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RESUMO

Este trabalho apresenta uma analise numérica dos efeitos da geometria do coletor de admissao
no desempenho de um motor de combustdo interna com ignicdo por centelha. O entendimento
desses efeitos é de extrema importancia para o alcance de melhor €ficiéncia e poténcia do motor
de modo a atender as exigéncias atuais em relagdo a emissao de poluentes e o desejo constante
do cliente em conciliar economia e poténcia. Para a realizagao do presente trabalho utilizou-se o
software BOOST da fabricante AVL. Para a analise, foram construidas as curvas caracteristicas
de torque e poténcia, bem como a curva de rendimento volumétrico para diferentes comprimentos
de condutos de admissao e as mesmas foram comparadas entre si. Através dos conhecimentos
tedricos adquiridos ao longo do curso, consulta a literatura disponivel sobre o assunto e
manipulacao dos resultados encontrados, foi possivel apresentar as vantagens, as desvantagens
e os limites dos efeitos da geometria do coletor de admissao no desempenho do motor. Vale
ressaltar que a simulagdo numérica do comportamento do motor €, ainda, bastante complexa,
devido, principalmente, a sua natureza transiente. Restricbes a entrada de ar, qualidade da
mistura arcombustivel, nivel de turbuléncia, processos de admissédo e exaustdo do cilindro e
velocidade da chama durante a combustdo sao fortemente influenciadas pelas condigoes
operacionais do motor. O software utilizado apresenta como vantagem grande simplicidade,
velocidade de resposta e baixo custo computacional quando comparado a resultados de CFD (do
inglés,“Computational Fluid Dynamics”), permitindo analises preliminares e comparagdes. Os
resultados apresentados no presente trabalho evidenciam os ganhos em desempenho obtidos
através da variacdo do comprimento dos condutos, apresentando resultados condizentes com a

literatura.

Palavras chave: analise numérica; geometria do coletor de admissao; desempenho de motores;

ignicao por centelha; motor de combust&o interna.



ABSTRACT

This work presents a numerical analysis of the effects of the intake manifold geometry on the
performance of an internal combustion engine with spark ignition. The understanding of these
effects is extremely important for achieving better engine efficiency and power in order to meet
the current requirements regarding the emission of pollutants and the constant desire of the
customer to reconcile economy and power. For the accomplishment of the present work the
BOOST software of the manufacturer AVL was used. For the analysis, the characteristic torque
and power curves were constructed, as well as the volumetric yield curve for different lengths of
intake conduits, and the same were compared to each other. Through the theoretical knowledge
acquired throughout the course, it was possible to present the advantages, disadvantages and
limits of the effects of the intake manifold geometry on the engine performance. It is worth noting
that the numerical simulation of the motor behavior is still quite complex, mainly due to its transient
nature. Restrictions on air intake, air mixture quality, turbulence level, cylinder intake and exhaust
processes, and flame speed during combustion are strongly influenced by the engine operating
conditions. The software used has the advantage of great simplicity, speed of response and low
computational cost when compared to results of CFD (Computational Fluid Dynamics), allowing
preliminary analyzes and comparisons. The results presented in this work show the performance
gains obtained through the variation of the length of the conduits, presenting results consistent

with the literature.

Keywords: numerical analysis; geometry of the intake manifold; engine performance; ignition by

spark; internal combustion engine.
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1. INTRODUGAO

O motor de combustéo interna (MCI), desde a sua criagao até os dias atuais, opera como
uma ferramenta indispensavel na geracdo de energia mecéanica. O mesmo é usado nos mais
diversos tipos de meios de transporte tais como carros, caminhdes e motocicletas, refletindo
diretamente no crescimento da industria automotiva. Dado o desenvolvimento da tecnologia,
muitas inovagdes foram acrescentadas aos motores, tais como a eletrénica embarcada, a quimica
dos o6leos e combustiveis e a ciéncia dos materiais, as quais contribuiram de forma muito

significativa aperfeicoando os sistemas de admissao e exaustao.

Nas ultimas décadas, houve uma mudanga consideravel também nos métodos e
procedimentos de estudo com o emprego de técnicas de simulagdo do comportamento termo-
fluido-dindmico, bem como de inovagdes tecnoldgicas capazes de estudar aspectos de geometria
e visualizagado experimental do escoamento do fluido. Entre essas ferramentas destaca- se as
técnicas de Elementos Finitos e Fluidodindmica computacional (Computational Fluid Dynamics,
CFD). A primeira contribuiu bastante com a possibilidade de calculos estruturais de todos os
componentes mecanicos, se expandindo também para analise de ruido e vibragdes, auxilio no
calculo de dindmica de sistemas (através do calculo de rigidez), dentre outros. A segunda, mais
recente, ainda esta em plena evolugéo, mas ja vem sendo aplicada de forma consistente para o
dimensionamento de escoamento de fluidos como o sistema de arrefecimento e gases de
admissdo e escape, dentre outros. Esses novos desenvolvimentos juntamente com as crescentes
demandas por inovacgbes contribuiram para viabilizar estudos de otimizacdo dos mais diferentes
parametros e elementos envolvidos no processo dos motores de combustdo interna
(RODRIGUEZ; VALLE, 2006).

Entre esses elementos, destaca-se o coletor de admissdo, que apresenta grande
importancia para o rendimento esperado do motor, sendo um dos componentes mais alterados
pelos preparadores quando procuram melhor desempenho. Sua fungéo principal € promover o
fluxo adequado da mistura ar/combustivel nos motores injetados, ou apenas ar nos motores
antigos a carburador, para o interior dos cilindros, tanto em volume quanto em velocidade
(SOUZA, 2016).

A geometria do conduto de admiss&o esta relacionada com a energia cinética do fluido,

que por sua vez, possui uma influéncia no rendimento volumétrico do motor. A energia cinética



da massa de ar que entra no cilindro possui uma correlagcdo com o comprimento e a area da
secédo transversal do conduto. Para velocidades mais baixas de rotagdo do motor, o conduto que
adota um maior comprimento, proporciona um maior grau de enchimento do motor. O mesmo
efeito ocorre quando é adotado um conduto de area de se¢ao transversal menor, produzindo um
efeito inercial mais forte (SODRE; COSTA; DA SILVA, 2008).

A eficiéncia dos motores de combustao interna depende diretamente do aproveitamento
dos fendbmenos inerciais e transientes que ocorrem no sistema de admisséao e exaustao do motor.
Estes sistemas possuem dimensionamento e configuragcbes geométricas diferenciadas, com a
finalidade de atender os objetivos do projeto, tais como a curva de poténcia, curva de torque e
curva do consumo especifico de combustivel desejada (SODRE; COSTA; DA SILVA, 2008).

Neste sentido, o presente trabalho analisara a influéncia do comprimento do duto de
admissao na poténcia, no torque e na eficiéncia volumétrica de um motor de combustao interna
de quatro tempos em funcao da velocidade de rotacdo. Tal situacido sera simulada através do

software AVL BOOST, variando o comprimento dos dutos de forma a estudar os efeitos causados.

2. OBJETIVO

O objetivo do trabalho é analisar a influéncia da geometria do coletor de admiss&o sobre
a eficiéncia volumétrica dos motores ICE ( ignicao por centelha). Além de permitir ao
aluno aprimorar seus conhecimentos na area de motores de combustéo interna e de
simulagdo computacional, este estudo proporcionara ao discente a oportunidade para

aquisicao de experiéncia no desenvolvimento de trabalhos cientificos.



3. REVISAO BIBLIOGRAFICA

O homem vem, desde muitos séculos, buscando formas de facilitar seus afazeres diarios.
Para tanto, buscou produzir tecnologias, mesmo com ferramentas muito basicas sendo as unicas
de que dispunha no momento. Uma destas facilidades desenvolvidas pelo homem do passado e
que vem sendo cada vez mais aperfeicoada pelo homem do presente se trata dos motores de

combustao interna.

Um dos primeiros idealizadores deste projeto foi Etienne Lenoir ainda em 1860. O projeto
inicial se resumia em um motor de explosdo movido a gas, o qual pode ser melhor entendido
através da Figura 1, e forma que seu principio de funcionamento era semelhante a uma maquina
a vapor. Lenoir chegou a colocar tal motor em um triciclo, no entanto, a poténcia obtida com tal
motor era muito baixa, portanto, insatisfatoria. Isto se deve ao fato de que ainda nao se usava o

principio de compressao da mistura de combustivel antes da ignigéo.

Figura 1: Motor de Lenoir de 1860 (Fonte: Nebra S.A., 2003)

i)

Anos mais tarde, Nikolaus August Otto juntamente com Eugen Langen em 1867, deram
sequéncia a este projeto, concebendo um motor com caracteristicas melhores de desempenho
que o de Lenoir, como esta mostrado na Figura 2. A ideia deste novo motor se trata do ‘pistédo
livre’, o qual seria impulsionado pela explosao dos gases no interior do cilindro. O pistdo, por sua
vez, estava ligado a um volante através de uma cremalheira e engrenagem. O trabalho mecénico,

portanto, era produzido no retorno do pistdo. A abertura bem como o fechamento da valvula de
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admisséao e de ignicdo eram orientados pelo movimento do volante. Neste caso, assim como o

motor de Lenoir, n&o havia a compressao dos gases antes da combustéo.

Figura 2: Motor de Nicolaus Otto e Eugen Langen (http://www.infomotor.com.br/site/2009/01/historia-
do-motor-a-combustao-interna-ciclo-%E2%80%9Cotto%E2%80%9D/)

Baseado nesse principio, anteriormente, Alphonse Beau de Rochas, em 1862, ja havia
desenvolvido um motor de quatro tempos com patente francesa. Esse modelo de motor

apresentava um excelente desempenho justificado pelas seguintes caracteristicas:

* Menor relagao superficie/volume para o cilindro do pistao (cilindro com um didmetro da

mesma ordem de grandeza que seu comprimento).
* Processo de expansao mais veloz.
* Maxima expanséao.
* Maxima pressao no comec¢o do processo de expansao dos gases dentro do cilindro.

As duas condi¢des iniciais visavam reduzir as perdas de calor a um minimo, conservando
a energia nos gases de combustdo. A terceira e a quarta condigdo visavam obter o maximo de

poténcia possivel.

11



Em 1876, o alemao Nicolaus Otto volta ao cenario e apresenta um motor de quatro
cilindros que funcionava com os principios estabelecidos por Beau de Rochas em 1962. Esse
motor era bem mais compacto e leve, com aproximadamente 1/3 do peso do anterior e, uma
eficiéncia proxima a 14%. Até 1890 tinham sido construidos 50.000 motores desse tipo na Europa
e nos Estados Unidos. As caracteristicas basicas dele sdo as mesmas encontradas nos motores
de hoje. (TILLMANN, 2013)

3.1. Motores de Igni¢ao por Centelha

S&o0 chamados de motores de ignigdo por centelha motores em que a mistura de ar-
combustivel é admitida no interior do cilindro e inflamada por uma faisca. Esta, por sua vez, ocorre

entre os eletrodos de uma vela, como mostrado pela Figura 3.

Figura 3: Motor de Ignigao por Centelha (Fonte: Franco Brunetti, 2012)

Os principais componentes ou partes fundamentais destes motores, segundo Mialhe
(1980), sédo responsaveis pelo fornecimento das condi¢des favoraveis para que o processo de
transformacéao da energia quimica dos combustiveis nos motores se realize de forma eficiente e

continua.

A Figura 4 permite a melhor visualizagao de alguns destes componentes basicos do motor.

12



Figura 4: Componentes Basicos do Motor (Fonte:
http://mundoeducacao.bol.uol.com.br/quimica/funcionamento-motor-combustao-interna.htm)

——mola da valvula

—vialvula de escape

por onde entra a
mistura de ar e/

combustivel ) )
valvula de admlssau/ _agua de refrigeragao
camara de combustao - ———pistao
bloco de clllndrus/ 0 _—carter
biel ()

virabrequim

O conjunto cilindro pistdo € uma peca essencial do motor. Isto se deve ao fato de que a
mistura ar-combustivel € admitida dentro do cilindro através da valvula de admisséo, e o pistao
por sua vez atua sobre tal mistura, comprimindo-a. Além disso, é o pistdo quem recebe a forca
que provém da expansao da combustdo. E, por fim, essa mistura é expelida para fora do pistao
através da valvula de escape. Estas valvulas, feitas normalmente de liga ferro-carbono, séo
posicionadas sobre o cabegote do motor de maneira que impossibilitam a passagem de qualquer
fluxo quando fechadas. Além disso, como as mesmas estdo constantemente sob o movimento
de abrir e fechar e também por sofrerem efeito direto do calor advindo da explosdo que acontece
dentro dos cilindros s&o lubrificadas e refrigeradas pelos sistema de lubrificacdo e arrefecimento

do motor, respectivamente.

O sistema biela-manivela € o mecanismo responsavel por transformar, no caso dos
motores de combustao interna, o movimento de translacao obtidos através movimento executado

pelo pistdo quando acontece a explosao dentro da cAmara de combustao em rotagao do eixo.

13



3.2. Classificao quanto ao Ciclo de Operacao

Ciclo de operacao é o nome que se da aos processos sofridos pelo fluxo ativo comumente
conhecidos pela sigla FA. Visando a obtengao de trabalho Util, repete-se este ciclo de maneira
periodica. Serdo analisados mais afundo o ciclo de motor de quatro tempos, sendo que este é
formado por tempo de admissao, tempo de compressao, tempo de expansao e ainda tempo de
escape. Para este caso, em que o pistdo percorre quatro cursos para que um ciclo seja
completado, sdo necessarias duas voltas completas da manivela do motor. De forma que em 0°
o pistao esteja na posicéo de Ponto Morto Inferior (PMI) e 180°, o pistdo esteja no Ponto Morto
Superior (PMS).

A Figura 5 se trata de uma imagem ilustrativa e sera usada como base para se explicar
os quatro tempos do motor.

Figura 5: Quatro tempos do motor alternativo (Brunetti, 2012)

1°Tempo Admissao 2° Tempo Compressao 3°Tempo Expansao 4°Tempo Escape

Inicialmente, no Tempo de Admissado, o pistdo se deslocara do PMS até o PMI. Ao
executar tal movimento, causa-se uma diferenca de pressao entre o interior do cilindro e a parte
externa. Este fato é suficiente para que se inicie um fluxo de gases através da valvula de

admissao (V.A.) até que todo o cilindro seja preenchido com uma mistura de ar e combustivel.

14



Na sequéncia, da-se inicio ao Tempo de Compressao. Neste, a valvula de admissao é
fechada e o pistdo desloca-se do PMI até o PMS, gracgas ao virabrequim o qual faz com que a

biela empurre o pistdo, de maneira a comprimir a mistura que foi admitida no Tempo de Admissao.

Neste momentosalta a faisca. Esta, por sua vez, causa a combustao da mistura. Tal
combustao gera um grande aumento da pressao, empurrando o pistdo do PMS até o PMI, de
forma que FA sofra um processo de expansao, realizando trabalho positivo no motor. Este
trabalho, também denominado trabalho util, recebe este nome pois é ele quem faz com que o
eixo de manivelas gire, transformando energia quimica da combustdo em energia mecanica que

sera transmitida para as rodas por meio de rotagao.

Finalmente, ocorre o quarto tempo do motor também chamado de Tempo de Escape.
Neste tempo, a valvula de escape ¢é aberta, e os gases queimados sao expelidos para fora dos
cilindros devido ao movimento do cilindro do PMI até PMS que empurra tais gases para fora e
também das pressdes elevadas nas quais tais gases se encontram. Encerrado tal tempo, da-se

inicio novamente ao ciclo, enquanto o motor estiver ligado.

3.3. Desempenho do Motor

Serao dispostos na sequéncia parametros de grande importancia para o funcionamento
de um motor. Através dos quais se faz possivel inferir se 0 mesmo tem trabalhado de forma eficaz

ou caso nao esteja, permite saber o local a ser reparado.

3.3.1. Pressoes Médias de um Motor de Combustao Interna

Um motor de combustdo é caracterizado pela presenca de duas pressdes ao longo de

seu funcionamento, sendo elas a Pressao Média Indicada (PMI) e a Pressdo Média Efetiva (PME).

PMI se trata da presséo tedrica aplicada sobre o pistdo durante todo o curso ‘L’ de forma
constante. Tal pressao, ao ser multiplicada pela quantidade de cilindradas, fornece o trabalho

indicado, como na Figura 6.
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Figura 6: Fonte: http://www.damec.ct.utfpr.edu.br/motores/downloads/2_PME.pdf
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O diagrama Pressao x Volume mostra o comportamento do pistdo durante os tempos do
ciclo do motor. Percebe-se que, no periodo de admissao, um trabalho é realizado sobre o pistao,
visto que 0 mesmo passa do ponto morto superior para o inferior devido a PMI exercida sobre o
pistdo. Na sequéncia, ja no periodo de compressao, acontece um aumento da presséo devido a
uma diminui¢ao do volume, de forma a fazer com que o pistdo suba, caracterizando um trabalho
positivo. Depois da compressdo, acontece a expansado dos gases, realizando também um

trabalho positivo, visto que ha um aumento de volume e consequente, uma queda da PMI.

Ja PME pode ser definida como uma pressao ficticia e esta relacionada com o torque
desenvolvido pelo motor sobre o virabrequim. As duas pressdes podem ser relacionadas de

acordo com a equacgao abaixo, sendo PMF a Pressdo Média de Atrito.
PME = PMI] — PMF

Portanto, com pressdes médias bem como rotagdes mais elevadas, dentro dos padrdes
pré-estabelecidos pelos fabricantes a cada tipo de motor, se faz possivel a obtengdo de maiores

poténcias para uma mesma cilindrada.
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3.3.2. Poténcia e Torque

A poténcia desenvolvida por um motor € denominada de forma geral como, a poténcia
gerada no eixo do motor (BHP) (STONE, 1999). O torque, por sua vez, representa a forca
exercida em um braco de alavanca, por exemplo, acoplado a um eixo para provocar sua rotacao.
Este é um excelente indicativo quando se busca analisar a capacidade de certo motor em realizar

trabalho.

O desempenho do motor é, na maioria dos casos, indicado na forma de curvas de torque
e poténcia que varrem a rotacao de trabalho do motor. Tais curvas séo, na verdade, a resposta
de toda a interacdo de mecanismos e tecnologia envolvidos durante o funcionamento da maquina
térmica. Através destas se obtém a sua identidade e é entdo possivel determinar qual a melhor

aplicagao ou qual aprimoramento deve ser trabalhado em determinado motor. (MARTINS, 2006).

O motor, em resposta a todos os processos termodindmicos em conjunto com seu
complexo mecanismo, fornece no eixo de saida uma sequéncia de torques ciclicos obtidos
através das fases de combustdo do ciclo motor. Esta oscilagcdo com frequéncia determinada é
compensada pela existéncia de um volante de inércia que da estabilidade ao conjunto e serve
como reservatorio de energia cinética, utilizada nas fases que consomem trabalho durante o ciclo.
Assim, a resposta final no eixo do motor € um torque constante a certa rotacdo. Através da
medigdo progressiva deste torque ao longo da faixa de rotacdo em que o motor opera pode se
obter sua curva caracteristica de torque. Em baixas rotagcdes os avancos e atrasos de abertura e
fechamento de valvulas resultam em baixo torque, mas com o aumento da velocidade o efeito
dinamico das colunas gasosas vai ganhando importancia permitindo que maior quantidade de ar
seja admitida em cada ciclo chegando ao torque maximo. A partir dai, o aumento de rotac&o
implica em perdas de carga nos coletores e valvulas, maiores perdas por atrito e menor tempo
de abertura de valvulas (MARTNS, 2006).
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Tal comportamento fica evidente no grafico indicado por Figura 7.

Figura 7: Poténcia e Torque em fungéo da velocidade (Fonte:
http://clubedocarroeletrico.com.br/index.php?/passo-a-passo/torque_ou_potencial)
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Através deste grafico, nota-se que tanto torque como poténcia crescem a medida que a
velocidade de rotagdo aumenta. No entanto, o torque atinge seu maximo um pouco antes que a
poténcia e comega a decair. O decaimento sofrido pela curva de toque logo apds 0 ponto maximo
se deve ao fato de o motor ndo conseguir aspirar completamente a carga de ar-combustivel
quando sujeito a altas velocidades. Com a curva de poténcia algo semelhante acontece, e o

decaimento é devido, entre outras coisas, as perdas por atrito.

3.3.3. Eficiéncia

A eficiéncia de um motor pode ser definida como a caracteristica que o0 mesmo tem de

ser produtivo, ou seja, conseguir o melhor rendimento com o minimo de dispéndios.

Portanto, a eficiéncia dos motores de combustdo interna depende de uma série de
processos que, por sua vez, devem ter suas respectivas eficiéncias analisadas separadamente.
Tais processos s&o, por exemplo, a inje¢do de combustivel bem como a admisséo de ar, que
podem caracterizar eficiéncia volumétrica ou mesmo a agéo dos pistdes ao desenvolver os 4

tempos do ciclo Otto, podem gerar perdas caracterizando a eficiéncia mecanica.

A seguir serao discutidas um pouco mais detalhadamente algumas destas eficiéncias que
sdo essenciais para o bom entendimento do funcionamento bem como para o projeto de novos

motores.
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3.3.3.1. Eficiéncia Mecanica

De acordo com Kutlar et al.(2005), a principal razdo para a diminuigao da eficiéncia em
cargas parciais é a restricdo do fluxo na segéo de area transversal do sistema de admiss&o devido
a borboleta parcialmente fechada. O autor estudou alguns métodos para otimizar a eficiéncia e o
consumo de combustivel em cargas parciais de motores de quatro tempos do ciclo Otto. Entre as
propostas, estdo o sistema de variagdo do tempo de abertura e cruzamentos das valvulas de
admissao e escapamento, sistema de taxa de compressao variavel, sistema de sobrealimentacéo,
sistema de carga estratificada, desativagao ou corte de injecao de cilindros e aplicacao de alguns

desses sistemas combinados.

Segundo Heywood (1988), em motores modernos s&o encontrados valores de 90% de
eficiéncia mecanica em rotacdes entre 1800 rpm a 2400 rpm com a borboleta totalmente aberta,
diminuindo-se para valores de 75% em rotacbes mais elevadas, proximas da faixa de poténcia
maxima do motor. Conforme a variagdo do angulo da borboleta de motores ciclo Otto, os valores
da eficiéncia mecanica decrescem, podendo chegar eventualmente a zero, com a borboleta

totalmente fechada.

3.3.3.2. Eficiéncia Volumétrica

A eficiéncia volumétrica é definida como a massa de mistura ambiente que entra no
cilindro no tempo de admisséao, dividida pela massa de mistura que vai preencher o espaco

disponivel na camara considerando-se a densidade do ar na admissao (TAYLOR, 1985).

E desejavel que se obtenha o maximo de eficiéncia volumétrica em um motor, visto que a
quantidade de combustivel que pode ser queimada e a poténcia produzida para um dado
deslocamento s&do maximizadas (FERGUSON, 1986).

Sao varios os fatores que influenciam a eficiéncia volumétrica, dentre eles a velocidade
do pistao, as pressbes de admissao e exaustao, a taxa de compressao do motor, a transferéncia
de calor, a geometria do sistema de admissao e a exaustao, e outras variaveis de operagao do
motor (Heywood, 1988). Segundo Silva (2004), a disposi¢édo do coletor de admissdo também

pode influenciar fortemente o desempenho da eficiéncia volumétrica e, por consequéncia, o motor.

A Figura 8 apresenta um diagrama contendo o esquema de abertura e fechamento das

valvulas de admissdo e exaustio do ciclo de um motor de combustdo interna.
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Figura 8: Diagrama mostrando a abertura e o fechamento das valvulas de admissao e exaustao no
ciclo de um motor de combustao interna de quatro tempos (Fonte: Minerva)
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Como se pode ver, neste tipo de motor a valvula de admissao é aberta antes mesmo do
pistdo alcangar o PMS, de forma que o ar ja passa a ser admitido neste momento para dentro da
camara. Esta, por sua vez, s6 é fechada apds o pistao passar pelo PMI estando, portanto, na
fase de compressao. Ja a valvula de expansao € aberta alguns graus antes de atingir o PMI,

ainda na fase da expanséao.

Na sequéncia, o pistdo sobe até o PMS, de forma a descarregar os gases queimados na
combustao através do coletor de escape. Nota-se ainda, que a valvula de expansao é fechada
somente depois que o pistdo passa pelo PMS. Desta forma, é possivel observar que existe um
espaco angular onde as duas valvulas, admissédo e exaustao, estdo abertas simultaneamente.

Tal espaco € comumente conhecido como cruzamento de valvulas.

Conhecendo-se o diagrama de abertura e fechamento das valvulas de admissao e escape,
a taxa de compressao (r), a pressao de exaustado (Pexaust) e admissao (Pind) e a densidade da
mistura (pind), pode-se avaliar a eficiéncia volumétrica para rotacdo zero do motor com a
Equacéo (2) (FERGUSON, 1986).

A eficiéncia volumétrica é dada pela equagéo (2).

Pe/Pi—l
- 2
Onde:
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P, é a pressao de exaustao,
P; é pressao de admissao,
y é dado pela densaidade da mistura (pind) multiplicado pelo aceleracao da gravidade.

De acordo com Stone e Ball (2004), a eficiéncia volumétrica tem um efeito direto na
poténcia de saida do motor, na medida que a massa de ar no cilindro determina a quantidade de

combustivel que pode ser queimada.

Portanto, a eficiéncia volumétrica esta ligada a capacidade de um motor desenvolver
poténcia, bem como obter desempenho. Logo, quanto mais ar o motor conseguir ingerir por ciclo

mais combustivel pode ser queimado e mais energia pode ser convertida em trabalho e poténcia.

3.3.3.3. Eficiéncia Térmica e Consumo Especifico

De acordo com Heywood (1988), o consumo especifico representa o quanto de eficiéncia
apresenta um motor levando-se em consideragao o combustivel utilizado. O consumo especifico,
por sua vez, representa o consumo massico de combustivel por unidade de trabalho de saida.
E um indicador utilizado na observagdo do comportamento de MCI em diferentes regimes de

funcionamento (rotacdo e carga) e na comparagéo de diferentes combustiveis.

Ja a eficiéncia térmica baseia-se na quantidade de energia existente na mistura

combustivel-ar convertida em trabalho durante a combustao.

A relagao entre o consumo especifico de combustivel e a eficiéncia da converséo de

combustivel, ou eficiéncia térmica, pode ser dada pela equacgao 3, abaixo (HEYWOOD, 1988):

1
e = Cepc (3)

Onde CE representa o consumo especifico de combustivel.

3.3.4. Fatores que Influenciam na Eficiéncia de Motores de Combustao Interna
3.3.4.1. Turbuléncia

A turbuléncia é um fator extremamente importante quando se fala em eficiéncia de

motores visto que a mesma influencia na formagéo da mistura ar-combustivel. De forma que uma
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elevada turbuléncia dentro do cilindro melhora a preparagao da mistura bem como aumenta a

velocidade de propagacéo da chama.

De acordo com Lee, Bae e Kang (2007) o formato da cAmara de combustao e do coletor
de admissao sao fatores que exercem influéncia na turbuléncia do fluxo de ar, nas emissdes,

economia de combustivel e limite de operagao em misturas pobres de um motor.

A turbuléncia pode ser criada ou potencializada por um ou mais padrdes de escoamento
no interior do cilindro sendo Swirl, Tumble e Squish alguns fendmenos causados pelas

intervencdes utilizadas.

De acordo com Heywood (1988) o termo “swirl” pode ser definido pelo movimento circular
da carga em volta do eixo axial do cilindro do motor. O aumento da turbuléncia por “swirl” pode
ser obtido por meio de obstaculos no processo de admissido, como defletores nas valvulas de
admissao ou encurvamentos no conduto de admissao. A turbuléncia causada pelo efeito “tumble”,
também conhecida por “turbilhdo em barril”, caracteriza-se por movimentos de turbilhdo de eixo
perpendicular ao eixo do cilindro. De acordo com Martins (2006), esse movimento ocorre mais
facilmente em motores de 4 valvulas por cilindro. Segundo Martins (2006), “squish” consiste no
“‘esmagamento” da mistura na periferia da camara de combustdo quando o pistdo sobe até a

posicao mais elevada do cilindro (PMS).

O aumento da taxa de compressao também pode levar a um aumento da turbuléncia da
mistura, pois gera pressdes e temperaturas mais elevadas, tendo como uma das consequéncias
a diminuicdo da energia requerida para a ignicdo da mistura e também favorecendo-se a
combustao (MARTINS, 2006).

3.3.42. Razao de Compressao

Razao de compresséao, também conhecida como taxa de compresséao, pode ser definida
como a relagao entre o volume de mistura aspirada pelo pistdo que esta dentro do cilindro somado
ao pequeno volume da cdmara de combustdo que sera posteriormente comprimido no pequeno
espaco da cémara de combustdo no segundo tempo do motor pelo volume da camara de

combustado. Esta, por sua vez, € dada pela equacao 4.

R, = =% (4)

v
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Onde:

Rc=relagao de compressao (adimensional)
V = cilindrada individual (de um pistao),
v = volume da cadmara de combust&o.

Quando ocorre um aumento da razdo de compressdo, aumenta o pico de pressdo no
cilindro, proporcionando uma maior pressdo média efetiva. Com o aumento da pressao ocorre
proporcionalmente um aumento da temperatura na cadmara de combustido, que, por sua vez,
requer um angulo de ignicao retardado para se contrapor ao aumento da tendéncia de ocorrer o
fendbmeno da detonacgao. O principal motivo para aumentar a razido de compressao no motor é o
aumento da densidade da mistura combustivel/ar, possibilitando uma melhor utilizacdo da
energia liberada na combustdo. Consequentemente ha uma melhora tanto na eficiéncia térmica
quanto no desempenho do motor, diminuindo o consumo especifico de combustivel (HEISLER,
1995).

A razado de compressao esta diretamente relacionada a octanagem do combustivel, e esta
por sua vez é um fator limitante a taxa de compressao do motor. Como explica Martins (2006), o
indice de octano (I0) do combustivel condiciona a taxa de compressao do motor pela ocorréncia

de combustao anormal, normalmente conhecida por detonagéo (do inglés: Knocking).

3.3.4.3. Avanco dalgnicao

Ao longo do ciclo de trabalho do motor ciclo Otto de 4 tempos, somente durante o tempo
de expanséo é realizado trabalho no eixo do motor. Nos outros trés tempos, ha somente consumo
de energia. Para que o objetivo de alcangar o maximo desempenho com menor consumo seja
alcangado é de suma importancia maximizar a energia fornecida ao eixo do motor durante o ciclo

de expansao.

O ponto de avancgo de ignigao se trata do momento em que ocorre a centelha para iniciar
combustao. Mantidas constantes as quantidades de ar e combustivel, pode-se obter a otimizacao
da pressao de combustao através da variagao do ponto de avancgo de ignigdo do motor em relagao

ao angulo de giro do virabrequim.
3.4. Coletores de Admissao
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A principal fungdo dos condutos de admissdao nos motores de combustao interna é
direcionar o ar atmosférico até os cilindros, garantindo-se a uniformidade de massa entre eles.
Além disso, os condutos possuem funcdes de aperfeicoamento no rendimento volumétrico e na
producao de baixas perdas de pressio ao longo do escoamento dentro deles. A uniformidade de
entrada de ar em cada cilindro impde que o ar admitido escoe através de geometrias similares.
Espera-se, portanto, que a geometria dos dutos seja projetada de acordo com as caracteristicas
de trabalho de cada motor. Logo, tem-se que o comprimento e o didmetro do duto, e eventuais
camaras intermediarias, exercem um papel fundamental no projeto de sistemas de admissao,
levando-se ainda em consideragao os complexos efeitos pulsantes com variagdes temporais e
espaciais. (HANRIOT,2001)

O desempenho do motor depende, dentre outros fatores, principalmente da quantidade
de ar utilizada em cada ciclo. Quanto maior a massa de ar introduzida, maior sera a quantidade
de combustivel que podera ser queimado. Portanto maior sera a energia introduzida no ciclo e
consequentemente resultara em uma maior poténcia indicada. A eficiéncia do sistema de
admissao é medido pelo grau de enchimento de massa de ar no motor. A massa de ar admitida
varia com a velocidade de rotacdo do motor porque a resisténcia que o fluido encontra no
escoamento através do conduto até o cilindro depende da forma e da dimensao peculiar deste
sistema de admissao. A resisténcia ao escoamento € maior quanto maior for a velocidade do
fluido (GIACOSA, 1986).

Os motores de combustédo interna sdo maquinas térmicas em que o gas € admitido e
descarregado através de valvulas — localizadas no corpo do cabecgote do motor como mostrado
anteriormente — as quais trabalham de modo alternativo. Como consequéncia, 0 movimento do
gas é pulsante e ndo estacionario; ou seja, a velocidade e a pressao variam no tempo. Isso é
determinado pela diferenca de pressao entre a entrada do duto de admissao e o cilindro. No
interior do duto, sobrepostos ao movimento do gas, surgem também os fendmenos pulsantes

(oscilagao de presséo devido ao movimento das valvulas e do pistdo) (HANRIOT,2001).

A massa de ar efetivamente introduzida no cilindro varia com a velocidade de rotagao do
motor, com a cilindrada, com a geometria do conduto de admissao e condi¢gdes atmosféricas tais
como umidade, temperatura e pressado. A geometria do conduto de admissao possui importante
influéncia na eficiéncia volumétrica do motor. O conduto de admissao deve ser dimensionado de
tal forma a permitir a maior quantidade possivel de ar a ser introduzida no cilindro. A velocidade
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do ar ¢ influenciada pela area da se¢ao do conduto de admissao e pela area entre a valvula e
sua sede (GIOCOSA, 1986).

Os coletores de admissado e de exaustdo respondem pelos principais efeitos sobre o
desempenho, poluicdo sonora e emissdes de poluentes de motores de combustao interna. Todos
os gases admitidos e expelidos pelo movimento dos pistdes sofrem influéncia direta dos condutos
de admisséo e exaustdo. Basicamente, tem-se que, para melhorar o desempenho de um sistema
de admissao, basta proporcionar altas pressdes de massa de ar sobre a valvula de admisséo, de
modo a elevar a quantidade de gas que entra no cilindro. O periodo em que se deve manter essa
alta pressao é entre o PMI (na admissao) e um instante apds o fechamento da valvula. Isso
permite que o processo de aspiracido se estenda significantemente além do PMI, armazenando
uma massa de ar significativa sob alta pressao que evita qualquer aparecimento de fluxo reverso
dentro do duto. (WINTERBONE e PERSON,1999).

3.4.1. Geometria

Segundo Malftouni et al. (2006), um dos objetivos do projeto do coletor de admisséo,
visando a melhor eficiéncia volumétrica para o MCI (motor de combustao interna), é distribuir
uniformemente a vazao entre todos os cilindros. Para tanto se recomenda a aplicacido de uma
simetria entre os dutos do coletor. Logo, tem-se os seguintes parédmetros que devem ser

considerados:
e Distribuicdo uniforme do ar para todos os cilindros;
¢ O minimo de resisténcia ao fluxo nos dutos;
o Utilizar as ondas de pressao para maximizar o enchimento dos cilindros;

¢ Eliminar fluxos turbulentos e cantos desnecessarios (dobras, joelhos, curvas entre outras

perdas de carga);
¢ Posicionamento do corpo de borboleta, considerando a simetria do pleno.

Portanto, os parédmetros citados acima servem como pontos iniciais quando se pretende
analisar as caracteristicas fisicas dos coletores. Estas caracteristicas envolvem variaveis como

diametro do coletor bem como o comprimento dos dutos, entre outros.
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Com base no modelo numérico desenvolvido, Nowakowski e Sobieszczanski (1999)
obtiveram como resultado uma maior quantidade de ar introduzida no cilindro quando foi utilizado
o sistema de admissdo com 800 mm de comprimento a uma velocidade de rotacido do motor mais
baixa. Com a redug¢ao do comprimento do conduto a quantidade de ar introduzida tende a diminuir
e o pico maximo de enchimento do motor tende a ocorrer em velocidades mais elevadas. Os
autores concluiram que o comprimento do sistema de admissdo influencia nos valores e
velocidades de rotacdo de torque maximo e poténcia maxima. Com o aumento do comprimento
do sistema de admissao a regido de torque maximo tende a ocorrer em velocidades de rotagéo
mais baixas, resultando em valores de torque mais elevados mas com uma redugéo da poténcia
maxima desenvolvida pelo motor, como pode ser visto abaixo os resultados obtidos na Tabela 1,
Figura 9 e Figura 10. (CAETANO, 2008)

Tabela 1: Comparacao dos Resultados Calculados e Testados Experimentalmente (Nowakowski e
Sobieszczanski, 1999).

Vilocidade|  Massa Tormue Massa Tortus Massa | Torgue Miasss Tongue  Masma Toreue
dn rotain introdkirida oltido irrodiida ablicho introdisida | obica introdissids abtica rodkizics oblida
no cilindro o el mo cifiring o tesdn nocilindro | do besie ino cilindra o bessiin no cilindro do tesbe

I=220mm |I=220mm | I=340mm | I=340mm | I=480mm | I=480mm | I=570mm | 1=570mm | =800mm | I=800mm
(rpm] | [kg] | [Nm] | [kg] | [Nm] | [kg] | [Nm] | [kg] | [Nm] | [kg] | [Nm]
1500 (0000383 | 446 |0000384| 438 |0000386| 453 |0.000388| 460 |0000396| 446
2000 | 0.000381 481 0.000386 476 0.000407 48 5 (0.000404 1 403 0.0004 320 53.7
2500 (0000402 516 |0.000412| 527 |0000425| 6556 |0.000437| 571 |0000408| 585
3000 | 0000412 530 [0000428| 542 |0000453| 58.2 |0.000475| 592 |0.000510| 58.3
3500 | 0.000421| 518 |0.000443| 546 |00C0473| 558 |0.000481| 540 |0000484| 562
4000 |0.000425| 521 |000D44B| 536 |0.000470| 534 |0.000474| 539 |0.000445| 503
4500 | 0.000414| 511 |0000420] 514 |0000436| 506 |0.000420| 408 |0000383| 458
5000 |0.000308| 488 |0.000406| 476 |0.000392| 456 |0.000382| 446 |0.000357| 405
5500 |0.000378| 446 |0000378| 422 |0000363| 395 |0.000347| 380 6.4
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Figura 9: Velocidade de rotagdo para a massa maxima admitida calculada em fungdo do comprimento
do conduto de admissao (Nowakowski e Sobieszczanski, 1999).
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Figura 10: Torque maximo calculado em fungdo do comprimento do conduto de admissao
(Nowakowski e Sobieszczanski, 1999).
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Para otimizar a quantidade de ar fresco induzido no interior do cilindro, a valvula de
admissao inicia a sua abertura no final do processo de exaustdo, quando os gases queimados
possuem uma velocidade que é suficiente para criar uma regiao de depressao no inicio do
sistema de exaustdo. Se a valvula de admisséo inicia a sua abertura muito cedo, parte desses
gases de exaustdo e aqueles ndo queimados podem ser empurrados em diregdo ao conduto de
admissao, através da valvula de admissao, ao invés de serem conduzidos para o sistema de
exaustao. Isto pode ocorrer quando a depressdo média no conduto de admissao € maior que no
interior do cilindro. O atraso no fechamento da valvula de admiss&o para depois do PMI tem como
objetivo utilizar a inércia da mistura admitida movendo-se em direcdo a porta da valvula. Isto
proporciona um maior tempo de entrada de ar no interior do cilindro, aumentando a massa de ar
e proporcionando uma maior eficiéncia volumétrica. Este efeito € conhecido como “efeito RAM”’
(BENSON, 1986).

As flutuagbes da energia cinética na coluna da massa de ar admitido, causadas pela
abertura e fechamento periddico das valvulas de admissao e exaustao podem ser utilizadas para
melhorar a eficiéncia volumétrica utilizando o efeito RAM, que é dependente do didmetro e do
comprimento do conduto de admissao, como mostra a Figura 11. Para condutos com o0 mesmo
didmetro, o que possuir 0 maior comprimento sentira mais os efeitos inerciais, pois terd uma maior
coluna de massa dentro do conduto. Por outro lado, maior sera a perda de carga ao longo do
conduto. O efeito inercial provoca uma melhor eficiéncia volumétrica em velocidades de rotacao
mais baixas. Para um dado comprimento, quanto menor for o didmetro, maior sera a velocidade
da massa admitida e, para o maior didmetro, resultara uma maior area de contato com a massa

admitida, proporcionando uma maior perda de carga (HEISLER,1995).
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Figura 11: Efeito da geometria do conduto de admissao (Heisler, 1995).
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Com o intuito de demonstrar a influéncia da geometria do duto de admisséo na eficiéncia
volumétrica do motor, Heisler (1995) fez um experimento para um motor com ignigéo por centelha
de 6 cilindros e 3,5 litros. A Figura 12 apresenta um esquema ilustrativo das dimensdes usadas.
Como se vé, inicialmente manteve-se o didmetro constante e alterou-se o comprimento dos

condutos. Na sequéncia, manteve-se o comprimento do duto constante e alterou-se o didmetro.
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Figura 12: Diferentes Geometrias para estudo da Eficiéncia Volumétrica (Fonte: Heisler, 1995)
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Os resultados obtidos estao indicados pela Figura 13 e Figura 14. Portanto, concluiu-se
que para os tubos com o diametro menor e comprimento maior, maior é a perda de carga, portanto
maior é a resisténcia ao fluxo. Ao variar o diametro, foi notado que o valor do pico maximo de
eficiéncia volumétrica produzido é aproximadamente o mesmo para todos os didmetros testados.
Porém, quando foi utilizado o menor didmetro maior foi a velocidade do ar e o pico maximo de
eficiéncia volumétrica ocorreu em uma rotagéo mais baixa do motor como mostra a Figura 15. Ao
variar o comprimento e permanecendo os didmetros dos tubos inalterados, observou-se que o
valor do pico maximo do rendimento volumétrico foi maior para o tubo de maior comprimento,
ocorrendo em rotagao mais baixa em funcéo do efeito de inércia do fluido aspirado. Ja o efeito
produzido pelo tubo de menor comprimento foi um melhor rendimento volumétrico em rotagao
mais elevada, embora o valor do pico de maximo rendimento volumétrico tenha sido menor,
conforme mostra a Figura 14. (CAETANO, 2008)
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Figura 13: Eficiéncia volumétrica x rotagdao do motor (Fonte: Heisler, 1995)
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Segundo Heisler (1995), na fixacdo do comprimento do duto do coletor observa-se que:

e Quanto maior o didmetro maior a area de troca de calor;

¢ Coletores de diametros menores aceleram a velocidade do fluido e consequentemente

reduzem a rotacdo em que a eficiéncia volumétrica tem seu maior valor;

¢ O valor maximo de eficiéncia volumetrica ndo se altera com a variagao do diametro,

apenas a rotagdo em que ele ocorre.

Figura 14: Eficiéncia volumétrica x rotacdo do motor (Fonte: Heisler, 1995)
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O ar no interior do conduto de admissdo possui uma energia cinética (energia de
movimento). Esse “conteudo energético”, se oportunamente aproveitado, pode determinar uma
maior compressao no interior do cilindro exatamente no momento em que a valvula de admissao
de fecha. Cria-se entdo uma fonte de sobre-alimentagdo natural devido a inércia dos gases de

admissao, melhorando a eficiéncia volumétrica (Heywood, 1988).
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4. METODOLOGIA

O software escolhido para a simulagao realizada neste trabalho trata-se do BOOST, da
empresa AVL. Tal empresa desenvolve diversos softwares para a simulagao de motores, os quais
geram solugcdes numericas para as equacoes de transporte. Entre estas pode-se citar a solugéo
numeérica pelo método implicito de volumes finitos, método este utilizado no modelo em 3D, e o
método de diferencas finitas explicito, usado pelo modelo em 1D. Este ultimo modelo, em 1D, é
o usado pelo BOOST.

O programa unidimensional significa que as pressdes, temperaturas e velocidades de
escoamento obtidas nas solu¢des das equacgdes da dindmica dos gases representam a média
dos valores da secgao transversal das tubulagdes. Isto possibilitou que o “software”
desempenhasse uma 6tima economia no tempo de processamento computacional utilizado pelo
hardware, ao longo das simulacdes. Segundo Barros (2013), os modelos unidimensionais sao
modelos que apresentam complexidade elevada e permitem avaliar comportamentos especificos
dos diversos subsistemas envolvidos no funcionamento de um motor de combustao interna. “O
esforgo computacional € médio, de tal forma que se podem realizar calculos de varios ciclos em
um intervalo pequeno de tempo, possibilitando a simulagdo de sistemas completos, tais como,

veiculos ou sistemas geradores.” (CAMPOS, 2015)

Tal software se mostra bastante interessante pois possibilita a criagdo de um motor
completo de forma bastante intuitiva, visto que a montagem do motor € feita selecionado os
elementos que o mesmo oferece e os conectando por tubulagbes. Tais elementos sao, por
exemplo, cilindros, catalisadores, intercoolers, filtros de ar, turbocompressores, modelos de

juncao, entre outros.

Além disso, o BOOST permite a previsdo e otimizagdo de sistemas de admissao e
exaustao, simulagdo de combustao, analise de emisséo e analise acustica. O mesmo possibilita

também a simulagao tanto para calculos em regime permanente quanto transiente.

No entanto, o BOOST exige que o usuario entre com uma grande quantidade de
informacdes, sendo que algumas serdo mencionadas na sequéncia, pois serdo apresentados as

equagdes matematicas utilizadas pelo software para alguns elementos importantes.
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4.1. Espécies de Transporte e Propriedade dos Gases

O modelo de escoamento do programa utiliza a solugdo das equagdes de conservagao
da continuidade, energia e momento, que sao resolvidas em uma dimensao. O programa utiliza
um método de integracao explicito no tempo, no qual as variaveis principais sdo vazao massica,

densidade e energia interna. (AVL, 2011)
4.1.1. Método Classico de Transporte

AVL BOOST® calcula as propriedades do gas em cada célula, em cada intervalo de tempo,
com a composicao instantanea. O “software” possui um banco de dados de espécies, que
possibilita duas abordagens diferentes para a descricdo da composi¢ao do gas (transporte de

espécies) e do calculo das propriedades de gas disponiveis. (CAMPOS, 2015)

A diferenca entre as duas abordagens é que no modo de transporte de espécies classico,
que € o modo padrao de simulagao, as equacdes de conservacao para produtos da combustao
(juntamente com a razdo ar-combustivel caracteristica para eles) e vapor de combustivel sao
resolvidas considerando o equilibrio quimico. A fragcdo massica do ar & calculada através da
equagao 5: (CAMPOS, 2015)

Wair=1— wpy — wep ()

A razao ar-combustivel caracteristica para os produtos da combustdo é calculada através da

equacéo 6:

AFp = WCI;/‘& (6)
FB

Onde,

w,i & afragdo de massa de ar;

wgy € a fragdo de vapor de combustivel,

wep € afragdo de massa do produto da combustéo;

AF.p é ataxa de ar-combustivel presente no produto da combustao;

wrp € a fragdo em massa de combustivel queimado.
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Para o calculo das propriedades do gas dos gases de escape, a relagao de ar-combustivel

é utilizada como medida para a composicdo do gas. A relacdo de ar-combustivel, neste caso,

significa a relagao de ar-combustivel em que ocorreu a combustao a partir da qual os se original

os gases de escape. A composi¢ao dos gases de combustao € obtida a partir do equilibrio quimico

considerando a dissociagao as altas temperaturas no cilindro. (AVL BOOST, 2014)

4.2. Cilindro

4.2.1. Equacgoes de Conservagao

A Figura 15 trata-se de um ilustrativo para facilitar a identificacdo das variaveis, bem como

o volume de controle adotado. O calculo termodindmico do cilindro é baseado na primeira lei da

termodindmica, como pode ser visto pela equacgao 7. O balangco de massa do cilindro, por sua

vez, esta indicado pela equacéo 8.

Figura 15: Balango de energia do Cilindro (Fonte:

file://IC:IProgram%20Files%20(x86)/AVL/documentation/BOOST/v2014.1/BOOST_Theory/index.html)
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— Pe .Z—Z € o trabalho do pistao;

dQr

o € a parcela entrada de calor do combustivel,

dQw
da

m, € a massa no interior do cilindro;

u é a energia interna especifica;

p. € a pressao no cilindro;

V é o volume do cilindro;

Qr é a energia do combustivel;

Qw € a perda de calor pelas paredes;

a € o angulo da manivela;

dm,; é o elemento de massa que entra no cilindro;
dm, € o elemento de massa que sai do cilindro;

h; é a entalpia do fluxo massico que entra no cilindro;
h, € a entalpia do fluxo massico que sai do cilindro;
dey € 0 calor de evaporagao do combustivel,

4.3. Tubulagées

4.3.1. Equacoes de Conservagao

representa a perda de calor nas paredes do cilindro;

As equagdes que descrevem o fluxo dentro da tubulagao unidimensional sdo dadas pela

Equacgao de Euler, onde U representa um vetor de estado e F um vetor de fluxo.

ou, 9FW) _
6t+ dx =5U)

4.4. Solugao Numérica
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Durante o curso da integracao numérica da "Equacéao de Euler" (Equacao 9), a atengao
especial deve ser focada no controle do tempo. Para alcancar uma solucao estavel, o critério CFL
(citério de estabilidade definido por Courant, Friedrichs e Lewy) deve ser cumprido: (AVL BOOST,
2014)

At < 25 (10)

ut+a

Isso significa que uma certa relagdo entre o passo do tempo e os comprimentos das
células deve ser cumprida. O BOOST determina a relagao do passo do tempo para o tamanho
da célula no inicio do célculo com base nas condig¢des iniciais especificadas nos tubos. No entanto,

o critério CFL é verificado a cada passo durante o calculo. (AVL BOOST, 2014)

Se o critério ndo for cumprido devido a condigbes de fluxo significativamente alteradas

nos tubos, o passo de tempo é reduzido automaticamente. (AVL BOOST, 2014)

Um esquema ENO é usado para a solugéo do conjunto de equagdes diferenciais nao-
lineares discutidas acima. O esquema ENO baseia-se em uma abordagem de volume finito. Isso
significa que a solugdo no final do tempo é obtida a partir do valor no inicio do tempo e dos fluxos
sobre os limites da célula: (AVL BOOST, 2014)

Figura 16: Conceito de Volume Finito (Fonte: AVL BOOST, 2014)
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Para a abordagem mostrada na Figura 16, é necessario o calculo dos fluxos de massa,

momento e energia sobre os limites das células no meio do tempo. Isso pode ser feito usando as
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equacgdes de conservacgao basicas, que dao uma relagao direta entre um gradiente na direcédo x
e o gradiente ao longo do tempo. (AVL BOOST, 2014)

O gradiente na direcao x é obtido por uma reconstrucao linear do campo de fluxo no inicio
do passo do tempo. (AVL BOOST, 2014)

Figura 17: Reconstrugao linear do campo de fluxo (Fonte: AVL BOOST, 2014)

&

A partir desta informacéo, os fluxos de massa, momento e energia nas bordas de cada
célula podem ser calculados. Normalmente, o fluxo na borda da célula direita ndo sera igual ao
fluxo na borda da célula esquerda da célula adjacente, que é uma condigdo necessaria para
atender aos requisitos de continuidade. Para superar este problema, um Riemann-Solver é usado
para calcular o valor médio correto dos dois fluxos diferentes na borda da célula, conforme
mostrado na figura a seguir. (AVL BOOST, 2014)
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Figura 18: Ondas de pressédo de descontinuidades nas Bordas das Células (Fonte: AVL BOOST, 2014)

&
R 1 1 Il
| : : 0,
A
t
N .
S v
A AN X

A principal vantagem de um esquema ENO é que ele permite que a mesma precisao seja
alcancada como pode ser obtida com esquemas de diferencas finitas precisas de segunda ordem,
mas tem a mesma estabilidade que esquemas de diferencas finitas precisas de primeira ordem.
(AVL BOOST, 2014)

4.5. Geragdo do Modelo

Inicialmente, na area de trabalho do BOOST ¢é criado 0 modelo, adicionado os seguintes
elementos: um motor (E1), 1 cilindro (C1), 1 filtro de ar (CL1), 1 calatisador (CAT1), 1 injetor (11),
2 limitadores do sistema (SB1 e SB2), 3 plenums (PL1, PL2 e PL3), 3 restricbes (R1, R2 e R3),
10 pontos de medida (MP1 até MP10) e 12 tubulagdes. A Figura 19 mostra a disposi¢cao dos

elementos citados anteriormente.
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Figura 19: Esbogo do Modelo virtual do motor
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Apds a montagem do modelo, o software solicita a especificagdo dos dados gerais de
entrada antes de adicionar dados aos elementos. E nesta etapa onde define-se os parametros
da simulacgao. Incialmente, se diz para o software o que se pretende simular, sendo que neste

caso optou-se por “Cycle Simulation”, pois pretende-se analisar os ciclos do motor em questao.

Dentro da opgdo “Cycle Simulation”, seleciona-se o modelo classico em espécie de
transporte, o qual ja foi explicado anteriormente, e o fluido padrao escolhido foi a gasolina. A
Figura 20 apresenta os dados de entrada solicitados pelo software tais como a relagao

estequiométrica em que acontecera a combustao, entre outros.
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Figura 20: Entrada de Dados Iniciais
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Por fim, inicia-se a adicdo de informagdes a cada um dos elementos do modelo
apresentado.

Na janela do elemento “Engine”, seleciona-se o ciclo de quatro tempos do motor. Nota-se,
atraveés da Figura 21, que o campo de velocidade do motor esta cinza, isto se deve a uma das

ferrametas que o software oferece, onde sao criadas variaveis globais, a qual sera explicada mais
a frente.
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Figura 21: Entrada dos Dados do Motor
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Além disso, na janela “Engine Friction” adiciona-se a curva de perdas por atrito, a qual se
da de acordo com a Figura 22.

Figura 22: Entrada dos Dados do Motor
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Na janela “Cylinder’ entra-se com todos os paradmetros do cilindro e de seus elementos
auxiliares tais como tamanho da biela, da manivela, didmetro do cilindro e razdo de compresséo,
como pode ser visto na Figura 23.
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Figura 23: Entrada dos Dados do Motor

Bore 7 mm
Stroke 9 mm
Compression Ratio 5.5 [

Con-Rod Length 5 mm

Piston Pin Offset mim

Effective Blow By Gap |0 mm

11 T

Mean Crankcase Press. |1 bar

[~ User Defined Piston Motion
[~ Chamber Attachment

Scavenge Model [Perfect Mixing =]

Além disso, pode-se informar ao BOOST a composicao inicial da mistura dentro do cilindro,
como mostra a Figura 24.

Figura 24: Ferramenta de Inicializagao
Initialization
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Na sequéncia, o BOOST solicita a escolha de um entre os varios modelos de liberagéo
de calor disponiveis. Opta-se pelo “Vibe”, e dentro deste ainda define-se o angulo onde se
comega a combustao e a duragao da mesma. Ao informar tais angulos, o software gera duas

curvas, sendo que a segunda curva apresenta a relacdo de massa queimada pelos angulos de
avanco da combustao.
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Figura 25: Ferramenta de Configuragdo da Combustao
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Ainda dentro da janela “Cylinder’, o software solicita algumas informag¢des sobre a

transferéncia de calor dentro do cilindro. Neste etapa, informa-se a area de superficie do pistao

bem como sua temperatura, a area da cabeca do cilindro e sua respectiva temperatura e ainda a

temperatura da parede do pistao quando esta no Ponto Morto Superior € no Ponto Morto Inferior.
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Figura 26: Insercao de dados do cilindro
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Por fim, define-se os angulos de abertura da valvula de admissao e de exaustdo, o numero

de pontos que pretende-se simular e a abertura das valvulas, em mm, para cada passo. Além

disso, define-se o alcance, em angulos, do came. Tais dados podem ser vistos através das

Figuras 27 e 28.
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Figura 27: Insercao de informa¢des do Cilindro
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Figura 28: Insergao de informagdes do Cilindro
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Todos os parametros em cinza, presentes na Figura 29, se devem ao o fato de que foram
criadas variaveis globais para os mesmos, possibilitando assim que tais pardmetros pudessem

variar ao longo da simulagéo.

Figura 29: Variaveis Globais

Parameter Type |value |unit

AF_Ratio global 12.26 [1 (Ratio)
Cylinder_Head T global 576 K (Temperature)
Duration_of_Combust global 48 deg (Angle)
Engine_Speed global 5000 rpm  (Angular Velocity)
Exhaust_Port_Wall_T global 543 K (Temperature)
Exhaust_Wall_1_T global =660+Exhaust_Wall_T_Factor®(980-660) K (Temperature)
Exhaust_Wall_T_Fact global 0.943 [1 (Ratio)
Liner_BDC_T global 425 K (Temperature)
Liner_TDC_T global 438 K (Temperature)
Piston_T global 530 K (Temperature)
Start_of_Combustion global 75 deg (Angle)
Vibe_Shape global 1.5 [1 (Ratio)
Wall_T_Down_Catalys global =550+Exhaust_Wall_T_Factor *(965-550) K (Temperature)
Wall_T_Up_Catalyst aglobal =550+Exhaust_Wall_T_Factor *(1024-550) K (Temperature)

A Tabela 2 contém uma relagao entre as variaveis globais presentes na Figura 31 e seu

respectivo significado em portugués, de forma a facilitar a compreensao de cada termo.

Tabela 2: Variaveis Globais

Variavies Equivaléncia
AF_Ratio Razdo Ar-Combustivel
Cylinder Head T Temperatura na Cabeca do Cilindro
Duration_of Combustion Durac¢dao da Combustao
Engine_Speed Velocidade de Rotacdo
Exhaust_Port Wall T Temperatura da Parede na Porta de Escape
Exhaust Port Wall T Factor Relacdo entre temperatura de escape e velocidade
-7 - do motor
Liner_BCD_T Temperatura no Ponto Morto Inferior
Liner_TCD_T Temperatura no Ponto Morto Superior
Piston_ T Temperatura do Pistdo
Start_of Combustion Angulo de Inicio da Combust3o

Parametro do Método de Liberacdo de Calor
dentro do Cilindro
Temperatura da parede de escape na extremidade
inferior do catalisador
Temperatura da parede de escape na extremidade
superior do catalisador

Vibe_Shape

Wall_T_Down_Catalyst

Wall_T_Up_Catalyst
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Para cada variavel global criada, foram adicionados dados conforme os indicados pela

Figura 30 e 31. Nota-se que sao criados, ao todo, 17 casos. Para cada um destes casos sao

informados diferentes informagdes para as variaveis globais criadas anteriormente. Tais dados

SA0 necessarios para que ocorra a simulacao e, assim, se consiga plotar ao graficos

e
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Figura 30: Valor dos Parametros
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455
450
440
433
429
425
421
417
410

395
390
388

375
JE8
360

Figura 31: Valor dos Parametros

570
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1.17

1.2
1.26
1.38
1,44

1.5
1538

1,56
1,62
1.68
1.755
1.83
1.955

2.08

2.28
2,38
2.4

Na sequéncia, salvou-se o modelo e compilou-se 0 mesmo.

1.0
0,935
0.974
0,964

0.9535
0.943
0.927
0.911
0.872
0762

0.7035
0.645

0.5915
0.538
0.304

0.12
0,01
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5. VALIDAGAO

O presente trabalho apresenta o estudo sobre a influéncia da geometria dos dutos de
admissao na eficiéncia volumétrica de um motor. Para tanto, optou-se por simular dois modelos,
sendo um deles um motor estacionario monocilindrico, ROBIN EH17-2D, fabricado pela empresa
Robin SUBARU Industrial Engines, e o segundo um motor de 4 cilindros, FIRE 1.0 8V bi-

combustivel. Ambos sdo de 4 tempos com sistema de igni¢cao por centelha.
5.1. Motor estacionario EH17-2D

O primeiro motor simulado trata-se do monocilindro, o qual pode ser melhor identificado

através da Figura 32.

Figura 32: Motor estacionario EH17-2D (Robin SUBARU Industrial Engines Service Manual

Os parametros de entrada usados para a simulacao deste motor, os quais foram retirados

do manual do mesmo disponibilizado pelo fabricante, encontram-se na Tabela 3.
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Tabela 3: Dados do Motor (Fonte: Robin SUBARU Industrial Engines Service Manual, Models EH12-2,
EH17-2, EH25-2)

Comprimento da biela [m] 0.085
Diimetro do cilindro |m] 0.067
Curso do pistio [m) 0.049
Deslocamento do pistdo [m?] 0.000172
Taxa de compressio |A] 8.5

Didmetro da haste da vilvula de admissio [m] | 0.0054475
Diimetro da haste da vilvula de exaustio [m] | 0.0054475

Diimetro do portico de admissdo [m] 0.02

Didmetro do portico de exaustio [m)| 0.02

Elevacio médxima da vilvula de admissdo [m]| | 0.0127215

Elevacio mixima da vilvula de exaustio j[m] | 0.0127215

A Figura 33 apresenta o modelo esquematico do motor de 1 cilindro, onde € possivel
identificar os componentes basicos, os quais ja foram mencionados anteriormente. Tomando por
base o exemplo didatico disponibilizado pelo software AVL BOOST, e modificando os parametros

com os dados da Tabela 3, se faz possivel a simulacdo do motor em questao.

Figura 33: Modelo Virtual de um motor de 1 cilindros

E1
=2

ME10
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Através da Figura 34 pode-se analisar a curva de torque real do motor EH17-2D. Como
se pode notar, o maximo torque obtido pelo mesmo é 10,7 N.m na rotagao de 2600 rpm. Apos tal

velocidade, percebe-se que ha uma queda no torque.

Figura 34: Curva de Torque Real (Adaptado do manual: Robin SUBARU Industrial Engines Service
Manual, Models EH12-2, EH17-2, EH25-2 Engines).
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Ao realizar a simulagdo do modelo criado, considerando o comprimento de 100 mm para
o duto de admissao, obteve-se a curva de “Torque por Velocidade de Rotagao” indicada em azul
na Figura 35. Nota-se, portanto, que a mesma alcanga um valor de torque superior ao real,
chegando a pouco mais de 11,5 N.m na rotagdo em torno de 2000 rpm, e depois cai

gradativamente.

Figura 35: Curva de Torque gerada pelo BOOST
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Portanto, ao se confrontar as duas curvas, como se vé através da Figura 36, percebe-se

um comportamento bastante similar entre elas, de modo que as duas apresentam seu apice, e
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comecgam a cair em rotagdes préximas, o que se deve a um aumento das perdas de carga por

atrito, bem como a dificuldade de enchimento do cilindro.

Figura 36: Comparativo entre curva gerada pelo BOOST e a curva REAL

Torgue [Nm)

R

Considerando a faixa de velocidade real de 2000 a 4000 rpm, observa-se que 0s maiores
erros relativos estdo nas extremidades, sendo que os erros nas velocidade intermediarias s&o
menores, 0 que se comprova ao se observar que o erro minimo de 3,27% se deu na regiao de
3500 rpm. Os maiores erros, portanto, se deram nas extremidades, sendo de 13,98% na rotacao
de 2000 rpm e 9,68% na rotacao de 4000 rpm. O erro médio, portanto, foi de, aproximadamente,
6,96%. Deve ser destacada aqui a grande dificuldade de simulagdo de motores devido a
transitoriedade de seu funcionamento, tais como variagcbes da entrada de ar, da mistura as
combustivel, do momento de igni¢do entre outros. Além disso, muito pardmetros que devem ser
ajustados no software, como por exemplo, cruzamento de valvulas ndo é conhecido, sendo
portanto, suposto um valor para realizagdo da simulagdo. Desta forma, os resultados aqui
encontrados satisfazem esta analise, especialmente para velocidades intermediarias (3000 a
4000 rpm).

Além disso, através da Figura 37 pode-se verificar a curva de poténcia gerada pelo
software para o0 modelo mencionado acima, adotando o comprimento do duto de 100 mm. Como

se vé, a mesma condiz com os resultados obtidos, visto que a poténcia € um produto do torque
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pela velocidade angular, de forma que conforme se aumenta o torque e a velocidade de rotacao,
tem-se um comportamento similar na poténcia.

Figura 37: Curva de Poténcia gerada pelo BOOST
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5.2. FIRE 1.0 8V bi-combustivel

A fim de validar o modelo para um motor de 4 cilindros, utilizou-se um novo modelo para
comparagao. Os parametros de entrada usados para a simulagdo encontram-se na Tabela 4 e
5.
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Tabela 4: Dados do motor de 4 cilindros (Fonte: Rodrigo Caetano, 2008)

FPararnetro

Deacricao

Mimeros de cilindros

4 gm linha

Posigdo

transversal anterior

Diametro x curso

FO.0x 64,9 mm

Cilindrada total ¢ unitaria

998,057 ccf 240,764 co

Ciclo OTTO 4 ternpos
Aspiracao natural
Razdo de compressao 10860151
Volume camara de combustao 25490 cc
Volume camara de combustdo no cabegote 23410 cc
Material do cabecote Alurnimic

Material do bloco

Fermo fundido

Mimero de mancais

MNimero de anéis de seguimento
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Tabela 5: Sistema de Distribuicdo do Motor (Fonte: Rodrigo Caetano, 2008)

Parametro Descricdo
Mumeros de valvulas por cilindro 2
Diametro de referéncia das valvulas de admissao 31.0 mm
Diametro de referéncia das valvulas de exaustio 26.5 mm
Digdmetro do conduto de admissdo 27.0 mm
Diametro do conduto de exaustao 240 mm
Curso das valvulas 9,0 mm
Inicio de abertura da valvula de admissao 28 APMS
Fechamento da valvula de admissdo 418 DPMI
Inicio de abertura da valvula de exaustao 42% APMI
Fechamento da valvula de exaustdo 1% APMS
Folga das valvulas de admissio 0,40 60,05 mm
Folga das valvulas de exaustao 0.45 6 0,05 mm

A Figura 38 apresenta o0 modelo esquematico para o motor de 4 cilindro, onde é possivel

identificar os componentes basicos, os quais ja foram mencionados anteriormente. Tomando por
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base o exemplo didatico disponibilizado pelo software AVL BOOST, e modificando os parametros

com os dados da Tabela 4 e 5, se faz possivel a simulagdo do motor em questéo.

E1

(2]

Figura 38: Modelo Virtual para Motor de 4 Cilindros
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A validacdo deste modelo sera feita adotando como referéncia os resultados
A Figura 39 apresenta a curva de “Torque por

experimentais obtidos por Caetano (2008).

Velocidade de Rotagao”, para trés diferentes comprimentos de condutos de admisséao.
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Figura 39: Curva de Torque gerada experimentalmente (Fonte: Rodrigo Caetano (2008))
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A Figura 40 se trata de um comparativo entre a curva real, em vermelho, obtida
experimentalmente, e a gerada pelo BOOST, em azul, ambas para o comprimento do conduto de
admissao de 300 mm. As duas possuem comportamentos bem similares, apresentando o torque

maximo na rotacio de 4500 rpm, aproximadamente.
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Figura 40: Comparativo entre curva gerada pelo BOOST e a curva EXPERIMENTAL
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A Tabela 6 contém os erros relativos calculados para cada ponto. Percebe-se que o maior
erro, cerca de 26%, se encontra na rotagao de 2800 rpm, ja 0 menor erro, 7%, foi obtido para a
rotacdo de 6500 rpm. Além disso, o erro médio obtido foi de 16,6%. Como se nota através da
Tabela 6, o erro foi calculado entre rotacbes muito proximas, no entanto, ndo idénticas. Isto se
deve a dificuldade encontrada no momento de pegar os pontos do grafico através do software
GETPOINT, visto que a precisao do mesmo é pequena. Este € um fator que influencia
diretamente nos erros calculados e mencionados acima, fazendo com que 0os mesmos nao sejam
totalmente condizentes com a realidade. No entanto, percebe-se que, mesmo com mais essa
fonte de erro, os erros calculados sao considerados baixos, o que valida o modelo virtual criado

para a simulagéo através do BOOST.
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Tabela 6: Erro Relativo entre Torque gerado pelo BOOST e Torque Real

BOOST_4CILINDROS ARTIGO

Velocidade de Torque Velocidade de Torque Erro Relativo (%)

Rotagdo (rpm) (N.m) Rotagdo (rpm) (N.m)
6488,2000 70,3558 6500,0000 75,3058 7,035543862
5983,9465 74,6259 6037,5000 81,9956 9,875487727
5594,9509 77,7099 5512,5000 87,2319 12,25326836
5178,1011 80,3193 5268,7500 89,6354 11,5987499
4975,4391 82,6916 5006,2500 90,3221 9,227660108
4486,5533 86,0128 4537,5000 93,5840 8,802493106
3982,2997 81,5055 3993,7500 90,8371 11,44913799
3506,8606 78,8960 3525,0000 90,7513 15,02652234
3031,4215 70,1186 3000,0000 84,9142 21,10074027
2800,9056 67,9836 2737,5000 85,6867 26,04032857
2512,7607 70,1186 2531,2500 84,3190 20,25195008
2037,3216 67,9836 2025,0000 80,7080 18,71687676
1504,2536 58,0201 1518,7500 76,2500 31,4200346

A simulacdo computacional de motores endotérmicos € um ramo de dificil exatiddo nos
resultados devido ao fato de essas maquinas operarem de maneira ciclica, onde cada ciclo é
diferente de seu anterior. Sdo diversos os fatores que influenciam nessa “instabilidade” de
funcionamento como pequenas variagdes na temperatura e pressao externa, nivel de atomizacao
do combustivel, nivel de turbuléncia na cdmara de combustao, transitoriedade dos regimes de
operagao, entre outros. J4 os computadores operam de maneira légica e exata onde uma rotina
computacional pode ser executava quantas vezes for necessaria fornecendo o mesmo resultado.
Assim durante uma simulagdo de um motor através de um cédigo computacional cada ciclo
simulado sera idéntico ao seu anterior fazendo com que, apesar de todas as corregoes, 0
processo se torne ideal. Sendo entdo o idealismo computacional uma fonte de erro inevitavel
durante a simulagdo de motores. (BORDONAL, 2015)

Logo, dentre as fontes de erros encontradas ao se desenvolver o presente trabalho as
que pussem maior destaque sao, por exemplo, a falta de alguns dados, sejam estes especificos
ou mesmo experimentais, do motor; erros advindos dos modelos empiricos adotados;erros ao
coletar os dados das curvas fornecidas pelo fabricante; erros advindos dos tempos adotados para

a abertura e fechamento das valvulas.
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Além disso, através da Figura 41 pode-se verificar a curva de poténcia gerada pelo

software bem como a curva gerada experimentalmente, para o mesmo modelo virtual citado

acima, adotando o comprimento do duto de 300 mm. Como se v&, o comportamento das suas

sdo bastante similares.

Potencia (kW)

10

0

Figura 41: Comparativo entre Curva Experimental e Curva gerada pelo BOOST
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61



6. ESTUDO DE CASO
A partir dos modelos criados, modificou-se 0 comprimento do conduto de admissao, de

forma a observar o comportamento da eficiéncia volumétrica nos mesmos.

6.1. Motor estacionario EH17-2D

Para o presente motor, variou-se tal parametro nos valores de 50 mm, 100 mm e 150 mm.
Para cada modificacao, realizou-se novas simulag¢des através do BOOST, onde foram geradas
as curvas de torque, poténcia e eficiéncia volumétrica.

A Figura 42 trata-se das curvas geradas pelo BOOST, ao variar o comprimento dos dutos,
sendo este indicado pelo numero 5 na Figura 35. Percebe-se que o comportamento das curvas
de Torque sdo bastante semelhantes, apresentando torque maximo em torno de 11,75 N.m na
rotacdo de 2000 rpm. Observa-se ainda que o torque € levemente superior para o maior
comprimento de duto em toda a faixa de rotagdo enquanto o torque é ligeiramente inferior para

as simulagdes com o menor comprimento de duto.

Figura 42: Curvas de “Torque por Velocidade de Rotagado” para 3 diferentes comprimentos de condutos
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A Figura 43, por sua vez, apresenta o comportamento das curvas de Poténcia em funcao
da Velocidade de Rotagdo. Como se pode ver, as curvas de poténcia foram muito similares,

apresentando poténcia maxima de 4200 W na rotagao de 4000 rpm.

Figura 43: Curvas de “Poténcia por Velocidade de Rotagcdo” para 3 diferentes comprimentos de
condutos
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Por fim, a Figura 44 apresenta as curvas de “Eficiéncia Volumétrica em funcdo da
Velocidade de Rotacao” do motor. Como se vé, apesar de apresentarem um comportamento
bastante semelhante, nota-se que, assim como esperado, a eficiéncia volumétrica € um pouco

maior para o comprimento de 150 mm, o que foi evidenciado na curva de torque.
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Figura 44: Curvas de “Eficiéncia Volumétrica por Velocidade de Rotagcdo” para 3 diferentes
comprimentos de condutos
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Para alcancar uma maior eficiéncia volumétrica, um sistema de admissao usa ondas altas
e de baixa pressdo para carregar o cilindro. Isto é conhecido como o principio da ressonancia.
Quando a valvula de entrada se abre e o pistdo se move para baixo no cilindro, na direcdo do
ponto morto inferior, ele inicia uma onda de baixa pressao na proximidade da valvula de entrada,
assim como ilustrado na Figura 45. Esta onda de baixa pressao se propaga através do canal de
admissao para a outra extremidade, que se conecta a saida de atmosfera/compressor (plenum).
(SAMUEL, Jensen p. 2, 2013)

Figura 45: Propagacao da onda de baixa pressao (Fonte: SAMUEL, Jensen p. 2, 2013)
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A onda de ar se forga no tubo de ressonancia de modo que, onde estava a onda de baixa
pressdo, uma onda de alta pressao igualmente grande se desenvolve, que se propaga para a
valvula de entrada. Esta onda de alta pressao viaja de volta através do tubo de ressonancia e
empurra a massa de ar para dentro da valvula de entrada ainda aberta no cilindro. Isto continua
até que a pressao antes da valvula de entrada e a pressao no cilindro sejam iguais, como ilustrado
pela Figura 46. O motor experimenta assim uma sobrealimentacdo de onda de presséo.
(SAMUEL, Jensen p. 2, 2013)

Figura 46: Desenvolvimento da onda de alta pressdo (Fonte: SAMUEL, Jensen p. 2, 2013)
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No caso do motor analisado, o tempo de abertura e fechamento de valvulas juntamente
ao comprimento da tubulacdo de 150 mm favoreceram o enchimento do cilindro em toda a faixa

de velocidade analisada.

6.2. FIRE 1.0 8V bi-combustivel

Para este motor, no entanto, variou-se o comprimento dos dutos de adissao, indicados
pelos numeros 14, 15, 16 e 17, na Figura 40, em 300 mm, 600 mm e 900 mm. Novamente, para
cada modificagao, realizou-se novas simulag¢des através do BOOST, onde foram geradas as

curvas que estdo na sequécia.

A Figura 47 apresenta o comportamento das curvas de torque para os diferentes
comprimentos simulados. Como pode-se obeservar, as curvas apresentam um pequeno
deslocamento do MBT (maximo torque de eixo) para a direita conforme se diminui o comprimento
dos dutos. Este comportamento é esperado de acordo com a literatura, uma vez que dutos
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menores favorecem o enchimento do cilindro a altas velocidades de rotagdo. Observa-se ainda
que os os torques sdo menores para maiores comprimentos dos dutos de admisséao, indicados

pelos numeros 14, 15, 16 e 17, na Figura 38.

Figura 47: Curvas de “Torque por Velocidade de Rotagado” para 3 diferentes comprimentos de condutos
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Assim como identificado por Nowakowski e Sobieszczanski (1999), com o aumento do
comprimento do sistema de admissé&o a regido de torque maximo tende a ocorrer em velocidades
de rotagdo mais baixas. No entanto, tal situagdo deveria resultar em valores de torque mais
elevados mas com uma reducao da poténcia maxima desenvolvida pelo motor. Porém, o que se

obteve foi uma queda nos valores de torque, conforme se aumenta o comprimento dos dutos.

A Figura 48 indica as curvas de “Poténcia por Velocidade de Rotacdo” para os trés
comprimentos de condutos simulados. Como pode ser observado, o comportamento das curvas
€ muito similar, no entanto, nota-se que a poténcia para o menor comprimento, 300 mm, é
levemente maior se comparada aos demais comprimentos. Tal fato é facilmente explicado, pelo
fato de a poténcia ser resultado do produto do torque pela velocidade de rotagéo, logo como o
torque se apresentou maior para 0 menor comprimento de conduto, a poténcia apresentou o

mesmo comportamento.
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Figura 48: Curvas de “Poténcia por Velocidade de Rotacdo” para 3 diferentes comprimentos de
condutos
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Enfim, a Figura 49 apresenta as curvas de “Eficiéncia Volumétrica por Velocidade de
Rotacao” obtidas para os diferentes comprimentos de dutos.

Figura 49: Curvas de “Eficiéncia Volumétrica por Velocidade de Rotacdo” para 3 diferentes
comprimentos de condutos
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Esperava-se, com base em Heisler (1995), que o aumento do comprimento dos condutos

implicaria em uma maior eficiéncia volumétrica, de forma que seu pico maximo ocorresse em
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velocidades de rotagbes menores. Ao se analisar a Figura 49, nota-se que conforme se aumentou
o comprimento dos dutos, houve uma queda na eficiéncia volumétrica. Essa queda da eficiéncia
volumétrica é devida, entre outros fatores, ao cruzamento de valvulas utilizado, visto que os
angulos de abertura e fechamento para a valvula de admissao e da vavula de escape usado na
simulacao pode ndo ser o ideal. Isto se deve ao fato de que cada angulo de cruzamento de

valvulas favorece um certo tipo de motor.

O efeito de valvula cruzada (em inglés, “Valve Overlap”) ocorre quando as valvulas de
admissao e escape encontram-se abertas, simultaneamente, préximas ao final da expulsao dos
gases residuais (quando o pistao encontra-se perto do PMS). O objetivo de utilizar um angulo de
superposicido de abertura das valvulas € melhorar o rendimento volumétrico do motor. No caso
de motores sobrealimentados, também pode ser utilizado para reduzir a temperatura do gas de
escape na entrada da turbina (BRUNETTI, 2012).

A Figura 50 trata-se de uma ilustracdo esquematica de forma a facilitar o entendimento

sobre o cruzamento de valvulas explicado acima.

Figura 50: Cruzamento de valvulas em relagao ao movimento do virabrequim (DAVIS, Marlan. “Secrets
Of Camshaft Power”. 1988. Fonte: http://www.hotrod.com/how-to/engine/ccrp-9812-secrets-of-camshaft-

power/ )
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Assim como o ilustrado pela Figura 50, adotou-se no presente trabalho um &ngulo de
abertura da valvula de admisséo de 340°, ou seja, a valvula abre 20° antes do pistao chegar no

PMS. Ja a valvula de escape é fechada em 390°, ou seja, 30° apés o o PMS. Neste caso, o
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cruzamento de valvulas adotado para esta simulagao foi de 50°. Dessa maneira a inércia de saida
dos gases residuais pela valvula de escape diminui a pressao dentro do cilindro provocando a

aspiragao da mistura, lavando os cilindros dos gases de escape (MARTINS, 2012).

Em motores que trabalham em altas velocidades, a inércia dos gases de admissao nao
permite que gases residuais saiam pelo conduto de admisséo, podendo ter uma duracdo de
cruzamento de valvulas de 15° a 25° para motores de carros comuns € mais de 100° para motores
de alto desempenho, como os de Formula 1, para atingir a poténcia maxima. Assim, conclui-se,
que, quando o motor opera em baixas rotagdes, quanto maior o cruzamento de valvulas, menor
sera a diferenca de pressado e maior o efeito de fluxo reverso no cilindro, resultando em menor
eficiéncia volumétrica. Enquanto em altas velocidades, o motor tem grande melhoria no torque
do motor. Por outro lado, quanto menor for o “overlap”, maior sera a eficiéncia energética do
motor devido a diminuigdo de combustivel injetado e quantidade de mistura fresca que poderia
sair pelo escape no processo de exaustdo causada pela alta velocidade dos gases, além de
diminuir o efeito de fluxo reverso em baixas velocidades. (MARTINS e FERNANDES, 2016).

Logo, o angulo adotado neste trabalho favorece um motor de alto desempenho. No
entanto, o motor usado é para uso comum. Portanto, conclui-se que o mesmo favoreceu a
eficiéncia volumétrica a altas rotagdes, como mostra o grafico indicado pela Figura 51, no entanto,

prejudicou a eficiéncia a baixas rotagdes.
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7. CONCLUSAO

O objetivo principal do trabalho, o qual se resume em estudar, através de ferramentas
computacionais, a influéncia da geometria do coletor de admissao sobre a eficiéncia volumétrica

dos motores ICE foi alcangada com sucesso.

O estudo de caso desenvolvido neste trabalho buscou avaliar o comportamento de
variaveis como eficiéncia volumétrica, torque e poténcia, para um dado motor de combustéo
interna, através de diferentes geometrias de dutos obtidas variando-se o comprimento dos

condutos de admisséo.

Ao se analisar comparativamente os trés comprimentos de condutos, para o motor
monocilindrico, conclui-se que a maior eficiéncia volumétrica obtida foi para o maior comprimento
de duto, como esperado. No entanto, o fato de a diferenga entre as eficiéncias nao ser tao
expressiva se deve a alguns fatores tais como o maior comprimento de duto estar sujeito a
maiores perdas de carga. Além disso, outra fonte de erro estd no modelo usado para descrever
o motor no BOOST, visto que o mesmo pode nao ser uma representacao ideal da realidade do
motor, ja que o motor EH17-2D n&o possui plenum em sua fabricagao original e 0 modelo do

software sugere o uso de trés plenums, para representagao de um motor monocilindrico.

Ja, ao se comparar os resultados obtidos para os trés diferentes comprimentos de
condutos para o motor de quatro cilindros, conclui-se que o motor apresentou o resultado
esperado, de forma que nota-se um deslocamento das curvas de eficiéncia volumétrica, de forma
que o menor comprimento de conduto favorece a eficiéncia a altas rotagdes, ja o maior

comprimento favorece a eficiéncia a baixas rotacdes.

Tudo isso foi feito em busca de analisar a influéncia da geometria do motor em seu
desempenho. Tal estudo se mostra extremamente importante nos dias atuais, visto que pode-se
construir um motor para atender a uma necessidade especifica. Pois, caso o intuito seja produzir
um carro esportivo, deve-se focar em favorecer algumas caracteristicas, como maiores angulos
de cruzamento de valvulas e menores comprimentos de condutos, ja que o mesmo atua em altas
rotacdes. Ja se o objetivo for um motor de baixa rotagao, para o uso em cidades, por exemplo,
prima-se por condutos de admissdo maiores bem como o angulo de cruzamento de valvulas

menores.
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