αποτελούν. Γίνεται ιστορική αναδροµή µε 

αναφορές σε προηγούµενες εφαρµογές. Επιπλέον παρουσιάζονται αλλά συστήµατα 

ανάκτησης θερµότητας από κινητήρες που έχουν προταθεί και γίνεται συγκριτική 

αξιολόγηση τους. 
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Στο 3ο κεφάλαιο περιγράφεται η µοντελοποίηση του συστήµατος και ο κώδικας σε 

Η/Υ που το προσοµοιώνει. Παρουσιάζονται και σχολιάζονται τα αποτελέσµατα. 

Επίσης πραγµατοποιείται παραµετρική ανάλυση του συστήµατος. 

Στο 4ο κεφάλαιο πραγµατοποιείται ο σχεδιασµός του σύστηµα αποθήκευσης 

θερµότητας. 

Στο 5ο κεφάλαιο δίνονται τα συµπεράσµατα της παρούσας διπλωµατικής εργασίας 

και γίνονται προτάσεις για µελλοντική έρευνα. 

Σε αυτό το σηµείο θα ήθελα να ευχαριστήσω όλους όσους συνέβαλαν στη 

διεκπεραίωση αυτής της διπλωµατικής εργασίας που σηµατοδοτεί το πέρας των 

σπουδών µου στο ΕΜΠ. Θα ήθελα να ευχαριστήσω θερµά τον καθηγητή ∆ηµήτριο 

Χουντάλα για τη βοήθειά του στην επιλογή και την ολοκλήρωση της εργασίας αυτής. 

Ευχαριστώ επίσης, τον κ. Χρήστο Κατσάνο και το ∆ρ. Μαυρόπουλο Γεώργιο για τη 

καθοδήγησή τους και τη συµβολή στην επίλυση των δυσκολιών που αντιµετώπισα.  

Ευχαριστώ τα µέλη της οικογένειας µου, τους φίλους και τους συµφοιτητές µου 

για την αγάπη τους, την υποµονή τους και την εµπιστοσύνη τους που µε στήριξε στη 

διάρκεια των σπουδών µου. Τέλος, ευχαριστώ για την επιµέλεια της παρούσης 

εργασίας τη Βασιλείου Ιωάννα και τη Τζώρτζη Αδαµαντία.   
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1 Βελτίωση Θερµικού Βαθµού απόδοσης σε ΜΕΚ – 

Συστήµατα Ανάκτησης Θερµότητας 

 

1.1 Εισαγωγή 

 

Η µείωση των αποθεµάτων των ορυκτών καυσίµων, η συνεχής αύξηση της 

τιµής τους και οι προσπάθειες που γίνονται για δηµιουργία κινητήρων που είναι πιο 

φιλικοί προς το περιβάλλον, µε µικρότερα επίπεδα εκποµπής ρύπων αποτελούν 

θέµατα επίκαιρα και παγκοσµίου ενδιαφέροντος. Συγκεκριµένα στην Ελλάδα, όπου η 

ηλεκτροπαραγωγή βασίζεται κυρίως στα ορυκτά καύσιµα, η µείωση των αποθεµάτων 

τους έχει σηµαντικό αντίκτυπό για τη χώρα µας. Στον πίνακα 1-1 φαίνονται τα 

γνωστά µέχρι στιγµής αποθέµατα ορυκτών καυσίµων παγκοσµίως και ο χρόνος µέσα 

στον οποίο αυτά θα καταναλωθούν, σύµφωνα µε το µέσο τωρινό παγκόσµιο ρυθµό.     

 

Πίνακας 1-1.  Αποθέµατα και διάρκεια ζωής ορυκτών καυσίµων 

 Γνωστά Αποθέµατα ∆ιάρκεια Ζωής (έτη) 

Πετρέλαιο ~161x109  tons ~41 

Φυσικό Αέριο ~179,5x1012  m3 ~67 

Λιγνίτες ~909,1 x109  tons ~164 

Πηγή : BP Statistical Review of World Energy, June 2005 

 

Οι κύριες πηγές κατανάλωσης καυσίµων είναι η ηλεκτροπαραγωγή, η 

βιοµηχανία και τα µέσα µαζικής µεταφοράς. Πιο συγκεκριµένα στην Ελλάδα το 50% 

της συνολικά διαθέσιµης ποσότητας καυσίµων καταναλώνεται από τους 

ηλεκτροπαραγωγικούς σταθµούς, το 18% από τη βιοµηχανία και το 21% από τα µέσα 

µεταφοράς. Με σκοπό τη µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου και των 

εκποµπών ρύπων στα µέσα µεταφοράς οι προσπάθειες εστιάζονται σε δύο κυρίως 

τοµείς: την ανεύρεση εναλλακτικών καυσίµων και τη χρήση τεχνολογιών µείωσης 

της κατανάλωσης καυσίµου των υπαρχόντων οχηµάτων. Η µείωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου µπορεί να επιτευχθεί είτε µε βελτίωση των κατασκευατικών 
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στοιχείων του ίδιου του οχήµατος, όπως µείωση του συνολικού του βάρους και 

καλύτερη αεροδυναµική σχεδίαση, είτε µε αύξηση του θερµικού βαθµού απόδοσης 

του κινητήρα. Οι µηχανές εσωτερικής καύσης έχουν µικρότερους θερµικούς βαθµούς 

απόδοσης σε σχέση µε τον αντίστοιχο ιδανικό κύκλο, διότι µεγάλο µέρος της 

θερµότητας που αποδίδεται από την καύση, αποβάλλεται ανεκµετάλλευτο στο 

περιβάλλον.  Το πόσο της θερµότητας που µετατρέπεται σε µηχανικό έργο στους 

βενζινοκινητήρες οχηµάτων είναι συνήθως της τάξης του 30% - 35%, ενώ στους 

κινητήρες Diesel οχηµάτων είναι της τάξης του 40% - 45%.  

Επιγραµµατικά οι σηµαντικότερες τεχνικές αύξησης του θερµικού βαθµού 

απόδοσης του κινητήρα είναι: α) Η µείωση των απωλειών τριβών του κινητήρα. β) Η 

αύξηση του βαθµού συµπίεσης. γ) Η χρησιµοποίηση µέρους της αποβαλλόµενης 

θερµότητας από τον κινητήρα για την παραγωγή επιπρόσθετης µηχανικής ισχύος. Στη 

συνέχεια θα αναφερθούµε στα συστήµατα ανάκτησης της αποβαλλόµενης αυτής 

θερµότητας, η οποία και αποτελεί τη µεγαλύτερη απώλεια, και τη µετατροπή της σε 

ωφέλιµη ισχύ. Αξίζει να σηµειωθεί ότι στις µέρες µας η βελτίωση του βαθµού 

απόδοσης του κινητήρα έχει φθάσει σε οριακά επίπεδα µε αποτέλεσµα η δυνατότητα 

περαιτέρω βελτίωσης να είναι σχετικά µικρή. Κατά συνέπεια η αξιοποίηση της 

αποβαλλόµενης θερµότητας µε τη χρήση δευτερεύοντος θερµοδυναµικού κύκλου  να  

αποτελεί µία πολλά υποσχόµενη δυνατότητα. 

 

1.2 Κατηγοριοποίηση των Συστηµάτων Ανάκτησης Θερµότητας 

 

Όπως αναφέραµε οι κινητήρες οχηµάτων αποβάλλουν µεγάλο ποσοστό της 

θερµότητας που εκλύεται από την καύση του καυσίµου στο περιβάλλον µε 

αποτέλεσµα µείωση του θερµικού βαθµού απόδοσης. Η θερµότητα αυτή αποβάλλεται 

µέσω του κυκλώµατος ψύξης του κινητήρα και µέσω των καυσαερίων στο 

περιβάλλον. Ένα χαρακτηριστικό παράδειγµα κατανοµής της θερµικής ενέργειας του 

καυσίµου σε επιβατικό όχηµα φαίνεται στο σχήµα 1-1. Τα σχήµατα αυτά 

αναφέρονται σε βενζινοκινητήρα οχήµατος µε όγκου εµβολισµού 1500 cm³, το οποίο 

κινείται µε σταθερή ταχύτητα. Στην 1η περίπτωση η ταχύτητα είναι 40km/h και στη 

2η 100km/h. 
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Σχήµα 1-1.  Κατανοµή θερµικής ενέργειας καυσίµου σε κινητήρα Otto 1500 cm³ για 
δύο σταθερές ταχύτητες του οχήµατος. 
 

Για την παραγωγή ισχύος από την αποβαλλόµενη θερµότητα των Μ.Ε.Κ.  

χρησιµοποιείται ένας επιπλέον θερµοδυναµικός κύκλος, ο οποίος προσλαµβάνει τη 

θερµότητα αυτή και τη µετατρέπει µερικώς σε ωφέλιµη ισχύ µε αποτέλεσµα τη 

διαµόρφωση ενός συνδυασµένου κύκλου παραγωγής µηχανικής ισχύος. Ο κυρίως 

κύκλος, ο οποίος στην περίπτωση µας είναι ο κύκλος Otto ή Diesel, λειτουργεί σε 

υψηλές θερµοκρασίες λειτουργίας, ενώ αυτός που ανακτά τη θερµότητα σε 

χαµηλότερες σχετικά θερµοκρασίες. Είναι σηµαντικό να σηµειωθεί ότι δεν 

καταναλώνεται πρόσθετο καύσιµο για την παραγωγή της επιπρόσθετης µηχανικής 

ισχύος. ∆ιαδεδοµένη εφαρµογή της παραπάνω ιδέας συναντάται σε µεγάλες 

ηλεκτροπαραγωγικές µονάδες όπου έχουµε συνδυασµό αεριοστρόβιλου µε λέβητα 

ανάκτησης θερµότητας. Ωστόσο έως τώρα η ιδέα αυτή δεν έχει εφαρµοστεί σε 

οχήµατα.  

Η προσπάθεια εκµετάλλευσης της αποβαλλόµενης θερµικής ενέργειας από 

της µηχανές εσωτερικής καύσης δεν είναι νέα. Μελέτες για το σχεδιασµό των 

παραπάνω συστηµάτων είχαν ήδη αρχίσει από τη δεκαετία του ‘50. Η εφαρµογή τους 

όµως παρεµποδίστηκε από το µέγεθος του απαραίτητου εξοπλισµού αλλά και από 

οικονοµικούς κυρίως λόγους. Την εποχή εκείνη η χαµηλή τιµή των καυσίµων 

παράτεινε υπερβολικά την περίοδο αποπληρωµής. Όµως η πρόοδος της τεχνολογίας 

σε τοµείς όπως η κατασκευή φθηνότερων και αποδοτικότερων στροβιλοµηχανών και 
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εναλλακτών θερµότητας σε συνδυασµό µε τη συνεχής αύξηση της τιµής του 

πετρελαίου έφεραν ξανά στο προσκήνιο αυτά τα συστήµατα. Είναι σηµαντικό να 

αναφερθεί ότι προς την κατεύθυνση αυτή συνέβαλαν και οι αυστηρότερες διατάξεις 

για την εκποµπή ρύπων, στα πλαίσια της γενικότερης κινητοποίησης για την 

προστασία του περιβάλλοντος.     

Τα συστήµατα ανάκτησης θερµότητας µπορούν να κατηγοριοποιηθούν 

σύµφωνα µε δύο κριτήρια:  

α) είτε µε το είδος της θερµότητας που αξιοποιούν για την παραγωγή έργου  

β) είτε µε το θερµοδυναµικό κύκλο που χρησιµοποιούν για τη µετατροπή αυτής      

της ενέργειας.    

 

Στη 1η περίπτωση διακρίνουµε τις εξής κατηγορίες: 

• Αξιοποίηση της θερµότητας  που αποβάλλεται από το κύκλωµα ψύξης 

του κινητήρα: Πρόκειται για απλούστερα συστήµατα που περιέχουν 

λιγότερους εναλλάκτες από τα υπόλοιπα που περιγράφονται στη συνέχεια. 

Επειδή όλοι οι υδρόψυκτοι κινητήρες έχουν κύκλωµα ψύξης, αποτελούµενο 

από την αντλία και τον εναλλάκτη θερµότητας, τα συστήµατα αυτά µπορούν 

να εγκατασταθούν στον κινητήρα µε µικρές αλλαγές και χωρίς σηµαντικές 

προσθήκες. Μειονέκτηµα αποτελεί η ανάγκη για λειτουργία τους σε χαµηλά 

θερµοκρασιακά επίπεδα, γεγονός που µειώνει το βαθµό απόδοσης. Αρκεί να 

αναφερθεί ότι το ψυκτικό µέσο, που στη συγκεκριµένη περίπτωση είναι το 

νερό, δεν ξεπερνάει τους 95 οC, θερµοκρασία πολύ χαµηλή για τη λειτουργία 

θερµοδυναµικού κύκλου παραγωγής ισχύος. Τέλος αξίζει να σηµειωθεί ότι το 

ποσό της θερµότητας που προκύπτει από την ψύξη του κινητήρα 

περιλαµβάνει και αυτό που αποβάλλεται από το ψυγείο του λιπαντικού. 

• Αξιοποίηση της θερµότητας που απορρίπτεται από τα θερµά καυσαέρια: 

Η αξιοποίηση της θερµότητας των καυσαερίων διευκολύνεται από την υψηλή 

τους θερµοκρασία, ωστόσο παρεµποδίζεται από τη χαµηλή τους παροχή. 

Επιπλέον τόσο η θερµοκρασία όσο και η παροχή τους έχουν µεγάλες 

διακυµάνσεις όποτε το πόσο της θερµότητας δεν αποδίδεται µε ένα σταθερό 

ρυθµό, γεγονός του απαιτεί συστήµατα µε δυνατότητα ευρείας ρύθµισης, 

υψηλότερης πολυπλοκότητας και όγκου.   
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• Αξιοποίηση και των δυο παραπάνω ποσών θερµότητας: Συνιστά την 

καλύτερη λύση από άποψη θερµοδυναµικής, µεγιστοποιώντας το θερµικό 

βαθµό απόδοσης του κινητήρα, και ελαχιστοποιώντας το ποσό της 

θερµότητας που αποβάλλεται στο περιβάλλον. Πρόκειται για πολύπλοκα 

συστήµατα που καταλαµβάνουν χώρο κάνοντας δύσκολή την εφαρµογή τους 

σε κινητήρες οχηµάτων. Ένα τέτοιο σύστηµα έχει σχεδιαστεί από την εταιρία 

BMW [23]. Λειτουργεί µε δύο δευτερεύοντες κύκλους Rankine, έναν υψηλής 

πίεσης (και υψηλής θερµοκρασίας) και ένα χαµηλής πίεσης (και χαµηλής 

θερµοκρασίας). Το κύκλωµα χαµηλής πίεσης περιλαµβάνει δύο ατµοποιητές 

συνδεδεµένους παράλληλα, και έναν υπερθερµαντή. Ο ένας ατµοποιητής 

χαµηλής πίεσης ταυτίζεται µε το συµπυκνωτή υψηλής πίεσης ενώ ο δεύτερος 

ατµοποιητής χαµηλής πίεσης λαµβάνει θερµότητα από το κύκλωµα ψύξης του 

κινητήρα. Υπάρχουν δύο αποτονωτές, ένας για κάθε κύκλωµα. Το παραπάνω 

σύστηµα έχει εγκατασταθεί σε κινητήρα όγκου εµβολισµού 1,8 λίτρων, µε 

αποτέλεσµα τη µέση µείωση της ειδικής κατανάλωσης κατά 15%. Το 

σύστηµα απέδωσε επιπλέον 14hp ισχύος και 20Nm ροπής. Το προτεινόµενο 

σύστηµα παρουσιάζεται στο σχήµα 1-2.    

 

Σχήµα 1-2.  Το σύστηµα Turbosteamer από την BMW.  [23] 
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Κριτήριο για την επιλογή του δευτερεύοντος κύκλου αποτελεί η δυνατότητα 

να λειτουργεί µε ικανοποιητικό βαθµό απόδοσης σε σχετικά χαµηλές θερµοκρασίες. 

Στο σχήµα 1-3 φαίνονται τα θερµοκρασιακά πεδία εντός των οποίων  λειτουργούν οι 

συνήθεις θερµοδυναµικοί κύκλοι σε πρακτικές εφαρµογές.  

 

 

Σχήµα 1-3.  Πεδία θερµοκρασιών στα οποία συνήθως λειτουργούν οι διάφοροι 
θερµοδυναµικοί κύκλοι παραγωγής ισχύος. [1] 
 

Ενδιαφέρον παρουσιάζουν οι ακόλουθοι συνδυασµοί κύκλων ισχύος: 

• Κύκλοι Otto (Diesel) – Κύκλος Rankine : Ο συνδυασµός των δύο κύκλων 

πραγµατοποιείται ως εξής: Τοποθετείται ένας εναλλάκτης ο οποίος λαµβάνει  

θερµότητα, ατµοποιώντας το εργαζόµενο µέσο σε υψηλή πίεση. Ο ατµός 

υψηλής πίεσης εκτονώνεται σε στρόβιλο, ο οποίος συνδέεται µε το 

στροφαλοφόρο άξονα του κινητήρα ή µε µία γεννήτρια παραγωγή ηλεκτρικού 

ρεύµατος. Ο ατµός µετά την αποτόνωσή του, σε χαµηλή πλέον πίεση 

οδηγείται στο συµπυκνωτή και εξέρχεται ως κορεσµένο υγρό. Η τροφοδοτική 

αντλία αφού συµπιέσει το υγρό, το επιστρέφει στον ατµοποιητή, ο οποίος 

µπορεί να λαµβάνει θερµότητα, όπως έχουµε τονίσει και προηγουµένως, είτε 

από τα καυσαέρια είτε από το κύκλωµα ψύξης. Όσον αφορά τη χρήση της 

θερµότητας των καυσαερίων, µείωση της θερµοκρασίας τους ελαττώνει 

σηµαντικά το βαθµό απόδοσης του κύκλου Rankine. Παρόλα αυτά, είναι 

εφικτή αύξηση του βαθµού απόδοσης της τάξεως του 10-15%. 
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• Κύκλοι Otto (Diesel) – Κύκλος Stirling : Η ανάκτηση της θερµότητας στον 

κύκλο αυτό πραγµατοποιείται µε έναν εναλλάκτη, που θερµαίνει το 

εργαζόµενο µέσο του κύκλου Stirling. Αξίζει να σηµειωθεί ότι ο κύκλος 

Stirling έχει τη ιδιότητα να λειτουργεί µε ικανοποιητικό βαθµό απόδοσης και 

σε µικρά θερµοκρασιακά πεδία, ο οποίος είναι ίσος µε αυτόν του αντίστοιχου 

ιδανικού κύκλου. Επιπλέον το µικρό µέγεθος του κινητήρα Stirling κάνει 

δυνατή την τοποθέτηση του σε οχήµατα και γενικότερα εφαρµογές µε 

περιορισµένο χώρο. 

•  Κύκλοι Otto (Diesel) – Κύκλος Joule – Brayton: Ο κύκλος Joule – Brayton 

δύναται να λειτουργεί ως δευτερεύον κύκλος σε κινητήρες οχηµάτων. Το 

εργαζόµενο µέσο µπορεί να είναι το ίδιο το καυσαέριο ή κάποιο άλλο αέριο, 

π.χ. αέρας. Η χρησιµοποίηση του καυσαερίου ως εργαζόµενο µέσο δεν 

καθιστά απαραίτητη τη χρήση εναλλάκτη θερµότητας.  Είναι δυνατό να 

χρησιµοποιηθεί ένας στρόβιλος στην εξαγωγή από τον οποίο τα καυσαέρια 

εξέρχονται σε πίεση περιβάλλοντος (turbocompound). Η επιπροσθέτη ισχύς 

λαµβάνεται από το στροφαλοφόρο άξονα µέσω ενός µειωτήρα στροφών. Στην 

κατηγορία αυτή θα µπορούσαµε να εντάξουµε και την στρόβιλο-

υπερπλήρωση, όπου το έργο του στροβίλου ισούται µε το έργο που απορροφά 

ο συµπιεστής. Μελέτες έχουν συµπεράνει (Woodward) [1] ότι υψηλή πίεση 

εξόδου των καυσαερίων και χαµηλή θερµοκρασία ευνοεί τον κύκλο Joule – 

Brayton ως δευτερεύοντα κύκλο σε σχέση µε τον Rankine,  ενώ σε χαµηλή 

πίεση εξόδου και υψηλή θερµοκρασία συµβαίνει το αντίθετο. 
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2 Παρουσίαση Παρούσας Κατάστασης όσον αφορά την 

Ανάκτηση Θερµότητας σε Κινητήρα Diesel µέσω Κύκλου 

Rankine 

 

2.1 Περιγραφή του Συστήµατος 

 

Το σύστηµα που εξετάζεται σε αυτήν την εργασία αξιοποιεί τη θερµότητα των 

καυσαερίων από τον κινητήρα Diesel για τη θέρµανση του εργαζόµενου µέσου, ενώ 

χρησιµοποιείται κύκλος Rankine για την παραγωγή επιπρόσθετης µηχανικής ισχύος. 

Ως εργαζόµενο µέσο για τη συγκεκριµένη εφαρµογή έχει επιλεγεί το νερό. Τα βασικά 

στοιχεία του συστήµατος είναι ο ατµοποιητής, ο συµπυκνωτής, η τροφοδοτική αντλία 

και ο στρόβιλος, όπως παρουσιάζεται στο σχήµα 2-1. 

 

 

Σχήµα 2-1.  Σύστηµα δευτερεύοντος κύκλου Rankine που λειτουργεί µε την 
θερµότητα των καυσαερίων κινητήρα Diesel.  
 

Το νερό ως εργαζόµενο µέσο κύκλου Rankine είναι αρκετά διαδεδοµένο λόγω 

των πολύ καλών θερµοδυναµικών χαρακτηριστικών του (υψηλή τιµή ειδικής 

θερµοχωρητικότητας και εύκολη µεταφορά θερµότητας). Επιπλέον είναι φθηνό και 

δεν παρουσιάζει προβλήµατα τοξικότητας, διάβρωσης ή αποσύνθεσης λόγω 

2

3

1

4

1. Στρόβιλος 
2. Μειωτήρας 
    στροφών 
3. Τροφοδοτική 
    αντλία 
4. Ατµοποιητής 
5. Συµπηκνωτής 
6.Κινητήρας 

5

6

καυσαέριο 

νερό 
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θέρµανσης. Αντιθέτως ο βαθµός απορρόφησης θερµότητας είναι µικρότερος σε 

σχέση µε τα οργανικά µέσα, στις χαµηλές θερµοκρασίες. Επιπροσθέτα παρουσιάζει 

προβλήµατα όσον αφορά το σχεδιασµό του στροβίλου λόγω της µικρής παροχής του. 

Για αυτό το λόγο σε συστήµα ανάκτησης θερµότητας που σχεδιάστηκε παλαιότερα 

προτάθηκε η χρήση εµβολοφόρου αποτονωτή και όχι στροβίλου δυναµικής ροής. 

Αξίζει να αναφερθεί ότι σε σύστηµα αυτού του τύπου που σχεδιάστηκε από την 

Argonne Laboratory [2] επιλέχθηκε η χρήση του ενός κυλίνδρου του ίδιου του 

κινητήρα για την αποτόνωση του ατµού. Ένα ακόµα πρόβληµα που προκύπτει από 

την χρήση του νερού ως εργαζόµενο µέσο είναι η παγοποίησή του στις χαµηλές 

θερµοκρασίες που µπορεί να προκαλέσει καταστροφή του συστήµατος ενώ η 

προσθήκη αντιψυκτικού δεν είναι εφικτή λύση γιατί διασπάται από τις υψηλές 

θερµοκρασίες του κύκλου. 

Στην συνέχεια παρουσιάζονται δύο συστήµατα ανάκτησης θερµότητας µε 

κύκλο Rankine που λειτουργούν µε οργανικά µέσα.  

 

2.1.1 Σύστηµα µε Εργαζόµενο Μέσο το Οργανικό Fuorinol. 

 

Αυτό είναι ένα σύστηµα ανάκτησης της απορριπτόµενης θερµότητας µε 

οργανικό εργαζόµενο µέσο, σχεδιάστηκε και στην συνέχεια εγκαταστάθηκε σε 

οχήµατα από την Thermo Electron σε συνεργασία µε την Mack Trucks και το 

Υπουργείο Ενέργειας των Η.Π.Α. [3-6]. Στόχος ήταν η εγκατάσταση του σε φορτηγά 

οχήµατα που διανύουν µεγάλες αποστάσεις. ∆οκιµάστηκε τόσο εργαστηριακά όσο 

και επί του οχήµατος εγκαταστηµένο σε φορτηγά της εταιρίας Mack. Το εργαζόµενο 

µέσο του παραπάνω συστήµατος ήταν το Fuorinol-50, µείγµα 50% ανά γραµµοµόριο 

σε τρι-φθορο-αιθανόλη και 50% νερό. Το συγκεκριµένο υγρό έχει καλά 

θερµοδυναµικά χαρακτηριστικά, υψηλή θερµική σταθερότητα και χαµηλό σηµείο 

ψύξης. Το σύστηµα εγκαταστάθηκε στον κινητήρα Mack ENDT 676. Η µέγιστη 

ισχύς του κινητήρα ήταν 288hp στις 2100 σαλ και είναι αντιπροσωπευτικός φορτηγού 

οχήµατος.  

  Η ατµοποίηση του εργαζόµενου µέσου και η υπερθέρµανσή του γίνονται 

µέσω εναλλάκτη θερµότητας. Ο εναλλάκτης αυτός, βρίσκεται τοποθετηµένος µέσα 

στην εξαγωγή του κινητήρα απορροφώντας θερµότητα από τα καυσαέρια. Κατά τη 

διέλευσή των καυσαερίων από τον εναλλάκτη παρατηρείται πτώση πίεσης η οποία 
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εµφανίζεται ως αύξηση της πίεσης αντίθλιψης στον κινητήρα και στον υπερπληρωτή. 

Ο εναλλάκτης προκαλεί µείωση του θορύβου στο σύστηµα εξαγωγής των 

καυσαερίων. Μετά τον εναλλάκτη το υπέρθερµο πλέον εργαζόµενο µέσο πηγαίνει 

στον στρόβιλο όπου αποτονώνεται. Η παραγόµενη ισχύς από την αποτόνωση 

µεταφέρεται στο στροφαλοφόρο άξονα του κινητήρα µέσω ενός µειωτήρα στροφών. 

Το εργαζόµενο µέσο µετά την αποτόνωση του εισέρχεται στον αναγεννητή όπου 

ψύχεται µερικώς, ενώ θερµαίνει το υγρό πριν εισέλθει στον ατµοποιητή. Η 

συµπύκνωση πραγµατοποιείται µε τη βοήθεια νερού, που στη συνέχεια οδηγείται σε 

ψυγείο αέρα για την απόρριψη της θερµότητας στο περιβάλλον.  Προκειµένου να  

χρησιµοποιηθεί ένας ανεµιστήρας  για το ψυγείο του συστήµατος Rankine και για το 

ψυγείο του κινητήρα, τοποθετούµε τους δύο εναλλάκτες µαζί. Πρώτος τοποθετείται ο 

συµπυκνωτής του συστήµατος Rankine, διότι λειτουργεί σε χαµηλότερη 

θερµοκρασία. Η επιλογή του ανεµιστήρα πρέπει να είναι τέτοια ώστε να µη 

µεταβάλλεται το ποσό της θερµότητας που απορρίπτεται µέσω του ψυγείου του 

κινητήρα, ενώ η ισχύς του παρέχεται από το σύστηµα Rankine.  Μετά το 

συµπυκνωτή το εργαζόµενο µέσο αναρροφάται από την τροφοδοτική αντλία και 

καταθλίβεται ξανά στον ατµοποιητή.   

 

 

Σχήµα 2-2.  Το σύστηµα που αναπτύχθηκε από την Thermo Electron µε το 
εργαζόµενο µέσο το Fuorinol. [5] 
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Για την απλοποίηση της εγκατάστασης του συστήµατος στο όχηµα, αυτό 

προσυναρµολογήθηκε σε τρεις µονάδες. ∆ύο από αυτές περιείχαν όλα τα στοιχεία του 

συστήµατος από όπου περνάει το οργανικό µέσο:  

α) Η µονάδα µετατροπής ισχύος που περιλαµβάνει το στρόβιλο, το µειωτήρα 

στροφών, την τροφοδοτική αντλία, τον αναγεννητή και το συµπυκνωτή. 

β) Η δεύτερη µονάδα ταυτίζεται µε τον ατµοποιητή.  

γ) Η τρίτη µονάδα αποτελείται από το ψυγείο του συστήµατος Rankine µαζί µε 

τον ανεµιστήρα του.  

Η διάταξη αυτή επιτρέπει την τοποθέτηση ολοκλήρου του συστήµατος στο πίσω 

µέρος του οχήµατος. Τα χαρακτηριστικά των στοιχείων του συστήµατος Rankine 

αναφέρονται στη συνέχεια. 

• Η πιο σηµαντική παράµετρος που επηρεάζει και τη συνολική απόδοση του 

συστήµατος είναι ο ισεντροπικός βαθµός απόδοσης του στροβίλου. Ο 

στρόβιλος που χρησιµοποιήθηκε ήταν αξονικός µε µία βαθµίδα εκτόνωσης 

µερικής προσβολής και διάµετρο στροφείου 14 cm. Περιέχει πέντε ακροφύσια 

για την τροφοδοσία του. Ένας διαχύτης στην έξοδο του βοηθάει στη µείωση 

των απωλειών από το στροφείο. Είναι συνδεδεµένος µε τον µειωτήρα 

στροφών ο οποίος είναι µονοβάθµιος µε σχέση µετάδοσης ίση µε 9.44 και 

δυνατότητα µεταφοράς ισχύος έως 150 hp. 

• Η τροφοδοτική αντλία είναι εµβολοφόρος µε ικανότητα µεταβολής του όγκου 

εµβολισµού της, ώστε να λειτουργεί µε σταθερή σχέση µετάδοσης µε τον 

κινητήρα. Έχει τρεις κυλίνδρους, οι οποίοι είναι ακτινικά τοποθετηµένοι µε 

διάµετρο 2.26 cm και διαδροµή εµβόλου 0.635 cm. Η ταχύτητα περιστροφής 

της ταυτίζεται µε αυτή του κινητήρα. Κατά την κανονική λειτουργία του 

τελευταίου η αντλία είναι συνδεδεµένη µε το στρόβιλο. Κατά τις εκκινήσεις 

ένας συµπλέκτης αποσυνδέει την αντλία από το στρόβιλο και η ισχύς για τη 

λειτουργία της παρέχεται από τον κινητήρα Diesel.     

• Ο ατµοποιητής αποτελείται από έναν κυλινδρικό πυρήνα διαµέτρου 44 cm και 

µήκους 91 cm. Ο πυρήνας είναι κατασκευασµένος από 14 σπείρες µήκους 6.7 

m η κάθε µία. Οι σπείρες έχουν δηµιουργηθεί από την περιέλιξη 

χαλκοσωλήνων διαµέτρου Ø12 mm µε πτερύγια. Η διάταξη των σπειρών είναι 

τριγωνικού τύπου µε ενδιάµεσο διάστηµα  2.86 cm. Ο πυρήνας περιβάλλεται 
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από ένα εξωτερικό κέλυφος που οδηγεί τα καυσαέρια σε αυτόν. Για να είναι 

δυνατή η παράκαµψη του εναλλάκτη από τα καυσαέρια, υπάρχει µία βαλβίδα 

παράκαµψης, που όταν είναι επιθυµητό οδηγεί τα καυσαέρια σε έναν αγωγό 

τοποθετηµένο στο εσωτερικό του πυρήνα.  

• Ο συµπυκνωτής και ο αναγεννητής του συστήµατος ενσωµατώνονται σε ένα 

κοινό στοιχείο. Ο συµπυκνωτής είναι  ένας επίπεδος εναλλάκτης µε πτερύγια 

που χρησιµοποιεί ως ψυκτικό µέσο το νερό και είναι κατασκευασµένος από 

αλουµίνιο. Το νερό οδηγείται µετά την διέλευσή του από το συµπυκνωτή σε  

αερόψυκτο εναλλάκτη. Ο αναγεννητής που είναι κατασκευασµένος επίσης 

από αλουµίνιο, περιέχει στους σωλήνες στροβιλιστές για αύξηση της 

µεταφοράς θερµότητας.  

• Για τη ρύθµιση του σηµείου λειτουργίας του συστήµατος στο εύρος 

λειτουργίας του κινητήρα υπάρχει ηλεκτρονική µονάδα ελέγχου. Αυτή 

µεταβάλλει την πίεση κατάθλιψης και την παροχή της τροφοδοτικής αντλίας. 

Ως σήµα εισόδου στη µονάδα ελέγχου λαµβάνεται η ταχύτητα περιστροφής 

του κινητήρα και ο λόγος πιέσεων του συµπιεστή του συστήµατος 

υπερπληρωσής. Ο λόγος πιέσεων του συµπιεστή του συστήµατος 

υπερπληρωσής αποτελεί ένδειξη της παροχή του καυσίµου στον κινητήρα, 

οπότε και του φορτίου του. Η θερµοκρασία εξόδου του οργανικού µέσου από 

τον ατµοποιητή λαµβάνεται ως σήµα ανάδρασης στη µονάδα ελέγχου, 

παρέχοντας καλύτερη ευστάθεια. 

Για να ελεγχθεί το σύστηµα ως προς τη λειτουργικότητά του και την απόδοση του 

διεξήχθησαν δοκιµές τόσο από την Thermo Electron [4,7] όσο και από τη Mack 

Trucks [7]. Τα αποτελέσµατα των δοκιµών φανερώνουν τη δυνατότητα 

εγκατάστασης του σε οχήµατα. Βασικοί παράγοντες διερεύνησης ήταν η απόδοση 

όσον αφορά στην εξοικονόµηση καυσίµου και η επίδραση του επιπρόσθετου 

συστήµατος στον κινητήρα Diesel. Από τις δοκιµές που πραγµατοποιήθηκαν 

προέκυψαν τα ακόλουθα συµπεράσµατα: 

• Στην περιοχή λειτουργίας του κινητήρα όπου καταναλώνεται το 84% της 

συνολικής ποσότητας καυσίµου υπάρχει µείωση της ειδικής κατανάλωσης 

καυσίµου της τάξεως του 10,3 – 13,2%. 

• Οι παράµετροι του συστήµατος που πρέπει να βελτιωθούν είναι η αύξηση της 

θερµοκρασίας καυσαερίου και η µείωση της θερµοκρασίας συµπύκνωσης. 
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•   Πρόβληµα παρουσιάστηκε λόγω µείωσης της απόδοσης του ατµοποιητή από 

επικαθίσεις. Αναπτύχθηκε µία επιτόπια µέθοδος καθαρισµού του πυρήνα του 

εναλλάκτη επαναφέροντας τον στην αρχική καθαρή του κατάσταση. 

•  Όσον αφορά την µηχανική λειτουργία του στροβίλου και του µειωτήρα 

στροφών, δηλαδή την αντοχή των εδράσεων και των στεγανοποιητικών 

φλαντζών, δεν παρατηρήθηκε κάποιο πρόβληµα. 

Η Mack Trucks ανέλαβε να εξετάσει τη λειτουργία  του συστήµατος επί του 

οχήµατος σε πρότυπες διαδροµές [7]. Στις δοκιµές αυτές σκοπός ήταν η διερεύνηση 

της συµπεριφοράς του οχήµατος: οδηγική συµπεριφορά, πέδηση, χειρισµός, αλλά και 

η γενικότερη αξιοπιστία. Επιπλέον δοκιµές πραγµατοποιήθηκαν για την εκτίµηση της 

στάθµης του παραγόµενου θορύβου. Όσον αφορά την οδηγική συµπεριφορά του 

οχήµατος ήταν σε γενικές γραµµές ικανοποιητική. Η επιβράδυνση του κινητήρα κατά 

την διαδικασία της επιλογής µεγαλύτερης σχέσης µετάδοσης δεν ήταν η επιθυµητή. Η 

χρήση πέδης για τη γρηγορότερη επιβράδυνση του, έλυσε το πρόβληµα και βελτίωσε 

σηµαντικά τη διαδικασία αλλαγής σχέσης µετάδοσης. ∆εν παρουσιάστηκαν 

προβλήµατα κατά την πέδηση του. Ο θόρυβος στην καµπίνα του οχήµατος ήταν σε 

φυσιολογικά επίπεδα τα οποία δεν µεταβλήθηκαν. Η µέση µείωση της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου που µετρήθηκε ήταν της τάξης του 9,3%. 

 

 

2.1.2 Σύστηµα µε Εργαζόµενο Μέσο το Οργανικό RC-1. 

 

Μία άλλη διερεύνηση του παραπάνω συστήµατος έγινε από την Thermo 

Electron [8] στα πλαίσια χρήσης συστήµατος ανάκτησης θερµότητας για την 

αξιοποίηση της ενέργειας των καυσαερίων σε αδιαβατικό κινητήρα Diesel. Στον 

αδιαβατικό κινητήρα δεν υπάρχουν απώλειες θερµότητας από τη ψύξης του, λόγω 

µόνωσης του θαλάµου καύσης µε ειδικά κεραµικά υλικά, τα οποία είναι ανθεκτικά 

στις υψηλές θερµοκρασίες. Ως αποτέλεσµα τα καυσαέρια εξέρχονται σε µεγαλύτερη 

θερµοκρασία από ότι σε έναν απλό κινητήρα. Το γεγονός αυτό κάνει την ανάκτηση 

θερµότητας πιο δελεαστική, αλλά δηµιουργούνται άλλα προβλήµατα, µε βασικότερο 

στη συγκεκριµένη περίπτωση την αστάθεια του οργανικού µέσου στις υψηλές 

θερµοκρασίες.  
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Για το λόγο αυτό δοκιµάστηκε ένα δεύτερο πιο καταλληλό εργαζόµενο µέσο, το 

RC-1.  Το RC-1 είναι µείγµα 60% ανά γραµµοµόριο σε πεντα-φθορο-βενζένιο και 

40% εξα-φθορο-βενζένιο. Η επιλογή του βασίστηκε: α) Στην καλή θερµική του 

σταθερότητα στις υψηλές θερµοκρασίες. β) Στην υψηλή χηµική σταθερότητα (δεν 

αντιδρά µε το οξυγόνο ή το νερό, συµβατότητα µε τα υλικά κατασκευής). γ) Τα 

υψηλά του θερµοδυναµικά χαρακτηριστικά. δ) Το γεγονός ότι είναι µη αναφλέξιµο 

στην ατµόσφαιρα. ε) Τη χαµηλή του τοξικότητα (βλαβερό σε µεγάλη έκθεση). στ) Το 

χαµηλό σηµείο τήξεως. ζ) Την ιδανική του συµπεριφορά για εκτόνωση σε στρόβιλο. 

 Για τον έλεγχο της συµπεριφοράς του υγρού στις υψηλές θερµοκρασίες του 

κύκλου έλαβε χώρα δοκιµή που προσοµοίωνε τα διάφορα στάδια του. Το υγρό 

δοκιµάστηκε σε τρία θερµοκρασιακά επίπεδα:  στους 370 οC, στους 426 οC και τέλος 

στους 482 οC. Η συνολική δοκιµή διήρκησε περίπου 1600 ώρες. Στα δείγµατα από 

κάθε θερµοκρασία πραγµατοποιήθηκαν τρεις διαφορετικοί έλεγχοι. Αρχικά 

προσδιορίστηκε ο βαθµός εξουδετέρωσης µε τη βοήθεια πεχαµετρικού δείκτη. Ο 

έλεγχος αυτός εκτίµησε την οξύτητα των δειγµάτων που εκφράζεται σε 

χιλιοστογραµµάρια καυστικής ποτάσας που απαιτείται για την εξουδετέρωση ενός 

γραµµαρίου από το δείγµα. Το όριο για την ασφαλή λειτουργία του συστήµατος έχει 

τεθεί στα 0,040 από προηγούµενη εµπειρία. Σχεδόν όλα τα δείγµατα δεν έδειξαν 

σχηµατισµό οξέος, µε αριθµούς εξουδετέρωσης µηδέν ή πολύ κοντά στο µηδέν, ενώ 

µόνο ένα δείγµα είχε αριθµό εξουδετέρωσης 0,0178. Ο δεύτερος έλεγχος 

διενεργήθηκε µέσω χρωµατογραφίας αερίου. Το κάθε δείγµα συγκρίθηκε µε 

αποτελέσµατα που είχαν ληφθεί από την αρχική κατάσταση του µείγµατος, και 

προσδιορίστηκε εάν η σύστασή του είχε µεταβληθεί. Μόνο στο δείγµα που 

δοκιµάστηκε σε θερµοκρασία 482 οC παρατηρήθηκε ο σχηµατισµός ξένων ουσιών σε 

πολύ µικρές ποσότητες. Τέλος πραγµατοποιήθηκε φασµατοσκοπική ανάλυση του 

δείγµατος από εξωτερικό εργαστήριο. Αυτό επιβεβαίωσε τα αποτελέσµατα της 

χρωµατογραφίας. Παρουσιάστηκαν αιχµές για συστατικά πέραν των αρχικών στο 

δείγµα των 482 οC και σε συγκέντρωση κοντά στα 100 ppm. Στα υπόλοιπα δείγµατα 

δεν εµφανίστηκε καµία µεταβολή της σύστασής τους. 

H επιλογή των διαφόρων στοιχείων του συστήµατος έγινε µε γνώµονα τη 

βέλτιστη απόδοση, το µικρότερο µέγεθος και την οµαλότερη λειτουργία του στο 

εύρος των συνθηκών που εξετάστηκαν. Επειδή η συγκεκριµένη εταιρία είχε εµπειρία 

από τον προηγηθέντα σχεδιασµό του συστήµατος µε το Fluorinol, χρησιµοποιήθηκαν 

σε γενικές γραµµές τα ίδια κατασκευαστικά τµήµατα και η ίδια συνδεσµολογία.  
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Λόγω των ιδιοτήτων του νέου µέσου απαιτήθηκαν µερικές µετατροπές σε 

τέσσερα κυρίως στοιχεία: τον ατµοποιητή, την τροφοδοτική αντλία , τη µονάδα του 

στροβίλου και του µειωτήρα στροφών καθώς και της ενιαίας µονάδας του 

συµπυκνωτή και του αναγεννητή. 

• Ο ατµοποιητής είχε την ίδια σχεδίαση µε το προηγούµενο σύστηµα αλλά 

είναι κατά 11% µεγαλύτερος. Για την ίδια διάµετρο αυτό µεταφράζεται σε 

αύξηση του µήκους του πυρήνα  κατά 10 εκατοστά. Ο πυρήνας 

περιβαλλόταν από κέλυφος µήκους 122 εκατοστών. 

• Η τροφοδοτική αντλία είχε την ίδια σχεδίαση µε το προηγούµενο σύστηµα 

µε αύξηση όµως του όγκου εµβολισµού της. Ήταν εµβολοφόρος και είχε 

τρεις κυλίνδρους, µε µεταβλητό όγκο σαρώσεως και παροχή µάζας από 0 

έως 1476 λίτρα την ώρα στα 69 bar πίεση. 

• Ο στρόβιλος σχεδιάστηκε από την αρχή για να λειτουργεί αποτελεσµατικά 

µε το οργανικό µέσο. Το στροφείο του στροβίλου είχε διάµετρο 8,9 

εκατοστά και η ταχύτητα περιστροφής του ήταν 55000 σαλ. Η έδραση του 

στροφείου γινόταν σε υδραυλικούς τριβείς. Ο µειωτήρας στροφών 

προκαλούσε µείωση της ταχύτητα περιστροφής στις 3000 σαλ. Ήταν 

πλανητικός και µικρού µεγέθους. Η ισχύς µεταφερόταν στον κινητήρα µέσω 

συµπλέκτη, που ενέπλεκε το σύστηµα µόνο όταν αυτό παρήγαγε ισχύ.  

• Η µονάδα του ενιαίου συµπυκνωτή και αναγεννητή στο σύστηµα 

τροποποιήθηκε ριζικά. Στη συγκεκριµένη περίπτωση ήταν αερόψυκτη. Στον 

αδιαβατικό κινητήρα δεν υπάρχει εναλλάκτης για την ψύξη του κινητήρα. Ο 

αερόψυκτος συµπυκνωτής υποκατέστησε το κύκλωµα του νερού που 

υπήρχε στον προηγούµενο σχεδιασµό και η µονάδα τοποθετήθηκε εξ 

ολοκλήρου στο οπίσθιο µέρος του οχήµατος. Ο αναγεννητής βρισκόταν 

στην κορυφή του συστήµατος για να ελαχιστοποιεί το µέγεθος της όλης 

συσκευής. Ένας ανεµιστήρας παρείχε αέρα στο συµπυκνωτή όταν η 

ταχύτητα του οχήµατος ήταν χαµηλή.    
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2.2 Περιγραφή άλλων Συστηµάτων 

Στη συνέχεια παρουσιάζονται άλλα συστήµατα που έχουν σχεδιαστεί ή προταθεί 

για την εκµετάλλευση της απορριπτόµενης θερµότητας από κινητήρες.  

 

2.2.1  Σύστηµα Ανάκτησης Θερµότητας από το Κύκλωµα Ψύξης 

του Κινητήρα µε χρήση Κύκλου Rankine.  

 

Το σύστηµα αυτό αξιοποιεί τη θερµότητα πού αποβάλλεται από το σύστηµα 

ψύξης του κινητήρα. Ως δευτερεύον κύκλος χρησιµοποιείται ο κύκλος Rankine. Για 

την εκµετάλλευση της συγκεκριµένης θερµότητας έχουµε δύο επιλογές: Είτε τη 

λειτουργία του πρόσθετου κύκλου µε το ίδιο µέσο που ψύχει τον κινητήρα, είτε 

έχοντας δύο κυκλώµατα, ένα που ψύχει τον κινητήρα και ένα που λαµβάνει τη 

θερµότητα από το πρώτο και τη µετατρέπει σε ισχύ. Στη δεύτερη περίπτωση το 

ψυγείο του κινητήρα αντικαθίσταται από τον εναλλάκτη των δύο ρευµάτων. 

 

 

Σχήµα 2-3. Σύστηµα δευτερεύοντος κύκλου Rankine που χρησιµοποιεί τη θερµότητα 
του συστήµατος ψύξης και δύο κυκλώµατα (ψυκτικού – εργαζόµενου µέσου).   
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Στο σύστηµα αυτό υπάρχουν δύο κυκλώµατα, το κύκλωµα ψύξης του 

κινητήρα, που περιέχει νερό µε αντιψυκτικό, και ένα δεύτερο, αυτό του εργαζόµενου 

µέσου του κύκλου Rankine. Χαρακτηριστικό είναι ότι ο κύκλος λειτουργεί µε µικρή 

διαφορά µεταξύ θερµοκρασίας ατµοποίησης και συµπύκνωσης, της τάξεως των 60 

°C. Το σύστηµα αυτό έχει δοκιµαστεί [9] από την εταιρία Nisymco Inc, στον 

Καναδά. Αρχικά έγινε προσοµοίωση του συστήµατος σε υπολογιστή µε σκοπό να 

εγκατασταθεί σε κινητήρα βαρέως οχήµατος ισχύος 300kW. Ως εργαζόµενο µέσο 

επιλέχθηκε το κανονικό βουτάνιο (n-βουτάνιο) έχοντας ικανοποιητικό ποσοστό 

ανάκτησης θερµότητας και υψηλό βαθµό απόδοσης κύκλου για το συγκεκριµένο 

θερµοκρασιακό πεδίο. Λειτουργεί σε χαµηλότερη πίεση από τα υπόλοιπα που 

δοκιµάστηκαν. Επιπλέον δεν ανήκει στα βλαβερά για το περιβάλλον CFC. Βασικά 

µειονέκτηµατα του κανονικού βουτάνιο είναι η ευφλεκτότητα και η εκρηκτικότητα 

του, όποτε πρέπει να δοθεί προσοχή στον σχεδιασµό των συνδετικών σωλήνων της 

εγκατάστασης.  

 

Ο βαθµός ανάκτησης θερµότητας µειώνεται µε την πτώση της θερµοκρασίας 

του ατµοποιητή και µε την αύξηση της θερµοκρασίας συµπύκνωσης. Όµως η αύξηση 

της θερµοκρασίας ατµοποίησης µειώνει τη θερµοκρασιακή διαφορά µεταξύ των δύο 

ρευµάτων, δηλαδή του ψυκτικού του κινητήρα και του εργαζόµενου µέσου του 

κύκλου, δυσκολεύοντας τη µεταφορά θερµότητας και αυξάνοντας το µέγεθος του 

συγκεκριµένου εναλλάκτη. Το κόστος του συστήµατος είναι σχεδόν ανάλογο της 

επιφάνειας του εναλλάκτη, ενώ η ισχύς εξόδου αυξάνει µε µειούµενο συνεχώς ρυθµό 

µε την αύξηση της επιφάνειας του εναλλάκτη. Λαµβάνοντας υπόψιν αυτά τα δύο 

στοιχεία µπορούµε να βελτιστοποιήσουµε το σύστηµα τεχνοοικονοµικά, επιλέγοντας 

το κατάλληλο µέγεθος εναλλάκτη. Για την αποτόνωση του εργαζόµενου µέσου στο 

σύστηµα  που σχεδιάστηκε από την  Nisymco, χρησιµοποιήθηκε στρόβιλος από 

µονάδα αεροστροβίλου, που λειτουργούσε σαν µονάδα παραγωγής ηλεκτρικής ισχύος 

και τροφοδοσίας καθαρού αέρα σε στρατιωτικά τεθωρακισµένα οχήµατα, αφού 

αφαιρέθηκε ο θάλαµος καύσης. Στο κανονικό σηµείο λειτουργίας η παροχή του n-

βουτανίου ανέρχεται στα 8 l/s, µε χαρακτηριστικά εισόδου στον στρόβιλο 85 οC και 

11 bar και χαρακτηριστικά εξόδου 25 οC και 2,5 bar. Η ταχύτητα περιστροφής του 

στροβίλου φθάνει στις 68000 σαλ.  
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Σηµαντική απαίτηση από το σύστηµα συνιστά η διατήρηση της οµαλής 

λειτουργίας του κινητήρα σε συνθήκες που αυτό δεν µπορεί να λειτουργεί, 

απαιτώντας την απεµπλοκή του. Τέτοιες περιπτώσεις είναι η εκκίνηση του κινητήρα 

και η λειτουργία του κινητήρα χωρίς φορτίο, όπως σε µεγάλης διάρκειας κατάβαση 

κλπ. Για την κάλυψη της απαίτησης αυτής τοποθετήθηκαν σωληνοειδείς βαλβίδες 

που εµπλέκουν το κανονικό ψυγείο του κινητήρα, όταν έχουµε διακοπή της 

λειτουργίας του συστήµατος,  ή τον ατµοποιητή στην αντίθετη περίπτωση. Επιπλέον 

η αντλία του συστήµατος οδηγείται µέσω ενός µαγνητικού συµπλέκτη που έχει τη 

δυνατότητα να διακόπτει τη λειτουργία της όταν αυτό είναι επιθυµητό.  

Ένα άλλο σχεδόν παρόµοιο σύστηµα προτάθηκε από την Toyota [10], στο 

οποίο το εργαζόµενο µέσο του κύκλου ταυτίζεται µε το ψυκτικό υγρό του κινητήρα. 

Το σύστηµα αυτού του τύπου έχει το πλεονέκτηµα ότι δεν προϋποθέτει την 

εγκατάσταση επιπρόσθετων εναλλακτών αφού το εργαζόµενο µέσο θερµαίνεται µέσα 

στο χιτώνιο του κινητήρα και η συµπύκνωσή του λαµβάνει χώρα στο ψυγείο του 

κινητήρα. Επιβάλλεται µόνο αλλαγή της αντλίας τροφοδοσίας του συστήµατος ψύξης 

και η εγκατάσταση στροβίλου για την αποτόνωση του εργαζόµενου µέσου. Τέτοια 

συστήµατα είναι ιδανικά για βενζινοκινητήρες, δεδοµένου του περιορισµένου χώρου 

που απαιτείται για την εγκατάσταση µεγάλων και πολλών εναλλακτών θερµότητας. 

Ένα ακόµη πλεονέκτηµα της χρήσης του σε επιβατικό όχηµα είναι το ακόλουθο. Η 

θερµοκρασία και το ποσό της θερµότητας που µεταφέρουν τα καυσαέρια εµφανίζουν 

µεγάλες διακυµάνσεις, ειδικά λόγω των συνεχών εκκινήσεων και παύσεων στις 

αστικές περιοχές. Αυτό δυσκολεύει την ανάκτηση της θερµότητας που µεταφέρουν τα 

καυσαέρια µε ένα σταθερό τρόπο. Αντιθέτως η θερµότητα από την ψύξη του 

κινητήρα είναι πιο δελεαστική σε αυτή την περίπτωση. Το σύστηµα φαίνεται στο 

σχήµα 2-4. 
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Σχήµα 2-4.  Σύστηµα δευτερεύοντος κύκλου Rankine που χρησιµοποιεί την 
θερµότητα του συστήµατος ψύξης σε κοινό κύκλωµα. (ταύτιση ψυκτικού και 
εργαζόµενου µέσου)  
 

Το παραπάνω σύστηµα αυτό προοµοιόθηκε σε υπολογιστή και στη συνέχεια 

δοκιµάστηκε σε εργαστήριο, χωρίς όµως να πραγµατοποιηθεί δοκιµή επί του 

οχήµατος. Για την εργαστηριακή δοκιµή χρησιµοποιήθηκε ένας 4-κύλινδρος 

κινητήρας 1500cc, ένας κοχλιωτός εκτονωτής µε λόγο πιέσεων στο ονοµαστικό 

σηµείο λειτουργίας ίσο µε  2, και ονοµαστικές στροφές λειτουργίας κοντά στις 1500 

σαλ. Το ψυκτικό του κινητήρα αντικαταστάθηκε από HCFC123.  

Από τη θεωρητική και πειραµατική διερεύνηση του συστήµατος προέκυψαν 

τα ακόλουθα αποτελέσµατα: 

• Το σύστηµα είχε την δυνατότητα να λειτουργεί σε όλο το εύρος λειτουργίας 

του κινητήρα, ακόµα και στην εν κενώ λειτουργία του (ρελαντί). Αυτό είναι 

πολύ σηµαντικό διότι δεν είναι αναγκαία η απεµπλοκή του συστήµατος από 

τον κινητήρα, παρά µόνο σε κατάσταση βλάβης.  

• Η πίεση και η θερµοκρασία του ατµού στην είσοδο του στροβίλου 

αυξάνονται µε τη µείωση της ταχύτητας περιστροφής του. Το γεγονός αυτό 

επιφέρει αύξηση της παραγόµενης ισχύος του στροβίλου (µεγαλύτερος λόγος 

πίεσης – µεγαλύτερη ενθαλπία εισόδου). Η αύξηση ανακόπτεται στις χαµηλές 

ταχύτητες περιστροφής του στροβίλου (για το συγκεκριµένο πείραµα 
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800σαλ), λόγω της µείωσης του βαθµού απόδοσης του στην περιοχή αυτή. 

∆ηλαδή σε κάθε σηµείο λειτουργίας υπάρχει βέλτιστη ταχύτητα περιστροφής 

του στροβίλου που µεγιστοποιεί το παραγόµενο έργο του συστήµατος. 

•  Η µέση µείωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου είναι της τάξης του 3% 

για τη συγκεκριµένη δοκιµή. Υπάρχει η δυνατότητα ανόδου σε υψηλότερα 

επίπεδα µε την αντικατάσταση του εκτονωτή από έναν άλλο µε µεγαλύτερο 

βαθµό απόδοσης και το σχεδιασµό του χιτωνίου του κινητήρα κατά τέτοιο 

τρόπο ώστε να ελαχιστοποιούνται οι αντιστάσεις πίεσης σε αυτό.  

• Ο βαθµός ανάκτησης της θερµότητας αυξάνει µε µείωση της θερµοκρασίας 

περιβάλλοντος. Αύξηση της θερµοκρασίας περιβάλλοντος αυξάνει την πίεση 

συµπυκνώσεως και ελαττώνει  το λόγο πιέσεων στο στρόβιλο, µειώνοντας το 

παραγόµενο έργο. Η εξάρτηση της παραγόµενης ισχύος του συγκεκριµένου 

συστήµατος από τη θερµοκρασία περιβάλλοντος είναι σηµαντική. Αύξηση 

της θερµοκρασίας περιβάλλοντος από τους 20 οC  στους 30 οC επιφέρει 

µείωση της πρόσθετης παραγόµενης ισχύος κατά 24 %. 

 

2.2.2 Σύστηµα Κύκλου Diesel και Κύκλου Joule – Brayton. 

 

Μέσω του κύκλου Joule – Brayton µπορεί να µετατραπεί µέρος της 

θερµότητας του καυσαερίου σε ωφέλιµη ισχύ. Η χρήση του κύκλου αυτού 

παρουσιάζει αρκετά πλεονεκτήµατα. Σε σύγκριση µε τον κύκλο Rankine το σύστηµα 

είναι πιο απλό, χωρίς πολλούς και µεγάλους εναλλάκτες . Λειτουργεί ακόµα και σε 

υψηλές θερµοκρασίες όπου τα περισσότερα οργανικά µέσα των κύκλων Rankine δεν 

είναι ευσταθή, γεγονός που τον καθιστά συµβατό µε αδιαβατικό κινητήρα. Τέλος η 

χρήση µικρών στροβιλοµηχανών και εναλλακτών αερίων είναι πολύ διαδεδοµένη 

στους κατασκευαστές κινητήρων λόγω των εφαρµογών στρόβιλο-υπερπλήρωσης, και 

τα στοιχεία αυτά έχουν δοκιµαστεί και βελτιωθεί εκτενώς. Από την άλλη πλευρά η 

χρήση του κύκλου Rankine παρουσιάζει τρία σηµαντικά πλεονεκτήµατα: την 

καλύτερη ανάκτηση θερµότητας, την παραγωγή µεγαλύτερης ισχύος και την 

υψηλότερη βελτίωση της ειδικής κατανάλωσης καυσίµου του κινητήρα.  

Στον κύκλο Joule – Brayton η βασική ιδέα [24] είναι η χρησιµοποίηση ενός 

στροβίλου για την αποτόνωση των καυσαερίων, µετά το στρόβιλο του υπερπληρωτή. 

Η ισχύς του στροβίλου αυτού αποδίδεται στο στροφαλοφόρο άξονα του κινητήρα 
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µέσω ενός µειωτήρα στροφών. Τα παραπάνω προϋποθέτουν ότι ο κινητήρας είναι 

υπερπληρωµένος, γεγονός που ισχύει σχεδόν σε όλους τους σύγχρονους κινητήρες 

Diesel οχηµάτων. Βασικό µειονέκτηµα της εφαρµογής αυτής συνιστά η αύξηση της 

πίεσης αντίθλιψης του κινητήρα (backpressure). Ως αποτέλεσµα δυσχεραίνεται η 

εναλλαγή των αερίων στον κύλινδρο, αυξάνεται το έργο εξώθησης των καυσαερίων 

και µειώνεται ο βαθµός απόδοσης του κινητήρα. Εποµένως το συγκεκριµένο 

σύστηµα επηρεάζει τον κινητήρα και µάλιστα αρνητικά µειώνοντας την ισχύ του. 

Αυτό που διερευνάται για τέτοιες εφαρµογές είναι αν η επιπρόσθετη παραγόµενη 

ισχύς του συστήµατος υπερκαλύπτει την αντίστοιχη µείωση της ισχύος του κινητήρα. 

Έχουν εµφανιστεί κάποιες παραλλαγές της µεθόδου αυτής και περιγράφονται 

παρακάτω. Η βασική ιδέα φαίνεται στο σχήµα 2-5. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Σχήµα 2-5.  Σύστηµα δευτερεύοντος συστήµατος Joule – Brayton (turbocompound). 

 

Είναι γνωστό ότι οι στροβιλοµηχανές πρέπει να λειτουργούν σε υψηλές 

ταχύτητες περιστροφής για να έχουν ικανοποιητικό βαθµό απόδοση. Η σύνδεση τους 

µε το στροφαλοφόρο άξονα του κινητήρα, µέσω µειωτήρα στροφών σταθερής σχέσης 

µετάδοσης, είναι η πιο απλή λύση. Στην περίπτωση αυτή ο στρόβιλος είναι 

αναγκασµένος να λειτουργεί σε πολλαπλάσιο της ταχύτητας περιστροφής του 

κινητήρα µε αποτέλεσµα να µην επιτυγχάνεται το βέλτιστο δυνατό σηµείο 

λειτουργίας. Για τη λύση του προβλήµατος αυτού µπορούµε να χρησιµοποιήσουµε 

µειωτήρα µεταβλητής σχέσης µετάδοσης ή ζεύγος ηλεκτρογεννήτριας  - 

ηλεκτροκινητήρα για τη µεταφορά της ισχύος. 
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Σχήµα 2-6.  Μηχανική και ηλεκτρική σύζευξη κινητήρα και στροβίλου. 

 

Έχουν εµφανιστεί δύο ακόµα παραλλαγές του κύκλου Joule – Brayton [11], 

µία άµεση, που λειτουργεί σε υποπίεση (µε τη βοήθεια συµπιεστή µετά το στρόβιλο) 

και µια έµµεση, που λειτουργεί µε υπερπίεση. Και στις δύο εφαρµογές µπορούµε να 

έχουµε διβάθµιο συµπιεστή µε ενδιάµεση ψύξη, για αύξηση της απόδοσης. Ο 

χαρακτηρισµός άµεση ή έµµεση αναφέρεται στο εργαζόµενο µέσο του κύκλου Joule 

– Brayton που στην πρώτη περίπτωση είναι το ίδιο το καυσαέριο του κινητήρα, ενώ 

στη δεύτερη περίπτωση το εργαζόµενο µέσο είναι αέρας. Στο παρακάτω σχήµα 

φαίνεται το έµµεσο σύστηµα υποπίεσης. 
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Σχήµα 2-7.  Άµεσο σύστηµα δευτερεύοντος κύκλου Joule – Brayton µε υποπίεση. 

 

Τα πλεονεκτήµατα του συστήµατος που λειτουργεί µε υποπίεση είναι τα ακόλουθα:  

• Η απόκρισή του είναι πολύ γρήγορη στις µεταβολές του σηµείου λειτουργίας 

του κινητήρα. Το σύστηµα είναι σε άµεση επαφή µε το καυσαέριο και 

αντιλαµβάνεται τις θερµοκρασιακές µεταβολές πολύ γρήγορα αφού δεν 

περιλαµβάνει στοιχεία µε µεγάλη θερµοχωρητικότητα. Επίσης κατά την 

εκκίνηση του κινητήρα θα λειτουργεί αποδοτικότερα καθώς ο εναλλάκτης θα 

είναι σε ψυχρή κατάσταση παρά τη σχετικά µικρότερη θερµοκρασία 

καυσαερίου. 

• Λειτουργεί µε καλύτερη απόδοση σε υψηλές θερµοκρασίες. 

• Εάν σχεδιαστεί µαζί µε το στρόβιλο-υπερπληρωτή για ένα συγκεκριµένο 

κινητήρα, µπορεί να συνεργαστεί καλύτερα µε αυτόν. 

Τα µειονεκτήµατα του είναι τα ακόλουθα:  

• Το όλο σύστηµα είναι πιο ευπαθές στη διάβρωση από το καυσαέριο ή τη 

σταδιακή πτώση της απόδοσής του λόγω επικαθίσεων. Αρκεί να σηµειωθεί 

ότι και ο συµπιεστής του συστήµατος έρχεται σε επαφή µε το καυσαέριο. 

Επίσης για να µειώσουµε όσο το δυνατόν περισσότερο την ισχύ που 

καταναλώνει ο συµπιεστής, πρέπει να µειώσουµε τη θερµοκρασία εισόδου 

του καυσαερίου σε αυτόν. Τα µέρη του συστήµατος που βρίσκονται στην 

χαµηλή θερµοκρασία είναι ευπαθή σε όξινη διάβρωση.    

• Η πτώση του βαθµού απόδοσης του κινητήρα λόγω αύξησης της πίεσης 

αντίθλιψης, λόγω της παρεµβολής του δεύτερου στροβίλου. 

• Ο µεγαλύτερος όγκος του συστήµατος, διότι αυτό εργάζεται µε µικρότερους 

λόγους πιέσεων. Στο σηµείο αυτό πρέπει να επισηµανθεί ότι το κόστος των 

στροβιλοµηχανών αυξάνει µε την αύξηση του µέγεθος τους. Παράλληλα 

όµως αυξάνει και ο βαθµός απόδοσης τους. Εποµένως το όλο θέµα 

χρειάζεται να διερευνηθεί εκτενέστερα. 

 

Το έµµεσο σύστηµα απεικονίζεται στο σχήµα 2-8. 
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Σχήµα 2-8.  Έµµεσο σύστηµα δευτερεύοντος κύκλου Joule – Brayton µε υπερπίεση. 

 

Για το έµµεσο σύστηµα τα πλεονεκτήµατα είναι τα ακόλουθα: 

• Η µικρότερη πιθανότητα διάβρωσης καθώς µόνο ο εναλλάκτης θερµότητας 

έρχεται σε επαφή µε το καυσαέριο. 

• Το µικρότερο µέγεθος.  

• Η χαµηλή επίδρασή του στην απόδοση του κινητήρα. 

• Η µεγαλύτερη ευκολία ως προς το σχεδιασµό, διότι το έµµεσο σύστηµα 

µπορεί να αντιµετωπιστεί ως πρόσθετο του κινητήρα. 

Η συγκριτική ανάλυση [11] των δύο συστηµάτων έδειξε ότι από πλευράς 

ανάκτησης θερµότητας το σύστηµα υποπίεσης υπερέχει έναντι του έµµεσου 

συστήµατος µόνο εάν ο ενδιάµεσος εναλλάκτης του πρώτου σχεδιαστεί µε τέτοιο 

τρόπο, ώστε το καυσαέριο να εξέρχεται από αυτόν µε διαφορά 45 οC από τη 

θερµοκρασία περιβάλλοντος ή 64 οC, εάν υπάρχει και ενδιάµεση ψύξη στο 

συµπιεστή. Το γεγονός αυτό δηµιουργεί κάποιους προβληµατισµούς όσον αφορά το 

µέγεθος και το κόστος του εναλλάκτη θερµότητας και τη µείωση της απόδοσης του 

λόγω επικαθίσεων. Η µείωση αυτή αυξάνει σηµαντικά µε τη µείωση της 

θερµοκρασίας του καυσαερίου, η οποία δεν πρέπει να είναι µικρότερη από 150 οC, 

βάσει ερευνών. Επίσης το κόστος του έµµεσου συστήµατος είναι µικρότερο λόγω του 

µικρότερου µεγέθους εναλλάκτη που απαιτεί. 
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Σε αυτή την κατηγορία µπορούµε να εντάξουµε και την χρήση του στρόβιλο – 

υπερπληρωτή µε ηλεκτρική γεννήτρια συνδεδεµένη στην κοινή άτρακτο [12]. Στην 

περίπτωση αυτή ο στρόβιλος είναι µεγαλύτερης ισχύος και η ισχύς που παράγεται 

από την αποτόνωση του καυσαερίου καταναλώνεται µερικώς από το συµπιεστή και 

µερικώς από τη γεννήτρια παραγωγής ηλεκτρικής ισχύος. Υπάρχει στη συνέχεια η 

δυνατότητα παροχής της παραγόµενης ηλεκτρικής ισχύος στο στροφαλοφόρο άξονα 

µέσω ηλεκτροκινητήρα. Ο ηλεκτροκινητήρας αυτός µπορεί να λειτουργεί ως 

εκκινητής, κάνοντας το σύστηµα απλούστερο. Το σύστηµα αυτό παρέχει το 

πλεονέκτηµα ρύθµισης της πίεσης υπερπλήρωσης του συµπιεστή, ανεξάρτητα από τη 

λειτουργία του στροβίλου, ελέγχοντας το ποσό της ισχύος που απορροφά η 

γεννήτρια. Επιπλέον, η γεννήτρια έχει τη δυνατότητα να λειτουργεί ως κινητήρας και 

να επιταχύνει το όλο σύστηµα, όταν αυτό απαιτείται, βελτιώνοντας την απόκρισή 

του.      

 

2.2.3 Σύστηµα Κύκλου Diesel και Κύκλου Stirling 

  

Ο κύκλος Stirling είναι ιδανικός ως δευτερεύων κύκλος σε εγκατάσταση 

συνδυασµένου κύκλου, διότι µπορεί να λειτουργεί µε υψηλό βαθµό απόδοσης σε 

µικρές θερµοκρασιακές διαφορές. Επίσης, ο θεωρητικός βαθµός απόδοσής του 

ταυτίζεται µε το µέγιστο δυνατό, δηλαδή αυτόν του κύκλου Carnot. Ωστόσο, οι 

κινητήρες Stirling δεν έχουν γνωρίσει ευρεία εφαρµογή και δεν υπάρχουν διαθέσιµες 

αρκετές πληροφορίες για την αξιοπιστία τους και την εµπορική τους εκµετάλλευση. 

Παρόλα αυτά έχουν γίνει µελέτες για την λειτουργία τους ως συστηµάτων ανάκτησης 

θερµότητας σε κινητήρες οχηµάτων. 

Υπάρχουν πολλές διατάξεις κινητήρων Stirling, όπως διωστήρας – 

στροφάλου, ροµβοειδούς οδήγησης, ελευθέρων εµβόλων κ.α. Επιπλέον, στους 

κινητήρες Stirling διωστήρα – στροφάλου το έµβολο µπορεί να είναι απλής ή διπλής 

ενέργειας. Για τη συγκεκριµένη εφαρµογή καταλληλότεροι είναι οι κινητήρες διπλής 

ενέργειας, διότι έχουν µικρότερο µέγεθος για την ίδια ισχύ εξόδου. Η κατασκευή τους 

όµως είναι πολυπλοκότερη και απαιτούν µεγάλη προσοχή στη στεγάνωση τους. 

Αξίζει να σηµειωθεί ότι οι ταχύτητες περιστροφής των κινητήρων Stirling είναι 

ελάχιστα υψηλότερες από αυτές του κινητήρα Diesel, κάνοντας απλούστερο το 

σχεδιασµό του µειωτήρα για τη µετάδοση της ισχύος. Οι κινητήρες Stirling 
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ελευθέρων εµβόλων δε µπορούν να έχουν µηχανική σύνδεση µε τον κινητήρα, για το 

λόγο αυτό έχει προταθεί η µεταφορά της ισχύος από υδραυλικό σύστηµα αντλίας – 

υδροστρόβιλου. Ένα τέτοιο σύστηµα αποσυνδέει τη λειτουργία των δύο κινητήρων, 

αλλά αυξάνει την πολυπλοκότητα. Επιπλέον το µεγάλο µέγεθος του κινητήρα 

ελευθέρων εµβόλων κάνει µη ελκυστική την χρήση του. 

Η έρευνα για την εφαρµογή κινητήρα Stirling σε σύστηµα ανάκτησης 

θερµότητας από κινητήρα Diesel έγινε από το MIT [13]. Ο κινητήρας Stirling που 

επιλέχθηκε ήταν ο Mod II ASE, λόγω του µικρού µεγέθους του, ο οποίος είναι 

κινητήρας διπλής ενέργειας. Το σύστηµα φαίνεται στο σχήµα 2-9.  

 

 

Σχήµα 2-9.  Κινητήρας Diesel µε εγκατεστηµένο σύστηµα ανάκτηση θερµότητας 
καυσαερίων δευτερεύοντος κύκλου Stirling. [13] 
 

 Για τη συγκεκριµένη εφαρµογή έγινε επανασχεδιασµός της κεφαλής και του 

εναλλάκτη θερµότητας του κινητήρα Stirling για να µειωθεί το κόστος και η 

πολυπλοκότητα και να επιτευχθεί η αναγκαία µεταφορά θερµότητας. Η νέα κεφαλή 

περιελάµβανε 30 σωλήνες σε σχήµα U, µέσα στους οποίους γίνεται η θέρµανση του 

αερίου, ενώ αυτοί της ακραίας σειράς ήταν εφοδιασµένοι µε πτερύγια. Το εργαζόµενο 

µέσο είναι υδρογόνο, το οποίο βρίσκεται υπό σταθερή πίεση σε όλο το φάσµα 

λειτουργίας του κινητήρα Stirling. Όµως λόγω της ύπαρξης διαρροών υδρογόνου 

είναι αναγκαία η ύπαρξη αποθηκευτικού δοχείου, για να συµπληρώνεται η 

απαιτούµενη ποσότητα. Εκτιµάται ότι ποσότητα 4 lt είναι αρκετή για διάστηµα 6 
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µηνών. Η µετάδοση της κίνησης στον κινητήρα γίνεται από ιµάντα, µε σχέση 

µετάδοσης 20:19. Υπάρχει ηλεκτρικός συµπλέκτης, που αποσυνδέει τον κινητήρα 

Stirling όταν αυτός δεν παράγει έργο ή σε περίπτωση βλάβης. Ο συµπλέκτης 

ελέγχεται από ένα θερµοστοιχείο στην κεφαλή της µηχανής, το οποίο εξετάζει εάν η 

θερµοκρασία του εργαζόµενου µέσου ελαττώνεται κάτω από τους 175 οC, διότι κάτω 

από αυτή τη θερµοκρασία ο κινητήρας δεν είναι ικανός να παράγει έργο. Τέλος, η 

µηχανή αποβάλλει περίπου 53 kW θερµότητας, στο κανονικό σηµείο λειτουργίας της, 

οπότε είναι απαραίτητο ένα υγρόψυκτο κύκλωµα ψύξης, αποτελούµενο από αντλία 

και ψυγείο. Το παραπάνω σύστηµα υπολογίστηκε ότι βελτιώνει την µέση ειδική 

κατανάλωση καυσίµου κατά 9%.    

 

 

2.3 Συγκριτική Αξιολόγηση  των ∆ιαφόρων Συστηµάτων  

 

Μια αντικειµενική σύγκριση των συστηµάτων µεταξύ τους φαίνεται δύσκολη, 

αφού αρκετά από αυτά δεν έχουν δοκιµαστεί επαρκώς. Επίσης όσα έχουν δοκιµαστεί 

δεν έχουν κοινή βάση αναφοράς. Για τον λόγο αυτό τα πλεονεκτήµατα και τα 

µειονεκτήµατα του κάθε συστήµατος αναφέρονται στις αντίστοιχες παραγράφους, 

όπου περιγράφεται το κάθε σύστηµα.  

Από τα παραπάνω συστήµατα µερικά έχουν σχεδιαστεί στο πλαίσιο ενός 

κοινού προγράµµατος, µε σκοπό την ανάπτυξη συστήµατος παραγωγής ισχύος από τα 

καυσαέρια αδιαβατικού κινητήρα Diesel. Το πρόγραµµα αυτό διοργανώθηκε από το 

Υπουργείο ενέργειας των Η.Π.Α. και τα συστήµατα αναπτύχθηκαν από διάφορες  

εταιρίες ή εκπαιδευτικά ιδρύµατα [8,11,13,14]. Τα συστήµατα αναπτύχθηκαν όλα 

στον ίδιο κινητήρα και έτσι η σύγκρισή τους ήταν ευκολότερη και πιο αντικειµενική. 

Τα συστήµατα αυτά είναι τα ακόλουθα: α) Το σύστηµα µε το οργανικό RC-1. β) Το 

σύστηµα Rankine µε εργαζόµενο µέσο νερό. γ) Το έµµεσο σύστηµα υπερπίεσης µε 

δύο συµπιεστές και ενδιάµεσο ψυγείο αέρα µε κύκλο Joule - Brayton. δ) Το σύστηµα 

του κύκλου Stirling που περιγράφεται παραπάνω. Ο κινητήρας βάσει του οποίου 

γίνεται η σύγκριση είχε µέγιστη ισχύ 236 kW και ειδική κατανάλωση καυσίµου ίση 

µε 192 kg/kWh. Η ισχύς κάθε συστήµατος αλλά και η µεταβολή της ειδικής 

κατανάλωσης καυσίµου δίνονται στον πίνακα 2-1.  
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Πίνακας 2-1.  Στοιχεία απόδοσης συστηµάτων ανάκτησης θερµότητας 

 Σύστηµα 
Rankine µε  

RC-1 

Σύστηµα 
Rankine µε 

νερό 

Σύστηµα  
υπερπίεσης 

Joule-Brayton 

Σύστηµα 
Stirling 

Μέγιστη ισχύ εξόδου 
(kW) 

43.0 39.0 27.0 23.2 

Ποσοστό βελτίωσης 
ισχύος (%) 

18.22 16.53 11.44 9.83 

Ειδική κατανάλωση 
καυσίµου (kg/kWh) 

0.162 0.165 0.172 0.174 

Ποσοστό µείωσης της 
ειδικής   κατανάλ.  (%) 

15.63 14.06 10.42 9.38 

 

Παρατηρούµε ότι το σύστηµα µε την υψηλότερη απόδοση είναι αυτό µε το 

RC-1, καθώς έχει τη µεγαλύτερη ισχύ εξόδου και εποµένως το µεγαλύτερο ποσοστό 

ανάκτησης θερµότητας και τη µικρότερη ειδική κατανάλωση καυσίµου. Το 

µικρότερο µέγεθος και βάρος έχει το σύστηµα Stirling, το οποίο είναι και το πιο 

απλό. Επίσης, στο σύστηµα Stirling και στο σύστηµα Rankine µε νερό, η µεταφορά 

της ισχύος στον κινητήρα είναι ευκολότερη γιατί δεν απαιτείται µεγάλος λόγος 

µείωσης ταχυτήτων περιστροφής. Για να είναι δελεαστικό όµως ένα σύστηµα πρέπει 

να έχει µικρό χρόνο αποπληρωµής. Επειδή η παραπάνω έρευνα έγινε τη δεκαετία του 

‘80, οι τιµές που δίνονται δεν αντιστοιχούν στη σηµερινή πραγµατικότητα. Τα 

συµπεράσµατα όµως που µπορούµε να εξάγουµε είναι τα ακόλουθα: Το πιο 

δαπανηρό σύστηµα είναι το σύστηµα µε το οργανικό µέσο RC-1 και ακολουθούν µε 

περίπου την ίδια τιµή το σύστηµα του ατµού και το σύστηµα Joule – Brayton, ενώ το 

σύστηµα Stirling είναι το φθηνότερο αλλά µε µικρή διαφορά από τα δύο 

προηγούµενα. Το υψηλότερο µέσο ετήσιο κόστος συντήρησης το έχει το σύστηµα µε 

το RC-1 ακολουθούµενο µε µικρή διαφορά το σύστηµα µε το νερό. Το σύστηµα 

Stirling έχει µέσο ετήσιο κόστος συντήρησης κοντά στα 2/3 του RC-1, ενώ το 

σύστηµα Joule – Brayton έχει σχεδόν το µισό.  Για τον υπολογισµό του χρόνου 

απόσβεσης της επένδυσης για κάθε εφαρµογή λαµβάνουµε ως έξοδα το κόστος 

αγοράς και το ετήσιο κόστος συντήρησης, ενώ ως έσοδο η µείωση στην ειδική 

κατανάλωση του καυσίµου επί την τιµή του (το επιτόκιο προεξόφλησης  είναι 

γνωστό). Μικρότερο χρόνο απόσβεσης έχει το σύστηµα µε το νερό, ακολουθώντας 

του σύστηµα µε το RC-1, στη συνέχεια το σύστηµα Joule – Brayton και τελευταίο το 

σύστηµα Stirling.  
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3 Μοντελοποίηση Κύκλου Rankine σε Κινητήρα Diesel 

και Παρουσίαση Αποτελεσµάτων 

 

3.1 Μοντελοποίηση του Συστήµατος 

Στην εργασία αυτή, όπως ήδη αναφέρθηκε, σκοπός είναι η ανάπτυξη µεθόδου 

για τη µοντελοποίηση, µε τη βοήθεια Η/Υ, του συστήµατος δευτερεύοντος κύκλου 

Rankine σε κινητήρα Diesel. Ως δεδοµένα θεωρούνται τα στοιχεία του κινητήρα 

Diesel, δηλαδή η ταχύτητα περιστροφής, το φορτίο, η ισχύς, η παροχή και 

θερµοκρασία των καυσαερίων και ο λόγος ισοδυναµίας αέρα  - καυσίµου λ. Όπως 

είναι φυσικό, στο εύρος λειτουργίας του κινητήρα τα παραπάνω χαρακτηριστικά 

διαφοροποιούνται. Τα δεδοµένα του κινητήρα που χρησιµοποιήθηκαν δίνονται στον 

ακόλουθο πίνακα. Τα χαρακτηριστικά λειτουργίας του κινητήρα που παρουσιάζουν 

το περισσότερο ενδιαφέρον είναι η παροχή µάζας και η θερµοκρασία των 

καυσαερίων, διότι δίνουν το µέγεθος της διαθέσιµης θερµότητας προς αξιοποίηση.  Η 

µεταβολή των δύο αυτών στοιχείων συναρτήσει του φορτίου και της ταχύτητας 

περιστροφής του κινητήρα δίνεται στο διάγραµµα του σχήµατος 3-1. 

Πίνακας 3-1.  ∆εδοµένα λειτουργίας του κινητήρα Diesel 

Φορτίο 
(%) 

Στροφές 
(rpm) 

Ισχύς 
(kW) 

Παροχή 
καυσαερίων 

(kg/sec) 

Λόγος λ Θερµοκρασία 
καυσαερίων 

(°C) 
100 1300 370.8 0.49 1.57 503.5 
75 1300 280.8 0.39 1.72 459.3 
50 1300 186.6 0.31 2.02 394.2 
25 1300 93.0 0.21 2.45 363.1 
100 1700 371.4 0.51 1.67 483.7 
75 1700 277.8 0.44 1.91 423.3 
50 1700 184.2 0.37 2.35 353.6 
25 1700 91.8 0.25 2.79 334.5 
100 2100 263.4 0.44 1.93 435.2 
75 2100 196.8 0.41 2.31 382.4 
50 2100 129.6 0.35 2.83 317.6 
25 2100 64.2 0.27 3.52 291.0 

 

Οµοίως το σύστηµα του κύκλου Rankine πρέπει να διαφοροποιεί τα σηµεία 

λειτουργίας του (µεταβάλλοντας τις παραµέτρους λειτουργίας του), για να αποδίδει 

ικανοποιητικά σε όλο το εύρος φορτίων και ταχυτήτων περιστροφής του κινητήρα. 
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Για την πρακτική εφαρµογή των παραπάνω, µια λύση είναι η µεταβολή της παροχής 

και της πίεσης κατάθλιψης της τροφοδοτικής αντλίας. Μεταβολή της παροχής και της 

πίεσης κατάθλιψης της αντλίας προκαλεί µεταβολή της πίεσης και της θερµοκρασίας 

του υπέρθερµου ατµού στην είσοδο του στροβίλου. Το ζητούµενο είναι η εύρεση του 

ζεύγους πίεσης και θερµοκρασίας υπέρθερµου ατµού που δίνουν µέγιστη ισχύ εξόδου 

στο δευτερεύον σύστηµα Rankine, χωρίς να αίρονται κάποιοι περιορισµοί, που θα 

διατυπωθούν στην συνέχεια. Η αντιµετώπιση του θέµατος γίνεται στη µόνιµη 

κατάσταση του συστήµατος, αµελώντας δηλαδή τα µεταβατικά φαινόµενα. Από την 

εύρεση του παραπάνω ζεύγους τιµών µπορούµε στη συνέχεια να εκτιµήσουµε το 

σηµείο λειτουργίας της τροφοδοτικής αντλίας.    
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Σχήµα 3-1.  Μεταβολή της παροχής µάζας και της θερµοκρασίας των καυσαερίων 
του κινητήρα συναρτήσει του φορτίου και της ταχύτητας περιστροφής του. 
 
 

3.1.1 Μοντελοποίηση του Εργαζόµενου Μέσου (νερού). 

 

Κατά την υπολογιστή προσοµοίωση του κύκλου στην παρούσα εργασία, ως 

εργαζόµενο µέσο χρησιµοποιήθηκε το νερό. Η µοντελοποίησή του και ο υπολογισµός 

των θερµοδυναµικών του ιδιοτήτων έγιναν χρησιµοποιώντας τα δεδοµένα της 

International Association for the Properties of Water and Steam (IAPWS) [15]. Σε 

αυτά αναφέρεται ο τρόπος υπολογισµού των θερµοδυναµικών ιδιοτήτων του νερού 

στην περιοχή από 273,15 Κ µέχρι 1073,15 Κ για πιέσεις µικρότερες των 100 Mpa και 
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από 1073,15 Κ µέχρι 2273,15 Κ για πιέσεις µικρότερες των 10 Mpa. Η παραπάνω 

περιοχή χωρίζεται σε πέντε µικρότερες υποπεριοχές. Στις  υποπεριοχές 1,2 και 5 

δίνεται η συνάρτηση της ελεύθερης ενθαλπίας (συνάρτηση Gibbs) συναρτήσει της 

πίεσης και της θερµοκρασίας. Η περιοχή 4 είναι εντός της καµπύλης της διφασικής 

περιοχής και δίνεται η συνάρτηση της καµπύλης ισορροπίας για το κορεσµένο υγρό 

και τον κορεσµένο ατµό. Στην περιοχή 3, που περιλαµβάνει και το κρίσιµο σηµείο, 

δίνεται η συνάρτηση της ελεύθερης εσωτερικής ενέργειας (συνάρτηση Helmholtz) 

του νερού συναρτήσει της πυκνότητας και της θερµοκρασίας. Επιπλέον, δίνονται οι 

συναρτήσεις που υπολογίζουν τα όρια των περιοχών.  

Από τη θεωρία της θερµοδυναµικής, κάθε θερµοδυναµικό µέγεθος µιας 

ουσίας σε ένα σηµείο µπορεί να υπολογιστεί από τη γνώση της τιµής της συνάρτησης 

Gibbs (ή Helmholtz αντίστοιχα) και των µερικών παραγώγων της στο σηµείο αυτό. 

Το πρόβληµα που προκύπτει από την παραπάνω θεωρία είναι ότι αυτές οι 

συναρτήσεις παρέχονται συναρτήσει ενός ζεύγους µεταβλητών. Για παράδειγµα, στην 

περιοχή 1 δίνεται η συνάρτηση Gibbs µε ανεξάρτητες µεταβλητές την πίεση και τη 

θερµοκρασία. Σε πρακτικές εφαρµογές υπολογισµών δεν εµφανίζεται µόνο αυτό το 

ζεύγος µεταβλητών.  Έτσι, εάν µας δίνεται π.χ. η πίεση και η ενθαλπία, πρέπει να 

καθορίσουµε σε ποια περιοχή βρίσκεται το σηµείο αυτό, να επιλύσουµε µια µη 

γραµµική εξίσωση για να βρούµε τη θερµοκρασία και στη συνέχεια να υπολογίσουµε 

τα υπόλοιπα θερµοδυναµικά µεγέθη. Εάν έχουµε ως εισόδους δύο µεταβλητές, που 

καµία από τις δύο δεν είναι ανεξάρτητη µεταβλητή στη συνάρτηση που µας δίνεται, 

π.χ. την ενθαλπία και την εντροπία, πρέπει να επιλύσουµε ένα µη γραµµικό σύστηµα 

2x2 για τον καθορισµό των υπόλοιπων θερµοδυναµικών ιδιοτήτων. Λόγω των 

ανωτέρω, η IAPWS εξέδωσε συµπληρωµατικές οδηγίες µε αντίστροφες συναρτήσεις 

σε κάθε περιοχή και συναρτήσεις των ορίων τους µε διάφορα ζεύγη µεταβλητών. 

Στην περίπτωση µας δεν χρειάστηκε να χρησιµοποιήσουµε αυτές τις αντίστροφες 

συναρτήσεις, διότι είχαµε ως µεταβλητές εισόδου τα ζεύγη πίεση – ενθαλπία ή πίεσης 

– εντροπίας. Για το νερό η ενθαλπία και η εντροπία είναι αύξουσες συναρτήσεις της 

θερµοκρασίας, για σταθερή πίεση, οπότε ο καθορισµός των ορίων των περιοχών δεν 

είναι ιδιαίτερα δύσκολος. 

Οι ανωτέρω εκφράσεις δίνουν πολύ καλή ακρίβεια στα αποτελέσµατα. 

Ειδικότερα στα όρια των περιοχών, όπου ισχύουν και οι δύο συναρτήσεις, σε κανένα 

µέγεθος δεν έχουµε µέση απόκλιση µεταξύ των δύο τιµών, µεγαλύτερη του 0.17%. 

Επίσης υπάρχει µία αβεβαιότητα για τις τιµές που υπολογίζουµε από τις συναρτήσεις, 
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η οποία προέρχεται από τα σφάλµατα στις εργαστηριακές µετρήσεις των µεγεθών και 

από την παρεµβολή των συναρτήσεων στις τιµές. Η αβεβαιότητα αυτή έχει εκτιµηθεί 

από την IAPWS για τρία µεγέθη: τον ειδικό όγκο, την ειδική θερµοχωρητικότητα και 

την ταχύτητα διάδοση του ήχου. Συγκεκριµένα για τον ειδικό όγκο η αβεβαιότητα 

είναι µικρότερη του 0.05% για µικρές θερµοκρασίες και µικρότερη του 0.3% για 

µεγαλύτερες θερµοκρασίες. 

 

3.1.2 Μοντελοποίηση του Ατµοποιητή.  

 

Ο ατµοποιητής του συστήµατος είναι από τα σηµαντικότερα στοιχεία που το 

αποτελούν. Οι ιδιότητες του καθορίζουν τον σχεδιασµό των υπολοίπων στοιχείων 

διότι από αυτόν εξαρτάται το ποσό θερµότητας που ανακτάται και η θερµοκρασιακή 

στάθµη στην οποία βρίσκεται αυτό. Από την αρχή διατήρησης της ενέργειας ισχύει 

ότι το ποσό της θερµότητας που αποβάλλει το ζεστό ρεύµα ισούται µε το πόσο της 

θερµότητας που προσλαµβάνεται το κρύο ρεύµα. Επιπλέον, για τη συσχέτιση των 

θερµοκρασιών των δύο ρευµάτων µε το ποσό της θερµότητας που µεταφέρεται 

[16,19,20] µπορεί να χρησιµοποιηθούν δύο µοντέλα α) το µοντέλο της µέσης 

λογαριθµικής θερµοκρασίας UA – ∆Τm και β) το µοντέλο του αριθµού µονάδων 

µεταφοράς ε- NTU. 

 Και τα δύο µοντέλα δίνουν ικανοποιητικά αποτελέσµατα, εάν οι 

θερµοχωρητικότητες των δύο ρευµάτων παραµένουν πρακτικά σταθερές και εάν ο 

ολικός συντελεστής µεταφοράς θερµότητας µεταξύ τους δε µεταβάλλεται σηµαντικά. 

Στον ατµοποιητή συνολικά δεν ισχύει κάτι τέτοιο, λόγω της αλλαγής φάσης του ενός 

ρεύµατος. Για τη µοντελοποίησή του πρέπει να χωρίσουµε των εναλλάκτη σε τρία 

µέρη: τον προθερµαντή, τον ατµοποιητή και τον υπερθερµαντή. Σε κάθε ένα από 

αυτά τα µέρη µπορούµε να χρησιµοποιήσουµε και τα δύο παραπάνω µοντέλα. Στον 

προθερµαντή θεωρούµε ότι το υγρό εισέρχεται υπόψυκτο, ενώ εξέρχεται κορεσµένο.  

Στη συνέχεια, το κορεσµένο υγρό εισέρχεται στον ατµοποιητή, από όπου εξέρχεται 

ως κορεσµένος ατµός. Τέλος στον υπερθερµαντή ο κορεσµένος ατµός εξέρχεται ως 

υπέρθερµος.   

Στο µοντέλο UA – ∆Τm, το U είναι ο ολικός συντελεστής µεταφοράς 

θερµότητας µεταξύ των δύο ρευµάτων και εξαρτάται από το υλικό του εναλλάκτη και 

τις συνθήκες της ροής των δύο ρευµάτων, ενώ το Α αντιστοιχεί στην επιφάνεια του 



 38 

εναλλάκτη. Το ∆Τm είναι η µέση λογαριθµική διαφορά θερµοκρασίας των δύο 

ρευµάτων και δίνεται από τον παρακάτω τύπο για εναλλάκτη αντιρροής : 
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Ο ρυθµός συναλλαγής της θερµότητας δίνεται από τον τύπο: 

lmTUAQ ∆⋅=&                                                      (3.2) 

Για να γίνει το µοντέλο πιο ακριβές χρησιµοποιήθηκε µια εµπειρική σχέση 

που σχετίζει τον ολικό συντελεστή µεταφοράς θερµότητας µε την παροχή όγκου του 

θερµού ρεύµατος (στην περίπτωσή µας του ρεύµατος των καυσαερίων). 

Χρησιµοποιείται µια τιµή αναφοράς που αντιστοιχεί στο ζεύγος µέγιστης παροχής 

και του αντίστοιχου συντελεστή Umax. Η σχέση είναι η εξής : 
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Το µοντέλο ε-NTU διαφέρει από το προηγούµενο στο ότι υπεισέρχεται ο 

παράγοντας ε, δηλαδή ο βαθµός εκµετάλλευσης του εναλλάκτη. Ο ρυθµός 

συναλλαγής θερµότητας των δύο ρευµάτων ισούται µε το γινόµενο του βαθµού 

εκµετάλλευσης του εναλλάκτη επί τη µέγιστη συναλλαγή θερµότητας. Αυτή είναι η 

συναλλαγή θερµότητας που θα είχαµε, εάν η θερµοκρασία εξόδου του ενός ρεύµατος 

ταυτιζόταν µε τη θερµοκρασία εισόδου του αλλού. Η µαθηµατική σχέση  δίνεται στη 

συνέχεια :  

( )icih TTCQQ ,,minmax −⋅== εε &&   όπου     ),min( ,,min hphcpc cmcmC &&=  

Για εναλλάκτη αντιρροής ο βαθµός εκµετάλλευσης δίνεται από τους ακόλουθους 

τύπους: 
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                            (3.4) 

όπου 
max

min

C

C
Cc =     και    

minC

UA
NTU =                       (3.5)   (3.6) 

Και στα δύο αυτά µοντέλα µπορούµε να κάνουµε µια αρχική εκτίµηση του 

µεγέθους του εναλλάκτη ανάλογα µε τις απαιτήσεις συναλλαγής θερµότητας. Ένα 
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επιπλέον κριτήριο για να έχουµε έναν εναλλάκτη µε πρακτικό µέγεθος και αποδεκτό 

κόστος είναι η χρησιµοποίηση της θεωρίας του pinch point [25] (κρίσιµου σηµείου 

του εναλλάκτη). Εάν σε ένα διάγραµµα θερµοκρασίας – ενθαλπίας σχεδιάσουµε την 

πορεία των δυο ρευµάτων µέσα στον εναλλάκτη, υπάρχει κάποιο σηµείο που οι 

καµπύλες των δύο ρευµάτων έχουν την ελάχιστη απόσταση. Το σηµείο αυτό είναι το 

pinch point.  

 

Σχήµα 3-2.  Το κρίσιµο σηµείο του εναλλάκτη (pinch point). 

 

Η ελάχιστη διαφορά θερµοκρασίας σε αυτό το σηµείο αποτελεί κριτήριο του 

µεγέθους του εναλλάκτη και του κόστους του. Όσο µικραίνει αυτή η διαφορά τόσο 

µεγαλώνει το µέγεθος και η τιµή. Ένα απλό παράδειγµα είναι αυτό του εναλλάκτη 

αντιρροής δύο ρευµάτων καθαρών ουσιών που δεν αλλάζουν φάση. Το pinch point 

βρίσκεται στην έξοδο του ζεστού ρεύµατος και την είσοδο του κρύου, διότι εκεί 

βρίσκεται το σηµείο όπου τα δύο ρεύµατα έχουν την ελάχιστη διαφορά 

θερµοκρασίας. Από την εµπειρία γνωρίζουµε ότι για να βγουν τα δύο ρεύµατα σε 

σχεδόν ίδια θερµοκρασία απαιτείται µεγάλο µέγεθος εναλλάκτη. Εποµένως προκύπτει 

ένας περιορισµός από το pinch point του εναλλάκτη. Για τη συγκεκριµένη εφαρµογή, 

όπου στον εναλλάκτη έχουµε αλλαγή της φάσης του νερού και παροχές σε πρακτικά 

πλαίσια, το συγκεκριµένο σηµείο βρίσκεται  στην είσοδο του ατµοποιητή, δηλαδή 

εκεί που το νερό εισέρχεται ως κορεσµένο υγρό. 

 Μετά τον αρχικό υπολογισµό για την εύρεση των βέλτιστων δυνατών 

σηµείων λειτουργίας του συστήµατος πρέπει να γίνει σχεδιασµός του εναλλάκτη σε 
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κάποιο σηµείο που θα επιλεγεί ως σηµείο σχεδίασης και στη συνέχεια εκτίµηση της 

λειτουργίας του στα υπόλοιπα.   

 

3.1.3 Μοντελοποίηση της Τροφοδοτικής Αντλίας και του 

Εκτονωτή. 

 

Η µοντελοποίηση της αντλίας και του στροβίλου γίνεται µε την βοήθεια του 

ισεντροπικού βαθµού απόδοσης τους, ο οποίος θεωρείται πρακτικά σταθερός. 

Επιπλέον για την αντλία το υγρό θεωρείται ασυµπίεστο. Στη παρούσα ανάλυση η 

σχέση που προκύπτει από τις ανωτέρω παραδοχές, είναι η εξής: 

p
pinpout n

p
hh

∆⋅
+=

ρ
,,                                             (3.7) 

όπου pouth ,  η ενθαλπία εξόδου του νερού από την αντλία, pinh , η ενθαλπία εισόδου 

του νερού στην αντλία, ρ η πυκνότητα του νερού που είναι πρακτικά σταθερή, ∆p η 

διαφορά της πίεσης µεταξύ εισόδου και εξόδου και  pn  ο βαθµός απόδοσης της 

αντλίας. 

Αντίστοιχα, για τον υπολογισµό της ενθαλπίας εξόδου του στροβίλου ισχύει η 

σχέση, η οποία προέρχεται από τον ορισµό του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης : 

( )toutistinttintout hhnhh ,,,,, −⋅−=                                    (3.8) 

όπου touth ,  η ενθαλπία εξόδου του ατµού από στροβίλου, tinh , η ενθαλπία εισόδου του 

ατµού στον στρόβιλο, toutish ,,  η ενθαλπία εξόδου του ατµού, εάν η πτώση πίεσης ήταν 

ισεντροπική, και tn  ο βαθµός απόδοσης του στροβίλου. Ένας περιορισµός που 

προκύπτει από το στρόβιλο είναι ότι κατά την αποτόνωσή του, το εργαζόµενο µέσο 

δεν πρέπει να εισέλθει στη διφασική περιοχή. Συγκεκριµένα, σε στρόβιλο δυναµικής 

ροής ο ατµός στην έξοδό του πρέπει να είναι τουλάχιστον κορεσµένος, ενώ εάν η 

αποτόνωση γίνει σε εµβολοφόρο εκτονωτή η ξηρότητα του ατµού δεν πρέπει να 

υπερβαίνει  το 95%.  

 

 



 41 

3.1.4 Μοντελοποίηση  του Συµπυκνωτή. 

 

Για τη µοντελοποίηση του συµπυκνωτή γίνονται οι ακόλουθες παραδοχές: α) 

Θεωρούµε ότι από το συµπυκνωτή το εργαζόµενο µέσο εξέρχεται ως κορεσµένο 

υγρό, ανεξάρτητα από την κατάσταση στην οποία εισέρχεται. β) Η πίεση 

συµπύκνωσης µπορεί να είναι µικρότερη από την ατµοσφαιρική. Στην περίπτωση 

αυτή υπεισέρχονται δύο παράγοντες: α) Μεγάλη υποπίεση προϋποθέτει καλύτερη 

στεγανοποίηση, για να µην εισέλθει στο συµπυκνωτή του συστήµατος αέρας από το 

περιβάλλον. β) ∆εδοµένου ότι η θερµοκρασία συµπύκνωσης µειώνεται µε τη 

ελάττωση της πίεσης συµπύκνωσης, πρέπει να επιλεγεί τέτοια τιµή για τη δεύτερη 

ώστε να είναι δυνατή η µεταφορά θερµότητας. Για το λόγο αυτό και για να 

αποφύγουµε υπερβολικά µεγάλο µέγεθος συµπυκνωτή η θερµοκρασία συµπύκνωσης 

πρέπει να είναι τουλάχιστον 20 °C µεγαλύτερη από την θερµοκρασία περιβάλλοντος. 

Να σηµειωθεί ότι  µείωση της πίεσης συµπύκνωσης είναι επιθυµητή από τη πλευρά 

του στροβίλου διότι αυξάνεται ο λόγος πιέσεων, µε αποτέλεσµα την αύξηση της 

ωφέλιµης ισχύος.  

     

3.2 Επίλυση του Προβλήµατος 

 

Το πρόβληµα που προκύπτει είναι η εύρεση του ζεύγους πίεσης και 

θερµοκρασίας υπέρθερµου ατµού στην είσοδο του στροβίλου, ώστε το δευτερεύον 

σύστηµα να αποδίδει τη µέγιστη ισχύ εξόδου. Οι περιορισµοί που έχουν προκύψει 

από τις συνιστώσες του συστήµατος είναι οι εξής: 

• Η πίεση εισόδου στο στρόβιλο περιορίζεται από την ικανότητα της 

τροφοδοτικής αντλίας και τη συνολική σχεδίαση των διαφόρων 

συνιστωσών. 

• Η ξηρότητα του ατµού στην έξοδο του στροβίλου πρέπει να είναι 

τέτοια ώστε να εξασφαλίζεται η οµαλή λειτουργία του στροβίλου. 

• Το κρίσιµο σηµείο του εναλλάκτη (pinch point). 

Για την επίλυση του ανωτέρω προβλήµατος εξετάσθηκαν δύο τρόποι:  

α) Για κάθε ζεύγος φορτίου – ταχύτητας περιστροφής του κινητήρα 

ακολουθείται η εξής διαδικασία: Θεωρούµε ένα εύρος πιέσεων τιµών, µέσα στα 
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οποία πρέπει να βρίσκεται η πίεση και η θερµοκρασία του υπέρθερµου ατµού στην 

είσοδο του στροβίλου. Χωρίζουµε τα πεδία αυτά σε ίσα µέρη, οπότε δηµιουργείται 

ένα πλέγµα, µε σταθερό βήµα θερµοκρασιών και πιέσεων. Για κάθε ζεύγος αυτών 

των πιέσεων και θερµοκρασιών υπολογίζουµε από τις παραπάνω σχέσεις τα υπόλοιπα 

σηµεία λειτουργίας του κύκλου. Αφού υπολογιστούν τα σηµεία, είµαστε σε θέση να 

υπολογίσουµε τα υπόλοιπα χαρακτηριστικά, όπως την ισχύ εξόδου, το βαθµός 

απόδοσης, τη θερµοκρασία εξόδου των καυσαερίων κ.α. Από το πλήθος των κύκλων 

αυτών αποκλείουµε εκείνους που δεν υπόκεινται στους περιορισµούς, και µε 

σύγκριση των υπολοίπων διαλέγουµε αυτόν µε τη µεγαλύτερη ισχύ. Η προηγούµενη 

διαδικασία επαναλαµβάνεται για το επόµενο ζεύγος φορτίου – ταχύτητας 

περιστροφής του κινητήρα. 

β) Θεωρούµε µια συνάρτηση η οποία για κάθε ζεύγος πίεσης και 

θερµοκρασίας του υπέρθερµου ατµού µας δίνει την ισχύ εξόδου του κύκλου. Είναι 

δηλαδή µια βαθµωτή συνάρτηση δύο µεταβλητών. Επιπλέον, υπάρχουν ως 

παράµετροι η ταχύτητα περιστροφής και το φορτίο του κινητήρα. Οι περιορισµοί που 

έχουν τεθεί από τα διάφορα στοιχεία του συστήµατος διατυπώνονται µε ανισοτικές 

µαθηµατικές σχέσεις. Το ζητούµενο έχει τώρα γραφτεί σε µορφή προβλήµατος 

βελτιστοποίησης δεσµευµένου ακρότατου. Η αντικειµενική συνάρτηση, η οποία στην 

περίπτωσή µας είναι προς µεγιστοποίηση, είναι η συνάρτηση της ισχύος εξόδου του 

κύκλου.  

Για την επίλυση του παραπάνω προβλήµατος χρησιµοποιήθηκε η µέθοδος των 

ποινών [17], για τη µετατροπή του προβλήµατος δεσµευµένου ακρότατου σε 

πρόβληµα αδέσµευτου ακρότατου. Η µέθοδος αυτή έχει ως ακολούθως:  

Έστω το πρόβληµα:   

)(min xf
r

   , nEx ∈
r

                                                   (3.9) 

µε περιορισµούς mixg i ,....,2,1,0)( =≤
r

 

όπου )(xf
r

 και )(xg i

r
 συνεχείς συναρτήσεις µε µερικές παραγώγους 1ης τάξεως. 

Το πρόβληµα αυτό µετατρέπεται σε πρόβληµα αδέσµευτου ακρότατου, προσθέτοντας 

τους περιορισµούς στην αντικειµενική συνάρτηση µε τη µορφή ποινής ή κόστους 

υπέρβασης, ως ακολούθως: 

{ })()(min xPxf
rr

⋅+ µ                                                (3.10) 

όπου ( )[ ]∑
=

=
m

i
i xgxP

1

2)(,0max)(
rr

 η συνάρτηση ποινής.                                         (3.11) 
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Από τον ορισµό της συνάρτησης ποινής προκύπτει ότι είναι συνεχής, 

µεγαλύτερη  του µηδενός στο πεδίο ορισµού nE , και ίση µε το 0, εάν και µόνο εάν το 

x
r

 αποτελεί λύση των περιορισµών. Για την εύρεση των τιµών που ελαχιστοποιούν 

την αντικειµενική συνάρτηση µε του περιορισµούς χρησιµοποιείται αλγόριθµος 

αδέσµευτου ακρότατου. Στη συγκεκριµένη εργασία χρησιµοποιήθηκε αλγόριθµος 

Nelder-Mead για την εύρεση του ακρότατου. Το διάγραµµα ροής του προγράµµατος 

που επιλύει το πρόβληµα µε την µέθοδο που περιγράψαµε βρίσκεται στο παράρτηµα, 

στο τέλος της εργασίας.  

Και οι δύο µέθοδοι έδωσαν τα ίδια περίπου αποτελέσµατα µε σχετικά 

µεγαλύτερη ακρίβεια αυτά της δεύτερης µεθόδου. Η πρώτη µέθοδος, αυτή δηλαδή µε 

τις δοκιµές, είναι σηµαντικά πιο αργή σε σχέση µε την πρώτη και τόσο πιο αργή όσο 

αυξάνει η πυκνότητα του πλέγµατος. Όµως παρουσιάζει µεγαλύτερη σταθερότητα 

στην εύρεση λύσης και δεν απαιτεί αρχικές τιµές, όπως η δεύτερη µέθοδος. 

Στον παρακάτω πίνακα φαίνονται τα αποτελέσµατα των υπολογισµών. 

∆ίνεται η θερµοκρασία και η πίεση του ατµού στην είσοδο του στροβίλου, όπως 

επίσης και η παροχή του ατµού. Επιπλέον, δίνεται η ισχύς που αποδίδει το σύστηµα 

και η επί τοις εκατό αύξησης της συνολικής ισχύος του κινητήρα. 

 

Πίνακας 3-2. Βέλτιστα σηµεία λειτουργίας συστήµατος 

Φορτίο 
(%) 

Στροφές 
(rpm) 

Πίεση 
Εισόδου 
(bar) 

Θερµοκρ. 
Εισόδου 
(οC)  

Ισχύς  
(kW) 

Παροχή 
µάζας 
(kg/h) 

Βελτίωση 
Ισχύος 
(%) 

100 1300 416.37 40.00 35.65 208.98 8.77 
75 1300 411.55 40.00 23.24 137.10 7.64 
50 1300 368.13 25.69 12.03 81.96 6.06 
25 1300 343.21 17.57 6.43 49.62 6.47 
100 1700 411.55 40.00 34.02 200.65 8.39 
75 1700 387.43 34.04 20.97 131.60 7.02 
50 1700 331.15 17.72 10.66 83.57 5.47 
25 1700 315.07 12.99 6.04 52.88 6.18 
100 2100 396.27 36.99 22.46 137.15 7.86 
75 2100 355.27 23.92 14.79 104.22 6.99 
50 2100 298.18 11.59 7.40 68.82 5.40 
25 2100 271.65 7.21 4.22 48.61 6.16 

 

Για καλύτερη απεικόνιση των αποτελεσµάτων παρουσιάζονται τα 

διαγράµµατα των σχηµάτων 3-3 και 3-4. 
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Σχήµα 3-3.  ∆ιάγραµµα πίεσης και θερµοκρασίας εισόδου στο στρόβιλο συναρτήσει 
του φορτίου και της ταχύτητας περιστροφής του κινητήρα. 
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Σχήµα 3-4.  ∆ιάγραµµα παροχής νερού συναρτήσει του φορτίου και της ταχύτητας 
περιστροφής του κινητήρα. 
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Το βέλτιστο σηµείο λειτουργίας µετατοπίζεται προς µικρότερες θερµοκρασίες 

και πιέσεις όσο αυξάνει η ταχύτητα περιστροφής και µειώνεται το φορτίο. Αυτό 

οφείλεται στην πτώση της θερµοκρασίας εξόδου και τη µείωση της παροχής των 

καυσαερίων του κινητήρα. Επίσης, παρατηρείται µείωση της παροχής του νερού µε 

τη µείωση του φορτίου του κινητήρα, ενώ µικρότερη εξάρτηση υπάρχει από την 

ταχύτητα περιστροφής. Η διακύµανση στην τιµή της παροχής του νερού είναι 

σηµαντική, µε σχετικό εύρος έως και 75% στα χαµηλά φορτία σε σχέση µε το 100% 

του φορτίου. Στο διάγραµµα του σχήµατος 3-5 δίνεται η µεταβολή της ισχύος που 

αποδίδει το σύστηµα και η σχετική αύξηση της ισχύος του κινητήρα. Από το 

διάγραµµα παρατηρείται µείωση της αποδιδόµενης ισχύος  από το σύστηµα µε 

µείωση του φορτίου και αύξηση της ταχύτητας περιστροφής. Η µέση αύξηση του 

βαθµού απόδοσης του κινητήρα αναµένεται να είναι της τάξεως του 7%. 
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Σχήµα 3-5.  ∆ιάγραµµα ισχύος συστήµατος Rankine και σχετική αύξηση της ισχύος 
του κινητήρα συναρτήσει του φορτίου και της ταχύτητας περιστροφής του κινητήρα. 
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Τέλος δίνεται το διάγραµµα θερµοκρασίας – εντροπίας για τη λειτουργία του 

συστήµατος σε ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα ίση µε 1300 σαλ και στο 100% 

του φορτίου. 
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Σχήµα 3-6.  Ο θερµοδυναµικός κύκλος σε διάγραµµα θερµοκρασίας – εντροπίας.  

 

 

3.3 Παραµετρική ∆ιερεύνηση 

 Για τη διερεύνηση της συµπεριφοράς του συστήµατος και την ευαισθησία του 

στις διάφορες µεταβολές έγινε παραµετρική ανάλυση. Οι παράµετροι που 

εξετάστηκαν είναι η πίεση συµπύκνωσης, ο ισεντροπικός βαθµός απόδοσης του 

στροβίλου και η επιφάνεια του εναλλάκτη. Τα αποτελέσµατα συγκρίνονται µε αυτά 

του πίνακα 3-2. 

 Η πίεση συµπυκνώσεως αρχικά θεωρήθηκε ίση µε 1 bar, που αντιστοιχεί σε 

θερµοκρασία συµπύκνωσης ίση µε 100 οC. Στη συνέχεια έγιναν δοκιµές  για πιέσεις 

0.8 , 0.6 και 0.4 bar. Οι πιέσεις αυτές αντιστοιχούν σε θερµοκρασίες συµπύκνωσης 

93.5 , 86 και 76 οC αντίστοιχα. Μείωση της πίεσης συµπύκνωσης επιφέρει αύξηση 

της παραγόµενης ισχύος και αύξηση του βαθµού απόδοσης του κύκλου Rankine. 

Επίσης, όσον αφορά στα βέλτιστα σηµεία εισόδου του στροβίλου, σχεδόν σε όλα 

παρατηρείται µια ελαφρά πτώση της βέλτιστης πίεσης, ενώ η βέλτιστη θερµοκρασία 
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παραµένει σχετικά σταθερή. Η παροχή του νερού δε µεταβάλλεται σηµαντικά, αλλά 

το εύρος της, από µέγιστη σε ελάχιστη τιµή, περιορίζεται.  Στο σχήµα 3-7 φαίνεται η 

µεταβολή της ισχύος εξόδου του συστήµατος συναρτήσει της πίεσης συµπύκνωσης 

για τις 1300 σαλ και το 100% του φορτίου. 
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Σχήµα 3-7.  ∆ιάγραµµα µεταβολής της ισχύος εξόδου του συστήµατος Rankine 
συναρτήσει της πίεσης συµπύκνωσης για 1300 σαλ και 100% του φορτίου. 

 

 

Ένα στοιχείο που επηρεάζει σηµαντικά τη γενική απόδοση του συστήµατος 

είναι ο ισεντροπικός βαθµός απόδοσης του στροβίλου. Προφανώς αύξηση του 

επιφέρει αύξηση της ισχύος εξόδου του συστήµατος. Επιπλέον µειώνει την 

απορριπτόµενη θερµότητα συµπύκνωσης. Όσον αφορά στα βέλτιστα σηµεία 

λειτουργίας, η αύξηση του ισεντροπικού βαθµού απόδοσης του στροβίλου µειώνει 

γενικά τη βέλτιστη πίεση λειτουργίας του συστήµατος. Η θερµοκρασία εισόδου στο 

στρόβιλο και η παροχή του νερού δεν µεταβάλλονται σηµαντικά. Στο σχήµα 3-8 

φαίνεται η µεταβολή της ισχύος εξόδου του συστήµατος συναρτήσει του 

ισεντροπικού βαθµού απόδοσης του στροβίλου. Οι τιµές αναφέρονται για ταχύτητα 

περιστροφής κινητήρα 1300 σαλ και σε 100% του φορτίου. 
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Σχήµα 3-8.  ∆ιάγραµµα µεταβολής της ισχύος εξόδου του συστήµατος Rankine 
συναρτήσει της βαθµού απόδοσης του στροβίλου για 1300 σαλ και 100% του 
φορτίου. 
 

 

 Τέλος, εξετάζονται οι επιπτώσεις που έχει στο σύστηµα το µέγεθος του 

εναλλάκτη θερµότητας του καυσαερίου. Μεγαλύτερος εναλλάκτης απορροφά 

µεγαλύτερα ποσά θερµότητας από τα καυσαέρια και έτσι έχουµε µεγαλύτερο ποσό 

ενέργειας διαθέσιµο για την παραγωγή ισχύος. Η αύξηση του ποσού της 

απορροφόµενης θερµότητας αντικατοπτρίζεται σαν αύξηση της θερµοκρασίας εξόδου 

του νερού από τον εναλλάκτη. Εποµένως, η αύξηση ή µείωση του µεγέθους του 

εναλλάκτη επιφέρει αύξηση ή µείωση αντίστοιχα στη βέλτιστη θερµοκρασία εισόδου 

του υπέρθερµου ατµού στο στρόβιλο.  Οι βέλτιστες πιέσεις δε µεταβάλλονται 

σηµαντικά, ενώ υπάρχει µια µικρή τάση προς αύξηση τους στα χαµηλά φορτία. Στο 

επόµενο διάγραµµα φαίνεται η επίδραση του µεγέθους του εναλλάκτη στην ισχύ 

εξόδου. Τα δεδοµένα αναφέρονται για ταχύτητα περιστροφής του κινητήρα ίση µε 

1300 σαλ και σε 100% του φορτίου.  
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Σχήµα 3-9.  ∆ιάγραµµα µεταβολής της ισχύος εξόδου του συστήµατος Rankine 
συναρτήσει της σχετικής επιφάνειας εναλλάκτη για 1300 σαλ και 100% του φορτίου. 
 

 

3.4 Παράλληλη Χρήση Θερµότητας από το Ψυγείο του Αέρα   

 

Ο κινητήρας Diesel της εφαρµογής αυτής είναι υπερπληρωµένος µε υψηλή 

πίεση. Αυτό έχει ως αποτέλεσµα µεγάλη αύξηση της θερµοκρασίας του αέρα στην 

έξοδο του συµπιεστή, κάνοντας απαραίτητη τη χρήση ενδιάµεσου ψυγείου 

(intercooler). Στα υψηλά φορτία του κινητήρα, όπου έχουµε υψηλή πίεση 

υπερπλήρωσης, η θερµοκρασία του αέρα στην έξοδο του συµπιεστή ανέρχεται στους 

217 οC.  

Είναι δυνατόν να εκµεταλλευτούµε το ποσό αυτής της θερµότητας µε έναν 

ακόµα εναλλάκτη, ο οποίος θα προηγείται του εναλλάκτη καυσαερίου. Ο πρόσθετος 

εναλλάκτης θα παρεµβάλλεται µεταξύ της τροφοδοτικής αντλίας και του εναλλάκτη 

του καυσαερίου και θα γινεται σε αυτόν µια αρχική προθέρµανση του νερού.  

Για να αξιολογήσουµε την υπόθεση αυτή γίνονται κάποιοι αρχικοί 

υπολογισµοί. Θεωρούµε ως σηµείο σχεδίασης αυτό µε ταχύτητα περιστροφής ίση µε 

1300 σαλ στο πλήρες φορτίο. Για τον προθερµαντή καυσαερίου του νερού έχει 

προκύψει από του υπολογισµούς µια τιµή του γινοµένου UA=0.782 kW/ οC. 

Θεωρούµε ότι οι συνθήκες εξόδου και η παροχή του νερού παραµένουν αµετάβλητες. 

Επιπλέον θεωρούµε ότι η θερµοκρασία εξόδου του νερού από τον εναλλάκτη αέρα θα 
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είναι κατά περίπου 20 οC µικρότερη από τη θερµοκρασία εισόδου του αέρα (pinch 

point). Οι εναλλάκτες βρίσκονται συνδεδεµένοι σε σειρά. Κάνοντας τους 

υπολογισµούς προκύπτει για τον εναλλάκτη αέρα το γινόµενο UAint=0.485 kW/ οC 

ενώ για τον  προθερµαντή καυσαερίου του νερού UApr=0.492 kW/ οC. Το ποσό της 

θερµότητας που απαιτείται για τη προθέρµανση του νερού ισούται µε 38.51 kW. Στην 

πρώτη περίπτωση παρέχεται εξ ολοκλήρου από τον προθερµαντή καυσαερίου, ενώ 

στη δεύτερη περίπτωση τα 16.22 kW συναλλάσσονται στο προθερµαντή του 

καυσαερίου και τα υπόλοιπα 22.29 kW στον εναλλάκτη του αέρα. Τα στοιχεία των 

δύο ρευµάτων και στις δύο περιπτώσεις φαίνονται στο σχήµα 3-10. 

 

 

Σχήµα 3-10.  Θερµοκρασίες των δύο ρευµάτων στην είσοδο και την έξοδο του 
προθερµαντή µε και χωρίς υγρόψυκτο ψυγείο αέρα  
 

 Από τα ανωτέρω συµπεραίνουµε ότι η χρήση του εναλλάκτη αέρα επιφέρει 

µείωση της τάξεως του 37.1% στην απαιτούµενη επιφάνεια συναλλαγής του 

προθερµαντή. Η µείωση αυτή είναι σηµαντική τόσο για τον όγκο που καταλαµβάνει ο 

εναλλάκτης όσο και για το βάρος του. Τοποθετείται, όµως, ένας ακόµα εναλλάκτης 

αυξάνοντας την πολυπλοκότητα του συστήµατος. Επίσης η θερµοκρασία εξόδου του 

αέρα από το πρώτο εναλλάκτη, ίση µε 172.4οC, είναι αρκετά υψηλή για την εισαγωγή 

του αέρα στους κυλίνδρους του κινητήρα και απαιτείται στη συνέχεια επιπλέον ψύξη 

του. ∆ηλαδή δεν καταργείται το κλασσικό ψυγείο αέρα (intercooler), αλλά 

επιτυγχάνεται µείωση του µεγέθους του. Τέλος, από θερµοδυναµικής πλευράς η 
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ανάκτηση θερµότητας από τα καυσαέρια µειώνεται στην περίπτωση αυτή, µιας και η 

θερµοκρασία απόρριψής τους στο περιβάλλον αυξάνει.   

 Μία άλλη πιθανή λύση θα ήταν η αντικατάσταση του αερόψυκτου ψυγείου 

του αέρα από ένα υγρόψυκτο. Το υγρόψυκτο όµως απαιτεί µεγαλύτερη παροχή µάζας 

για το νερό ώστε να λειτουργεί ικανοποιητικά, ενώ το νερό στην είσοδό του θα 

πρέπει να έχει µικρότερη θερµοκρασία. Για να πετύχουµε θερµοκρασία εξόδου του 

αέρα της τάξης των 70 οC, το νερό στην είσοδό του θα πρέπει να έχει θερµοκρασία 

της τάξης των 50 οC. Αυτό είναι εφικτό µόνο εάν µειώσουµε την πίεση συµπύκνωσης 

στα 0.1 bar περίπου. Επίσης, µόνο ένα µέρος της µάζας του νερού που κυκλοφορεί 

στο υγρόψυκτο ψυγείο του αέρα θα εισέρχεται στον εναλλάκτη καυσαερίου, ενώ το 

υπόλοιπο θα ψύχεται και θα επιστρέφει στο ψυγείο του αέρα. Το σύστηµα αυτό είναι 

πολύπλοκο και δεν επηρεάζει σηµαντικά τον αριθµό ή το µέγεθος των εναλλακτών 

θερµότητας, όµως είναι καταλληλότερο εάν µειωθεί η πίεση συµπύκνωσης του 

κύκλου Rankine. 
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4 Σύστηµα Αποθήκευσης Θερµότητας σε Κινητήρα Diesel 

 

4.1 Θερµική ∆ιαχείριση του Καυσαερίου 

 

Οι σύγχρονοι κινητήρες έχουν εφοδιαστεί µε συστήµατα περιστολής ρύπων που 

κατακρατούν τους βλαβερούς ρύπους. Είναι εφοδιασµένοι µε παγίδα αιθάλης, για την 

κατακράτηση των αιρούµενων σωµατιδίων και µε καταλύτη SCR (Selective Catalytic 

Reduction, εκλεκτικής καταλυτικής αναγωγής)  για τη µείωση της ποσότητας των 

ΝΟx στα καυσαέρια. Ο καταλύτης SCR, όµως, λειτουργεί µε ικανοποιητική απόδοση 

σε περιορισµένο εύρος θερµοκρασιών του καυσαερίου. Η καµπύλη απόδοσής του 

συναρτήσει της θερµοκρασίας εισόδου των καυσαερίων δίνεται στο σχήµα 4-1. Όπως 

φαίνεται από το διάγραµµα λειτουργεί ικανοποιητικά για θερµοκρασία καυσαερίου 

από 275 °C έως 385 °C. 

 

 

Σχήµα 4-1.  Βαθµός απόδοσης καταλύτη SCR συναρτήσει της θερµοκρασίας εισόδου 
του καυσαερίου. 
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 Εάν ο καταλύτης SCR τοποθετηθεί µετά τον ατµοποιητή του συστήµατος 

Rankine και πριν τον υπερθερµαντή µπορούµε να ρυθµίσουµε τη θερµοκρασία 

εισόδου των καυσαερίων σε αυτόν. Επειδή τα καυσαέρια έχουν θερµοκρασία 

υψηλότερη από αυτήν που απαιτεί ο καταλύτης, ο υπερθερµαντής θα τα ψύχει 

φέρνοντας τα στα επιθυµητά θερµοκρασιακά επίπεδα. Για να είναι αυτό εφικτό 

µπορεί σε µερικές περιπτώσεις το σηµείο λειτουργίας του συστήµατος Rankine να 

διαφέρει από αυτό που έχουµε υπολογίσει ως βέλτιστο. 

 Υπάρχουν και περιπτώσεις που απαιτείται θέρµανση του καυσαερίου για να 

λειτουργεί ικανοποιητικά ο καταλύτης SCR. Μία περίπτωση είναι κατά την εκκίνηση 

του κινητήρα οπότε τα καυσαέρια είναι κρύα ή κατά τη λειτουργία του σε χαµηλό 

φορτίο. Στις περιπτώσεις αυτές µπορούµε να αποθηκεύσουµε θερµότητα κατά την 

κανονική λειτουργία του κινητήρα και να τη χρησιµοποιήσουµε όταν αυτό είναι 

αναγκαίο. Μία πιθανή λύση είναι να αποθηκεύσουµε αυτή τη θερµότητα στο νερό 

του κύκλου Rankine και όταν είναι αναγκαίο να την αποδώσουµε στο καυσαέριο 

µέσο του υπερθερµαντή. Όπως εξηγείται στη συνέχεια µια τέτοια λύση παρουσιάζει 

προβλήµατα, οπότε προτείνουµε τη χρησιµοποίηση µίας εναλλακτικής συσκευής. 

 

4.2 Γενική Περιγραφή του Σύστηµατος Αποθήκευσης 

Θερµότητας 

 

Στη συνέχεια περιγράφεται ένα συστήµα αποθήκευσης θερµότητας, για 

εγκατάσταση σε κινητήρα βαρέως οχήµατος µε σκοπό την αναθέρµανση των 

καυσαερίων. Η βασική ιδέα είναι η θερµότητα να αποθηκεύεται σε κάποιο 

κατάλληλο υλικό υπό µορφή λανθάνουσας θερµότητας και να αποδίδεται όταν αυτό 

είναι επιθυµητό. Η λειτουργία του προορίζεται για τη θέρµανση του καυσαερίου κατά 

την κρύα εκκίνηση του κινητήρα. Μια πιθανή λύση θα ήταν η αποθήκευση 

θερµότητας στο εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine, δηλαδή το νερό, και η χρήση 

του υπερθερµαντή του συστήµατος, σαν εναλλάκτη θέρµανσης του καυσαερίου. Ένα 

τέτοιο εγχείρηµα παρουσιάζει αρκετές δυσκολίες: το νερό πρέπει να βρίσκεται σε 

υψηλή θερµοκρασία τόσο για να είναι δυνατή η µεταφορά θερµότητας προς το 

καυσαέριο όσο και για να µειώσουµε την ποσότητα του νερού που χρειάζεται να 
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αποθηκεύσουµε.   Η αποθήκευση του νερού στην υψηλή αυτή θερµοκρασία  απαιτεί 

υψηλές πίεσης οι οποίες είναι µεγαλύτερες των 150bar.      

 Η θερµοκρασία εξόδου του καυσαερίου από την συσκευή πρέπει να είναι 

µεγαλύτερη των 275 οC, για να λειτουργεί ικανοποιητικά ο καταλύτης SCR, ενώ η 

είσοδος γίνεται σε ένα πεδίο από 70 – 260 οC. Εποµένως για να είναι δυνατή η 

µεταφορά θερµότητας από το υλικό αποθήκευσης στο καυσαέριο πρέπει το σηµείο 

τήξης του να είναι από 300 οC έως 400 οC. Το υλικό αυτό µπορεί να είναι µεταλλικό 

κράµα ή κάποιο άλας. Επιθυµητές ιδιότητες είναι η µεγάλη ειδική λανθάνουσα 

θερµότητα τήξης και υψηλή πυκνότητα για να αποθηκεύεται όσο το δυνατόν 

µεγαλύτερο ποσό θερµότητας σε µικρότερη µάζα και όγκο. Επίσης µεγάλη τιµή 

θερµικής αγωγιµότητας ευνοεί τη µεταφορά θερµότητας από και προς το υλικό. Τα 

µεταλλικά κράµατα υπερτερούν στον τοµέα αυτό έναντι των αλάτων. Για την αύξηση 

της µεταφοράς θερµότητας στα άλατα µπορεί να εισαχθεί στο άλας κάποιο πλέγµα 

από υλικό µεγάλης θερµικής αγωγιµότητας (πχ ίνες γραφίτη). Τέλος, το υλικό δεν 

πρέπει να είναι διαβρωτικό και τοξικό.  

Υποψήφια υλικά για την εφαρµογή [18,26] αυτή δίνονται στον πίνακα 4-1 

µαζί µε τη θερµοκρασία τήξης τους και τη λανθάνουσα θερµότητα τήξης. Τα 

µεταλλικά κράµατα επειδή δεν είναι καθαρές ουσίες, η αλλαγή φάσης από στερεό σε 

υγρό δεν είναι ισοθερµοκρασιακή. Στον πίνακα 4-1 δίνονται τα θερµοκρασιακά όρια 

µέσα στα οποία πραγµατοποιείται η αλλαγή φάσης των κραµάτων. 

 

Πίνακας 4-1.  Υποψήφια υλικά για αποθήκευσης θερµότητας  

Υλικό Σηµείο Τήξης  (οC) Λανθάνουσα Θερµότητα 
(kJ/kg) 

Μέταλλα και Μεταλλικά κράµατα 
Κάδµιο ( Cd) 321,0 55,3 
Μόλυβδος (Pd) 327,5 24,1 
Zamak 5 Alloy 

(Zn 95% - Al 4% - Cu 1%) 
380,0-390,0 110,0 

Williams Lead Alloy 
WS309 

309 - 

Indalloy® 169 310,0-322,0 - 
Άλατα 

MgH2 327,0 531,9 
FeCl3 304,0 265,7 

NaBrO3 381,0 182,3 
NaOH 323,0 165,0 
NaNO3 307,0 176,5 
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Στη συγκεκριµένη εφαρµογή χρησιµοποιήθηκε το µεταλλικό κράµα Zamak 5, 

γιατί έχει τη µεγαλύτερη λανθάνουσα θερµότητα από τα µεταλλικά υλικά, είναι µη 

τοξικό και διακινείται ευρέως στο εµπόριο. Επιπλέον έχει µεγάλη πυκνότητα, γεγονός 

που µειώνει το µέγεθος της όλης διάταξης. Η µη επιλογή κάποιου άλατος οφείλεται 

στο ότι η µεταφορά θερµότητας από αυτά είναι δυσχερέστερη και ορισµένα από αυτά 

είναι τοξικά ή διαβρωτικά. ∆ύο διατάξεις εξετάστηκαν: Η πρώτη είναι βασισµένη 

στους εναλλάκτες shell & tube (κέλυφους – δέσµης σωλήνων) µε το υλικό 

αποθήκευσης θερµότητας να βρίσκεται εντός των σωλήνων του εναλλάκτη, ενώ η 

δεύτερη σε µια διάταξη που το υλικό περιβάλλει του σωλήνες και στο εσωτερικό τους 

κυκλοφορεί το καυσαέριο. 

 Για τον υπολογισµό του απαιτούµενου ποσού θερµότητας και το ρυθµό µε 

τον οποίο πρέπει αυτό να αποδίδεται, χρησιµοποιήθηκαν τα δεδοµένα του πίνακα 4-2. 

Τα δεδοµένα έχουν προκύψει από υπολογισµούς που αφορούν τη θερµοκρασία και 

την παροχή του καυσαερίου κατά την εκκίνηση του κινητήρα. Η απαιτούµενη 

θερµική ισχύς είναι η µέση του αντίστοιχου χρονικού διαστήµατος και έχει 

υπολογιστεί για θερµοκρασία εξόδου του καυσαερίου ίση µε 275 οC. 

 

 

Πίνακας 4-2.  ∆εδοµένα λειτουργίας κινητήρα κατά την εκκίνησή του  

Χρόνος 
(sec) 

Θερµοκρασία 
καυσαερίου 

(οC) 

Παροχή µάζας 
(Kg/sec) 

Απαιτούµενη 
θερµική ισχύς 

(W) 

Απαιτούµενη 
θερµότητα 

(kJ) 
0 25 0.0529 14054.4 2108.16 

150 70 0.0805 17591.3 2638.70 
300 140 0.0863 12507.4 1876.10 
450 160 0.1136 14055.5 2108.33 
600 235 0.1111 4818.7 722.81 
750 260 0.1276 2080.8 312.12 
900 270 0.0806 438.7 65.80 
1050 285 0.1363 0.0 0.00 
1200 270 0.0984 535.8 80.36 
1350 325 0.1517 0.0 0.0 
1500 385 0.1770 0.0 0.0 

Άθροισµα : 9912.39 
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4.2.1 ∆ιάταξη 1η Συσκευής Αποθήκευσης Θερµότητας - Τύπου 

Εναλλάκτη Shell & Tube. 

 

   Η διάταξη αυτή αποτελείται από εναλλάκτη shell & tube, που στο εσωτερικό 

των σωλήνων υπάρχει το υλικό αποθήκευσης θερµότητας, στην περίπτωση µας το 

Zamak 5. Το καυσαέριο κυκλοφορεί µεταξύ του κελύφους και των σωλήνων του 

εναλλάκτη. Για τη µοντελοποίηση του συστήµατος χρησιµοποιήθηκε η µέθοδος 

Delaware [19,20], που έχει αναπτυχθεί για τη µοντελοποίηση τέτοιου είδους 

εναλλακτών. Θεωρούµε ότι υπάρχει συναγωγή θερµότητας από την πλευρά του 

καυσαερίου, ενώ από την πλευρά του υλικού µόνο αγωγή. Η στερεοποίησή του 

γίνεται σε σταθερή θερµοκρασία η οποία ταυτίζεται µε τη θερµοκρασία των 

σωλήνων. Η παραδοχή αυτή οφείλεται στο ότι το Zamak 5 έχει µεγάλη θερµική 

αγωγιµότητα. Επίσης η θεωρία του Neumann για τη στερεοποίηση υλικού εντός 

κυλινδρικού αγωγού, δίνει πολύ µικρή πτώση της θερµοκρασίας στα άκρα του 

αγωγού λόγω του στερεοποιηµένου υλικού που συσσωρεύεται στην εσωτερική 

επιφάνεια  Στον πίνακα που ακολουθεί φαίνονται οι ιδιότητες του κράµατος Zamak 5. 

 

Πίνακας 4-3.  Ιδιότητες κράµατος Zamak 5 

Πυκνότητα 
(kg/m3) 

Σηµείο 
τήξης 
(οC) 

Ειδική 
θερµοχωρικό- 
τητα (j/kgK) 

Θερµική 
αγωγιµότητα 

(w/mK) 

Θερµοκρασιακή 
αγωγιµότητα 

(m2/sec) 

Λανθάνουσα 
θερµότητα 

(kJ/kg) 
6760.0 380.0 420.0 109.0 3.84·10-5 

 
110.0 

  

 

Ως σηµείο σχεδίασης του εναλλάκτη επιλέχθηκε αυτό που αντιστοιχεί σε 

χρόνο 150 sec γιατί έχει τη µεγαλύτερη απαίτηση θερµικής ισχύος. Η θερµική ισχύς 

που απαιτείται είναι 17591.3 W και η συνολική θερµότητα που πρέπει να 

αποθηκευτεί είναι 9912.39 kJ. Από το ποσό της θερµότητας λαµβάνουµε 

mH

Q
m = =90.11 kg, όπου mH  είναι η λανθάνουσα θερµότητα τήξης. Η 

διαστασιολόγηση και το είδος της διάταξης πραγµατοποιήθηκε µε δοκιµές. Μετά τον 
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υπολογισµό στο σηµείο σχεδίασης ελέγχθηκε η συσκευή ως προς την λειτουργία της 

και εκτός σηµείου σχεδίασης. Επειδή το σηµείο σχεδίασης είναι το δυσχερέστερο από 

άποψη µεταφοράς θερµότητας στα υπόλοιπα σηµεία η έξοδος του καυσαερίου είναι 

µεγαλύτερη των 275 οC και η θερµική ισχύς που απορροφάται υψηλότερη. Οπότε το 

ποσό θερµότητας που πρέπει να αποθηκευτεί είναι µεγαλύτερο από το αρχικά 

εκτιµώµενο. Οι υπολογισµοί επαναλήφθηκαν για το νέο συνολικό ποσό θερµότητας 

έως ότου υπάρξει σύγκλιση. Τα τελικά αποτελέσµατα έδειξαν ότι το συνολικό ποσό 

του χρειάζεται να αποθηκευτεί είναι σχεδόν 1.6 φορές υψηλότερο από αυτό που 

εκτιµήσαµε αρχικά. Όπως θα αναφερθεί παρακάτω είναι δυνατόν ένα µέρος της 

θερµότητας αυτής να αποθηκευτεί και ως αισθητή. Αν αναλογισθούµε ότι το βάρος 

της συσκευής είναι ανάλογο του ποσού θερµότητας που αποθηκεύει, αυτό σηµαίνει 

και ανάλογη αύξηση του βάρους της. Λύση στο πρόβληµα θα µπορούσε να δοθεί µε 

τον έλεγχο της παροχής µάζας που διέρχεται από τη συσκευή, δηλαδή µέρος της να 

εισέρχεται σε αυτή, ενώ η υπόλοιπη παροχή να τη παρακάµπτει. Στη συνέχεια οι δύο 

παροχές θα πρέπει να αναµειγνύονται αδιαβατικά αποκτώντας τελικά την επιθυµητή 

θερµοκρασία εξόδου.  

Για τον εναλλάκτη που υπολογίστηκε έχουµε τα κάτωθι χαρακτηριστικά: Τα 

χαρακτηριστικά του καυσαερίου αναφέρονται στο σηµείο σχεδίασης και για τη 

διάµετρο σωλήνων έχει υπολογιστεί πάχος τοιχώµατος ίσο µε 1mm. Στους 

υπολογισµούς έχει ληφθεί υπόψιν η αύξηση του όγκου του υλικού κατά την αλλαγή 

φάσης ίση µε 3%. Ως υλικό των σωλήνων δεν µπορεί να χρησιµοποιηθεί ο χαλκός 

διότι αυτός θα διαλυόταν στο υγρό τήγµα. Για το λόγο αυτό προτείνεται η χρήση 

χαλύβδινων σωλήνων. 

 

Πίνακας 4-4. ∆ιαστάσεις συσκευής αποθήκευσης θερµότητας 

∆ιάµετρος 
Σωλήνων 

(mm) 

∆ιάµετρος 
Κελύφους 

(m) 

Μήκος 
Κελύφους 

(m) 

Αριθµός 
Σωλήνων 

Επιφάνεια 
(m2) 

∆Τ 
Καυσαερίου 

(οC) 

Παροχή 
Μάζας 

(Kg/sec) 
32.3 0.305 1.04 24 2.533 70 - 275 0.0805 

  

 

Αποθηκευµένη 
θερµότητα  (kJ) 

Θερµική ισχύς 
(w) 

Μάζα υλικού 
(kg) 

Όγκος υλικού 
(m3) 

13000 17591.3 118.18 0.018 
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Η διάταξη των σωλήνων είναι 

τετραγωνική και µη µετατοπισµένη µε 

ενδιάµεσο διάκενο στα 9mm, ενώ ο 

εναλλάκτης περιλαµβάνει δύο 

ενδιάµεσα χωρίσµατα ύψους 0.2 m.  

Για τον υπολογισµό της 

µεταφοράς θερµότητας του εναλλάκτη 

δίνονται τα παρακάτω στοιχεία: 

 

 

 

Επιφάνεια  µεταξύ διαχωριστικών για τον υπολογισµό της ροής στο κέντρο του 

εναλλάκτη κάθετα στους σωλήνες                                      Sm =0.233 m2. 

Αδιάστατος Αριθµός Reynolds                                            Re=5557 

 ΑδιάστατοΑριθµός Nusselt                                                 Nu=54.1  

Ο αριθµός Nusselt υπολογίστηκε από την εµπειρική σχέση του Zhukauskas και 

επαληθεύτηκε από πίνακες µε παρεµβολή του συντελεστή Colburn j συναρτήσει του 

αριθµού Reynolds.  

Ειδική συναγωγιµότητα                                                       h=42.06 w/ m2Κ 

Θερµική αντίσταση µεταξύ καυσαερίου και υλικού           R=3.5 ·10-3  m-2K/w   

Για τον υπολογισµό της ειδικής συναγωγιµότητας έχουν βρεθεί από διαγράµµατα οι 

συντελεστές διόρθωσης λόγω µη ιδανικής ροής στο εσωτερικό του κελύφους. 

Στους υπολογισµούς που έχουν γίνει το συνολικό ποσό θερµότητας που απαιτείται 

ανέρχεται στα 15945 kJ, ενώ στα παραπάνω χαρακτηριστικά της συσκευής δίνεται 

αποθηκευµένο ποσό θερµότητας ίσο µε 13000 kJ. Το πόσο των 13000 kJ αναφέρεται 

µόνο στο ποσό που έχει αποθηκευτεί ως λανθάνουσα θερµότητα, και εκτιµάται ότι το 

έλλειµµα των 2945 kJ καλύπτεται επαρκώς από την αποθηκευµένη αισθητή 

θερµότητα στο υλικό. Το παραπάνω πόσο αντιστοιχεί σε µία θερµοκρασιακή πτώση 

της τάξης των 58.6 οC.  Η µεταβολή της θερµοκρασίας συναρτήσει του χρόνου 

παρουσιάζεται στο σχήµα 4-3. 

Σχήµα 4-2.  ∆ιάταξη 
συσκευής Shell & Tube  
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Σχήµα 4-3.  Μεταβολή της θερµοκρασίας εισόδου και εξόδου από την συσκευή 
συναρτήσει του χρόνου. 
 
 

Η µεταβολή της θερµικής ισχύος συναρτήσει του χρόνου δίνεται στο σχήµα 4-

4. Η µία καµπύλη αντιπροσωπεύει την ισχύ που έχει υπολογίσει για σταθερή 

θερµοκρασία εξόδου, ενώ η άλλη αυτή που προκύπτει από του υπολογισµούς 

(πραγµατική). Επίσης φαίνεται το ποσό της συνολικής θερµότητας που απορροφά το 

καυσαέριο συναρτήσει του χρόνου. 
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  Σχήµα 4-4.  Μεταβολή της ισχύος συναρτήσει του χρόνου 
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του χρόνου   

 

4.2.2 Συσκευή Αποθήκευσης Θερµότητας ∆ιάταξη 2η. 

 

 

Στη δεύτερη διάταξη το 

καυσαέριο ρέει µέσα στους 

σωλήνες ενώ το υλικό 

αποθήκευσης θερµότητας τους 

περιβάλλει. Η διάταξη αυτή, 

που παρουσιάζεται στο σχήµα 

4-6, έχει δοκιµαστεί από την 

NASA για αποθήκευση 

θερµικής ενέργειας και χρήση 

σε διαστηµικές εφαρµογές [21].  

Το υλικό που ρέει εντός των 

σωλήνων είναι το προς 

θέρµανση αέριο, ενώ το µέσο 

αποθήκευσης θερµότητας 

περιβάλλει τους αγωγούς και  

περιέχεται στους µεταλλικούς Σχήµα 4-6.  ∆ιάταξη αποθήκευσης 
θερµότητας 
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δακτυλίους. Για τη θέρµανση του υλικού αποθήκευσης χρησιµοποιείται ηλιακή 

ενέργεια που συλλέγεται από ένα κάτοπτρο. Στην εφαρµογή που µας ενδιαφέρει, η 

θέρµανση του υλικού πραγµατοποιείται από το ίδιο το καυσαέριο κατά την κανονική 

λειτουργία του κινητήρα, οπότε το δοχείο στη περίπτωσή µας είναι κλειστό και καλά 

µονωµένο. 

 

Οι παραδοχές είναι ίδιες µε αυτές που έχουν αναφερθεί στη προηγούµενη 

διάταξη, δηλαδή συναγωγή θερµότητας από το καυσαέριο και αγωγή στο υλικό. Το 

τοίχωµα του σωλήνα θεωρείται σταθερής θερµοκρασίας ίσης µε το σηµείο τήξης του 

υλικού. Η σχεδίαση της διάταξης πραγµατοποιήθηκε στο ίδιο σηµείο µε της 

προηγούµενης περίπτωσης. Στη συνέχεια διενεργήθηκε εκτίµηση της λειτουργίας 

εκτός του σηµείου σχεδίασης. Υπήρξε, στη συγκεκριµένη περίπτωση επίσης, διαφορά  

µεταξύ του πόσου της θερµότητας που εκτιµήσαµε αρχικά και αυτού που τελικά 

προέκυψε. Συγκεκριµένα απαιτούνται 16565 kJ θερµότητας. Επειδή η τάξη µεγέθους 

είναι ίδια όπως και προηγουµένως, το πόσο της  θερµότητας που αποθηκεύεται ως 

λανθάνουσα καθορίσθηκε στα 13000 kJ.  

 

Για τον υπολογισµό της συναγωγιµότητας του αερίου προς τον αγωγό 

χρησιµοποιήθηκαν οι ακόλουθες σχέσεις: 

Για µεταβατική ροή (2300<Re<10000)  

 

( )


















+







−=
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                     (4.1) 

Για τυρβώδη ροή (Re>10000) 

 

14.0

3/18.0 PrRe023.0 







=

s

Nu
µ
µ

                                     (4.2) 

όπου sµ  η συνεκτικότητα του ρευστού στην θερµοκρασία του τοιχώµατος του 

αγωγού. 
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Ο διαστάσεις του συστήµατος δίνονται στον πίνακα 4-5: 

 

Πίνακας 4-5. ∆ιαστάσεις συσκευής αποθήκευσης θερµότητας 

∆ιάµετρος 
εσωτερικού 
σωλήνα (mm) 

∆ιάµετρος 
εξωτερικού 
σωλήνα (mm) 

Μήκος 
 (m) 

Αριθµός 
σωλήνων 

Επιφάνεια 
συναλλαγής 

(m2) 
14 33.5 0.89 30 1.174 

 

 

Αποθηκευµένη 
θερµότητα  (kJ) 

Θερµική ισχύς 
(w) 

Μάζα υλικού 
(kg) 

Όγκος υλικού 
(m3) 

13000 17591.3 118.18 0.018 
 

  Ο όρος εσωτερικός σωλήνας  αναφέρεται σε αυτόν όπου ρέει το καυσαέριο, 

ενώ ο όρος εξωτερικός σε αυτόν που περιέχει το υλικό αποθήκευσης θερµότητας µαζί 

µε τον εσωτερικό σωλήνα. Οι απαραίτητοι σωλήνες στην εν λόγω διάταξη 

περικλείονται σε εξωτερικό κέλυφος διαµέτρου 0.25 m. Η διάµετροι που δίνονται, 

είναι οι εσωτερικοί των αντίστοιχων σωλήνων και το πάχος τοιχώµατος έχει 

καθοριστεί στο 1 mm. 

Η µεταβολή της θερµοκρασίας του καυσαερίου φαίνεται στο σχήµα 4-7. 
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Σχήµα 4-7.  Μεταβολή της θερµοκρασίας εισόδου και εξόδου από την συσκευή 
συναρτήσει του χρόνου. 
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Επίσης δίνεται η µεταβολή του ισχύος σε συνάρτηση µε τον χρόνο στο σχήµα 4-8 και 
το συνολικό ποσό της απορροφούµενης θερµότητας στο σχήµα 4-9. 
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Σχήµα 4-8.  Μεταβολή της ισχύος συναρτήσει του χρόνου 
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 Σχήµα 4-9. Συνολικό ποσό θερµότητας που προσδίδεται στο καυσαέριο συναρτήσει 
του χρόνου   
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 Για τον έλεγχο των επιπτώσεων στην απόδοση της συγκεκριµένης συσκευής, 

λόγω της µείωσης του µεγέθους της,  αυτή διαστασιολογήθηκε ξανά αλλάζοντας το 

σηµείο σχεδίασης. Αρχικά σχεδιάστηκε για το σηµείο των 300 sec και στη συνέχεια 

για το σηµείο των 450 sec. Επειδή οι απαιτήσεις της θερµικής ισχύος στα εν λόγω 

σηµεία ήταν µικρότερες, οδήγησαν σε συσκευές µικρότερου µεγέθους. Αυτή η 

µείωση του µεγέθους ισοδυναµεί µε µείωση του µήκους της συσκευής. Όµως η 

θερµοκρασία εξόδου των καυσαερίων από αυτήν αποκλίνει σε κάποια σηµεία από τα 

επιθυµητά όρια, δηλαδή άνω των 275 °C. Για να είναι δυνατή η σύγκριση των 

συσκευών µεταξύ τους, θεωρήθηκε ότι µέρος του πόσου θερµότητας αποθηκεύεται 

στο υλικό ως αισθητή θερµότητα. Τα αποτελέσµατα παρουσιάζονται στον πίνακα 4-

6. Το συνολικό ποσό θερµότητας  που αναφέρεται στον πίνακα, αντιστοιχεί µόνο στη 

λανθάνουσα θερµότητα. Η θερµοκρασία εξόδου του καυσαερίου από την συσκευή 

και το συνολικό ποσό θερµότητας που απορροφάται, παρουσιάζονται στα σχήµατα 4-

10 και 4-11 αντίστοιχα. 

 

 

 

Πίνακας 4-6.  Συγκριτικά στοιχεία συσκευών για µεταβολή του σηµείου σχεδίασης 

Σηµείο σχεδίασης 150 sec 300 sec 450 sec 

Ισχύς στο σηµείο 
σχεδίασης  (kW) 

17.59 12.51 14.06 

Απαιτούµενο ποσό 
θερµότητας  (kJ) 

16565 14068 13545 

Αποθηκευµένο ποσό 
θερµότητας  (kJ) 

13000 11500 11000 

Μήκος συσκευής (m) 0.89 0.68 0.64 

Βάρος υλικού (kg) 118.18 104.55 100.00 
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Σχήµα 4-10.  Θερµοκρασίες εξόδου καυσαερίου από την συσκευή αποθήκευσης 
θερµότητας για τα τρία σηµεία σχεδίασης. 
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 Σχήµα 4-11.  Απορροφούµενο ποσό θερµότητας από το καυσαερίου για τα τρία 
σηµεία σχεδίασης. 
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Για την αποθήκευση της θερµότητας και την ανάκτησή της όταν αυτό είναι 

επιθυµητό, η συσκευή πρέπει να είναι καλά µονωµένη. Με πρόχειρους υπολογισµούς, 

δοκιµάστηκε µόνωση υαλοβάµβακα µε συντελεστή θερµικής αγωγιµότητας k=0.027 

w/mK, και θεωρήθηκε συντελεστής συναγωγιµότητας προς το περιβάλλον h=4 

w/m2K. Επίσης η θερµοκρασία περιβάλλοντος θεωρήθηκε ίση µε 25 οC. Ως 

αποτέλεσµα ήταν ότι µε το ίδιο πάχος µόνωσης οι απώλειες ήταν παραπλήσιες και 

στις δύο συσκευές, µε µικρότερες σχετικά τιµές να εµφανίζονται στη δεύτερη 

συσκευή.  Συγκεκριµένα για πάχος µόνωσης 75 mm, η πλήρης αποφόρτιση διαρκεί 

περίπου 23 ώρες ενώ για πάχος µόνωσης 125 mm η πλήρης αποφόρτιση διαρκεί 40 

ώρες στην πρώτη και 41 και ½ στη δεύτερη. Ως πλήρης αποφόρτηση ορίζουµε τη 

µετατροπή του µέσου αποθήκευσης θερµότητας από υγρό σε στερεό σε θερµοκρασία 

τήξης. 

Μεταξύ των δύο συσκευών καταλληλότερη δείχνει η δεύτερη λόγω του 

µικρότερου µεγέθους και όγκου, για το ίδιο ποσό αποθηκευµένης θερµότητας. Επίσης 

η µεταφορά θερµότητας είναι ευκολότερη, γεγονός που αποτελεί πλεονέκτηµα και 

κατά τη διαδικασία της φόρτιση της συσκευής. Τέλος, η µόνωση της φαίνεται να 

είναι ευκολότερη. Αξιόλογη είναι η διερεύνηση της διάταξης που αναφέρθηκε µε 

σκοπό τη ρύθµιση της αποδιδόµενης θερµότητας στο καυσαέριο, ρυθµίζοντας  την 

παροχή του καυσαερίου που εισέρχεται στην συσκευή. Αυτό θα είχε ως αποτέλεσµα 

τη µείωση του µεγέθους. Τέλος προτείνεται η περαιτέρω µοντελοποίηση των 

συσκευών µε κάποιο άλας, λόγω των υψηλών τιµών λανθάνουσας θερµότητας που 

αυτά παρουσιάζουν. 
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5 Επίλογος 

 

 

5.1 Συµπεράσµατα 

 

Στην εργασία αυτή αναπτύχθηκε µία µεθοδολογία µοντελοποίησης συστήµατος 

ανάκτησης θερµότητας από τα καυσαέρια κινητήρα Diesel. Σκοπός της 

µοντελοποίησης ήταν η εύρεση των βέλτιστων σηµείων λειτουργίας του συστήµατος, 

δηλαδή αυτών όπου λαµβάνεται η µέγιστη ισχύς, και η εκτίµηση της απόδοσής του 

σε όλο το εύρος λειτουργίας του κινητήρα. Η ανάπτυξη και εφαρµογή συστηµάτων 

ανάκτησης θερµότητας είναι σηµαντική στις µέρες µας γιατί:  

• Βοηθούν στην προστασία του περιβάλλοντος, βελτιώνοντας την κατανάλωση 

καυσίµου και µειώνοντας τα επίπεδα εκποµπής ρύπων (CO, NOx, HC). 

• Το γεγονός ότι η βελτίωση του θερµικό βαθµού απόδοσης του ίδιου του 

κινητήρα έχει φτάσει πλέον σε οριακό σηµείο, τα καθιστά ως τα πιθανότερα 

µέσα προς την κατεύθυνση αυτή. 

•  Η συνεχής αύξηση του κόστους καυσίµου ενισχύει την ανάπτυξη των 

συστηµάτων αυτών, επειδή δηµιουργεί την ανάγκη για οικονοµικότερους 

κινητήρες. 

Στην εργασία αυτή επιλέχθηκε ως εργαζόµενο µέσο του κύκλου Rankine το νερό. 

Το πρόβληµα που προκύπτει από τη χρήση του ως εργαζόµενο µέσο είναι ο 

σχεδιασµός του στροβίλου. Παρουσιάζει µικρή παροχή, µε αποτέλεσµα εάν επιλεγεί 

στρόβιλος δυναµικής ροής, να προκύπτει υπερβολικά µεγάλη ταχύτητα περιστροφής 

για αυτόν. Εποµένως προτείνεται η χρήση εµβολοφόρου εκτονωτή, ο οποίος 

παρουσιάζει ίσο ή και µεγαλύτερο ισεντροπικό βαθµό απόδοσης. Όσον αφορά τη 

χρήση οργανικού µέσου, η µοντελοποίηση που έχει παρουσιαστεί εξακολουθεί να 

ισχύει. Η αλλαγή που πρέπει να γίνει εντοπίζεται στις εξισώσεις που υπολογίζουν τις 

αντίστοιχες θερµοδυναµικές ιδιότητες. 

  

 



 68 

  Τα βασικά συµπεράσµατα της παρούσας εργασίας είναι τα εξής: 

• Το σύστηµα βελτιώνει το θερµικό βαθµό απόδοσης του κινητήρα. Μειώνει 

την ειδική κατανάλωση καυσίµου από 5,4% έως 8,8%, µε µία µέση τιµή της 

τάξεως του 7%. 

• Η σωστή και αποδοτική λειτουργία του συστήµατος απαιτεί την ικανότητα 

ρύθµισης του στη µεταβολή του φορτίου και της ταχύτητας περιστροφής του 

κινητήρα. 

• Βάση πρέπει να δοθεί στον σχεδιασµό των εναλλάκτων θερµότητας. 

Μεγάλης σηµασίας για το σύστηµα είναι ο εναλλάκτης ανάκτησης 

θερµότητας του καυσαερίου. Επίσης αξίζει να σηµειωθεί ότι αυξάνει η 

συνολική απαίτηση απόρριψης θερµότητας προς το περιβάλλον, λόγω του 

συµπυκνωτή του συστήµατος. 

• Υπάρχει η δυνατότητα να γίνει αποθήκευση θερµότητας για να 

χρησιµοποιηθεί κατά την εκκίνηση του κινητήρα ή στα χαµηλά φορτία. 

 

 

5.2 Προτάσεις για Μελλοντική Εργασία 

 

Οι µελλοντικές επεκτάσεις που µπορούν να γίνουν πάνω σε ένα τέτοιο σύστηµα 

βασίζονται σε δύο κυρίως άξονες: α) το σχεδιασµό του συστήµατος που έχει 

παρουσιαστεί και β) τη βελτίωση της απόδοσης του. 

Όσον αφορά το πρώτο, οι συνιστώσες του συστήµατος στη µέχρι τώρα 

ανάλυση έχουν υποτεθεί ως ‘µαύρα κουτιά’, δηλαδή οι µαθηµατικοί νόµοι που έχουν 

επιλεγεί για τη περιγραφή τους είναι σχετικά απλοί και πιο γενικοί. Από τα 

συµπεράσµατα που έχουν διεξαχθεί, έχουν αποδοθεί στα διάφορα στοιχεία του 

συστήµατος τα επιθυµητά χαρακτηριστικά. Με βάση τα χαρακτηριστικά αυτά 

δύναται να σχεδιαστούν και να διαστασιολογηθούν τα διάφορα στοιχεία του 

συστήµατος. Αυτό θα αποκτήσει συγκεκριµένη µορφή, και θα υπάρχεί η δυνατότητα 

να εγκατασταθεί σε κινητήρα.  

Όσον αφορά την βελτίωση του συστήµατος µπορεί να γίνει µε την 

επανασχεδίαση του κύκλου, µε έναν µεγαλύτερου βαθµού απόδοσης. Ένας τέτοιος 

κύκλος θα µπορούσε να περιλαµβάνει δύο στροβίλους, έναν υψηλής πίεσης και έναν 
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χαµηλής, και να εκµεταλλεύεται τη θερµότητα από την ψύξη του κινητήρα ή από το 

ψυγείο αέρα του υπερπληρωτή. Σε αυτό το σύστηµα µπορούµε να χρησιµοποιηθούν 

δύο εργαζόµενα µέσα, ένα για την υψηλή πίεση και ένα για την χαµηλή. Επίσης η 

χρήση οργανικών εργαζόµενων µέσων βελτιώνει τον βαθµό ανάκτησης θερµότητας 

σηµαντικά, γεγονός που δεν γίνεται να αµεληθεί. 

Τέλος, µπορεί να δοκιµαστεί η χρήση του κύκλου Kalina, λειτουργόντας µε 

µείγµα αµµωνίας – νερού. Επειδή στον κύκλο αυτό η ατµοποίηση του εργαζόµενου 

µέσου γίνεται µη ισοθερµοκρασιακά η ανάκτηση θερµότητας είναι ευκολότερη, 

παρουσιάζονται όµως προβλήµατα λόγω των περισσότερων εναλλακτών που απαιτεί. 
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Παράρτηµα  

 

Πίνακας Συµβόλων 

 

Λατινικοί χαρακτήρες 

Α          Επιφάνεια συναλλαγής θερµότητας εναλλάκτη     [m2]  

C          Ροή θερµικής χωρητικότητας     [ K
W ] 

Cc         Αναλογία ροών θερµικών χωρητικοτήτων     [-] 

cp         Ειδική θερµοχωρητικότητα     [ Kkg
J

⋅ ] 

d           ∆ιάµετρος κυλινδρικού αγωγού     [m] 

h           Ειδική ενθαλπία     [ kg
J ] 

L           Μήκος κυλινδρικού αγωγού     [m] 

m&          Παροχή µάζας     [ s
kg ] 

NTU     Αριθµός µονάδων µεταφοράς     [-] 

Nu        Αδιάστατος αριθµός Nusselt     [-] 

Pr         Αδιάστατος αριθµός Prandl     [-] 

Q&          Ρυθµός πρόσδοσης ή απορρόφησης θερµότητας     [ s
W ] 

Re         Αδιάστατος αριθµός Reynolds     [-] 

Τ           Θερµοκρασία     [Κ] 

U          Θερµική διαπερατότητα εναλλάκτη     [
Km

W
2 ⋅

] 

V&          Παροχή όγκου     [ s
3m ] 

 

 

Ελληνικοί χαρακτήρες 

∆Τm      Μέση λογαριθµική διαφορά θερµοκρασιών στα ρεύµατα του εναλλάκτη    [Κ] 

∆p        ∆ιαφορά πίεσης στην είσοδο και την έξοδο της αντλίας     [Pa] 

ε           Αποδοτικότητα εναλλάκτη θερµότητας     [-] 

η           Βαθµός απόδοσης     [-] 
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µ           ∆υναµική συνεκτικότητα     [ sm
kg

⋅ ] 

ρ           Πυκνότητα     [ 3m
kg ] 

 

∆είκτες 

c            Ψυχρό ρεύµα 

G            Ιδιότητα που αναφέρεται στο καυσαέριο 

h            Θερµό ρεύµα 

i, in        Στην είσοδο 

is            Ισεντροπική µεταβολή  

max       Mέγιστη τιµή 

min        Ελάχιστη τιµή 

o,out      Στην έξοδο 

p            Αντλίας 

s             Σε θερµοκρασία του τοιχώµατος του αγωγού 

t             Στροβίλου 
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∆ιάγραµµα Ροής Προγράµµατος 

 

Αρχή 

Αρχεία  
εισόδου 
 

Καθορισµός αριθµού 
σηµείων στροφών – φορτίου 

Υπολογισµός παροχής 
όγκου και τιµής του UA 

Πρόσδοση αρχικών τιµών 
για την εφαρµογή της 
ρουτίνας βελτιστοποίησης 

Εκτέλεση της ρουτίνας 
βελτιστοποίησης. Η προς 
βελτιστοποίηση συνάρτηση 
είναι η Fopt  

Υπάρχουν άλλα σηµεία 
για εξέταση; 

ναι 

όχι 

Κεντρικό πρόγραµµα 

Είσοδος  
δεδοµένων 
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Έξοδος 
∆εδοµένων 

Αρχεία  
εξόδου 

Τέλος 

Υπολογισµών στοιχείων 
απόδοσης, παροχών κ.τ.λ. 

Υπάρχουν άλλα σηµεία 
για εξέταση; 

όχι 

ναι 
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Αρχή 

Είσοδος πίεσης και θερµοκρασίας 
εισόδου στον στρόβιλο και τον 
στοιχείων λειτουργίας του κινητήρα  

Καθορισµός των διαφόρων 
σηµείων του κύκλου. Καλείται η 
ρουτίνα WATER 

Καθορισµός της παροχής µάζας του 
νερού από τις εξισώσεις του εναλλάκτη. 

Υπολογισµός των θερµοκρασιών του 
καυσαερίου µέσα στον εναλλάκτη και 
της ισχύς εξόδου του κύκλου 

Υπολογισµός της 
συνάρτησης ποινής. 

Υπολογισµός της τιµής της Fopt 
(ισχύς εξόδου µείων συνάρτηση 
ποινής) 

Τέλος 

Έξοδος της τιµής 
της Fopt 

Συνάρτηση Fopt (προς βελτιστοποίηση) 
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Αρχή 

Είσοδος γνωστών ιδιοτήτων  
(πίεση – θερµοκρασία)  
(πίεση – ενθαλπία) 
(πίεση – εντροπία) 

Υπολογισµός ιδιοτήτων στα 
σηµεία κορεσµού για την 
γνωστή πίεση  

Καθορισµός περιοχής 

Στην περιοχή όπου βρισκόµαστε, είναι 
γνωστά τα απαραίτητα µεγέθη για την 
εφαρµογή των εξισώσεων; 
(πίεση – θερµοκρασία για περιοχές 1,2,5) 
(πυκνότητα – θερµοκρασία για περ. 3) 
(ξηρότητα για περιοχή 4) 

ναι 

όχι 

Επίλυση εξισώσεων για τον 
καθορισµό των απαραίτητων 
µεγεθών 

Υπολογισµός των υπόλοιπων 
ιδιοτήτων. 

Τέλος 

Έξοδος 
αποτελεσµάτων 

Υπορουτίνα  Water (Υπολογίζει τις 
θερµοδυναµικές ιδιότητες του νερού) 


