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Resumo

O objetivo deste trabalho é analisar a otimizacao do rendimento volumétrico do motor
através da alteracao do comprimento dos dutos e do sincronismo de abertura das valvulas
obtida por uma rotina computacional. A cAmara de combustao é descrita por um modelo
zero-dimensional e com uma zona de combustao para um motor de igni¢do por compressao
e duas zonas de combustao de ignicao por centelha, o fluido de trabalho é considerado
uma mistura de gases perfeitos e as fragdes molares dos gases sdo obtidos considerando
combustao em equilibrio. Os modelos sdo representados, matematicamente por um sistema
de equacoes ordinarias resolvidas numericamente pelo método de Runge-Kutta de quarta
ordem. A transferéncia de calor é modelada através de correlagdes de Annand/Nishiwaki
e Woschni. A taxa de liberacao de energia do combustivel é obtida através de funcgoes
de Wiebe. Para o escoamento nos coletores de admissao e exaustao, considera-se um
gas perfeito e compressivel e aplica-se as leis de conservacao de massa, quantidade de
movimento e energia 1D e transitério. Este sistema hiperbdlico é resolvido através dos
métodos de Lax-Friedrich, Lax-Wendroff, MacCormark onde aplica-se a metodologia de
controle de fluxo TVD ao método de Lax-Wendroff. Nas condi¢oes de contorno utiliza-se o
método das caracteristicas considerando escoamento em valvulas e extremidade livre. Os
resultados numéricos dos métodos foram confrontados com os resultados experimentais
obtidos em um motor monocilindrico AVL 5482 no banco de motores do Laboratério
CORIA na Franca. O motor foi instrumentado com transdutor piezelétrico de pressao
na camara de combustao, transdutor piezoresistivo de pressao nos dutos de admissao e
exaustao. A temperatura no duto de admissao foi medida através de um termorresistor
de 2 um de didmetro. Os ensaios foram realizados variando a rotagdao e o comprimento
dos dutos de admissao e exaustao em ciclos com e sem combustao. Utilizou-se o método
de otimizagao Evolugao Diferencial que permitiu estimar os parametros das correlagoes e
de grandezas que nao puderam ser medidas diretamente. Os resultados entre o modelo
numérico e os experimentais apresentaram boa correlacao, portanto validando o c6digo
desenvolvido. Dentre os métodos utilizados o de Lax-Wendroff e de MarCormark obtiveram
melhores resultados sobretudo na predicao da onda de temperatura no duto de admissao.
Desenvolveu-se uma rotina paralelizada (varios nicleos de processamento) do método
de otimizacao Evolucao Diferencial, o que permitiu diminuir significativamente o tempo
computacional. Foram otimizados os comprimentos dos dutos de admissao e exaustao para
varias rotagoes. Também otimizou-se o sincronismo de abertura das valvulas de admissao

e exaustao.

Palavras-chaves: Otimizacao. Eficiéncia Volumétrica. Modelo de duas zonas de combus-

tao.



Abstract

The aim of this work is to create a computational routine that allows to optimize the
volumetric efficiency of a IC engine through the change of ducts lenght and valves timing.
The combustion chamber is described by a zero-dimensional model with one zone combus-
tion for compression ignition engine and two zone combustion for spark ignition engine.
The working fluid is considered a mixture of perfect gases and the molar fractions of the
gases are obtained considering combustion at equilibrium. The models are represented
mathematically by a system of ordinary equations solved numerically by the Runge-Kutta
fourth-order method. The heat transfer between the gas and the walls is modeled by
Anand/Nishiwaki and Woschni correlations. The rate of energy release from fuel is obtained
by Wiebe functions. The gas present inside intake and exhaust ducts was considered a
perfect compressible gas and was applied the physical laws from conservation of mass,
momentum and energy for a 1D and non-stationary system. This hyperbolic system is
solved by the Lax-Friedrich, Lax-Wendroff and MacCormark methods, and it was applied
the TVD flow control for two-step Lax-Wendroff method. The method of characteristics is
used to solve the boundary conditions, considering the flow through valves and open end.
The numerical results of the methods were compared with experimental results obtained
in a single-cylinder AVL 5482 engine in CORIA Laboratory. A piezoelectric pressure
transducer was placed in the combustion chamber and a piezoresistive pressure transducer
was installed in intake and exhaust ducts. The gas temperature inside intake duct was
measured through a termorresistor with 2um diameter. The tests were performed by
varying the rotation speed and the length of intake and exhaust ducts in engine cycles
with and without combustion. The Differential Evolution optimization method was applied
to estimate the parameters that could not be directly measured. The results from the
model /numerical and experimental showed good correlation and therefore developed code
was be validated. The two-step Lax-Wendroff and MarCormark method obtained better
results especially in predicting the temperature wave in the intake duct. A parallelized
program (multiple cores) from Differential Evolution optimization method was created
which allowed significantly reduce the computational time. The optimization results con-
firm the experimental results and its shows that the increasing the speed of rotation the
length ducts is decreased. It is also presents the results from intake and exhaust valves

timing optimization.

Key-words: Optimization. Volumetric Efficiency. Two zone combustion model.
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Introducao

Motores de combustao interna remetem as datas de 1876, quando Nicolaus A. Otto
(1832-1891) desenvolveu o motor de igni¢do por centelha, e 1892, quando Rudolf Diesel
(1858-1913) inventou o motor de combustao por compressao. Ao longo dos anos, esses
motores foram sendo aperfeicoados no mesmo ritmo em que se aumentou o conhecimento
dos processos que os funcionar. Nos tltimas décadas, viu-se um aumento na pesquisa de
motores de combustao interna com o objetivo de diminuir a poluicdo do ar e o consumo
de combustivel, entre outras exigéncias do mercado (HEYWOOD, 1988).

O propdsito dos motores de combustao interna é a produgao de poténcia a partir
da energia quimica contida nos combustiveis. O trabalho realizado pelo fluido condido no
cilindro do motor é transferido para os componentes mecanicos e convertido em poténcia de
rotagdo no eixo. Por causa de sua simplicidade, robustez e elevada relacao poténcia/peso,
esses motores encontram ampla aplicagdo em transportes (terrestre, maritimo e aéreo) e

producao de energia elétrica.

O primeiro motor comercial foi construido por J. J. E. Lenoir (1822-1900). Esse
motor admitia ar e gas durante a primeira metade do curso do pistao, a mistura era entao
inflamada por uma centelha e se expandia durante a segunda parte do curso. Os gases de
combustao eram entao expulsos pelo movimento do pistao no sentido contrario. O motor
de Lenoir produzia 6 hp de poténcia no eixo com uma eficiéncia de 5%. Foram construidos

em torno de 5000 exemplares entre 1860 até 1865.

Maior sucesso que a maquina de Lenoir, teve o motor de Nicolas Otto (1832-1891).
Para ter um motor mais eficiente e com menor peso, Otto dividiu o ciclo em quatro fases.
A primeira sendo a admissao do ar e combustivel, seguida da fase de compressao da carga.
Inicia-se entao a combustao no processo de expansao, e finaliza-se com o processo de
exaustao. Em 1890, em torno de 50.000 desses motores tinha sido vendidos na Europa e

nos Estados Unidos.

Em 1892, um engenheiro alemao chamado Rudolf Diesel, patenteou um novo motor
de combustao interna. A ideia de Diesel era injetar o combustivel liquido na camara
de combustao que contém ar quente devido ao processo de compressao. Essa nova ideia
permitiu que o motor tivesse maior taxa de compressao sem detonagao (knock). Devido
ao esfor¢o de Diesel e os recursos da M.A.N. (Machinenfabrik Augsburg-Niirnberg) foi

possivel desenvolver uma maquina real com este principio de funcionamento.

Os combustiveis tiveram o maior impacto no desenvolvimento dos motores. No
inicio os motores geravam poténcia mecanica queimando gés. A gasolina e fracoes leves de

Oleo cru se tornaram disponiveis no final do século XIX e varios tipos de aditivos foram
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desenvolvidos para vaporizar o combustivel e se misturar com o ar.

Para poder trabalhar com taxas de compressao mais elevadas e por consequéncia
aumentar a eficiéncia térmica do motor, foi desenvolvida pela GM (General Motors) uma

gasolina com um elemento antidetonante conhecido como chumbo-tetraetil.

Em 1952, Haagen-Smit demostrou que o problema do smog (smoke + fog) era
provocado pela reagao entre o 6xido de nitrogénio e hidrocarbonetos na presenca da luz
solar. Depois disso ficou claro que os veiculos equipados com motores de combustao interna

eram responsaveis pela poluigao.

Durante os anos de 1970, o preco do petrdleo cru aumentou rapidamente e os
engenheiros comegaram a se preocupar com a disponibilidade de petroleo em longo prazo,
ja que se trata de uma fonte nao renovavel. Por isso, observou-se uma enorme pressao sobre
o aumento da eficiéncia dos motores. Muitos estudos tém sido feitos com o objetivo de
utilizar outras fontes no lugar da gasolina e do 6leo diesel. Sao exemplos: os combustiveis de
fonte nao petrolifera, gas natural, metanol e etanol, assim como também gasolina e diesel
sintético feitos de dleo de xisto ou carvao, além do hidrogénio como uma possibilidade

para o futuro.

A eficiéncia dos motores de combustao interna depende profundamente do apro-
veitamento dos fenémenos inerciais e pulsantes que ocorrem nos dutos de admissao e
exaustao. A otimizagao das condigoes de trabalho dos motores de combustao interna passa
necessariamente por uma andlise profunda das diversas varidveis envolvidas nesse processo.
Assim, por exemplo, os sistemas de admissdo e exaustao podem ser dimensionados e ter
suas configuragoes geométricas definidas de acordo com as caracteristicas que se deseja
privilegiar, como consumo de combustivel, poténcia méaxima, rendimento volumétrico ou

torque a baixas rotacoes.

O parametro usado para mensurar a efetividade do processo de admissao é a
eficiéncia volumétrica. A eficiéncia volumétrica é somente usada em um motor de quatro
tempos, o qual tem um processo distinto de admissao. Ele é definido como a razao da
vazao massica de ar admitido pelo sistema de admissao pela vazao em massa ocupado no

volume deslocado em condi¢oes atmosféricas locais.

O projeto acustico do sistema de admissao tem sido o topico predominante na
pesquisa de motores de combustao interna de igni¢cao por centelha com aspiragao natu-
ral (HEYWOOD, 1988). Ja o sistema de admissao dos motores Diesel ndo necessita ser
ajustada, uma vez que a carga no cilindro pode ser assegurada por meio de um turboali-
mentador. Assim, os critérios para o projeto da linha de admissdo em motores Diesel estao
geralmente limitados a minimizar as perdas de pressao. Sistemas de um tnico compressor
foram levados ao seu limite (surge e over-speed) e agora sao necessarios sistemas com

duplo estagio ou sistemas sequenciais. Além disso, a temperatura do gas na saida do
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compressor, que aumenta com a relacdo de pressao, é um problema para pecas feitas de
plastico e aluminio. Assim, o ajuste de coletor de admissao pode aumentar o fluxo de

massa de ar, sem aumentar a pressao de alimentagao, atenuando todos os problemas acima

mencionados (TORREGROSA et al., 2011).

A otimizacao do sistema de admissao no caso de motores diesel turboalimentados
¢ um problema multidisciplinar complexo. Esse sistema é normalmente composto por uma
série de elementos incluindo o filtro de ar, o compressor, o intercooler, dutos, volumes e
curvas para a interligagdo. O comportamento de alguns desses elementos é nao linear e
afeta as condigoes de operagdao (TORREGROSA et al., 2011).

O projeto da linha de admissao requer muitos testes, entretanto, a industria
necessita que o projeto seja feito rapidamente, realizavel e com o menor custo de producao.
Embora os testes de motores sejam amplamente utilizados para este fim, sdo caros e
requerem o protétipo do motor em fase avangada do desenvolvimento (TORREGROSA et
al., 2011).

O desempenho de motores de combustao interna depende de varios pardmetros de
projeto, tais como geometria da valvula, tamanho e comprimento do duto, do deslocamento
da valvula e do diagrama de distribuicao. Na verdade, estes parametros exercem influéncia

sobre a eficiéncia volumétrica e, por consequéncia, o torque, a poténcia e o consumo

especifico de energia (LAFORGIA; FICARELLA, 1989).

O objetivo desta tese é construir um modelo mateméatico dos processos de admissao,
compressao, combustao-expansao e exaustao de um motor monocilindrico. Este modelo
deve ser capaz de reproduzir de forma adequada e confiavel a influéncia dos principais
parametros operacionais do motor e, para tanto, devera ser aferido com dados experimentais
obtidos em motores e em modelos fisicos. Utilizar o modelo matematico a que se refere o
item anterior, em associagao com rotinas de otimizacao multi-variavel, para determinar
as caracteristicas de operagao 6tima do motor, com atencao particular aos seguintes

parametros:

1. Sincronismo 6timo de abertura e fechamento das valvulas;

2. Geometria 6tima dos coletores de admissao e exaustao;

Esta tese é dividida em seis capitulos. O segundo capitulo traz uma introducao
sobre os parametros que afetam a eficiéncia volumétrica e uma revisao sobre o efeito
pulsante do gas no interior de coletores de motores. No capitulo trés, apresenta-se uma
revisao do estado da arte da simulacao numérica em dutos. Sao apresentadas as equagoes
governantes, bem como as hipdteses simplificadores para a aplicagdo em coletores de
motores alternativos. Uma revisdo dos métodos numéricos aplicados a captura do choque

é também apresentado. Apresenta-se uma revisao dos modelos aplicados no interior do
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duto e em especial, o método zero dimensional com uma zona de combustao usado em
motores de ignicao por centelha e duas zonas de combustao para motores de ignicao
por centelha. No capitulo quatro ¢ apresentado a metodogia numérica de otimizagao. No
capitulo cinco é apresentado a metodologia experimental utilizado com o objetivo de
validar o modelo/cédigo computacional. Os resultados sao apresentatos e dicutidos no

capitulo seis. E no capitulo sete é concluido e discuti-se propostas de trabalhos futuros.



1 Revisao Bibliografica

1.1 Introducao

O objetivo do processo de admissao, exaustao ou o processo de lavagem do cilindro
¢é remover os gases queimados no final da expansao e admitir uma nova carga para o
préximo ciclo. E de conhecimento comum que a poténcia indicada a uma dada rotacio é
proporcional a vazao massica de ar. Assim, introduzindo o maximo de massa e mantendo-a
dentro do cilindro, é o primeiro objetivo dos processos de trocas gasosas. O rendimento
do processo de trocas gasosas ¢é caracterizado pela eficiéncia volumétrica para um motor
de quatro tempos. A eficiéncia volumétrica de um motor quatro tempos dependente do
projeto dos subsistemas, como por exemplo: dutos, valvula borboleta, bifurcacoes, valvulas,
porta da valvula e naturalmente as condigoes de operagao. Por isso, o estudo do fluxo
de gas através desses componentes se torna importante na determinagao dessa eficiéncia.
Alguns motores sdo dotados de supercharge e turbocompressores para aumentar a vazao

de ar em motores, e portanto, a poténcia especifica.

Para um motor de ignicao por centelha, a carga é o combustivel, ar e exaustao
recirculada (se usado para o controle de emissoes), entdo a preparagdo da mistura é
também um objetivo importante no processo de admissao. A preparacao da mistura
inclui a realizacao de uma composicao apropriada da mistura e realizar uma distribuicao
equilibrada de ar, combustivel e gases recirculados em todos os cilindros. Em motores
de igni¢do por compressdao, somente o ar (ou ar e gases recirculados) sdo admitidos. A
preparacao da mistura é realizada diretamente no cilindro, mas fen6menos que acontecem
no processo de admissao afetam a preparacao da mistura no cilindro. O terceiro objetivo
do processo de trocas gasosas é organizar o campo de vazao para dentro do cilindro, o

qual fornecera um processo de combustao suficientemente rapido para uma satisfatéria
operagao do motor (HEYWOOD, 1988).

1.2 Processos de admissao e exaustao em motores de quatro tem-

pos

Os componentes em um motor de combustao por centelha sdo constituidos por:
filtro de ar, um carburador ou uma valvula borboleta ou um injetor de combustivel e uma
valvula borboleta ou uma valvula borboleta com injetores de combustiveis individuais em
cada porta, porta da valvula e a valvula. Durante o processo de admissao ocorre uma

perda de carga em cada um dos componentes citados anteriormente. O sistema de exaustao
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é composto por: valvula, porta da valvula, duto de exaustao, conversor catalitico para o

controle de emissoes e muffler ou silenciador.

A perda de carga ao longo do sistema de admissdo depende da velocidade de
rotacao do motor, da resisténcia ao fluxo de massa em cada componente deste sistema, a
area da secc¢ao transversal e a massa especifica da carga. Uma pratica comum ¢é aumentar
a fase de abertura das valvulas de admissdo e exaustao durante as fases de admissao
e exaustao, para propiciar um esvaziamento de gases queimados e enchimento da nova
carga do cilindro, aproveitando a inércia dos gases no sistema de admissao e exaustao.
Normalmente, o processo de exaustao comega entre 40 e 60 graus antes do ponto morto
inferior. Portanto, o processo de exaustao antes do pistdao chegar no ponto morto inferior é
realizado pela diferenga de pressao entre os gases na camara de combustao e a pressao nos
dutos de exaustao. Este processo é chamado de exaustao natural (blowdown),enquanto que
o processo de exaustao que ocorre apds o pistao chegar ao ponto morto inferior é chamado
de exaustao forgada (displacement), porque o pistao ird "varrer'a cdmara de combustao
até chegar ao ponto morto superior. Tipicamente, a valvula de exaustao fecha de 15 a
30 graus antes do ponto morto superior e a valvula de admissao abre de 10 a 20 graus
antes do ponto morto superior. Percebe-se entao, que durante um determinado intervalo
as duas valvulas estao abertas, a este intervalo é chamado de cruzamento de valvulas
(overlap period). Motores que trabalham em alta rotagao, longo periodo de cruzamento de
valvula e longos periodos de abertura de valvulas apresentam altos valores de eficiéncia
volumétrica (HEYWOOD, 1988).

O pistao agora se move do ponto morto superior para o inferior, causando um
aumento do volume e consequentemente, uma diminuigao da pressao. A pressao na camara
de combustao fica menor que a pressao do duto de admissao levando a um escoamento da
carga para o interior do cilindro. A valvula de admissao normalmente fica aberta entre 50

a 70 graus ap6s o ponto morto inferior para que o fluxo de massa continue aproveitando

melhor o efeito da inércia dos gases (HEYWOOD, 1988).

Diferencialmente do motor de igni¢do por centelha, o motor de igni¢cao por compres-
sdo nao apresenta carburador ou injetores nos dutos/portas e valvula borboleta. Motores

de ignicao por compressao normalmente apresentam um turbocompressor.

1.2.1 Fase de exaustao

Na fase de exaustao, deseja-se retirar os gases de combustao do cilindro para
posteriormente admitir uma nova carga. Dois fendmenos irdo explicar e acompanhar o
esvaziamento, no inicio o efeito respiragdo devido a pressao elevada no interior do cilindro,

e posteriormente o efeito de repulsao devido a elevacao do pistao.

No inicio da abertura da valvula de exaustao, o esvaziamento do cilindro é feito
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pelo efeito da pressao do gas. Duas fases podem ser distinguidas:

1. estabelecimento do regime sonico no nivel da valvula, em efeito, a secao de passagem
da valvula é pequena e a razao de pressao entre o cilindro e o escape permite

estabelecer este regime;

2. depois a secao de passagem da valvula aumenta, o cilindro se esvazia e a pressao no

cilindro diminui; existe entao a passagem para o regime subsonico.

O cilindro continua a se esvaziar, a pressao no cilindro se aproxima da pressao de
exaustao e o esvaziamento continua sob o efeito da elevacao do pistao. Esta fase termina
em geral depois do PMS, para levar em conta o efeito da inércia do gés (evc). Porém, este
efeito de inércia depende da velocidade do gas, e portanto, do regime do motor. Isto explica
o risco da reaspiracao de gases queimados em baixo regime (em razao ao fechamento tardio
da valvula, o pistao comega a fase de depressao do cilindro) ou o risco de esvaziamento
incompleto a alto regime (a vélvula de exaustao fecha entao muito cedo) (HEYWOOD,
1988).

1.2.2 Fase de admissao

A valvula de admissao comeca a abrir antes do PMS enquanto que a valvula de

escape ainda esta aberta, é a fase de cruzamento de valvulas.

Segundo as pressoes do gas no escapamento, no cilindro ou na admissao, pode haver
condigbes para que os gases queimados saiam pela valvula de exaustao (contra-varredura)
ou fiquem no cilindro e a transferéncia de ar para o escapamento (sobre varredura). A
contra-varredura se encontra em particular em cargas parciais de motores de ignicao por
centelha, onde a valvula borboleta na admissao cria uma perda de carga (para diminuir
a vazao de ar que atravessa o motor), e abaixa o nivel de pressdo do coletor abaixo da
pressdo atmosférica, e portanto, abaixo da pressao do cilindro (ela pode abaixar até 0,25
bar na rotagao minima) (HEYWOOD, 1988).

Em plena carga, esta recirculagao interna é geralmente menor, mas ela pode ser
acentuada se, no momento do cruzamento, a pressao actstica no escape esta no seu maximo
e entdo, a pressao acustica na admissao estd no minimo. No caso inverso, pode-se ter
um efeito de varredura dos gases queimados pelo gas novo, o que leva a uma melhora do
enchimento e uma diminui¢do dos gases queimados residuais (e também um ganho na

combustao).

Nos veiculos convencionais equipados com um motor de igni¢cdo por centelha, a
busca de uma boa estabilidade a rotacao minima conduz a adotar um pequeno cruzamento

de véalvulas, a fim de minimizar a quantidade de gases residuais reciclados a baixa carga,
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quantidade que é sempre muito elevada (reaspiragao pela admissdao). Em contrapartida,
a cargas intermediarias (entre minima e carga total), pode conduzir ao aumento da
quantidade de gases queimados reciclados (por exemplo por um sistema EGR: Exhaust

gas recirculation) para reduzir a emissao dos éxidos de nitrogénio.

A taxa de recirculagao natural interna diminui quando o regime aumenta e depende
pouco da taxa de compressao do motor. Ele aumenta rapidamente com o gradiente de
pressao instantanea entre o escape e a admissao no PMS e varia de maneira parabdlica

com a permeabilidade (se¢do média eficaz) da fase de cruzamento.

Entre o ponto morto superior PMS e o fechamento da admissao (avc) existe o
aumento do volume gerado pela descida do pistao que coloca o cilindro em depressao em
relagdo a admissao. Uma quantidade de gas penetra no cilindro (esta vazao é constituida
por eventuais gases rejeitados, depois por gases novos). Uma parte dos gases novos pode
ser rejeitada na exaustao antes do fechamento do escape, em fungao dos niveis relativos de
diferentes pressoes, assim que a aerodindmica interna do cilindro (que pode favorizar mais

ou menos um curto circuito entre a admissao e o escapamento) (HEYWOOD, 1988).

Em seguida, a valvula de escape se fecha (evc). O pistdo continua a diminuir a
pressao no cilindro, e a admissao segue depois do PMI até o awvc, para beneficiar dos efeitos
de inércia do gés (que dependem da velocidade do gés e portanto do regime do motor).
Valores maiores de ave melhoram as performances a alta rotagdo, mas degradam a baixa

rotagao (rejeicao no final da admissao e portanto, perda de enchimento).

Seguem entdo as fases de compressao e de combustao/expansao. De uma maneira
geral, a distribuicao pode ser caracterizada pela permeabilidade, os avancos e retardo de
abertura e fechamentos das valvulas e portanto do cruzamento resultante. Estas mudancas

tem por objetivo levar em conta os efeitos de inércia do gas no interior dos dutos.

1.3 Influéncia Aclstica do Escoamento Pulsante

A curva de enchimento pode ser estabelecida a partir de uma curva de base,
determinada pela geometria do motor (geometria do bloco, partes méveis, distribuigao,
coletor de admissao), enchimento devido ao escoamento propriamente dito com perdas de
carga e transferéncia de calor. Esta curva é amplificada e modulada de uma parte, pelo
efeito de inércia da coluna gasosa contida no duto de admissao e exaustao; de outra parte,
pelos fendmenos actusticos (oscilagoes do gas no interior do duto), oscilagdes em 1/4 de
onda com os estados de ressondncia ligados & mesma (o pico de pressao na entrada da
valvula, o que pode conduzir a uma sobrealimentacao acustica). O comprimento dos tubos

determina a fase das ondas, a seccao transversal determina a amplitude.

Em um motor quatro tempos durante a admissao, encontram-se dois momentos:
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a geracao de movimento do ar no interior do duto e o fim da admissao. O aumento da
velocidade do ar no duto ocorre pela diminui¢ao de pressao no cilindro. A porgao de gas a
montante da valvula se expande e alimenta parcialmente o cilindro. A fatia de gas que a
precede se expande em seguida e assim por diante. Uma onda de rarefacao se propaga
até o extremo aberto. Esta onda é refletida em onda de compressao, com mudanca de
sinal ou de fase, retorna em diregao ao cilindro (ela cria uma chamada de ar atmosférico,
que preenche passo a passo, o vacuo parcial que é criado dentro do duto) e coloca em
movimento o ar contido no duto. Esta onda de pressao resulta em uma sobrealimentacao,

se ela chega justamente antes do fechamento da valvula de admissao.

A duragao desta fase corresponde ao tempo de ir e vir da onda actstica. A amplitude

depende da relagao:

wVo
cS
sendo w é a rotagao do motor, V; a cilindrada (volume deslocado), S a area da seccao

transversal ao escoamento e ¢ a velocidade do som (HANRIOT, 2001).

Durante o periodo chamado de fim da admissao, o pistao comeca em seguida a
diminuir a velocidade e, vizinhanga do PMI, o volume do cilindro varia pouco, a pressao
no cilindro é ainda menor que a pressao atmosférica. Depois do pistao subir novamente,
o volume do cilindro comeca a diminuir, o que aumenta a pressao no cilindro. Porém, a
energia cinética do ar contido no tubo ¢ suficiente para permitir a sequencia do enchimento
(efeito Kadenacy). E necessério que a pressio no cilindro torne-se bem superior a pressio

atmosférica para frear o movimento do ar no duto e comesse a inverter o fluxo.

O aumento da velocidade nao é instantanea. E uma reserva de energia que se espera
recuperar no final da admissdo. Em consequéncia, deve-se favorecer a menor sec¢ao da
porta de admissao (conduto da valvula perto da valvula) possivel. Na realidade, sao as

perdas de carga e a sec¢ao maxima de passagem da valvula que constituem os limites
naturais (HANRIOT, 2001).

A orientacao dos projetos atuais é de desenvolver portas com perda de carga
minima, com arvores de came pouco aberta mas muito permeavel (grande deslocamento,

fortes aceleragbes com secgoes grandes de passagem na véalvula).

O tempo necessario para frear o volume de ar e inverter seu movimento depende
do periodo de oscilagao do ressonador de Helmoltz, constituido por um cilindro e um tubo
de alimentacao. Deve-se fechar a valvula de admissdo no momento onde a velocidade de

admissdo se anula, se ndo quiser observar uma perda de enchimento (alto valor de avc).

Em resumo, para altas rotacoes, o enchimento é reduzido pelo atrito do escoamento

de gés no interior do duto (as perdas de carga variam com o quadrado da rotacao). Para
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regimes de baixa rotagao, o avc tem uma importancia preponderante (refluxo entre PMI e

ave).

Oscilagoes no duto ocorrem durante o periodo em que a valvula se encontra fechada.
O gés no interior do duto oscila nos seus modos préprios (1/2 da onda e 3/4 da onda),
cada um destes modos corresponde a um tubo aberto em uma extremidade e a outra
fechada (a duragao depende do comprimento e da amplitude das condigdes no tubo no

momento do fechamento da valvula).

Para a fase de exaustao, pode-se considerar dois tempos durante ela: a extracao
natural e a forgada durante o qual o pistao participa da extracao dos gases de combustao(em
motores 2 tempos, somente existe a primeira fase). A extragado natural ocorre no momento
da abertura da valvula de exaustao no qual a pressao no interior cilindro é superior a
pressdo no tubo. Uma onda de pressao vai percorrer o tubo (fen6meno simétrico ao da
admissao). Esta ultima pode voltar em rarefacao (reflexdo na atmosfera) e favorecer assim
o esvaziamento do cilindro (HANRIOT, 2001).

Para motores usuais, o cruzamento da curva da came apresenta uma duragao
pequena. Nestas condigOes, a acustica do escape nao tem uma influéncia significativa no

enchimento.

A reabertura da véalvula de admissao, para um monocilindrico alimentado por um
tubo de comprimento pequeno (por exemplo 0,50 m), o periodo de oscilagdo do tubo
¢é pequena. Entre o fechamento e a abertura da admissao, o gas contido no interior do
cilindro tem tempo de realizar em torno de 10 idas e vindas, correspondendo a 19 reflexdes,

cujas 10 sao a atmosfera.

1.4 A Eficiencia Volumétrica

O comportamento do sistema de admissao e exaustao sao importantes porque
sao os sistemas que governam a vazao de ar em dire¢ao ao cilindro do motor. Admitir o
maximo de ar na carga maxima para qualquer rotacao e manter a massa dentro do cilindro
é o primeiro objetivo de projeto. Quanto mais massa se admite, mais combustivel pode ser

introduzido e portanto mais poténcia produzira.

A eficiéncia volumétrica é utilizada para medir o rendimento do sistema de admissao
e exaustao em relagao ao bombeamento de ar do motor de combustao interna de quatro
tempos. Ela é definida como sendo a razao da vazao massica real de ar admitida pela vazao
massica de ar que seria obtida em uma condi¢ao onde a camara de combustao estaria

aberta para a atmosfera. A velocidade de rotacao é divida por dois, pois conta-se somente
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o percurso de descida do pistao. A expressao matematica resulta em:

2my,

_ e 1.1
Pa,oValN (1.1)

U

sendo 1, a vazao massica de ar admitido, p,, a massa especifica do ar na condicao
ambiente, V; o volume deslocado e N a velocidade de rotagdo. As variaveis que afe-

tam a eficiéncia volumétrica sao o combustivel, o projeto do motor e as variaveis de

operacionais (HEYWOOD, 1988):

1. Tipo de combustivel, razao combustivel-ar, fracdo de combustivel vaporizado no

sistema de admissao e o calor de vaporizacao do combustivel;
2. Temperatura da mistura é influenciada pela transferéncia de calor;
3. Razao de pressao no duto de admissao e escape;
4. Razao de compressao;
5. Velocidade de rotagao do motor;
6. Projeto do duto e portas das valvulas de admissao e exaustao;

7. Geometria, tamanho, deslocamento e tempo de abertura e fechamento das valvulas

de admissao e exaustao.

O efeito de varios grupos de variaveis citados acima sao essencialmente descritos
pelo regime estacionario, ou seja, o seu impacto independe da rotacao e podem ser
adequadamente descritos em termos da rotacao média do motor. Entretanto, muitas dessas
variaveis tém efeitos e dependéncia do escoamento transitério e no fenémeno de onda de

pressao.

Quando um gas flui através de um sistema de dutos, camaras, portas e valvulas,
estao presentes forcas de atrito, pressao e inércia. A importancia relativa dessas forgas
depende da velocidade do gas, tamanho e forma das passagens e suas jungoes. Os fendmenos

que afetam a eficiéncia volumétrica sao identificados a seguir:

1.4.1 Efeitos Quasi-Estacionarios

Para um ciclo ideal, pode encontrar-se uma expressao para a eficiéncia volumétrica
)
em funcao das seguintes variaveis: pressao da mistura na admissao P;, temperatura na

T;, razao comubustivel-ar (F//A), taxa de compressao 7., pressiao na exaustao P,, massa
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molar da mistura M, massa molar do ar, M, e razao de calores especificos v. P, e T}, o

sao a pressao e temperatura na condi¢do ambiente, respectivamente.

L (ﬁ) (5) (TT) 1+ (lF/A)] {r:i 1 7(7“01— D) K];) thr- ”” (1-2)

Em motores de igni¢ao por centelha, a presenga de vapor de combustivel (e vapor de

dgua) no sistema de admissao reduz a pressao total da mistura. Para misturas de ar, vapor
de agua e gas ou combustivel evaporado pode-se escrever a pressao no sistema de admissao

como a soma de cada uma das pressoes parciais de cada componente (HEYWOOD, 1988):
P=PFui+ Ppi+ Py (1.3)
Utilizando a lei dos gases ideais, tem-se:
Py g\ (M, ti\ Mo\
— =11 — | = 1.4
Fe L G )+ (o) G (1

A corregao do vapor de dgua é normalmente pequena (< 0,03). Esta razao, P, ;/P;,

para varios combustiveis comuns como fungao de (mg/m,) é mostrada na Figura 1. Note
que (my/m,) sé serd igual a relacdo combustivel-ar de operacdo do motor se o combustivel

estiver completamente vaporizado.

1.0

0.9

Pa, i
Pi

0.8

0.7

0.6 1 |
0 0.5 1.0 L5

Equivalence ratio ¢

Figura 1: Efeito do vapor de combustivel na pressao parcial do ar de entrada em funcao
razao de equivaléncia (HEYWOOD, 1988).

Para combustiveis liquidos convencionais como a gasolina, o efeito do vapor de
combustivel e sua razao combustivel-ar é pequena. Para combustiveis gasosos e para o
vapor de metanol, a eficiéncia volumétrica é significativamente reduzida pelo vapor de

combustivel na mistura de admissao.
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1.4.1.1 Fracao de combustivel vaporizado, calor de vaporizac3do e transferéncia de calor

Dados experimentais mostram que a redugao de temperatura acompanhado pela
evaporagao do combustivel liquido, somada a reducao de pressao parcial do ar devido
a0 acréscimo da pressao parcial do combustivel, para uma mesma taxa de transferéncia
de calor, a eficiéncia volumétrica com combustivel evaporando é levemente superior. A
expressao do ciclo ideal mostra que o efeito da variacao da temperatura do gas, medido
na entrada do cilindro, é dado pelo fator (7}, 0/7;). Dados de teste de motores indicam
que a dependéncia da eficiéncia volumétrica depende da raiz quadrada da razao de
temperaturas (HEYWOOD, 1988).

1.4.1.2 Efeito da razdo de pressdo da exaustao pela admissdo e taxa de compressao

Quando a razao de pressao (P./P;) e a taxa de compressao variam, a fragao do
volume ocupado pelo géas residual na pressao de admissao também varia. Quando esse
volume aumenta, a eficiéncia volumétrica diminui. Esses efeitos na eficiéncia volumétrica do
gas ideal sao dados pelo termo entre colchetes na Equacao 1.2. Esses efeitos sao mostrados

na Figura 2, considerando v =1, 3.

] vy

0 05’ 1.0 1.5 2.0
Pe
Pi

Figura 2: Efeito da razao de pressao exaustao e de admissao sobre a eficiéncia volumétrica

para o ciclo ideal (HEYWOOD, 1988).

1.4.2 Efeitos Combinados Quasi-Estaticos e Dinamicos

Quando o fluxo de gas escoa em regime transiente através de um sistema de dutos,

camaras, portas e valvulas tém-se forcas de atrito, pressao e inércia. A importancia relativa
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dessas forcas depende da velocidade do gas, do tamanho, forma dessas passagens e das
suas unides. Ambos os efeitos quase-estatico e dinamicos sao significativos. Enquanto os
efeitos de mudancas na rotagdo do motor, na geometria do conduto de admissao e exaustao,
portas e valvulas sdo interelacionados. Pode-se identificar varios fenomenos separados que

afetam a eficiéncia volumétrica.

1.4.2.1 Perdas por atrito

Durante o curso de admissao, a pressao no cilindro é menor que a pressao atmosférica
devido ao atrito de cada uma das partes que constituem o sistema de admissao, em uma
quantidade que depende do quadrado da velocidade. A queda de pressdo é a soma da perda
de pressao em cada um dos componentes do sistema de admissao: filtro de ar, carburador
e valvula, coletor, porta de entrada e valvula de admissao. Essas perdas tém geralmente
pequenas magnitudes e as partes que mais contribuem para a queda de pressao sao a porta

da valvula e a valvula.

1.4.2.2 Inércia dos gases (Ram effect)

A pressao na entrada do coletor varia durante cada intervalo de tempo devido a
variacao da velocidade do pistao, variacao da area de abertura da valvula e efeitos do
escoamento de gas transitério que resulta dessas variagoes geométricas. Em velocidades de
rotacao mais elevadas, a inércia do gas no duto de admissao faz com que haja a entrada
de massa na camara de combustao mesmo com o pistao ja se deslocando ao ponto morto
superior. Para aproveitar esse efeito fecha-se a valvula de admissao em torno de 40 a 60

graus apés o ponto morto inferior.

1.4.2.3 Fluxo reverso no processo de admissao

Como visto no item anterior, fecha-se a valvula de admissao de 40 a 60 graus apés
o pistao atingir o PMI para se obter vantagem do efeito de inércia dos gases. Mas esse
efeito é efetivo em altas rotacoes, ja em rotagoes mais baixas, o pistao tem uma velocidade
média menor, o que faz com que o efeito de inércia dos gases seja também menor. Assim,
a forca da pressao do gas dentro da camara de combustao é maior que o de inércia o que

faz com que haja o refluxo indesejavel na valvula de admissao.

1.4.2.4 Sintonia( Tuning)

O fluxo pulsante de cada cilindro no processo de exaustao cria ondas de pressdao no
sistema de escape. Essas ondas de pressao propagam-se com a velocidade do som relativo
ao movimento do gas. As ondas de pressao interagem com as jungoes dos dutos, no fim do
coletor de exaustao e no interior do duto. Essas interagoes causam ondas de pressao que

podem ser refletidas na dire¢do na camara de combustao. Em motores multicilindricos, a
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onda de pressao gerada por cada cilindro é transmitida através da exaustao, e refletida
a partir do final do duto. Essas ondas de pressao podem ajudar ou inibir o processo de
troca gasosa. Quando elas ajudam o processo, reduzindo a pressao na porta da valvula de

exaustao, o processo é conhecido como sintonia.

1.4.2.,5 Variacdo da velocidade de rotacdo, area de passagem, elevacdo e duracio da abertura

da valvula

O efeito de fluxo de massa na eficiéncia volumétrica depende da velocidade da
mistura no duto de admissao, porta e valvula. A velocidade local para fluxo quase-estatico
¢ igual a vazao volumétrica dividida pela area da secao transversal local. Desde o sistema de
admissao e dimensoes da valvula como uma escala do didmetro do cilindro, velocidade da
mistura no sistema de admissao sao fungoes da velocidade do pistao. Portanto, a eficiéncia
volumétrica é uma funcao da rotacao. Para diferentes motores, podem ser comparados
na mesma velocidade média do pistdao. A Figura 3 mostra uma curva tipica da eficiéncia
volumétrica versus velocidade média do pistdo para uma motor diesel automotivo de
quatro cilindros, e injecao indireta com um motor de igni¢ao por centelha de seis cilindros.
A eficiéncia volumétrica dos motores de igni¢cao por centelha sdo normalmente menores
que valores encontrados em motores diesel devido as perdas de carga no carburador e na
valvula borboleta, aquecimento do duto de admissao, presenca de vapor de combustivel e
uma fracao de gas residual maior. A curva diesel, com seus dois picos, mostra o efeito de

sistemas de admissao em sintonia.
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Figura 3: Eficiéncia volumétrica em func¢ao da velocidade média do pistao (HEYWOOD,
1988).

O formato da curva desta eficiéncia volumétrica em funcao da velocidade do pistao
pode ser explicada com a ajuda da Figura 4. Esta figura, em forma esquemaética, mostra
o efeito da eficiéncia volumétrica com cada diferente fendmeno descrito nesta sessao
variando com a rotacao. Efeitos ndo dependentes da rotagdo (como a pressao de vapor do

combustivel) reduzem o 7, abaixo de 100% (curva A). Aquecimento da carga no duto e
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no cilindro reduzem a curva A para a curva B. Isto tem um grande efeito em motores de
baixa rotacao devido ao grande tempo de residéncia do gas. Perdas por atrito aumentam
com o quadrado da rotacao do motor, e fazem reduzir a curva B para a curva C. No caso
de rotacao elevadas em motores, o escoamento durante o fim do processo de admissao
atinge a velocidade do som, tornando-se um escoamento bloqueado (choked). Uma vez
ocorrido isto, um aumento da rotacao nao ira aumentar a vazao significativamente, e entao
a eficiéncia volumétrica diminui rapidamente (curva C para a D). A inser¢ao do efeito
ram, em rotacoes elevadas, traz a curva D para a E. O atraso no fechamento da valvula de
admissao, aumenta o enchimento do cilindro em elevadas rotagoes. Mas reduz o 7, com
rotagoes baixas devido ao refluxo na valvula de admissao (curva C e D para F). Finalmente,
a sintonia na admissdo e/ou na exaustao pode aumentar a eficiéncia volumétrica (um

aumento substancial) em todo o dominio da rotacao, curva F para G.
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Figura 4: Efeito na eficiéncia volumétrica de diferentes fendmenos que afetam a vazao
massica de ar em funcdo da rotacdo (HEYWOOD, 1988).

Um exemplo do efeito da sintonia no duto de admissao na eficiéncia volumétrica, é
mostrada na Figura 5. Em um escoamento transitério de um processo de trocas gasosas de
um motor de ignicao por centelha de quatro cilindros, o tamanho do duto de admissao faz
aumentar sucessivamente através de um fator de 2. O tamanho de 34 cm de comprimento
produz uma desejavel eficiéncia volumétrica em rotagoes intermediarias. O maior duto
faz aumentar rapidamente a vazao de ar a baixa rotagao, mas a perda de 7, em rotagoes

elevadas torna-se inaceitavel.

A Figura 6 mostra dados de um motor de igni¢do por centelha de quatro cilindros
ilustrando o efeito da variacdo do tempo e do deslocamento da valvula na eficiéncia
volumétrica em funcao da rotagdo. Adiantando o fechamento da valvula de admissao
em relacao ao normal reduz a perda pelo refluxo em baixas rotacdes e aumenta a 7,.

A penalidade é a reducao de vazao de ar em alta rotagdo. Atrasar o fechamento da
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Figura 5: Efeito do comprimento do duto de admissao na eficiéncia volumétrica em fungao
da rotagao (HEYWOOD, 1988).

valvula de admissao em relagdo ao normal é somente vantajoso em rotagoes muito elevadas.
Pequenos deslocamentos de valvulas restringem significativamente a operacao em rotagoes

intermediarias e altas.
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Figura 6: Efeito do tempo de abertura e do deslocamento da valvula na eficiéncia volumé-
trica em fundo da rotacdo (HEYWOOD, 1988).

1.5 Pulso de pressao

O projeto preliminar da linha de admissao é minimizar a perda de carga. Entretanto,
pode-se aumentar a eficiéncia volumétrica aproveitando as ondas de pressao, que sdo geradas
pelo processo de troca gasosa da camara de combustao. Enquanto a frequéncia da onda

tem relagao direta com a rotacao, forma e amplitude da onda dependem da trajetéria de
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propagacao, comprimento de duto, volumes e juncao de dutos. Os distturbios produzidos
por essas descontinuidades tem um grande impacto no processo de trocas gasosas e por
consequéncia, na eficiéncia volumétrica (TORREGROSA et al., 2011). Os primeiros estudos
que mostraram a influéncia do movimento alternativo do pistao sobre a geracao dos pulsos
de pressao nos coletores de admissao e de escape foram realizados no ano de 1938 por Morse.
Esse autor foi também o primeiro a verificar que este fenémeno poderia ser aproveitado
no aumento de rendimento volumétrico (HANRIOT, 2001). Historicamente, as equagoes
governantes do escoamento de um fluido em uma dimensao e regime transitorio foram
desenvolvidas com o objetivo do estudo da influéncia da geometria do sistema de admissao

e exaustao no desempenho de motores de combustao interna.

Uma onda de pressao em um motor de combustao interna é gerada devido a
movimentacao do sistema biela-manivela e da movimentacao das valvulas. Quando ocorre
a abertura da valvula de exaustao, a pressao do cilindro é maior que a pressao do gas que
estd no duto. As moléculas de gas presentes na cimara de combustao expandem-se sobre
as moléculas que estao na porta da valvula, portanto comprimindo-as. A esse fenémeno,
se d4 o nome de onda de compressao. A camada que foi comprimida agora apresenta
uma pressao maior que a camada mais a frente, portanto ela ird expandir sobre a camada
adjacente provocando a onda de expansao. Isso acontece de se¢do em se¢ao ao longo do
duto como mostrado na Figura 7. Esse processo de miltiplas compressoes e expansoes pode
ser caracterizado como uma perturbacao do gas, e essa perturbagao viaja a uma velocidade
denominada de velocidade de propagacao da perturbacao de pressao, ou velocidade do
som (HANRIOT, 2001).

Velocidade da onda

Onda de expansao Onda de compresséo

Pressdo (kPa)

z(m)

Figura 7: Onda de pressao simples (STONE, 1993).

Suponha-se um duto contendo gas inicialmente em repouso. O pistao se move do
ponto morto superior para o inferior. Com isso, a pressao na camara de combustao cai
em relacao a pressao no duto de admissao, criando uma onda de rarefacao. Esse pulso de
rarefacao viaja ao longo do duto até ser refletido em algum ponto do duto de admissao.
Este ponto pode ser uma juncao de dutos ou um extremo livre. Se a reflexao ocorrer em
um extremo livre, a onda de rarefagdo volta com sua amplitude invertida, ou seja, ela

chega como um vale e retorna com um pico. Neste retorno, a onda "carrega'a massa do
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extremo livre para o cilindro.

A pressao instantanea no duto de admissao é obtida pela soma do pulso original com
o pulso refletido (PAYRI; DESANTES; TORREGROSA, 1995), como mostra a Figura 8.
Nota-se também na figura que a distancia entre o pulso original e o pulso refletido pode ser
mensurada pelo angulo de fase, 6. Nota-se que a Figura 8 nao representa adequadamente
a realidade, considerando-se que a duragao do processo de formagao do pulso original é
de 180 graus do virabrequim, sendo que o processo inicia-se no ponto morto superior e
termina no ponto morto inferior. Outra simplificagdo nesta figura é que se considera que
a composicao dos pulsos é linear. Se o escoamento for considerado sem atrito, a onda

refletida apresentard a mesma magnitude e perfil da onda original.
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.ﬁp Pulso refletido

... Pressipoinstantinea

Figura 8: Esquema de um pulso de pressao inicial e refletido (HANRIOT, 2001).

Ja considerando-se o atrito, ha uma reducao de energia mecanica do pulso, fazendo
com que sua amplitude diminua em cada reflexdo. O angulo de fase pode ser alterado,
variando a velocidade de propagacao do pulso, o comprimento do duto de admissao e a
velocidade de rotacao do motor. Em um motor monocilindrico, pode-se encontrar o ponto

6timo do angulo de fase, ajustando o comprimento do duto de admissao (HANRIOT,

2001).

O ar se move em dire¢do ao cilindro com uma velocidade que é menor que a
velocidade com que a onda de rarefacao se desloca em diregao oposta que é a velocidade
do som no ar. Quando a onda de rarefacao chega ao extremo livre, ela é refletida como
uma onda de compressao. Portanto, a perturbagao agora desloca-se do extremo livre para
a camara de combustao. Nesta onda de compressao, que apresenta grande contetudo de
massa, ocorrera o preenchimento da camara de combustao com ar em sucessivas ondas de

pressao.

Em resumo, quando a valvula de admissao abre uma onda de rarefacao, esta onda
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propaga-se na velocidade do som no ar da camara de combustao em direcao extremo livre.
Apés encontrar o extremo livre, ela é refletida carregando a massa para o cilindro. Para
que haja a obtencao de maior eficiéncia volumétrica, para um determinado comprimento
de duto e uma certa rotacao, deve-se fechar a valvula de admissao no exato momento em

que a onda de compressdo entra na cAmara de combustao (Figura 9).
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Figura 9: Curva de pressao em fungdo do tempo na porta da vilvula de admissdo (HAN-

RIOT, 2001).

A Figura 10 ilustra uma relagao teérica envolvendo a variacao da pressao na porta
da valvula em fun¢do do angulo de manivela. Nesta figura, é possivel observar o efeito do
angulo de fase no formato da onda e por consequéncia, na quantidade de massa que entra
na camara de combustao. Na Figura 10(a) o dngulo de fase é 90 graus, ou seja, o pulso
refletido demora 90 graus de rotacdo no virabrequim para chegar novamente na porta da
valvula. Nota-se que para um angulo menor que 90 graus, a pressao instantanea ¢ somente
comandada pela onda de rarefacao provocada pelo movimento do pistao em direcao ao
ponto morto inferior. A partir do angulo de 90 graus, onda de pressao chega a porta da
valvula e se soma com a onda de rarefacao, que neste momento ja comeca a aumentar de
magnitude, e apresentar um aumento significativo de pressao instantanea, encontrando
seu pico no angulo de 180 graus. Apds 180 graus, observa-se que a pressao instantanea
ainda é maior que a pressao da camara de combustao, possibilitando ainda a entrada de
massa na camara de combustao, mesmo com o pistao se movimentando ao ponto morto
superior. Nota-se também nesta figura que a valvula de admissao fecha quando a pressao
da cdmara de combustao iguala-se a pressao instantdnea na porta da valvula. A area
hachurada no grafico representa a diferencga entre a pressao instantanea na porta da valvula
de admissao com a pressao na camara de combustao ao longo do angulo do virabrequim.

Ela é construida até o momento em que as duas pressoes sao iguais e é justamente neste
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intervalo que a massa entra na camara de combustao, ja que o gradiente de pressao é

negativo na direcao da porta da valvula de admissao para a camara de combustao.

A Figura 10(b), mostra uma curva de pressdao para o caso em que o angulo de
fase é 60 graus. Para este caso, nota-se que quando a onda de compressao chega a porta
da valvula, o pulso primério ainda esta reduzindo. Apds 90 graus a onda de compressao
continua aumentando e a onda primaria comega a aumentar fazendo crescer rapidamente
a pressao instantanea, propiciando o aumento da vazao massica em direcdo a camara de
combustao. Apds 120 graus acontece a segunda reflexao, que é invertida, ou seja, comeca
decrescente e faz com que a pressdo instantanea diminua rapidamente a ponto de chegar a
mesma magnitude que a pressao do cilindro. Neste ponto a vazao massica atinge o valor
nulo. Mas a pressao na porta da valvula continua a diminuir e a pressao na camara de
combustao aumenta, pois o pistao esta se movendo em dire¢do ao ponto morto superior.
Como a valvula de admissao ainda esta aberta, ocorrera uma extracao de massa do cilindro.

Esse efeito reduzira a eficiéncia volumétrica.

No tltimo caso, Figura 4(c), o dngulo de fase vale 120 graus. Portanto, o primeiro
pulso refletido ocorre neste angulo e faz com que a curva de pressao instantanea cresga
rapidamente, aumentando dessa forma a vazao massica. Quando o pistao chega no ponto
morto superior, a pressao instantanea ainda ¢ superior a pressao na camara de combustao,
favorecendo a entrada de ar. Nota-se também que a mesma conclusao é obtida no angulo
em que a valvula de admissao fecha. Comparando com a curva do angulo de fase de 90
graus (Figura 10(a)), pode-se observar que o aumento da diferenga de pressao ocorre
posteriormente para o angulo de fase de 120 graus. Isto significa que o aumento efetivo
da vazao méssica ocorre mais atrasado para o angulo de fase de 120 graus. Outro fato
importante é que para o angulo de fase de 120 graus, observa-se que quando este esta no
apice, a valvula de admissao fecha. Ou seja, para este caso, nao se aproveita todo o efeito
da onda de pressao. Para este caso seria interessante fechar a valvula um pouco mais tarde.

Segundo Hanriot (2001), os valores 6timos para o angulo de fase estao entre 80 e 90 graus.

Um fato observavel na Figura 10 é que, apds o fechamento da valvula de admissao,
a onda de pressao instantdnea nao sofre variacdo em sua amplitude. Este fato nao esta
de acordo com a realidade, ja que o escoamento no duto nao é isentropico, ou seja, na
realidade tem-se transferéncia de calor e atrito nas paredes. Pode-se verificar isso na Figura
11, na qual a linha em azul representa a pressao e a linha vermelha, a elevagao da valvula
de admissao. Dentro dos parametros que afetam esta atenuacao, estdo: o comprimento do
duto, a velocidade de rotacdo do motor, o didmetro do duto, o nimero de Reynolds e a

diferenca de temperatura entre o gas e as paredes do duto (HANRIOT, 2001).
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1.6 Influéncia do didmetro e comprimento dos dutos
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Figura 10: Pressao versus angulo manivela (HANRIOT, 2001).

;—'ingulu de manivela (graus)

Quando um duto esta conectado a um motor monocilindrico, a teoria do tudo de

orgao pode ser usada para definir a frequéncia de ressonancia do tubo. Isto ocorre porque

a coluna de ar confinado em um tubo vibrar em um frequéncia inversamente proporcional

ao comprimento do mesmo. O ar que esta sendo admitido forma uma onda de pressao

negativa gerada pelo movimento descente do pistao. Quando a valvula de admissao se

encontra fechada, a onda de pressao reflete com mesmo sinal e volta pelo duto. Mas, ao
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Figura 11: Variagao da pressao em funcao do ciclo (HANRIOT, 2001).

encontrar a entrada deste aberto, reflete com sinal oposto. Esta onda refletida, ao encontrar

a valvula de admissdo novamente aberta, aumenta a eficiéncia volumétrica (BRUNETTI,
2012).

Picos de eficiéncia volumétrica sao normalmente encontradas quando o duto esta
ressonando perto de 3, 4 ou 5 vezes a frequéncia do ciclo do motor. Para manter um sistema
de amortecimento ressonante (o amortecimento vem do efeito viscoso e da transferéncia de
calor) necessita-se de uma fungao forga, e isto é fornecido pela parte do curso de admissao
em que um impulso de depressao é gerada na porta da valvula. O periodo do processo de
admissao distorce o periodo de oscilagao de pressao na entrada do duto. No entanto, uma
vez que o periodo do processo de admissao é mal definido (a valvula de admissao resta
aberta e fechada em uma razao finita), entdo é por isso que a ressonancia pode ocorrer
em varios rotagoes do motor, nenhum dos quais ¢ um multiplo exato da frequéncia, f, de
ressonancia do tubo. Infelizmente, entre a rotagdo do motor em que ocorre a ressonéncia,

havera um minimo de eficiéncia volumétrica (STONE, 1993).

C

/= 4(L +0,4D)

(1.5)

sendo ¢, é a velocidade do som, L é o comprimento total do duto e D é o didmetro interno
do duto.

1.7 Otimizacdo e Modelo para Otimizacao

Para a eficiéncia do motor, a abertura e duracao das valvulas devem ser otimizadas
considerando a eficiéncia volumétrica, o fragao residual, bem como através da observagao
dos refluxos no canal de admissao e exaustao. O controle variavel de valvulas eleva as
curvas de torque, poténcia e poténcia especifica indicada de um motor de combustao

interna. Ela também pode ser usada para reduzir o consumo especifico e as emissoes.
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VVT (Variable Valve Timing) permite alterar o sincronismo de aberta e fechamento das
valvulas que para um motor comum, ¢é realizado através do mecanismo de came que ¢ fixo.
Entretanto, desenvolvimentos tecnologicos relacionados ao eletromagnetismo, controle de
valvulas por sistema hidraulicos e microprocessadores torna possivel o uso de VVT em um

futuro préximo.

Devido as dificuldades em obter um sistema que varie o mecanismo de valvulas,
com custo aceitavel, durabilidade e confiabilidade, pouco motores automotivos produzidos

tém sido equipado com VVT.

Em motores diesel, a mais promissora aplicagao e o controle do cruzamento de
valvulas em motores turbo-alimentados. Especialmente, o sincronismo variavel das valvulas
reduz o problema de cruzamento de valvulas e ¢ usado para reduzir o consumo e emissoes

dos gases de exaustao.

O VVT permite a otimiza¢ao do levantamento da valvula para cada condi¢ao de
operagao (SHER; BAR-KOHANY, 2002). Resultados experimentais sdo mostrados por
(VERHELST et al., 2010) para rotacao intermediarias e altas em um motor SI operando
com gasolina e hidrogénio com a valvula borboleta completamente aberta. Além disso a
forma de abertura da vélvula pode ser otimizada (KESGIN, 2005).

Para um desempenho 6timo, a perda de energia mecanica do sistema de admissao
e exaustao, incluindo as valvulas do motor devem ser minimas. Isto pode ser alcanc¢ado,
otimizando a taxa de transferéncia de calor e a perda de carga, particularmente do sistema
de exaustao, devido ao fendmeno de alta temperatura e escoamento de gas que ocorrem
no sistema de exaustao. Perda de energia mecanica e instabilidades no sistema de dutos

ocorrem principalmente nas jungoes de coletores (KESGIN, 2005).

Nas recentes pesquisas, é observada uma tendéncia de melhorar o aproveitamento da
energia contida nos combustiveis. Isto ocorre devido a diminuicao das reservas de petréleo,
atualmente a principal fonte energética, e o alto preco de obtencao de combustiveis que
nao sao obtidos através do petréleo. Em paralelo a este fato, as leis ambientais estao
cada vez mais rigidas, exigindo a reducao do nivel de emissoes de gases poluentes dos
meios de transporte. Esses dois problemas podem ser amenizados através da otimizacao
multivariavel em tempo real, utilizando fundamentos simples baseados em modelos de
cada subsistema do motor, como por exemplo, processos na camara de combustao, sistema
de pés-tratamento de gases de combustao, sistemas mecénicos e elétricos (para veiculos
hibridos), sensores e sistemas de controle. O processo de combustéo e de sistemas catalitico
de pos-tratamento pode ser descrito pelas leis de conservacao fundamentais (espécies,
momento e energia) do tipo reagao-difusao-convecgao. Tal descrigdo consiste em um
conjunto de equacoes diferencias parciais acopladas entre o processo de transporte e do
complexo processo quimico que exige extremamente do computador e tem pouca utilidade

em sistemas com o objetivo de otimizacao. Para otimizac¢oes on-line e em tempo real, esses
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modelos fisicos devem ser de baixa dimensao, devem reter as caracteristicas qualitativas
do sistema e ter precisao quantitativa suficiente na variavel que se deseja otimizar. Kumar
et al. (KUMAR et al., 2011) concluiram que o gargalo do controle onboard ¢é a falta de

precisao dos modelos de baixa dimensao.

A massa de ar que entra nos cilindros é fungao da frequéncia dos pulsos de pressao
produzidos pelo movimento alternativo dos pistoes e das vdlvulas de admissdo (HAN-
RIOT; HUEBNER,; COUTINHO, 2006). A reflexdo da onda de pressao pode acontecer em
extremos livres, caixas ressonantes e jungoes. No caso de motores multicilindricos, essas
ondas podem ser influenciadas pelos pulsos de pressao produzidos por outros cilindros
que nao estao na fase de admissao. Essas influéncias podem ser maléficas no ponto de
vista da eficiéncia volumétrica, se ela criar condigoes de fluxos reversos nas valvulas acarre-
tando uma diminuigao consideravel da massa admitida. Hanriot (HANRIOT; HUEBNER;
COUTINHO, 2006) conclui que a posigao da junc¢ao afeta a curva de vazao massica que
atravessa as portas das valvulas. Os resultados por ele obtidos conduzem a afirmar que a

juncao mais proxima das valvulas permite gerar maiores valores de vazao massica média.

Em motores de combustao interna comuns, o comando de valvulas de admissao
e escape é normalmente fixo. O tempo de abertura e duracao é selecionado para atingir
um desempenho 6timo em um ponto tinico bem definido (corresponde a uma rotagao e
carga especifica do motor). Tradicionalmente, comando de véalvulas sao projetados para
otimizar a operacao com o motor em alta rotagao, e acelerador completamente aberto
(motores SI). O controle varidvel de vélvulas podem melhorar a curva de torque, a curva
de poténcia de frenagem, ou a curva de poténcia indicada de um projeto especifico de um
motor. O comando de valvulas varidvel pode também ser usado para reduzir o consumo de
combustivel e reduzir em pequena quantidade as emissoes. Nos motores diesel, a aplicagao
mais promissora é o controle do cruzamento das valvulas em motores turbo-alimentados.
Devido as dificuldades associadas com a obten¢dao de um mecanismo de tempo variavel da
valvula, com custo aceitavel, durabilidade e confiabilidade, poucos motores automotivos
em produgao ja foram equipados com véalvulas de tempo variavel. No entanto, devido aos
desenvolvimentos tecnoldgicos recentes associados ao eletromagnetismo, controle hidraulico
de valvula e microprocessadores, permite-se deslumbrar a viabilizagao da utilizagao de
VVT em um futuro proximo. Além disso, o comando de valvulas varidveis deve ser levado
em conta na estratégia de reduzir o consumo e emissées em baixa rotacao. O comando
de valvulas variavel permite a otimizacao dos eventos de valvulas para cada condicao de
operagao, sem qualquer compromisso (SHER; BAR-KOHANY, 2002).

No trabalho de Verhelst et al. (2010) sdo mostrados resultados experimentais para
rotagoes médias e altas em um motor SI operando com gasolina e hidrogénio com o
acelerador completamente aberto. Observa-se na Figura 12 a 2500 rpm e um avango de

28° em relagao a referéncia, a existéncia clara de um ponto de maximo no torque, o que
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pode ser explicado pela elevada pressao no cilindro, fazendo com que altas temperaturas
sejam obtidas, levando ocorrendo a formacao de NO,, que s6 podem ser evitados através
da diluicao da mistura, consequente diminuicao do torque. Este experimento mostra
claramente que nao se consegue melhorar completamente os dois parametros ao mesmo
tempo. Comando de valvulas varidveis refere-se tanto ao tempo de abertura e duragao da
abertura. Em motores de combustao interna comuns, o comando de valvulas de admissao

e escape ¢é fixo.

Para uma maior eficiéncia do motor, a abertura e duragao de abertura da valvula
deve ser otimizada, considerando a eficiéncia volumétrica, fracao residual, bem como pela
observacao de refluxos nos canais de admissao e exaustao. Além disso, os perfis de elevacao
da vélvula também podem ser otimizado (KESGIN, 2005). Para um melhor desempenho
do motor em funcionamento transiente, as perdas de energia nos sistemas de admissao e
de escape, incluindo as valvulas de um motor, devem ser mantidas em um valor minimo.
Como um parametro importante do projeto, comando de valvulas tem sido estudado
intensivamente. O comando de valvulas deve ser projetado para otimizar o desempenho do
motor na faixa de operacao do motor. Especialmente, o tempo de valvula varidvel diminui
os problemas de sobreposicao de valvula e é usado para reduzir o consumo de combustivel,
bem como as emissoes de gases de escape. Isto pode ser conseguido através da otimizacao
das taxas de transferéncia de calor e as perdas de pressdao, em particular no sistema de
escape, uma vez que temperaturas mais elevadas e fendmenos de fluxo de gés ocorrem no
sistema de escape. As perdas de energia e instabilidades de fluxo em um sistema de dutos

estao presentes particularmente nas jungoes do tubo (KESGIN, 2005).

Souza (SOUZA, 2010) mostra que é possivel aperfeicoar o coletor de admissao em
uma rotacao especifica utilizando ferramentas computacionais. Esse autor conseguiu um
aumento de 6% na eficiéncia volumétrica a 3500 rpm, o que permitiu o motor fornecer
uma poténcia indicada 4,93 hp a mais na mesma rotagao utilizando o coletor quadriball

por ele mesmo desenvolvido.

Aumento da eficiéncia volumétrica pode também ser alcancado através da utilizagao
um ressonador. Rodriguez e Valle (RODRIGUEZ; VALLE, 2006) provam através do
resultado da Figura 13 que para obter o maior rendimento volumétrico deve-se colocar o
ressonador mais préximo da porta da valvula (posicao RI) e a frequéncia do ressonador
deve ser igual a frequéncia do coletor (40 Hz). Os autores também afirmam que é possivel
construir um ressonador eletrénico que permita variar o seu volume em funcao da frequéncia
de rotagao do motor, obtendo-se desta forma uma melhoria do rendimento volumétrico do

motor em toda a sua faixa de rotacao.

O alongamento dos tubos de escape oferece um potencial de melhoria da eficiéncia
do motor. Alongamento dos tubos a partir de 62 milimetros até 1,5 m, traz um aumento

de eficiéncia de 0,38%. No entanto, o alongamento dos tubos de escape tem algumas des-
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Figura 12: Variacao do torque e da eficiéncia volumétrica em fungao da mudanca do avango

da abertura da védlvula de admissdo (VERHELST et al., 2010).
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Figura 13: Amplitude de pressao versus frequéncia para os casos estudados por Rodriguez

e Valle (2006).

vantagens, como o aumento do tamanho do motor e, assim, a complexidade de construgao,

que sdo um compromisso entre a eficiéncia do motor e do tamanho do motor (KESGIN,

2005).



2 Modelos Matematicos para os Processos

que Ocorrem nos Dutos

Processos de trocas gasosas em motores alternativos exercem uma grande influéncia
em alguns fatores basicos como por exemplo: poténcia de saida, consumo especifico e
emissdo de gases poluentes (TAKIZAWA et al., 1984). Um bom entendimento destes
processos ¢ fundamental para melhorar as caracteristicas de um motor, e as técnicas CFD
(Computational Fluid Dynamics) sao capazes de reproduzir informagoes detalhadas a
respeito deste escoamento. Entretanto, simulagoes numéricas tridimensionais completas de
motores utilizando CFD ocorrem raramente. Os principais empecilhos destas simulagoes
estd na complexidade geométrica do movimento do pistao e das valvulas, além das
diversas interagdes termo-fluidos presentes no cilindro (KASPER, 2003). Na realidade,
os programas computacionais baseados em modelos mais elaborados para a solugao do
escoamento dentro dos elementos do motor, sao limitados para uma analise completa da

maquina, pela capacidade computacional existente e/ou por consumirem muito tempo de
processamento (MONTEIRO, 1999).

Em contrapartida, modelos de escoamento de gas unidimensionais transitérios tém
sido amplamente utilizados para reproduzir o comportamento do motor, pois eles mostram
um equilibrio entre precisao e tempo de célculo. Por esta razao, sao ferramentas populares
na industria e varios centros de pesquisa. Para mostrar resultados, estes modelos devem
calcular o fluxo dinamico do gas através dos diferentes componentes do coletor de admissao
e exaustao do motor. Torregrosa et al. (2011), mostram que os testes em escoamento
simples e escoamento com impulso provam que o modelo unidimensional transitorio é

satisfatério em descrever os processos em coletores de admissao.

Conforme o trabalho de Mahrous et al. (2009), o modelo 1D pode ser utilizado
também para predizer o comportamento de um motor trabalhando em modo HCCI (Ho-
mogeneous Charge Compression Ignition). Hanriot, Huebner e Coutinho (2006) concluiram
que o modelo numérico foi capaz de reproduzir as curvas de vazao massica e pressao ao
longo da faixa de rotagao estudada, indicando que informacoes adicionais poderao ser
obtidas e analisadas, como os resultados numéricos de vazao méassica instantanea e a curva

do numero de Mach.

Foram desenvolvidos trés tipos de modelos para calculos detalhados do processo
de admissao e exaustao: modelos quase-estaticos, filling and emptying models e modelos

dindmicos de gases.

No modelo quase-estatico, o sistema de admissao é considerado com uma série de
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componentes interconectados, no qual cada equipamento tem uma restri¢ao significativa.
A restricdo do fluxo de cada um desses componentes é definida pela geometria e pelo
coeficiente de descarga, normalmente determinado empiricamente em condi¢oes de regime
estacionario. A vazao de gas em cada um dos componentes é computada usando equagoes
governantes do escoamento em regime permanente e unidimensional. Esses componentes
sao conectados pela vazao de gas passando através deles e provoca quedas de pressao,
sendo negligenciada a massa acumulada neles. Este método nao serve para predizer a
evolucao da eficiéncia volumétrica com a rotacao, pois diversos fendmenos que governam

esta variagao sao omitidos nesta aproximacao.

Filling and emptying models, o sistema (ou segoes do sistema) é representado por
volumes finitos onde a massa de gas pode aumentar ou diminuir com o tempo. Cada
volume é tratado como um volume de controle que contém gas em um estado uniforme.
As equacgoes de conservacao de massa e energia conectam-se com informacoes de vazao
massica entrando e saindo de cada volume. Comparacoes entre os resultados experimentais
e deste modelo mostram que os resultados sao adequados na predicao da pressao em casos

onde o duto é curto, mas nao representam bem o fendmeno quando se tém dutos longos.

Modelos dinamicos de gases determinam o maior nimero de variaveis de projeto
em diversas condigoes de regime. Essas varidveis incluem: o comprimento do duto, a area
da seccgao transversal, o volume e a localizagao das bifurcagoes, o nimero de cilindros e
suas dimensoes, configuragoes de valvulas e porta de valvulas, duracao e deslocamento das
valvulas. Acoplamento da natureza pulsante do fluxo entrando e saindo de cada cilindro,
esses detalhes criam um efeito dinamico significativo no fluxo de admissao e exaustao, o
qual requer uma aproximacao com um modelo mais completo. Devido a estes motivos,
este modelo foi utilizado neste trabalho com o objetivo de predizer a variacao da eficiéncia

volumétrica.

Para a deducao das equagodes governantes do escoamento nos dutos sao feitas as

seguintes consideragoes:

e O fluido é compressivel, ja que sao encontradas velocidades do gas no interior do

duto superiores a 30% da velocidade do som;

O escoamento ¢ tratado como sendo unidimensional, nao-estacionario;

A area transversal dos dutos pode variar em funcao da coordenada espacial;

e A fim de calcular condi¢oes de operacao realistas, é necessario considerar o atrito e
a transferéncia de calor entre o escoamento do gas e as paredes do coletor (PAYRI
et al., 2004);

e A variacdo da constante particular do gés e dos calores especificos do gas que escoa

nos dutos pode ser desprezada.
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A Figura 14 mostra o volume de controle diferencial do duto utilizado para de-
monstrar a dedugao das equacoes de conservagao de massa, quantidade de movimento

linear na direcdo z e energia (VELASQUEZ, 1993).

Figura 14: Volume de controle diferencial do duto.

A equacao da conservacao da massa estabelece que a taxa de acumulagao de massa
no volume de controle é igual ao fluxo liquido de massa que atravessa a superficie de

controle.

0 (pAdz)

L = (pAw), — (pAw)..., (2.1)

Utilizando a expansao em série de Taylor e desprezando-se os termos de ordem

igual e superior a dois, tem-se:

O0pAw
(pAw). 4. = (pAw), + 5 -dz (22)

Substituindo a expansao em série de Taylor na Equacao 2.1 obtém-se:

%d _ OpAw
ar 0z

dz (2.3)

Simplificando dz e aplicando a regra da cadeia as derivadas, resultando em:

dp 0 (pw) pw dA
R = —n————— 2-4
ot 0z A dz (24)

A taxa de variacdo da quantidade de movimento linear dentro do volume de

controle é igual a forga resultante f que atua sobre a superficie de controle, somado ao
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fluxo liquido de quantidade de movimento linear que atravessa a fronteira do volume de
controle (VELASQUEZ, 1993).

0 (pAwdz)

o (2.5)

~ 1+ (%) - (o)

z+dz

Expandindo em série de Taylor e desprezando-se os termos de ordem igual e superior

a dois, obtém-se:

pAw? = (pAw?) + OpAu? dz (2.6)
( )z+dz ( )z 0z

As forcas que atuam no volume de controle podem ser visualizadas na Figura 15.
Levando-se em conta que a tensao cisalhante na parede (7,,) e a pressao (P) atuam na
area correspondente a superficie lateral do duto (A,), e que a componente radial destas

forcas é compensada por simetria, pode-se escrever:

f=(PA),+ PA,sena — (PA) |w|TwAw Cos a. (2.7)

z+dz w

sendo o fator |w| /w introduzido para indicar que a forga de cisalhamento (7,,A4,,) direciona-

se no sentido oposto a velocidade do fluido.

PAW\ o
e X TwAw |
(PA)Z i w i (PA)z—l-dz

Figura 15: Forcas que atuam na superficie de controle.

A expressao (A, sen ) representa a projegao da area lateral A, no plano perpendi-
cular ao eixo do duto, a qual é igual a diferenca das dreas transversais nas posigoes z + dz

e z. Dessa forma resulta

Apsena = —dz (2.8)
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Substituindo-se esta equacao na expressao anterior e levando-se em conta a relagao

Ay = (mDydz) [ cos a, onde Dy é o didmetro do duto, resulta em

f= —Aaa];dz - ”L’LZ’Twﬂ-DddZ' (2.9)

Utilizando essa ultima expressao na equacao de quantidade de movimento, tem-se

0 (pAwd 0 (pAw? oP
(pAwdz) 4 (pAwr?) . + A——dz + MTwwadz =0. (2.10)
ot 0z 0z w

Utilizando a regra da cadeia para expandir as derivadas, chega-se a:

d(pw) 0 pw? dA

O (st + p) = _Pvea o 211
ot +(9z(pw+ ) A dz P ( )
sendo
4 |w|w?
F=fyg———. 2.12
fure A2 (2.12)

sendo fu, € o fator de atrito de Fanning, definido da seguinte forma (INCROPERA; WITT,
2003):

T

= . 2.1
fatr wQ ( 3)

)

Lembrando que esse fator de atrito nao é igual ao coeficiente de atrito (ou fator
de atrito de Moody ou de Darcy). O fator de atrito de Fanning é calculado através da
expressao de Haaland (FOX; PRITCHARD; MCDONALD, 2010).

0,25
D\ 6.9
1,8log [(63/7> + T

sendo €/D é a rugosidade relativa e Re é o numero de Reynolds. O nimero de Reynolds é

fatr = - (214)

calculada pela seguinte expressao:

_ pwDy
L

Re (2.15)

sendo p a viscosidade dindmica, e é obtida através da equacao de Sutherland (FOX;
PRITCHARD; MCDONALD, 2010).

1,458 x 1075715

_ 2.1
a 110,4 + T (2.16)
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A temperatura na expressao anterior deve estar em Kelvin. A Primeira Lei da
Termodinamica estabelece que a taxa de variacao da energia dentro do volume de controle
é igual a taxa de transferéncia de calor para dentro do mesmo, descontada a taxa de
producao de trabalho pela superficie de controle e somada ao fluxo liquido de energia que

atravessa a fronteira. Em forma matematica, tem-se

OE  6Q W

5 = E—W+Zm6he—2mshs (2.17)

A energia contida no fluido é a soma das energias interna e cinética, o termo de
energia potencial é desprezado, ja que a variacao de altura é pequena ou mesmo nula.

Assim, pode-se escrever

w?
E = pAdz (u + 2) (2.18)

A taxa de transferéncia de calor pode ser reescrita utilizando o termo de taxa de

transferéncia de calor por unidade de massa (§), ou seja,

0Q
i qpAdz (2.19)

As entalpias de entrada e de saida do volume de controle sao iguais a energia do

fluido (interna + cinética), mais o trabalho de escoamento.

w? P
h, = — + — 2.2
(u—l— 7 —l—p)z ( 0)
w? P ) w? P
hy = R R 2.21
s <u+2+p>z+8z<u+2+p>z (2.21)

A vazao massica de entrada no volume de controle pode ser escrita como:

i = (pwA), (2.22)

A vazao massica de saida do volume de controle pode ser escritas de forma andloga.
E pode ser relacionada com a vazao massica em z utilizado a série de Taylor truncada no

termo de primeira ordem.

0
iy = (wA), . = (pwA), + 5 (pud) dz (2.23)
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Substituindo as tltimas seis equagoes apresentadas no balanco de energia e consi-

derando que nao haja transferéncia de energia por trabalho, resulta na expressao:

0 w? 0 w? P
— |pA + — || = ¢pAdz — — Alu+ —+ — 2.24
; [p dz (u 5 )] gpAdz . lpw (u 5 )] dz ( )

A energia interna de gas perfeito depende somente da temperatura e, entdao, pode

ser escrita como sendo

ou du
cv=|=—=| =— 2.25
v <6T>V dT (2.25)
O calor especifico a volume constante para um gas perfeito pode ser escrito como

R
= 2.2
R (2:26)

A razdo de calores especificos (cp/cy), (k), é considerado constante. Integrando-se
a equacao 2.25 e utilizando a equagao 2.26 tem-se que a energia interna é uma funcao

linear da temperatura

R
U — Upef = m (T - Tref) (227)

Portanto, o termo de variacdo temporal da energia interna pode ser reescrito em

termos de pressao, utilizando-se a equagao do estado

2 (pu) a(pRT) a< P )

ot ot \k—1) ot

—— (2.28)

Utilizando-se a mesma linha de raciocinio para se chegar na expressao da variagao
temporal da energia interna em funcao da taxa de variacao da pressao, resulta (VELAS—
QUEZ, 1993)

0 P pw? 0 kP pw? . kP pw?\ dA
8t<k:—1+2>+8zlw<k—1+2 srd-elpTy ) e 229
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Portanto, o sistema de equacoes governantes resultante é

9p . 0 (pw) _ _pwdd
ot 0z N A dz
d (pw) 0 ) pw? dA
— P = ——— —pF
ot T P A d
(P _pwrN o OFf (kP pwr\| kP put\dA
ot \k—1 " 2 oz |"\k=1" 2 )| T "TU\k=1T 2 ) e T
(2.30)
O sistema pode ser escrito na seguinte forma:
ou OF
- = 2.31
ot + 0z / (2:31)

Sendo que U, F e f sao as vetores.

p pw
P pw? ’ kP pw?
P w(ks—1+ 2
__@% -
A dz
2
_ | _pwidA
f= 2 dz P
Lo P ety dA
i K—1 ' 2 ) a TP

Considerando que o produto, pw exprime a quantidade de movimento linear
representado pela letra m, e € como sendo a energia total dividida pelo volume, pode-se

reescrever U e F':

_ . -
P (3 — k) m?
U=|m|, F=| =5 , Tk-De (2.32)
€ m m?
— ke —(k—1) —
L P [ = 2/)] ]
Esse sistema pode ser reescrito em forma alternativa.
ou ou
—+A—=f (2.33)

ot 0z



Capitulo 2. Modelos Matemdticos para os Processos que Ocorrem nos Dutos 59

sendo A a matriz jacobiaba dada por A = 9F/0U. Calculando esta matriz tem-se:

[ 0 1 0 |
o A k-1
A= - (3- )272 (3 - ); (k—1) (2.34)
m m2] ke m2 km
i ke— (k-1 —| X _3k-1)— =
I ,02[ ( )p p ( )2/)2 p

O sistema formado pelas equacoes de balang¢o de massa, quantidade de movimento
e energia ¢ de primeira ordem e nao-linear. Sistemas desse tipo sao classificados em:
parabdlicos, hiperbodlicos e elipticos. Essa classificagdo vem sendo empregada na literatura
e indica quais métodos poderao ser utilizados para resolvé-lo. Para descobrir o tipo de
sistema devem-se calcular os autovalores da matriz que multiplica a derivada espacial de
mais alta ordem do sistema. Para encontrar os autovalores, utiliza-se o que se chama de

equagao caracteristica.

det (A—AI)=0 (2.35)
sendo I a matriz identidade.
[ 0—\ 1 0o |
_-n™ B-kZ X (k-1
det(A— ) = 22 P) (2.36)
m mj ke m?  km
—— lke—(k—-1)—| ——=-3k-1)— — —2A
G l ( ) pl op ( ) 20> p |

Portanto, encontram-se os seguintes autovalores

Ao = w+ec (2.38)
A3 = w—c (2.39)

Isto é, trés raizes reais e diferentes para a equagao caracteristica, o que caracteriza

este sistema como hiperbdlico.

Pode-se fazer uma mudanca de base de U = [p, m, €] para uma nova base V =

[p,w, P]. Com isso a matriz A deve ser recalculada para a nova base.

A=MAM™" (2.40)
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sendo:

oUu oU oU
M=|— — — 241
[8p ow 8P] (241)
Resolvendo este sistema chega-se a:
w p 0
A=10 w »p (2.42)
0 pc w
E o termo fonte na nova base resta igual a:
- _@% -
A dz
f= —F
dA
k—1) (4 +wF) — p2 222
| Pk =D (@ +wF) = pet o

2.1 Meétodos de Solucao

Esquemas progressivos (forward) de Euler no tempo e diferengas centrais no espago
sao adequados para resolver problemas parabdlicos (difusdo pura). Quando se resolve
problemas convectivos dominantes, como no caso das leis de conservagao hiperbdlicas, o
tipo do esquema aplicado ao termo convectivo se torna bastante sensivel a estabilidade
e a precisao (KADALBAJOO; KUMAR, 2006). Os projetos de esquemas numéricos de
precisao de alta ordem para as leis de conservacao hiperbdlicas devem superar trés grandes
dificuldades (DARU; TENAUD, 2004):

1. garantir a propriedade de conservagao;
2. preservar a precisao de alta ordem no tempo e no espago;

3. controlar a geracao de oscilagoes espurias na vizinhanca de descontinuidades.

A analise de técnicas numéricas iniciou em 1928 com o trabalho de Courant,
Friedrich e Lewy. Foi devido a este trabalho que, hoje, analisa-se a relacao entre a malha
espacial e temporal através do nimero de CFL, como sera visto no topico 2.4 desta tese.
Peter Lax (1954) desenvolveu a técnica de primeira ordem, hoje em dia, chamada de

método de Lax-Friedrich. Este método é baseado nos esquemas CDS (Central Differences



Capitulo 2. Modelos Matemdticos para os Processos que Ocorrem nos Dutos 61

Schemes). Expandindo em série de Taylor o vetor U, para encontrar a solu¢ao em t + At,

tem-se:

U(z,t+At):U(z,t)+At%[t]+--- (2.43)

Despreza-se os termos de ordem igual e superior a dois. Da expressao 2.33 tem-se

que:

oU  OF

=gt (2.44)

Discretizando espacialmente em diferencas finitas centrais, considerando um es-

quema explicito e aplicando a discretizacao progressiva de Euler tem-se:

At
Ut = U = o (Fia = ) + Aty (2:49)

Neste caso o termo U/ € escrito como a média dos nés vizinhos, assim a equagao

anterior resta como:

U?’L+1 _ i ] _ k (246)
z

Figura 16: Esquema de Lax-Friedrich.

Normalmente escrevem-se os esquemas na forma de volumes finitos:

At

Urtt = U — ~ (fluz;iy — fluw;_1) + termofonte (2.47)
2

Este método pode ser comparado com método dos volumes finitos e pode-se
determinar os fluxos nas faces dos volumes, conforme pode ser visto na Figura 2.1. Assim

tem-se que o fluxo da direita e esquerda sao iguais a:

Fa+H Az (
2 2At

fluzth = = U7 (2.48)
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'+ F, Az (

sy (U ) (2.49)

i—1

ﬂu%—l/Q =

Godunov, em 1959, utilizou a solu¢ao do problema de Riemann em esquema
upwind resolvendo nas faces de cada volume. O esquema de primeira ordem satisfez a
condicao de entropia. No caso dos métodos lineares de segunda ou maior ordem produzem
oscilagoes espurias perto de gradientes elevados, essa afirmacao é conhecida como teorema
de Godunov (TORO, 2000). Lax e Wendroff em 1960 criaram o método de Lax-Wendroff
(LW1S) de um passo. Um esquema CDS de segunda ordem no tempo e no espago. Partindo
da expansao em série de Taylor no tempo até a segunda ordem para o vetor solucao U,

tem-se:

ou 02U
L= U A+ AP 2.
U, U+ 5 + BT (2.50)
Avaliando a derivadas parciais em relacao ao tempo, tem-se:
8U 0U
A 2.51
= f— A5 (2:51)
Derivando a equacao anterior em relacao a t, tem-se:
U of 0 oF
_Z_ Y _ 2.52
3= a0 %) 252

Normalmente estes esquemas foram gerados para solucionar problemas sem ten-
sao viscosa e sem transferéncia de calor (caso isentrépico). Ou seja, o termo f é nulo.
Verificou-se que na literatura (POLONI; WINTERBONE; NICHOLS, 1987) (PEARSON;
WINTERBONE, 1997) (PAYRI et al., 2004) que quando se considerou esse termo foram
desprezados os 0 (Af) /0z e Of /Ot .Assim, tem-se:

Urtt = U + AtaaU + Atzaaz (AZZ) (2.53)

Discretizando em CDS (Central Difference Scheme), tem-se:

2
Urtt = U + QAA (Fryy - Fﬁl”i(i) (A,

AT (i = F1) = (AF + AL) (B = )|+ Atfe (254
Escrevendo em termos de fluxo numérico:

wis _ Fig + E 1At(

fluz g = T 9 T 4As A + A:b) (Fﬁu - an) (2.55)
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e T N (o (2.56)

Um problema do método de Lax-Wendroff de um passo é a avaliacdo da matriz
jacobiana, que naturalmente aumenta o tempo computacional. Para contornar esse pro-
blema, em 1967, Richtmyer e Morton criaram o método de Lax-Wendroff de dois passos
(LW2S) ou também conhecido com método de Richtmyer. No primeiro passo ¢ utilizado o
método de Lax-Friedrich com o intuito de avaliar as propriedades nas faces dos volumes,
utilizando a metade do passo no tempo. No segundo passo é utilizado o esquema leapfrog

que reconduz a precisao de segunda ordem. Esse método também faz parte dos métodos
CDS.

n+1/2 Uzﬁ»l + UZn _ At n __ m g n n
UL == oas (Fla = F) + = (i + f7) (2.57)
n+1/2_Uz’n+Uin—1_ At R n) g n n
U = =5 = gan (B = FL) + (0 + 1) (2.58)
No segundo passo ¢ utizado o esquema Leapfrog:
n 0 ALy n+1/2 At ¢ omv1/2 )2
U; = Ui — Az (Fz‘+1/2 - Fz‘71/2 ) + 9 (fi+1/2 + f171/2 ) (2-59)
Analisando pelos fluxos numéricos:
fluxffl//zf = F;fl}f (2.60)
a7 = B (2.61)
O esquema pode ser visualiado na Figura 2.1.
t+ At
t+ At/2
t

Figura 17: Esquema de Lax-Wendroff de dois passos.

MacCormarck, em 1969, apresentou também um método baseado em diferencas

finitas em dois passos. O primeiro passo é uma predicdo do resultado no ponto nodal
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(predictor step) no qual utiliza informagdes do lado direito no tempo anterior. O segundo
passo é o corrector step que corrige utilizando dados do lado esquerdo no tempo passado e
no tempo predictor. Por fim, é aplicado o updanting step que nada mais é que a média dos

dois passos anteriores. Esse método também tem precisao de segunda ordem.

Predictor step

7 n At n n n
U= = 5 (Fia = FY) + At (2.62)
Corrector step
= n At m mn n
Updating step
1,. =
nt+1l _ ) )
Ut =3 (U: + Us) (2.64)

Portanto, os fluxo numéricos restam iguais a:

Fi+ F

fluz}($), = % (2.65)
Fr+ F;_

fluz%?/z = 1+21 (2.66)

O esquema pode ser visualiado na Figura 2.1.

O t+ At

Figura 18: Esquema de MacCormark.

A literatura mostra que métodos CDS de segunda ordem ou superior, com coefici-
entes constantes apresentam oscilagoes espurias perto de descontinuidades, como ondas
de choque e superficies de contato (PAYRI; BENAJES; REYES, 1996). A velocidade
de propagacao da onda é uma fungdo da frequéncia (componentes de alta frequéncia

viajam mais lentamente do que os componentes de baixa frequéncia), e esta por sua
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vez, produz oscilagdes espurias nas variaveis que definem o escoamento no entorno de
descontinuidades (que contem uma contribuicdo significativa de componentes de alta
frequéncia, o eventual efeito de tais oscilagoes no espectro de frequéncia torna-se bastante
imprevisivel) (BROATCH et al., 2007).

Roe afirma que no inicio do desenvolvimento de esquemas de "captura de choque’,
duvidou que descontinuidades pudessem ser adequadamente representadas pela forma
diferencial das equacgoes governantes devido a existéncia de gradientes infinitos nos dados
iniciais. Esta dificuldade filoséfica foi superada, considerando equagoes integrais através
de um volume de controle. Se a forma integral das equacoes das leis de conservagao é
considerado, em seguida, massa, momento e energia sao explicitamente conservadas em

todo o volume de controle, independentemente da presenca de descontinuidades (PAYRI;
BENAJES; REYES, 1996).

Para resolver esse problema, Neumann e Richtmyer, em 1950, propuseram a adi¢ao
explicitamente de termos difusivos nas equagoes governantes. Esses termos foram chamados
de viscosidade artificial, e eles contém constantes arbitrarias que o usuario pode escolher
de acordo com um problema especifico que se deseja resolver (TORO, 2000). Esses termos

tém por objetivo controlar as instabilidades nao lineares que surgem na simulagao do

escoamento (SILVA; AZEVEDO, 2010).

Esquemas em diferencas finitas nao lineares tém sido concebidos para lidar com
os fluxo com descontinuidades (PAYRI; BENAJES; REYES, 1996). Boris e Book (1973)
criaram o método FCT (Fluz Corrected Transport), com o objetivo de evitar a geragao de
oscilagoes numeéricas em vez de amortecé-los depois de terem sido gerados. Estas técnicas
usam limitadores nao lineares e foi a origem dos esquemas de alta ordem. Este método
compreende dois estagios. O primeiro estagio amortece a solucao o suficiente para eliminar
toda oscilacao. O segundo estagio remove o amortecimento artificial, com auxilio de uma
corregao nao-linear, somente nas regives onde as oscilagdes nao ocorrem (MONTEIRO,
1999). No trabalho de Gascon e Garcia (2003) determinaram-se os valores étimos dos
parametros que aparecem na definicao das técnicas da FCT, a fim de satisfazer o TVD.
Em 1981, Steger e Warming propuseram o método flux vector splitting que podem ser

classificados como métodos upwind. Aplicado por Silva e Azevedo (2010).

Em 1983, Harten (HARTEN, 1983) introduziu o importante conceito do total
variation diminishing (TVD), em que a variagdo da solugdo numérica é controlado de
uma forma nao-linear, de modo a proibirem o aparecimento de qualquer oscilagao. Este
conceito também foi usado por Sweby (1984) para apresentar uma familia de métodos de
fluxo limitado. Esquema de Roe cai na categoria de limitadores de fluxo, muito parecido
com o FCT de Boris e Book, embora diferindo no respeito de ser essencialmente um
procedimento de um passo em oposicao aos dois passos do esquema FCT. A finalidade do

fluxo limite/corre¢ao, é produzir um regime de alta resolugao sem as oscilagdes espirias
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associadas aos classicos esquemas de segunda ordem (SWEBY, 1984). Davis (1984) sugeriu

a idéia de utilizar o conceito TVD no contexto dos métodos centrados (nao-upwind).

Em esséncia, esta abordagem TVD centrada primeiro adiciona um termo de
viscosidade artificial desconhecido a algum método centrado de alta ordem, tais como
o método de Lax-Wendroff, da mesma maneira como na abordagem convencional de
viscosidade artificial. Entao, esse esquema é comparado com alguns esquemas TVD
upwind, reescrito de forma a identificar o método centrado de alta ordem. A partir desta
comparagao, o termo viscosidade artificial desconhecido é determinado. O método centrado
TVD resultante, para a equagao de advecgao linear, ¢ idéntica a do regime TVD upwind, e

a direcao da propagacao da onda ainda estdo presentes.

Como visto anteriormente, deve-se acrescentar no segundo passo o seguinte termo

difusivo nos esquemas de segunda ordem:

G () + G ()] (U = ) = 67 () +G7 (o) (U7 - U2) - (26)

sendo G* representa a viscosidade artificial, e o 7* representa a razdo das taxas sucessivas

do vetor solugao, tem-se.

G*=0,5C(v) [1 -6 (r})] (2.68)

Para o célculo do C (v):

1- <0,5:
Clv) = { v(l—v) v<0,5 (2.69)
0,25 v>0,5

Para o célculo dsa razao das taxas sucessivas do vetor solugao, utilizam-se as

seguitens equacgoes:

T O = U, U = Uy)
o -om), (Un, - o))
U=, U —ur)]

(2.70)

T; =" n n n n
! (U = UR) (Ul — UP)]
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Toro (TORO, 2000) sugere calcular o r* utilizando a energia total com sendo o U

na equagao anterior.

A variavel ¢ (r) é o limitador do fluxo. Na litetura pode-se encontrar véarias fungoes

limitadoras, como as duas encontradas no trabalho de Pearson e Winterbone (1997):

) min(2r,1); r>0
¢ (r) —{ 0 <0 (2.71)

Utilizado somente para CFL igual ou menor a 0,7 e

& (r) = min (2|r],7) (2.72)

Assim, pode-se concluir que métodos em diferencas finitas sdo monotdnicas e esta-
veis, mas sofrem dissipagdo numérica. Métodos de maior ordem (Lax-Wendroff, Warming-
Beam e Quick) tem natureza menos dissipativa, mas sao suscetiveis a instabilidades
numéricas e apresentam oscilagdes espurias em torno de descontinuidades. Além das insta-
bilidades numéricas, principios fundamentais da fisica podem ser violados (KADALBAJOO;
KUMAR, 2006), como por exemplo, na predi¢ao de espécies de transporte na recirculagao
dos gases de escape (EGR) em motores, porque de outro modo os valores de concentragao

de espécies podem ser calculados abaixo de zero ou mais de 100% (PAYRI et al., 2004).

2.2 Comparacao entre os métodos

Takizawa et al. (1984) concluiram que o método das caracteristicas apresenta um
erro de 7% na conservacao da massa e o tempo computacional é praticamente o mesmo
quando comparado com o método de Lax-Wendroff com viscosidade artificial constante. O
método de Lax-Wendroff é mais rapido e tem menos efeitos de filtragem sobre os resultados
do célculo, pelo menos, para o calculo nao isotrépico considerado quando comparado com o
método das caracteristicas (PAYRI; DESANTES; TORREGROSA, 1995). Como indicado
na introducao, os regimes de diferencas finitas s@o, como regra geral, mais rapidos do que
o método das caracteristicas e, além disso, eles sao mais convenientes para os calculos de

ruido devido a falta de efeitos de filtragem na alta frequéncia.

Payri et al. (2004), concluiram que a principal desvantagem dos sistemas de alta
ordem é o tempo computacional. Estes requerem quase o dobro do tempo necessario
quando comparado um sistema de precisao de segunda ordem tradicional. Segundo este
autor, a melhor opcao é a utilizacao do limitador de fluxo TVD de Sweby, que é mais
rapido que outros métodos e também apresenta alta precisdo na conservagao da massa e

na reproducgao dos perfis de pressao, tao necessarias na avaliacao da eficiéncia volumétrica.
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Broatch et al. (2007) investigaram a sensibilidade dos diferentes métodos para o
espacamento de malha, com a principal conclusao de que tanto o método de dois passos
Lax-Wendroff e o método CE-SE nao exibem uma influéncia importante do espagamento
de malha, e valores relativamente elevados podem ser utilizadas sem qualquer perda de
informagao. No entanto, o fato de o método de Lax-Wendroff (e, em geral, os esquemas

simples) é consideravelmente mais rdpido e sugerido como a melhor opgéo.

Esquemas mais recentes, como a familia ENO (Essentially Non-Oscillatory) / WENO
(Weighted ENO), sdo muito precisos em regides suaves, mas mostram um comportamento
difusivo na vizinhanca de descontinuidades. Além disso, estes esquemas apresentam tempo
de CPU elevados (DARU; TENAUD, 2004). Véarios estudos tém mostrado que esquemas
de segunda ordem fornecem resolucao superior na predi¢ao da pressao comparado com
técnicas de primeira ordem como o método das caracteristicas (POLONI; WINTERBONE;
NICHOLS, 1987). O FCT (Flux Corrected Transport) de Boris e Book tem performance
satisfatoria para alguns casos de motores, mas podem introduzir modifica¢des esptrias no
resultados do método LW2S para fluxos em coletores de motores de alta rotagao. Este
problema é largamente eliminado usando o esquema TVD simétrico de Davis. O erro na
conservacao de massa de 1% ou melhor pode ser encontrados usando o TVD de Davis, mas
a técnica FCT pode fornecer erros em torno de 25% em alguns casos (PAYRI; BENAJES;
REYES, 1996).

Onorati, Perotti e Rebay (1997) compararam FEM (Finite Element Method) com
diferencas finitas e concluiram que o método dos elementos finitos apresentam acuracidade
superior ao método baseado em diferencas finitas, mas apresenta um custo computacional
maior. Na verdade, o menor esforco computacional de esquemas de diferencas finitas
os torna adequados para os calculos de longa duragao, tais como aqueles envolvidos na
modelagem de operagao transiente. Qiu e Shu (QIU; SHU, 2005) aplicaram o método
descontinuo de Galerkin com descritizacao do tipo Lax-Wendroff aplicado as leis de
conservagao. Payri, Desantes e Torregrosa (1995), utilizando o esquema MacCormack
preditor-corretor, mostram que o método é menos dispersivo e ligeiramente mais rapido do
que o esquema de Lax-Wendroff, e sdo utilizados para resolver as equagoes unidimensionais

de fluxo, no caso do sistema de escape de um motor monocilindrico.

A primeira e mais importante vantagem é que o regime de MacCormack é menos
dispersivo, isto é, ela mostra menos oscilagoes numéricas quando sujeitos a variagoes
subitas nas condic¢oes de fluxo, que pode ser uma caracteristica critica quando se considera
o fluxo no escape de sistemas do motor IC. A segunda vantagem é que é ligeiramente

mais rapido, que também pode ser um fator importante quando se realiza calculos de
acustica (PAYRI; DESANTES; TORREGROSA, 1995).

A técnica FCT tem sido utilizada extensivamente em simulacao de motores e fornece

resultados confidveis para um grande série de fluxos em motores, entretanto, este método
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mostra resultados distorcidos de pressao e temperatura quando aplicado em sistemas de

exaustao em motores de alta rotagao. Este problema pode ser evitado pelo uso de um

limitador de fluxo com base no critério TVD (PAYRI; BENAJES; REYES, 1996).

2.3 Método das Caracteristicas

O método das caracteristicas foi a primeira técnica de diferencas finitas aplicadas
para simular a dindmica dos gases em coletores de motores alternativos (BENSON; GARG;
WOOLLATT, 1964). Esta técnica forma a base dos programas computacionais usados
por varios grupos de pesquisas e organizagoes industriais em todo o mundo. Nos tltimos
cinquenta anos esquemas em diferencas conservativas tém gradualmente substituido o
método das caracteristicas baseados em malha para esquemas centrados espacialmente
com precisao de segunda ordem. Alternativamente, para a regido da fronteira dos dutos, o

método das caracteristicas apresenta uma solucao simples, estéavel, e com boa precisao nos

resultados (MONTEIRO, 1999).

A solucao da Equacgao 2.33 pode ser representada por uma superficie tridimensional
em t, z e uma varidvel propriedade (massa especifica, velocidade e pressao). Das projegoes
dessa superficie no plano ¢t X z, podem ser extraidas linhas que apresentam diferencias de
propriedades nulas. Essa linhas sao chamadas de linhas caracteristicas e sao representadas
por equagoes diferencias ordinarias. A seguir, é apresentada o procedimento para chegar

nessas equacoes diferenciais.

As diferenciais de p, w e P sdo fungdes continuas no tempo (t) e no espago (z),

portando podem ser escritas em funcao dos incrementos dt e dz,

dp op ,
atdt + 5’de =dp
ow ow
— 2.73
o dt + % dz = dw (2.73)
oP oP
el dz = dP
5 dt + 5 dz=d

Determinadas curvas que se encontram em uma integral de superficie podem ter suas
derivadas descontinuas. Tais curvas, quando existem, sao chamadas de curvas caracteristicas
da solugao, e suas projecoes no plano ¢t x z sao chamadas de caracteristicas fisicas. As
equagoes em derivadas parciais definidas em todo o dominio podem ser reescritas como
equagoes diferenciais ordindrias, definidas ao longo das curvas caracteristicas (SHAPIRO,
1954).

A Equacao 2.33 é aplicavel em qualquer ponto da integral de superficie enquanto a

Equacgao 2.73 é aplicavel a um segmento infinitesimal de toda curva que se encontra nessa
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superficie. A Equagao 2.73 pode ser reescrita como

oU oU
At +dzl 5~ = dU (2.74)

As equagoes de balanco devem ser satisfeitas em todo o dominio e, portanto,

também ao longo das curvas caracteristicas. Assim, o sistema a ser resolvido resulta,

ou 8U
A —
ot 0z
ou ou
I— I— =
dt 5 +dz 5% du

Este sistema tem solucao sempre que o determinante da matriz de coeficientes seja
diferente de zero. No entanto, ao longo das curvas caracteristicas este determinante se

anula. Assim, nas curvas caracteristicas verifica-se

I A
et =0 (2.75)
At dzl

Simplificando-se o determinante, obtém-se

dz
det | A— —1) = 2.
et( 7 ) 0 (2.76)

Esse determinante fornece os auto-valores da matriz A determinados anteriormente.

Assim, as curvas caracteristicas, satisfazem:

dz dz dz
E:w—c E:w EZUH_C (2.77)

A solugao w + ¢ exprime a velocidade em que a onda se propaga no gas no sentido
do escoamento, enquanto que a solugao w — ¢ no sentido oposto ao escoamento. Essas
curvas sao conhecidas também como as linhas de Mach e definem a posi¢ao z da onda de
pressao em um tempo t. J& a solucdo w refere-se a trajetéria de uma particula. Do ponto
de vista fisico, uma curva caracteristica é definida como sendo o caminho da perturbacao

fisica.

Apesar do determinante da matriz de coeficientes ser nulo, o sistema de equagoes
deve ter uma solucao. Isto significa que a matriz ampliada deve ter o mesmo determinante

de todas as matrizes formadas por seis colunas da matriz ampliada.
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pw dA
1 e
0 0 w p 0 1 d
0 1 0 0 w 1/p —F
0 0 1 0 p*> w p(k—1) (q+wF)—pc2g%
Adz
d 0 0 dz 0 0 dp
0 d 0 0 dz O dw
0 0 d 0 0 dz dP

Assim, por exemplo, igualando a zero o determinante da matriz que resulta ao

eliminar a 6* coluna da matriz ampliada, obtém-se

(dz — wdt) [(dz — wdt) (dP —pk=1)(¢+wF) - chZ Cf;jdt)

+pcdt (dw — Fdt)] =0 (2.78)
Fazendo dz = (w £ ¢) dt, pois dz = wdt satifaz a equagdo, tem-se

ZywdA

dP:I:pcdw:lp(k—l)(Q-i-wF)— 1ds

¥ ch] (2.79)

Voltando a matriz ampliada e eliminando agora a 4* coluna, tem-se

dP — dp=p(k—1) (¢ +wF)dt (2.80)

Se nao ha atrito e nao ocorre transferéncia de calor através das paredes do duto, o
lado direito da Equacao 2.80 se anula. Assim, chega-se a equacao que define a velocidade
do som em um fluido. Reunindo-se as tltimas trés equagoes, tem-se o sistema de equagoes
diferenciais parciais em diferenciais ordinarias ao longo da linha de trajetéria e das linhas

caracteristicas de Mach.

dP — Edp=p(k—1)(¢+wF)dt
dA
dP + pcdw = [,o(k— 1) (¢ +wF)— zjd—ch]
A
dP—pcdw—[p(k—l)(Q—l—wF) Ad —l—ch}

O nivel de entropia (c4) foi introduzido por Benson (BENSON, 1972) (BENSON;
GARG; WOOLLATT, 1964) e tem por objetivo simplificar a equagao de trajetoria para
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um processo posterior de integracao. O nivel de entropia é a velocidade do som que o
fluido teria se sofresse um processo isentropico através da hipdtese de calores especificos
constantes até uma pressio de referéncia (VELASQUEZ, 1993).

kpre
A= (2.81)
PA
Diferenciando-se a equacao tem-se
d d
gdfa _ _2Pa (2.82)
ca pa

Para um processo isentropico com calores especificos constantes de um ponto do

escoamento qualquer até o estado de pressao de referéncia, pode-se escrever que:

(-

Aplicando-se o logaritmo em ambos os lados da equagédo, diferenciando-se a equagao

resultante e rearranjando-se os termos, verifica-se que:

d 1dP d
_apa 2 4P (2.84)
pa kP p

Substituindo-se a equacao 2.84 na equacao 2.82, multiplicando-se toda a equacao

resultante por (kP), tem-se:

dc
dP — Adp = 2p> =2 (2.85)
CA
Este ¢ o termo esquerdo da equacao de trajetoria, que em funcao da varidvel nivel

de entropia resultam em:

k—1
5 ) Z—;* (¢ +wF)dt (2.86)

dCA =

As varidveis de Riemann (A e §) tém o mesmo objetivo de reduzir os termos das

equacgoes caracteristicas. Definindo-as como:

k—1
)\:c—l—( 5 )w
k—1
poo G-,
2 d
de:pcdw:(k_l)pc<dc—cccj>j:dw (2.87)
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Multiplicando-se ambos os lados por (k — 1) / (2pc)

< (k—1)

dP + pcdw = dc — < ) dea + dw (2.88)

CA

Nota-se que o lado direito da equacao apresenta a diferencial de A e 3

AP + pe dw = d\ — (C> dea
CA

AP — pedw = df — <C) des
CA

Assim chega-se as equagoes caracteristicas escritas como diferencial de A e

_c (k—1) [wedA (k—1) .
< (k—1) [wedA (k—1) . ]

O significado fisico das equagbes consiste no fato que as ondas caracteristicas viajam
na velocidade do som relativa a velocidade local do fluido, w + ¢; desta maneira, ondas de
pressao sao propagadas. Por outro lado, as linhas de trajetoria, definidos pelas equagoes,
propagam com a velocidade local do fluido, w; o nivel de energia média (temperatura e
entropia) do fluido é propagado desta maneira. Ambas as técnicas sdo de primeira ordem
de acuracidade no espago (devido a interpolacao linear das caracteristicas) e no tempo

(devido ao procedimento de passo no tempo ser baseado nas técnicas de Euler) (PAYRI;
BENAJES; REYES, 1996).

Em todos os casos, os resultados apresentados sugerem que quaisquer efeitos de
filtragem sao muito menos relevantes que os associados com o uso do método de caracte-
risticas. Nestes métodos, no entanto, a gestao das condi¢oes de contorno nas extremidades
do duto nao é simples e, em geral, é necessario considerar o método das caracteristicas nas
vizinhancas dos dutos. Desta forma, as condigdes de contorno sdo expressas em termos

das variaveis caracteristicas, com os quais elas admitem uma formulagao relativamente

simples (BROATCH et al., 2007).

Hanriot (2001) traz dois pontos sobre o métododo das caracteristicas:

1. Do ponto de vista fisico, uma curva caracteristica é definida como sendo o caminho

da perturbacao fisica.

2. Matematicamente, uma curva caracteristica é definida como a curva na qual as

equagoes diferenciais parciais podem ser escritas como equagoes diferenciais totais.
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2.4 Critério de Estabilidade de Neumann

Neumann em 1950 determinou a técnica mais aplicada na determinacao da estabili-
dade dos métodos (TANNEHILL; ANDERSON; PLETCHER, 1997). O critério estabelece

que a matriz ganho de um método baseado em diferencas finitas, é dado por:

€)= 1] cos (8) — i3 [4]sen (5) (2.91)

Para a estabilidade o maior autovalor do ganho deve se menor que 1. Isto acarreta

em dizer que os erros de arredondamentos nao serao amplificados. Assim, tem-se:

At

Aoz —| < 1 2.92
s (2.92)

A solugao, como visto anteriormente é dada por:

At
(0] + gy 5 < 1 (293)

O termo do lado esquerdo da equagao anterior ¢ chamado de niimero de Courant-
Friedrich-Lewy dado pela sigla CFL. Conclui-se que o maior passo de tempo possivel para

que ocorra a estabilidade é:

Az
(Jw] +¢)mas

Essa equagao tem respaldo fisico. Ela mostra que o tamanho do passo de tempo deve

At < (2.94)

ser menor que o tempo que uma perturbacao demora para atravessar dois nés vizinhos.

2.5 Transferéncia de calor para as paredes do duto

A transferéncia de calor entre o fluido que se encontra nos dutos de admissao e de
exaustao e as paredes desses dutos ocorre, principalmente, devido a convecc¢ao causada
pelo escoamento ora laminar, ora turbulento, presente nos dutos, e se caracteriza por ser
um fendmeno nao estacionario. Sao varios os trabalhos reportados na literatura em que
sdo propostos modelos que permitem avaliar a taxa de transferéncia de calor instantanea,
admitindo-se a hipotese de escoamento quase-estacionario e utilizando-se correlagoes
empiricas para calcular o coeficiente de transferéncia de calor por convec¢ao (INCROPERA;
WITT, 2003). Estas correlages sao do tipo:

Nu = ¢(Re)" (Pr)° (2.95)
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sendo a, b e ¢ sao constantes a serem ajustadas.

Nas equagoes que governam o escoamento nos dutos de admissao e escape, a
transferéncia de calor é levada em conta através da taxa de transferéncia de calor por
unidade de massa, ¢. Este pardmetro se relaciona com o fluxo de calor, ¢”(taxa de

transferéncia de calor por unidade de drea) por meio da seguinte expressao

4
= ——q" 2.96
i= 5. (2.96)

Neste trabalho, admite-se a hipotese de escoamento quase-estacionario e completa-
mente turbulento. Esta hipétese permite determinar o coeficiente de transferéncia de calor
por convecgao aplicando-se a analogia de Reynolds na forma modificada (INCROPERA;
WITT, 2003), a qual é valida para fluidos com Pr entre 0,6 e 50. A forma modificada da

analogia de Reynolds é expressa pela seguinte equacao

fatr

2" Re (Pr)3 (2.97)

Nu =

Fazendo Pr = 0,7 (ntimero médio para o ar), resulta

h = 0,634 fo,cppw (2.98)

Levando-se em conta que para o caso de escoamento quase-estacionario, pode-se

escrever

q"=h(T,—T) (2.99)

sendo T' é a temperatura local do fluido, e T}, é a temperatura local da parede do duto.
Segundo as hipoteses ja enunciadas, pode-se escrever que o calor especifico a pressao

constante é igual a

kR
= 2.100
Ry (2.100)
Assim, a equacao final para calcular a taxa de transferéncia de calor por unidade

de massa de fluido resulta

ER w

] = 2,537 forr ———
q 9 ft(l{—l)Dd

(Tw—1T) (2.101)

O modelo de transferéncia de calor utiliza uma malha nos dutos do motor executadas
pelo codigo 1-D gas-dinamico para definir uma distribuicao discreta espacial de temperatura
nas paredes do duto. Provou-se que para este tipo de calculos em rotacao constante, nao é

necessario considerar a inércia térmica (GALINDO et al., 2006).
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2.6 Condicoes de Contorno

As equagoes diferenciais do nivel de entropia e das variaveis de Riemann devem ser
integradas levando-se em conta as condi¢oes de contorno do problema. As condigoes de
contorno aqui equacionadas relacionam as propriedades dos fluidos que se encontram nas
extremidades dos dutos com as propriedade externas ao duto. As condi¢oes de contorno
consideradas nesse trabalho foram: escoamento através de valvula aberta, o caso de valvula

fechada e escoamento através de um extremo aberto (abertura para a atmosfera).

Esse trabalho utilizou as hipoteses j& mencionadas na secao 3.3 ,bem como as

seguites hipoteses:

e Escoamento quase-estacionario nas proximidades dos extremos;

e A velocidade do fluido nessa regiao nao deve exceder a velocidade do som.

Nos extremos dos dutos encontram-se grandes variacoes de area de seccao transversal
em uma distancia muito pequena. Isso faz com que as diferenciais espaciais das equacoes
de balanco se tornem muito maiores que a diferencial temporal, a qual pode ser desprezada

nessas equagoes. Para esse escoamento da-se o nome de quase-estacionario.

Para escoamento dentro de dutos deve-se ter condi¢oes geométricas bem definidas
para que o fluido passe do regime sdnico para o supersonico e geralmente essas condi¢oes
nao sao atendidas nos extremos dos dutos de admissao e escape. Quando a velocidade do
fluido é supersonica na se¢ao do extremo, as ondas que se aproximam nao sao repetidas
para o interior do duto e sim para fora dele, o que torna inviavel a aplicacao deste método
de solucdo (VELASQUEZ, 1993).

Um procedimento iterativo foi concebido por Payri, Desantes e Torregrosa (1995),
que permite a utilizagdo dos esquemas em diferencas finitas com condi¢des de contorno

desenvolvidas pelo método das caracteristicas.

Pode-se modelizar o escoamento através uma valvula aproximando-a a um bocal
convergente-divergente, cuja secao da garganta sera igual a secao eficaz da passagem do

gas entre o coletor e o cilindro durante o periodo de abertura, portanto variavel no tempo.

As incognitas sao os valores de pressao, P;, da massa especifica p; e a velocidade
do gas wy na entrada do tubo. Mas também deve-se calcular a estes valores na garganta,
seja, Py, pg e wy. No cilindro, as condi¢oes sao da pressao Py, a massa especifica peg: € a

velocidade média do gas é considerada nula.
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2.6.1 Saida de gas do duto através de uma valvula

A saida de gas do duto através de uma valvula pode ocorrer em duas situacoes, no
caso da entrada de fluido na camara de combustao pela valvula de admissao, ou no caso

de escoamento reverso através da valvula de escape.

Depois de sua passagem pela valvula, o gas se expande no cilindro. A expansao
do escoamento gasoso ¢ tao brusca que o escoamento é fortemente turbulento. A energia
cinética se tranforma em calor e nao ha praticamente recuperacao de pressao (DEMOULIN,
2012).

As vélvulas podem ser simplificadas por um bocal redutor (SHAPIRO, 1954). As
secoes correlatas sao mostradas na Figura 19, na qual o subscrito 1 refere-se a posicdo onde
o fluido ainda ocupa toda a area transversal do duto. O subscrito g corresponde a area
transversal minima de passagem e as propriedades do fluido fora do duto sao representadas

com o subscrito ext.

<

N

\ ] | mn Peact
—> | ]_ ) |<gl
| 1 y Text
| ‘\//
Pe:(:t Pla Pl,o Pg
Text Tla Tl,o Tg

Figura 19: Desenho da valvula (lado esquerdo) e sua simplificagao para este trabalho (lado
direito).

Assim, para o escoamento entre as secoes 1 e g, as equagoes de balan¢o de massa e
quantidade de movimento (Equagoes 2.4 e 2.11) podem ser escritas na seguinte forma (VE-
LASQUEZ, 1993)

az (pwA) =0 (2.102)
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ow 10P

Além disso, da definicdo de velocidade do som para um gas ideal, tem-se:
dP  ,dp
— =" —
dz dz
Tomando o logaritmo da expressao para a velocidade do som ¢? = kP/p e derivando

em relacao a z, obtém-se:

2dec 1dP 1dp
— == 2.104
cdz Pdz pdz (2.104)

Combinando-se as trés ultimas equagoes e integrando-se entre a secao 1 e a secao

2 k—1 Al
-6 ()

o (k=1 5 o (k=1
cl+ 5 wlzcg+ng (2.106)

de drea minima g, obtém-se:

Integrando-se de 1 a g o balango de massa resultante, tem-se:

p1w1A1 = pgngg (2107)

Levando-se em conta a Equacao 2.105, resulta

1 C1 %
= — | = 2.108
w=1 () w, (2.108)

sendo a relacdo das areas do escoamento nas segoes g e 1 é representado pelo simbolo

¢ = A,/A;. Substituindo-se esta expressao na Equacgao 2.106 e rearranjando-se, obtém-se:

oy 1))
o) T 1 fonE
w() -

(2.109)
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Utilizando-se agora a Equacao 2.105 e lembrando-se que a pressao na secao de

garganta ¢ admitida igual a pressao externa, obtém-se

k1
2{1_(%) ]
w\2 k-1 Py
<c1) - 1<P1 )2_1
Y2\ Pegt

Para o caso de escoamento sonico, ¢, = w, tem-se

o= @] (=)

2.6.2 Saida de gas através de um extremo livre

(2.110)

A zona de transicao se compoe de um estreitamento brusco que leva o gas do
cilindro para a secdo de passagem da valvula de exaustao, depois ela diverge constituida
pela porta da valvula de exaustao ligando ela a um ramo do coletor de exaustao.A
seccao do cilindro é grande quando comparado com a passagem da valvula, pode-se entao
negligenciar a velocidade do gas no cilindro. Entre o cilindro e a valvula, o escoamento
pode ser considerado isentrépico (DEMOULIN, 2012).

As equagdes que representam esta condicao de contorno podem ser obtidas a partir

das Equacoes 2.110 e 2.111 considerando-se ¢ = 1:

Para escoamento subsonico:

(wl)Q: ol (2.112)

Para escoamento sonico:

L= [ii " 3 1) (2)21 (2)1641 (2.113)

2.6.3 Entrada de gas ao duto através de uma valvula

Esta situagao corresponde a direcao desejada do escoamento através da valvula de
escape e ao caso de escoamento reverso através da valvula de admissdo. Benson (BENSON,
1972) mostrou que o modelo de pressdao constante é o mais apropriado para este tipo de
condicao de contorno. Neste modelo é admitido que o gas sofra uma expansao isentropica

a partir das condigoes externas até atingir a secdo de drea minima (segdo g no lado
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esquerdo da Figura 19). A partir dessa se¢ao, quando a velocidade do fluido é subsonica, o
escoamento ocorre de forma adiabdtica e mantendo a pressao constante até a secao 1. No
caso de velocidade sdnica na secao de garganta, o fluido escoa entre g e 1 com queda de

pressao.

Levando-se em conta que o escoamento até a secao g ¢é isentropico e depois é
adiabatico, pode-se deduzir da mesma forma como foi feito para o caso de saida de gas do

duto, as seguintes equagcoes

2 k—1 (k—1)
exr ex PE$ F
Cg Pg Py
k—1 k—1
= C+ ( 5 )wg =c+ ( 5 )wf (2.115)

Integrando as equagoes de balanco de g até 1, obtém-se:

_ 1P1w
=——w
Y py

Multiplicando e dividindo por p.,; o lado direito desta equacao, e levando em conta

w, (2.116)

a Equagao 2.114, resulta:

1 pl Peact %
= _ 2.117
Yo 77Z)peaxt ( P, ) o ( )

g

Levando-se em conta as relagoes das equacoes da velocidade do som em um gas

ideal para 1 e ext, tem-se:

1
1 Pl Cext 2 Pe:r;t E
. 2.118
“o wpext<c1) (Pg o (2.118)
Substituindo-se esta expressao na Equacao 2.115 e rearranjando-se, resulta:
2 1 < Cy )2
<’u)1>2 - k—1 Cert
1 ]—2( Pl )2 <Cemt)2 (-P(i;m)z
¢ Pe;rt (&1 Pg

Utilizando-se a Equacao 2.115 e levando-se em conta que a pressao se mantém

(2.119)

constante entre as se¢oes g e 1 (P, = P;), resulta:

k-1

() = () (5
Cext kE—1 Cext Pl

l(P”tY_l k— 1] (2.120)
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Substituindo-se agora ¢; = c.;¢ a partir da Equacao 2.115, obtém-se

(i*;’l“>kll - 1] (2.121)

sendo

kE—1 < wy >2
K= 2 \Cen (2.122)

[1_ E—1 <w1>2r
2 Cezt

k—1
Resolvendo-se esta equagdo quadratica em (P/P..) * , resulta

(12);)%1 - 2;( (W + 7/’\/m) (2.123)

A tnica solugao positiva possivel é

(2)7 = e (w18 -9 2128

Quando a hipédtese de igualdade de pressoes leva a w, > ¢4, entdao Py # P, e

Wy = ¢4, tem-se:

wkgl [M] - (wl )2 + (wl ) — ) [M] " oo (2.125)

2 Cext Cext 2

Resolvendo-se a equacao do segundo grau, a tnica solu¢ao positiva é:

() IR -1) -1

- — (2.126)
ext 1/}(]{;—1) ( —;— )

A velocidade em 1 nao pode exceder a do som, portanto:

w1y C1 2
= =\ 2.127
< Cext ) mazx (Cext ) \/; ( )

Para levar em conta os efeito de borda, prolonga-se eventualmente o tubo de um

comprimento virtual equivalente, como na actstica.
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2.6.4 Entrada de gas no duto através de um extremo livre

Neste caso é considerado que o escoamento na entrada do duto é isentrépico. Assim,

a Equacgao 2.115 pode ser aplicada, resultando em:

k—1
i+ ( 5 )wf =c2, (2.128)

Quando a velocidade do fluido, calculada baseando-se nesta hipotese, resulta ser
maior que a velocidade do som, admite-se que o escoamento se encontra no limite sonico,
onde além de ser satisfeita a condi¢do dada pela Equacao 2.128, a velocidade do fluido se

iguala a velocidade do som. Assim, resulta

wn C1 2
= =\ 2.129
<C€It)ma£ﬂ (Cext> k + ]. ( )

A perda de carga sao pequenas, mais podem ser adicionada nas primeiras malhas
do tubo.

2.6.5 Extremo fechado do duto

Este caso acontece quando as valvulas de admissao e escape se encontram fechadas.

Nesta situagao, a condi¢do imposta é a de velocidade nula no extremo.
wy =0 (2.130)

2.7 Calculo da vazao massica que atravessa as valvulas

Como visto anteriormente, o modelo utilizado para calcular as propriedades nos
extremos do duto onde existe uma valvula impoe que a pressao seja constante durante
a expansao do gas. Para um modelo unidimensional é possivel calcular a vazao massica
considerando que o processo seja totalmente isentropico. Isto permite obter uma valor de
vazao massica superior ao que ocorre realmente na valvula. Esta diferenca ocorre porque
a energia mecanica a montante da valvula nao ¢é totalmente recuperada e uma parcela é
transformada em calor (viscosidade e turbuléncia). Ismail, Bakar e Semin (2008) ilustram
algumas perdas de energia mecanica durante o escoamento de gas através de uma valvula
(Figura 20 e Tabela 1).

A vazao massica real pode ser calculada através do coeficiente de descarga, c¢p, onde

Mreal = CDMideal- A vazao massica ideal é calculada através do modelo unidimensional de
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/ 5
FNNER=\\N

Figura 20: Identificagdo das regioes onde ocorrem as perdas de carga em um escoamento
através de uma valvula (ISMAIL; BAKAR; SEMIN, 2008).

Ponto Fonte da perda % da perda
1 Atrito na parede 4
2 Contragao no push-rod 2
3 Curvatura da guia da véalvulas 11
4 Expansao atras do guia da valvula 4
5) Expansao 25 graus 12
6 Expansao 30 graus 19
7 Curvatura de saida da valvula 17
8 Expansao na saida da valvula 31

Tabela 1: Fontes de perda de energia mecéanica (ISMAIL; BAKAR; SEMIN, 2008).

um bocal convergente-divergente de um escoamento compressivel (SHAPIRO, 1954). A

vazao massica ideal pode ser calculada por:

Mideal = pgngg (2131>
A massa especifica na garganta pode ser calculada pela equacao dos gases ideais:

by

= 2.132
pg RTg ( )
Aplicando o balanco de energia de 1 até g conforme pode ser visualizado na

Figura 19, tem-se:

Q@ N

hio = hy + (2.133)

ol

Isolando w, e calculando a variagao de entalpia através de cp:

2kRT, T
2 — S 2.134
R ( TLo) 213
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Considerando escoamento isentrépico de 1 até g, pode-se escrever:

k=1
Tg Pg B
= 2.135
Tl,o <P1,0> ( )

Substituindo a Equacao 2.135 na Equacao 2.134, o resultado disso junto com a

Equacao 2.132 substituindo na Equagao 2.131 obtém-se:

k-1 1/2
. Py | 2k P\ *
Mideal = Rij_iq RTl,o {k’—l |:1 <P17o> ] } Ag (2136)

Rearranjando essa equagao pode-se chegar a:

AP (P 2k pNE

. g+ 1lo g 9

Mideal = — (1 - 2.137
d l \/ RTI,O <P1’0> { k - 1 { <P170> ] } ( )

Quando a velocidade na garganta, w, atinge a velocidade do som, o escoamento ¢é

dito sonico e a Equacao 2.134 se torna:

T, 2
- 2.138
T, k+1 (2.138)

E a Equacao 2.135 se torna:

(2)- ()"

E a Equacao 2.131 se torna:

AP, I
Mideal = —— k( 2 )(k ) (2.140)
RTy, \k+1

Laforgia e Ficarella (1989) realizaram medicoes para a determinagao do coeficiente
de descarga e aplicou a equagao da conservagao de massa de um ponto de referéncia

(escolhido arbitrariamente) em uma posi¢ao a montante da garganta.

prefwTefAref = pgngg (2.141)

Isolando as areas no lado esquerdo da expressao.

Ay _Pe (2.142)
Aref PrefWref
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A esta razao se da o nome de coeficiente de descarga de uma valvula.

Para um dado motor, o coeficiente de descarga depende principalmente do desloca-
mento da valvula, uma vez que isto faz com que o fluxo de contraia de forma diferente, e
por isso esta diretamente relacionada com a transformacao de energia mecanica em térmica
e com a contracao do fluxo de massa. Para uma dado levantamento de valvula, o valor do
coeficiente de descarga nao é uma constante, uma vez que depende de pardmetros de fluxo,
e principalmente, depende da relacao de pressao existente, no entanto, essa dependéncia é
negligenciada. Consequentemente para cada levantamento é usado um valor médio para o
coeficiente de descarga (para todos os valores obtidos experimentalmente para diversas

vazoes massicas).

O sentido do fluxo é um parametro fundamental que afeta o coeficiente de descarga.
A geometria interna nao regular do duto nao afeta o escoamento da mesma forma conforme
o sentido do escoamento do gés. Por isso € necessario determinar para cada motor, valores de
coeficiente de descarga, para cada valvula (admissao/exaustao) e para cada deslocamento,
obviamente levando em conta a dire¢ao do fluxo. Estas afirmacoes foram comprovadas nos
experimentos realizados por Laforgia e Ficarella (1989). Notou-se que para as valvulas
ensaiadas neste trabalho o coeficiente variou bastante com o levantamento e pouco com a

razao de pressao.

Uma referéncia comum é a area transversal do duto de admissao, portanto o

coeficiente de descarga ¢é escrito da seguinte forma:

Ay

= = 2.14
0= (2.143)

Quando se utiliza a drea minima geométrica de passagem o coeficiente de descarga

se torna o coeficiente de redugao do secgao transversal, c;

Ay (2.144)

Cs =
Ag,min

A area de passagem minima depende do levantamento da vélvula e é descrito
detalhadamente no trabalho de Velasquez (1993). Dividindo ¢p por ¢, chega-se a Ay min/A1

recebe o simbolo de 1y,

Cp = wgeocs (2145)

Através das medigoes de Laforgia e Ficarella (1989), Veldsquez (1993) chegou
em um modelo para calcular o coeficiente de reducao de seccao transversal. Durante o
regime permanente mediram-se o comportamento do coeficiente de descarga, para todas

as valvulas: o coeficiente comeca a partir de valores proximos a unidade para um pequeno
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deslocamento da valvula, em seguida, tende a diminuir e estabilizar rapidamente em um
valor médio. A Figura 21 mostra esse comportamento do coeficiente de reducao de seccao

transversal proposto por Veldsquez (1993).

Y/ Yiim

Figura 21: ¢, versus y/Yiim.

2.7.1 Determinacao da direcao do escoamento no extremo

A cada passo de integracao através dos métodos de diferencas finitas centrais faltam
os valores de propriedades nos extremos dos dutos. Esse valores devem ser encontrados
através das condigoes de contorno comentadas anterioremente. Mas para aplicar a condigao
de contorno é necessario saber o sentido da velocidade nos extremos. Considere o extremo

da esquerda e da direita de um duto, conforme ilustracao da Figura 22.

/ 4 B\
. O—F—t+Al ¢+ At —0 ;
' 6 = YVent ' At At E A= Yent E
CI) é A " Y é cl)
1 2 t m—1 m
z
z Extremo Esquerdo Extremo Direito o

Figura 22: Direcao do escoamento.

sendo z é a coordenada espacial e Z é uma coordenada local nos extremos dos dutos sempre

direcionada para fora do duto. Ou seja, se ela for positiva a massa esta saindo do duto, se
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ela for negativa a massa estd entrando no duto. Para o extremo da direita pode-se escrever

que:

)‘_6_76_75

D =w = = 2.146
CEYTE ST T k- (2.146)
Para o extremo da esquerda:
— 6 - >\ Ye — Vs
= _—w = = 2.14
e S . (2.147)

2.7.1.1 Condicoes para a mudanca de sentido do escoamento

Para que haja a mudanga de direcao do escoamento no extremo dos dutos é
necessario que exista um tempo especifico onde a velocidade seja nula (w = 0). Isto fornece
que a caracteristica que entra no n6 dos extremos do duto seja igual a caracteristica que

sai do duto (7. = 7s). Neste tempo especifico a pressao serd igual a pressao externa, P,.,;.

P <C)‘“kl (2.148)

Pref B Ca

Como v, = 7, para velocidade nula, tem-se que a velocidade do som sera igual a

caracteristica que entra ¢ = 7,. Substituindo na relacao anterior, tem-se:

k—1
P 2k
= (”) —1 (2.149)
Ve Pref

Quando a pressao externa for maior, o gas entrard no duto e o lado direito da

Equagao 2.149 sera maior que um.

CA Pewt B
A > 1 2.150)
Ve (Pref> (

E quando a pressao externa for menor, o gas saird do duto e o lado direito da

Equagao 2.149 sera menor do que um.

k—1
Pex 2k
e ( t) <1 (2.151)
Ve Pref

Assim pode-se criar um algoritmo que através das inequagoes acima decida que
condicao de contorno aplicar. E claro que deve ser incluido também se naquela posicao é

uma valvula, uma junc¢do, um extremo livre, etc...
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2.7.1.2 Saida de gas através de uma valvula

Deseja-se agora encontrar as condigoes de contorno escritas em termos das ca-
racteristicas e do nivel de entropia. Retornando a Equagao 2.112 e fazendo as devidas

substituicoes, tem-se:

(Ve — 1)” K%Cl) = W] _ kglw [cf - (Cf”cmﬂ =0 (2.152)

CAl Cegt CAext

Note que todas as variaveis, salvo c¢;, sao conhecidas e esta equacao pode ser
utilizada para resolver a velocidade do som no ponto 1. Naturalmente esta equagao deve
ser resolvida através de um método numérico capaz de encontrar raizes de equagoes. Como
aplicou-se a hipdtese que a velocidade nao pode ultrapassar a velocidade do som, deve-se

calcular o niimero de Mach na sec¢do da garganta.

1 /¢ ¢ =i/ 1 ¢
Mg _ - (1 Aezt) ( Aezt) U71 (2153)

1/J Cext CA1 Cext CA1

Se M, > 1, entao utiliza-se a condicao de contorno de escoamento soénico conforme
mostrado na Equacao 2.113. Substituindo pelas varidveis caracteristicas e pelo nivel de

entropia, tem-se:

k + 1 2 C1 CAe:ct)2 < C1 CAext) %
2
_ _ i =0 2.154
¢ k—1 E—1 (Cezt CA1l Cext CA1 ( )

Também resolvida para ¢; através de um método numérico.

2.7.1.3 Saida de gas através de um extremo livre

Para encontrar a condigdo de contorno de saida de gas através de um extremo livre

basta fazer () = 1) na Equagao 2.152, portanto:

4k
CAext C1 F1 E—-11, ( cal )2
e - 1 - - ex - 0 2.155
(’y Cl) [( CA1 Cext >‘| 2 [Cl CAe;EtC ' ( )

2.7.1.4 Entrada de gas ao duto através de uma valvula

No caso de entrada de gas ao duto nao se conhece o valor do nivel de entropia
no extremo do duto no tempo t 4 dt. Para resolver esse problema é proposto o seguinte

método. Através das Equacoes 2.89 e 2.90 pode-se chegar a seguinte equacao:

A = S Acy (2.156)
CA
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sendo,

Ae: e — "Jen
{ Te = e (2.157)

Acy = cy — Can

No qual o subscrito n corresponde aos valores nao corrigidos. Que normalmente sao
tomados como os valores das varidveis no tempo passado. As Equagoes 2.124 sdo escritas

agora em funcao das caracteristicas e do nivel de entropia.

e (B2) T [ (0K —0?)]* = = 85l =0 0.5l S iy

9 k—1
Pou\ 55 N G ) 5 \ 7D B k—1
CAn (ﬁ:;) w? (rﬂ) - ern - % |w| = 0 Wer < ’U}’ S |wma:p|
Cext
(2.158)
Da Equacao 2.126
1+¢?2(k—-1)—-1
Wep = Cogt il ) (2.159)

Y (1=1) 5

[ 2
Wmaz = Cext E+1 (2160)

2.7.1.5 Entrada de gas ao duto através de um extremo livre

E da Equacao 2.127

No caso da saida de gas através de um extremo livre, utiliza-se a Equacao 2.128, e

colocando em funcao das caracteristicas que entram bem como do nivel de entropia.

2 k—1 CA 2 CA 2
2 n n 2 _ 2 _
P e [ () [(2) ] e
[k—l +<0An )21
2 CAext

Quando |w| > ¢ tem-se que:

|w| = (2.161)

w| = | —— (2.162)
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2.7.1.6 Extremo fechado do duto

No caso do extremo do duto fechado, a velocidade deve ser nula:

Ye = Vs (2.163)

E a velocidade local do som deve ser igual a caracteristica que entra.

2.8 Determinacao das curvas caracteristicas nos extremos de dutos

Essa secao descreve o procedimento para encontrar os pontos no tempo t por onde
passam as curvas caracteristicas e a linha de trajetoria que passa pelos nos das fronteiras

em t + At, utilizando como referéncia o procedimento proposto por El-Rahman, Sabry e

Mobarak (2004).
7:\0
t+ At —

’Yent

>
~
Q--=-----==---0

C
O--mmmmmeeee o
Y

3
|
g
3

~
<

I\

0z >
Az >

A

A

Figura 23: Determinacao da curva caracteristica do lado direito.

A caracteristica que se desloca para a direita é a A-caracteristica, Figura 23 e seu

deslocamento ¢ dado por

dz
=) = 2.164
dt>)\ w+c (2.164)

Aplicando a interpolacao linear para encontrar o valor de w + ¢ no ponto P.

b2

(w+c) = (1 — Z) (w+c),, + A (w+¢),, (2.165)

Substituindo na Equacao 2.164.

0z 0z 0z
N (1 - Az) (w+c),, + N (w+c),, 4 (2.166)
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Isolando o dz.

B (w+c),,
T W, WA, | 1 (2:167)
Az At

Tem-se, portanto, a posi¢do onde passa a A-caracteristica no tempo ¢t. Com esse
valor pode-se calcular através da interpolacao linear todas a propriedades do gas no ponto
P. Integra-se a Equagao 2.89 entre o ponto P no tempo ¢ e m no tempo t + At para avaliar
o valor de A no tempo ¢t + At. Aplicado o mesmo procedimento para a linha de trajetéria

que se desloca com velocidade w conforme Figura 24.

t+ At —5

O

1

1

1

CA E
1

1

1

1

3
|

T m
O >

L—ézﬂ ©
< Az >

Figura 24: Determinacao da linha de trajetoria.

>
~+
Q--=-----=----0

~
<

dz
it = 2.168
dt > traj v ( )

Interpolando linearmente para encontrar os valores no ponto 7.

w = (1 — 52) Wy, + 5—Zwm,1 (2.169)
z z

0z 0z 0z
== (1 _ Az) Wiy + Izwm_l (2.170)
Isolando o termo 6z.
w
5z = T (o wn (2.171)
At Az

Com o ponto T' encontrado, pode-se interpolar linearmente as propriedades e

integrar a equagao para avaliar o nivel de entropia em ¢ + At.

A p-caracteristica, Figura 25, desloca-se da seguinte forma:
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/7:(1@'

— t+ At

’Yent

Q--=-----==---0
>
~

o o
< J >
Az >

1

<
~
Y

A

Figura 25: Determinacao da curva caracteristica do lado esquerdo.

dz> =w-—c (2.172)
dt )

Conforme Figura 25, interpola-se para encontrar os valores de w — ¢ no ponto P.

(w—c)= (1—22) (11)—0)14—22(11)—0)2 (2.173)

Substituindo na Equacao 2.172.

0z 0z 0z
Isolando dz.
(w—c),
0z = d 2.175
(w—c)l—(w—c)2+i ( )
Az At

Com o valor de 0z determinado, interpola-se linearmente as propriedades para o
ponto P. Com as propriedades no ponto P, integra-se para encontrar o valor de J em
t+ At.



3 Modelos Matematicos para os Processos

que ocorrem na Camara de Combustao

Um modelo completo, representativo e preciso da combustao deve levar em conta a
evolucao do spray de Diesel, a mistura ar-combustivel, a atomizacao, a vaporizacao do
combustivel e a cinética quimica (GRONDIN, 2004). Os processos que ocorrem no cilindro

podem ser modelados de quatro formas diferentes, em ordem de complexidade:

1. Ciclos Ideais

2. Zero-dimensional que utiliza um modelo empirico de taxa de liberacao de energia

do combustivel, na qual o tempo ¢é a Unica variavel independente.

3. Quase-dimensional utiliza sub-modelos separados para simular a combustao tur-

bulenta e extrair a taxa de liberagao de energia do combustivel.

4. Multi-dimensionais resolvem as equacoes de massa, quantidade de movimento,
energia, espécie quimica e modelo de turbuléncia em duas ou trés dimensoes, permi-

tindo predizer a propagacao da chama.

Todos estes modelos podem ser utilizados para estimar a eficiéncia e desempe-
nho (PTANOVSKI JR., 2002). Por serem computacionalmente mais simples e rapidos, os
modelos de zero e quase-dimensional sao mais adequados para se resolver o ciclo completo
do motor. No entanto, eles nao trazem informagao sobre o efeito da geometria da camara
de combustao. Por isso sao utilizados no inicio do desenvolvimento do motor, e permitem
obter dados globais do desempenho do motor. Devido a necessidade de elevado recurso
computacional os modelos multi-dimensionais sao utilizados para simular partes do ciclo
e servem para obter informagoes sobre a propagacao de chama, formagao de poluente e
aerodinamica dentro da cdmara de combustao. Este tipo de modelo (CFD) requer uma
quantidade significativa de processamento do computador, mesmo para a previsao do
fluxo de fluido turbulento com uma descri¢ao simplista da reagao quimica complexa da
combustao. Assim, a maioria dos modelos de combustao utilizados sao, do tipo de zero

dimensional ou quase-dimensional (ALLA et al., 2001).

O modelo zero-dimensional pode ser aplicado com uma zona de combustao, normal-
mente aplicados em motores CI, como nos trabalhos de Velasquez (1993), Grondin (2004),
Kesgin (2005) e Garcia, Aguilar e Lencero (2009) que aplicaram este modelo para o motor
HCCI (Homogeneous Charge Compression Ignition). O modelo de duas zonas, que é cons-

tituido pela zona queimada e nao queimada é comum em simulagoes de motores SI (Spark
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Ignition) como se vé nos trabalhos Bayraktar e Durgun (2005), Ma et al. (2008) e Santos
(2009). J& Bueno (2006) utilizou o modelo de duas zonas para motores CI, justificando
a aplicagao devido o aumento de precisao na avaliagao da exergia da carga, permitindo
uma reproducao mais realista da conversao da exergia quimica contida no combustivel
injetado. Zeng, Xie e Jia (2007) apresentaram uma comparagao entre os modelos de uma
zona, multi-zonal e modelo multidimensional para um motor HCCI. Ferrari, Onorati e
Piscaglia (2003) aplicaram um célculo do processo de combustao baseada em um modelo
multi-zonal de combustao, na qual a propagacao da frente de chama na camara é seguida
por um modelo avancado fractal. O niimero de zonas utilizadas ¢ limitado pelo tempo de
processamento que queira obter (GRONDIN, 2004).

3.1 Analise pela Primeira Lei da Termodinamica

Os processos que ocorrem nos cilindros dos motores de combustao interna influen-
ciam diretamente nas caracteristicas operacionais primarias do motor tais como poténcia,
eficiéncia e a quantidade de gases poluentes emitidos durante a exaustao. Isto determina a
necessidade de se aprimorar os conhecimentos sobre esses processos para o aperfeicoamento
destes equipamentos propulsores (VELASQUEZ, 1993).

Os fendémenos envolvidos no ciclo de operacao dos motores sao de extrema comple-
xidade. Durante a admissao, a carga ingressa no cilindro através das valvulas, formando

um escoamento tridimensional, turbulento e varidvel no tempo.

O fluido de trabalho é composto por gases em mistura homogénea que ocupa todo
o volume da camara de combustao. Esta hipotese é proxima da realidade quando o motor
opera em alta rotacdo e produz vértices de grande intensidade, que faz com que os gases
se misturam rapidamente. Portanto neste trabalho foram negligenciados os gradientes de
pressao e temperatura, a atomizagao e vaporizacao do combustivel e atraso de ignicdo. A

equacao de reacao é dado por:

m
113 |Cr Hpy Oy Ny + T

DN =~

(O3 + alNy + fCOy + yH0 + 0Ar) | —

21 H + 2900 + 23N + 24Hy + 250 H 4+ 26CO + 27 NO+

+SC802 + LCQHQO + 33'10002 + Q?HNQ + 1'12147”

sendo 19 12 sao as fracoes molares dos gases definidos como a razao do ntimero de
moles do gas ¢ pelo nimero de moles dos produtos de combustao. A fragdo molar x3

¢é a razao do nimero de moles do combustivel pelo nimero de moles dos produdos de
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combustao. Os parametros n, m, [ e k sdo o nimero de carbono, hidrogénio, oxigénio
e nitrogénio do combustivel. A relacdo de equivaléncia é representado pela letra grega
¢ e a, B, v e d representa a razao entre o numero de moles dos gases que compoe o ar
pelo niimero de moles de oxigénio presente no ar. A cada posi¢do do virabrequim, deve-se
conhecer os valores destas fracdes molares, portanto o problema apresenta 13 incégnitas.
Cinco expressoes sao encontradas através dos balancos de espécies quimicas de carbono,

hidrogénio, oxigénio, nitrogénio e argonio:

m
I6+JI10:I13 ln+§<n+4—2>] (32)
2y m
T1 + 224 + x5 + 229 = T13 m—l-g n‘f—z—? (33)

2428+ m
To + T5 + X6 + x7 + 228 + Tg + 2219 = T3 ll—i— <M> (n—i——)} (3.4)

10) 4 2
5 B I 200 m 1 a5
T3+ T7 + 2711 = 213 +E n+z—§ (3.5)

Uma expressao vem do somatério de fragdes molares dos gases presentes no produto

de combustao ser igual a um:

12
Yori=1 (3.7)
=1

Outras sete expressoes necessarias para resolver o sistema sao encontradas através

da hipétese de equilibrio quimico. A equacao de dissociacao é mostrada do lado esquerdo
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e a equacao de equilibrio quimico correlata é mostrada do lado direto:

s n ()
1 p 2
00 Ko Tal)
1 P
%NQ ilN Ky = \/% (Pref>
2+ 502 = OH Ks = \/x_:/x_g (3.8)
;02+;N2¢N0 K7:\/x_:\7/x_u
—1/2
Hy + ;02 — H,0 Ky = wj— < if) /

— /2
1 x P
CO+ -0, = CO;, Kyp=— ( )
2 xﬁ\/_ 'ref
sendo K 235 7.9,10 as constantes de equilibrio, P a pressao total da mistura e F,.¢ a pressao

de referéncia.

A composicao dos gases é fixa nas fases de compressao, expansao e exaustao. Ela
varia nas fases de admissao em funcao da inje¢do de vapor de combustivel e ar. Durante
a fase de combustao, a composicao é encontrada considerando o equilibrio quimico com

descrito por Veldsquez (1993).

A hipétese de equilibrio quimico pode ser baseada no fato que, para a maioria
das reagoes quimicas envolvidas no processo de combustao, as velocidades de reac¢oes sao
extremamente altas. Isto determina que o tempo requerido para alcancar o equilibrio é de
menor ordem de grandeza que o passo de tempo adotado na modelagem (da ordem de 10~°
segundos). Os 6xidos de nitrogénio e o mondxido de carbono, que sdo gases poluentes, sao
excegao a esta regra (PTANOVSKI JR., 2002). Como o objetivo da trabalho foi analisar
aspectos globais do ciclo e ndao a formacgao de gases poluentes, aplicou-se, portanto, a
hipétese de equilibrio (MA et al., 2008) (BAYRAKTAR; DURGUN, 2005) (GRONDIN,
2004).

3.2 Modelo de uma zona de combustao apliacada a motores de
ignicao por compressao

A Primeira Lei da Termodindmica estabelece que a variagdo da energia interna dos
gases que se encontram dentro do volume de controle dU ¢ igual ao calor transferido para
o interior deste volume 0@, descontado o trabalho produzido pela superficie de controle

oW e acrescido do fluxo liquido de entalpia de estagnacdo que atravessa esta superficie.
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O fluido de trabalho é considerado homogéneo, esta condi¢cdo é bem representada em
circunstancias em que os motores operam em alta rotagao, onde o grande turbilhonamento
dentro da camara de combustao faz com que os gases se misturem intensamente. Isto é a
base dos modelos zero-dimensionais, fazendo com que sejam desprezados os gradientes de
pressao e temperatura, atomizacao e vaporizagao do combustivel, atraso de ignicao, etc.
Admitindo-se que a entrada e saida de massa ocorram somente através das valvulas de
admissao e escape, como mostrado na Figura 26, a Primeira Lei da Termodinamica pode

ser expressa por meio da seguinte equacao:

dE = 60Q — OW + hogdmag + hegdme, + hfdmf (39)

N\i‘

.'-.::\‘-‘l
9

/

Figura 26: Volume de controle escolhido no qual se aplicou a primeira lei da termodina-
mica (VELASQUEZ, 1993).

Considera-se que a grande parte da energia dentro do volume de controle venha da
energia interna, portanto negligencia-se o termo de variagao de energia cinética e potencial.
E de comum conhecimento que as particulas de fluido tenham velocidades, mas em termos
energéticos, a sua parcela é muito inferior quando comparadas com a energia interna. A
unica forma de transferéncia de energia por trabalho que se pode ver no volume de controle
é a expansao da fronteira, portanto o diferencial de trabalho é igual a pressao multiplicada
pelo diferencial de volume. Descieux e Feidt (2007) consideraram o atrito nas paredes da

camara de combustao. Dividindo toda a expressao por diferencial do angulo de manivela



Capitulo 3. Modelos Matemdticos para os Processos que ocorrem na Camara de Combustio 98

de 6, tem-se:

M T e a0 an T

du dm  6Q P dV AMgq AMey dmy (3.10)
7 )

haa—— +h +h
“dg T de T d
Observando a Figura 26 nota-se que ha apenas duas fronteiras nas quais existe a
possibilidade de entrada e/ou saida de fluido no volume de controle. Pode-se escrever que
a taxa de variacao de massa no volume de controle é funcao da taxa de admissao e da

taxa de exaustao.

dﬂ _dmgq | dmeg n dmy
g de do do

(3.11)

Lapuerta, Ballesteros e Agudelo (2006) compararam a temperatura média e a
liberacao de energia utilizando diferentes equacoes de estado e os resultados obtidos
mostraram que para a faixa de pressao e temperatura em que operam os motores de
combustao interna, o fator de compressibilidade é essencialmente unitario, ou seja, a
equacao dos gases perfeitos pode ser aplicada a este problema. A energia interna para uma
mistura de gases ideais é uma funcao dependente da temperatura, da pressao e da razao

de equivaléncia, e pode ser escrita como a seguinte relagao:

du_ oudT | oudP | duds 1)

d9 9T dd  OPdd  0O¢db ‘
Admite-se a hipdétese que o ar se comporte como um gas ideal, portanto obede-

cendo a equagao do estado (PV = mRT). Essa hip6tese é valida para toda a faixa de

temperaturas/pressoes observados neste estudo. Derivando a equagao do estado em relagao
af.

v dP dT’ dR dm

Dividindo a expressao anterior por V' e substituindo por relagoes encontradas na

equacao do estado, obtém-se:

dP 1dl'  1dV  1dR 1dm
— =Pl T 14
o <Td9 Vd6+Rd9+md9> (3.14)
A derivagao da constante da mistura do gas em relacao a 6 é encontrada por:

dR  ORdT  ORdP ORd¢
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Substituindo na Equacgao 3.14, tem-se:

1, 1OR\AT 4V 10Rdo 1dm
ar T ROT)d0) Vdd ROpdI) m db (3.16)
- |_POR |
ROP
Substituindo na Equagao3.12, chega-se a:
du  OudT  Oudop 1 190R\dI' 1dV 10Rd¢ 1dm
—=——+4+—— 4 Al == -+t — + —— 1
&9~ aT o 99 df KT+R(9T> 6 v Ropdd map| 17
po
sendo A = % Substituindo a equagdo anterior no balan¢o de energia (Equa-
~ ROP
¢ao 3.10), tem-se:
av (A P dp (Ou AOJR 1 10Q dm;
(L) pEE Ly 2P ~|Zx B —u— A
ar  do (v m) d0<8gb+R8gb>+m[d9+Z(z v=A) i1
@ - A Ou A0k (345)
T 0T  ROT

sendo 7 = ad, ex, f a representa dos fluxo de massa que atravessam a valvula de admissao,
de exaustao e pelo injetor, respetivamente. As equacoes 3.18 e 3.16 devem ser resolvidas
simultaneamente e elas fornecem as temperaturas e pressoes dentro do cilindro. Este
sistema de duas equacgoes diferenciais é resolvido pelo método de Runge-Kutta de 4 ordem,
tendo-se como dados de entrada a taxa de transferéncia de calor nas paredes do cilindro, e
as vazoes massicas e entalpias dos fluxos de massa que atravessam o sistema. Para a taxa
de transferéncia de calor pode se utilizar correlagoes mostradas na proxima sessao. Os
fluxos de energia através das valvulas sao conhecidos pela modelagem dos escoamentos dos
dutos de admissao e exaustao. E a taxa de variacdo do volume é relacionada em funcao

dos parametros geométricos do motor, sendo deduzida no anexo A.
A relagao de equivaléncia é dada pel equacao:

myg/mg

A (3.19)

o=

sendo F'A, a relacdo combustivel-ar estequiométrica. Derivando em relagao a 6:

do 1 dm. 1 dm,
o <m 9 m, db ) (3.20)
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A taxa de vazao de ar é dada pela solugao da condi¢ao de contorno no duto. Ja a
taxa de adicao de combustivel é dada pela funcao de Wiebe(DEMOULIN, 2012), supondo

que a taxa de adicdo de combustivel é igual a taxa de liberacao de energia.

dm. dx
— Ming,ciclo 7, 21
o~ e gy (3.21)
sendo x:
x=1—exp|—6,908  ——L (3.22)
ez - gig

sendo a sua derivada em relagdo a 6 igual a:

0 — 6, Ept+1
—6,908 =
, < Aep >

dy &+1(0—0,\"
a0 _Xp{6’908 AG, ( Ao, ) P

}+
1 0. &a . Eq+1
(1—x,) {6,90852; <9Mi’g> exp [—6,908 <9Mi’g> (3.23)

A massa injetada por ciclo é encontrada através da relacao de equivaléncia adotada:

Mg0 (FA) ¢ciclo — Mo
inj,ciclo — : . : 3.24
Mhingcicl 0,999 (3:24)

3.3 Modelo de duas zonas para motor de ignicao por centelha

O modelo de uma zona de combustao nao é adequado para motores de igni¢cao por
centelha, devendo passar para um modelo de duas zonas de combustao, uma do gas nao

queimando, u, e uma zona de gas queimado, b.

Durante a fase de admissao, compressao, expansao, exaustao e cruzamento de
valvulas é usado o modelo de uma zona. Portanto as equagoes 3.16 e 3.18. Durante estas
fases, nao ha combustao e portanto a energia interna depende somente da temperatura e

da relagdo de equivaléncia, restando a equacao de balanco de energia igual a:

&V deou 60
ar T "0 Tap TR

@ n mcy

dmi

do

(3.25)

A energia interna especifica da mistura de gases é avaliada através da soma dos

produtos das fragoes molares de cada gas com energia interna especifica na base molar de
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cada gas, dividido pela massa molar média da mistura.
13
> Tl
i=1
= 3.26
w="5 (326)
Derivando em relagao a ¢:
13 o d.TZ
o0 M M dé '
A massa molar média da mistura é calcular por:
13
i=1
Derivando em relagao a ¢
dM 13 dx;
=N M 3.29
i~ M (3:29)
Substituindo na Equacgao 3.27:
ou 18 dx;
96~ M ( ) 5 (3.30)
E agora substituindo este resultado na Equagao 3.25
av. m 13 dr; 0Q dm,
ar Pagg BT eM) G g TR W
— = (3.31)
do mey

Na equacao anterior deve-se conhecer o valor da pressao no cilindro em cada

instante. Ela pode ser encontrada através da diferencial da equacao dos gases ideais como

mostrada na Equagio 3.14. A constante particular da mistura de gases ideais neste caso é

dependente somente da composi¢ao dos gases, portanto:

R=

Z| =

Derivando em relagao a 6, tem-se:

dR R dM  RdM

do—  M2dfd M db

(3.32)

(3.33)
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A derivada de M em relagao a 0 é encontrada através da derivada da Equacao 3.28.

Portanto, substituindo a Equacao 3.33 na Equacao 3.14, resta:

P 1dT 1 1 13 ,
d ( d dm dv del) (3.34)

@ \Tdg “mds Vg MZ=""dp

Durante a fase de combustao, o volume é composto por duas zonas: zona de gases

queimados, b e gases nao-queimados, u, conforme visualizado na Figure 27.

\\‘\" \\\\ \ \_

gases nao-
queimados, u .8

_-/MI\

Figura 27: Esquema de uma cadmara de combustao com a identificagdo dos dois volumes.

A espessura da chama é considerado desprezivel. A massa total do sistema é:

m = my + my, (3.35)

A derivada da massa em relagao ao angulo 6 é:

dm = dmy, + dm,, (3.36)

Como durante a combustao nao ha entrada ou saida de massa, portanto dm = 0:

dmy, = —dm,, (3.37)
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Definindo a fragao queimada, Yy, como sendo:

my

Xb = (3.38)

m

Considerando os gases queimados e nao-queimados como uma mistura de gases

ideais:

. muRuTu . mbRbTb
I

P (3.39)

Substituindo my, = xm e m = m, + m; chegando a m,, = (1 — x;) m tem-se:

(1 —xp) R, _ Xo LTy,
Va Vi

(3.40)

O volume do sistema é a soma dos volumes de cada zona. Isolando V} chega-se a:

v
v, = X (3.41)
(1= )
Xb Xb RoT,
Aplicando o balando de energia para os gases nao-queimados tem-se:
dUu, = 6Q, — PdV, + h,dm,, (3.42)

Nota-se que o termo h,dm, refere-se a transferéncia de energia pela transferéncia
de massa da zona nao-queimada em direcao a zona queimada. Introduzindo a definicao de

entalpia e substituindo na equacao anterior, tem-se:

dH, = 0Q, + V,dP + h,dm, (3.43)

O termo h,dm,, se refere a energia que deixa a zona nao-queimada e ingressa na
zona queimada. A entalpia dos gases nao-queimados é obtida pelo produto da massa e a

entalpia especifica dos gases nao-queimados. Diferenciando essa relagao, tem-se:

dH, = m,dh, + h,dm, (3.44)

Durante esta fase, na zona nao-queimada, a composicao dos gases ¢ fixa, e portanto

dh,, pode ser substituido por cp,dT,.

mycpyudly, + hydm, = 6Q, + V,dP + h,dm, (3.45)
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A equacao diferencial para a temperatura dos gases nao-queimados é:

dT, V., dP L 00Q,
= - 3.46
do MycCp,y, db + MyCp, db ( )

Aplicando a equacao dos gases ideais para a zona nao-queimada:

PV, = myR,T, (3.47)

Diferenciando:

PdV, + V,dP = m,R.dT, + R, T,dm,, (3.48)

Isolando dV,, e rearranjando os termos.

dT, dm, dP
o ) (3.49)

qu: u\
v(Tu+mu P

Aplicando a equacgao dos gases ideais para a zona queimada e realizando os mesmos

passos, chega-se a seguinte equacao:

AT,  dm, dP
b O ) (3.50)

dVi, = - -
% %<Tb+mb P

Diferenciando a equacao do volume total, tem-se dV = dV,, + dV,, e substituindo as

Equacgoes 3.49 e 3.50, rearranjando obtém-se:

Vi Vi Ve Vi Vv
av = 2ar - Dar e (2o gy — Lap 51
Vo= dhut b+(mb mu> TP (3:51)

Isolando dT}, dividindo por df e substituindo d7;,/df pela Equacao 3.46, obtém-se:

P do

@ _ T i Y (352
o v, my ) A0 Ty \mucrn 40 mcrn d0 ) T d@] (3:52)

dly, Ty lVdP (Vb Vu>dmb Vu< V. dP 1 5Qu> av

Utilizando relacoes de gases ideais dos gases nao-queimados e queimados, pode

chegar na equacao diferencial da temperatura dos gases queimados:

dT, P [dv (BT, — R,T,) dimy, (v - RuVu> 1dP R, 16Q,

Ao myR, | dO P df Pdf ¢, P

Pdi  cyu P d@] (3.53)

CP,u

Aplicando o balango de energia para um sistema que engloba as duas zonas, tem-se:

dU = 6Q — PdV (3.54)
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O diferencial de U é:

dU = mydu, + u,dm, + mydug + updmy, (3.55)

Como dm, = —dm,, e a diferencial de energia interna especifica pode ser escrita

em funcao do calor especifico e da diferencial de temperatura:

muCV’udTu + (Ub — Uu) dmb + mbcvvdeb = (5@ — PdVv (356)

Dividindo por df e substituindo as Equacoes 3.46 e 3.53, obtém-se:

do P do

CVa dP  6Q, dmy, cvp

+< R)ldP Ru15Qu]5Q PV

[dV (RbTb - RuTu) dmb

Cpu

(3.57)

Pdb  ¢,,P df

V-V T 4o T dp

Cpu

Isolando a derivada da pressao em relacao ao angulo de manivela tem-se a seguinte

equacao diferencial:

a0 - { d ““b ) v (T” R, T“) } do
(3.58)

Cva  Cvp Ry ) 0Qy ( CVb) dv ( Ru) Ve evp ]
= - 07 — (1 )\ p— w— = 7
<Cp7u Rb Cp7u> do + Rb do v, v Rb CpPu + Rb

Estas equagoes estao de acordo com as encontradas na literatura (MA et al.,
2008). Descieux e Feidt (2007) utilizaram a fun¢ao de Wiebe para a taxa de queima de
combustivel (KESGIN, 2005) (GRONDIN, 2004) (ALLA et al., 2001). Como pode ser
visto nas equagoes acima, a derivada da massa queimada ¢ calculada através do modelo
de Wiebe (modelo preditivo).

mqy+1
Yy =1—exp [—av <9M&0> ] (3.59)

sendo # o angulo de manivela, 6y o angulo de manivela o qual a combustao tem inicio

e Aby,, ¢ a duragao total da combustao (de x, = 0 até x, = 1). Os termos a, e m, sdo

parametros de ajuste que dao forma a curva. Derivando em relacao a 6, tem-se:

Moy moy+1
dxy _ ay(mo 1) (6 =6 expi — |a, b= (3.60)
Agdur

do n A dur Agdur
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(90 Aﬁdur 90 Aealur

Figura 28: Representacao da fracao de Figura 29: Representacao da fracao de

gases queimados, Y, para gases queimados, Y, para
a, = 6,908 e diferentes va- a, = 2,5 e diferentes valores
lores de m,,. de a,.

A‘gdur
Figura 30: Representacao da taxa de fra-  Figura 31: Representacao da taxa de fra-
¢ao massica de gases queima- ¢ao massica de gases queima-
dos, x, para a, = 6,908 e di- dos, xp para m, = 2,5 e dife-
ferentes valores de m,,. rentes valores de a,.

3.4 Taxa de transferéncia de calor

A transferéncia de calor em motores de combustao interna é extremamente complexa,
uma vez que os fendmenos relevantes sao transitérios, tridimensionais, e sujeitos a oscilagoes
rapidas da pressao e temperaturas do géas no cilindro, enquanto que as fronteiras que se
movem da cadmara de combustdao aumentam a esta complexidade (RAKOPOULOS et al.,
2004). O escoamento tridimensional, turbulento e transitério e as propriedades pressao e

temperatura sao parametros que definem a transferéncia de calor para a vizinhanca.
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A complexidade do problema torna dificil a avaliacao da taxa de transferéncia
de calor na equacao de balango de energia. Neste trabalho consideram-se propriedades
uniformes no interior do cilindro, o que dificulta a avaliacdo da transferéncia de calor em
cada superficie que interage com as vizinhas. A solu¢do amplamente empregada consiste na
utilizacao de correlagoes encontradas na literatura. Essas correlagoes empiricas permitem
o calculo do coeficiente de transferéncia de calor em funcao das propriedades do fluido,
bem como de pardmetros geométricos do motor. Admite-se que a espessura da camada
limite e a capacidade térmica da mesma sejam despreziveis, ou seja, nao existe gradiente

de qualquer propriedade préximo as fronteiras.

Annand (1963) comparou um grande ntimero de dados experimentais de tem-
peratura das paredes e concluiu que a taxa de transferéncia de calor pode ser obtida

COo1mao:

0oQ 1 koo 4 4
Pt 67”pmA aBRe (T. Tw)—i-c(Tc Tw) (3.61)

Nota-se que o primeiro termo dentro dos colchetes representa a transferéncia de
calor por conveccao forcada e o termo seguinte refere-se a transferéncia de calor por
radiagdo. Rakopoulos et al. (2004) investigaram experimentalmente e teoricamente o
fendomeno de curto tempo de resposta (ciclica) da temperatura nas paredes da cdmara
de combustao de um motor de combustao interna. Eles concluiram que as variagoes de
temperatura da superficie do cilindro interior, durante o ciclo termodinamico sao fracos
(cerca de 10 K) em comparagido com as varia¢oes da temperatura dos gases de combustao
(cerca de 1000 K), portanto pode-se considerar que T,, é a média espacial e temporal da

temperatura da parede do cilindro, ou seja, uma constante.

O numero de Reynolds na Equagao 3.61 é baseado na velocidade média do pistao

(Vmp)'

_ PompD
ol

Re (3.62)

A viscosidade dindmica pode ser avaliada pela seguinte expressao empirica, proposta
por Annand (1963)

p=4,57 x 10777064 (3.63)

sendo T' a temperatura na escala Kelvin. Na correlagdo 3.61 aparecem coeficientes de
ajuste (a, b e ¢) os quais sao necessérios devido a grande variagdo de dimensdes, formatos
da camara de combustao e de regimes de funcionamento dos motores. Este ajuste se baseia

em dados obtidos experimentalmente.
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Woschni (1967) conclui através de experimentos de bombas de calor e motores CI,
que os dados de temperatura local das paredes sao dispersos e nao servem para determinar
o coeficiente de transferéncia de calor médio. Esse autor aplicou balangos térmicos e obteve

a seguinte correlagao:

PO’SWO’S
sendo D, o diametro do cilindro, P e T' as pressao e a temperatura no cilindro, respectiva-

mente. E W é a velocidade caracteristica, calculada pela seguinte equagao:

Vi'Ty
PV

W = C1Wp + Co (P — Po) (365)

sendo ¢; uma constante determinada experimentalmente por Woschni que vale 6,18
durante as fases de admissao/exaustao e vale 2,28 para as fases de compressao/expansao.
A constante ¢y vale 3,24x1073 m/s, w, é a velocidade do pistdao, V}, ¢ o volume deslocado
do motor, T, P; e V| sdo a temperatura, pressao e volume no inicio da compressao. P e
Py sao as pressoes na camara de combustao para o caso com combustao e sem combustao,

respectivamente.

Esta correlagdo hoje em dia é a correlagao mais utilizada, como pode ser visto nos
trabalhos de Ma et al. (2008), Mahrous et al. (2009) e Garcia, Aguilar e Lencero (2009).
Outros autores preferem aplicar a correlacao de Woschni modificada por Hoheneberg como
visto nos trabalhos de Grondin (2004), Kesgin (2005) e Descieux e Feidt (2007).

PO (w, + 1,4)%°
T0,41/0,06

sendo Ky, a constante de Hoheneberg que é a constante que caracteriza o motor. Grondin

h = kpon (3.66)

(2004) apresenta em seu trabalho a correlacido chamada de lei de Eichelberg.

h = 0,00767w, "V PT (3.67)

Na Figura 32 observa-se que essas correlacoes encontram valores muito diferentes
ao longo do curso do pistao. Segundo Descieux e Feidt (2007), a correlagao modificada por

Hohenberg parece ser mais adequada que a de Annand.

3.5 Taxa de introducdo de combustivel instantanea na camara de

combustao

No proximo capitulo sera descrito o motor utilizado neste trabalho. Este motor

pode ser montado com dois injetores que se localizam e posigoes distintas dentro da camara
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Figura 32: Evolucao do coeficiente de transferéncia de calor médio em fungao do angulo
de manivela (GRONDIN, 2004).

de combustao. O injetor instalado no centro da cdmara de combustao é do tipo indutivo e
o que vai na lateral direita da camara (entre as duas valvulas de admissao) ¢ um injetor
piezelétrico. Neste estudo, foi utilizado o injetor lateral piezelétrico e necessitou-se modelar

a taxa de introducao de combustivel na camara de combustao, para este injetor.

Delay (2005) fez medigoes com injetores deste tipo e percebeu que a movimentacao
da agulha do injetor pode ser aproximada como um func¢ao trapezoidal em relagao ao angulo
de injecao. Observou-se que a vazao volumétrica de combustivel para uma lei trapezoidal se
comporta como um sistema massa-mola-amortecedor, como visto na Figura 33. No inicio
uma taxa elevada de vazao até chegar a um pico, apés pode haver oscilagbes amortecidas
ou supercriticas, uma regiao de vazao constante e uma queda linear (aproximadamente)

de vazao proximo ao fechamento do injetor.

| — Levée trapeze
—+— Levée mesurée

i i 1

0 0.2 0?4 06 08 1 1.2 1.4 16
Temps (s) x10°

Figura 33: Flutuacao da vazao liquida na saida do injetor em funcao do comando de eleva-
cao da agulha utilizada. Banco de ensaios de alta pressao (200 bar) (DELAY,
2005)
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Baseado neste trabalho, observou-se que a curva da vazao em relacao ao tempo
também poderia ser aproximada por uma lei trapezoidal. Portanto esta tese se baseia

neste modelo, como visto na Figura 34

dm
A d 9 ln]
dm
de max

Figura 34: Modelo matemético da taxa de injecao de combustivel na cAmara de combustao.

Conforme a Figura 34 pode-se chegar as seguintes expressoes:

Para 0 < einj < esub

dm dm Oin;
(delm - (de>mm o (368)

Para esub S einj S edur - 0des

dm dm
(de)mj - (de>m (369

Para edur - ‘gdes S Qinj S Hdur

dm . dm Odur — Qmj
(Cle)znj - (d@ )ma:c ( edes ) (370)

Para encontrar a massa injetada, basta integrar as equacoes anteriores em relacao
a einj

Para 0 S einj S esub

dm 9-2]-
=2 in 71
Minj <d6> 2. . (3.71)
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Para esub S einj S edur - edes

dm Osu
Ming; = <d9> <9mj - 2b> (3-72)

Para edur - Hdes < einj < edur

1 dm (edur - an ')2
njg — o | 34 Qeur_esu _ees_ ’ 3.73
i, Q(de)m[ o = O s — 2= D) (3.73)
Substituindo 8;,; por 64, pode-se encontrar a massa total de combustivel injetada
por ciclo:
dm Osu Oes
Mip; = (d@) [ 2b + (Qdm — Ogup — 6des) -+ (; ‘| (374)

A massa de combustivel pode ser calculada através da relacdo de equivaléncia, ¢

conforme a expressao:

Minj = mm«¢ (FA) (375)

est

Como a injecao é feita durante o processo de admissao e portanto nao se conhece a
quantidade final de ar que entrou no cilindro, estima-se esta quantidade através do valor
obtido no ciclo anterior. Durante o processo de calculo a diferenca do valor de massa ar que
entrou no ciclo anterior e no ciclo atual diminui até atingir a convergéncia. No primeiro
ciclo, como nao se conhece o valor de massa de ar que entrou no ciclo anterior, estima-se em
funcao da relacao de equivaléncia inicial. Portanto, utiliza-se a Equacao 3.74 para calcular
(dm/db)

dado de entrada para o programa. Observou-se que para o casos simulados neste trabalho,

O valor de 64, foi medido experimentalmente e portanto foi utilizado como

mazx”

os valores de 0y, e 4.s ndo influenciaram de forma significativa os resultados e portanto,

foram tomados como sendo 5 graus.



4 Metodologia de Otimizacao do Processo de

Admissao

Neste capitulo serao detalhados o calculo da funcao objetivo, o método de otimizagao
utilizado, o desenvolvimento do cdédigo computacional, a paralizacao do cédigo e o hardware

utilizado. O problema de otimizacao proposto neste trabalho é dado abaixo:

maximimar 7y (x;)
‘ (4.1)
w <y <
As variaveis de projeto, x;, sao diferentes dependendo do caso simulado. O primeiro
caso foi a otimizacdo dos comprimentos dos dutos (admissao e exaustao) e o segundo caso

foi os dngulos de abertura e fechamento das vélvulas (avo, ave, evo e evc).

4.1 Implementacdo do calculo da eficiéncia volumétrica

O desempenho de motores de combustao interna alternativos depende de parametros
de projeto como geometria das valvulas, dimensoes do coletor, elevacao e diagrama de
distribuicao. Em efeito, estes parametros exercem uma influéncia na eficiéncia volumétrica

e, consequentemente, no torque, poténcia e consumo especifico.

A definicao de eficiéncia volumétrica, 7y, é a razao entre a massa de mistura nova
admitida no cilindro durante a fase de admissao, m,,, pela massa teérica, Gy.,. Neste
trabalho foi utilizado um motor de injecao direta, portanto em vez de utilizar a massa da
mistura, ¢ utilizada a massa de ar novo que fica no cilindro apés o fechamento da valvula

de admissio.

ma n
= __an 4.2
nv Groa ( )

A massa tedrica é definida como a massa que ocuparia o cilindro devido ao

deslocamento do pistdo, com a massa especifica da atmosfera.

G(teo = po‘/d (43)

sendo p, a massa especifica do ar em condi¢oes ambiente e V; o volume deslocado pelo pistao.
Normalmente na literatura (BRUNETTI, 2012), encontram-se dois estados diferentes para
o calculo da massa especifica. A primeira, calculada através da temperatura e pressao

nas proximidades da valvula de admissao, desta forma a eficiéncia volumétrica informa
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o desempenho no bombeamento da mistura fresca e as perdas na valvula. A segunda
forma, é calculd-la através da temperatura e pressao préxima da tomada de ar (condigdes
atmosféricas onde o motor se encontra), calculando entao a eficicia de todo o sistema de
admissao (filtro, jungoes, etc) incluindo as duas mencionadas anteriormente. Esta segunda
forma é a mais utilizada, pois é facilmente medida experimentalmente, ndo havendo a
necessidade de instrumentacgao proxima da valvula. Por representar o desempenho global

do sistema de admissao, ela também ¢é chamada de eficiéncia volumétrica global.

No modelo de uma zona de combustao para motores de ignicao por compressao,
nao ¢ calculada diretamente a quantidade de massa de ar no cilindro em cada posi¢ao do
angulo de manivela. No entanto é possivel obter o valor de massa de ar novo no cilindro

através da relagao de equivaléncia calculada.

A massa total no interior do cilindro, m,. é dada pela soma de massa de ar novo,
Ma,n, Massa de ar m,, € massa de combustivel ms,. Apés algumas manipulacoes, a

expressao da eficiéncia volumétrica resta igual a:

a,o + 1
me mf,o

v G - Man + Mas (4.4)
mf,o

A razao mgo/my. pode ser substituida por 1/ [@eicio (F/A),,,] onde ¢eico é a relacao
de equivaléncia no final da exaustao e (F/A),_,, é a razao combustivel-ar estequiométrica.
A razdo (Mg, + Mao) /Mmfo pode ser substituida por 1/ [¢. (F//A)

de equivaléncia no inicio da compressao. Através de algumas manipulagdes matematicas,

ost), onde ¢ é a relagao

chega-se na expressao final:

m, [ 1 — e/ Peicto ] (4.5)

W G |1+ 60 (F/A)

est

Variando-se a velocidade de rotacao do eixo do motor, altera-se os valor de massa no
interior do cilindro, m, e a relacao de equivaléncia no momento de fechamento da valvula
de admissao, ¢.. Utilizando esta relacao no cédigo que utiliza o modelo de uma zona de
combustao (motor CI) apresenta-se na Figura 35 a variagao da eficiéncia volumétrica em
funcao da rotagao para sincronismo de valvulas fixas e dutos fixos. Esta curva foi obtida
considerando a relagdo de equivaléncia e comando de valvulas constantes e possibilitou a
visualizacao da baixa eficiéncia volumétrica em baixa rotagao. Lembrando-se que um dos
objetivos deste trabalho é obter uma maior eficiéncia volumétrica encontrando o ponto

ideal de abertura e fechamento das véalvulas.

No caso do modelo de duas zonas aplicado ao motor de ignicao por centelha, é

calculada a quantidade de moles de ar novo admitida no processo de admissao, ng,, a cada
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Figura 35: Eficiéncia volumétrica em fungao da rotacao.
posicao do virabrequim. Com isso, é possivel calcular a massa de ar novo pela expressao:

Man = nar,nMar (46)

sendo M,, a massa molar média do ar. O valor de my,, é substituida na Equacao 4.2 e

assim ¢ obtido o valor da eficiéncia volumétrica para este modelo.

Neste trabalho de otimizacao, a eficiéncia volumétrica foi definida como parametro
a ser otimizado, ou seja, ela é a funcao objetivo. A proxima sessao ira descrever com

detalhes estes parametros.

4.2 Variaveis de Projeto

Como foi visto na revisao bibliografica, a eficiéncia volumétrica muda em fun¢ao do
comprimento dos dutos de admissao e exaustao, do sincronismo do comando de valvulas e
da rotacao. Neste trabalho a estratégia de otimizacao da eficiéncia volumétrica foi escolhida
como sendo o comprimento dos dutos e o sincronismo das valvulas para cada velocidade
de rotacao. Portanto, esses parametros sao as chamadas variaveis de projeto dentro de um

problema de otimizacao.

O comprimento do duto é um dado de entrada do programa e é facilmente alterado
antes de se criar a malha do gas no interior do duto. J& o sincronismo ¢é dado pelo momento
(angulo de manivela) em que as valvulas (admissao/exaustao) abrem e o instante em que
elas fecham. Esta abertura e fechamento em motores convencionais é controlada por uma

came. A came apresenta uma geometria especifica em sua superficie que pode ser descrita
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por uma funcao matemaética. A fungdo normalmente utilizada na literatura é o modelo
parabolico de elevagao da valvula (VELASQUEZ, 1993). Ele é descrito por trés parabolas

simétricas descritas pela conjunto de Equagoes 4.7.

0\’ 0,
2nymax <> O S 0 S -
0, n
2NYmaz 0 1\’ Tac | 6Oy n—1
— ~ _Z 2 2E<e< 0, 4.
Y Tuc [(91, 2) + 2n] n_ T~ n (4.7)
2
Qnymam <1_9> n_levgegev
0, n

sendo r,. a razao de aceleracoes dado pela divisao da aceleragao entre no intervalo
0 <60 < 6,/n pela aceleragao no intervalo 6, /n < 0 < (n —1)6,/n, n equivale a (2 — 2r,.),
Ymaz Tepresenta o deslocamento maximo da valvula e 6, é a duracao em graus entre o
inicio da abertura e o fim do fechamento da valvula. A Figura 36 mostra a representagao
grafica do modelo parabdlico. Observa-se que o modelo apresenta continuidade nos pontos
de mudanca da func¢ao matemaética, e que o modelo apresenta simetria em relagao ao eixo
horizontal que passa pelo ponto 6,/2. Na Figura 37 é mostrada a modificacdo da curva em
funcao da razao de aceleracao. Observa-se que com essa razao igual a —5 a aceleracao é
alta no inicio da abertura e pequena no momento de abertura maxima. A medida que o

modulo da razao tende a unidade, os modulos das aceleragoes se aproximam.

y ymax
Iy .

S
N | —
3

Figura 37: Modificagao do modelo para-

bélico de elevacao da valvula

Figura 36: Modelo parabdlico de eleva- em funcao da razao de acele-
¢ao da valvula. racao, r'ee.

Derivando em relagao ao tempo o conjunto de Equacoes 4.7, e considerando que a
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velocidade de rotacao w do comando é constante, encontra-se a velocidade de deslocamento
das vélvulas (Figura 38). O sentido positivo é dado pela direcao de abertura da valvula. A
velocidade maxima é encontrada no momento de mudanca de fungdo. Percebe-se que a
fungdo que representa a velocidade também é continua. A Figura 39 mostra que a razao de
aceleracao nao muda a valor maximo de velocidade mas sim, a distribuicao dela ao longo
do dngulo da arvore da came. A medida que o modulo da razao de aceleracdo aumenta, a

duracao de aceleragao positiva diminui.

0 0,
4nymaac973w 0 S 0 S g
dy ANYmazw (01 0, n—1
Z =0 —— [—== — <9< 0, .
dt Tacly <9v 2 n- ~ n (4.8)
ANYmazW 0 n—1
——— 1 - = 0, <0<4,
0, ( 0v> n - =

— Tge = —9
- Tge = —2.5
------ Tae = —1.5

Figura 38: Velocidade da valvula se-  Figura 39: Modificagao da velocidade da
gundo o modelo de elevagao valvula em funcao da razao
parabolico. de aceleragao, 7.

Derivando uma segunda vez em relacao ao tempo o conjunto de Equacoes 4.7
encontra-se a curva de aceleracao da valvula. Como era de se esperar, a aceleracao é
constante durante cada intervalo. Apresenta um valor positivo no primeiro e terceiro
instante e um valor negativo para o instante central, como observado na Figura 40.

Na Figura 41 observa-se que a razao de aceleracoes, ou seja o valor da aceleracao no
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primeiro/terceiro instante, é dividido pela aceleragao no instante central. Como a aceleracao
no primeiro/terceiro trecho é positiva e no instante central é negativa, a razao de aceleragoes
é sempre uma grandeza negativa. A aceleracao para este modelo nao é continua, e esse
parametro interfere na fiabilidade do mecanismo de levantamento da valvula. Neste trabalho
nao sera investigada a sensibilidade deste parametro na eficiéncia volumétrica, deixando-a

como sugestao para trabalhos futuros.

Todos os resultados mostrados nesta se¢do (36 a 41) utilizam como referéncia,
o angulo de manivela igual ao momento da abertura das valvulas. Mas no programa
¢é utilizada a referéncia como sendo o ponto morto superior de compressdo. Com isso
aparecem quatro parametros: o avanco da abertura da valvula de admissao, avo (admission
valve open), o retardo do fechamento da vélvula de admisséo, ave (admission valve close),
o avango da vélvula de exaustao, evo (exhaust valve open) e o retardo do fechamento da

valvula de exaustao, eve (exhaust valve close).

2 7
MY (W> 0<p<

0
d*y 4ny w\? 0 n—1
— = = 2 <h< 0 4.9
dt? Tac <9v> n~ — n (4.9)

2 _
ANYrmax (:) a 16@ <0<0,

d*y 1
dt? w?
(A)“ ymaw @
dn) . ar
62 : A
! | L — Tge = —9 —
! ST =—2.5
S N P Tee = —1.5
1 (n—1) 197& E E
n n ; ; g
T T B
Figura 40: Aceleracao da valvula se-  Figura 41: Modificacao da aceleracao da
gundo o modelo de elevagao valvula em funcao da razao

parabdlico. de aceleragao, 7.
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4.2.1 Método de Otimizacao

Os métodos de otimizagao podem ser classificados em deterministicos e estocasticos.
Nos métodos deterministicos a solucao obtida a cada iteragao caminha em funcao da
direcao do gradiente e finaliza o processo de iteracdo quando o gradiente é préximo de
zero. Por ser baseado no gradiente, deve se conhecer as derivadas ou aproxima-las por
esquemas numéricos. Infelizmente esses métodos podem convergir para um ponto 6timo
local. Os métodos estocasticos necessitam somente avaliar a funcao objetivo que pode ser

de dificil representacao, descontinuas, nao-diferenciavel e multimodais.

Os métodos de otimizagao sao divididos em dois:

1. Métodos deterministicos: baseados em derivadas ou aproximagoes delas, necessitando
do vetor gradiente seja procurando o ponto onde ele se anula, ou usando a dire¢ao
onde ele aponta. Estes métodos produzem melhores resultados para fungdes conti-
nuas, convexas e unimodais (fungdes que possuem apenas um ponto de minimo ou

de méaximo)

2. Métodos naturais, nao-deterministicos ou estocasticos: utilizam somente a infor-
magcao da funcao a ser otimizada que pode ser de dificil representacao, nao-linear,
descontinua, nao diferencidvel, multimodal.

Técnicas: Algoritmos Genéticos (AG), Estratégias Evolutivas (EE) .
Métodos ndo-deterministicos usualmente encontrados séo:

1. Método de Monte-Carlo: a funcao é calculada em um grande niimero de pontos
escolhidos aleatoriamente; Método hibrido: pode-se utilizar o método do gradiente
partindo de um grande ntimero de pontos escolhidos aleatoriamente. Podemos esperar

assim determinar todos os pontos extremos da funcio;

2. Método do recozimento: efetua-se um deslocamento aleatério a partir de um ponto
inicial. Se esse deslocamento leva a um valor maior da fungao objetivo, ele é aceito.
Se nao, ele é aceito através de uma probabilidade. Este método é baseado em uma
analogia com os processos de recozimento utilizados na metalurgia, e que visam a

chegar em uma configuragao de energia minima.

3. Algoritmos Evolucionarios (AE): o principio é simular a evolugdo de uma populagao
de individuos diversos aos quais se aplica diferentes operadores genéticos e que se

submete cada geracao a uma selecao. Esses algoritmos sao cada vez mais utilizados
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na industria pois sao particularmente adaptados aos problemas de otimizacao que

comportam uma grande quantidade de parametros.

Os AE sao uma aproximacao original, ndo se trata de encontrar uma solugao exata,
ou uma boa aproximag¢ao numeérica, mas de encontrar solugoes que satisfazem da melhor
forma varios critérios (restrigoes), constantemente contraditérios. Se ele ndao permite de
encontrar exatamente a solugao 6tima no espago de busca, ao menos ele pode constatar que
as solucgdes fornecidas sao geralmente melhores que aquela obtida com métodos classicos,

para um mesmo tempo computacional.

Dentro dos algoritmos evolucionarios se encontra a técnica evolugao diferencial.
Inicia-se com uma populagao escolhida aleatoriamente dentro do dominio. Essa populagao
é perturbada pela adi¢do da diferenga vetorial ponderada entre dois (ou mais) individuos
da populagao, escolhidos também de forma aleatéria a um terceiro individuo da populacao.
Pode ser mostrado que este procedimento de usar diferengas de vetores para perturbar a

populagao resulta em um método de rapida convergéncia, facil implementacao e robusto.

Para manter a diversidade da populagao e evitar convergéncias prematuras, faz-se

as seguintes etapas:

1. Mutagdo: é criado um vetor através da soma da diferenca vetorial ponderada entre
dois individuos da populagao a um terceiro individuo. O vetor resultante desta opera-
¢ao é chamado de vetor doador (ou modificado). Esse vetores devem ser diferentes do
vetor alvo. A diversidade da populacao pode ser melhorada usando duas diferencas
ponderadas para perturbar um vetor existente, ou seja, cinco vetores sao escolhidos

aleatoriamente na populacao atual.

2. Cruzamento: tem por objetivo aumentar a diversidade dos individuos que sofreram
mutacao. Apos o cruzamento deve-se verificar que nenhuma componente do vetor

violou o espa¢o do dominio de solucao.

3. Selegio: evolugao diferencial ndo usa hierarquia (eletismos) nem sele¢ao proporcional.
A selecao ¢ feita calculado o valor da fungao objetivo com os valores do vetor alvo e do

vetor experimental. O que tiver o maior (ou o menor) valor segue no processo iterativo.

Os algoritmos evolucionarios (EA) sdo os algoritmos estocdsticos de otimizagao
inspirados no paradigma darwiniano de evolucao natural. Segundo a teoria darwinina,

somente os individuos mais adaptados sobrevivem a sele¢ao natural e se reproduzem de
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uma geracao a outra. Em termos de otimizacao, a evolugao se traduz por um processo

iterativo de busca de um 6timo dentro do dominio de busca.

Existem varias familias de algoritmos evolucionarios que se desenvolveram de forma
independente: A Fvolution programation (EP) introduzida por L. J. Fogel nos anos 60,
os algoritmos genéticos (GA) proposta por J. Holland (1975) nos EUA e popularizada
depois de dez anos por seu aluno D. E. Goldberg (1989), as estratégias de evolugao (ES)
intentado por I. Rechenberg (1973) em Berlim, e finalmente a programacao genética (GP)
proposta por J. Koza (1992,1994).

E apresentado nesta secio um vocabuldrio especifico aos algoritmos evolucionarios,

inspirado aos principios da evolucao natural.

1. Os pontos do espago de busca D sao chamados de individuos;

2. Um conjunto finito de individuos é chamado de populagao;

3. A funcao objetivo a otimizar é chamado de funcao objetivo;

4. O célculo da performance de um individuo é chamado de avaliacao;

5. A geracao corresponde a uma populagdo em uma certa iteragao;

6. A evolugao é um processo iterativo de busca dos individuos 6timos;

7. Os operadores de variacao sao utilizados para gerar novos individuos e sdao os
caracterizados por dois tipos de operadores: o cruzamento que consiste em trocar as
partes (genes) entre dois ou mais individuos, e a mutacao que consiste em modificar

um ou mais genes de um individuo;
8. A selecao é um processo de escolha dos individuos baseado na sua performance;

9. A substituigdo é o processo de formacgao de uma nova populacao a partir dos pais e
dos filhos.

Nota-se que na maioria dos casos de aplicacoes reais, o custo do algoritmo evolucio-
nario provem essencialmente da etapa de avaliagdo. A titulo de exemplo, deseja-se evoluir
uma populacao de algumas dezenas de individuos durante algumas dezenas de geracoes,
alguns milhares de célculos da funcao objetivo deverao ser realizados, normalmente através

de uma avaliagao custosa.

4.2.2 O dilema manipulacdo/exploracdo

A cada etapa do algoritmo evolucionario, um compromisso entre exploragao do
espago de busca e a manipulac¢ao (ezploitation) dos melhores individuos obtidos deve ser

realizada.
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A manipulagdo dos melhores individuos obtidos busca em torno de sua vizinhanca
individuos que sao melhores que eles. Porém, essa técnica nao permite preservar a diversi-
dade genética da populacao e guia o algoritmo em direcao a uma convergéncia que pode ser
prematura a um 6timo local. A exploragao busca preservar a diversidade da populacao e a
explorar novas regides que podem ser promissor para o algoritmo. Porém, uma utilizacao

excessiva desta técnica leva a uma nao convergéncia do algoritmo.

E necessdrio portanto manter um certo equilibrio entre exploracdo e manipulacio
a fim de garantir uma boa eficiéncia do algoritmo evolucionario. Infelizmente, nao existe
uma regra universal para este tipo de regulagem e a dose manipula¢ao/exploracao é
normalmente definida empiricamente através da experiéncia e depende do problema em

questao.

4.3 Descricao do Método Utilizado

O processo de otimizacao evolucionaria comeca pela etapa de inicializacao: uma
quantidade finita de individuos x; escolhidos geralmente randomicamente dentro do dominio
das variaveis de projeto, formam a populacao Fy. Depois da avaliagdo da populacado, certos
individuos sao escolhidos para a etapa de selecdo. A aplicagao do operador de variacao
(mutagao e cruzamento) permite criar um novo conjunto de individuos, chamado de
populacao de criangas (esta etapa é toda estocéstica). Estas criangas serao avaliadas e
combinadas com seus pais a fim de decidir quais entre eles irdo substituir certos pais e

farao parte da préxima geragao (etapa de sele¢ao).

O método de evolugao diferencial foi proposta por Storn e Price (1997). Ela se
difere significativamente de outros algoritmos evolutivos nas informacao sobre a distancia
e a direcao da populagao atual é usado para guiar o processo de busca. Esse método é

divido em trés etapas: mutacao, cruzamento e selecao.

Para cada vetor alvo ;¢ com i =1,2,..., NP (NP é o ntimero de individuos), o

vetor mutacgao é criado através da expressao:

Vict1 = Tr,g + F (Tro6 — Tr3.c) (4.10)

Com os indices aleatérios 1,719,173 € 1,..., NP sao distintos entre si e F' > 0. A
escolha dos indices aleatérios rq,rq,r3 é diferente do indice corrente, 7, portanto N P deve ser
maior ou igual a quatro. F' é um valor real positivo entre 0 e 2 que controla a amplificacao

da diferenca (2,96 — Tr3,c)-

O cruzamento tem por objetivo aumentar a diversidade da populagao, perturbando
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Figura 42: Esquema do método de Evolucao Diferencial.

o vetor mutacdo. Assim o vetor experimento u;; 41 € calculado como:

. _ ) viion if (randb(j) < CR) or j=rnbr (i),
s zj ¢  if(randb(j) > CR) and j # rnbr (i)

Na expressao anterior, randb (j) é o ju, termo avaliado de uma geragdo de niimeros
uniforme aleatorios entre 0 e 1. C'R é a constante de cruzamento entre 0 e 1 escolhida pelo
usuario. rnbr(i) é a escolha randémica do indice € 1,2,...D o que assegura que uj; g+1

recebe, pelo menos, um parametro de v; g41.

A selecao decide se um individuo deve ou nao tornar-se um membro da geracao
G + 1. O vetor experimento u; ¢4+1 ¢ comparado com o vetor alvo z; ¢ utilizando o critério
ambicioso. Se o vetor uj; ¢41 produz um valor de fungao de custo menor do que z; ¢, entao

x; ¢ € igual a uj; g41, se for o contrario, o valor é mantido igual a z; ¢.

Existem varias estratégias para o cruzamento, neste trabalho foi utilizada a
ED/rand/1/bin dado pela Equacao 4.10, com o fator multiplicador da diferenca pon-
derada, F', igual a 0,8, a probabilidade de cruzamento também igual a 0,8. O ntimero de

geracoes ¢ igual a 100 e sao feitos 20 experimentos.

Atualmente, enfrenta-se o que é normalmente chamada de “o fim da lei de Moore”
que prevé um aumento exponencial da capacidade de calculo que pode haver em um
processador. Uma solucao a esse problema no caso de calculos que demandem bastante
recurso computacional é a paralelizacdo do algoritmo em varios processadores (YAGOUBI,
2012). Essa metologia foi aplicada neste trabalho, utilizando a biblioteca MPI (Message
Processing Interface), onde cada processador é responséavel por calcular a fungao objetivo

de um individuo da populacao.
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4.4 (Codigo de Otimizacao e Estratégia de Paralelizacao

O codigo computacional de otimizacao em Fortran 90, escrito pelo Dr. Feng-Sheng
Wang, da universidade National Chung Cheng University de Taiwan, no site oficial de
Evolucao Diferencial dos professores Price e Storn (2012). Esse programa consiste na
otimizacao do problema de interpolacao do polinémio de Chebychev, utilizando um tnico

processador.

Durante o periodo de estudos no laboratorio CORIA existia um servidor chamado
FOCUS que contém 6 processadores de 4 cores cada, totalizando 24 unidades de pro-
cessamento. Assim surgiu a ideia de paralelizar o cédigo com o objetivo de diminuir o
tempo computacional. O sistema operacional do servidor era Ubuntu Linux. Primeiramente
pensou-se em trabalhar com o software Matlab®, mas ele necessita de um pacote adicional
(Parallel Computing Toolbox) o qual o laboratério nao possuia. Além disso passaria por
um software pago e a ideia do trabalho é trabalhar com softwares gratuitos e de codigo
aberto. A solucao foi trabalhar em Fortran 90 mesmo e modificar o cédigo utilizando
biblioteca MPI (Messange Passing Interface). O primeiro transporte foi a rotina de simu-
lagdo do motor adaptado ao copilador gfortran (GNU Fortran) em ambiente Linux. Neste
transporte encontraram-se alguns problemas de compatibilidade com a versao de base em
Intel Fortran, no ambiente Windows®. Estes problemas foram resolvidos com a criacao de
modulos e permitiu maior portabilidade do codigo, pois apds esta mudanca, este codigo é

processado adequadamente nos dois compiladores.

Foi modificado o codigo de forma a fazer as seguintes operagoes:

1. Permitir fazer n-experimentos;

2. Paralelizacao em funcao dos individuos da populacao de forma ordenada utilizando
biblioteca MPI;

3. Otimizacao do tempo de céalculo através de chamadas dos processadores livres utiliza-
dos biblioteca MPI. Criagdo do RANDOM__SEED em funcao do tempo, permitindo

a cada vez que o programa for executado que ele escolhesse uma populagao diferente.

O programa inicia com um processador, chamado de processador mestre, ele gera a
primeira populagao aleatoria através da hora. Ou seja, a cada inicializacdo do programa, o
processador gera uma sequencia de niimeros pseudo-aleatérios presentes no Fortran em
funcao da hora relégio. Essa geracdo naturalmente leva em conta os limites do dominio

preestabelecido pelo operador. Em seguida, esse processador mestre envia a populacao
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para os processadores escravos que irao processar o coédigo de simulacao do motor. Uma
vez atingido o critério de convergéncia do codigo do motor, esse processador retorna o
valor da eficiéncia volumétrica para o processador mestre. Se ainda tiver mais alguma
populagdo a ser processado durante a geragao em questao, o mestre envia novamente
uma populagao para os processadores escravos que estdao ociosos. Uma vez finalizada
toda a populacao da geracao atual. O processador mestre realiza as etapas de mutagao,
cruzamento e selecao conforme descrito anteriormente. Obtendo assim uma nova populagao
que sera redistribuida entre os processadores escravos. Esse procedimento termina quando
o niamero de iteragoes indicados pelo operador termina. Terminando este experimento é
iniciado um novo experimento, com uma nova populagdo gerada aleatoriamente conforme
descrito acima. Esse procedimento termina quando o niimero de experimentos indicado

pelo operador é alcancado. Os resultados sao tratados em um pequeno cédigo em Python.

Com o retorno ao laboratorio no Brasil, infelizmente nao se tinha mais acesso ao
servidor FOCUS. Entao iniciou-se o projeto de construir um cluster com os computadores
presentes no laboratério. Esse cluster foi montado com dois computadores dual core Dell
Optiplex 330 (Intel Core 2 Duo E4600 de 2,4 GHz 64 bits), um computador dual core
Dell Optiplex 745 (Intel Core 2 Duo E4400 de 2,0 GHz de 64 bits)e um computador com
processador Intel Core 2 Quad Q9400 de 2,66 GHz e 64 bits, totalizando 10 unidades de
processamento (CPU). Esses computadores foram conectados a partir de suas placas de
rede através do conector RJ45 a um Switch Fast Ethernet 10/100 Mbits/s de 8 portas da
Pacific Network. Como o Switch permite velocidade maxima de 100 Mbits/s, portanto essa
foi a velocidade de conexao utilizada. O software instalado e configurado nas méquinas
foi o cédigo aberto SSH. Instalou-se os software gfortran-4.8 e o open mpi em todas as
maquinas, gerou-se um arquivo texto chamado Rankfile com a numeracao de cada unidade
de processamento, de 0 até 9. E um arquivo texto MachineF'ile com o nome e quantidade
de unidades de processamento de cada maquina. Portanto para langar o calculo em paralelo

era informado os dois arquivos, somado do arquivo compilado.



5 Metodologia Experimental

A parte experimental desde trabalho foi realizada no laboratério de motores do
CORIA(COmpleze de Recherche Interprofessionnel en Aérothermochimie) em Rouen
na Franga. O motor utilizado foi um monocilindrico AVL 5482 (Figura 43) de cilindro
transparente fabricado pela empresa austriaca AVL. Esse motor tem ignicao por centelha e
apresenta injecao direta na camara de combustdo. E possivel fazer a injecdo do combustivel
em duas posi¢oes: uma pela lateral e outra pelo centro. O motor é conectado a um
dinamémetro tipo motor CC (Corrente Continua), ou seja, permite dar partida no motor
e também fornecer o torque de reagdo para uma determinada rotacao. Alguns dados do

motor sdo fornecidos na Tabela 2.

Figura 43: Motor utilizado.

O cilindro transparente é feito de quartzo e permite ter o acesso 6tico para a
realizacoes de medigoes. O pistao é refrigerado por ar comprimindo na sua parte inferior.
A bancada apresenta um sistema de condicionamento de 6leo o qual mantém o éleo a
90°C e um sistema de condicionamento de dgua arrefece o motor. A dgua e o 6leo sao
bombeados pelo condicionador, portanto o motor nao fornece poténcia a nenhuma bomba.

Sao mensuradas as temperaturas da agua que entra e que sai do motor.
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Tabela 2: Caracteristicas basicas do motor.

Fabricante AVL
Modelo 5482
Numero de cilindros 1
Numero de valvulas 4
Diametro do cilindro 82 mm
Curso do pistao 86 mm
Comprimento da biela 144 mm
Volume deslocado total | 0,454 litros
Taxa de compressao 8,5

Para aquecer o motor, liga-se o condicionador, que aquece o éleo e o faz circular
através do motor. Esse procedimento demora por volta de uma hora. Com o cilindro
quente, eleva-se ele através de um sistema hidraulico até que a pressao de compressao
entre o cilindro e o cabegote chegue a 150 bar (preconizado pela AVL) isso evita que haja
vazamento de gas entre as partes. Ao volante do motor ¢é ligada um eixo rigido ao qual é
instalado o sensor de torque. Esse eixo é entdo conectado ao motor CC. A ventilagao do
motor CC é feita através por um ventilador ligado & um motor CA (Corrente Alternada).
Ao eixo do motor é ligada através de correias o sistema de balanceamento do motor, como
visto na parte inferior da Figura 43. Neste mesmo eixo é ligado ao angle encoder AVL
365CC/365X. Esse encoder serve para medir a rotagdo do motor e sincronizar a medigao

de pressao, como sera visto a seguir.

A base do motor CC e do motor a combustao é feita de ferro fundido e é apoiada
por um grande bloco de concreto apoiado por molas. Esse sistema é montado desse jeito
para diminuir a vibragdo transmitida ao entorno. A cdmara possui um sistema de alarme

que informa os valores de NO,, C'O e hidrocarbonetos.

5.1 Aparato Experimental para a Obtencdo da Pressdo nos Dutos

e na Camara de Combustao

A medicdo da pressao na camara de combustdo é realizada utilizando-se um
transdutor piezelétrico de pressao AVL GU22C (Tabela 3) (Figura 44). O transdutor
piezelétrico capta somente a taxa de variagdo da pressao no tempo, portanto o seu sinal
deve ser integrado. Neste processo de integracao falta lhe uma referéncia e no caso da
medicao deste trabalho é utilizada a relacao termodinamica de compressao adiabatica.
Essa relacao é aplicada na fase de compressao entre dois pontos especificados pela AVL
(-100 e -60 graus) e o valor da razao dos calores especificos ja pré-fixado pelo software da
AVL (k=1,35). A sensibilidade do transdutor ¢ dada pela ficha de calibragao e é igual a
35,25 pC/bar. O ganho do amplificador é regulado via software AVL em fungao da pressao
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maxima, neste caso 200 bar (G,=391,667 pC/V). Os resultados de pressao apresentados
mais adiante representa uma média de 100 ciclos. Portanto a equagao final do transdutor

resta igual a:

P (bar) = 11,111V (Volt)

Tabela 3: Caracteristicas técnicas do transdutor de pressao piezelétrico AVL GU22C
calibrado em 15/02/2011.

AVL GU22C (calibrado dia 15/02/2012)
Sensibilidade (0-80 bar a 23°C) 35,30 pC/bar
Linearidade (0-80 bar a 23°C) 40,07 %FE

Sensibilidade (0-80 bar a 250°C) 35,16 pC/bar
Linearidade (0-80 bar a 250°C)  + 0,08 %FE

Tabela 4: Caracteristica técnicas do conversor A/D AVL Indimodul 622.

Dados Valor
Tensao de entrada +£10V
Resolucao 14 bits

Taxa de aquisicao 800 kHz
Filtro passa baixa 100 kHz

O principio de funcionamento do marcador angular éptico baseia-se na varredura
foto elétrica de finas sequéncias de tragos. O suporte da medicao dos marcadores angulares
¢ um disco de vidro sobre o qual é colocada uma sequéncia radial de tracos e intersticios,
constituindo o que é chamado de pista incremental (Figura 46). Uma segunda pista
comporta uma marca de referéncia (Figura 46). Um LED entao emite uma luz que passa
pelo disco de vidro. Como o disco contém marcas a luz passa somente onde nao hé riscos.
Portanto, na saida obtém-se um sinal luminoso com a variacao angular e um sinal de
referéncia da segunda pista. Este sinal e conduzido até um conversor luz-pulso, que contém
células fotovoltaicas que transformam este sinal luminoso em sinal elétrico. Este sinal, por
sua vez, vai até o conversor analogico-digital e é esse sinal que vai comandar o chaveamento
para a transformacao do sinal analdgico em digital. O sinal de variagdo angular comanda
a frequéncia de medicao e o sinal de referéncia é o sinal que zera a contagem quando se
completa um ciclo. Lembrando que para motores de quatro tempos um ciclo somente é
completado em 720 graus (duas voltas do virabrequim), entao este sinal deve ser ignorado

uma vez a cada duas voltas.

O motor é instrumentado com um sensor de posigdo angular (encoder) AVL
365CC/365X (Figura 44). Esse sensor tem como saida dois pulsos, um chamado TRIGGER
que emite um pulso a cada 0,5 grau e o CDM que emite um pulso a cada volta. O primeiro

permite sincronizar as medi¢oes em relacdo ao eixo de manivela e o segundo permite
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identificar o ciclo em que esta se fazendo a medicao. A medicao da rotagdao também é

efetuada através deste encoder.

Para a medicdo da pressao estatica nos dutos foi escolhido o sensor piezoresistivo
Kistler modelo 4007 junto com o seu amplificador 4618, pois apresenta uma alta sensibili-
dade, erro inferior a 5 mbar e permite fazer medigdes na admissao e na exaustao utilizando
uma peca de resfriamento do sensor. Na Figura 47 é mostrado o sistema completo de

medicao de pressao utilizado.

O transdutor Kistler foi instalado no duto na posicao de 25 mm conforme visto
na Figura 45. O ganho do transdutor mais o amplificador sao fornecidos pelo fabricante,

dada pela curva de calibragao, o que faz com que a equacao deste transdutor seja igual a:

bar
Volt

P (bar) = 0,498 ( > V (Volt) — 0,002 (bar) (5.1)

f,
’ 4

Figura 44: Instrumentacao do motor Figura 45: Transdutor de pressao Kis-
AVL. tler.

Nas Tabelas 4 e 5 sdo mostradas algumas caracteristicas dos equipamentos utiliza-
dos. Essas informacgoes sao necessarias para o calculo da incerteza de medicao. O célculo

completo sera apresentado no tépico 5.2.

Tabela 5: Caracteristicas técnicas do transdutor piezoresistivo com seu amplificador.

Kistler 4007 + Amplifier 4818A (calibrado dia 08/06/2012)

Sensibilidade (0-2 bar a 25°C) 2,011 V/bar
Desvio maximo (0-2 bar a 25°C) 0,21 %
Sensibilidade (0-5 bar a 25°C) 2,006 V /bar

Desvio maximo (0-5 bar a 25°C) 0,29 %
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Figura 46: Principio de funcionamento do marcador angular 6ptico.

Transdutor Filtro e conversor A/D
Piezoresistivo Amplificador Kistler 4618 AVL Indimodul 622
Kistler 4007

Fonte DC 24 V Computador + software
AVL

Figura 47: Sistemas de medicao de pressao absoluta nos dutos.

Um primeiro teste foi feito com a montagem de uma configuragao dos dutos e o
sistema de medi¢ao apresentada. Neste momento foram escolhidas duas rotagdes 1000 e
2000 rpm para um primeiro teste desde sistema. O resultado da média de 100 ciclos (2
voltas do virabrequim) consecutivos sao visualizados nas Figuras 48 e 49 junto com sua
incerteza de medicao. Nas Figuras 50 e 51 sdo apresentados a méaxima diferenga encontrada

entre os ciclos medidos e a média de todos os ciclos.

A maéaxima dispersao encontrada foi menor que 0,8% para a rotacao de 2000 rpm,
o que indica que o fendmeno medido apresenta boa repetibilidade, ainda mas quando

comparado com a incerteza de medi¢ao do instrumento que é proximo de 0,5%.

Nas Figuras 52 e 53 sao visualizadas o modulo da transformada de Fourier da
subtracao do sinal médio de pressao de todos os ciclos e a pressao média do ciclo. A
transformacao foi obtida através da funcao fft do software octave. A curva na cor preta

refere-se a pressao medida no duto de admissao e a curva na cor vermelha representa a
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Figura 50: Rotacao = 1000 rpm. Figura 51: Rotacao = 2000 rpm.

medicao da pressao quando o transdutor esta na pressao atmosférica. Pode-se observar,
portanto, que o sinal referente a onda de pressao do duto esta em frequéncias abaixo de
400 Hz para 1000 rpm e de 1 kHz para 2000 rpm.

Com o objetivo de melhorar a resposta do transdutor, propos-se passar um filtro
numérico na sua resposta. Nas Figuras 54 e 55 observa-se a resposta do sinal de pressao apos
o processo de filtragem através da funcao butter e fitfit do software octave. A frequéncia
de corte escolhida foi de 4 kHz através da observacao dos resultados. O pontilhado na cor
preta representa resultados da média de 100 ciclos, e em vermelho a resposta do filtro

utilizado.

Para cada configuragio a rotacao foi variada de 200 rpm, comegando em 800 rpm
indo até 3000 rpm. Para os dutos com comprimento superior a 150 mm, foi possivel realizar
a medicao da pressdo em outros pontos ao longo do duto. Lembrando que existe somente

um sensor de pressao, portanto a cada série o transdutor era deslocado e era feita uma
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Foi notado um pequeno ruido no sinal de pressao. Como pode ser visualizada na

Figura 56. Ela ¢ dificil de visualizar quando observa-se o grafico na escala de 30 bar. Mas

com um zoom na fase de admissao e exaustao esse ruido fica claro. Na fase de compressao

e expansao existe também esse ruido, somente ele nao é tao evidente porque as variagoes

de pressao sao mais importantes. Foi observado que esse ruido somente aparecia quando o

estator do motor de corrente continua era ligado. Isto ocorre porque a bobina do estator

deste motor é excitado nesta frequéncia. A Société René Tamarelle foi chamada para

verificar o problema, foram testadas varias configuracoes: como a troca de cabo, conectado

em outro motor e alteragoes nos parametros do excitador. Infelizmente nao foi possivel

eliminar o problema pelo motor de corrente continua. A solugao encontrada foi ao nivel
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do sistema de aquisicao de dados, ou seja, foi ligado o cabo do transdutor de pressao
diretamente no amplificador de carga (antes tinha um cabo piezo intermedidrio). A carcaga
do amplificador de carga foi aterrada com um cabo blindado a terra da bancada e com
outro cabo ligando a carcaga do cabo BNC (lado amplificador de carga) também na mesma
terra. A tentativa de ligar a carcaga do amplificador com a carcaga do BNC e depois
ligar a terra sé piorou o sinal. Essa configuracao é mostra na Figura 58. A Figura 57
mostra a melhora do sinal do transdutor utilizando a configuracao anteriormente explicada.
Outra diferenca que foi realizada ¢é ja visualiza na Figura 57 é a alteracao do ganho do
amplificador para 58,75 pC/V o que fornece um ganho total de 1,667 bar/V. Ou seja, foi

melhorada a sensibilidade.
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Figura 56: Pressao cilindro e incerteza a Figura 57: Pressao cilindro e incerteza a
1000 rpm. 1000 rpm.

Figura 58: Ligacao final do amplificador de carga.
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Os resultados desta medicao foram comparados com os resultados anteriores e
chegou a conclusao que a repetibilidade dos resultados melhoram, mas o resultado médio
de 100 ciclos nao foi alterado significativamente. Isto quer dizer que a média de 100
ciclos atenuou o ruido provocado pelo motor de corrente continua. Foi alterado também
a referéncia de pressao para o valor de 1 bar a -180 graus. Com isso percebeu-se que a

flutuacao da curva de pressao de ciclo a ciclo diminuiu.

5.2 Incerteza de medicao

A cadeia do sinal de pressao que vem do transdutor de pressao piezelétrico AVL
GU22C localizado na camara de combustao é mostrada na Figura 59. Onde P é pressao,

C é a carga elétrica e U é a diferenca de potencial.

Transdutor
de pressao :
P — piezelétrico > C' —* Amphﬁcador_» U/(Ana— — Conversor — U (Digital)
de carga l6gico) A/D
AVL
GU22C

Figura 59: Cadeia do sinal da medicao de pressdo na cadmara de combustao.

A incerteza de medicao é calculada como sendo a participacao da incerteza da

conversao carga-tensao elétrica e do amplificador.

A pressao esta relacionada com a tensao elétrica pela seguinte expressao.

Gq
P=— 2
U (52)

Onde G, é o ganho do amplificador e G4 é o ganho do transdutor. A sensibilidade

do sistema ¢ dado por:

S=— (5.3)
O erro de linearidade do transdutor piezelétrico é de £ 0,1% FSO.

IM;  £0,001 x 80 (bar) 0,08 bar
_ -+ (5.4)
M, P (bar) P (bar)

O erro no ganho do transdutor piezelétrico é + 0,01 pC/bar.

IM,  £0,01 pC/bar

= = £0,03 9.9
M, 35,30 pC'/bar) 03 % (5:5)
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O erro de linearidade é do amplificador de carga £ 0,01% FSO.

IM;  +0,0001 x 10 (V) 0,001 V 0,0111 bar
_ S =+ (5.6)
M; U (V) 0,09 V/barP (bar) P (bar)

O erro no ganho do amplificador de carga é + 0,3%.

IMy
M,

= 40, 3% (5.7)

A resolugao do conversor analdgico-digital é de 14 bits.

+10V
My  —u X% N 0,00122V _ . 0,0136 bar (5.8)
Ms — U(V) — 70,09(V/bar) P (bar) ~— P (bar) ‘

Utilizando as expressoes 5.4 a 5.8, a incerteza média esperada ¢ calculada por:

IMp = +,/6, 70817 x 103 49,09 x 10-6P2 (5.9)

Se a pressao medida estiver em torno de 1 bar (pressao de admissao/exaustao), a
incerteza média esperada do sistema resta proximo a + 82 mbar. J4 durante a combustao,

considerando um pico de 50 bar, a incerteza passa ao valor de + 172 mbar.

A cadeia do sinal de pressao que vem do transdutor de pressao piezoresistivo

localizado nos dutos é mostrada na Figura 60.

Transdutor
de pressao
P —>| piezoresistivo —> U (Analégico) —| Conversor A/D
4007 + Ampli-
ficador 4618A

U (Digital)

Figura 60: Cadeia do sinal da medi¢ao de pressao no duto.

A sensibilidade do sistema é dado por:

A incerteza relativa do primeiro bloco é dado por:

IM + 1
1 _ £0,001 x5 (bar) _ i0’005 bar (5.11)
M, P (bar) P (bar)
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A incerteza relativa do segundo bloco é o erro de quantizacao do conversor A /D,

dado pela seguinte expressao:

+10V
IMy "9 X 2 . 0,00122V 0,61 mbar (5.12)
My — U(V) — 2,0(V/bar)P(bar) ~ P (bar) '

Levando em conta as expressoes 5.11 e 5.12; a incerteza média esperada resta igual

IMp IM1>2 (IM2>2
5 —:I:\I<M1 g (5.13)

Fornecendo a incerteza de medicao da pressao igual I Mp=4 5 mbar.

5.3 Projeto e Fabricacao dos Dutos

Um dos objetivos do trabalho é a validagdo do modelo computacional para diversos
comprimentos de dutos. Para isso foi necesséario projetar dois tubos, admissao e exaustao, o
qual seria possivel variar o comprimento deles. Inicialmente foi pedido a AVL os desenhos

CAD do motor, conforme pode ser visto na Figura 61 em forma de corte.

Valvula de
admissao
B J

Vilvula de Injetor Posicdo 2

exaustdo

Porta da
valvula de

admissdo

Porta da
valvula de

exaustao

Injetor Posi¢cdo 1

A

Figura 61: Desenho CAD do motor fornecido pela AVL com a inclusao dos dutos projetados
para este trabalho.

"
I__ | Cilindro
H

A partir desse desenho foi projetado o duto de admissao, o qual pode ser visto na
Figura 62. Ele serd construido em 3 partes, a primeira parte da secao oblonga de entrada
do motor para a secao circular com o didmetro interno de 38 mm. Esse didmetro foi

escolhido, pois é o didmetro original do coletor de admissao desse motor. O comprimento



Capitulo 5. Metodologia Experimental 136

de 83,5 mm foi escolhido para dar lugar ao primeiro ponto de medigao (o mais préximo da
valvula) restando uma distdncia da véalvula até o fim do cabegote de 66,5 mm. Somando
os dois tem-se a distdncia do menor comprimento possivel nesta configuracao, 150 mm. Os
outros dois dutos com comprimentos de 300 e 550 mm foram escolhidos na forma que a
soma desses fornecesse um comprimento total de 1000 mm e de comprimento diferentes

para que pudesse ter maior variedade nos experimentos.

Medigdo 1 Medigdo 2 .
Medigdo 3
2;=63,5 mm 2,=150 mm
\ 23=275 mm

Parte 3

Di::=38 mm

L=550 mm

Parte 2

Parte 1
Dine=38 mm
Dint=38 mm
=300 mm

L=83,5mm

Figura 62: Desenho CAD do duto de admissao.

O mesmo ¢é feito no duto de exaustao, Figura 63. O primeiro pedaco tem 59,7 mm,
pois a distancia do duto no interior do cabegote apresenta 90,3 mm e, portanto fornece
150 mm para o primeiro comprimento do lado da exaustao. Ja o segundo e terceiro pedacgo
apresentam 150 e 700 mm que somados fornecem também um comprimento total de 1000
mm. Foram escolhidos comprimentos diferentes de forma a poder trocar com o duto de

admissao. Os dutos de admissao e exaustao apresentam o mesmo didmetro.

Foi utilizado um parafuso de mesma forma do sensor para posiciona-los nos pontos

onde nao estao sendo feito medigdes em um determinado ensaio, Figura 64.

A confeccao dos dutos foi realizada pelo setor de usinagem do CORIA. Eletroerosao
a fio foi utilizada para a elaboracao dos flanges, as tomadas de pressao foram torneadas e
a uniao aos dutos forma soldas. Os dutos fabricados podem ser visto na Figura 65 a 70.
Nas Figuras 65 e 66 sao pecas de adaptacao ao motor, um para admissao e outro para a
exaustao. Nas Figuras 67 a 70, sao tubos que permitem variar o comprimento dos dutos

de admissdo e exaustao.
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Medicao 3

z3=350 mm

Medigdo 2

=75 mm

2:=19,7 mm

Medicdo 1

=

Parte 3
Parte 2
D;,=38 mm
Din=38 mm
L=700 mm
L=150 mm

Parte 1

Din=38 mm

L=59,7 mm

Figura 63: Desenho CAD do duto de exaustao.

Parafuso utilizado
quando o transdutor
ndo esta instalado.

Transdutor piezelétrico
com refrigeracdo

Figura 64: Detalhe do ponto de medi¢do de pressao estatica.

5.4 Medicao de temperatura do gas no interior do duto

Este relatério mostrou resultados de pressao no duto, que é a maneira mais

comum de se fazer medi¢oes de propriedades termodinamicas instantaneas nos dutos de

admissao. Mas o laboratério CORIA tem o material e a expertise para realizar medigoes

de temperatura instantaneas através da termometria a fio frio. Essa técnica e baseada

na variacao da resisténcia R,, de um fio metélico, neste caso de Platina-Rdédio 10%, de

pequena dimensao (didmetro de 2 ym e comprimento de 1 mm), devido a mudanca de
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Figura 65: Peca de adaptacao da admis-  Figura 66: Peca de adaptacao da exaus-
sdo (88 mm). tao (62 mm).

Figura 67: Duto de 150 mm. Figura 68: Duto de 250 mm.

Figura 69: Duto de 300 mm. Figura 70: Duto de 400 mm.

temperatura T, do meio onde o sensor estd instalado. Para uma variacao moderada de
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temperatura, a resisténcia do fio varia segundo a seguinte equacao:

Ry = Ro+ [1+ oy (T — Ty)] (5.14)

Onde «,, ¢é o coeficiente de temperatura do metal, R, e Ry sdo respectivamente a

resisténcia do fio nas temperaturas T,, e T.

O fio é alimentado por uma corrente de baixa intensidade, I, portanto é pouco aque-
cida por efeito Joule. Nestas condigdes sua temperatura 7o, = T, + Af oy € ligeiramente

superior a temperatura 7T, do escoamento:

U = R()Is [1 + Ay (Tg -+ AGJoule — To)] (515)

Na Figura 71 mostra-se a instalacdo da sonda no interior do duto de admissao. O
dispositivo permite variar a posicao da sonda ao longo do eixo do raio. E assim podera
verificar com é o perfil de temperatura em uma determina posigdo do duto. Da sonda
sai um cabo BNC que é conectada ao amplificador /fonte como pode ser visualizada na
Figura 72. Esse equipamento constitui a fonte de corrente, I, que é ajustada através
de um potenciometro. Nela também tem uma ponte de Wheatstone responsavel pela
transformacao de uma variagao de resisténcia em uma variacdo de tensao elétrica. No
inicio é necessario antes ajustar o valor da resisténcia para que a ponte fique em equilibrio.
A saida em tensao analdgica é entdo conectada ao conversor analdgico-digital da AVL, o

mesmo utilizado para os sensores de pressao.

A montagem foi feita no motor, foram obtidos os coeficientes da equagdo anterior

para ter a saida em escala de temperatura diretamente através do software indimodul.
Os materiais utilizado foi um fio de 1,2 ym de rédio-platina 95%.

Calibrando o primeiro fio de 1,2 um, encontrou-se os seguintes coeficientes a da
reta igual a 13,106 K/V e b igual a 23,8°C o offset de tensao elétrica de 1 mV. Esse fio foi
utilizado no ensaio do dia 03/07/2014, e funcionou para a rotagao de 1000, 1500, 2000 e
2500 rpm. Ele acabou rompendo-se a 3000 rpm antes de terminar os 5 min de estabilizacao

da temperatura. Os coeficientes encontrados foram: a=15,042 K/V e b=22,5°C.

A Tabela 6 é mostrada as datas e os ensaios realizados para a medicao de tempera-

tura do gas.

5.5 Resultados experimentais de deslocamento das valvulas

Um dado de entrada importante para o c6digo computacional é a curva de abertura
das valvulas. Foi realizado uma medicao segundo o procedimento enviado pela AVL que

sera descrito a seguir. Para poder fazer a medicdo da valvula com o motor parado, a
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Figura 71: Instalacao sensor de tempera-
tura constituido por um fio
de Platina-Rédio 10%, com
didmetro de 1,2 ym e compri-
mento de 2 mm.

Figura 72: Fonte e amplificador.

Tabela 6: Configuracoes dos comprimentos dos dutos.

Comprimento do duto  Comprimento do duto  Medigao no Posigao do Posicao do transdutor

de admiss@o (mm) de exaustdo (mm) duto de: fio frio (mm) de pressdo (mm)
1000 380 + porta Admissao 25 350 (porta incluida)
850 380 + porta Admissao 25 350 (porta incluida)
550 380 + porta Admissao 25 350 (porta incluida)
300 380 + porta Admissao 25 350 (porta incluida)
150 380 + porta Admissao 25 350 (porta incluida)
550 380 + porta Admissao 25 350 (porta incluida)

(1/4 do raio)

empresa AVL nos enviou um dummy que deve ser colocado no lugar do tucho hidraulico.
Esse dummy consiste em um cilindro com um parafuso no centro. Na Figura 73 pode ser
visto a montagem do dummy no lugar do tucho hidraulico. A direita desta figura é a haste
e a mola da valvula de admissao. Apds a colocagao do dummy é recolocado o balancim
e em seguida a arvore de came. Seguindo o procedimento da AVL, assim que a came foi
instalada, foi desparafusado o parafuso da came até que ela tocasse no balancim. Através

deste método o dummy se comporta como o tucho hidraulico quando ele esta pressurizado.

Esse diagrama foi obtido experimental através da medi¢cao do deslocamento da
valvula utilizando um relégio comparador, como pode ser visualizado na Figura 74. O
angulo de manivela foi obtido diretamente através uma marcagao dos graus no volante do
motor, conforme visto na Figura 75. O experimento foi repetido trés vezes e o intervalo de
medicao foi de 5 graus, salvo o ultimo valor. A diferenca maxima obtida entre as medigoes
e a média foi de 0,09 mm, a resolu¢ao do relégio comparado é de 0,01 mm e do angulo de

manivela é de 1 grau.
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Figura 74: Medi¢do com o relégio compa-  Figura 75: Medicao do angulo do virabra-
rador. quim.

O resultado final pode ser visto nas Figuras 76 e 77, as curvas em azul referem-se a
valvula de admissao e as curvas em vermelho a valvula de exaustao. Em linha continua ¢ o
resultado obtido no laboratério e com a marca X, a curva enviada pela AVL. Pode-se notar
que agora as duas curvas apresentam os mesmos deslocamentos. Mas como ja era previsivel
existe um problema de fase entre as curvas. Fazendo um deslocamento de +22,5 graus para
a curva da valvula de admissao e -15 graus para a curva da valvula de exaustao, tem-se
o resultado mostrado na Figura 77 , Ou seja, as curvas se coincidem. Estes resultados
foram enviados para a AVL e eles informaram que o teste realizado esta correto, e que eles

provavelmente alteraram a curva original por se tratar de um motor transparente.

Portanto foram feitos dois arquivos no forma de texto (.txt) que contém os angulos
do virabrequim na primeira coluna e o deslocamento da valvula na segunda coluna. Este

arquivo, entao, é utilizado no programa quando se deseja comparar os resultados numéricos
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las experimental realizado no  Figura 77: Deslocamento (lift) no eixo do
CORIA e o resultado forne- angulo de manivela da curva

cido empresa AVL. das valvulas.

e experimentais deste motor.

5.6 Medicao da Temperatura da Parede do Duto

Um dado que deve ser fornecido ao codigo computacional é a distribuicao de
temperatura ao longo do seu comprimento. Para se poder comparar os dados experimen-
tais e numéricos na mesma condicao, foi entao necessaria a medicao dessa temperatura.
Utilizaram-se dez termopares do tipo T para a medicao da temperatura ao longo da
superficie do duto. Entre o termopar e o duto utilizou-se pasta térmica para diminuir a
resisténcia de contato, conforme Figura 78. Foram utilizados cinco termopares na admissao
e os outros cinco no duto de exaustao. A distribuicao foi aleatoria, com mais pontos perto
da base do duto, pois 14 a variacao de temperatura é maior. As justas frias foram conectadas
na carta de aquisicao da National Instrument NI Rio conforme pode ser visto na Figura 79.
O software de aquisicao de dados é o LabView da propria National Instrument. A vantagem
de utilizar o LabView é que ele ja reconhece a carta de aquisi¢do e a programacao é feita
através de diagrama de bloco. Esse diagrama e a interface grafica montada para esse
experimento pode ser visualizados na Figuras 80 e 81. A conexao do computador com a

carta foi feita através do cabo ethernet e a alimentacao é feita através de uma fonte CC
de 30 V.

Nas Figuras 82 e 83 apresenta-se o resultado da medigao de temperatura nos dutos
para o caso de 3000 rpm, comprimento do duto de admissao de 400 mm e a exaustao com
1000 mm. Foi estabelecido, através das observagoes, que cinco minutos sao suficientes para
a estabilizagdo da temperatura. Na Figura 82 observa-se a evolugao da temperatura no duto

de admissao nas diversas posi¢oes e na Figura 83 é visto o mesmo resultado, mas no duto
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Figura 78: Termopar do tipo T instalado Figura 79: Sistema de aquisi¢ao de sinais
no duto. NI RIO.
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Figura 80: Diagrama de bloco LabView.

de exaustao. Portanto é possivel visualizar que a temperatura esta estabilizada ao final de
cinco minutos. Fazendo a média da temperatura no ultimo minuto da aquisi¢cao, pode-se
gerar um grafico com a distribuigdo de temperatura ao longo do comprimento do duto. Isto

¢ mostrado nas Figuras 84 e 85, para os dutos de admissao e exaustao, respectivamente. A
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Figura 81: Interface grafica LabView.

temperatura da base (=0 mm) é considerada como a temperatura média do bloco motor,
que é encontrada pela média da temperatura da agua de arrefecimento que entra e que sai.
Os resultados foram coerentes em relagdo ao que se esperava, ou seja, um decrescimento
exponencial da temperatura em relagao a coordenada espacial. Isto porque o duto se

comporta como uma aleta, dissipando o calor do bloco do motor.

O resultado de medicao de temperatura na superficie do duto foi utilizada como
dado de entrada do programa de simulacdao. Os resultados apresentados no préximo

capitulo na parte de comparacao entre experimental e simulado foram obtidos através

desta medicao.
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6 Resultados

Neste capitulo serao apresentados os resultados dos modelos de uma e duas zonas de
combustao aplicados a motores de ignicado por compressao e centelha, respectivamente. Os
métodos numéricos de primeira e segunda ordem sao comparados com dados da literatura
e com dados experimentais. O nimero de ciclo simulados e definicaio do tamanho de
malha sao apresentados e discutidos. Resultados da medi¢ao da pressao instantanea na
camara de combustao, pressao nos dutos de admissao e exaustao e temperatura no duto
de admissao sao mostrados para comprimentos de dutos e rotacoes diferentes. Visando
validar os resultados experimentais, sdo comparados valores medidos da frequéncia da
onda de pressdo no duto de admissdo com os resultados obtidos através da teoria. E
analisada a influéncia do comprimento do duto na frequéncia da onda de pressao e na
eficiéncia volumétrica. Os resultados da otimizacao sao apresentados para dois motores,
um de igni¢ao por centelha e outro de ignicao por compressao. Para o motor de ignicao
por centelha, foram utilizados os dados geométricos e operacionais do motor AVL 5482.
Sao apresentadas andlises de casos em que os comprimentos dos dutos de admissao e
de exaustdo sdo alterados. E feita, também, uma andlise da resposta da otimizacio com
uma equacao tedrica. Também é otimizado o sincronismo de abertura e fechamento das

valvulas.

6.1 Resultados Numéricos

6.1.1 Critério de Convergéncia

Os valores reais iniciais das propriedades termodindmicas sdo normalmente des-
conhecidos, portanto comecga-se a simulacao através de dados hipotéticos de pressao,
temperatura, massa, relacdo de equivaléncia, etc... A partir destes dados iniciais, varios
ciclos do motor serao realizados (em regime permanente) até que se chegue a uma condigao
onde nao se observe mais variagoes de um ciclo para outro. Neste trabalho, optou-se por
iniciar o ciclo durante a fase de compressao, pois é uma condicao estavel onde ainda nao
se observam ondas de pressao nos dutos. A cada ciclo foram calculadas as propriedades:
pressao, temperatura, massa, relacao de equivaléncia e rendimento volumétrico no final da

fase de compressao e foi comparado com o obtido no ciclo anterior. O processo iterativo é
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interrompido pelo seguinte critério:

(Pciclo - Pcz'clo—l) (Tciclo — Tciclo—l) (mciclo - mciclo—l)
max s
Pcz’clofl

) )
Tciclofl Meiclo—1

(6.1)
(d)ciclo - gbciclo—l) (nV,cz'clo - nV,ciclo—l)

, < tolerancia
¢cz’clo—1 NV, ciclo—1

Observou-se através de alguns experimentos que um valor de tolerancia adequado
¢ 107* e a curva de convergéncia pode ser visualizada na Figura 86. Ainda foi estipulado
que o numero de ciclos maximos seria igual a 15, caso alguma simula¢ao nao conseguisse

chegar a tolerancia estipulada.
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Figura 86: Evolugao do erro relativo em Figura 87: Evolugao da eficiéncia volu-
funcao do ciclo. métrica ao longo dos ciclos.

Na Figura 87 observa-se a convergéncia da eficiéncia volumétrica, nos ultimos trés
ciclos ocorreram alteragoes somente na sexta casa apoés a virgula. Foi observado também
que neste tipo de simulacao, a temperatura e a relagao de equivaléncia sao os parametros
mais dificeis a convergirem. Isto se deve principalmente ao fato de ter-se que corrigir a
massa injetada em fungao dos dados do ciclo anterior. Nas Figuras 88 e 89 sao mostradas
as distribuicoes de temperatura e relacao de equivaléncia de alguns ciclos. Visualizando os

ciclos 7 e 10, percebe-se que a distribuicao ao longo do ciclo nao varia mais.

Sabe-se que a solu¢do de um método numérico nao deve depender do tamanho
da malha. Para se realizar esta verificacao, realizou-se a analise do tamanho da malha
iniciando com 30 volumes e foi aumentando de 20 em 20 volumes. Resultados de pressao
para trés tamanhos de malha diferentes sdo mostrados nas Figuras 90 e 91. Foi constatado
que as pressoes convergem rapidamente a medida que se aumenta o nimero de volumes.
A mesma conclusao é observada com a massa total da mistura de gases e a relagao de
equivaléncia. Para a rotacao de 3000 rpm existe um ntimero menor de ondas nas fases

de admissao e exaustao e, portanto, pode-se usar uma malha menos refinada. Ja a 1000
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Figura 88: Perfis de temperatura ao Figura 89: Evolucao da eficiéncia volu-
longo dos ciclos. métrica ao longo dos ciclos.

rpm existe um maior nimero de oscilagoes (como visto na fase de exaustdao) e, portanto, a
malha deve ser mais refinada. Observa-se que a medida que a malha vai sendo refinada, a

fase da onda é deslocada para a direita até nao variar mais.
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Figura 90: Evolucao da pressao do gés no Figura 91: Evolucao da pressao do gas no
interior do cilindro ao longo interior do cilindro ao longo
do ciclo para diversos tama- do ciclo para diversos tama-
nhos de malha com rotacao nhos de malha com rotacao
de 1000 rpm. de 3000 rpm.

A estabilizacao da distribui¢ao de temperatura no ciclo foi mais lenta, conforme
pode ser observado nas Figuras 92 e 93. As observagoes relatadas para a curva de pressao
sao as mesmas que para a curva de temperatura. Entretanto, a diferenca entre os resultados
de cada tamanho de malha é maior neste caso, principalmente no inicio da fase de admissao,
como visto na Figura 92. Portanto utilizou-se 130 (para rotagoes de 2000 a 4000 rpm) a 150

volumes (para rotagoes inferiores a 2000 rpm), porque ocorreram variagoes de temperatura,
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Figura 92: Evolucao da temperatura do Figura 93: Evolucao da temperatura do
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longo do ciclo para diversos longo do ciclo para diversos
tamanhos de malha com rota- tamanhos de malha com rota-
¢ao de 1000 rpm. ¢ao de 3000 rpm.

massa, pressao e relacado de equivaléncia inferiores a 1%. Ja a eficiéncia volumétrica nestes

casos apresentou um resultado melhor, com variacao entre ciclos inferior a 0,1%.

6.1.2 Analise do Modelo Numérico

Na Figura 94 observa-se a evolugao da massa de gas no interior da camara de
combustao. No processo de admissao, ocorre entrada de massa ao cilindro devido ao
aumento de volume da camara de combustao. Isto pode ser visualizado na Figura 95
através da vazao massica que passa pela valvula de admissao. Durante esta fase, ocorre
também a injecdo de combustivel, conforme mostrado na Figura 95. No final da admissao a
vazao se torna negativa, o que resulta em uma diminui¢ao da massa no interior do cilindro.

Durante o processo de compressao e combustao/expansao a massa permanece constante.

Na Figura 96 é possivel visualizar as duas zonas de combustao, em azul a zona nao
queimada e em vermelho a zona queimada, e a temperatura média do cilindro em preto.
Durante os processos de admissao e compressao s6 existe a zona nao queimada. Na fase de

combustao as duas zonas coexistem e nos demais processos elas sao iguais.

Apos a expansao, ocorre a abertura da valvula de exaustao o que resulta em uma
vazdo negativa através desta valvula (Figura 95) e na diminuigdo da massa no cilindro
(Figura 94). Neste caso é possivel observar um refluxo através da vélvula de exaustao pela

vazao positiva na linha vermelha da Figura 95.

O diagrama P-V é apresentado na Figura 98, onde é possivel extrair o trabalho
indicado liquido. Esta figura esta em escala log x log e é possivel perceber que durante a

fase de compressdo a relacdo entre pressdo e temperatura ¢ descrita por PV* = constante.
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Durante a fase de combustao a liberagao de energia do combustivel faz aumentar a pressao
e a composicao dos gases é variavel. Durante a expansao a composicao resta fixa e a
relacao da pressao e volume é dado por uma fungao aproximadamente exponencial. Pode-se
visualizar que o trabalho realizado durante a fase de exaustao é maior que o trabalho
de admissao, ja que a pressao de exaustao ¢ em sua maior parte superior a pressao de

admissao.

Apresenta-se o resultado de transferéncia de calor calculado através dos modelos
de Annand e Woschni na Figura 99. Os coeficientes utilizados nesta analise foram obtidos
através dos valores encontrados na literatura. Os resultados seguem a mesma tendéncia
observada por Woschni (1967), em que o modelo de Annand apresenta magnitudes de

transferéncia de calor superior ao modelo de Woschni.
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das fases do ciclo motor. nand e Woschni.

Através da solucao das equagodes governantes do escoamento de gas no interior
do duto de admissao é possivel visualizar a evolucao da pressao e da velocidade nas
Figuras 100 e 101. A posigao 0 se refere ao extremo do duto aberto a atmosfera e a posigao
500 mm ser refere ao extremo do duto conectado a valvula de admissdao. O angulo zero se
refere ao inicio da abertura da valvula de admissao. No inicio observa-se que a pressao
diminui devido ao aumento de volume no interior do cilindro. Esta onda de rarefacao de
propaga em dire¢ao ao extremo aberto da valvula (posi¢ao 0). A onda volta como pressao
superior a atmosférica e com isso aumenta a velocidade do gas em direcao ao cilindro. Na
sequéncia a pressao volta a diminuir, ja que a variagao do volume no cilindro diminui,
e a velocidade também cai. Para este caso percebe-se que a pressao se torna menor que
a atmosférica e a velocidade se torna negativa fazendo que certa quantidade de massa
admitida saia do cilindro. Apés o fechamento da valvula de admissao, a pressao do gas
oscila com sua frequéncia natural e a velocidade se torna nula no extremo que contém a

valvula.

Fendmenos semelhantes sao visualizados no duto de exaustao (Figuras 102 e 103).
Nestas figuras considera-se como referéncia o inicio da abertura da valvula de exaustao e
a posicao 0 se refere ao inicio do duto préximo a valvula e a posicao 500 mm ao extremo
aberto. Observa-se que no momento de abertura da valvula, a pressdo do gas no interior
do cilindro é superior a do duto, o que faz com que uma onda de sobrepressao se desloque
das proximidades da valvula em dire¢do ao extremo livre. Essa ¢é a fase da tiragem livre.
Como a diferenca de pressao entre o cilindro e o ambiente é alta, ocorre um escoamento
sonico na se¢ao minima da valvula, observado pelas magnitudes elevadas de velocidade na

Figura 103. Com a diminuicao da pressao no cilindro a niveis abaixo da pressao atmosférica



Capitulo 6. Resultados 152

Pressao [bar]
sbzsz
S
Velocidade [m/s?

nivey, [gg(:g;zo S

Figura 101: Variacao da velocidade ao
longo do duto de admissao
em funcao do angulo do vi-
rabrequim.

Figura 100: Variacao da pressao ao longo
do duto de admissao em fun-
¢do do angulo do virabre-

quim.

(devido a inércia dos gases queimados saindo do cilindro) o escoamento muda de sentido e
comeca a encher novamente no cilindro. A pressao no cilindro volta a aumentar devido
ao movimento ascendente do pistao, assim realizando a tiragem forcada. O escoamento
retorna ao sentido de extragao de géas do cilindro. Apo6s o fechamento da valvula, observa-se

que a velocidade é nula na regiao da valvula e ocorrem as oscilagoes na frequéncia natural

do gas no interior do tubo.

Figura 103: Variacao da velocidade ao
longo do duto de exaustao
em funcao do angulo do vi-
rabrequim.

Figura 102: Variacao da pressao ao longo
do duto de exaustao em fun-
¢ao do angulo do virabre-

quim.
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6.2 Resultados Experimentais

Nesta secao serao apresentados os resultados de pressao no cilindro e nos dutos de
admissao e exaustao para os casos com e sem combustao. Na Tabela 7 sao apresentados os

experimentos realizados.

Tabela 7: Configuracoes dos experimentos realizados.

Comprimento do duto ~ Comprimento do duto ~ Medi¢ao no duto de:  Posi¢do do transdutor

de admissdo (mm) de exaustdo (mm) de pressdo (mm)
150 380 + porta da valvula Admissao 25
300 380 + porta da valvula Admissao 25
550 380 + porta da valvula Admissao 25
850 380 + porta da valvula Admissao 25
1000 380 + porta da valvula Admissao 25
1250 380 + porta da valvula Admisséao 25

Na Figura 104 observa-se o sinal de injegao enviado a central eletrénica (ECU).
O sinal permanece préximo de 10,5 V no periodo sem inje¢ao e se torna nulo durante o
periodo de inje¢ao. Pode-se visualizar, portanto o inicio da injecao e sua duragao. Nota-se
que foi mantido o mesmo inicio de injecao independente do regime e variou-se o tempo
de injecao. Esse tltimo parametro foi determinado para que a relacao de equivaléncia se
mantivesse proximo do valor unitario. Deve-se introduzir mais combustivel a medida que
a rotagao ¢ incrementada, pois se admite normalmente mais ar a medida que a rotacao

aumenta. Esse sinal serve para introduzir os parametros de injecao no modelo apresentado

acima.
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Figura 104: Sinal de injecao. Figura 105: Sinal de ignicao.

O sinal que comanda a vela de ignicao ¢ apresentado na Figura 105. Durante boa
parte do ciclo ele é nulo e passa para 10,5 V para carregar a bobina e quando ele retorna a
ser nulo ¢ o momento que ocorre a centelha na vela, iniciando-se o processo de combustao.
Nota-se que o inicio de carga na bobina é funcao da injecao, ou seja, quanto maior o tempo
de injecao, mais adiantado deve ser iniciado o processo. Ja o inicio da combustao é fungao

do angulo (medido) em que metade da massa de combustivel é queimada (CA 50%).
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A Tabela 8 apresenta o inverso da relacdo de equivaléncia média da mistura
ar-combustivel, A, durante 100 ciclos consecutivos. Nota-se que essa relacdo permanece
proxima de 1 para todas as condicoes ensaiadas. Na Tabela 8 observa-se, também, o torque
medido no eixo que une os motores elétricos e térmicos. Para o caso sem combustao nota-se
que o torque é negativo, ou seja, ¢ o motor elétrico que movimenta o motor a combustao. Ja
para o caso de combustao é o motor térmico que produz poténcia no eixo e o motor elétrico
funciona como um freio. Observa-se também o efeito do comprimento do duto no torque.
Nota-se que para todas as rotagoes, existe a seguinte tendéncia: variacdo pequena no
torque em dutos extremamente curtos, uma subsequente queda e um aumento substancial
em dutos de maior comprimento. Nota-se também que a cada rotagao o comprimento
em que o torque aumenta diminui a medida que a rotagdo aumenta conforme visto na
Figura 106.

Tabela 8: Resultados médios de 100 ciclos consecutivos variando-se a rotacao e o compri-
mento do duto de admissao. O duto de exaustao é fixo em 380 mm. SC - Sem
Combustao, CC - Com Combustao.

Adm. Rotagdo Torque SC Torque CC Pres. adm. SC Pres. adm. CC A

[mm)] [rpm] [N.m] [N.m] [bar] [bar] []

150 1000 -9,277 14,952 1,0033 1,0035 1,007
150 1500 -10,534 15,295 1,0032 1,0031 1,001
150 2000 -11,159 16,643 1,0028 1,0027 1,011
150 2500 -12,999 15,725 1,0023 1,0025 1,007
150 3000 -16,498 14,644 1,0018 1,0019 1,022
300 1000 -9,114 14,799 0,9937 0,9937 1,015
300 1500 -10,233 15,452 0,9930 0,9931 1,008
300 2000 -11,538 16,309 0,9928 0,9930 1,014
300 2500 -13,795 15,884 0,9924 0,9923 1,005
300 3000 -17,100 14,970 0,9914 0,9914 1,003
550 1000 -9,540 14,581 0,9939 0,9937 1,003
550 1500 -10,277 15,207 0,9939 0,9938 0,999
550 2000 -12,001 16,274 0,9933 0,9932 1,005
550 2500 -13,428 14,558 0,9946 0,9953 1,014
550 3000 -18,079 16,958 0,9981 0,9983 1,006
850 1000 -9,921 14,799 0,9881 0,9883 1,012
850 1500 -10,587 15,790 0,9880 0,9881 0,994
850 2000 -11,540 15,330 0,9904 0,9904 0,998
850 2500 -14,973 18,331 0,9940 0,9951 1,003
850 3000 -18,430 20,928 0,9938 0,9935 1,012
1000 1000 -10,436 13,432 0,9902 0,9904 1,008
1000 1500 -11,445 13,284 0,9903 0,9900 0,999
1000 2000 -13,422 15,584 0,9927 0,9929 0,987
1000 2500 -15,976 21,570 0,9950 0,9955 0,982
1000 3000 -20,604 22,094 1,0036 1,0036 0,998
1250 1000 -9,299 15,019 1,0056 1,0057 1,017
1250 1500 -10,888 16,152 1,0099 1,0098 0,996
1250 2000 -13,196 21,285 1,0108 1,0108 1,000
1250 2500 -16,139 22,964 1,0213 1,0220 1,005
1250 3000 -18,017 20,690 1,0120 1,0121 1,003

Nas Figuras 107 e 108 as curvas de pressao do géas no interior do cilindro obtidas
através do transdutor piezelétrico de pressao sao visualizadas. A curva em preto se refere ao
caso sem combustao e a curva em vermelho, ao caso com combustao. A janela a esquerda
mostra em detalhe a regiao de admissao e da direita o detalhe do processo de exaustao.

Pode-se notar que existe uma diferenca de pressao entre os casos no inicio da admissao.
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Figura 106: Variacdo do torque conforme a variacao de comprimento do duto de admissao
e da rotacao.

Isto ocorre porque os processos de exaustao sao completamente diferentes. Observa-se que
durante a fase de compressao as curvas com e sem combustao sao iguais e se distanciam
no inicio da ignicao. A curva que apresenta o ciclo com combustao apresenta crescimento
acentuado da pressao devido a liberacao de energia quimica contida no combustivel. No
caso com combustao nota-se o efeito da abertura da valvula (préximo de 111 graus) pela
rapida queda de pressao no cilindro. Observa-se também a diferenca da onda de pressao no
interior do cilindro durante a fase de exaustao. A Figura 107 foi obtida com um duto de
um metro e a Figura 108 foi com um duto a 1,25 m. Como é visto nos resultados de torque,
pode-se dizer que a eficiéncia volumétrica com o duto de um metro foi superior a do duto de
1,25 m pois a pressao dos gases na camara de combustao no final da compressao foi superior.
Isto ocorre pois o processo de admissao do duto de um metro de comprimento propicia
uma quantidade de massa superior no interior da camara de combustao que é comprimida
pelo pistao, resultando em uma pressao maior no final da compressao. Com mais massa
e mantendo a relagao ar-combustivel constante, o duto com 1 metro atingiu valores de
pressao de combustao superior para a mesma variacao de volume. O que ocasionou uma

maior producao de trabalho que por sua vez obteve mais torque de frenagem.

As linhas pontilhadas nas Figuras 107 e 108 representam a incerteza de medicao
da pressao no interior do cilindro. Durante a fase de trocas gasosas a incerteza nao varia
muito, pois a variagdo de pressao durante esta fase foi pequena. No entanto para a fase
de combustao (-5 a 50 graus), observa-se que a incerteza apresenta magnitudes elevadas.
Isto ocorre porque o processo de combustao apresenta uma grande flutuacao ciclo a
ciclo, proveniente da combustao turbulenta. Nota-se também no sinal de pressao, uma
flutuagao entre -310 a 270 graus devido a inje¢ao de combustivel (ndo aparece no ciclo
sem combustdo). Isto ocorre porque foi utilizado um injetor lateral e o cone de injecao

abrange a posi¢ao desde sensor. Outro ponto que ficou evidente foi o deslocamento da
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valvula de admissao, o qual fez a incerteza de medi¢do aumentar no momento de abertura

(-395 graus) e no fechamento (-111 graus).
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Figura 107: Pressao no cilindro a 3000 Figura 108: Pressao no cilindro a 3000
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Gao. ¢ao.

As Figuras 109 - 112 apresentam a evolucao de pressao do gas no interior do duto
de admissao na posicao de 25 mm em relagao a valvula de admissao a 3000 rpm. Observa-se
que a evolucao da pressao ¢é alterada com o comprimento do duto de admissao, partindo
de 150 mm até 1250 mm. A escala foi mantida a mesma para melhor comparacao entre as
figuras. Primeiramente pode-se observar que praticamente nao existem diferencas entre os
processos com e sem combustao (curvas em vermelho e em preto). Quando o duto tem 150
mm (Figura 109) existem varias reflexdes da onda, fazendo com que a massa entre e saia
sucessivamente e a pressao no instante proximo ao fechamento da valvula de admissao
(avc) seja praticamente igual & pressdo atmosférica local. Na Figura 110, comprimento de
550 mm, observa-se que o fechamento da valvula de admissao é tardio, pois ela fecha no
momento em que a pressao ¢ a mais baixa. Isto acarreta um refluxo, ou seja, saida de ar
da camara de combustao reduzindo a eficiéncia volumétrica. Por outro lado nota-se que
no momento em que a valvula abre, a magnitude da pressao esta diminuindo, isso faz com
que o vale da onda atinja um valor de pressao bem abaixo da atmosférica, propiciando
entrada de massa em dire¢ao ao cilindro. Na Figura 111 ocorre a situagao ideal, a onda
estd em movimento descente, no caminho inverso a taxa de variacao do volume no interior
da camara de combustao aumenta. Esse conjunto de situagoes, faz com que a pressao
atinja valores inferior a 0,7 bar. Essa onda de rarefacao volta como onda de sobrepressao
acima de 1,4 bar. Alguns graus apds o pico, a valvula fecha. Nesta situagdo tem-se a

eficiéncia volumétrica méaxima como pode ser visto na medi¢ao do torque de frenagem
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na Tabela 8. E importante que exista um intervalo entre o pico e o dngulo fechamento,
pois proximo do fechamento a area de passagem da valvula é reduzido impossibilitando o
deslocamento de massa para o interior do cilindro. Na Figura 112 o comprimento passa
a ser 1250 mm, neste caso nota-se que o fechamento ainda ocorre proximo do pico de
pressdo. Mas no momento da abertura da valvula (avo) a pressao nas proximidades da
valvula esta aumentado e a pressdo no cilindro tende a diminuir (devido ao aumento do
volume da cAmara de combustao) isso gera uma onda resultante destrutiva, fazendo com
que a pressao nao caia muito nos instantes iniciais da admissao. Portanto no momento
proximo ao fechamento a pressao atinge menos de 1,3 bar, ou seja, inferior ao caso anterior.

Resultados complementares de pressao no duto de admissao pode ser visto no Anexo E.
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Figura 109: Pressao no duto de admis-  Figura 110: Pressao no duto de admis-
sao na posicao de 25 mm em sao na posi¢ao de 25 mm em
relacao a véalvula (N=3000 relacdo a véalvula (N=3000
rpm e Lgg,=150 mm). rpm e Lgg, =550 mm).
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Figura 111: Pressao no duto de admis-  Figura 112: Pressdo no duto de admis-
sao na posicao de 25 mm em sao na posicao de 25 mm em
relagdo a vélvula (N=3000 relagdo a vélvula (N=3000
rpm € Lgg,=1000 mm). rpm € Lgg, =1250 mm).

Apresenta-se na Tabela 9 os casos testados onde o comprimento do duto de admissao

foi mantido constante e igual a 400 mm e o duto de exaustao foi variado de 172 mm até
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1022 mm. A posicao do transdutor no duto de exaustao foi a mesma que fora usada no

duto de admissao (25 mm afastado da vélvula).

Tabela 9: Configuracoes dos comprimentos dos dutos.

Comprimento do duto

de admissdo (mm)

Comprimento do duto
de exaustao (mm)

Medic¢ao no duto de:

Posicao do transdutor
de pressdo (mm)

400
400
400
400
400

172
322
572
872
1022

Exaustao
Exaustao
Exaustao
Exaustao
Exaustao

25
25
25
25
25

A Tabela 10 mostra que o inverso da razao de equivaléncia média da mistura ar-

combustivel, A\, durante 100 ciclos consecutivos também permaneceu proxima da unidade

nos testes em que o duto de exaustao foi alterado. Percebeu-se que a influéncia no torque

do comprimento do duto de exaustao é menor que para a admissao, ja que a variou menos

de 10% para uma mesma rotacado (na admissdo atingiu 37%) , conforme os dados da
Tabela 10 e na Figura 113.

Tabela 10: Resultados médios de 100 ciclos consecutivos variando-se a rotagdo e o compri-
mento do duto de exaustao. O duto de admissao é fixo em 400 mm. SC - Sem
Combustao, CC - Com Combustao.

Ech. Rotagdo Torque SC Torque CC Pres. ech. SC  Pres. ech. CC A

[mm)] [rpm)] [N.m] [N.m] [bar] [bar] [-]

172 1000 -9,011 - 1,0052 - -

172 1500 10,443 . 1,0063 - .

172 2000 -11,699 - 1,0122 - -

172 2500 -14,242 - 1,0219 - -

172 3000 -17,698 - 1,0304 - -

322 1000 -9,895 13,181 1,0051 1,0066 0,999
322 1500 -11,666 14,065 1,0043 1,0076 1,001
322 2000 -12,671 15,865 1,0043 1,0129 1,018
322 2500 -15,054 14,658 1,0046 1,0177 0,997
322 3000 -17,514 14,495 1,0053 1,0248 1,007
572 1000 -9,485 14,624 1,0046 1,0119 1,002
572 1500 -10,641 15,454 1,0046 1,0190 1,007
572 2000 -12,141 16,396 1,0052 1,0305 1,008
572 2500 -14,398 15,142 1,0070 1,0384 1,008
572 3000 -17,402 15,923 1,0134 1,0512 1,002
872 1000 -9,210 14,151 1,0041 1,0181 1,002
872 1500 -10,665 15,165 1,0048 1,0290 1,001
872 2000 -12,746 16,078 1,0082 1,0414 1,006
872 2500 -14,825 15,452 1,0152 1,0518 1,003
872 3000 -17,641 14,884 1,0224 1,0536 1,001
1022 1000 -9,011 14,410 1,0052 1,0210 1,001
1022 1500 -10,443 15,489 1,0063 1,0322 1,001
1022 2000 -11,699 16,598 1,0122 1,0443 0,998
1022 2500 -14,242 14,802 1,0219 1,0495 1,001
1022 3000 -17,698 15,082 1,0304 1,0569 1,008

Nas Figuras 114 - 117 observa-se os resultados para o caso com e sem combustao.

Neste caso sao apresentados os resultados do duto de 572 mm (figura do lado esquerdo)

e para o duto de 1022 mm (figuras do lado direito). Para ambos os casos, a rotagio

variou-se a rotagao de 1000 a 3000 rpm com um intervalo de 500 rpm. Percebe-se que

os dados obtidos com combustao sao completamente diferentes do dados sem combustao.
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Comprimento do duto de exaustdo [mm]

Figura 113: Variacdo do torque conforme a variacao de comprimento do duto de exaustao
e da rotacao.

Portanto neste caso se justifica o estudo do motor somente em combustao. Pode-se notar
também que o formato da onda muda com o comprimento, ou seja, a tiragem dos gases de

combustao é afetada pela geometria do duto de exaustao.
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Figura 114: Pressao no duto de exaus-

tao na posi¢ao de 25 mm em
relacdo a valvula (N=2000
rpm € Lg,, =572 mm).
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Figura 115: Pressao no duto de exaus-

tao na posigao de 25 mm em
relacdo a véalvula (N=2000
rpm € Le,,=1022 mm).

Os resultados de temperatura do gas no interior do duto de admissao para a posi¢ao
de 25 mm em relagdo a valvula de admissao sdo apresentados nas Figuras 118 - 127. Sao
mostrados os resultados individuais do ciclo 1, 250, 500, 750 e 1000, como também para
a média dos 1000 ciclos. Nestes resultados é possivel visualizar a temperatura média do
motor (considerado como a média da temperatura do liquido de arrefecimento que entra
e que sai do motor), a temperatura do ar na cAmara onde o motor estava instalado e a

temperatura do duto na mesma posi¢ao (25 mm). Os comprimentos foram variados da
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Figura 116: Pressao no duto de exaus-
tao na posigao de 25 mm em
relagao a valvula (N=3000
rpm € Lg, =572 mm).

Figura 117: Pressao no duto de exaus-
tao na posicao de 25 mm em
relagdo a véalvula (N=3000
rpm € Le,=1022 mm)

mesma forma que para pressao na admissao e foram feitos sem combustao. Decidiu-se
realizar os experimentos sem combustao, pois a vibragao adicional da combustao aumenta
a probabilidade de quebra do fio. Resolveu-se obter os resultados desta forma, pois notou-se
uma variacao de perfil de temperatura entre cada ciclo. Algo que nao aconteceu para os

resultados de pressao apresentados anteriormente.
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Figura 118: Temperatura no duto de ad-  Figura 119: Temperatura no duto de ad-

missdo na posicao de 25
mm em relagdo a valvula
(N=1000 rpm e Lgg, =150

missdo na posicao de 25
mm em relagdo a valvula
(N=3000 rpm e Lgg,, =150

Nos resultados, com tubo curto (150 mm), observou-se que a flutuagdo de tem-
peratura de cada ciclo é da mesma grandeza que a variacao de temperatura devido aos

fendmenos actsticos, o que nao permitiu que estes fendmenos sejam explorados. Mas, a
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Figura 121: Temperatura no duto de ad-
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Figura 122: Temperatura no duto de ad-

missao na posicao de 25
mm em relacao a valvula
(N=1000 rpm e Lgg,=550
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Figura 123: Temperatura no duto de ad-

missao na posicao de 25
mm em relacao a valvula
(N=3000 rpm e Lggn=550

partir do comprimento de 300 mm em velocidades de rotagao mais elevados, foi possivel

visualizar o formato das ondas de temperatura. Nota-se que para o dutos longos (850

e 1000 mm) em rotagao de 3000 rpm, a diferenga da média para a resposta por ciclo é

pequena. Foi visto também que durante o processo de admissao (visualizados nos graficos

no periodo entre avo e avc) a variacdo de temperatura em cada ciclo é inferior a 5°C.

Nota-se também que a flutuacao de temperatura por ciclo em comparagao com a média é

superior no final da fase de exaustdao. Comparando a Figura 176 com a Figura 126, assim

como a Figura 175 com a Figura 125, pode-se verificar que o formato da onda é idéntico.
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Isto é visualizado em outros regimes e outros comprimentos também. Portanto pode-se
concluir que o fendmeno actstico é preponderante e faz os dois oscilarem na mesma forma.
Na Figura 127, é interessante observar a variacao da magnitude da temperatura, que

durante o processo de admissao apresenta flutuacoes entre 5 e 60°C.
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Figura 127: Temperatura no duto de ad-

missdo na posicao de 25
mm em relagdo a valvula
(N=3000 rpm e Lg4,=1000

Para o caso de medicao de temperatura é necessario a avaliacdo em mais de um

ponto ao longo da se¢ao. Por esse motivo, realizou-se um ensaio nas mesmas condigoes, mas
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com o sensor posicionado em 1/4 do didmetro (portanto, bem no meio entre o ponto central
da segdo e a parede do duto). O comprimento utilizado para a comparacao foi 550 mm.
Esses resultados sao ilustrados nas Figuras 128 - 132, para cada rotagao. Pode-se observar
que para o valor médio de 1000 ciclos consecutivos, a flutuagdo ocorre na mesma forma.
Somente se observa um pequeno deslocamento no eixo da temperatura. [sso ocorreu pois a
temperatura do ambiente e do motor foram diferentes para os dois ensaios, como visto na
Tabela 11. No entanto observa-se que a frequéncia e a fase das ondas sdo exatamente as
mesmas. Isto, porque essas propriedades sao func¢ées do comprimento do duto, que é o
mesmo para ambos os casos. Pode-se concluir que nao houve variacoes significativas no

perfil de temperatura para os dois casos e por isso decidiu-se nao realizar outros ensaios.
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Figura 128: Temperatura no duto de ad-  Figura 129: Temperatura no duto de ad-

missdo na posicao de 25 missdo na posicao de 25
mm em relagdo a valvula mm em relagdo a valvula
(N=1000 rpm e Lgg,,=550 (N=1500 rpm e Lgg,, =550

Tabela 11: Variacao da temperatura média do motor.

Rotagdo [rpm] | Variagdo da temperatura média [°C]
1000 +0,1
1500 -0,4
2000 -0,5
2500 21,45
3000 -2,05
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Figura 132: Temperatura no duto de admissao na posicao de 25 mm em relagao a valvula
(N=3000 rpm e L4, =550 mm).

6.3 Frequéncia da onda de pressao

A frequéncia actstica de um gas no interior de um duto com um extremo fechado

e o outro aberto ¢ dada pela seguinte expressao (BRUNETTI, 2012):

C

f=

4(L+0,4D)

(6.2)

onde ¢ é a velocidade do som no ar, L é o comprimento do duto e D é o diametro do duto.

O comprimento do duto é 0,69 m, o didmetro é 0,038 m. A velocidade do som no
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ar seco a 20°C é 343,4 m/s e a 100°C é 391,9 m/s. Ou seja, a frequéncia esta entre 101,9
Hz e 141,7 Hz.

As Figuras 133 a 138 mostram o médulo da transformada de Fourier do sinal de
pressao no duto em funcao da frequéncia. Nestes casos, preferiu-se representar o sinal
em duas partes, uma durante o processo no qual a valvula esta aberta e outra para o
periodo quando a valvula esta fechada. A transformada de Fourier é obtida através de
um cédigo escrito em Python que utiliza a biblioteca numpy. Assim pode-se analisar
as frequéncias proprias de cada fase. Nota-se que em todos os casos em que a valvula
esta fechada, tem-se uma frequéncia de ressonancia bem identificada. Esse é o caso onde
essa condi¢ao se aproxima do caso tedrico de um géas no interior de um duto com uma
extremidade aberta e a outra fechada. No entanto tem-se ainda uma distancia de 62
mm no interior do cabegote do inicio do duto até as valvulas. Portanto o comprimento
total no primeiro caso seria de 362 mm, fornecendo uma frequéncia de ressonancia de
235 Hz e na figura encontra-se pela curva vermelha uma frequéncia de 237 Hz. Fazendo o
mesmo procedimento para as outras medidas, tem-se o resultado mostrado na Tabela 12.
Na Tabela 12 tém-se os resultados da transformada de Fourier para rotacoes diferentes.
Observa-se que a frequéncia de ressonancia do duto no caso das valvulas fechadas nao

depende da rotagao, como previsto pela equagao tedrica.
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Figura 133: Transformada de Fourier do Figura 134: Transformada de Fourier do

sinal de pressao no duto de sinal de pressao no duto de
admissao a 3000 rpm e com- admissao a 1000 rpm e com-
primento do duto de 150 primento do duto de 300
mm. mm.

Pode-se concluir que a medi¢cao de pressao no cilindro foi realizada de forma
adequada visto que a sua resposta em frequéncia atingiu valores préximo dos valores

tedricos.
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Figura 136: Transformada de Fourier do
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Figura 138: Transformada de Fourier do

sinal de pressao no duto de
admissao a 3000 rpm e com-
primento do duto de 1000
mm.

Tabela 12: Frequéncias de resonancia do duto.

Comprimento Frequéncia

Frequéncia medida (Hz)

do duto (mm) tedrica (Hz) 1000 rpm

1500 rpm 2000 rpm 2500 rpm 3000 rpm

177 154 155,2 1535 1537 1536 1554
345 242 2426 2428 241,7 242,2 243.3
612 139 139,7 139,8 140,3 141,4 141,2
912 93 93,9 93,4 94,1 93,4 93,2
1062 80 80,6 80,5 80,6 79,4 81,3
1312 64,0 65,2 65,4 64,1 66,8 65,9
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6.4 Comparacao do modelo numérico com os dados experimentais

Antes de comparar os dados numéricos com os obtidos experimentalmente foi
necessario estimar os parametros que nao tinham medig¢oes disponiveis. Neste trabalho
foi estimado o valor de temperatura média das fronteiras (lateral do cilindro, pistao e
cabegote), os parametros da correlagdo de Woschni (A, ¢,1(1), ¢u1(2)) € os coeficientes
de descarga de ambas as valvulas. Observou-se que através do sinal de pressao na camara
de combustao nao foi possivel estimar a temperatura média das valvulas, isto, se deve ao
fato da area de transferéncia de calor ser pequenas para essas fronteiras. Portanto sua
contribuicao na taxa de transferéncia de calor e na pressao no cilindro é pequena o que
torna sua identificacao dificil através da pressao no cilindro. A fungao erro, S é definida

COomao:

S = Z (Pnum,z - Pexp,i)2 (63)

O programa de Evolucao Diferencial foi utilizado para minimizar a func¢ao erro
chegando ao valor minimo de: S=1,394 bar?. O parametros encontrados foram as tempera-
tura do cabegote, do pistao e da parede lateral do cilindro iguais a T, , =386 K; T}, ,=298
Ke T, =359 K, respectivamente. Os coeficientes do modelo de Woschni foram: A,,=736,8
Ws?¥(MPa) ¥ m 2K~ C\,1(1)= 732,4; Cyy1(2)= 2,24. E os coeficientes de redugao de
area das valvulas forneceram os seguintes valores: Cs gam.1= 1,0; Cs gdm 2= 0,61; Cs coe1=
0,66; Caesco= 0,96; Cs aim,rev= 1,0 € Cs csc.rev= 0,83.
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Figura 140: Validacao nos dutos a 2000
Figura 139: Validagao nos dutos a 2000 rpm Lgg, = 550 mm e L.
rpm Lggn, = 550 mm e L, = 380 mm na posicao de 25
= 380 mm. mi.

A curva de pressao do gas no cilindro é mostrada na Figura 139 para o caso sem

combustao através da modelagem computacional empregada resolvida pelo método de
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Lax-Wendroff de 2 passos com um CFL de 0,95. Esse resultados sdo comparados com a
média experimental de 100 ciclos consecutivos. Pode-se perceber que o modelo consegue
representar bem as fases do motor sobretudo nas fases de admissao, compressao e expansao.
No final da fase de exaustao é que existe uma pequena diferenga, isto, pode ser pelo fato

do coeficiente de descarga da valvula de exaustao nao ser constante em todo o dominio.

As Figuras 140 e 141 apresenta-se a curva de pressao do gas no interior do duto de
admissao para o mesmo caso, nas se¢oes de 25 mm e 350 mm. Nota-se que no momento
em que a valvula esta aberta, tem-se uma boa concordancia entre os dados numéricos
e experimentais, sendo que a maioria dos pontos esta dentro da faixa de incerteza do
transdutor. Durante o periodo em que a vélvula esta fechando (antes do avc), nota-se uma
diferenca de magnitude das ondas e um leve avango na fase da onda numérica. Mas de modo
geral, os fendmenos sao representados adequadamente. As mesmas observagoes podem
ser realizadas a partir da Figura 141 que também traz uma comparacao dos métodos
numéricos utilizados. As respostas sao préximas, mas o método de Lax-Wendroff (LW2S)
de dois passos apresentou os melhores resultados. Como era de se esperar, o método de
primeira ordem, Lax-Friedrich (Lax-Fri) foi o que mais se afastou dos dados experimentais.
O resultado fica pior quando ¢ analisada a temperatura, Figura 142. Observa-se que
este método apresentou uma sobre estimacao desta grandeza. O melhores resultados
foram encontrandos novamente com os de segunda-ordem, Lax-Wendroff de dois passos
(LW2S) e MacCormark (MacCor). O método de Lax-Wendroff com limitador de fluxo nao
acompanhou os resultados experimentais, principalmente entre 0 e 360 graus. E natural
que ele tenha ficado no meio entre o método de primeira e segunda ordem, pois é um

método que se torna de primeira ordem de precisao na presenca de forte gradiente.
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Figura 141: Comparagcao entre os valores Figura 142: Comparagao entre os valores

experimentais e numéricos a experimentais e numéricos a
2000 rpm Lgg,, = 550 mm e 2000 rpm Lgg, = 550 mm e
Lese = 380 mm na posicao Lese = 380 mm na posicao

de 350 mm. de 25 mm.
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6.5 Otimizacao do Modelo de Uma Zona para Motor de Ignicao

por Compressao

Para este estudo, foi definido um motor hipotético com caracteristicas represen-
tativas de um motor real. Os principais dados deste motor sao mostrados na Tabela 13.
Nota-se que a tabela fornece o comprimento do duto de admissao e exaustao, esses valores
foram tomados como referéncia para uma posterior comparagao com os valores obtidos

através desta metodologia.

Tabela 13: Principais dados do motor.

Tipo do Motor Ignicao por Compressao
Taxa de Compressao 16:1
Diametro da camara de combustao 93 mm
Curso do pistao 170 mm
Comprimento da biela 103 mm
Injecao Direta
Aspiragao Natural
Comprimento do Duto de Admissao 380 mm
Comprimento do Duto de Exaustao 1500 mm
Nimero de valvulas de admissao 2

Avanco da abertura da vélvula de admissao (avo) 10°
Atraso do fechamento da vélvula de admissao (avc) 37°
Diametro do duto de admissao 48 mm
Numero de valvulas de exaustao 1

Avango da abertura da vélvula de exaustao (evo) 42°
Atraso do fechamento da valvula de exaustao (evc) 10°
Diametro do duto de exaustao 58 mm

O modelo de uma zona de combustao foi comparado com dados encontrados na
literatura e os resultados comparativos sao apresentados no anexo F. O procedimento
de otimizacao utilizado, para se obter os resultados mostrados a seguir, foi descrito no

capitulo 4.

Na Figura 143 apresenta-se o resultado da eficiéncia volumétrica variado em funcao
do comprimento do duto de admissao. Estes dados foram obtidos do modelo apresentado
anteriormente. Nesta figura observa-se a variacao da eficiéncia volumétrica devido ao
comprimento do duto de admissao que para diferentes rotacoes tem-se diferentes minimos
e maximos locais. Outra informacdo que pode ser observada nesta figura é que cada
rotagao apresenta um maximo global de eficiéncia volumétrica diferente. Para o caso de
baixa rotagdo (1000 rpm) pode se observar que o méximo é obtido com comprimento do
duto elevado, e que o comprimento 6timo diminui a medida que a rotagao aumenta. Este
decréscimo nao ¢ linear, como mostra a Figura 143. Esta figura também pode ser utilizada

para extrair o dominio da variavel de projeto, o qual foi escolhida entre 0,1 a 3 m.
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Figura 143: Eficiéncia volumétrica versus comprimento do duto de admissao para diferentes
rotagoes.

Na Tabela 14 sao apresentados os resultados da otimizacao usando somente uma
variavel de projeto (comprimento do duto de admissao) para varias rotagoes. O minimo,
a média, o maximo e o desvio padrao referentes aos 20 experimentos simulados para
cada rotagao. Os valores maximos e minimos sao também mostrados com o valor do
comprimento do duto (varidavel de projeto). Uma comparagao entre os resultados da
Tabela 14 e Figura 143 mostra que para o caso testado, o método de Evolucao Diferencial
conseguiu capturar o maximo global no dominio utilizado. Nos resultados para 1500 a 4000
rpm, pode-se observar que todos os experimentos convergiram para um ponto proximo
do valor maximo. Pode-se também observar que a eficiéncia volumétrica aumenta com a
rotacao até 3500 rpm. Para 4000 rpm a eficiéncia volumétrica maximizada foi menor que

3500 rpm, pois a forca de atrito na parede aumenta com a rotagao.

Tabela 14: Resultados de eficiéncia volumétrica otimizada com o comprimento do duto de
admissao como parametro.

Rotagio (rpm) Minimo Maximo Meédia Desv. Pad.
v Ladm (m) v Ladm (m) v v

1000 0,8272 2,843 0,8273 2,863 0,8272 51x107°
1500 0,8517 1,888 0,8518 1,888 0,8517 26x107°
2000 0,8708 1,403 0,8718 1,402 0,8709 257x10°°
2500 0,8721 1,111 0,8729 1,111 0,8722 179%x10~°
3000 0,8904 0,916 0,8904 0,920 0,8904 6x10~°
3500 0,8925 0,771 0,8925 0,771 0,89254 13x107°
4000 0,8785 0,660 0,8785 0,660 0,87854 4%x107°

Nas Figuras 144 e 145 é apresentada a pressao no interior do cilindro e na porta da
valvula durante um ciclo (720 graus). Pode-se observar que em ambos os casos a otimizacao

encontra um modo da pressao do gas no duto de admissao no final da admissao ser superior
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ao valor no mesmo ponto para o caso de referéncia. Ou seja, faz-se com que a onda tenha

um formato especifico para que a valvula feche proximo do pico de pressao.

Na curva da esquerda (Figuras 144), observa-se que a frequéncia da onda de pressao
no duto para o caso referéncia é maior que a frequéncia da onda otimizada. Isto ocorre
devido ao fato que o tubo de referéncia é curto, a distancia percorrida pela onda é menor

causando multiplas reflexdes em um mesmo periodo.

O ponto 6timo encaixa um periodo de oscilagdo da onda dentro do periodo de
abertura da valvula e também faz com que no momento da abertura da valvula de admissao
a pressao esteja diminuindo. Portanto, a onda de pressao esta em fase com a taxa de
variagao do volume no interior do cilindro, criando uma onda construtiva o que faz cair
mais a pressao. Esta queda maior de pressao se propaga ao longo do duto e é refletida no
extremo aberto retornando como uma onda de sobrepressao. Ela retorna naturalmente, no

momento anterior ao fechamento da valvula.

Para 1000 rpm a inércia do gas no interior do duto é pequena, e portanto nao
influéncia significativamente no enchimento, mas a 3000 rpm sua importancia é mais
significativa causando um enchimento do cilindro, nao dependendo exclusivamente da

frequéncia e da fase onda.
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Figura 144: Curva da pressao no interior Figura 145: Curva da pressao no interior

do cilindro e na porta da val- do cilindro e na porta da val-
vula versus angulo de mani- vula versus angulo de mani-
vela a 1000 rpm. vela a 1000 rpm.

As curvas de vazao madssica na porta da valvula, a 1000 rpm (lado esquerdo) e
a 3000 rpm (lado direito) sao observadas nas Figuras 146 e 147. Nota-se que no inicio
da fase de admissao, a vazao massica otimizada é positiva enquanto que no caso de
referéncia ocorre refluxo. Na maior parte do ciclo, a vazao do caso otimizado é superior
ao de referéncia, salvo dois picos devido a duas rapidas flutuacoes de pressao. Neste caso

a eficiéncia volumétrica tem um ganho de 8,28%. Observa-se também uma reducao no
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refluxo da valvula de admissdo. Os mesmo pontos sao vistos na figura da direita (a 3000
rpm). Entretanto o refluxo na vélvula de admissao é consideravelmente reduzido e o ganho

na eficiéncia volumétrica foi de 9,04%.
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Figura 146: Vazao massica na porta de Figura 147: Vazao massica na porta de
admissao e exaustao a 1000 admissao e exaustao a 3000
Irpm. rpm.

A Tabela 15 apresenta os resultados da otimizagao com duas varidveis de projeto. O
primeiro continua sendo o comprimento do duto de admissao, e o segundo é o comprimento
do duto de exaustao. Sao apresentados resultados também obtidos variando-se a rotagao
entre 1000 e 4000 rpm. Comparando os valores nesta tabela com os resultados da Tabela 14
pode-se verificar que existe um aumento na eficiéncia volumétrica com o valor superior em
torno de 1,4% a 2500 rpm. Observa-se também que os valores do comprimento do duto de

admissao encontrados foram proximos aos valores 6timos encontrados na Tabela 14.

Esta pequena diferenca pode ser explicada pelo curto periodo de cruzamento de
valvulas (20 graus), que nao consegue gerar condigoes no sistema de exaustao que aumentem
a vazao massica através da valvula de admissdo. Em todos os casos, os resultados verificam

que pode-se alterar o duto de exaustao para aumentar a eficiéncia volumétrica.

Tabela 15: Resultados da otimizagio da eficiéncia volumétrica com o comprimento do duto
de admissao e exaustao como variavel de projeto.

Rotacdio (rpm) Minimo Méximo Média  Desv. Pad.
MNv Ladm(m) Lea:h (m) MNv Ladm (m) Lea:h(m) MNv MNv

1000 0,8317 2,862 3,000 0,8324 2,861 2,850 0,8322 126x10°°
1500 0,8547 1,889 1,792 0,8550 1,888 1,783 0,8547 60x10°°
2000 0,8712 1,402 2,706 0,8726 1,404 1,255 0,8726  314x10°°
2500 0,8838 1,111 2,133 0,8851 1,112 0,965 0,8849  461x10°°
3000 0,8910 0,915 1,737 0,8917 0,916 0,784 0,8916 224x10°°
3500 0,8924 0,771 1,420 0,8926 0,772 0,593 0,8926 14x10°°
4000 0,8895 0,661 1,120 0,8895 0,662 1,121 0,8895 2x10°°

Pode-se ver que o desvio padrao dos experimentos para todos os resultados mos-

trados sao pequenos, o que permite dizer que o experimento converge para o ponto de
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maximo.

A diferenca entre os valores dos comprimentos maximos e minimos do duto de

admissao obtido em todos os experimentos é de poucos milimetros.

No préximo caso analisado fixou-se o comprimento do duto com os dados apresenta-
dos na Tabela 13 e os angulos do sincronismo de valvulas foram transformados em variaveis
de projeto do processo de otimizacao, os resultados estao listados na Tabela 16. Para
todas as rotagoes observou-se que elevados angulos de abertura da valvula de admissao
avo e fechamento da mesma estao proximos dos valores de referéncia. Para a valvula de
admissao ¢ notado que o ajuste do sincronismo é pequeno, mas nao ¢ o0 mesmo caso para
o sincronismo da vélvula de exaustdo. A baixa rotacdo, a otimizacio leva a pontos onde a
valvula de exaustao ira abrir depois do PMI e o processo de exaustao dos gases cria um
forte jato no duto de exastao, e a reflexdo deste jato gera uma rarefacdo na camara de
combustao. Neste momento a valvula de admissao abre e admite um ar a valores elevados
de vazao, ilustrados pelas Figuras 148 e 149. Outro ponto é que a otimizagao obteve valores
elevados de cruzamento de valvulas. Observa-se que a 1000 rpm, o qual tem alto valor de
desvio padrao, o processo encontra em alguns experimentos uma convergéncia para um
ponto que nao apresenta um valor de eficiéncia volumétrica muito diferente, mas com um
angulo de abertura da valvula de exaustao muito diferente. Para altos valores de rotagao,
este atraso da abertura da valvula de exaustao nao aparece e a curva de pressao e vazao

massica sao mostrados na Figura 150 e 151 para a rotagao de 3000 rpm.

Tabela 16: Resultados da otimizagao da eficiéncia volumétrica com o sincronismo das
valvulas de admissao e exaustao como parametro.

- Minimo Média
Rotagao = b < 1
nv avo ave evo eve ny
(rpm) (graus) (graus) (graus) (graus)
1000 0,8490 51,7 36,3 47,1 50,5 0,8523
2000 0,8794 52,0 34,3 -59,9 39,4 0,8795
3000 0,8963 54,9 43,0 6,8 76,3 0,8962
4000 0,8807 30,6 30,2 56,1 72,9 0,8808
Maximo Std. Dev.
ny avo ? ave P evo © eve 4 ny
(graus) (graus) (graus) (graus)
1000 0,8548 38,7 22,1 -45,0 19,1 1932x10°°
2000 0,8796 49,4 32,6 -66,5 37,1 62x1076
3000 0,8963 55,8 43,3 8,9 79,0 22x107°
4000 0,8808 31,1 30,4 54,0 76,4 26x107°
& avo - Avanco a abertura da vavula de admisséao.
" avc - Retardo ao fechamento da valvula de admisséo.
<C1 evo - Avanco a abertura da vavula de exaustio.

evc - Retardo ao fechamento da védlvula de exaustéo.

Por outros efeitos, a abertura da vélvula de admissao depois do PMI (Ponto Morto
Inferior) nao é conveniente. Por essa razao, foi analisada outra configuracao. Alterou-se
somente o sincronismo da valvula de admissao e o de exaustao foi fixado pelos valores
especificados na Tabela 13. Nota-se através dos dados apresentados na Tabela 17 que a

medida que a rotagdo aumenta o avango de abertura da valvula otimizado de admissao



Capitulo 6. Resultados

174

1000 rpm 1000 rpm
1.101
1.05}
E)
)
o) =
8 E
H 2
B 7
g gl
0.80 5 §
---+- Cilindro - 6timo —10F| —— Admissao - 6timo
0.75¢ Porta Vilvula - 6timo - Exaustdo - 6timo
ool e Cilindro - ref. 12| —  Admisso - ref.
— Porta Vilvula - ref. —14}|-"--- Exaustdo - ref.

—360—300—240—180—120 —60 0 60 120 180 240 300 360
Angulo de Manivela (graus)
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Figura 150: Curva de pressao no cilindro
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Figura 149: Curva de vazao massica atra-
vés das valvulas versus an-
gulo de manivela a 1000
rpm.
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Figura 151: Curva de vazao massica atra-
vés das valvulas versus an-
gulo de manivela a 3000
rpm.

Tabela 17: Resultados da otimizagao da eficiéncia volumétrica com o comprimento do duto

de admissao e exaustao como parametro.

~ Minimo Maximo Média  Desv. Pad.
Rotagao - 5 - 5
nv avo ave nv avo ave nv nv
(rpm) (graus) (graus) (graus) (graus)
1000 0,8139 46,0 28,0 0,8145 47,9 27,7 0,8141 177x10°°
2000 0,8253 6,1 7,1 0,8275 5,2 -1,1 0,8267 501x107°
3000 0,8401 54,6 43,6 0,8430 0,1 12,9 0,8424 1184x107°
4000 0,8523 18,0 25,5 0,8560 -4,5 21,4 0,8556 1130x107°

& avo - Avanco a abertura da vavula de admissao.
avc - Retardo ao fechamento da valvula de admisséo.

b
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6.6 Otimizacao do Modelo de Duas Zonas de Combust3o para
Motor de Ignicao por Centelha

Nesta secao serao apresentados os resultados de otimizacao da eficiéncia volumétrica
utilizando a técnica Evolugao Diferencial utilizando o modelo de duas zonas e os dados
geométricos e operacionais do motor AVL 5482 (motor testado). Os dados utilizados
na simulagdo sao apresentados no Anexo D. A convergéncia do método de identificacao
apresentado na Figura 152 observa a convergéncia de um experimento, ¢ mostrada a curva
do individuo que obteve o melhor resultado naquela iteracao e também o resultado da
média de todos os individuos naquela iteracao (geracao). E importante notar que no final
das iteracgoes o valor médio atinge o mesmo resultado que o melhor resultado, indicando

que todos os individuos convergiram para o maximo global.
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Figura 152: Convergéncia da eficiéncia volumétrica.

Na Tabela 18 apresentam-se os resultados utilizando a abertura e fechamento fixos
com os valores do motor original e foram variados os dutos de admissao e de exaustao
para velocidades de rotagao entre 1000 a 3000 rpm (valores de operagao do motor original).
Nota-se que a medida que a rotagdo aumenta o comprimento do duto de exaustao diminui,
isso se deve ao fato de que a onda de pressao deve ir e vir entre o cilindro e o extremo
aberto do duto. A 1000 rpm tem-se mais tempo em que a valvula permanece aberta e
portanto o espaco percorrido deve ser maior para que o pico de pressao chegue no momento
anterior ao fechamento da valvula. Ja a 3000 rpm, o tempo disponivel é menor, portanto o
comprimento do duto (espago percorrido pela onda de pressao) também deve ser menor.
Como ja foi visto, a influéncia do duto de exaustao tem uma influéncia menor na eficiéncia
volumétrica, mas mesmo assim consegue aumenta-la um pouco. O fenémeno acustico na
exaustao ¢ parecido com o da admissao, entao apresenta-se uma tiragem dos gases de

combustao eficiente, surgira volume disponivel para a ocupacao de ar durante o processo
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de admissao. Por isso encontra-se também a diminui¢ao do comprimento do duto com o
aumento da rotacao. Os comprimentos nao sao exatamente os mesmos, porque a duragao

do processo de exaustao é diferente do de admisséo.

Tabela 18: Resultados da otimizacao da eficiéncia volumétrica do Motor AVL 5482 com os
comprimentos dos dutos escolhidos como varidvel de projeto.

Rotag:ﬁo (l"pm) Ladm (m) LeIa (m) U\%

1000 3,423 2,546 0,7428
1500 2,243 2,720  0,8208
2000 1,657 1,956  0,8801
2500 1,295 1,339  0,9074
3000 1,074 1,005  0,9318

E interessante notar que o comprimento otimizado para a rotagdo de 3000 rpm foi
de 1,064 metros. Realizou-se um teste com o comprimento de duto igual a 1,062 metros
(1,0 m de duto + 62 mm da porta da valvula) como visto na Tabela 8. A rotagdo de 3000
rpm foi o caso que apresentou maior nivel de pressao e de torque comprovando que é o
melhor comprimento para esta rotagao. Note que mesmo aumentando o comprimento do
duto para 1250 mm o torque foi menor. A mesma observacao pode ser feita para a rotagao
de 2500 rpm que atingiu o seu pico de torque no comprimento de 1,312 metros (1,25 m
de duto somado a 62 mm de porta da valvula) (Tabela 8). E a otimizagao a 2500 rpm

encontrou um ponto de 6timo com o comprimento de 1,295 metros.

Como foi visto nos resultados experimentais, os pontos de eficiéncia volumétrica
otima foram aqueles no qual o periodo de abertura da valvula de admissao fica préximo
do periodo da onda de pressao no interior do duto. Pode-se calcular o periodo, T, em que

a valvula fica aberta pela seguinte relacao:

A6
= 6RPM

(6.4)

Onde A6 é a duragao da abertura da valvula de admissao (neste caso igual a 247
graus) divido pela velocidade de rotacao. Foi observado que para que ocorra a eficiéncia
volumétrica maxima, é necessario que a frequéncia do duto (expressao 6.2) seja igual ao

inverso do periodo em que a valvula esteja aberta, portanto:

c 1 6RPM

f= -

4(Logm +0,4D) T Af (65)

Isolando o comprimento do duto de admissao L,4, na equacao anterior, tem-se:

cAf

Ladm -
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Na Figura 153 é apresentado o resultado da expressao 6.6 com os dados obtidos
através da otimizagao. Pode-se observar que os resultados sao préximos aos valores obtidos.
Tem-se uma maior convergéncia nas rotagoes mais baixas, pois é nesta regiao que os efeitos
acusticos sao mais efetivos. Nas rotacoes mais elevadas a diferenga é maior pois a equagao
nao considera o efeito de inércia dos gases. Para ser mais especifico, nota-se que a igualdade
das frequéncia na expressao 6.6 ocasiona a um comprimento superior, mas se observar
os resultados experimentais, nota-se que os melhores resultados foram obtidos quando a
frequéncia de abertura da valvula era um pouco menor que a frequéncia do ar no interior
do duto. Tendo isso em conta, obtém-se valores menores na expressao 6.6 o que resultaria

em uma correlagao perfeita dos dados.
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Figura 153: Comparacao do resultado da expressao 6.6 com o dados calculados.

A Figura 154 ilustra os resultados de pressao do interior do cilindro e na porta da
valvula para o caso de reférencia e para o caso 6timo na rotacao de 1000 rpm. O caso
chamado referéncia corresponde a condicao atual do motor que é: avanco da abertura da
valvula de admissao (avo) igual a -1 grau, retardo ao fechamento da valvula de admissao
igual a (avc) 68 graus, avanco a abertura da valvula de exaustao (evo) igual a 79 graus,
retardo ao fechamento da valvula de exaustao (evc) igual a 16 graus e comprimentos dos
dutos de admissao e exaustao iguais a 610 mm e 500 mm, respectivamente. Como o duto do
caso de referéncia a onda de pressao apresenta varias reflexoes durante a fase de admissao
ja que o duto é curto. O valor otimizado aumenta consideravelmente o comprimento do
duto fazendo com que durante o tempo em que a valvula esteja aberta, a onda de pressao
caminhe até o extremo aberto e retorne exatamente no momento do fechamento da mesma.
A mesma observagao é obtida para a curva a 3000 rpm (Figura 155), em que se pode
perceber que no momento de abertura da valvula ocorre no momento em que a pressao
diminui no duto e no cilindro, ou seja, elas se encontram em fase. Nota-se que momento

antes do fechamento da valvula de admissao ocorre o pico de pressao.
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No caso do duto de exaustao, observa-se que a otimizacao encontra um comprimento
de duto que faz com que ar no interior do cilindro seja rarefeito no momento de abertura
da valvula de admissao. Isso provoca uma forca devido a diferenca de pressao nos extremos

do duto e acelera o ar no interior do duto na direcao do cilindro.

0.6} - - - Cilindro - 6timo ] 0.6 S - - - - Cilindro - 6timo ‘:'

05 — Porta Vilvula - 6timo ] 05 — Porta Vilvula - 6timo !
- -~ Cilindro - ref. ’ - -~ Cilindro - ref.

0.4r —— Porta Vilvula -ref. ] 0.4 —— Porta Vilvula -ref.
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Figura 154: Curva de pressdao no cilin-  Figura 155: Curva de pressao no cilin-
dro e na porta da valvula dro e na porta da valvula
de admissao na condigao oti- de admissao na condigao oti-
mizada e de referéncia para mizada e de referéncia para
rotagao de 1000 rpm. Caso: rotagao de 3000 rpm. Caso:
otimizacao do comprimento otimizacao do comprimento
do duto. do duto.

Nas Figuras 156 e 157 sao ilustrados os resultados das vazoes maéssicas que atraves-
sam a area de cortina da valvula de admissao e de exaustao. Percebe-se que a area em que
a vazao massica fica positiva é maior que para o caso de referéncia justificando a eficiéncia
volumétrica ser maior neste caso. Nota-se também que a regiao em que ela fica negativa
(refluxo na vélvula de admissdao) é menor para o caso otimizado, mas que continua a existir.
Nota que nos casos otimizados este refluxo tende a diminuir a medida que aumenta a
rotacao do motor. A rotacdo aumentando faz com que a inércia dos gases no interior do
duto aumentem fazendo com que exista fluxo de massa em direcao ao cilindro, mesmo

com o pistao ja se movimentado ao PMS.

Na exaustao, a vazao de saida dos gases queimados para o caso otimizado é superior
ao caso de referéncia. Isto faz com que a massa de gases queimados no interior do cilindro
seja menor (fato comprovando pela pressao baixa no final da exaustao) deixando espago

para o ar que entrara durante a fase de admissao.

Na Figura 158 apresenta-se uma comparacao entre os dados originais do motor
com os valores obtidos através da otimizacao. Nota-se que o maior ganho de eficiéncia
volumétrica foi de 48% na rotagao de 2500 rpm. Ou seja, o maior ganho foi no ponto em

que apresentou um dos piores valores para o caso de referéncia. Verifica-se que para o
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caso otimizado a curva ¢ ascendente, com um taxa que crescimento maior para a rotacgoes

mais baixa que vai diminuindo com o aumento da rotacao. Este aumento ocorre, pois a

velocidade do pistao aumenta com a rotacao fazendo com que a amplitude de pressao

na porta da valvula seja maior. A taxa comeca a diminuir para rotagoes maior porque

a medida que a velocidade no duto aumenta, aumenta-se a perda de carga reduzindo a

vazao em direcao ao cilindro.
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Figura 158: Comparativo dos valores otimizados da eficiéncia volumétrica em funcao da
rotacao do motor para o caso de comprimento de dutos para o caso em que o
comprimento dos dutos sao tomados como variaveis de projeto.

Na Tabela 19 sao apresentados resultados da otimizacao do motor AVL mantendo
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os dutos com os comprimentos de admissao e exaustao iguais a 610 e 500 milimetros,
respectivamente. Foi definido o sincronismo de abertura e fechamento das valvulas como
variaveis de projeto. Para a rotacao de 1000 rpm, o angulo de abertura da valvula foi
pequena e o retardo do fechamento da valvula de admissao foi também pequena. Isto,
porque a inércia dos gases tem baixa magnitude nesta rotagao e a valvula deve fechar
logo depois do PMI para evitar refluxo. Nas rotacoes de 1500 a 2500 rpm, o avango na
abertura da vélvula é elevado e o retardo do fechamento da valvula de admissao fica
préximo dos valores obtidos a 1000 rpm. Ja a 3000 rpm a inércia dos gases é maior e o
retardo ao fechamento da valvula de admissao é aumentado para aproveitar o efeito Ram.
Na exaustao, percebeu-se que a medida que a rotacao aumenta o avanco a abertura da
valvula de exaustao também aumenta, assim como a duragao dela aberta. O que se observa
também nos resultados de otimizacao é que existe um aumento consideravel do periodo
de cruzamento de valvulas. Isto faz com que a temperatura no interior do cilindro caia e
assim conseguindo aumentar a massa no interior do volume. A 1000 rpm o cruzamento é
pequeno (21,1 graus), aumenta para 105 graus a 1500 rpm e vai reduzindo até a rotacao

de 3000 rpm.

Tabela 19: Resultados da otimizacao da eficiéncia volumétrica do Motor AVL 5482 com os
momentos de abertura de fechamento das valvulas.

Rotagao  avo ® ave ® evo ¢ eved  cruz. valv. i
(rpm)  (graus) (graus) (graus) (graus)  (graus)
1000 -18,8 8,1 27,1 6,4 sem 0,7865
1500 -25,6 15,2 7,3 9,0 sem 0,8136
2000 74,4 7.8 39,7 18,6 93,0 0,8107
2500 71,1 10,5 31,8 21,5 92,6 0,8064
3000 80,3 20,1 34,8 25,5 105,8 0,9328

avo - Avango a abertura da vavula de admiss&o.
avc - Retardo ao fechamento da valvula de admisséo.
evo - Avanco a abertura da vdvula de exaustao.
evc - Retardo ao fechamento da véalvula de exaustao.

a
b

c

d

Os resultados de pressao no cilindro e na porta da valvula e de vazao massica que
atravessa as valvulas para o caso de referéncia e do caso otimizado na rotacao de 1000 rpm
sao apresentados nas Figuras 159 e 160. Neste caso, trabalha-se com a frequéncia fixa no
duto que pode ser visualizado pela frequéncia da pressao na porta da valvula constante no
momento em que as valvulas estdo fechadas (apds avc). Nota-se que a valvula de admissao
comeca a abrir 18,8 graus apos o PM S e a valvula de exaustao estd praticamente fechada,
e isto faz com que a pressao na camara de combustao diminua até 0,6 bar. Portanto
quando a valvula abre, o gradiente de pressao é elevado fazendo-se acelerar rapidamente o
fluido no interior do duto em direcao ao cilindro. A onda de pressao apresenta trés picos
acompanhados por trés picos de vazao massica através da valvula de admissao assim como
também os dois vales da onda de pressao sao acompanhados por duas quedas de vazao

massica. A valvula na condi¢ao otimizada fecha proximo do momento em que ocorre o
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refluxo pela valvula de admissao, o que acarretaria a perda de massa de ar e de combustivel
no interior do cilindro. Percebe-se também que o momento do fechamento otimizado ocorre
no momento em que ocorre o terceiro pico de pressao na porta da valvula, como observado
também no caso da otimizacgado dos dutos. O aumento da eficiéncia volumétrica é observado
através da curva de vazao massica de ar, sendo que a area embaixo da curva representa a
quantidade de massa que entrou na camara de combustao. No caso de referéncia, a pressao
na porta da valvula no momento do fechamento foi menor que para o caso otimizado,
assim como a expressiva area abaixo formada pela vazao negativa na valvula de admissao.
Este fendmeno é comum em motores que funcionam em baixa rotagdo, pois o pistao esta
se movendo para o PM S, a inércia dos gases é baixa (duto curto e velocidade dos gases

pequena) entao uma boa quantidade ar deixa o cilindro.
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Figura 159: Curva de pressao no cilin-

dro e na porta da valvula
de admissao para rotagao de
1000 rpm. Caso: otimizagao
do sincronismo de abertura
e fechamento das valvulas.
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Figura 160: Curva de vazao massica atra-

vés das valvulas para rota-
¢ao de 1000 rpm. Caso: oti-
mizacao do sincronismo de
abertura e fechamento das
valvulas.

Nas Figuras 161 e 162 sao ilustrados os resultados de pressao no cilindro e na porta
da valvula de admissao e de vazoes massicas através das valvulas para o caso de 3000
rpm. Neste caso, a valvula de exaustao abre mais tarde em relacao ao referencial, gerando
um grande deslocamento de produtos de combustao para fora do cilindro como ¢ visto
na Figura 162. A pressao comeca a subir no interior do cilindro fazendo que a vazao seja
reduzida e passa a haver refluxo na valvula de exaustao. Nota-se que para o caso otimizado
a quantidade de produtos de combustao ¢ menor quando comparado com o caso real. No
momento em que a pressao retorna a cair no interior do cilindro a valvula de admissao
abre aproveitando a inércia dos gases de exaustdao. Quando o pistao chega proximo do
PMS a vazao na valvula de admissao atinge valores préximos de zero. Quando o pistao se
move agora em direcao ao PM 1 a pressao no cilindro cai propiciando o aumento da vazao

massica. Nota-se que para a curva de pressao que existe uma reflexdo da onda préximo de
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-300 graus, mas o formado da onda é modificado devido a alta taxa de variacao do volume
no interior da camara fazendo com que a pressao continue caindo no interior da camara
de combustao. Quando a taxa de variagao do volume comeca a diminuir a pressao sobe
atingindo um pico em aproximadamente -195 graus e logo a valvula de admissao fecha
para o caso otimizado. Para o caso de referéncia pode-se verificar que a amplitude da onda
chega até a ser maior que do caso de referéncia (como valores de vazoes também maiores).
Mas a valvula fecha muito tarde, no momento de pressao baixa na porta da valvula. Neste
caso o pistao esta reduzindo o volume da camara e a inércia do ar no duto ja é pequena,
resultado em um grande refluxo de ar na valvula de admissao para o caso de referéncia.
No caso otimizado, foi verificado que o refluxo é minimo.
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Figura 161: Curva de pressao no cilin-  Figura 162: Curva de vazido massica atra-
dro e na porta da valvula vés das valvulas para rota-
de admissao para rotacao de ¢ao de 3000 rpm. Caso: oti-
3000 rpm. Caso: otimizagao mizagao do sincronismo de
do sincronismo de abertura abertura e fechamento das
e fechamento das vélvulas. valvulas.

Na Figura 163 é apresentada a curva de eficiéncia volumétrica em funcao da rotacao,
para o caso de referéncia e com o valores de sincronismo de abertura de valvula otimizado.
Observa-se que a eficiéncia volumétrica maxima do caso de referéncia foi de 67% a 2000
rpm, o que é um valor baixo para um motor. Mas deve-se observar que o motor AVL 5482
é um motor de pesquisa com acesso 6tico e nao um motor de operagao de uso comum.
Ele também apresenta baixos valores de avo e evc para que nao ocorra atropelamento
de valvula. E por este motivo, que nao foi possivel testar os valores de sincronismo de
valvulas otimizados no caso real com risco de danificar o motor. Nesta figura, também é

possivel perceber que chegou a obter ganho de 40% na eficiéncia volumétrica

Neste capitulo foram apresentados alguns resultados do modelo utilizado com
alguns métodos numéricos apresentados no capitulo 2. Primeiramente foi feita uma analise

de convergéncia de nimeros de ciclos e de tamanho de malha. Resultados experimentais
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Figura 163: Comparativo dos valores otimizados da eficiéncia volumétrica em funcao da
rotacao do motor para o caso de comprimento de dutos para o caso em que o
comprimento dos dutos sao tomados como variaveis de projeto.

obtidos no motor AVL 5482 foram apresentados, como por exemplo: a medi¢ao da pressao
no cilindro, da pressao em certas posicoes ao longo do duto de admissao e de exaustao.
As medigoes de pressao nos dutos foram validadas através da comparacao da frequéncia
da onda de pressao nos dutos com a equagao tedrica que calcula a frequéncia actstica de
um tubo com uma extremidade aberta e outra fechada. As medigoes de temperatura do
gas no interior do duto de admissao, nao apresentou resultados conclusivos na condigao
de baixa rotacao e baixo comprimento de duto de admissao. J& a rotagdes mais elevadas
a amplitude de temperatura e a repetibilidade foi maior. Parametros que nao foram
possiveis medir diretamente foram estimados utilizando os dados experimentas de pressao
no cilindro. Foi observada uma boa concordancia entre os dados experimentais e os obtidos
por simulagao, permitindo validar o modelo e alguns métodos numéricos. Observou-se que
o método Evolucao Diferencial foi capaz de encontrar comprimentos de dutos e angulos de

sincronismo do comando de valvulas que maximizou maximizaram eficiéncia volumétrica.
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Conclusao e Sugestoes para Trabalhos Futuros

Este trabalho apresentou uma metodologia numérica para aumentar a eficiéncia
volumétrica de motores de combustao interna alternativos. Primeiramente, foi apresentado
o modelo matematico usado para simular os processos térmicos e de escoamento de fluido
de um motor monocilindrico de igni¢cao por centelha e por compressao capaz de predizer a
mudanca na performance devido a mudanca no sincronismo da valvula e no comprimento

dos dutos.

A metodologia experimental apresentada mostrou ser adequada para o estudo de
escoamento nos dutos de um motor monocilindrico. O transdutor piezoresistivo escolhido
para o trabalho apresentou resultados adequados a fisica dos motores e baixa incerteza
de medicao. O resultado de pressao no cilindro e nos dutos de admissao apresentaram
pouca variagao ciclo a ciclo, fazendo que a média ao longo de 100 ciclos representem
adequamente o fendmeno. Somente durante os teste com combustao é que se observou
uma grande variabilidade do sinal de pressao no cilindro ciclo a ciclo. Isto é devido a
natureza turbulenta da combustao e ndo devido ao arranjo experimental. A medicao de
temperatura através do uso de fio frio permitiu obter resultados que nao sao normalmente
encontrados na literatura. Infelizmente s6 foi possivel medir em regime sem combustao,
pois o fio fino quebra na presenca da vibracao, impossibilitando a medigao na exaustao pois
a alta velocidade dos gases junto com o material particulado do processo de combustao

ocasiona sistematicamente o rompimento do fio.

Através dos resultados experimentais foi possivel validar o modelo utilizado e
comparar os métodos numéricos apresentados. Utilizando o método de Evolugao Diferencial
foi possivel efetuar a identificacio dos paradmetros que nao foram medidos. Através da
minimizacao do erro péde-se concluir que o modelo apresentado neste trabalho representa
a fisica do problema. Através da comparacao dos dados pressao e temperatura no duto,
foi possivel concluir também que o modelo 1D apresenta resultados adequados para o
escoamento no interior do duto. Foi observado que todos os métodos numéricos aqui
analisados representam a evolugao da onda de pressao no duto, mas somente os modelos
de segunda ordem (Lax-Wendroff dois passos e MacCormark) preveram adequadamente o
formado da onda de temperatura. O Lax-Wendroff de dois passos com limitador de fluxo

foi difusivo e apresentou uma divergéncia com dados de temperatura no duto de admissao.

O resultado da otimizacao dado pelo método Evolucao Diferencial provou ser capaz
de encontrar o maximo global. O desvio padrao foi inferior a 461x107°, o qual indica que
todos os experimentos chegam proximo do maximo global. A diferenca no comprimento

do duto de admissao encontrados é inferior a 2 milimetros. Isto permite dizer que para o
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estudo especifico, o niimero de experimentos pode ser reduzido e por consequéncia o seu

tempo computacional.

Foi mostrado que a alta rotacao, o comprimento do duto deve ser curto. Esta
observacao esta completamente em linha com os resultados reportados na literatura. Isto
¢é porque a duracao de abertura da valvula de admissao diminui com a rotacao e portanto
a frequéncia da onda de pressdo deve aumentar. E esta frequéncia depende do inverso do
comprimento do duto. A alta rotagao, a inércia dos gases no duto aumenta e ela comeca a
afetar a forma da onda de pressao. Outro aspecto significativo é de assegurar altos valores
de eficiéncia volumétrica, a onda de pressao presente no duto de admissao deve estar em
fase com a taxa de variagdo do volume do interior do cilindro, levando a um aumento da

amplitude da onda.

O comprimento otimizado obtido por esta metodologia para as rotacoes de 2500
e 3500 do motor AVL 5482 foi comprovado experimentalmente, pois foi para estes com-
primentos que o motor apresentou o maior torque. Foi observado que o periodo em que
a valvula fica aberta deve ser ligeiramente menor (ou praticamente igual) ao periodo da

ressonancia de um tubo contendo ar em que um extremos é aberto e o outro é fechado.

Foi visto que o comprimento do duto de exaustao apresenta pequena influéncia
na otimizacao da eficiéncia volumétrica. Neste caso a otimizacao do duto de admissao é
uma estratégia interessante para aumentar o rendimento do motor para cada rotacao. Este

procedimento reduz também o refluxo na valvula de admissao.

Sugestoes para trabalhos futuros:

1. Otimizagao da eficiéncia volumétrica alterando a forma de elevacao das valvulas;

2. Implementar uma rotina que permita simular motores multicilindricos e validar

experimentalmente;

3. Otimizacao do comprimento do duto e sincronismo das valvulas para motores

multicilindrico e discutir sobre o efeito da sintonia (tunning) nos valores de otimizagao;

4. Implementar outras estratégias de otimizacao e comparar com a apresentada neste
trabalho;

5. Implementar outros métodos numéricos de solugao das equacoes governantes nos
dutos como por exemplo: ENO, WENO, MUSCL e outras estratégias TVD.



186

Referencias

VELASQUEZ A., J. A. A. V. Simulacio dos Processos e Andlise dos Processos e Andlise
FEzergética do Motor de Ciclo Diesel. Tese (Doutorado) — Universidade Estadual de
Campinas, 1993. Citado 14 vezes nas paginas 53, b4, 57, 72, 76, 77, 85, 86, 93, 94, 96, 97,
115 e 209.

ALLA, G. H. A. et al. Combustion quasi-two zone predictive model for dual fuel engines.
Energy Conversion and Management, v. 42, p. 1477-1498, 2001. Citado 2 vezes nas
paginas 93 e 105.

ANNAND, W. J. Heat transfer in the cylinders of reciprocating internal combustion
engines. In: Proc. Instn Mech Engrs. [S.].: sm.], 1963. v. 177, n. 36, p. 973-996. Citado na
pagina 107.

BAYRAKTAR, H.; DURGUN, O. Investigating the effects of Ipg on spark ignition engine
combustion and performance. Energy Conversion and Management, v. 46, p. 2317-2333,
2005. Citado 2 vezes nas paginas 94 e 96.

BENSON, R. S. Numerical solution of one-dimensional non-steady flow with supersonic
and subsonic flow and heat transfer. International Journal of Mechanical Science, v. 14, p.
635642, 1972. Citado 2 vezes nas paginas 71 e 79.

BENSON, R. S.; GARG, R. D.; WOOLLATT, D. A numerical solution of unsteady flow
problems. International Journal of Mechanical Science, v. 6, p. 117-144, 1964. Citado 2
vezes nas paginas 69 e 71.

BROATCH, A. et al. Time-domain computation of muffler frequency response:
Comparison of different numerical schemes. International Journal of Mechanical Sciences,
v. 305, p. 333-347, 2007. Citado 3 vezes nas paginas 65, 68 e 73.

BRUNETTI, F. Motores de Combustdo Interna. [S.1.]: Sdo Paulo, 2012. Citado 3 vezes
nas paginas 46, 112 e 164.

BUENO, A. V. Andlise da Operagao de Motores Diesel com Misturas Parciais de Biodiesel.
Tese (Doutorado) — Universidade Estadual de Campinas, 2006. Citado na pagina 94.

COCKBURN, B.; SHU, C.-W. Tvb runge-kutta local projection discontinuous galerkin
finite element method for conservation laws ii: General framework. Mathematics of
Computation, v. 52, n. 186, p. 411-435, 1989. Citado na pagina 195.

CORBERAN, J. M.; GASC6N, M. L. Tvd schemes for the calculation of flow in pipes of
variable cross-section. Mathl. Comput. Modelling, v. 21, p. 85-92, 1995. Citado na pagina
195.

DARU, V.; TENAUD, C. High order one-step monotonicity-preserving schemes for
unsteady compressible flow calculations. Journal of Computational Physics, v. 193, p.
563-594, 2004. Citado 3 vezes nas paginas 60, 68 e 195.



Referéncias 187

DELAY, G. Analyse des Ecoulements Transitoires dans les Systémes d’Injection Directe
FEssence Effets sur I’Entrainement d’Air Instationnaire du Spray. Tese (Doutorado) —
L’Institut National Polytechnique de Toulouse, 2005. Citado 2 vezes nas paginas 9 e 109.

DEMOULIN, M. Transvasements gazeux dans les moteurs thermiques. Renault, v. 1, p.
1-26, 2012. Citado 3 vezes nas paginas 77, 79 e 100.

DESCIEUX, D.; FEIDT, M. One zone thermodynamic model simulation of an ignition
compression engine. Applied Thermal Engineering, v. 27, p. 1457-1466, 2007. Citado 3
vezes nas paginas 97, 105 e 108.

EL-RAHMAN, A. A.; SABRY, A.; MOBARAK, A. Non-linear simulation of single pass
perforated tube silencers based on the method of characteristics. Journal of Sound and
Vibration, v. 278, p. 63-81, 2004. Citado na pagina 90.

FERRARI, G.; ONORATI, A.; PISCAGLIA, F. Fluid dynamic simulation of a six-cylinder
s.i. engine with secondary air injection in the exhaust after-treatment system. SAE Paper,
2003. Citado na pagina 94.

FOX, R. W.; PRITCHARD, P. J.; MCDONALD, A. T. Introdu¢cdo a Mecanica dos
Fluidos. Sétima edicao. [S.1.]: Rio de Janeiro, 2010. Citado na pagina 55.

GALINDO, J. et al. Description of a heat transfer model suitable to calculate transient
processes of turbocharged diesel engines with one-dimensional gas-dynamic codes. Applied
Thermal Engineering, v. 26, p. 66-76, 2006. Citado na pagina 75.

GARCIA, M. T.; AGUILAR, F. J. J.-E.; LENCERO, T. S. Combustion characteristics,
emissions and heat release rate analysis of a homogeneous charge compression ignition
engine with exhaust gas recirculation fuelled with diesel. Energy & Fuels, v. 23, p.
23962404, 2009. Citado 2 vezes nas paginas 93 e 108.

GASCON, L.; GARCIA, J. A. About the tvd property for the flux-corrected transport
techniques. Computational Mechanics, v. 30, p. 281-285, 2003. Citado 2 vezes nas
paginas 65 e 195.

GRONDIN, O. Modélisation du Moteur a Allumage par Compression dans la Perspective
du Controle et du Diagnostic. Tese (Doutorado) — Université de Rouen, 2004. Citado 6
vezes nas paginas 93, 94, 96, 105, 108 e 109.

HANRIOT, S. de M. Estudo dos Fenomenos Pulsantes do Escoamento de ar nos Condutos
de Admissao em Motores de Combustao Interna. Tese (Doutorado) — UNIVERSIDADE
FEDERAL DE MINAS GERAIS, 2001. Citado 9 vezes nas paginas 32, 33, 41, 42, 43, 44,
45, 46 e 73.

HANRIOT, S. de M.; HUEBNER, R.; COUTINHO, I. A. Anélise do escoamento em
condutos de admissao na presenca de juncoes. In: Proceedings of the 11th Brazilian
Congress of Thermal Sciences and Engineering — ENCIT 2006 Braz. Soc. of Mechanical
Sciences and Engineering — ABCM, Curitiba, Brazil, Dec. 5-8, 2006. [S.1.: s.n.], 2006.
Citado 2 vezes nas paginas 48 e 51.

HARTEN, A. High resolution schemes for hyperbolic conservation laws. Journal of
Computational Physics, v. 49, p. 357-393, 1983. Citado na pagina 65.



Referéncias 188

HARTEN, A. High resolution schemes for hyperbolic conservation laws. Journal of
Computational Physics, v. 135, p. 260-278, 1997. Citado na pagina 195.

HARTEN, A.; OSHER, S. Uniformly high-order accurate nonoscillatory schemes. i. STAM
Journal on Numerical Analysis, Vol. 24, No. 2, p. 279-309, 1987. Citado na pagina 195.

HEYWOOD, J. B. Internal Combustion Engine Fundamentals. [S.1.: s.n.], 1988. Citado
13 vezes nas paginas 8, 24, 25, 28, 29, 30, 31, 34, 35, 36, 38, 39 e 40.

HIRSCH, C. Numerical computation of international and external flows. 1. ed. [S.L]:
Chichester, 1988. Citado na pagina 195.

INCROPERA, F. P.; WITT, D. P. de. Fundamentos de transferéncia de calor e de massa.
5 edigdo. ed. [S.L]: Rio de Janeiro, 2003. Citado 3 vezes nas paginas 55, 74 e 75.

ISMAIL, A. R.; BAKAR, R. A.; SEMIN. An investigation of valve lift effect on air flow
and coefficient of discharge of four stroke engines based on experiment. American Journal
of Applied Sciences, v. 5 (8), p. 963-971, 2008. Citado 4 vezes nas paginas 8, 17, 82 e 83.

KADALBAJOO, M. K.; KUMAR, R. A high resolution total variation diminishing
scheme for hyperbolic conservation law and related problems. Applied Mathematics and
Computation, v. 175, p. 1556-1573, 2006. Citado 2 vezes nas paginas 60 e 67.

KASPER, F. R. S. Modelagem e Simulagdo de Motores a Combustao Interna por Técnicas
FluidoDindmica Computacional (CFD). Dissertacao (Mestrado) — Universidade Estadual
de Campinas, 2003. Citado na pagina 51.

KESGIN, U. Study on the design of inlet and exhaust system of a stationary internal
combustion engine. Energy Conversion and Management, v. 46, p. 22582287, 2005.
Citado 6 vezes nas paginas 47, 49, 50, 93, 105 e 108.

KUMAR, P. et al. Fundamentals-based low-dimensional combustion modeling of
spark-ignited internal combustion engines. AIChE Journal, v. 57, n. 9, p. 2472-2492, 2011.
Citado na péagina 48.

KURGANOV, A.; TADMORY, E. New high-resolution central schemes for nonlinear
conservation laws and convection-diffusion equations. Journal of Computational Physics,
v. 160, p. 241-282, 2000. Citado na pagina 195.

LAFORGIA, D.; FICARELLA, A. Poppet valve flow characteristics in internal combustion
engines. In: ENGINEERS, T. A. S. of M. (Ed.). In 12d. Annual Energy Sources Technology
Conference and FExhibition. The Internal Combustion Engine Division, ASME. Basic
Processes in Internal Combustion Engines. [S.1.: s.n.], 1989. p. 33-43. Citado 3 vezes nas
paginas 26, 84 e 85.

LAPUERTA, M.; BALLESTEROS, R.; AGUDELO, J. R. Effect of the gas state equation
on the thermodynamic diagnostic of diesel combustion. Applied Thermal Engineering,
v. 26, p. 1492-1499, 2006. Citado na pagina 98.

MA, F. et al. Effects of combustion phasing, combustion duration, and their cyclic
variations on spark-ignition (si) engine efficiency. Energy € Fuels, v. 22, p. 3022-3028,
2008. Citado 4 vezes nas paginas 94, 96, 105 e 108.



Referéncias 189

MAHROUS, A.-F. et al. A modelling study into the effects of variable valve timing on the
gas exchange process and performance of a 4-valve di homogeneous charge compression
ignition (heci) engine. Energy Conversion and Management, v. 50, p. 393-398, 20009.
Citado 2 vezes nas paginas 51 e 108.

MONTEIROQO, J. F. de C. Modelos Matemdticos e Computacionais para Simulacdo do
Escoamento em Motores de Combustao Interna. Tese (Doutorado) — Instituto Tecnolégico
de Aeronautica, 1999. Citado 3 vezes nas paginas 51, 65 e 69.

ONORATI, A.; PEROTTI, M.; REBAY, S. Modelling one-dimensional unsteady flows in
ducts: Symmetric finite difference schemes versus galerkin discontinuous finite element
methods. International Journal of Mechanical Sciences, v. 39, p. 1213-1236, 1997. Citado
na pagina 68.

PAYRI, F.; BENAJES, J.; REYES, M. Modelling of supercharger turbines in
intenal-combustion engines. International Journal of Mechanical Sciences, v. 38, n. 8-9, p.
853-869, 1996. Citado 5 vezes nas paginas 64, 65, 68, 69 e 73.

PAYRI, F.; DESANTES, J. M.; TORREGROSA, A. J. Acoustic boundary condition for
unsteady one-dimensional flow calculations. Journal of Sound and Vibration, v. 188, p.
85—110, 1995. Citado 4 vezes nas paginas 42, 67, 68 e 76.

PAYRI, F. et al. Analysis of numerical methods to solve one-dimensional fluid-dynamic
governing equations under impulsive flow in tapered ducts. International Journal of
Mechanical Sciences, v. 46, p. 981-1004, 2004. Citado 3 vezes nas paginas 52, 62 e 67.

PEARSON, R. J.; WINTERBONE, D. E. The simulation of gas dynamics in engine
manifolds using non-linear symmetric difference schemes. Proc Instn Mech Engrs, v. 211
Part C, 1997. Citado 3 vezes nas paginas 62, 67 e 200.

PIANOVSKI JR., G. Utilizacio de Misturas de Oleo Diesel e Esteres Etilicos de Oleo
de Soja como Combustiveis Alternativos: Andlise do Desempenho e do Processo de
Combustao no Motor Diesel. Tese (Doutorado) — Pontificia Universidade Catélica do
Parana, 2002. Citado 2 vezes nas paginas 93 e 96.

POLONI, M.; WINTERBONE, D. E.; NICHOLS, J. R. Comparison of unsteady flow
calculations in a pipe by the method of characteristics and the two-step differential

lax-wendroff method. International Journal of Mechanical Sciences, v. 29, p. 367-378,
1987. Somente impresso (nao foi encontrado o pdf). Citado 2 vezes nas paginas 62 e 68.

PRICE, K.; STORN, R. Differencial Evolution (DE) for Continuous Function
Optimisation. 2012. Disponivel em: <www1.icsi.berkeley.edu/ storn/code.html>. Citado
na pagina 123.

QIU, J.; SHU, C.-W. Runge-Kutta discontinuous Galerkin method using WENO limiters.
SIAM Journal on Scientific Computing, v. 26, n. 3, p. 907-929, 2005. Citado na pagina
68.

RAKOPOULOS, C. et al. Experimental and theoretical study of the short term response
temperature transients in the cylinder walls of a diesel engine at various operating
conditions. Applied Thermal Engineering, v. 24, p. 679-702, 2004. Citado 2 vezes nas
paginas 106 e 107.



Referéncias 190

RODRIGUEZ, A. J. D.; VALLE, R. M. Analise do comportamento das ondas de pressao
no coletor de admissao de um motor de combustao interna com a presenca do ressonador.
Proceedings of the 11th Brazilian Congress of Thermal Sciences and Engineering — ENCIT
2006 Braz. Soc. of Mechanical Sciences and Engineering — ABCM, Curitiba, Brazil, Dec.
5-8, 2006 Citado 3 vezes nas paginas 8, 49 e 50.

SANTOS, D. Modelo Termodinamico para simulacao do ciclo de motores de igni¢ao por
centelha. Dissertagdo (Mestrado) — PUCPR, 2009. Citado na pagina 94.

SHAPIRO, A. H. The Dynamics and Thermodynamics of Compressible Fluid Flow. [S.1.:
s.n.], 1954. Citado 3 vezes nas paginas 69, 77 e 83.

SHER, E.; BAR-KOHANY, T. Optimization of variable valve timing for maximizing
performance of an unthrottled si engine - a theoretical study. Energy, v. 27, p. 757-775,
2002. Citado 2 vezes nas paginas 47 e 48.

SILVA, E. A. da C.; AZEVEDO, J. L. F. Evaluaton of numerical schemes to solve
shockwave discontinuities. In: Proceedings of ENCIT 2010. [S.1.: s.n.], 2010. Citado na
pagina 65.

SOUZA, G. R. de. Estudo Ezxperimental e numérico do sistema de admissdo de um motor
de combustio interna. Tese (Doutorado) — UFSCar, 2010. Citado na péagina 49.

STONE, R. Introduction to internal combustion engines. 2. ed. [S.1.]: Warrendale, 1993.
Citado 2 vezes nas paginas 41 e 46.

STORN, R.; PRICE, K. Differential evolution - a simple and efficient heuristic for global
optimization over continuous spaces. Journal of Global Optimization, v. 11, p. 341-359,
1997. Citado na pagina 121.

SWEBY, P. K. High resolution schemes using flux limiters for hyperbolic conservation
laws. SIAM Journal on Numerical Analysis, Vol. 21, No. 5, p. 995-1011, 1984. Citado 2
vezes nas paginas 65 e 66.

TAKIZAWA, M. et al. A study of gas exchange process simulation of an automotive
multi-cylinder internal combustion engine. SAE paper 820410, 1984. Citado 2 vezes nas
paginas 51 e 67.

TANNEHILL, J. C.; ANDERSON, D. A.; PLETCHER, R. H. Computational Fluid
Mechanics and Heat Transfer. 2. ed. [S.1.]: Washington, 1997. Citado na pagina 74.

TORO, E. F. Centred tvd schemes for hyperbolic conservation law. IMA Journal of
Numerical Analysis, v. 20, p. 47-79, 2000. Citado 4 vezes nas paginas 62, 65, 67 e 195.

TORREGROSA, A. J. et al. Combined experimental and modeling methodology for
intake line evaluation in turbocharged diesel engines. International Journal of Automotive
Technology, v. 12, p. 359-367, 2011. Citado 3 vezes nas paginas 26, 41 e 51.

VERHELST, S. et al. Impact of variable valve timing on power, emissions and backfire of
a bi-fuel hydrogen/gasoline engine. International Journal of Hidrogen Energy, v. 35, p.
4399-4408, 2010. Citado 4 vezes nas paginas 8, 47, 48 e 50.



Referéncias 191

VUYST, F. D. Stable and accurate hybrid finite volume methods based on pure convexity
arguments for hyperbolic systems of conservation law. Journal of Computational Physics,
v. 193, p. 426468, 2004. Citado na pagina 195.

WOSCHNI, G. A universally applicable equation for the instantaneous heat transfer
coefficient in the internal combustion engine. SAFE Paper 670931, p. 3065-3082, 1967.
Citado 2 vezes nas paginas 108 e 150.

YAGOUBI, M. Optimisation évolutionnaire multi-objectif paralléle : application a la
combustion Diesel. Tese (Doutorado) — Université Paris Sud XI, 2012. Citado na pagina
122.

ZENG, W.; XIE, M.; JIA, M. Numerical investigation on the application of catalytic
combustion to hcci engines. Chemical Engineering Journal, v. 127, p. 81-93, 2007. Citado
na pagina 94.



192

ANEXO A - Determinacao do volume da

camara de combustao

O volume do cilindro pode ser obtido através da seguinte relacao.

7w D?
4

VA(0) = Vinin + — (A1)

Onde V,,;, é o volume minimo, D é o diametro da camara de combustao e = é
a coordenada espacial que tem sua origem no ponto morto superior (PMS). O volume

minimo pode ser encontrada através da taxa de compressao do motor.

mD*C

Vminzi
4(r—1)

(A.2)

Sendo C' é o curso do pistao. Através da Figura pode-se encontrar a seguinte

relagao.

T = (BJrC;) — (Bcosqur(;cosH) (A.3)

Onde B ¢é o comprimento da biela. Pode-se encontrar um relagao entre 6 e ¢ através

do cateto oposto.

Bsen¢ = g send (A.4)

A relagado entre seno e coseno de ¢ pode ser a seguinte relagao trigonométrica.

sen? ¢ + cos® ¢ = 1 (A.5)

Utilizando as Equagdes A.4 e A.5 na equagdo A.3 chega-se em x como fungao

somente do angulo 6.

T = g (1 —cost)+ B (1 — \/1 — (2%)2sen2 0) (A.6)

Substituindo a Equagao A.6 e A.2 na Equacao A.1 encontra-se.

1 1—cosf B C\?
_ _ _ 2
7"—1+ 5 +C (1 \/1 (2 ) sen 9)] (A.7)

B TD2C
4

V(0)
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Derivando em relagao a 6, tem-se.

C
av B 7wD?*C' |senf n Esen@cos@ T

do 4 2 C 2 180°
— | — 2
1 (23 sen 9)




ANEXO B - Determinacao da area de

transferencia de calor

A area superficial lateral da cAmara de combustao pode ser obtida pela area lateral

de um cilindro.

A=mDzx (B.1)

Onde z é a mesma distancia obtida no apendice A, o que resta.

(;(1—0039)+B(1—\/1—(2%)256129)]} (B.2)

A=mD {Hcrev +

2

z B
Ava =D}, (B.3)
Ay = TD2 (B.4)

4
Ao =-D* — (Aya + Aye) (B.5)
T 9

A, = -D?+ xDH,, (B.6)
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ANEXO C - Shock Tube

O problema teste, chamado na literatura de Sod Problem ou problema de Riemann
aplicados as leis de conservacao é representado por um experimento numérico chamado de
tubo de choque (shock tube) com trés condigoes iniciais diferentes. Esse problema tem sido
utilizado amplamente na literatura como teste de precisao das técnicas numéricas como
pode ser observado nos seguintes trabalhos: Daru e Tenaud (VUYST, 2004), Vuyst (DARU;
TENAUD, 2004), Kurganov e Tadmory (KURGANOV; TADMORY, 2000), Harten (HAR-
TEN, 1997) (HARTEN; OSHER, 1987), Corberdn e Gascén (CORBERAN; GASCON,
1995), Cockburn e Shu (COCKBURN; SHU, 1989) entre outros. Um tubo de choque é um
tubo na qual o gas a baixa pressdo e o gas a alta pressao sao separados por um diafragma,

conforme a Figura 164.

P,= 100 kPa P.= 10 kPa
p,;= 1 kg/m? ps=0,125kg/m?
w,=0m/s ws= 0 m/s

-0 € >7 —_— >

Figura 164: Esquema do problema Shock Tube.

Este diafragma é rompido no tempo zero sob condi¢oes predeterminadas para
produzir uma onda de choque que se desloca na direcdo da regiao de baixa pressao
conforme a Figura 165. Simultaneamente, uma onda de rarefagdo, muitas vezes referida
como uma expansion fan, se propaga para a esquerda avancando na regiao de alta pressao,
esta onda é finita no comprimento e segundo a segunda lei da termodinamica dita que a
onda de rarefacao nao pode ser descontinua. A secao que representa a interface que separa
os gases inicialmente é chamada a superficie de contato (contact surface). A superficie de
contato se move rapidamente ao longo do tubo atras da frente de choque. Atravessando a
onda de choque todas as propriedades e a velocidade do gés sao descontinuas. Atravessando
a superficie de contato a temperatura, energia interna e entropia sao descontinuas, mas
a pressao e velocidade sao continuas. Uma solucao exata para o sistema pode ser obtida

resolvendo o problema de Riemann de maneira iterativa (HIRSCH, 1988).

Na litetura encontram-se varios tipos de condigoes de contorno. Neste trabalho foi
aplicado a condigdo que mais aparece, como pode ser visto nos seguintes trabalhos (HAR-
TEN, 1997) (KURGANOV; TADMORY, 2000) (TORO, 2000) (GASCON; GARCIA,
2003) (VUYST, 2004). As condigoes e pardmetros sdo mostrados na tabela 20.
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Figura 165: Propagacdo das ondas no diagrama z x t para o problema Shock Tube.

Tabela 20: Condig¢oes de Contorno e Parametros.

Comprimento do duto L 10 m
Pressao lado esquerdo Py 100 kPa
Pressao lado direito Py, 10 kPa

Massa especifica do lado esquerdo pesq 1 kg/m?
Massa especifica do lado direito pg;, | 0,125 kg/m?

Velocidade em ambos os lados w 0
Razao de calores especificos k 1,4
Posicao do diafragma zg 5 m

C.1 Resultados dos Métodos Numéricos Aplicados ao Problema

Teste

Nesta secao serao apresentados os resultados dos métodos numéricos apresentados
no capitulo 3. Para efeito comparativo foi escolhido um tempo arbitrario (t = 5ms) e o
passo no tempo é comandado pelo nimero CFL que para este caso foi escolhido ele igual
a 0,7. O primeiro a ser apresentado é o método de Lax-Friedrich para trés tamanhos de
malha diferentes, conforme Figura 166. Percebe-se que este método nao oscila em nenhum
caso, mas nao representa bem nenhuma das ondas, como mostrado na figura. Nota-se,
aumentando o numero de volumes,que o método se aproxima mais da solugao exata
(50 para 100 volumes), mas quando ja se trabalha com um nimero grande de volumes,

percebe-se que o aumento ainda maior nao acarreta em uma melhor aproximagao (100



ANEXO C. Shock Tube 197

para 200 volumes). Conclui-se, como visto na literatura, que o método de primeira ordem,

como ¢ o caso do método de Lax-Friedrich, é dissipativo na presenca de fortes gradientes.

1.1
10 — Solugao Exata Lol
: +  Lax-Friedrich, 50 volumes :
0.9 A % Lax-Friedrich, 100 volumes 0.9+
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0.7 0.7
§06 £0.6f
< e
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0.4r 0.4
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Figura 166: Comparacao entre a solugao exata e o método de Lax-Friedrich aplicados ao

Shock Tu

be.

Na Figura 167 ¢ mostrado a solugao através do método de Lax-Wendroff de dois

passos. Percebe-se que a solu¢ao se aproxima mais da solugdo exata, mas em fortes

gradientes existe uma oscilagao consideravel. Isto se verifica no inicio da onda de rarefacao,

na superficie de contato e no choque. A diminui¢do no tamanho da malha faz com que a

curva numérica se aproxime mais da solucao exata, mas nao existe melhora significativa na



ANEXO C. Shock Tube

198

amplitude das oscilagoes. Algumas inconsisténcias fisicas podem ser encontradas aplicando

este método, como pode ser observado na curva do nimero de Mach. A solugao por

Lax-Wendroff de dois passos permite que o escoamento apresente um numero de Mach

superior a 1, o que caracterizaria um escoamento supersonico, o qual seria impossivel com

essas condigoes de contorno.

— Solugao Exata
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Figura 167: Comparacao entre a solugao exata e o método de Lax-Wendroff de 2 passos
aplicados ao Shock Tube.

Os resultados do método de MacCormack sdo apresentados na Figura 168, nota-se

que a representacao é de segunda-ordem quando comparado com o de primeira ordem, ou
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seja, nao difusivo. Mas as oscilagoes apresentam oscilagdes maiores e por um espago maior
quando comparado com o método de Lax-Wendroff de dois passos. Na curva do niimero
de Mach observa-se que o escoamento chega a duas vezes a velocidade do som. Um grande
problema é observado na curva de temperatura, as oscilacbes provocam temperatura muito
baixas proxima do inicio da onda de rarefagdo. Dependendo do CFL que se usa pode-se
chegar a temperaturas negativas na escala Kelvin, o que seria impossivel. Além disso, essas
temperaturas provocam erros no calculo da entropia por causa da avaliagdo de logaritmos

de niimeros negativos.
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Figura 168: Comparacao entre a solucao exata e o método de MacCormarck aplicados ao
Shock Tube
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Na Figura 169 apresenta-se o método de Lax-Wendroff de dois passo com limitador
de fluxo. Percebe-se que esse método nao remove as oscilagbes mas reduz extremamente a
amplitude das oscilacoes. Esse método apresenta-se adequado a simulacao de coletores, ja
que permite representar com segunda ordem e sem grandes oscilagoes as ondas de choque
e rarefagdo que normalmente estdo presentes em motores de alta rotacio (PEARSON;
WINTERBONE, 1997). Esta é uma observacao importante na comparac¢ao entre os
diferentes tamanhos de malha. Para que o método represente bem as ondas, deve-se

trabalhar com malhas relativamente pequenas.
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Figura 169: Comparacao entre a solugao exata e o método de Lax-Wendroff de 2 passos
com limitador de fluxo aplicados ao Shock Tube
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Em relacao ao tempo computacional, foi visto que os métodos de Lax-Wendroff de
dois passos e MacCormarck demandam 1,8 vezes o tempo de CPU quando comparado com
o método de Lax-Friedrich. Isto é compreenssivel, ja que os dois métodos de segunda-ordem
necessitam avaliar um tempo intermediario. Devido a avaliacao das razoes sucessivas e do
calculo da func¢ao limitadora, observou-se que ele necessita de 1,8 vezes o tempo de CPU

quando comparado com os métodos de segunda ordem.
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ANEXO D - Dados do motor AVL 5482

GEOMETRIA
Didmetro do pistao DD 0,082 m
Curso do pistao SS 0,086 m
Comprimento da Biela 0,144 m
Taxa de Compressao 8,5
Comprimento duto de admissao 0,62 m
Comprimento duto de escape 0,55 m
OPERACAO
Velocidade de rotagao 2000 rpm
Relagao de equivaléncia 0,0
Pressao de admissao 1,018 bar
Temperatura de admissao 303,15 K
Pressao de exaustao 1,018 bar
Temperatura de exaustao 303,15 K
VALVULA DE ADMISSAO
Ntmero de véalvulas (nvadm) 2
Avango da abertura da valvula (avo) -1 grau
Retardo do fechamento da véalvula (avc) 68 graus
Diametro interno da valvula 0,0305 m
Diametro interno da sede 0,03194 m
Diametro externo da sede 0,03336 m
Diametro da sede 0,006 m
Altura do ponto de tangencia 0,00796 m
Angulo do assento 45 graus

Razao entre a altura de elevagdo maxima e o diametro da valvula 0,3456
VALVULA DE EXAUSTAO

Ntmero de vélvula (nvesc) 2

Avango da abertura da valvula (evo) 79 graus
Retardo do fechamento da valvula (evc) 16 graus
Diametro interno da valvula 0,0248 m
Diametro interno da sede 0,02504 m
Diametro externo da sede 0,02732 m
Diametro da sede 0,006 m
acHtg(2) 0,00692 m

Angulo do assento 45 graus

Razao entre a altura de elevacao maxima e o didmetro da valvula 0,375
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COMBUSTIVEL

Numero de Carbonos
Numero de Hidrogénios
Nimero de Oxigénios
Numero de Nitrogénios
Poder Calorifico Inferior (PCI)

8,0
18,0
0,0
0,0
42,120 x 10° J/kg

AMBIENTE
Pressao ambiente 1,018 bar
Temperatura ambiente 303,15 K
Fracao molar do Ny no ar 0,7760
Fracao molar do Oy no ar 0,2082
Fracao molar de CO5 no ar 0,0003
Fragao molar de H,O no ar 0,0062
Fracao molar de Ar no ar 0,0093
RUGOSIDADE ABSOLUTA
Rugosidade absoluta no duto de admissao 46,0E-6 m
Rugosidade absoluta no duto de exaustao 46,0E-6 m
TEMPERATURA NAS FRONTEIRAS
Razao do didmetro no rasgo do pistao (XDcc) 1,0
Altura do rasgo do pistao (Her) 0,0
Temperatura média da parede do cabegote (Twh) 386,5 K
Temperatura média da parede do pistao (Twp) 298,0 K
Temperatura média da parede lateral do cilindro (Tws) 359,3 K
Temperatura média da parede da vélvula de admissao (Twiv) 298,0 K
Temperatura média da parede da vélvula de exaustao (Twev) 298,0 K
INJECAO
Inicio da injecao (THiini) -320,0 graus
Duragao da injegao (THidur) 59,0 graus
Duracao de subida (THsub) 5,0 graus
Duracao de descida (THdes) 5,0 graus
Massa comb. injetado por ciclo 30.E-6 kg
COMBUSTAO - PARAMETROS DE WIEBE
Inicio da combustao (THini) -5,0 graus
Duragao da combustao (THdur) 50,0 graus
Parametro av da funcdo de Wiebe 6,9
Pardmetro mv da funcao de Wiebe 2,0
MALHA - CRITERIO DE CONVERGENCIA
Numero de Courant-Friedrich-Lewis 0,95
Numero de volumes no duto de admissao 151
Numero de volumes no duto de exaustao 151
Tolerancia 1,0E-4
Nimero maximo de ciclos 20
Esquema de integracao LW2STEP
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CORRELACAO DE ANNAND-NIKIWAHI

Aand(1) 0,490
Aand(2) 0,168
Aand(3) 1,69
Aand(4) 0,168
Aand(5) 1,69
Band(1) 0,70
Band(2) 0,867
Band(3) 0,578
Band(4) 0,867
Band(5) 0,578
Cand(1) 0,0
Cand(2) 3,267E-08
CORRELACAO DE WOSCHNI
Aw 8200
Cwl(1) 6,18
Cwl(2) 2,28

Cw?2 3,24 x 1073
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ANEXO E - Resultados de pressao no duto

de admissao na posicao de 25 mm

Pressdo (bar)
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avc Rotacdo = 1000 rpm
Comp. Adm. = 150 mm
Comp. Exa. = 380 mm

—— sem combustao
—— com combustao

120 180 240 300 360
Angulo de Manivela (graus)

Figura 170: Pressao no duto de admis-

Pressio (bar)

sao na posicao de 25 mm em
relacdo a valvula (N=1000
rpm e Lgg,=150 mm).

Tave | ‘ Rétagéo = 3006 rpm‘
Comp. Adm. = 300 mm
Comp. Exa. = 380 mm

—— sem combustdo
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120 180 240 300 360
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Figura 172: Pressao no duto de admis-

sao na posicao de 25 mm em
relagao a valvula (N=3000
rpm e Lyg, =300 mm).
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Figura 171: Pressao no duto de admis-

sao na posi¢ao de 25 mm em
relacdo a véalvula (N=1000
rpm € Lyg, =300 mm).
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Figura 173: Pressao no duto de admis-

sao na posicao de 25 mm em
relagdo a valvula (N=1000
rpm € Lyg,, =550 mm).
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Pressio (bar)
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Figura 174: Pressao no duto de admis-
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Figura 176: Pressao no duto de admis-

sao na posicao de 25 mm em
relagdo a valvula (N=1000
rpm € Lyg,=1000 mm).
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Figura 175: Pressao no duto de admis-

sao na posicao de 25 mm em
relacdo a véalvula (N=3000
rpm € L;g, =850 mm).
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Figura 177: Pressao no duto de admis-

sao na posi¢ao de 25 mm em
relacdo a véalvula (N=1000
rpm e Ly, =1250 mm).
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Figura 180: Pressao no duto de exaus-  Figura 181: Pressao no duto de exaus-
tao na posi¢ao de 25 mm em tao na posicao de 25 mm em
relagdo a vélvula (N=1500 relagdo a vélvula (N=1500
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ANEXO E. Resultados de pressdo no duto de admissdo na posi¢io de 25 mm 208
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ANEXO F - Comparacao com um modelo

da literatura

Foi possivel comparar com resultados ja obtidos pelo modelo de Velasquez (1993),

conforme pode ser visualizado nas Figura 184 a 189. Nessas figuras sao comparados cinco

métodos diferentes de célculo das equagoes governantes nos dutos de admissao e exaustao.

Percebe-se que os resultados dos métodos das caracteristicas, Lax-Wendroff de 2 passos e

MacCormarck apresentam resultados proximos. Entre esses métodos citados anteriormente,

os dois ultimos sao praticamente idénticos.

=
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Figura 184: Diagrama Pressao x Volume
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o 0o o o
W n

=
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Figura 187: Relacao de equivaléncia a
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Figura 188: Vazao maéssica na valvula de Figura 189: Vazao maéssica na valvula de
admissao a 2600rpm. exaustao a 2600rpm.
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