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Resumo

Um modelo de simulag¢do fenomenologico de motores Diesel foi desenvolvido. O modelo
permite a simulag@o das fases aberta e fechada do ciclo. A combustao é modelada utilizando um
modelo de liberagio de energia finita. E levado em conta um modelo unidimensional para
escoamento sobre as valvulas e um modelo para a transmissdo de calor instantanea entre os gases
e a parede do cilindro.

Por se tratar de um modelo paramétrico, uma série de estudos pode ser feita no sentido de
avaliar as influéncias dos diversos parametros sobre os valores finais de eficiéncia global do
motor. As curvas caracteristicas e as eficiéncias do motor correspondem aos resultados finais
obtidos apos o processo iterativo. Um motor é comparado quando simulado em duas situagdes:
com e sem cruzamento de valvulas.

Ao simular o caso base (sem cruzamento de valvulas) foi possivel comparar a poténcia
efetiva de eixo declarada pelo fabricante (49 kW) e constatar que a poténcia calculada pelo
modelo foi de 51,3 kW indicando assim que as hipdteses adotadas foram bastante razodaveis.
Além disso, o modelo forneceu valores para eficiéncia volumétrica, consumo especifico e
eficiéncia térmica condizentes com os valores usualmente encontrados nas referéncias
bibliograficas.

Constatou-se que ao gozar de um curto cruzamento de valvulas o motor teve seus
parametros de eficiéncia aumentada em 3%, além de uma redugdo de 3,3% no consumo
especifico de combustivel, valores esses quando comparados ao caso base. O algoritmo
desenvolvido permitiu também analisar a influéncia do ponto de inje¢do na curva de pressdo de
combustio, a influéncia da rotag@o na curva de taxas massicas na admissao/escape e a influéncia
da quantidade de combustivel injetada sobre as poténcias de atrito, efetiva e indicada.

Palavras Chave: Motor diesel, Modelagem termodinamica, Termodinamica — Simulagdo por

computador.
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Abstract

A phenomenological simulation model of Diesel engine was developed. The model is able
to simulate the open and closed phase of the cycle. The combustion process is modeled by using
a finite heat release model. A one-dimensional model is applied for the flow through the valves

and the instantaneous heat transfer between gases and cylinder wall.

As the model is parameterized, a series of studies can be done to evaluate the influence of
several parameters on the final values of the overall engine efficiency. Typical engine curves and
the engine efficiencies are obtained as a result of the interactive process. An engine is compared

when simulated in two situations: with and without valve overlapping.

By simulating the baseline case (without valve overlapping) it was possible to compare the
brake power informed by the engine manufacturer (49 kW) and that obtained by model was
(51,3 kW), showing that the hypothesis adopted was reasonable. Furthermore, the model provides
values for the volumetric efficiency, specific fuel consumption and thermal efficiency in
agreement with values usually found in both the bibliographic references and manufacturer’s

data.

It was found that when the engine operated with a short valve overlapping, the engine
achieved 3% of improvement in the efficiency parameters and 3,3% of reduction in specific fuel
consumption, these values are compared with the base case. The algorithm developed also
allowed to analyze the influence of the injection start point in the combustion pressure curve, the
influence of engine rotation in the mass rate in intake and exhaust process and the influence of

equivalence ratio on the friction, effective and indicated power.

Key words: Diesel engines, Thermodynamic modeling, Thermodynamics — Computer

simulation.

XV



Lista de llustracoes

Figura 2.1 - Entalpia versus Temperatura para COZ2 € H20. ........cccceveueeviiniieiiiiiieieeeeeeee 23
Figura 2.2 — Varia¢do do calor especifico a pressdo constante versus temperatura. ..................... 24
Figura 2.3 — Taxa de liberagdo de calor tipica e ideal para Motores Diesel............cccccevveeiiieneen. 28

Figura 2.4 —-Imagem de um spray de Diesel em cilindro a volume constante. Imagem ultra violeta

€ VISTVELL 1ttt ettt ettt et sttt e sae e st e e naeeeae 29
Figura 2.5 — Defini¢@o das propriedades do Spray..........ccccceeeueeciiiniiiiienieeeesieeieeeeee e 30
Figura 2.6 — Estagios da combustdo em motores Diesel. ...........ccoocieviiiiiiiniiiiieiieeieeie e 31
Figura 2.7 — Operagao tipica de um motor Diesel aspirado. ........ccccceeevueriiiniineniinienenienecee 32
Figura 2.8 — Aproximacdo de uma combustao real utilizando uma dupla fun¢do de Wiebe. ....... 34

Figura 2.9 —Esquema de distribui¢do de temperatura e fluxo de calor através da camara de

COMMDUSTAO. 1.ttt ettt ettt h e b et e st e bt et e eatesb e et e eat e bt etesatenbeeneeenees 40
Figura 2.10 - Variacdo da Temperatura da parede para um motor Diesel..........cccccoceevervieneennenn 42
Figura 2.11 — Taxa massica versus angulo de manivelas para motor operando em cargas baixas 44

Figura 2.12 - Eficiéncia volumétrica x velocidade média de émbolo para motor automotivo de

quatro tempos de injecdo indireta Diesel e um seis cilindros de igni¢do por centelha.................. 45

Figura 2.13 - Capacidade de fluxo da valvula de escape e eficiéncia volumétrica, motor Diesel em

o (S o PO RRTRPURPRRRIRNt 46
Figura 2.14 - Tendéncia na eficiéncia volumétrica em fung¢do da rotacdo e carga.............c.......... 47

Figura 2.15 — Volume de controle para escoamento de gas ideal através de uma placa de orificio.

....................................................................................................................................................... 48
Figura 2.16 - Coeficientes de descarga baseado na area minima de escoamento. ................c....... 53
Figura 2.17 - Coeficientes de descarga em fungdo da elevacdo adimensional admissio.............. 54
Figura 2.18 - Coeficientes de descarga em func¢do da elevacdo adimensional escape. ................. 54
Figura 2.19 - Geometria de uma valvula padrao. .........ccccovieiiiiiniiiniiniceeeeeeeee 56

Xvii



Figura 3.1 —Balango de Energia no cilindro. ..........ccocoeiiiiiiiiiiiiiieiceeeeeeeeee e 61
Figura 3.2 — Fase aberta do ciclo para o caso sem cruzamento de valvulas.............ccceeiennnnen. 67
Figura 3.3 — Fase aberta do ciclo para o caso com 20 graus de cruzamento de valvulas.............. 68

Figura 3.4 — Detalhe da fase aberta do ciclo para o caso com 20 graus de cruzamento de valvulas.

....................................................................................................................................................... 68
Figura 3.5 — Diagrama da estrutura légica simplificada de simulagfo............cocceeveienienicnnnennnen. 70
Figura 4.1 - O diagrama indicador pressao versus VOIUME ...........ccccevvvieriieiieenieeiiieeeeeieesee e 75
Figura 4.2 - Diagrama de pressao versus angulo de manivela para o ciclo completo................... 75
Figura 4.3 - Diagrama de pressdo versus angulo de manivela para o ciclo completo................... 76
Figura 4.4 - Diagrama de temperatura versus angulo de manivela para o ciclo completo............ 77
Figura 4.5 — Taxa de transferéncia de calor durante o processo de admissao...........cccceeeveerevennnen. 78
Figura 4.6 - Taxa de liberac¢do de calor durante a COmMbUSIAO ........cceevevieriieeiiienieeiieeeeieeeee e 79
Figura 4.7 - Taxa de Liberagdo de Calor durante a combusta0...........ceceevuenieneriicnienennieneeee 80
Figura 4.8 - Derivada numérica da pressdo durante a coOmbusta0 ..........ceeueevieesiieiiiienieniieenienenn 81

Figura 4.9 — Ajuste de uma curva caracteristica de derivada da pressdo de combustdo em fungéo

do angulo de manivelas POr POIINOMIOS. ......iecuiiiiierieeiieieeieeree ettt ebe e ees 81
Figura 4.10 - Taxa do fluxo de massa através da valvula de escape ..........coccceeveeeiieniieieeneenneen. 83
Figura 4.11 - Taxa do fluxo de massa através valvula de admiss0...........ceecueeveiriiiiniiniicnnienen. 84
Figura 4.12 - Evolugdo da pressao durante 0 €SCaPE........cueeveerieeriiieniieeiieniieeieesieeeieesieeseeesieeens 85
Figura 4.13 - Evolugdo da pressdo durante @ admiSSA0.........ccuveevierieiiiieniieeieeiiecieeeeeveeseee e 86
Figura 4.14 — Varia¢do da massa do fluido de trabalho no cilindro para o ciclo completo .......... 87

Figura 4.15 — Escoamento de massa para a fase aberta, a) massa contida no cilindro e b) taxas

MAssicas NO €SCAPE € NA AAMISSAO. ...eeuvierueeeriieriieiie ettt ettt et ee s te et e st eesteesabeesbeeebeenseesaseas 87

Figura 4.16 - Massa contida no cilindro. Detalhe do escoamento reverso no inicio da abertura da

VAIVULA A8 AAIMISSAO. ..ottt e e e e e ettt eaeeeeeeeeeaaa e aeeeeeeeeeaannaaeeeseeerennnnns 88

xviii



Figura 4.17 - Massa de gases no coletor de admissao. Gases que retornam ao coletor e ar

Figura 4.18 - Massa de gases no coletor de escape. Gases provenientes do cilindro.................... 90
Figura 4.19 - Taxa do fluxo de massa completo para a fase aberta com cruzamento de valvulas 91
Figura 4.20 - Taxa do fluxo de massa para o periodo de cruzamento de valvulas........................ 91
Figura 4.21 - Variacdo da temperatura e pressdo no momento exato de cruzamento de valvulas 93

Figura 4.22 - Taxa do fluxo de massa completo para a fase aberta com cruzamento de valvulas,

TOTAGAO A€ 400 TPMM. it ettt ettt e st e et e e e e bt e e nbe e bt e enbeenneeennaan 94

Figura 4.23 - Taxa do fluxo de massa completo para a fase aberta com cruzamento de vélvulas,

rotagdo de 400 rpm — Detalhe escoamento reverso inicio do €SCAPE .......eevveereeerieenieeeeeenieenneens 94
Figura 4.24 - Taxa do fluxo de massa para o cruzamento de valvulas...........ccccecevienennineenennn. 95
Figura 4.25 - Liberagdo de energia combustdo Diesel para varias cargas..........ceceevveevvercieenneenne 96

Figura 4.26 - O efeito do ponto de inje¢@o na pressdo maxima de combustdo em fung¢io do angulo

de MAaNIVElas — CASO DASE .......eeruiiiiiiiiieiie ettt 101
Figura 4.27 - Limite de razdo combustivel-ar — caso base ..........ccceevuerienirienieneniesieeeienene 102
Figura 4.28 - Rendimento mecanico em fung@o da razdo combustivel-ar ............cccccecveveriennns 103

X1X



Lista de Tabelas

Tabela 2.1- Resumo dos produtos simplificados da combustao.............cceerveeviierieevieenieeiieeneeas 12
Tabela 2.2 — Espécies quimicas dos produtos da combuStaA0 .........ceevueeevierieiiiienieeieeie e 18

Tabela 2.3- Valores de entalpia e entropia de formagao usando as constantes de Gordon e

McBride comparadas com a tabela da JANAF. ..ot 24

Tabela 2.4- Coeficientes polinomiais para calculo do calor especifico e entalpia

Ppara 300 <T < TO00 K .ottt e et e st e e st e e s abee e s abeeesabeesaree s 25

Tabela 2.5- Coeficientes polinomiais para calculo do calor especifico e entalpia

para 1000 < T <5000 K ...eiiiiieiee ettt ettt et e bt et e st e sae e e e eneenaeenes 25
Tabela 2.6 — Valores para atraso de i@NIGAO ........cuierveriiierieeieeiie et eree et eseeeteeseeeaeeseeeeseesaeeens 39
Tabela 2.7: Coeficientes do polindmio para calculo do coeficiente de descarga...........ccccueeneee. 52
Tabela 3.1: Caracteristicas t€cnicas dO MOTOT .......ceviriiuirriieiierie ettt s 71
Tabela 3.2: Pardmetros de inicializag¢do e dados operacionais do modelo — caso base................. 71
Tabela 4.1: Resultados globais da simulagdo - Caso base...........ccccuevvvierieeiieenieeciienieeieesee e 100
Tabela 4.2: — Resultados globais da simulagdo — cruzamento de valvulas ..........c.ccccoeeeeienee. 104

xx1



Lista de Abreviaturas e Siglas

Letras latinas

A—Ar

A, — Area de transferéncia de calor [m?]
Ao — Area constante de transferéncia de calor [m?]
AM — Angulo de manivela [grau]

a, ... ag — Coeficientes das expressdes polinomiais para calculo de entalpia, entropia e calor
especifico a pressdo constante.

C — Combustivel

, k
¢, — Calor especifico a volume constante [kg—]K]

, x kj
¢p — Calor especifico a pressdo constante [kg.K]
D — Diametro de cilindro [m]
Dyaam - Diametro da valvula de admisséo [mm]
Dyesc - Didametro da valvula de escape [mm]

. . ~ J

E, — Energia de ativagdo [mo .

Ev — Eficiéncia volumétrica
f— Fragdo de gases residuais
F — Razdo combustivel-ar real

F. — Fator aplicado na equagdo para célculo do fluxo massico

h — Entalpia de cada espécie quimica [:—;
H - Entalpia da mistura [k]]
ID,, — Atraso de ignigdo [ms ou AM]
J —Numero total de espécies quimicas nos produtos da combustio

K — Temperatura em Kelvin

K,, — Constante de equilibrio quimico

knon - Constante utilizada na correlacao de transferéncia de calor de HOHENBERG

L. — Comprimento do curso do pistdo [m]

xx1ii



| — Comprimento da biela [m]

kg
M — Massa molar [krrlol ]
m — Massa dos gases dentro do cilindro [kg]
.. . k
m, — Massa de ar admitida por ciclo [Tg]
. e . . . k
mg,— Massa de ar que caberia no cilindro se o ar estivesse nas condigdes ambiente [Tg
. L . . k
m. — Massa de combustivel injetada por ciclo por unidade de tempo [7‘9]
m. — Massa de combustivel total injetado durante um ciclo [kg]
1y, — Taxa de liberagdo de calor da combustao [ﬁ]
. L. . . k
my; — Taxa de combustivel injetado por ciclo por unidade de tempo 9
h
N — Numero de moles [moles]
n. — Coeficiente politropico para processo de compressio
n, - Numero de moles de didxido de carbono
n, - Numero de moles de monoxido de carbono
nsz - Numero de moles de vapor de agua
n, - Numero de moles de nitrogénio
ng - Numero de moles de oxigénio
ng- Numero de moles de hidrogénio
o - N
p — Pressdo dos gases no interior do cilindro [W]
1 . N
pme — Pressdo média efetiva [W]
: e e 1 N
pmi — Pressdo média indicada [W]
i . N
pmf — Pressdo média de atrito [W]
s ~ N
Pmax — Pressdo maxima de combustio [ﬁ]
q — Taxa de transferéncia de calor [f]
. .. k
R — Constante universal dos gases em base massica [kg—]K]
r — Raio de giro do eixo virabrequim [m]
. k]
s — Entropia [kg_K

XX1V



S — Posigdo do émbolo

S, -Velocidade média do émbolo

T — Temperatura dos gases no interior do cilindro
Ty, — Temperatura da parede do cilindro

U — Energia interna da mistura

u- Energia interna de cada espécie quimica

v — Volume especifico

V — Volume do cilindro em fung¢do do angulo de manivelas
V. - Volume da camara de combustio

V4 — Volume deslocado

Vymi — Volume maximo

Voms — Volume minimo

W; — Trabalho indicado

W; — Poténcia indicada
W, — Poténcia de eixo

W — Poténcia de atrito

x — Fragdo massica

x¢ — Constante para motor 2 ou 4 tempos
y — Fra¢do molar

Y — Elevagao da valvula

Z; - Coeficientes da equagdo do coeficiente de descarga

Letras gregas

a —Numero de 4tomos de carbono

B —Numero de atomos de hidrogénio

¥y — Numero de atomos de oxigénio

6 — Numero de atomos de nitrogénio
AG® — Variagdo da energia livre de gibbs

¢ — Taxa de compressdo geométrica

XXV

[m]
[m/s]
[K]

[m?]

[m?]
[m?]
[m?]

[J]

[mm]



1. — Rendimento térmico efetivo

71; — Rendimento térmico indicado

.m — Rendimento mecanico

n, — Rendimento volumétrico

0 - Angulo de manivela

6501 — Angulo de inicio de inje¢do de combustivel
Kk — Numero de cilindros

A — Coeficiente de ar teorico

¢ — Coeficiente de pelicula

p — Densidade

T — Atraso de igni¢do

¢ - Numero de atomos de enxofre

¢ — Razao de equivaléncia

y - Fracdo de combustivel queimado durante a combustao

Y — Razdo entre os calores especificos

o — Velocidade angular

Superescritos
— Uma barra acima de um simbolo indica propriedade em base molar

"~ Um ponto acima de um simbolo designa taxa temporal

° - Propriedade no estado-padrdo ou a pressdo padrao

Subscritos

a — Admissio

ar — Ar fresco admitido
¢ - Cilindro

comb - Combustao

d — Fase difusiva

e - Escape

hy — Coeficientes equacdo atraso de ignigdo HIROYASU

XXVI

[grau]
[grau]

[—%]

m2K

ke

3

[ms]



i- Espécies quimicas dos produtos da combustio
o — Condicdes ambiente

p - Fase de pré-mistura

res - Residual

vc — Volume de controle
vadm — Valvula de admisséo
vesc — Valvula de escape

w - Parede

Abreviagoes

AVA - Abertura da valvula de admissdo
AVE - Abertura da valvula de escape
APMS — Antes do ponto morto superior
CR — Taxa de compressdo

CN — Numero de cetano do 6leo diesel
DPMS — Depois do ponto morto superior
FVA- Fechamento da véalvula de admissao
FVE- Fechamento da vélvula de escape
ICO — Motores de igni¢do a compressao

MCI- Motores de combustao interna

PCI — Poder Calorifico inferior

PMS — Ponto morto superior

PMI — Ponto morto inferior

RPM — Rota¢des do motor

SOI - Inicio da inje¢do de combustivel
sfc —Consumo especifico de combustivel

2T — Motores de dois tempos
4T — Motores de quatro tempos

XXVIi

[

[

kg

[—]

min

9

kW.h



Siglas

ABNT — Associa¢do Brasileira de Normas Técnicas
CNTP — Condi¢des normais de temperatura e pressio
FTP — Federal Test Procedure

NIST - National Institute of Standards and Technology
MATLAB — MATrix LABoratory

THC - Total Unburned hydrocarbons

US — United States

1D - Unidimensional

3D — Tridimensional

XXVIiil



SUMARIO

1 INTRODUQCAQ ... eeececrerereesesesessssssesesssssssssessssssssssssssessssssssssssessssssessssssssssssssssssssssessseses 1
L1 JUSHEICATIVAS .eeeeevieeiiieeiiee ettt ettt e e et e e et e e e ate e e steeesaeeensaaesnsaeesnsaeenssseensseeennsaeesseens 3
1.2 OBJELIVOS .utieutieeiieeite ettt ettt ettt ettt et e st e et e s st e e bt e e abeebeesabe e st e enbeebeeenbee st e enseennes 3
1.2.1 ODbJEtiVOS ESPECTIICOS .oovvieniieeiieiieeiieiie ettt ettt et e b e e e ees 4
1.3 Organizagdo do trabalho...........ccoooiiiiiiiiiiiicicce e 4

2 REVISAQ DA LITERATURA......cuuimciinsisensssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssss 6
2 B o (e Yo USRS 6

2.2 Propriedades termodinadmicas e composi¢do do fluido de trabalho em um motor Diesel. 6

2.3 Processo de COMDBUSTAO . .....cc.eiiiriiriieieiiesieeie ettt sttt ettt sanesaeens 8
2.3.1 Combustdo completa e combustao incompleta. .........ceevveeeiierieeciienieniiienieereene, 9
232 MISEUTA @ GASES ...cuveneeiieiieiieeitete ettt ettt sttt ettt et s sae e 17
233 Metodologia para célculo das propriedades termodinamicas de cada substancia:

determinag@o do calor especifico € entalpia ........cccceccveeeriieeiiieeiiieeeeee e 21
234 Estudo de combustao Diesel ........c.coouiviiiiiiiiiiiniiiieieeeee e 26
235 Processo de Injecdo de Combustivel Diesel .........ccccoceviiiiiniiniiiiniiniiiinicnens 28
2.3.6 Modelagem da CombUSEAO...........coeiiieiiriiieiiere et 30
2.3.7 A temperatura dos gases durante a COMbUSLAO .........eevvieriieiiieiieeiiieieeieeie e 34
2.3.8 ALraso de TZNICAO ...veeuiiiiieiiieeiieie ettt ettt et e e eaaeennees 36
2.4 Mecanismos de transferéncia de calor em motores Diesel...........ccceveviiniininiincencnnen. 39
2.4.1 Mecanismos de transmissao de calor por CONVECCA0. ....uveeeuveervreerieeerieeeiieeens 41
242 Mecanismos de transmissao de calor por radiagao. .........ceevueevieriiienienieenienen. 42
2.5 Estudo dos processos de Admissdo e Exaustio (Fase aberta)..........ccccoeeveevieenienciiennnnns 43
251 Modelo para escoamento através das valvulas. .........cccoeoeeiiiniiniiiniiiiee, 45
252 O coeficiente de deSCara ..........covevuiriiniiiiiniieiiciene e 51

XXIX



253 Area de escoamento das valvulas de admissao € eScape ..........cocvvvvvvvrvrvervnnnn. 55

254 O escoamento em valvulas com cruzamento de valvulas............ccocceiiniinns 58
MODELAGEM MATEMATICA DA FASE FECHADA E ABERTA DO CICLO........ 60
T B (e [ Yo USRS 60
3.2 Balango de energia em um motor de combustao INterna...........cceveerueereerieeneeniieeneene 60
3.3 O equacionamento da fase aberta com cruzamento de valvulas ...........cccoeceeviiniiennns 63
3.4 O processo de simulacio da fase aberta...........ccceeevvieiieeiiienieeiieecece e 66
3.5 O método de solucdo das equagdes diferenciais .........ccceeeveereeeieeniieniiienieeieesee e 69
3.6  Estrutura logica simplificada do programa simulador ............ccccoeeeviiiniiniiiniienieee 69
3.7 O motor simulado e as condi¢gdes iniciais do Modelo ...........occvveeeiiiiiiiiiiiiieeie e, 70
3.8 O calculo da fragdo de gases residuais e convergéncia global do codigo ..........cccueeneeee 72

ANALISE DE RESULTADOS ......cooveteereressessesessessesessessssessesessessssessesessessesessesssessessssessasesses 74
O T o (e 0 Y. o SRR 74
4.2 Curvas caracteristicas obtidas para 0 Caso base .........ccceeevvieriieeniieeniie e 74
4.3 Curvas caracteristicas dos processos referentes a fase aberta do ciclo — caso base......... 82
4.4 Curvas caracteristicas para a fase aberta do ciclo com cruzamento de valvulas............. 90

4.5 A influéncia da variacdo dos parametros de operagdo do motor na curva de liberagdo de

energia. 95
4.5.1 Os parametros de desempenho do motor para o caso base..........ccccceevvercieennenns 96
4.6 A influéncia da razdo combustivel-ar sobre os parametros de desempenho................. 101

4.7 A influéncia do cruzamento de valvulas sobre os parametros globais de desempenho 103

CONCLUSOES, COMENTARIOS FINAIS E SUGESTOES PARA TRABALHOS
FUTUROS. cucoiitiiticinnintiniissennesnessisssesssessesssessaessssssssssessaessesssessasssssssessasssassssssassssssssssasss 106

ST B 010 411 13 T 1L T 106

XXX



5.1.1 COMICIILATIOS «.eeeeeeee e e e e e e e e e e e ee e e e e e e e e e e e aeaeeeeeeeeee e aaaaeeeeeeaeennaaaens

5.2 Sugestdo para trabalhos fUturos...........ccceoeeciiiiiiiniiii e

6 REFERENCIAS BIBLIOGRAFICAS. ....ovoveveveeeeerereresessssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssssens

ANEXO A - Parametros do modelo de liberacdo de energia e dados dos combustivel
ANEXO B - Parametros geométricos das valvulas

ANEXO C - Modelo geométrico do motor

XXX1



1 INTRODUGCAO

A primeira patente de um motor Diesel se deve ao Engenheiro Rudolf Diesel, sendo que
desde entdo até os dias atuais ja decorreram mais de 120 anos. Motores Diesel normalmente sdo
mais eficientes que os motores do ciclo Otto e sdo amplamente utilizados em aplicacdes
rodoviarias por meio de caminhdes e veiculos de passeio, aplicagdes maritimas e para uso na

geracdo de energia elétrica.

Nos dias atuais todo o desenvolvimento de motores, quer seja Diesel ou Otto, passa por
processos de simulagdo computacional. O processo de simulagdo visa reduzir os tempos de
projeto e os gastos com testes em laboratdrio, além de permitir a verificagdo preliminar dos
principais parametros de desempenho do motor (GANESAN, 2000). Os principais modelos
utilizados na modelagem de motores de combustdo interna sdo basicamente trés: os modelos
zero-dimensionais ou fenomenoldgicos, modelos quase dimensionais e os modelos

multidimensionais.

Os modelos zero-dimensionais ou fenomenologicos sdo aqueles baseados na andlise
termodinamica e consistem de um sistema de equagdes diferenciais baseado na primeira lei da
termodinamica. Sao acoplados também aos modelos zero-dimensionais, modelos de escoamento
unidimensional para os processos de admissdo e escape (fase aberta) e modelos matematicos de
natureza empirica ou semi-empirica para modelamento da combustio (fase fechada). A busca
pelo entendimento fisico (e otimizacdo) dos processos que ocorrem nos motores de combustio
interna ainda representa grandes desafios tecnologicos e o seu entendimento e desenvolvimento
atual esta intimamente relacionado com os modelos computacionais (CURTO RISSO, 2009,

2014; MYERS, 1985).

Os modelos fenomenologicos tém se mostrado de grande aplicagdo em ambientes
académicos e nas industriais por meio de softwares comerciais. Diversos trabalhos que
posteriormente serdo referenciados utilizaram de modelos fenomenologicos para modelagem de

motores Otto e Diesel. O processo de simula¢do via modelo fenomenoldgico corresponde a



solugdo de um sistema de equagdes diferenciais, associado ao célculo das propriedades
termodinamicas em funcdo da temperatura e a aplicagdo da primeira lei da termodindmica
considerando fase fechada e volume de controle. Esse tipo de modelo se torna mais preciso
quando alimentado com dados experimentais, como por exemplo, fornecendo os pardmetros para
a funcdo de liberagdo de energia, as informacgdes de pressdes nos coletores, a geometria de

valvulas, a temperatura média da parede do cilindro, a temperatura dos coletores, entre outros.

Os modelos quase dimensionais normalmente sdo desenvolvidos por meio de equagdes
diferencias parciais e também utilizam de formulagdes empiricas e semi-empiricas para
modelamento do combustdo (BARROS, 2003, 2006). Este tipo de modelo normalmente ¢
utilizado para simulag@o de coletores de admissdo/escape e para o escoamento sobre as valvulas,

sendo que a resolucdo das equagdes ¢ feita utilizando o método das -caracteristicas

(VELASQUEZ ALEGRE, 1993; VARSOS, 2010).

Diversos s@o os softwares 3D utilizados para avaliar escoamentos em coletores, nas
valvulas e dentro do cilindro, contudo os modelos 3D atuais para modelagem da combustdo e os
que estdo em desenvolvimento como o KIVA - 3V demandam alto recurso computacional, mas
em compensa¢do permitem muitas das vezes reproduzir com alta precisdo os complexos
processos fluidodindmicos ndo estacionarios, turbulento e reativos envolvidos durante o processo
de combustido, como aqueles explorados nos trabalhos de KASPER (2003) e YONGFENG
(2009).

MYERS (1985) argumenta que a aplicabilidade dos modelos esta fortemente relacionada
com os objetivos que se pretende alcangar em cada trabalho. Se o objetivo € desenvolver um
modelo para prever a variagdo de pressdo na camara de combustdo ou a influéncia da taxa de
compressao na eficiéncia térmica, sugere-se neste caso o uso dos modelos termodinamicos. Caso
0 objetivo seja analisar processos isolados ou sub-processos como a injecdo de combustivel,
deve-se partir para um modelo que permita a analise transiente do escoamento do fluido e que
seja possivel avaliar o processo de evaporagdo. O mesmo ndo descarta a possibilidade de
trabalhar com dois modelos ao mesmo tempo, como por exemplo, o zero dimensional com um

modelo quase dimensional.



1.1 Justificativas

A elaboracdo de modelos termodinamicos constitui uma das melhores ferramentas para o
entendimento dos fendmenos fisicos e quimicos envolvidos por detras dos processos dos motores
de combustio interna e tem grande valia tanto nas esferas académicas como industriais. A
utilizagdo de computadores na simulagdo de motores, partindo de modelos tedricos acoplados a
métodos semi-empiricos, permite reduzir os tempos de projeto e desenvolvimento de motores

além da redugdo de custos com os aparatos e procedimentos experimentais.

Ao utilizar um modelo de simula¢do, o entendimento sobre a influéncia dos diversos
parametros operacionais ¢ facilmente obtida e a busca por otimizagdo operacional ¢ facilitada. Os
modelos fenomenoldgicos a primeira vista sdo simples do ponto de vista matematico, contudo os
resultados obtidos geralmente apresentam grande concordancia com as tendéncias encontradas na

pratica.

1.2 Objetivos

O objetivo geral deste trabalho consiste na elaboragdo de um modelo de simulagdo
fenomenologico para simulagdo de motores diesel, desenvolvido em linguagem MATLAB®. O
modelo compreende a simulagdo dos processos do motor Diesel 4 tempos, sendo que
primeiramente é executado a analise da fase fechada do ciclo, fase a qual as valvulas de admissao
e escape estdo completamente fechadas e posteriormente a fase aberta, fase na qual ao menos

uma das valvulas de admisso ou escape esta aberta.

Cada processo do motor diesel, nomeadamente, compressdo de ar e da fracdo de gases
residuais seguida do atraso de igni¢do, combustao, expansao, cruzamento de valvulas e admissao,
¢ analisado em detalhes, e a cada processo ¢ associado um conjunto de equagdes diferencias que
modelam a transferéncia de calor, a combustao, a taxa de variagdo da pressdo, a taxa de variagdo

da temperatura no cilindro e o trabalho na fronteira do volume de controle entre o gas e o émbolo.



Neste modelo todas as propriedades termodinamicas, entalpia, energia interna, volume
especifico, razdo de calores especificos variam com o tempo e sdo calculados levando em conta

as equacdes polinomiais desenvolvidas por MCBRIDE et al. (1973).

1.2.1  Objetivos especificos

Tem-se também como objetivo especifico nessa dissertacdo o desenvolvimento de um
algoritmo robusto para simulagdo do periodo de cruzamento de valvulas e a influéncia desse
periodo nos parametros de desempenho final do motor. Além disso, o modelo permite adiantar ou

atrasar a abertura e fechamento tanto da valvula de escape como de admissao.

Como o modelo é parametrizado, diversas modificagdes podem ser feitas, permitindo ao
término do processo de simulacdo analisar diversos parametros de desempenho do motor e
compara-los com os dados da literatura. Por utilizar uma linguagem de programac¢do muito
comum nos cursos de graduacdo, objetiva-se também com esse trabalho, a possibilidade do
aproveitamento deste programa em aulas didaticas e consequentemente a possibilidade de

melhoria e incremento do mesmo por outros alunos e pesquisadores.

1.3  Organizacao do trabalho

No capitulo 2 é apresentada a revisdo bibliografica utilizada neste trabalho. Procurou-se dar
énfase nos temas mais relevantes para simulag¢do, como a busca de um modelo para o célculo das
propriedades termodinamicas, para o atraso de igni¢do, para modelamento da combustio e
analise dos mecanismos de transferéncia de calor. Por fim, foram investigados os processos de
admissdo e escape nos motores Diesel, além de desenvolver o equacionamento para o

escoamento através das valvulas e o calculo da area geométrica minima das valvulas.



No capitulo 3 € apresentado o balango de energia para o volume de controle (cilindro). Foi
desenvolvido o conjunto de equagdes diferencias para o caso base (sem cruzamento de valvulas)
e para o caso com cruzamento de valvulas. Comentou-se também sobre o procedimento de
simulagdo e convergéncia global, além de apresentar a estrutura logica de programacdo. Os dados

técnicos e operacionais do motor e as condigdes iniciais de simulagdo também sdo apresentados.

No capitulo 4 € apresentada toda a analise de resultados e discussdes acerca dos resultados
encontrados. Os principais graficos do motor, como o diagrama pressdo versus volume, os
diagramas de temperatura do cilindro e as curvas de fluxo massico nas valvulas foram
apresentados. Estudou-se a influéncia da variacdo do ponto de injecdo e do cruzamento de
valvulas sobre os pardmetros de desempenho. As formulagdes para o célculo dos pardmetros de

desempenho sdo descritas também nesse capitulo.

No capitulo 5 é apresentada a conclusdo e os comentdrios gerais sobre os resultados
encontrados. Como resultado e experiéncia obtidos no decorrer do desenvolvimento deste

trabalho, € colocado um topico de sugestdes para trabalhos futuros.



2 REVISAO DA LITERATURA

2.1 Prologo

Atualmente nos deparamos com numerosas pesquisas na area de motores de combustio
interna e como fruto de tais pesquisas, numerosos também sdo os softwares de simulagdo que
foram e que estdo constantemente em desenvolvimento e aperfeicoamento, quer seja na area de
motores Diesel ou ciclo Otto. Paises como EUA, Alemanha, Italia, Franga, Inglaterra, Japdo e
mais recente Coreia do Sul, India e China ainda continuam apresentado forte know-how nas
pesquisas de desenvolvimento de Motores de Combustdo Interna, tanto em abordagens

experimental como simulacdo computacional.

Os livros publicados por TAYLOR (1968, 1988), HEYWOOD (1988), BENSON e
WHITEHOUSE (1979), FERGUSON (1986, 2001) ainda continuam norteando os rumos
daqueles pesquisadores que estdo em processo de inicia¢cdo com a pesquisa cientifica em motores
de combustio interna. No Brasil a partir de meados dos anos 80 até as datas atuais bons trabalhos
foram desenvolvidos como os apresentados por GALLO (1990), BECERRA (1996),
VELASQUEZ ALEGRE (1993), BARROS (2003), BAETA (2006), BRUNETTI (2012), MELO
(2007, 2012) entre outros.

2.2 Propriedades termodinimicas e composiciio do fluido de trabalho em um motor Diesel.

Como abordado por GALLO (1990) um dos maiores problemas para simulagdo de motores
de combustio interna consiste na determinacdo das propriedades termodinadmicas e da
composi¢do quimica do fluido de trabalho a cada instante. Quanto a determinacdo das
propriedades termodinamicas algumas hipoteses a priori devem ser levadas em conta no modelo

de simulagdo, quais as substancias a considerar, se sera adotado equilibrio quimico ou ndo, se



sera considerada a dissociagdo em altas temperaturas e se serd considerado um modelo para

cinética quimica dos produtos.

Um trabalho abrangente foi desenvolvido por PATTERSON (1962) onde o mesmo
considera 10 espécies quimicas no modelo de simulagdo de um motor de ignig¢do por centelha.
GALLO (1990) em seu trabalho considera 13 espécies, FERGUSON (1986,2001) sugere em seu
livro texto um modelo para o célculo de 10 produtos, ao passo que RAKOPOULOS ef al. (1994)
desenvolveu um algoritmo em linguagem FORTRAN capaz de calcular 11 espécies no equilibrio
quimico. BUENO (2003) considerou 16 espécies nos produtos da combustio e um estudo

bastante detalhado sobre os mecanismos de formagéo de cada espécie é explorado.

BOSCH NETO (2012) ao desenvolver um trabalho especifico para previsdo de formagdo de
poluentes em motores ciclo-otto levando em conta o acoplamento das equa¢des de equilibrio
quimico com cinética quimica considerou a formagdo de 21 espécies quimicas nos produtos da
combustdo. Ao utilizar o acoplamento do equilibrio quimico com a cinética quimica, pode-se
prever maiores quantidades de espécies quimicas e com um tempo computacional reduzido,

calculando assim de forma mais precisa e robusta a emissdo de poluentes.

Nos dias atuais os computadores possuem melhores e mais sofisticados recursos de
processamento, permitindo assim, simular os motores com um maior numero de espécies
quimicas nos produtos da combustdo, acoplando modelos de equilibrio e cinética quimica, nio
demandando alto tempo computacional, como reportado em BOSCH NETO (2012). Em
PATTERSON (1962), esse tipo de simulacdo poderia se tornar um empecilho, pois os
computadores da época eram dotados de baixos recursos de processamento e ainda estavam em
fase de desenvolvimento. Percebe-se assim que a medida que os computadores tém evoluido,
mais sofisticados tem se tornado os modelos de combustdo e de predigdo da formagdo de

poluentes.

A escolha referente ao nimero de espécies quimicas a ser considerada no modelo estd
relacionada diretamente com o nivel de sofisticagdo do modelo, com o tempo computacional e

também com os objetivos propostos em cada trabalho. Geralmente em estudos de formacdo de



poluentes, onde se envolve o modelo de cinética quimica para prever dissociagdo em altas
temperaturas, deve-se levar em conta uma maior quantidade de espécies para se prever, por
exemplo, a formagdo de 6xidos de nitrogénio, utilizando para isso os modelos acoplados (cinética

quimica com equilibrio quimico).

De uma forma geral o ar que ¢ admitido pelos MCI - ICO, durante a fase aberta, pode ser
modelado levando em consideragdo o modelo de gés ideal. O ar atmosférico consiste basicamente
(% em volume) de: 78,03% Nitrogénio, 20,99% Oxigénio, 0,94% Argonio, 0,01% Hidrogénio e
0,03% Didxido de Carbono (LRIVIKIN apud ALEKSANDROV et al. 2005).

Para estudos simplificados de combustio, o ar seco atmosférico ¢ comumente modelado

como (HEYWOOD, 1988): Ar seco: (% em volume) 78,09% N, e 20,95% 0,, com massa molar

=0,02896431986 %-, um arredondamento ainda pode ser feito e o ar seco sendo composto de:

79% N, e 21% O,-, com massa molar = 0,029 %. A parcela de argonio, didxido de carbono e

hidrogénio comumente encontrados no ar atmosférico sdo agrupados junto com o nitrogénio e
assume-se que os mesmos tém as mesmas propriedades termodindmicas do nitrogénio

(PATTERSON, 1962).

Para estudos mais refinados (equilibrio quimico, formacdo de poluentes) é necessario
considerar a umidade do ar, a presenga de argonio, dioxido de carbono e a presenga de inertes
junto a mistura de reagentes. Além disso, deve-se considerar a parcela referente aos gases
residuais do ciclo de combustdo anterior. Estudos mais detalhados podem ser encontrados nos
trabalhos de PATTERSON (1962) que utilizou ar seco, ¢ GALLO (1990) que utilizou a

influéncia da umidade presente no ar.

2.3 Processo de Combustiao

A combustdo consiste em um processo de reagdo quimica onde as moléculas dos reagentes

sdo quebradas e os atomos e elétrons sdo reorganizados para formar os produtos da combustio,



durante esse processo ocorre uma rapida oxidacdo dos constituintes do combustivel resultando
em liberacdo de energia a medida que sdo formados os produtos da combustdo. O motor de
combustdo interna por sua vez, através do processo de expansdo dos gases, ¢ capaz de converter
essa energia interna em trabalho util, transmitido durante a fase de expansdo por meio do

movimento do sistema: émbolo, biela e eixo de manivela.
2.3.1 Combustao completa e combustio incompleta.

Na pratica motores diesel operam com misturas pobres (ar em excesso A > 1) (CHALLEN
e BARANESCU, 1999; SOUZA JUNIOR, 2009). O coeficiente de ar tedrico (1) independente do
combustivel e da base (molar ou massica) e € calculada pela equacdo (2.1), onde “A” representa a

massa de ar e “C” representa a massa de combustivel.

_ (A/C) real

- (A/C)esteq. (2. 1)

Normalmente, livros em literatura de lingua inglesa, a exemplo de SONNTAG et al. (1998,

pag. 525) e HEYWOOD (1988) costumam representar a razao de equivaléncia através da letra
grega ¢ equacdo (2.2).

(I) _ (C/A)real

- (C/A)esteq. @2)

De fato ¢ = 1/A. Quando o valor de A é inferior a unidade, dizemos que a mistura tem
quantidade de ar insuficiente, valores de A igual a unidade indicam que a combustido &

estequiométrica.



Em um modelo de combustdo para motores diesel, SOUZA JUNIOR (2009) levou em
conta a formacdo de 6 produtos na combustio CO,, H,O, N,, 0, e CO, além de incluir o
monodxido de nitrogénio (NO) . O NO representa mais de 90 % de todo NO,, produzido durante a
combustdo em motores diesel (MOREIRA, 2000 apud SOUZA JUNIOR, 2009).

Neste trabalho iremos considerar a formacdo de 4 produtos da combustdo. Quando o motor
operar com mistura pobre € calculada a formag¢do de CO,, H,O, N, e O,. Se o usuario informar
valores de ¢ superiores a unidade ¢ calculada também a formagdo de CO e H,. Essa metodologia

¢ explorada em FERGUSON (1986), FERGUSON e KIRKPATRIK (2001) e STONE (1999).

Empregando-se a equagdo generalizada (equacdo (2.3)) e considerando que em muitos
processos de combustdo os produtos deixam o sistema de exaustdo com temperaturas na faixa de
1500 K e que para essa faixa de temperatura, as taxas de reagdes de formagao e dissociagdo de
OH, O, NO, H e H, sdo relativamente baixas, e a composi¢do dos produtos ndo ird transformar
muito com o resfriamento. Neste trabalho serd utilizado um combustivel do tipo: C,HgO), NsS,
que se trata de um combustivel arbitrario, cuja combustdo com ar seco pode ser representada pela
equacdo (2.3). A presen¢a do enxofre na formula do combustivel aparece a titulo informativo e

ndo sera considerada durante o balango de a&tomos do combustivel.

C,HzO0,NsS +A( +B Y)(0 +79’051v)
allpUyNsog T2 2)\"2 T 20052 (2.3)

- n,C0, + n,CO + n3H,0 +nyH, + ns0, + ngN,

Onde os coeficientes ny,n,, n3, ny, ns € ng sdo os nimeros de moles de cada produto, por
mol de combustivel e representam a conservacdo das espécies quimicas (MORAN e SHAPIRO,
2009). Os balancgos para o Carbono (C), Hidrogénio (H), Oxigénio (O) e Nitrogénio (N) seguem

respectivamente os seguintes conjuntos de equagdes (2.4), (2.5), (2.6) e (2.7):

a=n,+ n, (2.4)

10



y+A(a+g—%>2:2n1+ n, + n3 + 2ng (2.6)
79
6+7\<a+%—%)2*ﬁ=2n6 (2.7)

Sendo assim, temos 6 varidveis e apenas 4 equagdes, portanto para resolver o sistema
necessita-se de mais duas equacgdes. Uma simplificacdo conveniente consiste em admitir que ndo
existe oxigénio nos produtos de uma combustdo rica, e a ndo existéncia de hidrogénio ou
monoxido de carbono em uma combustido pobre. Para todos os tipos de misturas, as seguintes

consideragdes podem ser feitas e aplicadas na equacdo (2.3):

ng =0A<loud>1) (2.8)
n,=n,=0A>1oudp<1) (2.9)
n=n=ns=0A=¢=1) (2.10)

Para misturas ricas uma outra equagdo envolvendo a formac¢do do vapor de agua, equacdo
(2.11) € aplicada junto com a equagdo (2.12), onde o K, representa a constante de equilibrio

quimico da equagdo (2.11), os termos no numerador representam os produtos, enquanto os termos

no denominador representam os reagentes .

CO,+ H, & CO+ H,0 (2.11)
nyng
K. =
= (2.12)

Solucionando (2.3) a (2.11) simultaneamente com (2.12) pode-se chegar aos resultados

conforme apresentados na Tabela 2.1, sendo que para uma combustio rica a varidvel n, foi

11



inclusa, desta forma a equagdo (2.12) nos fornece uma equagio de segundo grau com raizes reais

e positivas do tipo:

Ny v
n, = ———— ac (2.13)

Tabela 2.1- Resumo dos produtos simplificados da combustao

Espécie i Pobre (A >1) Rica (A >1)
CO2 1 a o-n2
co 2 0 n2
H20 3 B/2 v+ Aa+B/4-y/2)2-20 +n2
H2 4 0 B/2-v -Ma+B/4-v/2)2+2a+n2
02 5 (A -1)(a + B/4 - v/2) 0
N2 6 Ma + B/4 -y/2)79/21 + §/2 Ma + B/4 -y/2)79/21 + §/2
Fonte: Adaptado de STONE (1999)
Onde:
a=K,—-1 (2.14)
b= (-3K,+ 21K, — 21+ 2)a + (=K, + AK, — A)g + (1 -k, -y (2.15)
_ B
c—aKp(l—A)(2a+E - A1) (2.16)

A solugdo da equagdo (2.14) por sua vez requer o conhecimento da constante de equilibrio
quimico que pode ser obtida via tabelas em TABACZYNSKI et al. (1976), MACBRIDE et al.
(1973), STONE (1999) ou FERGUSON (1986). Em MORAN e SHAPIRO (2009) tabela A-27 ¢

possivel encontrar alguns valores de log;oK, para uma faixa de temperatura entre 298 K e 3500

K.
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Para resultados mais realisticos de combustdo, a temperatura ¢ encontrada através da
solugdo de dois conjuntos de equagdes ndo lineares, assim como satisfazer as condi¢des de
Balango de Energia (a energia interna e a entalpia sdo fungdes ndo lineares da temperatura para as
altas temperaturas de combustio encontradas na combustio) e Equilibrio (o equilibrio da

composi¢do quimica é uma func¢do ndo linear altamente dependente da temperatura).

Duas abordagens alternativas s@o comumente usadas no calculo do equilibrio de

combustio:
a) Solugdo usando a formulagdo de constante de equilibrio quimico e
b) Minimizagdo da energia livre de Gibbs;

As duas abordagens em a) e b) apresentam-se de forma equivalente para uma mistura de
gases ideais, desde que a definicdo da equagdo de reagdo de equilibrio seja conforme equacio

(2.17):

0

AG
nky (T) BT (2.17)

Um programa bastante abrangente foi desenvolvido em linguagem FORTRAN IV para
calculo de equilibrio quimico e publicado pela NASA por meio do trabalho desenvolvido por

GORDON e MCBRIDE (1971,1976) e MACBRIDE et al. (1973).

Um programa de natureza mais simples foi desenvolvido por OLIKARA ¢ BORMAN
(1975) apud STONE (1999) considerando 12 espécies nos produtos e trabalha com unidades
Inglesas. FERGUSON (1986) adotou uma abordagem de calculo de equilibrio quimico
semelhante a OLIKARA e BORMAN (1975). Destacam-se também os trabalhos de
RAKOPOULOS et al. (1994), VELASQUEZ ALEGRE (1993) e GALLO (1990), todos fontes

confidveis para entendimento e analise de combustio envolvendo equilibrio quimico de espécies,
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acompanhado também de uma abrangente analise de segunda lei da termodinamica dos processos

de motores de combustio interna.

BOSCH NETO (2012) apresentou uma nova contribui¢do, no sentido de trabalhar com um
modelo acoplado para solu¢do das equagdes envolvendo combustdo. O mesmo propds o
acoplamento do equilibrio quimico com a cinética quimica e ao comparar com os dados
experimentais de emissdes de poluentes feitas em MELO (2012), obteve bons resultados no
calculo dos produtos de combustdo e na predicdo da fragdo de cada espécie. O modelo prevé a

formagdo de 21 espécies quimicas como produtos da combustao.

Considerando o tempo disponivel para realiza¢do deste trabalho e levando em conta os
objetivos especificos aqui propostos, ndo sera considerada aqui formacdo de mais produtos da
combustdo, a ndo serem aqueles apresentados para uma reagdo completa com excesso de
oxigénio, o que, para estudos apenas energéticos, torna-se uma boa aproximacao. Nao se pretende

neste trabalho avaliar as emissdes de poluentes.

ALKIDAS (1987) em seu conhecido trabalho sobre a investiga¢do da liberagdo de calor na
combustio e medidas de luminosidade de combustdo em motores diesel optou por considerar os
produtos da combustio em equilibrio quimico, calculando assim as propriedades termodinamicas
do produtos da combustdo em funcdo da pressdo, temperatura e da razdo de equivaléncia. O

mesmo nao presta argumentos extras sobre essa consideragao.

Analisando gases de exaustdo de motores Diesel, FANICK e MERRITT (2008) mostraram
a partir de dados experimentais apurados de uma variada gama de motores Diesel (mais
precisamente, Light-Duty Diesel) e para uma variada gama de condi¢cdes em teste (FTP 75 e
US06), que apos a combustdo, os principais componentes encontrados nos gases de exaustdo em
motores diesel sdo N,, CO,, H,0 e 0,, representando assim mais de 99% da mistura de exaustio,
as fragdes remanescentes sdo compostas normalmente por THC’s, CO, NO, e material
particulado. Uma argumentagio de mesma natureza pode ser encontrada em SCHREINER (2010)

apud BRITO LOPES (2012), onde sdo informados os valores comuns encontrados em gases de
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escape de motores diesel sem pos-tratamento sdo (porcentagem em peso): 75,2% N,, 2,6% H,O0,

15% 0,, 7,1% CO, e 0,09% poluentes (CO, NO,., HC e material particulado).

Em um modelo termodindmico para simulagdo de MCI-ICO, ASSANIS et al. (1985),
assumiram que a mistura gasosa comporta-se como um gas ideal e condi¢des de equilibrio
termodinamico foram consideradas, com isso pode-se expressar a entalpia e a densidade da

mistura de ar e dos produtos da combustdo, como :

h = h(T,p, ) (2.18)

(2.19)
p=pTp¢)

O procedimento do céalculo de propriedades termodinamicas para temperatura de mistura no
interior do cilindro abaixo de 1000 K foram desenvolvidas por ASSANIS et al., (1985), onde os
mesmo levam em conta que misturas abaixo dessa temperatura podem ser consideradas
homogéneas e compostas de gases ideias ndo reagentes. Para temperaturas acima de 1000 K, os

mesmos levaram em conta a dissocia¢do quimica.

GALLO (1990) utiliza-se da hipdtese que a mistura de gases dentro da camara de
combustido se comporte com um gas ideal, baseando-se nos trabalhos de ZACHARIAS (1967),
que tratou basicamente de uma analise da equagdo de estado de Beattie-Bridgeman com expansio
virial até¢ a ordem 4. Zacharias concluiu que para pressdes dentro da camara de combustdo de até
100 atm e temperatura de 2500 K, a equagdo dos gases ideais € aplicavel gerando erros na faixa

de +/- 2% para célculos de entropia e +/- 4% para calculo da entalpia.

Apo6s simulagdes preliminares deste presente trabalho ndo se encontraram pressdes e nem
temperaturas superiores aquelas abrangidas pela pesquisa de ZACHARIAS (1967). Neste

sentido, adotar-se-4 a hipdtese de gases ideais.
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Neste momento cabe avaliarmos os recentes avangos em projetos de motores de combustao
interna, principalmente os motores Diesel, onde ¢ possivel atingir pressdes na faixa de 140 — 200

bar com temperaturas de frente de chama algumas vezes superiores a 3500K.

A discussdo a ser apresentada aqui diz respeito principalmente as simula¢des envolvendo
motores Diesel 2T para aplicagdio em navios, principalmente os motores mais modernos.
Sustentando a argumentacdo de que s@o comuns pressdes na faixa de 140 — 200 bar em motores
de navio, € possivel encontrar no trabalho de FERREIRA (2012) valores de pico de pressdo em
plena carga de aproximadamente 170 bar. Esse trabalho trata da simulagdo fenomenolédgica de
motores de navio de porte médio da marinha portuguesa, onde os dados da fun¢do de Wiebe

foram ajustados com dados experimentais.

O mesmo ainda cita o trabalho de LARBI e BESSROUR (2010) apud FERREIRA (2010)
onde picos de até 200 bar de pressdo no interior do cilindro foram registrados em testes
experimentais de motores maritimos grandes e semi-rdpidos. Ambos os trabalhos trazem
informagdes confidveis e curvas experimentais de motores maritimos, além de analisarem as

emissoes de poluentes, principalmente o SO, (6xidos de enxofre)

Em um trabalho recente publicado por KAARIO et al. (2010) os mesmos investigaram
motores diesel operando com pressdes de até 300 bar, e neste aspecto os erros no céalculo da
pressdo utilizando a lei dos gases ideais chega a mais de 10% daqueles obtidos
experimentalmente. Deve-se ficar claro que essas altas pressdes, somente sdo possiveis com

motores com alta taxa de compressdo e com curta duragdo de combustio.

Ao comparar os dados de pressdo obtidos em modelos 1-D e 3-D com aqueles observados
na pratica, os mesmo concluiram que esse erro de 10 % é muito grande e pode influenciar muito
durante a fase de projeto dos componentes do motor, principalmente o projeto do blowby e dos

fendmenos de transferéncia de calor.
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KAARIO et al. (2010) sugerem a utilizagdo de uma formulacdo baseada em gases reais,
sendo que os mesmos utilizaram as formula¢des de Peng e Robinson (1976) e Redlich e Kwong
(1949), que se tratam de equagdes cubicas de estado. O modelo aqui desenvolvido esta flexivel o
suficiente, do ponto de vista da programagao, a fim de que para trabalhos futuros onde o foco seja
a simulagdo de motores Diesel de navio 2T (por exemplo) que essa equagdo seja implementada
sem gerar grandes modificagdes no programa principal, necessitando apenas da implementacdo
das equacgdes de estado cubico na forma diferencial. Para o calculo dos fatores de co-volume e do
parametro de interacdo molecular, sugere-se adotar um modelo para mistura de gases baseando-se
no classico modelo de mistura de van der Waals (BARRAGAN-AROCHE, 2004; BARBOSA,
2012).

O calculo das propriedades termodinamicas de misturas gasosas em motores de combustio
interna durante a fase fechada, ou seja, o periodo no qual as valvulas de admissdo e as valvulas de
escape encontram-se fechadas podem ser obtidas partindo do conhecimento da pressdo inicial,
temperatura inicial, volume e da razdo de equivaléncia do ar/combustivel, considerando como
volume de controle um cilindro sistema fechado, que necessariamente engloba as fases de

compressdo, combustio e expansdo, até o inicio da abertura da valvula de escape.

O ar que deixa o coletor de admissdo e os gases que deixam o coletor de escape em diregdo
ao cilindro no escoamento reverso durante a fase aberta pode ser modelado também como gases
ideais, e suas propriedades sdo calculadas levando em conta a pressdo e a temperatura do coletor,
assume-se também que ndo ha variacdo espacial nas propriedades em nenhum instante de tempo,
ou seja, as propriedades sdo constantes em qualquer se¢do do coletor de admissdo ou escape

(ASSANIS et al., 1985).

2.3.2 Mistura de Gases

Ao trabalhar com mistura de gases, BENSON e WHITEHOUSE (1979) sugerem a hipdtese

de que a mistura de gases como um todo obedece a equacdo dos gases ideais. Além disso, as
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seguintes leis serdo validas em todos os procedimentos envolvidos no célculo das propriedades

termodinamicas desse trabalho:

a) A pressdo total da mistura, ¢ a soma da pressdo parcial de cada componente, ou
seja, a pressdo que este exerceria se sozinho ocupasse todo o volume da mistura & mesma

temperatura.

b) A energia interna e entalpia da mistura s@o respectivamente iguais a soma

ponderada das energias interna e entalpias de cada componente a mesma temperatura da mistura.

Se temos, por exemplo, uma mistura de gases, onde ’i’ representa cada espécie quimica e J
representa a quantidade total de espécies quimicas na mistura a temperatura T e volume V,

definimos a massa total da mistura conforme equagéo (2.20):

Tabela 2.2 — Espécies quimicas dos produtos da combustdo

Espécie
COo2
H20

N2
02
co
H2

N[ WIN [P =

(2.20)

A fragdo massica de cada espécie x; € definida conforme equacdo (2.21), a soma de todas

as fracdes massicas € representado pela equagdo (2.22)
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X =— (2.21)
J

1= Z % (2.22)
i=1

A pressdo parcial € calculada a partir da definicdo da Lei experimental de Dalton, onde a
soma das pressdes parciais de cada substdncia de uma mistura de gases ndo reagentes, ¢ igual a

soma da pressdo individual de cada gas equacdo (2.23):
Di =X *p (2.23)

Segue-se entdo que para a mistura a pressao total é:

]
p = Z Py (2.24)
=1

2

A energia interna da mistura pode ser representada pela equagdo (2.26) sendo que a energia

interna de cada espécie é calculada conforme equacgédo (2.25):

J
U= Z myuy (2.25)
i=1

J
u = Z X, (2.26)

A entalpia para mistura € expressa conforme equagdo (2.28) e a entalpia de cada espécie

equacdo (2.27):
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J
H= z my by (2.27)
i=1

J
h = z x; by (2.28)
i=1

O numero total de moles ainda pede ser expresso conforme equagdo (2.29), e a fracdo

molar conforme equagdo (2.30), o peso molecular total da mistura é representado pela equagio

(2.31).

J
N = z N, (2.29)
i=1
N:
yi=1 (2.30)
J
M =ZyiMi (2.31)
i=1

O calculo de entalpia e da energia interna em base molar pode ser feito conforme equagdes

(2.32) e (2.33), deve-se observar que as letras maitisculas indicam propriedades extensivas, ao

passo que letras mindsculas indicam propriedades intensivas:

U= z]:Ni T8 (2.32)
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H= iNi R, (2.33)

2.3.3 Metodologia para calculo das propriedades termodinimicas de cada

substiancia: determinacio do calor especifico e entalpia

Diversos sdo os trabalhos que utilizam o c,, variando com a temperatura como por exemplo
ASSANIS et al. (1985) , GALLO (1990), PATTERSON (1962). No célculo de propriedades
termodinamicas trés informagdes sdo fundamentais para inicio do calculo das propriedades, o
calor especifico a pressdo constante, a entalpia de formagio e a entropia de formac¢do nas CNTP
(25 ° C a uma atmosfera de pressdo) que sdo as propriedades primitivas de cada substancia

consideradas no modelo de combustao (GALLO, 1990).

A energia quimica de uma dada substancia pura definida a 25°C e 1 atm ¢ definida como
entalpia de formagdo, para o o6leo diesel serd empregado os valores disponiveis em STULL,
WESTRUM e SINK apud FERGUSON (1986). GALLO (1990) calculou a energia livre de
Gibbs de formacdo para cada substancia a partir da reagdo de formacdo dessa substancia, por
método recorrencial a partir da defini¢do de energia libre de Gibbs, onde substancias compostas

por um Unico tipo de atomo possuem valor nulo.

Em todos os trabalhos verificados os procedimentos de determinagdo da entalpia e do calor
especifico partem da interpolagdo dos valores de entalpia e calor especifico disponiveis na tabela
da NIST-JANAF e consequente € transformado em uma equagdo polinomial, os erros provindos
desse procedimento podem ser mais bem detalhados em GALLO (1990) e PATTERSON (1962).
Os mesmos informam que o erro encontrado nos calculos das propriedades de algumas espécies
quimicas chega ser inferior a 0,6 % quando comparado ao valor tabelado, esse € o erro originado

no préprio processo de interpolagdo.
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A Figura 2.1 mostra como é variag¢do da entalpia do CO, e H,0 em fungdo da temperatura,
nota-se que a curva de H,0 ¢ mais ingreme que CO,, isso se deve ao fato do vapor de agua
possuir maior calor especifico. O calor especifico a pressdo constante varia com a temperatura

conforme ilustrado na Figura 2.2.

Normalmente as expressdes polinomiais para céalculo das propriedades termodinamicas,
apresentadas nos trabalhos de GALLO (1990) e PATTERSON (1962) apresentam semelhangas
aos de FERGUNSON (2001) e HEYWOOD (1988). O que difere, sdo os coeficientes a; que
pode estar relacionado com o método matematico que cada pesquisador escolheu para gerar o
polindmio a partir da tabela da JANAF. A JANAF trata-se de uma publicacdo onde estdo
disponiveis dados termodinamicos de elementos e substancias quimicas, produtos de combustio e

muitos poluentes que foram compilados e publicados pela National Bureau of Standards.

Neste trabalho serdo adotados os coeficientes a; disponiveis em FERGUSON e
KIRKPATRIK (2001) e GORDON e MCBRIDE (1971, 1976), descritos na Tabela 2.3, Tabela
2.4 e Tabela 2.5. As equagdes (2.34) e (2.35) serdo também empregadas para calculo do calor
especifico e entalpia, as equagdes (2.36) e (2.37) podem ser empregadas para o calculo da
entropia da mistura, vale dizer que o calculo da entropia ¢ feito levando em conta a pressdo
parcial de cada espécie, o que de certa forma ¢é bastante diferente do célculo da energia interna e

entalpia que pode ser feito levando em conta a pressdo total da mistura.

c, (1 C, (1
ﬁ: p}g) =a1+ a2T+ a3T2+ a4T3+a5T4

R (2.34)
h 2 az,, A 5 Qs _, Qs (2.35)
ﬁ—a1+?T+?T +TT +?T +T
. (T dT
Si = f o (2.36)
Tref
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Figura 2.1 - Entalpia versus Temperatura para CO, e H,O0.
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Fonte: FERGUNSON (2001)
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Figura 2.2 — Variagdo do calor especifico a pressdo constante versus temperatura.
Fonte: HEYWOOQOD (1988)

Tabela 2.3- Valores de entalpia e entropia de formag¢ao usando as constantes de Gordon e

McBride comparadas com a tabela da JANAF.

Gordon e McBride JANAF
Espécie h°f s° h°t s°
(kJ/kmol) (kJ/kmolK) (kJ/kmol) (kJ/kmolK)
Cco2 -393 500 213,697 -393 520 213,69
H20 -241 817 188,708 -241 810 188,72
N2 -0,3 191,502 0 191,50
02 -0,4 205,037 0 205,04
co -110 526 197,533 -110 530 197,54
H2 3,0 130,580 0 130,57

Fonte: BUTTSWORTH (2002)
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Tabela 2.4- Coeficientes polinomiais para calculo do calor especifico e entalpia

para 300 <T <1000 K

Espécie ail ai2 ai3 ai4 ai5 ai6 a7
CO2 | 0,24007797E+01 | 0,87350957E- 02 | -0,66070878E- 05 | 0,20021861E-08 | 0,63274039E-15 | -0,48377527E+05 | 0,96951457E+01
H20 | 0,40701275E+01 |-0,11084499E-02 | 0,41521180E- 05 | -0,29637404E- 08 | 0,80702103E-12 | -0,30279722E+05 | -0,2270046E+ 00
N2 | 0,36748261E+01 |-0,12081500E-02 | 0,23240102E-05 | -0,63217559E- 09 | -0,22577253E-12 | -0,10611588E+ 04 | 0,23580424E+01
02 | 0,36255985E+01 | -0,18782184E- 02 | 0,70554544e- 05 | -0,67635137E-08 | 0,21555993e- 11 | -0,10475226E+04 | 0,43052778E+01
CO | 0,37100928E+01 | -0,16190964E- 02 | 0,36923594E- 05 | -0,20319674E- 08 | 0,23953344E-12 | -0,14356310E+05 | 0,2955535E+ 01
H2 | 0,30574451le+ 01 | 0,26765200E- 02 | -0,58099162E- 05 | 0,55210391E-08 | -0,18122739E-11 | -0,98890474E+ 03 | -0,22997056E+ 01
Fonte: GORDON e MCBRIDE (1971).
Tabela 2.5- Coeficientes polinomiais para calculo do calor especifico e entalpia
para 1000 <T <5000 K
Espécie ail ai2 ai3 ai4 ai5 ai6 a7
CO2 | 0,44608041E+01 | 0,30981719E-02 | -0,12392571E-05 | 0,22741325E-09 | -0,15525954E-13 | -0,48961442E+05 | -0,98635982E+00
H20 | 0,27167633E+01 | 0,29451374E-02 | -0,80224374E-06 | 0,10226682E-09 | -0,48472145E-14 | -0,29905826E+05 | 0,66305671E+01
N2 | 0,28963194E+01 | 0,15154866E-02 | -0,57235277E-06 | 0,99807393E-10 | -0,65223555E-14 | -0,90586184E+03 | 0,61615148E+01
02 | 0,36219535E+01 | 0,73618264E-03 | -0,19652228E-06 | 0,36201558E-10 | -0,28945627E-14 | -0,12019825E+04 | 0,36150960E+01
CO | 0,29840696E+01 | 0,14891390E-02 | -0,57899684E-06 | 0,10364577E-09 | -0,69353550E-14 | -0,14245228E+05 | 0,63479156E+01
H2 | 0,31001901E+01 | 0,51119464E-03 | 0,52644210E-07 | -0,34909973E-10 | 0,36945345E-14 | -0,87738042E+03 | -0,19629421E+01

Fonte: GORDON e MCBRIDE (1971).

PATTERSON (1962) ap6s analisar os valores de calores especificos para os produtos de

combustdo tabulados e disponiveis nos trabalhos de Hougen, Watson e Ragatz, percebeu que para

faixas de temperaturas de 273 ~ 1500 K era possivel obter valores precisos para as propriedades

termodinamicas, mas esses valores tabulados n@o cobriam temperaturas mais elevadas,

normalmente encontradas em motores de combustio interna.

No trabalho de Williams (1961) apud PATTERSON (1962) € possivel verificar as equagdes

de calor especifico para um abrangente nimero de espécies quimicas que compde os produtos da

combustdo. Dois conjuntos de constantes sdo apresentados para cada substancia, um conjunto

para a faixa de temperaturas correspondente a 500 ~3000 K, e outra faixa para 3000 ~ 6000 K.
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PATTERSON (1962) considerou em seu trabalho de simula¢do de motor ciclo — Otto, duas
faixas de temperatura para céalculo do calor especifico dos produtos da combustdo, partindo dos
dados disponiveis pela American Petroleum Institute Report (APl) e a National Buereau of
Standards circular (NBS), com esses dados tabelados o mesmo desenvolveu equagdes para a
variagdo do calor especifico em fung¢do da temperatura através do método dos minimos
quadrados. Os valores dos coeficientes a; e b; para cada espécie quimica estdo disponiveis na
Tabela 1 do trabalho de PATTERSON (1962), para o calculo das propriedades do n-Octano

Patterson recomenda a equacgdo (2.38). As equagdes tem o seguinte formato:

Cp=ag+ a,T+ a;T?*+ azT?

(T=298,16 ~ 1500 K) (2.38)

Cp = bo + blT + szZ + b3T3 (239)

(T =1500 ~ 3500 K)

A partir de uma express@o polinomial-logaritmica desenvolvida por LANZAFAME et al.
(2001) apud SOUZA JUNIOR (2009) e MELO (2007), obtiveram o calor especifico para os
produtos da combustdo. Essa expressao pode ser utilizada para temperaturas superiores a 4000 K.
Os valores dos coeficientes a; para o 6leo diesel estdo tabelados no trabalho de SOUZA JUNIOR
(2009).

cp(T) = ap + a;(InT) + a,(InT)? + az(InT)*> + a,(InT)* + as(InT)> (2.40)

2.34 Estudo de combustio Diesel
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De uma forma geral os processos de combustio em motores diesel sdo complexos e
envolvem os processos de distribuicdo de temperatura no spray de combustivel, fatores em
fluidodindmica durante a aspiracdo de ar além dos diversos fatores fisicos e quimicos durante a
fase de combustdo. Por exemplo, a quantificagdo da concentracdo e distribui¢do de combustivel

: LS “ 29 : ~
geralmente envolve um processo do tipo bifasico no “spray”. Experimentalmente sdo processos
dificeis de mensurar e matematicamente os modelos ainda sdo bastante restritos (NISHIDA et al.,

2008).

Diferentemente dos processos de combustdo do ciclo de ar padrdo, onde a combustdo é
substituida por um processo de adi¢do de calor a pressdo constante e tempo finito ou também a
substitui¢do por um processo de adicdo de calor a volume e pressdo constante, onde as
propriedades do fluido de trabalho sdo constantes, na pratica, o que se vé ¢ algo totalmente
contrario, a combustdo ndo ocorre nem a volume constante e nem a pressdo constante (STONE,
1999), as propriedades termodindmicas ndo sdo constantes e diversas reagdes quimicas estdo
ocorrendo a todo instante seguida de transferéncia de calor e trabalho de fronteira (MYERS,

1985).

STONE (1999) chega a discutir que mesmo considerando os processos de fornecimento de
calor a volume constante e depois a pressdo constante, iSso acrescenta apenas mais uma
complicacdo extra, ndo trazendo resultados significantemente proximos da realidade. MYERS
(1985) defende a ideia que esse modelo é uma boa representagdo apenas para os estudos

termodinamicos envolvendo motores, principalmente para analises energéticas.

Nas tratativas de modelos de combustdo, dois métodos sdo discutidos por BENSON e
WHITEHOUSE (1979) no que diz respeito a representagdo e calculo dos processos de
combustdo. Para combustdo a volume constante a energia interna absoluta dos reagentes (ar mais
combustivel) serd igual a energia interna absoluta dos produtos da combustio mais a perda de
calor pelas paredes. Em motores reais, o processo de combustdo ocorre com pressdo e volume
variando e a energia interna absoluta dos reagentes ¢ igual a energia interna absoluta dos produtos
mais as perdas de calor e trabalho de movimento de fronteira por meio dos pistdes nos motores

alternativos.
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O processo de combustdo geralmente € expresso como um processo de “liberacdo de calor”
(heat release), conforme Figura 2.3 onde € possivel ver a curva de liberagdo de calor tipica da
operagdo de motores diesel e uma segunda curva (pressdo constante) representa o ciclo
idealizado. Para o calculo do calor liberado na combustdo leva-se em conta a massa de
combustivel injetada por ciclo o poder calorifico inferior (PCI) do combustivel e a taxa de
queima do combustivel. O valor do calor liberado na combustdo assume valores positivos, pois se

trata de uma reac¢do exotérmica.

Ao adotar modelos de combustdo em fun¢do do PCI do combustivel nos leva a uma melhor
representacdo pratica, onde a qualidade do combustivel é normalmente cotada em termos de PCI
e também do nimero de cetano, a liberagcdo de calor ¢ expressa em Joule ou Joule divido por

unidade de angulo de eixo de manivela (J/AM).

puge—
Pressdo constante - Ciclo diesel

Motor de igni¢gdo a compressao
o liberagao de calor

\

1 J
=20 10C 20 40 60 80 100

Angulo de Manivela [grau]

Taxa de liberagdo de calor

Figura 2.3 — Taxa de liberagdo de calor tipica e ideal para Motores Diesel.
Fonte: BENSON e WHITEHOUSE (1979).

2.3.5 Processo de Injecio de Combustivel Diesel

Nos processos de inje¢do de combustivel envolvendo motores Diesel o comportamento do

“spray”, como, a penetracdo do jato dentro da camara de combustdo, o angulo de inje¢do dos
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furos do bico injetor, a diferenga de pressao e a distribui¢do temporal/espacial da concentragdo de
combustivel incluindo a atomizagdo, a evapora¢do e mistura sdo de crucial importancia para os
processos subsequentes de combustdo e exaustdo de poluentes nos motores de injecdo direta

(NISHIDA et al., 2008; MYERS, 1985).

Na Figura 2.4 podemos observar a influéncia do didmetro do furo, da pressdo de inje¢do e
do tempo de inje¢do nos parametros de penetragdo e largura do spray (dados obtidos
experimentalmente por NISHIDA et al. (2008)). Por meio da Figura 2.5 sdo definidas algumas
caracteristicas geométricas do spray. Ao se alcancar maiores pressdes de inje¢do se tornam
possivel obter melhor atomizagdo, maior penetragdo e melhor homogeneizacdo da mistura

combustivel-ar.

r (mm) r{mm) r (mm) r(mm) r(mm) r (mm)
20 -20 0 0 20 -20 0 20 -20 0
~0
- 30
- 60
P.=90MP, " | | PL,=90MP, Pi=120MP,
do=0.135mm | do=0.125mm i
i - 90
Z (mm) Z (mm)

(a) ultraviolet images (b) visible images
Figura 2.4 —Imagem de um spray de Diesel em cilindro a volume constante. Imagem ultra violeta

e visivel.
Fonte: NISHIDA et al. (2008).
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Figura 2.5 — Defini¢ao das propriedades do Spray.
Fonte: NISHIDA et al (2008).

Uma vez injetado na camara de combustdo, o combustivel em estado liquido entra em
contato com a massa de ar e gases residuais ora aquecidos pelo processo de compressdo e nesse
momento os componentes organicos do diesel sdo aquecidos e se evaporam. A auto igni¢do da
mistura pode ocorrer em pontos aleatdrios dentro do cilindro e ¢ uma fun¢do fortemente ligada
aos fatores de temperatura, pressdo local e qualidade do combustivel. TAYLOR (1968)
argumenta que o processo de turbuléncia este fortemente relacionado com o processo de mistura

dentro do cilindro, sendo uma variavel que influéncia diretamente todo o processo de combustio.

2.3.6 Modelagem da Combustio

A modelagem da combustdo em motores diesel pode ser dividas em quatro fases, contadas
a partir do inicio da inje¢do de combustivel (BENSON ¢ WHITEHOUSE, 1979). Sendo os

seguintes estagios deduzidos a partir do estudo do diagrama de pressdo do cilindro Figura 2.6:

I.  Atraso de Ignigéo;

II.  Combustio incontrolavel rapida (rapido aumento de pressdo dentro do cilindro);
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III.  Uma taxa menor de combustdo seguida de um aumento moderado da pressdo do
cilindro;
IV.  Taxa muito baixa de combustdo (por vezes referido como a cauda de combustao,

ocorrendo abaixo do curso de expansdo do motor).

A
o
‘3
v
£
. / Curva de Expansao
Curva de Compressao -7/ sem combustio
> o | -
Inicio da Injegdo | TOC | Angulo de manivela
I - Atraso de ignigdo ———j—1 ’_r—' 1l - Taxa menor de combustdo

Il - Combustao Ra’pidaj |

I IV - Cauda da combustao

-

Figura 2.6 — Estagios da combustido em motores Diesel.
Fonte BENSON ¢ WHITEHOUSE (1979).

A sequéncia de eventos durante a compressdo, combustdo e do processo de expansdo de um
motor diesel naturalmente aspirado pode ser analisado também por meio da Figura 2.7. Apds a
injecdo de combustivel, durante o periodo de atraso de igni¢do, a pressdo do cilindro eleva-se
apenas devido a compressdo dos gases, seguida de um elevado pico de pressdo ocorrido devido a
um alto pico de liberagdo de energia (fase de pré-mistura) da combustdo e novamente outro pico
com menor liberagdo de calor indicando o decaimento da taxa de liberagdo de calor e
consequente diminui¢do da pressdo no cilindro, essa curva de liberacdo de energia (quarto grafico

da Figura 2.7) com dois picos bem caracteristicos € caracteristica tipica de motores a diesel.
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Angulo de manivela

Figura 2.7 — Operagdo tipica de um motor Diesel aspirado.
Fonte: HEYWOOD (1988).

2.3.6.1 Processo de evolu¢io da queima de combustivel

A fungdo de Wiebe vem sendo utilizada de forma exaustiva para modelagem da liberagio
de calor em motores Otto e Diesel por mais de meio século e pode ser encontrada facilmente em
livros textos de engenharia de motores ou publicagdes na area de motores. Neste trabalho também
utilizar-se-a uma fungdo dupla de Wiebe, a qual irda modelar a fragdo de massa de combustivel

queimado e a taxa de liberagdo de calor pela combustao.
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WIEBE (1962) apud GHOJEL (2010) apresentou um modelo baseado na cinética das
reacdes em cadeia para modelagem da fracdo de combustivel queimado durante a fase da
combustdo. Contudo, apenas a fun¢do de Wiebe simples é insuficiente para representar os dois
pontos de méaximo durante a fase de liberacdo de calor nos motores diesel, necessitando assim de
uma modificagdo, conforme aquela proposta WATSON et al. (1980) e MIYAMOTO et al.
(1985) apud GHOJEL (2010) e representada conforme a equacdo (2.41). A Figura 2.8 representa

a aproximac¢do de uma combustdo real utilizando uma dupla fun¢do de Wiebe.

0-6;

_ (_,C)mp+1 9-6;,\Md*1
y(@=1- (xp.e “aep + xd.e_a( A"d) ) (2.41)

Onde:

Xp: fragdo de combustivel queimado na fase da combustdo pré-misturada (combustdo rapida);
x4: fracdo de combustivel queimado na fase da combustio difusiva (combustdo controlada);
0;.: angulo de inicio da combustao;

AB,,: duragdo da combustio pré-misturada;

AB;: duracdo da combustdo difusiva;

my,: fator de forma da fung¢do para a fase da combustdo pré-misturada;

my: fator de forma da fung¢do para a fase da combustao difusiva;
a : parametro de eficiéncia da combustao.

A soma da parcela de pré-mistura (x,) mais a parcela difusiva ( xg) ¢ igual a um.
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Figura 2.8 — Aproximagdo de uma combustao real utilizando uma dupla funcio de Wiebe.
Fonte: MOLLENHAUER (2010).

2.3.7 A temperatura dos gases durante a combustio

A temperatura equivalente do processo de combustdo Diesel pode ser calculada
considerando os modelos de uma zona e modelos de duas zonas de combustdo. Os modelos de
uma zona sdo modelos mais simples e consideram que toda massa de ar mais a massa de
combustivel comportam-se como uma mistura homogénea e queima a uma mesma temperatura, o
que de fato ndo é uma verdade, gradientes de temperatura e fatores como a vaporizagdo e
atomizagdo de combustivel sdo ignorados nesse tipo de modelo, a mistura é completamente
heterogénea. Além disso, o calculo da temperatura pelo modelo é obtido por meio do

conhecimento da pressdo e da massa dos componentes dentro do cilindro.
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Devido a mistura ser heterogénea, a queima pode ocorrer em regides onde existem grandes
quantidades de oxigénio, outras regides ricas em combustivel, regides onde o combustivel
experimenta o processo de mudanca de fase do tipo liquido-vapor, regides de mistura de ar com
gases residuais, regides ondem ja ocorreu combustdo e regides que de forma aleatoria ainda irdo

passar por processo de combustao.

Os modelos de duas zonas consideram a temperatura da mistura dividida em duas partes,
uma frente de gases queimados e uma frente de mistura ndo queimada, a medida que a mistura ¢
queimada a temperatura dos gases no cilindro é calculada por meio de uma média entre a
temperatura dos gases queimados com a temperatura de gases ndo queimados, esse tipo de
hipotese ¢ bastante adotada em modelos para simulagdo de motores Otto e geralmente esta
vinculado a um modelo de queima com frente de chama esférica associado a modelos

simplificados para calculo da velocidade de chama turbulenta.

Outra forma de modelar a combustdo nos motores diesel consiste também em considerar se
¢ um motor de injecdo direta, ou de inje¢do indireta, sendo que para o segundo caso o
combustivel € inicialmente injetado numa pré-camara de combustdo que por sua vez € conectada
por meio de um orificio com a camara principalmente, requisitando assim de dois sistemas de
equacdes diferencias, uma para a pré-camara e outro para a camara principal. A simulagido de

motor Diesel com pré-camara foi objeto de investigagdo em WATSON (1980).

TAYLOR (1968, 1988) argumenta que embora os modelos termodinamicos para as reagdes
quimicas durante a combustdo tanto no motor Otto como Diesel sejam semelhantes, os aspectos
fisicos dos dois processos de combustdo sdo bastante diferentes, carecendo assim de uma
investigacdo diferente, principalmente ao fato de motores diesel possuirem o controle de carga

por meio da inje¢@o de diesel e a combustdo ocorrer de forma espontanea.

Neste trabalho a temperatura dos gases na combustdo é calculada considerando o modelo
de uma zona e o motor utilizado ¢ do tipo injecdo direta, as propriedades termodinamicas dos
gases durante a combustdo variam a medida que a massa de ar e combustivel injetado ¢

consumido de forma instantanea, sendo dependente apenas da temperatura.
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Atualmente estio em processo de desenvolvimento os motores de carga homogénea
(HCCI). Nesse tipo de motor o combustivel € injetado muito cedo (muitos graus antes do émbolo
chegar ao PMS), com isso se tem tempo para uma melhor forma¢do de mistura. Esta mistura
muito pobre entra em igni¢do de forma simultanea em varias partes da cdmara de combustio e a
parcela de NO nos poluentes é bastante reduzida, pois ndo ¢ comum aparecerem os picos de
temperatura tipicos dos motores diesel, e poucos sdo os pontos de formagdo de mistura rica,

contribuindo assim para a reducdo do material particulado (MERKER et al., 2006).

YAO et al. (2009) apresentam um abrangente estudo sobre os progressos e as recentes
tendéncias para desenvolvimento dos motores HCCI. Entre os diversos argumentos sobre os
desafios ainda a serem superados no desenvolvimento destes motores, podem-se citar os
principais, controlar o inicio da combustdo, controlar a formagdo de hidrocarboneto e CO,
controlar o ruido da combustdo em altas cargas, possibilitar a partida a frio. Os autores discutem
em detalhes cada um dos entraves acima e indicam os caminhos mais provaveis a serem tomados

no sentido de resolvé-los.

CHARALAMBIDES (2006) argumenta que os motores HCCI apesar de promissores, ainda néo
possuem ampla aplicagcdo, devido principalmente a dois entraves de natureza tecnologica.
Primeiramente devem-se resolver os problemas de falha de ignicdo (misfire) e segundo
contornarem os problemas de detonagdo (knoking). O autor indica que trabalhar com um
comando de valvulas varidvel, trabalhar o tempo de injecdo e aumentar a temperatura do ar de
admissdo pode contribuir para atingir melhorias no quesito, redugdo do knoking e misfire. O autor
testou também a influéncia da utilizagdo de EGR e constatou que melhorias ndo foram

encontradas no sentido de reduzir a autoigni¢do quando utilizados niveis de EGR até 40%.

2.3.8 Atraso de Ignicao

Corresponde ao intervalo de tempo entre inicio da inje¢do de combustivel (levantamento da

agulha do bico injetor) até o inicio da combustido (aumento elevado da pressdo). O periodo onde a
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o bico injetor libera as primeiras parcelas de massa de combustivel em estado liquido até o
momento no qual realmente se percebe o inicio do aumento de pressdo devido a combustdo pode
ser divido em duas fases: atraso fisico onde as gotas se aquecem, evaporam e misturam com ar, e
0 atraso quimico que corresponde as fases de chama fria (cold flame phase) e uma fase de chama

azul (blue flame phase). De uma forma geral, essas fases sdo quase imperceptiveis, pois ambos 0s

processos ocorrem de forma simultinea (HARDENBERG e HASE, 1979).

Neste trabalho o atraso de ignig¢do sera calculado conforme as equagdes (2.42), (2.43) e
(2.44) propostas por HARDENBERG e HASE (1979). O atraso de ignicdo em motores Diesel
naturalmente aspirado esta na faixa de 1-2 milissegundos (CHALLEN E BARANESCU, 1999).

[E ( 1 _ 1 ) + ( 21,2 )0'63]
1D, (°AM) = (0,36 + 0,22.5,,). expl " RTeRTemD) 373907 T A erlro -1z (2:42)
1D, (ms) = 2o CAM) (2.43)
P 0,006RPM

Os valores de P (bar) e T (Kelvin) sdo os mesmos obtidos através de um processo
politrépico de compressdo, ambos obtidos no PMS se ndo houvesse a combustdo. S, corresponde
a velocidade média do émbolo expressa em m/s e rpm é a rotagdo do motor em revolugdes por

minuto, R é a constante universal dos gases em base molar, E, € a energia de ativagio aparente e
[ ] . . TR ~ [ ~
¢ dada em —— , n. = 1,37 € coeficiente politropico para compressdo, CR ¢ a taxa de compressao

mole

geométrica do motor. Na equacdo (2.42) a energia de ativacdo pode ser calculada por:

618 840

Fy= 2.44
A7 CN + 25 (2.44)

Onde CN é o numero de cetano do combustivel.
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Deve-se tomar nota, pois a equacdo de atraso de ignicdo de HARDENBERG e HASE
(1979) disponivel em HEYWOOQOD (1988) e STONE (1999) possui um erro de digitagdo, esse
erro consiste da substitui¢do de um sinal de adi¢do por um sinal de multiplicacdo dentro do

colchete da equacdo (2.42).

Uma outra formulacdo para o atraso de igni¢do foi proposta por HIROYASU et al. (1978)
equacdo (2.43).

Dhy)

T= AhyphthJ/(l)ChYexp(T (2.45)

Onde:

: E 0 atraso de igni¢do em milissegundos
Phy: E a pressdo do cilindro em atm.
¢ : Razdo de equivaléncia
Any» Bry, Chy € Dpy: S@0 parametros disponiveis na Tabela 2.6.

O parmetro Dy, € a energia aparente de ativacdo da reagdo, a qual inclui fatores de
atomizagdo e evaporagdo de combustivel. A relacdo entre condi¢cdes de injecdo e atraso de

igni¢do estdo contidos no fator A, . Os autores ndo discutem os fatores Cy,, € By,,.

Neste trabalho optou-se por utilizar a correlagio de HARDENBERG e HASE (1979), pois
a mesma permite, por exemplo, analisar a influéncia do numero de cetano do combustivel e a
influéncia da rotagdo do motor no atraso de igni¢cdo por meio da velocidade média do pistdo.
Testou-se também a correlacdo de HIROYASU et al. (1978) e detectou-se que para o motor aqui
simulado operando a uma rotagdo fixa de 1800 rpm essa correlagdo apresentou valores de atraso
de igni¢do préximos aqueles calculados com a equagdo de Hardenberg e Hase, contudo a mesma
ndo € capaz de reproduzir outros valores para o atraso de igni¢do quando alterada a rotagdo do

motor e a taxa de compressao.
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Tabela 2.6 — Valores para atraso de igni¢do

Combustivel Apy Bhy Chy Dpy
Oleo leve 2,76 x 1071 -1,23 -1,60 7 280
n-heptane 7,48 x 1071 -1,44 -1,39 5270

n-dodecane 8,45x 1071 -1,31 -2,02 4 350

n-hexadecane | 8,72x107! -1,24 -2,10 4050

Fonte: MATTAVI e AMANN (1980).

2.4 Mecanismos de transferéncia de calor em motores Diesel

De uma forma geral adotar as analises de transferéncia de calor unidimensional em regime
permanente modificada passo a passo, com a area de transferéncia de calor variavel e coeficiente
de pelicula variavel, tem se apresentado suficientemente para muitos propdsitos de simulagio de

motores, principalmente em modelos zero-dimensionais (HEYWOQOD, 1988).

Os processos de transferéncia de calor em motores s3o complexos e uma série de
consideragdes serd feita conforme observacgdes apresentadas por BENSON e WHITEHOUSE
(1979), BORMAN e NISHIWAKI (1987) e FLYNN ef al. (1972). De uma forma esquematica, a
distribuicdo de temperatura e os fluxos de transferéncia de calor comumente encontrados nos

motores de combustio interna sdo representados conforme Figura 2.9.
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Figura 2.9 —Esquema de distribuigdo de temperatura e fluxo de calor através da cadmara de
combustao.

Fonte: HEYWOOD (1988).

De fato os diversos fatores geométricos da camara de combustdo, associado as variagdes
espaciais e no tempo das propriedades do fluido e a troca de calor por radiagdo em meios
participantes constituem um grande problema até mesmo para os softwares de simulagdo

computacional fluidodinamica em modelos tridimensionais.

Em motores de combustdo interna, o fluxo de calor para as paredes do cilindro pode variar
de 0 a 10 MW/m? e voltar a zero em menos de 10 milisegundos. Uma entre as diversas
justificativas para estudar a importancia da transferéncia de calor em motores, diz respeito ao fato
que aproximadamente 14% da energia fornecida pelo combustivel ¢ perdida diretamente pela
transferéncia de calor dos gases para as paredes, dessa percentagem algo em torno de 50 % ¢
troca de calor com o émbolo e 30 % através da parede do cilindro (BORMAN e NISHIWAKI
(1987)).

Neste contexto da modelagem dos processos de transferéncia de calor STONE (1999)
argumenta, por exemplo, que erros na determinacdo da transferéncia de calor em motores estao

na ordem de 10 %, entretanto, esse valor representa algo em torno de 1% apenas na predi¢ao dos
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parametros de performance. Estudos conduzidos por ANNAND (1986) também mostram valores
nessa ordem de grandeza. Outros estudos, por exemplo, tentam entender a influéncia que a
transferéncia de calor tem na formag¢do de poluentes, porém esse é um assunto que ndo sera

explorado neste trabalho.

2.4.1 Mecanismos de transmissao de calor por conveccio.

No gés predominam os processos de convecgdo forgada entre os gases no interior do
cilindro, cabegote, sede de valvulas, valvulas de admissio e escape, paredes do cilindro e topo do
émbolo. Esta presente em todos os processos do motor, quer seja, a admissdo, a compressdo, a
ignicdo e a expansdo e normalmente ¢ ocasionada pela propria natureza turbulenta do movimento
de fluido dentro do cilindro dos motores Diesel, ou também no lado do liquido de arrefecimento e
as paredes do cilindro, entre as paredes do émbolo e o 6leo de lubrificagdo/arrefecimento,
convecgdo entre as partes externas do motor e o meio ambiente (HEYWWOD, 1988). O fluxo de
calor por convecg¢do em relagdo ao tempo pode ser representado conforme equagdo (2.46) que

corresponde a lei de resfriamento de Newton.

q =$A(T —Ty) (2.46)

Onde ¢ ¢ o coeficiente de pelicula ou coeficiente convectivo. A correlagdo adotada para a

determinagdo do coeficiente de pelicula segue aquela apresentada por HOHENBERG (1979) que
se trata de uma modificag¢do da correlagdo apresentada por WOSCHNI (1967). Esta incluida no
calculo do coeficiente de pelicula a parcela referente a transferéncia de calor por radiagdo. Onde
S, € a velocidade média do émbolo € kp,, = 130 € a constante de Hohenberg, contudo, esse

valor pode ser ajustado para fins de simulagao.

§(0) = kpon. POV O7006T=04(S, +1,4)08 (2.47)
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Esta correlagdo foi utilizada por GALLO (1990) para simulagdo de motores ciclo Otto e
muito recentemente por MENACER e BOUCHETARA (2013) para simulacdo de motores Diesel

0 que vem a comprovar a ampla utilizagdo desta correlagao.

Diversos estudos mostram que a temperatura da parede sofre pouca variagdo durante o ciclo
completo de operagdo do motor (ANNAND et al. (1970-1971) e BORMAN e NISHIWAKI
(1987)). Analisando a Figura 2.10 percebe-se claramente que a amplitude de variagdo da
temperatura esta na faixa 5 °C. Essas medidas foram feitas considerando vérios ciclos de
funcionamento do motor. Neste trabalho considera-se a todo o momento que a temperatura da

parede € constante.

<0V

o
=3

SURFACE TEMPERATURE —°C

:

180
tac bdc tdc bdc e

CRANK ANGLE

Figura 2.10 - Variagdo da Temperatura da parede bara um motor Diesel.
Fonte: BORMAN e NISHIWAKI (1987), disponivel também em ANNAND (1970-1971).

2.4.2 Mecanismos de transmissio de calor por radiacio.

Os processos de transferéncia de calor por radiacdo acontecem devido aos processos de
emissdo e absor¢do de ondas eletromagnéticas, e em motores Diesel os efeitos da transferéncia de
calor por radiacdo sdo mais perceptiveis quando os gases queimados dentro da camara de

combustdo e na regido de chama estdo em altas temperaturas; as superficies externas do motor
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também estdo constantemente trocando calor por radiacdo com o meio ambiente (ALKIDAS et

al., 1986; HEYWOOD, 1988).

Neste trabalho o calculo da transferéncia de calor por radiagdo esta incorporado no modelo
de simulagdo por meio do coeficiente de pelicula da correlagdo de HOHENBERG (1979), essa
escolha foi feita levando em conta o conjunto de andlises sobre os modelos de transferéncias de

calor feitas GALLO (1990).

ASSANIS et al. (1985) argumenta que em motores diesel a parcela referente a radiagdo é
de grande importancia no modelo, visto que a transferéncia de calor por radiagdo em motores
diesel esta na faixa de 50 % da transferéncia total de calor. Nos trabalhos de OGURI e INABA
(1972) os mesmos citam que na pratica essa parcela pode representar até¢ 75 % da parcela de calor
trocado, principalmente em motores diesel de grande porte (motores na faixa de 91,60 cm de

diametro de émbolo).

Neste trabalho adotar-se-a a correlacdo de NISHIWAKI ef al. (1979) para modelar as fases
de admissdo, exaustdo e cruzamento de valvulas. Nessa correlagdo os efeitos de radiacdo esta de
forma implicita no coeficiente de pelicula. A equacdo (2.48) é utilizada para modelar o escape,
enquanto equagdo (2.49) ¢é utilizado para modelar a admissdo, onde D é o didmetro do cilindro

em metros, S, a velocidade média do émbolo em metros por segundo, p a pressdo dos gases em
% no cilindro e T a temperatura dos gases no cilindro em K. Dispondo-se de dados experimentais
as constantes de 42,4 ¢ 669 podem ser ajustadas.

£(6) = 42,2.D~04225,p0s78T 0131 (2.48)

6(9) — 669D_0’193Spp0’807T_0'534 (249)

2.5 Estudo dos processos de Admissio e Exaustio (Fase aberta)
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Dentre os itens mais afetados pelos processos de abertura e fechamento de valvulas,
ASMUS (1982) indica: poténcia de saida, torque a baixas rotagdes e o consumo de combustivel
em marcha lenta. A andlise da fase aberta tem fundamental importancia durante o modelamento
dos motores de combustdo interna, por se tratar do periodo onde se determina a fracdo de gases
residuais, rendimento volumétrico e o trabalho de bombeamento (GALLO, 1990;

WINTERBONE e PEARSON, 1999, 2000).

A Figura 2.11 trata-se de uma ilustragdo qualitativa e procura representar o processo de
escoamento através de valvulas em motores (SHERMAN et al., 1978) evidenciando todas as
possibilidade de escoamento. Durante o processo de exaustio em um motor operando a baixa
rotagdo € possivel, por exemplo, surgir um escoamento reverso logo no inicio de abertura da
valvula de escape. Durante o periodo de cruzamento de valvulas é manifestado o escoamento
reverso em direcdo ao coletor de admissdo e do coletor de escape em dire¢do ao cilindro. Um
escoamento reverso de carga de ar fresco do cilindro no final do processo de admissdo também ¢é

praticamente inevitavel, contribuindo para a reducdo da eficiéncia volumétrica do motor.

waSS INTAKE
MasS EXHAUST FLOW RATE
RATE EXHAUST %ﬁ%’.‘;‘éw
BACKF|
CKFLOW OVERLAP
°
INTAKE >
BACKFLOW
INTAKE AT END OF
BACKFLOW INDUCTION
oouERmG
EXHAUST VERLAP
FLOW RATE
1 | |
100° 180° 360° 540°
o0 360 Bos CRANK ANGLE

Figura 2.11 — Taxa maéssica versus angulo de manivelas para motor operando em cargas baixas
Fonte: SHERMAN et al (1978).
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Os motores Diesel apresentam maiores eficiéncias volumétricas que os motores do ciclo-
Otto. Isso se deve principalmente ao fato de que os motores Diesel ndo tém o controle de carga
via estrangulamento de fluxo de ar e trabalham com altas taxas de compressio, além disso a alta
fracdo de gases residuais e a presenca de vapor de combustivel nos coletores de admissdo dos
motores Otto contribuem para a penaliza¢do da eficiéncia volumétrica nesses motores quando
comparado aos motores Diesel (WALLACE, 1954). Na Figura 2.12 ¢ possivel avaliar a diferenca
de eficiéncia volumétrica de um motor diesel e um motor Otto, sendo que a comparacdo ¢ feita
entre o motor Diesel de injecdo indireta e um motor Otto seis cilindros, foi a velocidade média do

émbolo.

100

Nws %

Diesel

Otto

’ ]
| 1 1 A 1 1

0 2 < 6 8 100 12 14
Velocidade média do pistdo, m/s

p

Figura 2.12 - Eficiéncia volumétrica x velocidade média de émbolo para motor automotivo
de quatro tempos de inje¢do indireta Diesel e um seis cilindros de igni¢do por centelha.

Fonte: HEYWOOD (1988).

2.5.1 Modelo para escoamento através das valvulas.

O modelamento matematico para elevagdo de valvulas, o escoamento através das valvulas e
o célculo da 4rea minima de escoamento seguird a metodologia desenvolvida nos trabalhos de

GALLO (1990), SHERMAN et al. (1978) e TSU (1949).
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Nas Figura 2.13 eFigura 2.14, sdo apresentadas respectivamente, a influéncia da relagdo
entre o didmetro da valvula de escape e admisséo na eficiéncia volumétrica (Ev) (motor operando
em plena carga) e a capacidade de escoamento através da valvula de escape para motor Diesel.
MYERS (1985) por meio da Figura 2.13, sugere que a valvula de escape seja maior que a valvula
de admissdo para os motores Diesel, uma vez que os motores Diesel apresentam altas taxas de
compressdo. Ao analisar a Figura 2.14 ¢ possivel observar que a reducdo da eficiéncia
volumétrica em altas rotagdes esta associada ao aumento de trabalho de bombeamento
requisitado para empurrar para fora do cilindro a carga de gases quando nio ocorre o blowdown.
A Figura 2.14 procura mostrar que ao adotar modelos computacionais (modelos termodinamicos)
para simular o escoamento através das valvulas € possivel obter boa aproximagdo, quando

comparado aos dados experimentais.
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Figura 2.13 - Capacidade de fluxo da vélvula de escape e eficiéncia volumétrica, motor Diesel em
Plena carga.
Fonte: MYERS (1985).
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Figura 2.14 - Tendéncia na eficiéncia volumétrica em funcdo da rotagdo e carga
Fonte: MYERS (1985).

ASMUS (1982) argumenta que os principais determinantes na eficiéncia volumétrica em
altas rotagdes sdo: o tempo de abertura da valvula de admissdo, o tempo de cruzamento de
valvulas e o angulo de abertura da valvula de escape tomando como referéncia os angulos de

abertura e fechamento em relagdo ao PMS.

A érea de escoamento instantanea através das valvulas pode ser determinada a partir do
conhecimento da elevacdo da vélvula e das caracteristicas geométricas da valvula e da sede de
valvula (ASMUS, 1982). Para o célculo do escoamento nas valvulas adota-se o regime quase-
permanente, neste caso as equagdes para regime permanente sdo aplicadas e a hipotese de
escoamento isentropico modificada por um coeficiente de descarga C,; ¢ utilizado conforme a

equagdo (2.50) (GALLO,1990).

Adotando o volume de controle entre as se¢des 1 e 2 em regime permanente, desprezando
as variagdes de energia potencial e considerando o sistema adiabatico, a aplicagdo da primeira lei
da termodinamica resulta na equacdo (2.51). Ao aplicarmos a equacdo de Bernoulli entre as

secdes 1 e 2 € possivel obter a equagdo (2.54).
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Figura 2.15 — Volume de controle para escoamento de gas ideal através de uma placa de

orificio.
mreal
Cd = -
Mispent.
. V2 . v,
m1h1 + _2 mzhz + _2

Considerando que o fluido ¢ um gas ideal e que o fluxo de massa deve ser o mesmo
entre as se¢des 1 e 2, temos:

hy —h, = Cp(T1 -T3)

v, = J2cp(T1 —T,) + V,?

Misoent. = P1A41V1 = P45V,
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A densidade na se¢do 2 equagdo (2.57) pode ser obtida a partir das seguintes relagdes de

gases ideais equagdes (2.55) e (2.56).

P
= — 2.55
P1 RT, ( )
p1 PT; .
P, T, Py
= —_— 2.

Conhecendo as relagdes representadas nas equagdes acima e aplicando as equagdes (2.58),

(2.60) e (2.61), o fluxo de massa isentropico pode ser representado por (2.62).

Cp—C =R (2.58)
¢ (2.59)

c, 4
o _P-1 (2.60)

R ¢

p-1
L _ (&) Y (2.61)
T,  \P,
2 \z

misoent_ = A2P1 (R_Tl> FC (262)
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Considerando a definicdo do coeficiente de descarga, a massa que realmente

atravessa a valvula é:

1

. 2 \2
= CyA,P, (R—Tl)z F, (2.64)

O efeito de compressibilidade dos gases esta incluido no fator F,. O coeficiente de descarga
¢ funcdo das dimensdes do orificio, do formato e da rugosidade da superficie, vazdo de massa, e

das propriedades dos fluidos (densidade, tensdo superficial e viscosidade) (HEYWOOD, 1988).

O escoamento na véalvula de admissdo geralmente € subsonico (Mach menor que 1) e pode
ser calculado com a equagdo (2.63). No comego do processo de escape sdo alcancadas condigdes
criticas quando a relagdo de pressdes € menor que um valor critico expresso pela equagdo (2.65),
sendo assim a equagdo (2.66) passa a ser empregada para o calculo do escoamento sonico
(MACH igual a 1), nessa condicdo a vazdo madssica atinge o valor maximo, além de ficar
estrangulada independentemente da pressdo a jusante (TSU,1949; GALLO, 1990; GIANSETTI et
al.,2007) :

P (L)“”‘” (2.65)
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(52
b= \/<l/)l-/|1- 1) (z/) -2+ 1) (2.66)

2.5.2 O coeficiente de descarga

Neste trabalho iremos adotar o coeficiente de descarga conforme desenvolvido no trabalho
de GALLO (1990). A partir do estudo de KASTNER et al. (1963-1964), GALLO (1990) analisou
as curvas de coeficientes de descarga para uma valvula padrao (Figura 2.19) e ajustou os pontos
obtendo assim a equacdo (2.67). Os coeficientes da expressdo polinomial estdo reportados na

Tabela 2.7.

KASTNER ef al. (1963-1964) mostraram que o coeficiente de descarga ¢ independente da
relacdo de pressdo e do tamanho da vélvula e esta fortemente relacionado com elevagdo
adimensional da valvula (Y/D,). Deve-se observar que no grafico original publicado por
KASTNER et al. (1963-1964) ha uma descontinuidade entre o valores Y /D, entre 0 e 0,1,

contudo o polindmio abaixo desenvolvido suaviza essa descontinuidade.

C, = z 7, (D%) (2.67)
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Tabela 2.7: Coeficientes do polindmio para célculo do coeficiente de descarga

Coeficiente Valor dos Coeficientes
Zo 0,9999876
Z: 7,633573x 10"
Z, -4,089484 x 10°
Zs 1,885862 x 10*
Z4 -4,016319 x 10°
Zs 4,720187 x 10°
Ze -3,295265 x 10’
Z, 1,401485 x 10°
Zs -3,567916 x 10°
Zs 5,004000 x 10°
Z10 -2,977371 x 10°

Fonte: GALLO (1990)

BICEN et al. (1985) utilizaram de técnicas de medi¢do do escoamento com sensores a
laser e conseguiram obter dados mais acurados para preverem o perfil de escoamento e os
campos de velocidade no escoamento em uma valvula de admissao. Nesse trabalho foi possivel,
por exemplo, avaliar o coeficiente de descarga (C,,) em uma situagdo de escoamento em regime
transitorio (Figura 2.16). Deve-se tomar nota que C,, representa a razao entre 4 area efetiva de
escoamento na garganta (sendo que essa area efetiva € uma fun¢do das equacdes de energia e
continuidade aplicadas a uma expansdo isentrépica em um bocal) pela area minima geométrica da
valvula que pode ser descrita por trés equagdes em funcdo da elevacdo da valvula. Curiosamente
para dois ensaios envolvendo as valvulas tipo III e tipo II reportados nesse trabalho, os valores de
C,, foram superiores a unidade, os autores explicam que ao arbitrar que a pressdo estatica na
garganta de um escoamento € igual a pressdo a jusante da valvula, pode levar a valores de C,,

maiores que a unidade.

O fato de ndo se conseguir prever exatamente a pressdo do fluido na garganta leva a erros
da ordem de 3% na predicdo dos coeficientes de descarga. Para o modelamento matematico os
mesmos utilizaram a area geométrica minima como area de referéncia. Mesmo utilizando uma

técnica de medida experimental mais sofisticada, esse estudo ndo apresentou muita novidade na
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determinagdo do coeficiente de descarga, quando comparados aos valores de C,; reportados em

KASTNER ef al. (1963-1964).

o0 Type I
W a Type ll
b o Typelll

1.2

0
1
]

v T
0 03 0.2 03

Y/Dv
Figura 2.16 - Coeficientes de descarga baseado na area minima de escoamento.
Fonte: BICEN et al. (1985)

SHERMAN et al. (1978) justificam que para o modelamento matematico de motores,
adotar um coeficiente de descarga descrito por uma equacdo polinomial simples de grau um ja é

suficiente.

Em uma modelagem matematica de motores carburados cujo objetivo foi investigar a
influéncia do processo transiente de escoamento e formag¢do de mistura combustivel/ar no
carburador, AQUINO (1981) utilizou um coeficiente de descarga constante para modelagem de
escoamento no carburador e para o escoamento na valvula de admissdo, contudo, 0 mesmo nao

informa o valor exato para o Cy.

As Figura 2.17 Figura 2.18 mostram os graficos para C; conforme a equacdo proposta por

SHERMAN e al. (1978) e GALLO (1990).
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Figura 2.17 - Coeficientes de descarga em funcdo da eleva¢do adimensional admissdo.
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Figura 2.18 - Coeficientes de descarga em fungdo da elevagdo adimensional escape.

A utilizacdo das equagdes de fluxo isentrépico em um orificio associado ao uso de um
coeficiente de descarga obtido experimentalmente para modelar o escoamento nas valvulas tem

apresentado grande concordincia quando comparado com dados experimentais. Uma boa
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comprovagdo disso pode ser observada no trabalho de TABACZYNSKI e/ al. (1972) onde os
mesmos confrontaram as curvas de um modelo matematico com os dados de escoamento obtidos
em experimentos para uma ampla faixa de rotagdes de um motor ciclo otto, os erros no calculo do
fluxo de ar através das valvulas usando o modelo matematico sdo inferiores a 5% quando
comparado com os dados de experimento. Isso apesar de que o autor utilizou um coeficiente de

descarga constante no valor de 0,82 e razdo entre calores especificos constante igual a 1,3.

Em geral as hipdteses adotadas para calculo do escoamento em valvulas, partindo do
desenvolvimento do escoamento isentrépico em um orificio e a sua corre¢do via a ado¢do de um
coeficiente de descarga experimental permite modelar de forma bastante razoavel os escoamentos

que acontecem na pratica (LAFORGIA e FICARELLA, 1989).

2.5.3 Area de escoamento das valvulas de admissio e escape

As caracteristicas geométricas das valvulas de admissdo e escape aplicadas aos motores de
combustdo interna tém influéncia direta na eficiéncia volumétrica e nos diversos parametros de

desempenho do motor como: torque, poténcia, eficiéncia térmica e trabalho de bombeamento.

Para o célculo da area de escoamento através das valvulas sera levado em conta o modelo
proposto por GALLO (1990) cuja valvula padrdo esta ilustrada na Figura 2.19, esse modelo de
valvula ¢ proposto no trabalho de KASTNER (1963-1964).
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Figura 2.19 - Geometria de uma valvula padrao.
Fonte: GALLO (1990).

As equagdes para a area minima de escoamento é calculada conforme os trés casos

apresentados abaixo:

Caso 1: Pequenas elevagdes da valvula (0 < % <0,125)
Y
Aps = 2,121441Y (D + E) (2.68)

Caso 2: Elevagdes intermediarias da valvula (0,125 < % <0,274)

1
YD D?\z
A,s = 3,337942D (Y2 -5t ﬁ) (2.69)

Caso 3: Grande elevagdo da valvula (2,74049 < % < (%) )

max
A, = 0,736311D2 (2.70)
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As trés equagdes acima sdo validas apenas para o tipo de valvula indicado na Figura 2.19,
mudando a geometria da valvula ou o angulo da sede, deve-se desenvolver novas equagdes para o

calculo da area minima.

A érea geométrica minima de escoamento ainda ndo corresponde a area real do
escoamento. Para se conhecer a area real deveria levar em consideracdo fatores como a formacgao
de camada limite, fendmenos de recirculagdo e vena contracta, o que de fato ndo ¢ uma tarefa
simples de se obter na pratica. O fendmeno de vena contracta tem grande aplicagdo na medicina
cardioldgica, esse fenomeno corresponde ao estreitamento das linhas de corrente que o fluido

sofre durante o escoamento em uma passagem com mudanga subita de area (HANLON, 1869;

MCDONALD, 2005; KENYON, 2010).

WALLACE ef al. (1952-1953, 1954) realizaram um estudo experimental associado a uma
modelagem matematica que permitiu ampliar o entendimento sobre os escoamentos sobre
condi¢des subsonicas, sonicas e a modelagem da atuacdo da pressdo pulsatil no sistema de escape
em motores de combustdo interna. Os autores apresentam detalhadas consideragdes sobre o
fendmeno de vena contracta indicando valores experimentais e calculo de area aproximado para
escoamentos nessas condigdes. WALLACE et al. (1954) apresentam uma excelente analise
experimental e numérica abordando a influéncia do escoamento pulsatil na exaustdo de motores

Diesel de 2-T.

O célculo da elevagdo da valvula € feito utilizando o modelo parabolico reportado em
GALLO (1990), contudo, novos modelos para elevagdo de valvulas podem ser facilmente
obtidos, por exemplo, usando uma func¢do exponencial, senoidal e atentando-se em manter os
parametros de velocidade e aceleracdo do trem de valvulas dentro dos padrdes tipicos de
operagdo, como, a razdo de aceleragdo ser mantida na faixa de -0,3 a -40, como reportado nos

trabalhos de MOHAMED (2012), GALLO (1990), ARMSTRONG (1959) e WALSHAW (1949).

Em COLE et al. (1952-1953) € possivel encontrar uma abrangente analise sobre
escoamento em vélvulas e uma atengdo especial ¢ dada ao processo de exaustdo. Os autores

utilizaram desde as teorias mais simples sobre escoamento incompressivel até teorias mais

57



avancadas sobre escoamentos compressiveis para modelar e explicar o processo de escoamento

em valvulas. Um estudo detalhado sobre o processo de blowdown também € proposto.

A geometria da valvula associado aos periodos de fechamento e abertura de valvulas
apresentam forte influéncia nas emissdes de poluentes, mas nesse trabalho ndo sera explorado
esse fato. O trabalho de KHAN et al. (1972) procura explorar em detalhes a formagdo de NO e
CO em motores diesel de inje¢@o direta influenciados pela questdo do efeito swirl/ gerado pela
geometria do cabegote e do angulo de sede de valvula. O trabalho de XIN (2008) investiga, por

exemplo, a influéncia da abertura da valvula de admissdo no controle das emissdes de NO,.

2.54 O escoamento em valvulas com cruzamento de valvulas

O periodo de cruzamento de valvulas representa 0 momento em que ambas as valvulas
(admissao e escape) estdo abertas. Neste periodo o sentido do escoamento de gases é complexo e
a direcdo do mesmo esta basicamente relacionada com as diferengas de pressdo do cilindro, do
coletor de escape e do coletor de admissdo e € fortemente influenciada pelas ondas de pressdo nos

coletores e pela geometria das valvulas.

O escoamento reverso (backflow) corresponde ao escoamento da carga de gases queimados
do cilindro em dire¢do ao coletor de admissdo, quando a pressdo do coletor de admissdo ¢ menor
que a pressdo dos gases no cilindro. O escoamento do coletor de escape em direcdo ao cilindro
ocorre quando a pressdo no coletor de escape é maior que a pressdo do cilindro e normalmente
acontece quando o motor opera em baixas rotacdes, este € o segundo tipo de escoamento reverso
possivel. O escoamento do coletor de admissdo para dentro do cilindro e o escoamento do

cilindro expulsando os gases para o coletor de escape sera chamado aqui de escoamento normal.

A modelagem termodinamica adotada para simulacdo do periodo de cruzamento de
valvulas desenvolvida neste trabalho baseia-se no equacionamento termodindmico para modelo

Filling and Empty método adotado no classico livro de fluidodinamica de motores de combustio

58



interna de BENSON (1986) sendo utilizados para tal tarefa os capitulos escritos por WALLACE
(1986), WINTEBONE (1986) e HORLOCK & WOOQODS (1986). Utilizou-se também os trabalhos
de CURTO RISSO (2009) e CURTO RISSO ef al. (2014) uma vez que os mesmo explicam em

detalhes de como fazer o modelamento matematico do periodo de cruzamento de vdlvulas.

O modelo adotado para os gases em processo de escoamento reverso (backflow) para o
coletor de admissdo considera que gases os gases queimados ndo se misturam com carga de ar
fresco no coletor de admissdo. Modelos onde se prevé a dilui¢do dos gases queimados no coletor
de admissdo com a carga de ar fresco geralmente sdo bastante complexos e nem sempre
representam fielmente a fisica do problema, apresentando-se apenas como um fator complicador
da modelagem devido a necessidade de se conhecer a geometria do coletor, conhecer com
precisdo a massa de gases queimados enviados para o coletor, além disso, um novo conjunto de
consideragdes termodinamicas e consequentemente um novo conjunto de equacgdes devem ser
desenvolvidas (BENSON, 1986). Diante desse cenario e por questdes de tempo habil, ndo buscou

neste trabalho explorar esses modelos de mistura/diluicdo de gases no coletor de admissao.

O fato de ndo adotar um modelo de diluicdo de gases queimados com a carga fresca no
coletor de admissdo ndo leva a grandes erros na analise final dos parametros de desempenho e a
diferenga em considerar ou ndo a mistura de gases no coletor pode levar a erros inferiores a 2%

na predi¢do da fragdo de gases residuais (GIANSETTI et al., 2007).
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3 MODELAGEM MATEMATICA DA FASE FECHADA E ABERTA
DO CICLO

3.1 Prélogo

Nesse capitulo serdo abordados os passos tomados para realizagdo da modelagem
matematica e dos procedimentos de simulag@o para fase aberta e fase fechada. Serd apresentado
também o modelo de cruzamento de valvulas. O célculo da area de escoamento minima nas
valvulas, o coeficiente de descarga, e o uso dos coeficientes de pelicula estdo disponiveis nas
secdes 2.5.3, 2.5.2 e 2.4, respectivamente. Os dados do combustivel e os parametros do modelo
de liberagdo de energia estdo disponiveis no anexo A. Os célculos do volume do cilindro, da
derivada do volume e da area de transferéncia de calor estdo disponiveis no Anexo C. Os

parametros geométricos das valvulas podem ser obtidos no anexo B.

3.2 Balanco de energia em um motor de combustio interna

A primeira lei da termodindmica sera inicialmente aplicada para a fase fechada do ciclo,
considerando também o modelo de gas ideal equagdo (3.1). Sera feita uma mudanca de variavel,
e a variavel independente que era expressa em tempo passara a ser expressa levando em conta o

angulo de virabrequim representado por 6 conforme HEYWOOD (1988).

Quando as valvulas de escape e admissdo da Figura 3.1 estdo fechadas, a fase € dita fechada
e compreende o periodo de fechamento da valvula de admissdo até a abertura da valvula de
escape. Considera-se também que ndo existe vazamento de gases através dos anéis de segmento

em dire¢do ao carter.
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Figura 3.1 —Balango de Energia no cilindro.
Fonte: Adaptado de BENSON (1986).

PV = mRT (3.1)

Derivando (3.1) e colocando na forma diferencial, obtém-se:

a6 g ~ ™ a8 (32)
Por sua vez % = mR, e dividindo ambos os lados de (3.2) por essa igualdade obtém-se:

1dV  1dP 1dT

= 3.3
Vd9+Pd0 T do 33)
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A equagdo (3.4) ¢ a utilizado para transformar o tempo para angulo de manivelas, a
equacdo (3.5) € a forma diferencial da equagdo (3.4). A equacdo (3.6) € utilizada para calcular a

velocidade angular do motor.

0 =wt (3.4)
dac 1 (3.5)
o w
2nRPM
= 3.6
w=— (3.6)

Aplicando a primeira lei da termodindmica para o sistema fechado, e desconsiderando o

fluxo de entalpia do injetor para o cilindro, temos:

d 1) ow
dae ae dae

de do dé

6Quc _ 6Qcomp 60w (3.8)

1) |
O calor trocado entre os gases e a parede (%) que corresponde a parcela de calor trocado

por radiagdo mais a parcela de convecgdo forgada € calculado conforme os mecanismos de

transferéncia de calor apresentados na secdo 2.4.

A taxa de calor liberada pelo combustivel esta relacionado com a taxa de queima de
. . . ~ ax . ... . N .
combustivel através da seguinte expressio (o termo ﬁ ¢ obtido por meio da derivagdo da equagdo

(2.41), sendo que os valores das constantes dessa fun¢do foram obtidos em HAUCK (2010) que

simulou esse mesmo motor):
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6Qcomb dX
— 3.9
—_— = mCPtll ( )

Onde:

SQcomb

o taxa de liberagdo de calor do combustivel (kJ/AM);

m.: massa de combustivel total injetado durante um ciclo (kg);

PCI : Poder Calorifico Inferior do combustivel, expresso em kJ/kg;

dx .

o - taxa de queima de combustivel (adimensional);

3.3 O equacionamento da fase aberta com cruzamento de valvulas

Tomemos novamente como exemplo a Figura 3.1 e aplicando a primeira lei da

termodinamica no volume de controle é possivel obter quatro tipos de escoamentos diferentes.

Vale salientar que o algoritmo desenvolvido tem que monitorar a todo instante a
possibilidade de escoamentos reversos ou escoamentos normais. Ao identificar o sentido do
escoamento, o codigo pode optar por qual equacdo utilizar, permitindo assim calcular de forma
correta o balango de massa e energia no cilindro. Essa € uma tarefa que esta intimamente ligada a
légica de programagdo e com a correta interpretacdo da fisica do problema. Os maiores
problemas de convergéncia manifestam principalmente nesta fase, e estdo relacionados com

problemas de oscilagdes matematicas no calculo das derivadas (relacionado com o tamanho do
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passo de integragdo) que neste trabalho foi contornado adotando um passo de integracdo pequeno

de 0,01 °AM.

O caso | corresponde aquele onde a pressdo de admissdo (F,) € maior que a pressdo do
cilindro (P.), e a pressdo de escape (P,) ¢ maior que a pressdo do cilindro. A variagdo da
temperatura e pressdo ¢ representada conforme equacdes (3.10) e (3.11) (que correspondem a
primeira lei da termodindmica e a equacdo dos gases ideais na forma diferencial), equagdo (3.12)
corresponde ao balanco de massa no cilindro e as equagdes (3.13) e (3.14) a condicdo de
escoamento critico e subsonico na admissdo, respectivamente. As equagdes (3.15) e (3.16) sdo

aplicadas para condi¢des de escoamento critico e subsonico no escape, respectivamente.

ol —6mcTccye + 6Qy — W, + SmecpeTe + dmacyaTy

—<_ 3.10
o0 CpcMe (3-10)
ép. 1 0V, 1 6m, 1 éTC>
—L=p (= + — ——< 11
59 pC( o0 T m 0 T, oo G-1D)
ém, om, Oom,
= 3.12
0 o o G.12)
y+1
omg _ CaAvaamPa %( 2 )Z(Y_l) (3.13)
o0 JR.T, y+1

1
2

1 -1
ém, _ CaAvaamPa (&)7 2y 1 (&)YT (3.14)
27 JRTa ‘Pa/ (¥ —1 Pa

y+1

dme  CqlyescPe 1( 2 \20-1)
_ ; ( ) (3.15)
00 /R,T, y+1
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1

6me — CdAvescpe (&); 2]/ 1— (&)% ’ (3.16)
30 JR.T, \pe/ (¥ —1 Pe

O caso II corresponde aquele onde a pressdo de admissdo (P,) ¢ menor que a pressdo do
cilindro (P.), e a pressdo do cilindro (P.) é maior que a pressdo do escape. As equagdes para
calculo da pressdo no cilindro (3.11) e balanco de massa (3.12) sdo acopladas também as

equacdes abaixo:

o, —omcTecye + 6Qy — W, + SmgCp T + dmecy T,

—_°_ 3.17
oo CpcMe 3-17)
y+1
om, __ CaAvaamPc §< 2 )2(7’_1) (3.18)
o0 /R.T, y+1
1
1 r-11)2
5ma - _ CdAvadmpc (p_a)l/ ZV 1— (p_a) 14 (3_19)
o0 JR.T, \pc/ (vr—1 125
y+1
om, _ CaAvescDc %( 2 )2(7’_1) (3.20)
o0 /R.T, y+1
1 1 l
.
sm, _ CaAvescPc (&)7 2y 1— (p_e>7 ’ (3.21)
o0 JR.T. \pc/ (v —1 Pc

O caso III que corresponde aquele onde a pressdo de admissao (P,) é menor que a pressio
do cilindro (P.), e a pressdo de escape (P,) é maior que a pressdo do cilindro. As equagdes para
calculo da pressao no cilindro (3.11), balango de massa (3.12), e escoamento no escape (3.15) e

(3.16), escoamento na admissdo (3.18) e (3.19) sdo também acopladas a equagdo de energia:
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ol _ —omTeCype + 6Qy, — W, + amaCPCTC + 6meCpeTe (3.22)
. CocMe '

O caso IV é um caso particular, passivel de ocorrer em motores turboalimentados (as
equacdes sdo apresentadas aqui a titulo ilustrativo) que corresponde ao fluxo normal em ambas as
valvulas, onde a pressdo de admissdo (P,) é maior que a pressdo do cilindro (P,) e a pressdo do
cilindro maior que a pressdo de escape (P,). As equagdes para calculo da pressdo no cilindro
(3.11), balango de massa (3.12), escoamento na admissdo (3.13) e (3.14) e escoamento no escape

(3.20) e (3.21) sao também acopladas a equacdo de energia:

ol _ —om TeCype + 6Qy, — W + 6maCpa Ty + Smecy Tt (3.23)
0 CycMe .

3.4 O processo de simulagio da fase aberta

Para iniciar o procedimento iterativo da fase aberta, o algoritmo deve reconhecer o angulo
de abertura da valvula de escape (AVE) e nessa posi¢cdo sdo atribuidos os valores finais de
pressdo, temperatura e volume da iteracdo armazenada imediatamente ao término do ciclo de
expansdo. Neste momento o algoritmo calcula as propriedades termodinamicas apenas de gases
queimados além de recorrer a correlagdo de Nishiwaki para transferéncia de calor na fase aberta.
O modelamento da fase aberta é explorado em detalhes em CURTO RISSO (2009) e CURTO
RISSO et al. (2014).

Caso o usuario informe angulos de FVE e AVA que permitem que as duas valvulas
permaneg¢am abertas ao mesmo tempo por um periodo finito de tempo, dizemos que um
cruzamento de valvulas esta ocorrendo, e uma rotina computacional identifica essa situagdo e
realiza o procedimento iterativo aplicando as equagdes para os casos I, II e III, caso contrario o

codigo trabalhara com o caso base sem cruzamento de valvulas.
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As Figura 3.2 e Figura 3.3 mostram uma situagdo de elevagdo de valvulas sem e com
cruzamento de vélvulas. A Figura 3.4 mostra em detalhes a regido compreendida pelo
cruzamento de valvulas presente no canto inferior direito da Figura 3.3. Neste trabalho o angulo
de PMS corresponde aos valores de 720° ou 0°, neste aspecto os vetores gerados apos 720° sdo
salvos e realocados em um vetor iniciando em 0° dando inicio ao processo de admissdo. O
programa pode rodar também até os 930° permitindo assim fechar o ciclo do motor sem

realocagdo dos vetores.

03 T T T T

i | b o h
— Elevacdo Adimensional Admissio
- = = Elevagdo Adimensional Escape

025

0.2

015

0.1

Y /D [Adimensional]

005

-005 1 1 1 1
500 550 600 650 700 750 800 850 900 950

Angulo de Manivela (grau)

Figura 3.2 — Fase aberta do ciclo para o caso sem cruzamento de valvulas.
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Figura 3.3 — Fase aberta do ciclo para o caso com 20 graus de cruzamento de valvulas.
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Figura 3.4 — Detalhe da fase aberta do ciclo para o caso com 20 graus de cruzamento de valvulas.
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3.5 O método de solucio das equacdes diferenciais

O método de Runge-Kutta de 5* ordem, conhecido também como método de Butcher foi o
algoritmo matematico implementado e utilizado para resolver os sistemas de equacdes diferencias
ordinarias de primeiro grau geradas durante a fase fechada e aberta do modelo. Embora o
programa MATLAB® disponha de métodos numéricos do tipo Runge-Kutta na sua biblioteca,
optou-se em programar o método de Runge-Kutta-Butcher conforme sugerido por SANCHES e

BEZERRA (2013).

3.6 Estrutura légica simplificada do programa simulador

A Figura 3.5 indica a estrutura logica simplificada de como ¢€ feita a simulacdo, tal como
sugerido por HEYWOOD (1988) e ndo se trata de um fluxograma. A primeira coluna composta
por 5 blocos ( ou 5 processos) representam a sequéncia de agdes do programa, que inicia com o
processo de compressdo quando a valvula de admissdo esta fechada. Esse conjunto de blocos ¢
conhecido como andlise termodinamica do(s) fluido(s) de trabalho no cilindro e no final da

convergéncia fornece os parametros de saida do modelo.

O segundo bloco a direita, ¢ chamado de processos fenomenoldgicos, esse bloco é
responsavel por inicializar o programa com as condi¢des iniciais, informag¢des geométricas das
valvulas e do motor, além de realizar os calculos de transferéncia de calor. Todos os blocos
comunicam-se entre si. Todo o processo de simulagdo ¢ uma relacdo de interdependéncia, onde
os valores finais do processo precedente fornecem as condigdes iniciais do processo subsequente.
Entre os blocos de fase aberta (Escape) e fase aberta (Admissdo) ainda podem acontecer o

cruzamento de valvulas.
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1. Geometria do motor (Volume

deslocado, taxa de compressdo,
Compressdo curso..)
(FVA) ’
2. Geometria das Valvulas, coeficiente de
descarga, drea de escoamento minima.
Processo de ¢ 1 3. Diagrama de abertura e fechamento de
Combustdo vélvulas.
4. Razdo combustivel-ar, ponto de
injecdo, temperatura da parede.
Expanséo 5. Calculo das propriedades
termodinamicas.
v 6. Correlagcdes para transferéncia de calor.
Fase aberta - Escape | | HOHENBERG para combustdo e
NISHIWAKI para escape e admissdo.
(AVE)

7. Processo de expansdo politrépico.

X

Fase aberta Admissdo | :

8. Processo de combustdo: Taxade

(AVA) liberagdo de calor - WIEBE dupla.

9. Pressdo nos coletores constante.

10. Fluxo massico nas valvulas de escape e
admissdo.

11.Integrador Runge-Kutta.

Figura 3.5 — Diagrama da estrutura logica simplificada de simulagao.

3.7 O motor simulado e as condi¢des iniciais do modelo

As caracteristicas do motor utilizado na simulacdo e as condi¢des de inicializagdo do
modelo sdo representadas nas tabelas abaixo. O caso base utilizado nesse trabalho é o motor

conforme descrito nas Tabela 3.1 e Tabela 3.2, e € um motor sem cruzamento de valvulas.
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Tabela 3.1: Caracteristicas técnicas do motor

PARAMETRO TIPO OU VALOR
Fabricante MWM
Modelo D229-4
Poténcia maxima (ABNT) @ 1500 rpm 40 kW
Poténcia maxima (ABNT) @ 1800 rpm 49 kw
Tipo de construcdo Diesel - 4 tempos em linha
Tipo de Injegdo Direta
Diametro x curso 102 x 120 mm
Comprimento da biela 207 mm
Cilindrada unitaria 0,980 litros
Numero de cilindros 4
Cilindrada total 3,922 litros
Aspiracao Natural
Razdo de compressao 17:1
Angulo de injecdo 33°-8° APMS
Angulo de abertura da valvula de exaustdo 510° DPMS
Angulo de fechamento da valvula de admissdo 210° DPMS
Angulo de abertura da valvula de admiss3o 0° PMS
Angulo de fechamento da valvula de exaustdo 720° ATDC
Diametro valvula de admissao 38,76 mm
Diametro vélvula de escape 48,88 mm

Tabela 3.2: Parametros de inicializa¢do e dados operacionais do modelo — caso base

Rotacado [rpm] 1800
Angulo inicial de convergéncia [° AM] 210
Temperatura inicial dos gases no cilindro [K] 330
Pressdo inicial dos gases no cilindro [bar] 0,9
Fracdo inicial de gases residuais 0,05
Pressdo no coletor de escape [bar] 1,15
Pressao no coletor de admissao [bar] 0,90
Temperatura no coletor de admissao [K] 300
Temperatura no coletor de escape [K] 750
Temperatura do ar ambiente [K] 298
Temperatura da parede do cilindro [K] 450
Angulo de inicio da inje¢do [* AM] 14° APMS
Razdo de equivaléncia combustivel-ar [¢] 0,80
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3.8 O cilculo da fracio de gases residuais e convergéncia global do codigo

A massa de gases residuais em motores diesel normalmente é muito pequena quando
comparada as fragdes comumente encontradas em motores do ciclo Otto e uma das razdes
fundamentais para isso é que os motores diesel operam com altas taxas de compressdo
possibilitando assim um menor volume morto (Vy,s). Além disso, ndo possuem o controle de
carga por meio de um corpo de borboleta, o que penaliza em muito as perdas de carga no sistema

de admisséo.

Mensurar o quanto de gases residuais esta presente no final do ciclo também ndo é uma
tarefa simples, apesar dos modelos zero-dimensionais conseguirem garantir boas aproximacdes ¢
possivel ainda obter melhores utilizando softwares que preveem modelos de turbuléncia
tridimensionais e transientes, como aqueles utilizados por BLAIR (1987) e SWEENET (1985)
apud RAMOS (1989), ambos utilizaram o software PHOENICS. Em um trabalho recente
MONTORFANO (2012) explorou em detalhes a simulagdo de escoamentos em sistemas de
admissdo e exaustdo de motores aplicando sofisticados conceitos de fluidodindmica

computacional utilizando para isso o cddigo OpenFOAM® .

O algoritmo desenvolvido no presente trabalho acompanha durante toda a fase aberta do
ciclo, passo a passo de integracdo toda a evolucdo do movimento da massa de gases queimados
que sdo provenientes de escoamentos reversos, massa de gases queimados retido no volume
morto apos o fechamento de valvula de escape e também a massa de gases quente que migrou

para o coletor de admissdo e que posteriormente sera readmitida.

Trés sdo os parametros fundamentais para garantir a convergéncia global de simulagdo: a
temperatura, a pressdo e a fragdo de gases residuais. Assim como informado por BARUAH et al.
(1974), BENSON (1986), GALLO (1990) e BECERRA (1996) nada mais que 5 iteracdes sdo
necessarias para conseguir atingir a convergéncia global. Essa tendéncia foi observada durante
toda a simulagdo neste presente trabalho, e normalmente quando mais calibrada for a estimativa

inicial menor sera o niimero de iteracdes. Vale salientar que a estimativa inicial em motores de
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combustdo interna ndo é uma tarefa dificil, devida a grande disponibilidade de wvalores
experimentais citados na literatura para diversos motores, contemplando uma ampla faixa de

poténcia, volume deslocado e aplicagdes.

Incialmente sdo estimados os valores de temperatura, pressdo e fracdo de gases residuais no
passo imediatamente apos o fechamento da valvula de admissdo, ou seja, poucos graus apds o
PMI. Nesse momento ¢ feita a primeira rodada de iteragdes percorrendo o ciclo completo, um
procedimento matematico compara o erro gerado entre os valores encontrados apos a primeira
iteragdo com os valores inicialmente adotados de temperatura, pressdo e fragdo de gases
residuais. Se a diferenga entre estes valores estdo menores ou iguais a uma tolerancia (aqui
utilizada de 10™*%) o algoritmo calcula os pardmetros de desempenho, caso contrario, os valores

iniciais sdo atualizados e o processo repete até convergir.

As propriedades termodinamicas do fluido de trabalho (ar fresco mais gases residuais) sdo
calculadas de forma ponderada levando em conta a fragdo de gases residuais presentes na
estimativa inicial. A fra¢do de gases residuais pode ser calculada conforme equagdo (3.24), onde
m,.s representa a massa de gases residuais e m,, a massa de ar fresco efetivamente admitido

pelo motor.

f=—"T"— (3.24)

Atendida as tolerancias o algoritmo sai do procedimento iterativo e a partir desse momento
ja sdo conhecidas todas as variagdes de pressdo e temperatura no interior do cilindro e a vazdo
massica de gases através das valvulas. Esses valores sdo armazenados, € uma nova rotina
computacional € chamada no sentido de computar os parametros de desempenho do motor. Com
os parametros calculados o passo seguinte é o pos-processamento dos dados. Os dados sdo
armazenados em uma planilha do EXCEL® e 0o MATLAB® faz a leitura dos mesmos, gerando

assim as tabelas e graficos.
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4 ANALISE DE RESULTADOS

4.1 Prologo

Nesse capitulo sdo explorados os resultados e as tendéncias qualitativas e quantitativas do
ciclo como um todo e também dos processos individuais. Vale ressaltar que algumas analises
realizadas sdo possiveis apenas em um modelo de simulacdo computacional, pois, na pratica, a
alteragdo de um parametro normalmente esta atrelada a modificacdo de diversos outros

parametros.

4.2 Curvas caracteristicas obtidas para o caso base

As Figura 4.1 e Figura 4.2 representam, respectivamente, o classico diagrama pressio
versus volume e pressdo versus angulo de manivelas, obtidos na simulagcdo do caso base.
Diagramas similares sdo obtidos em experimentos de motor, bastando para isso conhecer a

geometria do motor e medir a pressdo no cilindro durante os 720 ° de giro de virabrequim.
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Figura 4.1 - O diagrama indicador pressdo versus volume
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Figura 4.2 - Diagrama de pressdo versus angulo de manivela para o ciclo completo
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A Figura 4.3 indica o comportamento do diagrama pressdo versus volume em base
logaritmica. A representagdo logaritmica € util, pois permite mostrar em um mesmo grafico tanto
as caracteristicas do processo de exaustdo e admissdo, que ocorrem em baixas pressdes, como 0s

processos de compressdo, combustao e expansdo que ocorrem em altas pressoes.

E evidenciado um pico de pressdo proximo da regido de minimo volume (Vpys), que
também ¢ a regido onde o émbolo esta no PMS, no final do processo de escape, quando a valvula
de escape esta retornando para a sede da valvula. Esse aumento de pressdo acarreta em um
aumento no trabalho de bombeamento e € tipico em motores de concep¢do mais antiga sem a
presenga de cruzamento de valvulas, como aqueles abordados em ROBINSON (1979) ou para
motores para aplicagdo em gera¢do de energia, como o motor aqui simulado. Atualmente esse
tipo de configuragdo € evitado, pois um dos pontos principais para aumentar a eficiéncia térmica

consiste na redugdo do trabalho de bombeamento e aumento da eficiéncia volumétrica.

10

10°F

Pressao [N/m?]

10"

10‘ -5 l-d l-3 -2
10 10 10 10
Volume[m?]

Figura 4.3 - Diagrama de pressdo versus angulo de manivela para o ciclo completo
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Para o caso base também ¢é fornecido o diagrama temperatura versus angulo de manivela
(Figura 4.4) para o ciclo completo. Um pico méaximo de temperatura de 2380 K pode ser
observado a 26 °’AM apds o PMS. Caso fosse considerado um modelo para o céalculo da
dissociacdo quimica, seriam obtidas temperaturas menores durante a combustdo, pois parte do
calor da combustido seria utilizado para dissociar as moléculas tri-atdbmicas (CO, e H,0) e
diatomicas (O, e H,) entre outras, em atomos de oxigénio, hidrogénio, radicais OH e 6xidos de

nitrogénio (NO).
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Figura 4.4 - Diagrama de temperatura versus angulo de manivela para o ciclo completo

A variagdo expressiva de temperatura no intervalo entre 0° até 210° (FVA) corresponde ao
periodo onde o motor esta admitindo carga de ar fresco. Antes de atingir o ponto morto inferior
(~ 30° apds AVA) a carga de ar fresco experimenta um leve aumento de temperatura devido a
transferéncia de calor da parede do cilindro para a carga de ar fresco. Este fato pode ser
evidenciado por meio da Figura 4.5 que expressa a taxa de transferéncia de calor em fung¢io do
angulo de manivela, valores negativos indicam que o fluxo de calor ¢ no sentido contrario aquele

convencionado na Figura 3.1. Apds o fechamento da vélvula de admissdo (210°) além do
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aumento da temperatura devido transferéncia de calor da parede para os gases, o fluido no
interior do cilindro tem o aumento de temperatura associado ao processo de compressdo da

mistura de ar e residuos pelo émbolo.

0.15 T T T T

Taxa de Transferéncia de Calor Admissao [J/°’AM]

-0.2 1 1 I Ll
30 50 100 200210

Angulo de Manivela [grau]

Figura 4.5 — Taxa de transferéncia de calor durante o processo de admissao

A alta taxa de liberagdo de calor durante a combustio de pré-mistura associado também ao
processo de compressdo dos gases leva a aumento abrupto da temperatura de 890 K até um ponto
de maximo de 2380 K em um curto intervalo de angulo de manivelas de 355° até
aproximadamente 386°. Com o inicio da combustio difusiva (25° ap6s o PMS) a liberagdo de
energia na combustdo ndo € tdo rapida quanto aquela apresentada pelo pico de liberagdo de
energia durante a fase de pré-mistura, o que leva a uma natural diminui¢do da temperatura dos

produtos da combustdo motivada pela expansdo dos gases.

No angulo de 510° ocorre a abertura da valvula de escape e o émbolo segue em movimento
descendente em dire¢do ao PMI (540°) no sentido do aumento de volume do cilindro. Neste
periodo ocorre uma queda abrupta de temperatura que é devida ao processo de escape espontaneo

(blowdown) seguido pelo movimento do émbolo em direcdo ao PMS, expulsando os gases. No
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final do processo de escape, proximo aos 720° (PMS), € possivel perceber que a variacdo da
temperatura € pequena, pois praticamente toda a massa de gases no cilindro ja foi expulsa para o

sistema de escape, restando apenas a massa retida no volume morto.

A Figura 4.6 apresenta os resultados para a taxa de liberagdo de calor em fungdo do angulo
de manivelas. Os dois picos caracteristicos de liberacdo de calor em motores diesel podem ser
observados no angulo de 365° que corresponde ao pico da fase de pré-mistura e o pico da fase
difusiva € evidenciado no angulo de 375°. A 4rea abaixo dessa curva corresponde a quantidade de
calor total fornecida durante o processo de combustdo. A Figura 4.7 apresenta a grafico para a
fracdo de combustivel queimado, o termo x,, corresponde a taxa de queima de combustivel na
fase de pré-mistura e o termo x,; a taxa de queima de combustivel na fase difusiva. A taxa total x
¢ a soma de x,, € x4 e varia de 0 a 1. Esta curva € obtida por meio da equagéo (2.41). O grafico da
taxa de combustivel queimado € a derivada primeira da equacdo (2.41). Para melhores detalhes
de como obter experimentalmente dados de liberagdo de energia em motores diesel e o

tratamento desses dados, recomenda-se a leitura de BUENO (2006).
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Figura 4.6 - Taxa de liberagdo de calor durante a combustao
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Figura 4.7 - Taxa de Liberagdo de Calor durante a combustio

A Figura 4.8 mostra a derivada da pressdo no cilindro durante o periodo de combustao em
relagdo ao angulo de manivela. O perfil dessa curva, por se tratar neste trabalho de uma fungdo
puramente matematica, ndo é capaz de representar as oscilagdes reais e incertezas experimentais
encontradas em um motor ensaiado em laboratorio como aquelas bem exploradas nos trabalhos
de BUENO (2006) e BUENO et al. (2009, 2011). Percebe-se que nos primeiros graus (intervalo
entre 355° e 357°) a curva muda de inclinagdo caracterizando o fim do atraso de ignicdo, a clara
tendéncia de um alto pico de pressdo préximo ao PMS seguida de uma abrupta queda para
valores negativos (em um intervalo curto de tempo), principalmente ap6s o término da combustio
de pré-mistura, e segue assim durante o periodo da combustio difusiva com valores negativos.
Ao confrontarmos as caracteristicas da Figura 4.8 com a curva ajustada por polindmio em
VELASQUEZ ALEGRE (1993) (Figura 4.9), as mesmas tendéncias sdo encontradas e pode-se

afirmar que o modelo esta descrevendo bem a fisica do problema.
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Figura 4.8 - Derivada numérica da pressdo durante a combustio

dp/do [bar/grau]

4 ] i ] I 1 | 1
20 0 20 40 60 80 100 120

Angulo de manivela [graus]

Figura 4.9 — Ajuste de uma curva caracteristica de derivada da pressdo de combustdo em fungao
do angulo de manivelas por polindmios.
Fonte: VELASQUEZ ALEGRE (1993)
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Todas as curvas até aqui apresentadas possuem as mesmas caracteristicas ja conhecidas
através da literatura, uma analise em TAYLOR (1968, 1988), GIACOSA (1970) e BRUNETTI
(2012) permite evidenciar algumas tendéncias dos resultados aqui apresentados, como por
exemplo, os dois picos caracteristicos na curva de liberacdo de energia, um pico de temperatura
maxima em torno de 2380K apo6s o PMS, o aumento na pressdo de bombeamento apds o término
da expansdo, o aquecimento dos gases de admissdo devido a transferéncia de calor da parede para
os gases e uma queda abrupta de temperatura durante o escape espontaneo (blowdown), o que de
certa maneira, indica que o modelo desenvolvido converge para valores usualmente encontrados

na literatura.

4.3 Curvas caracteristicas dos processos referentes a fase aberta do ciclo — caso base

As Figura 4.10 e Figura 4.11 apresentam o fluxo massico nas valvulas de escape e
admissdo durante a fase aberta para o caso base. Na Figura 4.11 é possivel apurar os dois
conhecidos escoamento reversos que sdo praticamente inevitaveis em motores naturalmente
aspirados, valendo ressaltar que o aparecimento ou ndo de escoamento reverso no inicio ou final
da admissdo/escape esta diretamente relacionado com a rotagdo do motor e com o diagrama de

abertura de valvulas adotado em cada projeto especifico.

O primeiro escoamento reverso ocorre no inicio da abertura da valvula de admissdo,
intervalo de 0 — 15°. Isto ocorre porque a pressdo no coleto de admissdo € menor que a pressio do
interior do cilindro, e s6 acaba quando a pressdo do coletor de admissdo for superior a pressio
dos gases dentro do cilindro. O segundo escoamento reverso ocorre aproximadamente 32° antes
do FVA, marcando o término do processo de admissdo. A contabilidade da carga de ar fresca
admitida s6 ¢ feita apds toda a massa de gases queimados que foram para o coletor ter sido
readmitida, pois ndo foi adotado um modelo de mistura entre gases frescos e queimados no
coletor de admissdo. A massa de gases queimados readmitida possui temperatura similar a

temperatura dos gases no cilindro no momento da abertura da valvula de admissao.
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Esses dois escoamentos reversos na admissdo acabam penalizando a eficiéncia volumétrica
no sentido de sua diminui¢do, ora reduzindo a quantidade de ar fresco efetivamente admitida ora

permitindo a perda da massa de ar fresco admitida (GIANSETTI et al., 2007).
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Figura 4.10 - Taxa do fluxo de massa através da valvula de escape
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Fluxo de Massa na Admissédo [Kg/°’AM]
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Figura 4.11 - Taxa do fluxo de massa através valvula de admissio

O intervalo entre AVE (510°) e o angulo de PMI (540°) na Figura 4.10 corresponde ao
periodo de escoamento espontaneo (blowdown) (discutido na se¢do 2.5) evidenciado condi¢des
de escoamento sonico. Este escoamento espontaneo estd intimamente ligado com a relagdo de
pressdes encontradas no cilindro e no coletor de escape. Essa diferenca de pressdo corresponde a
forca motriz que impulsiona os gases para fora do cilindro e é fortemente influenciada pelo

angulo de abertura da valvula de escape.

Apbs o émbolo passar pelo PMI (540°) o processo de expulsdo dos gases é feito devido ao
movimento ascendente do émbolo e durante essa fase é evidenciado escoamento subsonico.
Aproximadamente 65 % da massa de gases queimados sdo removidas do cilindro até que a

pressdo interna do cilindro atinja um valor proximo a pressdo do escape (pressdo de escape

admitida 1,15 bar).

As Figura 4.12 e Figura 4.13 representam as pressdes no interior do cilindro para o
processo de escape e admissdo. No inicio da abertura da valvula de escape a pressdo dentro do

cilindro é aproximadamente 4 vezes superior a pressdo do coletor de escape, permitindo assim
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que a relagdo de pressdes seja menor que um valor critico expresso pela equagdo (2.65), nesse
momento € evidenciado escoamento sonico. No intervalo entre 600° e 680° a pressao do cilindro
oscila em valores proximos a pressdo do coletor de escape, poucos graus antes do completo
fechamento da valvula de escape e encerramento do processo de escape, a pressdo no cilindro

aumenta para um valor superior a 1.6 bar devido a compressio dos gases.
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Figura 4.12 - Evolugdo da pressao durante o escape

Durante o periodo de admissdo (Figura 4.13) a pressdo do cilindro passa por uma
expressiva reducdo, saindo de valores de 1,6 bar para valores de 0,73 bar, indicando assim que o
émbolo iniciou o processo de suc¢do de ar por meio do movimento em dire¢do ao PMI, criando
assim a condi¢do de vacuo para admissdo. Apos passar pelo PMI (180°) o pistdo inicia o
movimento em direcdo ao PMS. Durante esse percurso a pressao no interior do cilindro torna-se
superior a pressao do coletor de admissdo, o que leva a uma perda de carga fresca ora admita para

o coletor de admissao.
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Figura 4.13 - Evolugdo da pressdo durante a admissao

A Figura 4.14 descreve a variagdo total da massa contida no cilindro durante a fase aberta.
A massa é composta inicialmente no angulo de FVA (210° ou 930°) de ar mais gases residuais.
Durante o periodo de combustdo ¢é acrescentada a massa de combustivel injetada. O
procedimento iterativo contabiliza a fragdo de gases residuais sempre no angulo correspondente
ao FVA. As caracteristicas dos escoamentos e varia¢gdes de massa no cilindro ora encontrados
estdo de acordo com o discutido e apresentado em BENSON (1986) (Figura 4.15) e abordado
também no trabalho de céalculo de fracdo de gases residuais via simulagdo numérica e

experimental de GIANSETTI et al. (2007).
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Figura 4.14 — Variag¢ao da massa do fluido de trabalho no cilindro para o ciclo completo
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Figura 4.15 — Escoamento de massa para a fase aberta, a) massa contida no cilindro e b) taxas
massicas no escape e na admissao.
Fonte: BENSON (1986)

O escoamento reverso para o coletor de admissdo pode ser evidenciado no intervalo entre

720°AM e 734°AM (Figura 4.16). Ha uma perda expressiva de massa nesse intervalo, devido a
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grande diferenca de pressdo entre o coletor de admissdo (0,9 bar) e os gases no interior do

cilindro (1,6 bar) no momento de abertura da valvula de admissao.

-5

x10
4.7 T T T T T
= = =Variagdo massa cilindro durante escape
Variagao massa cilindro durante admissao
46N i
\
\
N
45 A g
N,
N
~
> -~
4.4 e .
Gl
X 431 h
©
w
k]
= 421 N
41+ ot
4 - -
391 -
38 L 1 L 1 L
710 715 720 725 730 735 740

Angulo de Manivela [grau)
Figura 4.16 - Massa contida no cilindro. Detalhe do escoamento reverso no inicio da
abertura da valvula de admissao.

A rotina computacional também calcula a quantidade exata de massa que foi em dire¢do
aos coletores, e pode ser observada nas Figura 4.17 e Figura 4.18, onde ¢ possivel ver
respectivamente a massa acumulada no coletor de escape, a massa de gases residuais que foram
em direcdo ao coletor de admissdo e a massa de ar admitido em fun¢do do dngulo de manivelas.
No intervalo entre 0 e 25° o coletor de admissdo ¢ preenchido com massa de gases queimados,
apds esse processo inicia-se a aspiragdo de ar por parte do cilindro, e a massa no coletor assume
valores negativos. Apos o fechamento da valvula de admissdo (210°) é conhecida a massa de ar

total aspirada pelo cilindro.

Conhecer em detalhes a massa de gases queimados que foram para o coletor de admissdo
e a massa de ar admitida € primordial no sentido de calcular a fracdo de gases residuais e
consequentemente o rendimento volumétrico, além de disso € possivel expandir o entendimento

fisico do problema (GIANSETTI et al., 2007).
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Durante a operagdo dos motores de combustdo interna a massa de gases queimados ndo fica
acumulada no coletor, como sugerido na Figura 4.18. Os gases de exaustdo sdo expelidos para
atmosfera através do sistema de escape e por restritas legislagdes ambientais esses gases de
escape passam por processo de pos-tratamento. Todo o sistema de pos-tratamento montado a
jusante do plenum de escape acarreta no acréscimo de mais perda de carga no sistema e
consequentemente ird contribuir para o aumento do trabalho de bombeamento do motor. Uma
analise mais abrangente dos sistemas de pos-tratamentos de gases de escape e também discussoes
sobre as técnicas de tratamento de gases de escape podem ser encontradas nos trabalhos de

BRITO LOPES (2012, 2013) e SALES (2001, 2010).

Variagao da Massa no Coletor de Admissao [Kg]
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Figura 4.17 - Massa de gases no coletor de admissdo. Gases que retornam ao coletor e ar

admitido
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Figura 4.18 - Massa de gases no coletor de escape. Gases provenientes do cilindro

4.4 Curvas caracteristicas para a fase aberta do ciclo com cruzamento de valvulas

Com o intuito de avaliar as alteragdes do trabalho de bombeamento causadas por outro
sincronismo de valvulas, considerou-se um angulo de cruzamento de valvulas de 20° de duragéo,
esse intervalo foi utilizado para facilitar a visualizagdo grafica das curvas, posteriormente serdo
simulados casos com cruzamento de valvulas menores, cujo interesse sera a andlise de
parametros de desempenho. As Figura 4.19 e Figura 4.20 mostram as curvas de taxas massicas
durante cruzamento de valvulas, a linha tracejada representa a taxa de escoamento para o escape,

enquanto que a linha cheia indica escoamento na admissao.
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Figura 4.19 - Taxa do fluxo de massa completo para a fase aberta com cruzamento de
valvulas
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Figura 4.20 - Taxa do fluxo de massa para o periodo de cruzamento de valvulas
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Durante o inicio do cruzamento de valvulas, a pressdo dentro do cilindro ¢ maior que a
pressdo nos coletores de admissdo e escape (como pode ser evidenciado por meio da Figura 4.21)
e obedecendo a conversdo de sinais adotada no volume de controle da Figura 3.1, é possivel notar
que o escoamento inicia-se em dire¢do do coletor de escape e um escoamento reverso em dire¢do
ao coletor de admissdo, ambas as derivadas sdo negativas. O escoamento reverso no coletor de
admissdo cessa apenas 7° apos o émbolo passar pelo PMS, iniciando assim o processo de sucgdo
(vacuo) acompanhado da admissdo de residuos e carga fresca, esse momento é marcado pela

troca de sinal da derivada.

Apesar da area minima disponivel para o escoamento na valvula de escape ser bastante
pequena durante o cruzamento de valvulas, pois a valvula de escape esta retornando a sede, ¢
possivel evidenciar que a poucos graus antes do émbolo chegar ao PMS um escoamento reverso
do coletor de escape para dentro do cilindro € iniciado e somente cessa apos o completo
fechamento da valvula de escape. Este tipo de escoamento reverso € caracteristico quando os
motores naturalmente aspirados operam com longos periodos de cruzamento de valvulas, o que
vem a penalizar a eficiéncia volumétrica devido ao aumento na fra¢do de gases residuais. Quando
a derivada da taxa massica do escape muda de sinal, indica que a pressdo do coletor de escape é
maior que a pressdo do cilindro, o que coloca em comunicagdo o coletor de escape com o coletor
de admissdo, permitindo o escoamento reverso do coletor de escape para dentro do cilindro e do

cilindro para o coletor de admissao.

As derivadas de fluxo massico em relagdo ao angulo de manivelas alteram de sinal e
mudam sua inclinagdo a todo instante. Através da Figura 4.21 ¢ possivel verificar que a
temperatura dos gases no cilindro (a partir de 726°) passa apresentar uma queda mais acentuada,
pois nesse momento inicia-se a aspira¢cdo de carga de ar fresca devido ao processo de sucgdo

gerado pelo émbolo.
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Figura 4.21 - Variagdo da temperatura e pressdo no momento exato de cruzamento de
valvulas

SHERMAN et al. (1977) afirmam sobre a possibilidade de um escoamento reverso do
coletor de escape para o cilindro logo no final do processo de blowdown (Figura 2.11 e Figura
4.22, regido dentro do circulo vermelho). Esse escoamento reverso foi ampliado e pode ser
observado na Figura 4.23. Esse evento sé ¢ passivel de ocorrer se o motor estiver operando em
rotagdes baixas; como o modelo aqui desenvolvido permite que o motor opere em baixas
rotagdes, rodou-se varios ciclos completos para o motor diminuindo apenas a rotacdo até o limite
de ~ 400 rpm onde ja é possivel evidenciar esse tipo de escoamento. O algoritmo deve ser
robusto e a0 mesmo tempo apresentar uma logica de programagio bem flexivel, é neste momento
da simulacdo onde aparecem os maiores problemas de convergéncia (BENSON, 1986;

GOSMAN, 1986).
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Figura 4.22 - Taxa do fluxo de massa completo para a fase aberta com cruzamento de
valvulas, rotagdo de 400 rpm.
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Figura 4.23 - Taxa do fluxo de massa completo para a fase aberta com cruzamento de
valvulas, rotagdo de 400 rpm — Detalhe escoamento reverso inicio do escape
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A Figura 4.24 representa o comportamento do fluxo de massa calculado a baixa rotagdo
(400 rpm) para o escape. Ao diminuir a rotagdo, espera-se um aumento na fragdo de gases
residuais na admissdo. De fato, esse teste em baixas rotagdes nio representa uma condi¢do real de
operagdo do motor aqui investigado (uma vez que o mesmo opera com rotagdo fixa de 1800
rpm), mas pode ser utilizado como forma de testar o cddigo computacional. A linha tracejada

representa a taxa de escoamento para o escape, enquanto que a linha cheia indica taxa de

escoamento na admissio.
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Figura 4.24 - Taxa do fluxo de massa para o cruzamento de valvulas

4.5 A influéncia da variaciio dos parametros de opera¢io do motor na curva de liberacao

de energia.

Ao alterar os parametros de operacdo do motor, como por exemplo, a rotacdo, a carga, o
ponto de inje¢do, espera-se que os varios parametros do motor, principalmente aqueles
relacionados a liberagdo de energia (fung¢do dupla de Wiebe) irdo sofrer alteracdes bastante

significativas. Ao trabalharmos com modelos fenomenoldgicos, alterar os parametros de
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operagdo do motor é uma tarefa simples, contudo os valores da funcdo de libera¢do de energia

permanecem constantes para todas as analises por falta de informagao de dados experimentais.

De fato, o que percebemos em ALKIDAS (1987) e reproduzido na Figura 4.25 ¢ que a
duragdo da liberacdo de energia na combustdo aumenta com o aumento da carga do motor e
também com a diminui¢do da rota¢do. Para um motor Diesel operando com menores cargas
prevalece a fase de pré-mistura e uma fase difusiva bem curta; para altas cargas a duragdo da fase
difusiva torna-se mais expressiva com maior duragdo, a fase de pré-mistura € curta e com um

pico méximo inferior ao pico da fase difusiva.
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Figura 4.25 - Liberagdo de energia combustdo Diesel para varias cargas.
Fonte: ALKIDAS (1987)

4.5.1 Os parametros de desempenho do motor para o caso base
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Segundo PLANELLS ef al. (1993) atribui-se a J. Southern, um auxiliar de J. Watt, o fato de
ter desenvolvido um dispositivo que era capaz de “indicar” graficamente a evolugdo da pressdo
em fungdo do volume dentro do cilindro, obtendo-se assim o diagrama indicado, semelhante
aquele apresentado na Figura 4.1. A poténcia indicada ¢ calculada conforme a equagdo (4.1) e

pode ser obtida por meio da integracdo do grafico pressdo versus volume.

W; = ¢pdv 4.1)

A formulagio para poténcia de atrito equagdo (4.2) leva em conta dois fatores: a velocidade
do émbolo e a pressdo maxima de combustdo. Os valores para as constantes na féormula sao frutos
de um longo trabalho de experimentagdo feito em diversos motores Diesel naturalmente
aspirados por FLYNN e CHEN (1965) e FLYNN et al. (1972). Testou-se também a formulacéo
do método Russo disponivel em KHOVAKH (1979) e pequenas diferengas na poténcia de atrito
na ordem de 5 ~ 8 % foram encontradas entre estas duas formulagdes. Optou-se neste trabalho
pela correlagdo de FLYNN e CHEN (1965), pois a mesma se trata de uma formulagdo que leva
em conta a carga do motor, por meio da pressdo maxima do ciclo e por considerar a velocidade
média do pistdo. A formulacdo do método Russo leva em conta apenas a velocidade média do

pistao.

pmf = 0,130 + (0,005p,,4,) + 0,1625, (bar) (4.2)

As demais varidveis de desempenho, pressdo média efetiva e pressdo média indicada sdo
calculadas conforme as equagdes (4.3) e (4.4). A relagdo entre as pressdes médias € expressa pela
equacdo (4.5). O rendimento mecanico que correlaciona a poténcia de eixo com a poténcia
indicada ¢ calculado pela equagdo (4.6), enquanto o rendimento térmico efetivo pela equacdo

(4.8).
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We\ _ We
= (=L)= =2 4.3
pme <Vcc) 7 (bar) (4.3)
W:
pmi = — (bar) (4.4)
|4
pme = pmi — pmf (4.5)
pme pme
Nm = (4.6)

pmi - pme + pmf

A poténcia de atrito (Wr) leva em conta os atritos diversos associados ao acionamento dos
orgdos auxiliares como bomba de 4agua, alternador, e ¢ dificil de ser calculada

experimentalmente, pois ndo ha meios de medi-la diretamente, variando muito com as condigdes

de funcionamento do motor (OBERT, 1971).

A poténcia indicada (W;) é a poténcia exercida pelos gases provenientes da queima da
mistura combustivel-ar dentro do cilindro sobre o émbolo, anéis, pino do émbolo, biela e eixo de
manivelas, sendo fortemente influenciada pela geometria da camara de combustio, sistema de
inje¢do, qualidade do combustivel, ponto de injecdo, abertura e fechamento das valvulas de

admissdo e escape.

Uma andlise imediata para o caso base diz respeito que aproximadamente 40 % da energia
térmica contida no combustivel foi efetivamente disponivel para o motor por meio de trabalho
indicado, ainda ndo descontadas as perdas mecanicas. Essa percentagem ¢é obtida de forma direta
por meio das equagdes (4.1) e (4.7); o rendimento térmico indicado relaciona a poténcia indicada
com a energia disponivel para o motor. A equacdo (4.8) conhecida como relagdo entre os

rendimentos expressa o rendimento térmico efetivo

(4.7)

98



Ne = Nillm (4.3)

Segundo OBERT (1971) o consumo especifico de combustivel mostra o qudo
eficientemente um motor estd transformando combustivel em trabalho. O mesmo ainda
argumenta que este € o principal parametro para comparagdo e analise de motores estacionarios e
que o emprego desse parametro tem maior aceitacdo que o rendimento térmico efetivo (7,), pois

as variaveis envolvidas sao medidas em unidade padrdo de tempo, poténcia e peso.
f z (4.9)
SJC = —— .
W,

O rendimento volumétrico expresso pela equacdo (4.10) relaciona a massa de ar (rm,)
efetivamente admitida durante o processo de inicio da admissdo, com a massa de ar que “caberia”
no cilindro (r,,), nas condigdes ambientes ou nas condi¢des do coletor. Neste trabalho foram
consideradas as condi¢des ambientes. Deve-se ressaltar que o rendimento volumétrico expressa

uma razdo de massas e ndo de volumes, tornando-se uma nomenclatura muitas vezes enganosa

(OBERT, 1971).

(4.10)

A poténcia de eixo ainda pode ser expressa evidenciando a influéncia dos seguintes fatores:

densidade do ar ambiente (;’—7‘3), rota¢do do motor (rpm), da relagdo combustivel-ar real (F), do
0

rendimento mecanico (1,,) € volumétrico (1,,), do rendimento indicado (n;) e do fato do motor

ser de 2 ou 4 tempos ( x; ), e da geometria do motor representada pelo termo

(

eficiéncias estejam todas otimizadas, podemos concluir que a carga nos motores diesel ¢

nD?Lk

,onde k é o numero de cilindros) através da equagdo (4.11) Considerando que as demais

necessariamente controlada pela quantidade de combustivel injetada (F).
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po mD?Lk RPM

W, =
©" RT, 4 60x,

F.PClL.ninyNm (4.11)

Os resultados globais para o caso base (Tabela 4.1) apurados com esse modelo estido
bastante condizentes com as tendéncias encontradas em TAYLOR (1968,1988), OBERT (1971) e
aquelas reportadas em KHOVAKH (1979). Por exemplos, a pressdo média efetiva na faixa de 8 a
10 bar, o rendimento térmico efetivo de 34% e a eficiéncia volumétrica acima de 85 % sdo
bastantes caracteristicas para motores Diesel em aplicagdo estacionaria. Calculou-se uma
poténcia efetiva de eixo de 51,3 kW que esta bem préximo do valor de 49 kW declarado pelo

fabricante.

Tabela 4.1: Resultados globais da simulacdo - Caso base

Eficiéncia térmica indicada (n;) 0,397
Eficiéncia térmica efetiva (n,) 0,344
Eficiéncia mecanica (n,,) 0,867
Eficiéncia volumétrica (n,,) 0,897
Fragao de gases residuais (f) 0,041
Pressao média indicada (pmi) [Pa] 10,05e+05
Pressao média de atrito (pmf) [Pa] 1,91e+05
Pressdao média efetiva (pme) [Pa] 8,71e+05
Poténcia indicada (W;) [W] 5,91e+04
Poténcia efetiva de eixo (W) [W] 5,13e+04
Consumo especifico de combustivel (sfc) [ﬁ] 243,34

Para alcangar um valor mais proximo daquele declarado pelo fabricante, sugere-se variar a
razdo de equivaléncia ou o ponto de inje¢do. A Figura 4.26 apresenta o efeito do ponto de inje¢éo
sobre a curva de pressdo da combustdo em func¢do do angulo de manivelas e do angulo de inje¢do

antes do PMS.
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Figura 4.26 - O efeito do ponto de inje¢do na pressdo maxima de combustdo em fung¢io do
angulo de manivelas — caso base

Ao variar o ponto de injecdo alteram-se a temperatura maxima do ciclo, a pressdo maxima e
as eficiéncias finais de desempenho do motor. Ao se injetar combustivel de forma muito
adiantada, ou seja, 33°APMS (85o; = 327 °AM) a pressdo maxima de combustdo eleva-se muito
e seu pico se da proximo ou até mesmo antes do PMS, isso pode significar um nao
aproveitamento adequado do trabalho de expansdo e um aumento exagerado no trabalho de
compressdo em sua parte final, além de proporcionar esfor¢os mecanicos adicionais sobre os

componentes, como émbolo, anéis e valvulas de escape e admissao.

4.6 A influéncia da razio combustivel-ar sobre os parametros de desempenho

Nos motores a Diesel a razdo combustivel-ar ¢ a varidvel independente usada para controlar
a carga do motor e sobre condigdes normais de operagdo com um ponto de inje¢do fixo variando
a razdo de combustivel-ar e a velocidade de émbolo pode-se alcangar valores distintos de pme

(TAYLOR, 1968). Deve-se notar que as curvas topograficas de motores a diesel sdo obtidas a
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partir do conhecimento da pme, da velocidade média do émbolo e do consumo especifico de
combustivel, conhecendo-se essas curvas, podemos dizer que conhecemos a “identidade” do
motor. Além de afetar todos os parametros de desempenho do motor, recomenda-se que os
motores a Diesel operem sempre com misturas pobres, evitando-se assim a formagdo de fumaca

no escape.

A Figura 4.27 mostra o limite minimo da razdo combustivel-ar para o motor estudado. Essa
informacgdo foi obtida plotando as curvas de poténcia indicada, poténcia efetiva e poténcia de
atrito. O motor somente entrard em funcionamento quando a poténcia indicada for superior a
pressdo de atrito. Por inspecdo grafica, pode-se dizer que este motor possui um limite minimo em
torno de ¢= 0,20. Determinar esse limite minimo ndo € importante apenas por questdes
relacionadas a combustdo, mas também pelo de fato que a quantidade de combustivel estd
intimamente ligada a capacidade de superar os atritos mecanicos, ou seja, determinar a minima
quantidade de combustivel necessaria para manter o motor operando sem carga em uma dada
rotagdo. Em modelos termodinamicos esse tipo de andlise se torna muito simples e apresenta

importante significado durante o projeto do motor.

x10

7 I I T T T T T T
Poténcia indicada
Poténcia efetiva

Poténcia de atrito

Poténcia [W]
-y

w

L 1 1 1 1 1 L 1
0.1 0.2 0.3 04 05 06 0.7 0.8 0.9
Razao combustivel-ar (¢)

Figura 4.27 - Limite de razdo combustivel-ar — caso base
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O rendimento mecanico pode ser visto na Figura 4.28. Valores inferiores a zero indicam
que o motor ndo ird operar de forma estavel, pois as forcas de atrito sdo superiores a poténcia

indicada.

Rendimento Mecéanico x ¢

08

06

04

Rendimento mecanico

0.2} .

_02 | 1 | 1 | 1 1 |
0.1 0.2 0.3 04 05 0.6 0.7 0.8 0.9 1

Razao combustivel-ar (¢)
Figura 4.28 - Rendimento mecanico em fung¢do da razdo combustivel-ar

O modelo desenvolvido apresentou-se bastante robusto para esse tipo de simulagdo e
converge sem problemas, mesmo quando pequenos valores para razdo de equivaléncia, na ordem
de 1072, sdo testados. As caracteristicas encontradas, como, aumento da poténcia efetiva e do

rendimento mecanico devido ao aumento da razdo de equivaléncia, estdo de comum acordo como

abordado em OBERT (1971), TAYLOR (1968) e KHOVAKH (1979).

4.7 A influéncia do cruzamento de valvulas sobre os parametros globais de desempenho

Como parte dos objetivos desse trabalho, sera analisada a influéncia do cruzamento de
valvulas de valvulas sobre os parametros de fragdo de gases residuais e eficiéncia volumétrica,

que estdo relacionados com o projeto do sincronismo de valvulas e com o consumo especifico de
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combustivel, que é o parametro mais usual de analise e comparagdo de desempenho de motores
Diesel para aplicacdo estaciondria. Esses valores serdo confrontados com os valores reportados na

Tabela 4.1 que corresponde ao caso base.

A Tabela 4.2 foi gerada com o modelo de simulagdo para o caso de cruzamento de
valvulas visando simular 3 casos de cruzamentos de valvula simétricos. Para o Caso I a valvula
de admissdo abre 2°APMS e a valvula de escape fecha 2°DPMS, para o Caso Il a vélvula de
admissdo abre 6° APMS e a valvula de escape fecha 6° DPMS e para o Caso III a valvula de
admissdo abre 15° APMS e a valvula de escape fecha 15°DPMS. Os angulos de abertura da
valvula de escape e de fechamento da valvula de admissdo sdo mantidos os mesmos do caso base,

bem como, a rotagdo, o ponto de injeg¢do e a razdo de equivaléncia.

Tabela 4.2: — Resultados globais da simulagdo — cruzamento de valvulas

Caso Base Caso | Caso ll Casol lll

Duragao do cruzamento de valvulas . . . .

(°AM) 0 4 12 30
Fragao de gases residuais (f) 0,041 0,036 0,032 0,037
Eficiéncia volumétrica (n,,) 0,897 0,923 0,932 0,930

Consumo especifico de combustivel
g 243,34 235,30 235,46 237,32
(sfc) =]

Os resultados da Tabela 4.2 mostram que, um pequeno cruzamento de valvulas na faixa de
4° a 12° de duracdo, o motor ja ¢ capaz de ter aumentada a eficiéncia volumétrica em
aproximadamente 3 % por meio da redugdo da fragdo de gases residuais, quando comparada a
eficiéncia volumétrica calculada para o caso base. Durante o cruzamento de valvulas o motor é
capaz de executar uma melhor lavagem do cilindro, deixando menores quantidades de gases no
volume morto. H4 também uma redugdo no trabalho de bombeamento quando comparado com o
caso sem cruzamento de valvulas, o que leva a um aumento da poténcia indicada. O aumento da

eficiéncia volumétrica atrelada a uma redugéo do trabalho de bombeamento leva a uma melhoria
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na eficiéncia térmica do motor e uma consequente redug¢do do consumo especifico de

combustivel em até de 3,3 % quando comparado o caso | com o caso base.

Observa-se também que para valores de cruzamento de valvulas superiores a 12° o motor
aqui analisado ndo apresentar melhoria significativa nos parametros de desempenho. Isso se deve
ao fato de que o motor tem sua fragdo de gases residuais aumentada e uma consequente
diminui¢do na eficiéncia volumétrica, além de um aumento do trabalho de bombeamento, devido
a um maior tempo de permanéncia das valvulas de escape e admissdo abertas durante o periodo
de cruzamento de valvulas, podendo apresentar também um pequeno aumento no trabalho de
compressdo. Uma vez que o tempo de fechamento da valvula de admissdo e o tempo de abertura
da vélvula de escape ndo foram otimizados, um nio aproveitamento adequado do trabalho de
expansdo e um aumento no trabalho de compressdo podem contribuir para um ligeiro aumento no

consumo especifico de combustivel quando comparados os casos II e III com o caso I.

A medida que se aumenta a duragdo do cruzamento de valvulas para valores superiores a 12°
0 mecanismo que ¢ responsavel pelo aumento da fragdo de gases residuais € o escoamento
reverso do coletor de escape para o cilindro, o que leva também a um aumento no consumo

especifico de combustivel. Essa analise foi bem explorada também em SHERMAN et al. (1978).
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5 CONCLUSOES, COMENTARIOS FINAIS E SUGESTOES PARA
TRABALHOS FUTUROS.

Nesse capitulo serdo apresentadas as conclusdes e alguns comentarios finais acerca do
modelo aqui desenvolvido e dos resultados e andlises realizadas. Ao final serdo apresentadas as

sugestdes para trabalhos futuros.

5.1 Conclusoes

As curvas caracteristicas encontradas nesse trabalho e suas tendéncias associadas aos
resultados qualitativos/quantitativos estdo de acordo com aqueles encontrados nas principais
referéncias bibliograficas sobre motores de combustio interna. Alguns resultados quantitativos
também apresentam forte coeréncia quando comparados aos valores finais de desempenho
informados pelo fabricante do motor simulado (caso base). Sendo assim os objetivos inicialmente

propostos para esse trabalho foram alcangados.

Nao dispor de dados experimentais torna muito dificil a adequagdo de parametros do
modelo de motores, mas a utilizagdo dos dados reportados em HAUCK (2010) permitiu encontrar
valores finais de poténcia de eixo muito préximas as declaradas pelo fabricante, com erros
inferiores a 3% quando comparada a poténcia calculada com este modelo (deve-se ajustar o ¢

entre 0,78 e 0,82);

Mesmo operando com altas eficiéncias volumétricas (caso base), algo em torno de 89 %,
ainda ¢ possivel aperfeigoar esse parametro possibilitando aos motores Diesel naturalmente
aspirados experimentar um curto cruzamento de valvulas. Um cruzamento de valvulas de 4° AM
aumentou em aproximadamente 3 % a eficiéncia volumétrica, e permitiu também uma redugdo de

3,3 % no consumo especifico de combustivel quando comparado ao caso base.
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Do ponto de vista do estudo teérico dos motores de combustio interna, dizer que a pressio
nos coletores é constante apresenta-se como boa aproximacgdo. Contudo, no decorrer deste
trabalho conclui-se que essa hipotese pode ser aperfeicoada. Conhecendo-se a variagdo da
pressdo pulsatil nos coletores por meio de dados experimentais ou via modelos matematicos e
acoplando esses dados ao modelo, pode-se propiciar um melhor entendimento sobre a formagao

das fracdes de gases residuais, trabalho de bombeamento e rendimento volumétrico.

5.1.1 Comentarios

Nao ¢ possivel com os modelos de ar-padrdo chegar ao grau de entendimento sobre os
processos fisicos ora encontrados aqui. Seguindo a tendéncia apresentada por MYERS (1985)
sobre a substituicdo de modelos de ar-padrdo por modelos zero-dimensionais, recomenda-se o
incentivo ao uso de modelos zero-dimensionais nos cursos de graduagdo em substitui¢do ao
modelo de ar-padrdo. O modelo de ar-padrdo ¢ muito limitado, e os valores de desempenho

calculados com o mesmo néo sio condizentes com os valores encontrados na pratica.

Acredita-se que a fung¢do de Wiebe permanecerd ainda por muito tempo como a fonte
principal para alimentagcdo de modelos computacionais para o modelamento da liberagdo de calor

nos motores Otto e Diesel.

Observa-se, ap6s revisdo bibliografica, que até a presente data a simulagdo da combustdo
caracteriza-se como sendo o maior desafio, confirmando assim uma tendéncia apontada ha 29
anos atras por MYERS (1985). A natureza transiente dos processos, a complexidade das reagdes
quimicas, a turbuléncia e as altas taxas de transferéncia de calor por radiagdo no Diesel e
convecgdo no Otto caracterizam ainda atualmente desafios a serem superados em todos os
modelos de simulagdo, desde o zero-dimensional até os tridimensionais com sofisticados modelos

de turbuléncia acoplados.
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O modelo ¢ muito sensivel aos seus diversos parametros como os da fun¢do de Wiebe, que
pode mudar completamente todos os resultados do ciclo. Nesse aspecto, uma andlise qualitativa
se faz necessaria, ampliando assim o entendimento dessa fungdo. Resultados experimentais

podem ser usados para calibrar o modelo para um determinado motor.

Trabalhar e explorar a influéncia do cruzamento de valvulas de valvulas nos parametros de
desempenho, principalmente na fracdo de gases residuais, eficiéncia volumétrica, e consumo
especifico de combustivel torna esse modelo uma poderosa ferramenta para desenvolvimento e

estudo de motores de combustio interna;

5.2 Sugestao para trabalhos futuros

Como o cddigo aqui desenvolvido permite calcular a entropia do fluido de trabalho em cada
passo de iteracdo, sugere-se desenvolver e acoplar um modelo de segunda lei da termodinamica,

ampliando assim o entendimento fisico dos processos dos motores de combustdo interna.

A fim de aumentar o entendimento sobre os fenomenos fisicos durante a combustéo,
sugere-se programar uma rotina computacional capaz de simular a dissociagcdo quimica acoplada
a cinética quimica para os produtos da combustdo. O trabalho de BOSCH NETO (2012) prevé a
formagdo de 21 espécies nos produtos da combustdo e foi escrito em linguagem MATLAB®, o

que pode vir a facilitar a implementag@o desse modelo no trabalho aqui desenvolvido.

Trabalhar o cédigo aqui desenvolvido junto com dados experimentais, permitindo assim
um melhor ajuste dos parametros da funcdo dupla de Wiebe e adequagdo das constantes nas
correlagdes de transferéncia de calor. Utilizar dados reais de geometria de valvulas e mecanismo

de acionamento de valvulas.
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Acoplar o modelo desenvolvido com um modelo de turboalimentacdo, adicionando assim
um novo sistema de equagdes diferenciais a fase aberta do ciclo ou como uma primeira tentativa

implementar o modelo simplificado de turboalimentagdo proposto por STONE (1999).

Desenvolver modelos matematicos através do ajuste das curvas de dados experimentais
sobre a variagdo da pressdo e temperatura nos coletores de admissdo e escape e acoplar ao
modelo aqui proposto ou a novos modelos que possam surgir a partir do codigo aqui

desenvolvido.

Apo6s validagdo desse codigo com dados experimentais, incentivar o uso do mesmo em
cursos de graduagdo, visto que o uso do modelo de ar-padrdo Sabathé ndo se caracteriza como a

melhor ferramenta de entendimento dos motores a Diesel modernos.
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