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Resumo

O presente trabalho é dedicado ao estudo computacional de sistemas de turbocompressao
para aplicagdo em motores de combustdo interna de ignicdo por faisca. Através do estudo
dos diversos parametros de desempenho e funcionamento dos turbocompressores, € criado
um processo de selecdo de turbocompressores em fungdo dos requisitos de desempenho

que se pretende para o motor turboalimentado.

Ap6s a definicdo das alteracdes necessdrias e das condicionantes a ter em conta na criagdao
de um motor de combustio interna turboalimentado, sdo realizadas diversas simulagdes
computacionais com diferentes modelos e turbocompressores testados. Para além da
turbocompressao € testada a influéncia do sistema de arrefecimento do ar de admissdo no
desempenho do motor. Através dos dados obtidos nas simulagdes sdo determinadas as
zonas de operacdo dos turbocompressores e assim definida a adequabilidade do
turbocompressor ao motor de combustdo interna e a utilizagdo do mesmo em veiculos

automoveis.

Por dltimo, é feita a comparagdo entre os diferentes modelos criados e apresentados os
ganhos em termos de desempenho e consumo de combustivel e as limitacdes que cada

modelo apresenta.

Palavras-chave: motores de igni¢do por faisca, turboalimentacdo, simulacio de motores,

andlise do desempenho de motores.
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Abstract

The present work is devoted to the computational study of turbocharging systems to be
applied to spark-ignition internal combustion engines. Through the study of the different
performance and operation parameters of turbochargers, it was created a selection
process based on the performance requirements that is intended for the turbocharged

engine.

After defining the necessary changes and constraints to be considered when creating a
turbocharged internal combustion engine, various computer simulations were performed
with different settings and tested turbochargers. In addition to turbocharging, the air
intake cooling system influence on the engine performance is also tested. With the data
obtained from computer simulation, the operating areas of the turbochargers were
determined and thus defined the suitability of the turbocharger to an internal combustion

engine and its use in motor vehicles.

Finally, a comparison is made between the different created models, presenting the
performance and fuel consumption economy, as well as the limitations that each model

features.

Keywords: spark-ignition engines, turbocharging, engines simulation, analysis of engines

performance.
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Nomenclatura

Letras Romanas

A - Area [mm?]

¢ — Velocidade absoluta em turbomaquinas [m/s]
Cp, €, — Capacidade calorifica especifica a v=const. ou p=const. [kg/(k].K)]
d — Didmetro [mm]

D — Didmetro carateristico [mm]

g —Aceleracio da gravidade [g = 9,81 m/s?]

h — Entalpia especifica [J /kg]

m — Caudal massico [kg/s]

n—Nudmero [ ]; velocidade de rotagdo [rps; rpm]
N, —Numero de rotagdes por ciclo do motor []

p —pressdo [Pa; bar]

P — Poténcia [W]

Q - Taxa de transferéncia de calor [W]

7, R — Raio [mm; m]

R, — Constante especifica do gas [/ /(kg. K)

s — Entropia especifica [J /(kg. K)

t —Tempo [s]

T — Temperatura [K; 2 C]

u — Energia interna especifica [J /kg]; velocidade circunferéncial do rotor [m/s]
v — Volume especifico [m3/kg]; velocidade[m/s]
V - Volume [m3]

W —Taxa de transferéncia de trabalho [W]

z — Altura de elevagdo (turbomaquinas) [m]

Letras Gregas

a — Angulo [?]

B> — Angulo real (com escorregamento) [2]

B2 — Angulo ideal, corresponde ao dngulo geométrico da pa (sem escorregamento) [2]
¥ — Razéo de capacidades calorificas do gas = ¢, /c, []

1 — Eficiéncia [ ]

A —Relagdo ar-combustivel [ ]

u — Viscosidade dindmica [(N.s)/m?

IT — Relagdo de pressao [ ]

p — Massa voldimica [kg/m?3]

w — Velocidade angular [rad/s]

Indices

0 — Referéncia ou estado padrao; inicio
1 - Condic¢do 1; condigdo na area 1; montante do compressor
2 — Condigdo 2; condigdo na area 2; jusante do compressor
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2" — Montante do motor (jusante do intercooler)
3 — Montante da turbina

4 — Jusante da turbina

ar —Ar

arr - Arrefecimento

C — Compressao; compressor
cc — Camara de combustdo
cic — Ciclo

cil — Cilindro

cor - Corrigido

efet — Efetivo

o —Estagnacdo

m - Mecanico

red - Reduzido

ref - Referéncia

s -Isentrépico

T - Turbina

TC - Turbocompressor

tot - Total

TS — Total para estatico
TT - Total para total

v - Volumétrico

WG - Wastegate

Siglas e Abreviaturas

ATDC — Depois do Ponto Morto Superior
BMEP — Pressao Média Efetiva ao Freio
bsfc — consumo especifico de combustivel ao freio
BDC — Ponto Morto Inferior

CA - Cambota

CO — Monoxido de carbono

CO, — Didéxido de carbono

DIN — Deutsches Institut fiir Normung
HC — Hidrocarboneto

IC — Intercooler

ISO — International Standardization Organization
LES — Lotus Engine Software

MBT — Bindrio maximo ao freio

MCI — Motor de Combustdo Interna
MAP — Pressdo Absoluta no Coletor
NO, — Oxidos de Azoto

RON - Research Octane Number

SAE - Society of Automotive Engineers
SI —Ignig¢do por faisca

TDC - Ponto Morto Superior

WOT — Wide Open Throttle
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1 Introdugdo

O presente capitulo introduz o projeto desenvolvido, na seccdo 1.1 é apresentado o
contexto e motivagdo, na sec¢ao 1.2 sdo apresentados os objetivos principais, na sec¢ao 1.3
¢ apresentada a presente contribui¢do, e por ultimo, na sec¢do 1.4 € definida a organizacdo

do documento.

1.1. Contexto e motivacao

A realizacdo do presente estudo surgiu do interesse despertado pelos sistemas de
sobrealimentacdo durante a licenciatura em engenharia automodvel. Com a constante
evolucdo dos motores de combustdo interna (MCI) focados no melhor desempenho, e
estando os motores de ignicdo por faisca (MCI-SI) numa fase de expansdo e
aperfeicoamento dos sistemas de sobrealimentacdo, foi decidido realizar um estudo da

turboalimentacdo em MCI-SI.

A quantificacdo da influéncia dos diferentes parametros envolvidos na turboalimentagdo é
o ponto de partida para a realizacdo do presente trabalho. Através do conhecimento e
dominio dos diversos parametros pretende criar-se um modelo simples que permita, em
funcdo das caracteristicas do MCI e da poténcia alvo a adquirir, selecionar o

turbocompressor adequado ao MCI.

1.2. Objetivos

- Verificacdio da adequabilidade de softwares de simulacdo computacional para a

realizacdo do presente estudo;

- Influéncia do sistema de distribui¢do no desempenho do MCI:
1) selecdo da arvore de cames;
i1) duracdo e fase;
iii) curso de valvulas;

iv) cruzamento de valvulas.



- Caraterizacdo detalhada dos parametros de turboalimentacao em MCI.

- Defini¢do de uma metodologia de selecdo de turbocompressores para aplicagdo em MCI-

SI.
- Caraterizacao e selecdo do sistema de arrefecimento do ar de admissao.
- Defini¢ao de modelos computacionais para o estudo da turboalimentagdo em MCI-SI.

- Estudo da influéncia do sistema de distribui¢io, caracteristicas do turbocompressor e

arrefecimento do ar de admissao, nos parametros de desempenho do MCI.

- Estudo da adequabilidade de turbocompressores ao MCI.

1.3. Contribuic¢ao

- Definicao e aplicagdo de metodologia e selecdo de turbocompressores.

N

- Desenvolvimento de ferramentas de apoio a selecio e estudo computacional de

turbocompressores.

1.4. Estrutura do projeto

No presente trabalho é constituido por cinco capitulos, sendo o presente a introducao.

No capitulo 2 € efetuado o enquadramento cientifico do trabalho, para tal é efetuada uma
revisdo bibliografica alargada sobre a turboalimentacio em MCI. E ainda feita a revisdo ao

sistema de arrefecimento do ar de admissao.

No terceiro capitulo é feita a modelacdo e caraterizagdo do MCI em estudo em varios

softwares de simulagao de MCI.

No capitulo 4 sao apresentados e discutidos os resultados obtidos nas diferentes simulagdes

computacionais realizadas.

No ultimo capitulo (capitulo 5) sdo apresentadas as principais conclusdes obtidas com a
realizacdo deste trabalho e dadas indicac¢des para futuros trabalhos a desenvolver na area

da turboalimentagao em motores de combustao interna de igni¢ao por faisca.



2 Enquadramento Cientifico

O presente capitulo € dedicado ao enquadramento cientifico do trabalho. Assim, na sec¢ao
2.1 sdo apresentados os diferentes softwares de simulacao de MCI disponiveis no mercado
e que permitem desenvolver modelos computacionais para a realizacdo deste projeto. A
seccao 2.2 descreve os componentes do sistema de distribuicao que afetam o desempenho
do MCI. Nas seccOes 2.3 e 2.4 sdo descritos os parametros de desempenho da
turboalimentacdo em MCI e as condicdes de selecao de turbocompressores. Por ultimo, na
sec¢do 2.5, sdo apresentadas as varidveis envolvidas no processo de arrefecimento do ar de
admissao, apresentados os tipos de arrefecedores de ar de admissao e definidos os critérios

para a sua selegdo.

2.1. Softwares de simulacao de motores

2.1.1. GT-POWER
E uma das ferramentas de simulacdio de MCI mais utilizada pelos fornecedores e
fabricantes da inddstria automével. E um produto desenvolvido e comercializado pela
empresa Gama Technologies e pode ser adquirido separadamente ou em conjunto com
outros médulos do software GT-SUIT'. Possibilita ao utilizador a modelagdo e
desenvolvimento de modelos complexos devido as funcionalidades que incorpora. Permite
ainda a integra¢do com os seguintes softwares: STAR-CD, Fluent, Simulink e MS/Excel; e a
realizacdo de simulacdes em estado estaciondrio e transiente, de motores a 2 ou 4 tempos, €
pode ser utilizado para o controlo do motor e sistema de propulsdo. Como principais
caracteristicas destacam-se: modelacdo 3D da geometria dos coletores, modelacdo de
sistemas de tratamento de gases (catalisadores), ferramenta de selecdo de
turbocompressores e a ligagdo do motor a carrogaria e ao sistema de propulsdo. A figura

2.1 apresenta o aspeto grafico da modelacdo de MCI no software GT-Power.

1 . . - -
Produto da empresa Gamma Technologies, companhia especialista em softwares especificos para a

industira de motores e veiculos. O GT-SUITE concentra, num s6 software, uma alargada variedade de
aplicacdes técnicas para motores e veiculos.
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Figura 2.1 — Aspeto grafico da modelacdo de MCI no software GT-Power (Gama Technologies, 2012).

2.1.2. LOTUS ENGINE SIMULATION (LES)
Solucdo comercial de modelacdo e simulagdo de motores desenvolvida desde os finais de
1980 pela Lotus Engineering. Permite analisar os escoamentos unidimensionais (1D) nas
condutas e determinar o comportamento dos motores a 2 e 4 tempos em regime
estaciondrio ou em regime transiente. Possui uma interface intuitiva para o utilizador, e
através da combinacdo de modelos de instabilidade dos gases nos coletores e da
caraterizacdo simplificada do processo de combustdao permite a rdpida criagdo e verificacio
dos modelos desenvolvidos. As ferramentas de andlise de resultados disponibilizadas
permitem ao utilizador obter informagdo relevante para o desenvolvimento das solugdes

estudadas. A figura 2.2 apresenta o aspeto grafico da modelacdo de MCI no software LES.

a)sfofs

Figura 2.2 — Aspeto grafico da modelacio de MCI no software LES (Lotus Engineering, 2001).

2.1.3. WAVE
Software de simulagdo de motores e dinamica de gases 1D, aprovado pelas normas ISO,
desenvolvido e comercializado pela Ricardo Software. Utilizado amplamente em varios
setores da industria incluindo veiculos automdveis de passageiros, motociclos, camides,
locomotivas, motor sport e geragdo de poténcia. Permite a realizacio de simulacdes
baseadas em quaisquer configuracdes dos sistemas de admissao e escape e a modelacdo do
modelo de combustao. Inclui um modelo do sistema de transmissao de modo a permitir a
simulagdo completa do sistema de propulsdo do veiculo em estudo. Como principais

funcionalidades destacam-se: a capacidade de previsdo e otimiza¢do de todo o motor com

4



vista ao aumento do desempenho, modelacdo dos coletores de admissdo e escape para
diminuir o ruido, sistema de controlo da dindmica do veiculo através da simulacdo do
motor e linha de transmissao. Na figura 2.3 € apresentado o aspeto grafico da modelacdo

de MCI no software WAVE.
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Figura 2.3 — Aspeto grafico da umodela(;ﬁo de MCI no software WAVE (Ricardo, 2013).

2.1.4. OpenWAM

O software OpenWAM é um cédigo open source (livre de licencas pagas), de estudo da
dindmica dos gases 1D, produzido pelo departamento de Motores Térmicos da
Universidade Politécnica de Valencia. Resultou de varios projetos de pesquisa e diversas
publicacdes desenvolvidos ao longo de 20 anos. E um cédigo desenvolvido para resolver
problemas térmicos e da dindmica de fluidos compressiveis através de diferentes elementos
que podem ser considerados OD ou 1D. Pode ser utilizado para prever o movimento do
fluxo de gases ao longo dos elementos de um MCI ou noutras aplicacdes com fluidos
compressiveis. Os modelos 1D simplificam o estudo do escoamento no MCI por meio de
condutas, onde unicamente € considerada uma dimensdo, e volumes onde é considerada a
acumulagdo de massa em que as propriedades do gas sdo constante em todo o elemento
(OD). Para resolver as conexdes entre os elementos OD e 1D sdo utilizados modelos
adimensionais. A figura 2.4 apresenta o aspeto griafico da modelacdao de MCI no software

OpenWAM.
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Figura 2.4 — Aspeto grafico da modelacao de MCI no software Open WAM (CMT Motores
Termicos, 2012).
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2.2. Influéncia do sistema de distribuicao no desempenho
do MCI

2.2.1. Selec¢ao da arvores de cames
A selecdo da arvore de cames ideal depende sempre das caracteristicas pretendidas para o
MCI. Uma escolha adequada da arvore de cames permite obter aumentos de poténcia até
10 % sem um aumento consideravel de consumo de combustivel (Bell A. G., 1997). Por
outro lado, a selecdo incorreta deste componente leva ao mau funcionamento do MCI, a
perda de poténcia e ao aumento de emissoes poluentes. Os parametros mais relevantes para
a selecdo adequada da drvore de cames sdo: 1) duracdo e fase; ii) curso de vélvulas e iii)
cruzamento de vdlvulas, tal como serd discutido nas subseccoes seguintes. Outros
pardmetros de menor importancia sdo por exemplo: o perfil e a abertura dos I6bulos. A
referéncia (Bell A. G., 1997) apresenta em detalhe todos os pardmetros envolvidos na

selecdo da 4rvore de cames.

2.2.2. Duracao e fase
A duracdo consiste no nimero de graus de cambota nos quais as valvulas se encontram
abertas (fora das suas sedes). Por sua vez, a fase € a relagdo entre a duracdo de abertura dos
ciclos de admissdo e escape. Existem duas possibilidades para descrever a fase de uma
arvore de cames. A primeira, e mais utilizada, feita através dos pontos de abertura e fecho
dos ciclos de admissdo e escape, enquanto a segunda forma descreve a fase através do

angulo formado entre a abertura maxima da admissao e a abertura mdxima do escape.

2.2.3. Curso de valvulas
Valor maximo de abertura ou distancia percorrida pela valvula em relacao a sua sede. O
curso da valvula é definido pelo perfil da drvore de cames e varia em funcdo do tipo de
motor. Muitos dos motores modificados de 4 e 6 cilindros possuem um curso de védlvulas
numa gama entre 9,5 mm e 14 mm, enquanto em motores maiores essa gama varia entre
11,5 mm e 16,5 mm (Hammill, 2002). O curso de valvulas é definido de uma forma
aproximada pelo diametro da cabeca das valvulas de admissdo. A tabela 2.1 apesenta as
gamas de abertura aproximadas em func¢do do didmetro da cabeca das vélvulas de

admissao.



Tabela 2.1 — Curso de valvulas em fun¢do do didmetro das valvulas de admissao (Hammill, 2002).

Diametro da cabeca das Curso de
valvulas de admissao [mm] | valvulas [mm]
35,5a38,1 10a12
44,5 a 47,6 10,7 a 14
50,7a57,3 12a16,5

2.2.4. Cruzamento de valvulas
O cruzamento de vdlvulas corresponde ao nimero de graus de cambota nos quais as
védlvulas de admissdo e escape se encontram abertas em simultaneo e é definido pelo perfil
do 16bulo da arvore de cames. No cruzamento de valvulas, em qualquer motor a 4 tempos,
a valvula de escape encontra-se a fechar e a valvula de admissdo a abrir. O elevado
cruzamento de vélvulas causa instabilidade no funcionamento do motor ao ralenti e a

baixas velocidades de operacao.

2.3. Turboalimentacao em MCI

A primeira turbina de atuagdo pulsada por gases de escape foi patenteada em 1925 por
Alfred Biichi e fazia girar um compressor que alimentava de ar um MCI. Apesar de a
experiéncia ter resultado, s6 a partir de meados dos anos 50 do século XX foram usados e
comercializados turbocompressores compactos, eficientes e fidveis a custos aceitaveis para

aplicacdes em veiculos automéveis (Garrett, Newton, & Steeds, 2001).

7z

O objetivo da turboalimentacdo é aumentar o bindrio do MCI através do aumento do
trabalho ttil do ciclo, ou seja, através da introdu¢do de maior quantidade de ar e
consequente combustivel dentro dos cilindros. A figura 2.5 mostra a representagdo
esquemadtica de um turbocompressor. Num turbocompressor a turbina utiliza energia dos
gases de escape para produzir energia mecanica que através do veio do turbocompressor
aciona o compressor. Assim, este sistema recupera parte da energia contida nos gases de
escape que de outro modo seria desaproveitada. Sendo um sistema de recuperacido de
energia, o turbocompressor ndo consome energia diretamente produzida pelo MCI. Deste
modo, os turbocompressores sdo a forma de sobrealimentagdo preferida, caso tecnicamente

possivel e aceitdvel em termos de custos (Hermann Hiereth, 2007).



Entrada dos gases  CAtrada Ar comprimido

deescape Y de oleo

Saida dos gases

A =
{  Ar atmosférico
escape .

T

Turbina Compressor

Sailia
de oleo
Figura 2.5 — Representaciao esquematica de um turbocompressor (Bonnick & Newbold, 2011).

Em MCI de movimento alternativo ou pistdo-cilindro o turbocompressor utiliza um
compressor com entrada de ar na direcdo axial e saida na direcdo radial (compressor
centrifugo). E importante notar que o compressor centrifugo também é denominado
compressor radial’, nome que deriva da dire¢dio de saida radial do ar. Os
turbocompressores fornecem energia cinética ao ar admitido, energia essa que é
transformada em aumento de pressdo através da desaceleracdo do fluxo que ocorre no

impulsor e no difusor do compressor (ver figura 2.7) (Challen & Baranescu, 1999).

2.3.1. Vantagens e implica¢oes da turboalimentacao
Quando comparado com um MCI atmosférico (normalmente aspirado) de igual poténcia,
as principais vantagens de um MCI turboalimentado sdo: o peso inferior e as dimensdes

reduzidas (downsizing, na literatura inglesa).

A figura 2.6 apresenta uma comparacdo das curvas de poténcia, bindrio € consumo
especifico de combustivel entre um MCI atmosférico e um MCI turboalimentado (Bauer,
Horst, 2003). Pode observar-se que o MCI turboalimentado apresenta bindrio superior
dentro da gama util de rotacdo (figura 2.6). Consequentemente, a poténcia desenvolvida a
uma dada velocidade de rotacao € superior (troco A-B) para o mesmo consumo especifico

de combustivel (Bauer, Horst, 2003).

Devido ao aumento de bindrio (troco B-C), a poténcia estd disponivel a velocidades de
rotagdo inferiores. Deste modo, para um MCI turboalimentado, o ponto ao qual uma dada
poténcia € produzida (ponto C) € deslocado para uma velocidade de rotagdo inferior (ponto

B), o que resulta numa reducdo das perdas por atrito, € consequentemente numa reducdo do

2 Existem dois tipos fundamentais de turbomdaquinas: de fluxo radial ou de fluxo axial. Para maior detalhe
consultar os capitulos 6 e 7 do livro Principles of Turbomachinery.

8



consumo especifico de combustivel (exemplo: para a mesma poténcia produzida (ponto C

e B), o ponto D possui um consumo especifico inferior ao ponto E).

b
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Figura 2.6 — Comparacao das curvas de poténcia, binario e consumo especifico de combustivel entre
um MCI atmosférico e um MCI turboalimentado. Adaptado de (Bauer, Horst, 2003).

Curva de bindrio — para as velocidades de rotacdo mais baixas, o bindrio de um MCI
turboalimentado é semelhante ao de um MCI atmosférico. E importante notar que nestas
condic¢des o caudal massico de gases de escape € reduzido, limitando a poténcia produzida
pela turbina que por sua vez é fornecida ao compressor, em consequéncia o aumento de

pressao do ar admitido € reduzido.

Em condig¢des de operagdao em regime transiente (linha a tracejado), o bindrio produzido
mantém-se semelhante ao produzido por um MCI atmosférico até as velocidades médias de
rotagdo (ponto C da linha a tracejado da figura 2.6). Este comportamento deve-se ao atraso
no aumento do caudal de gases de escape em situacdes de aceleracdo a baixas e médias
velocidades de rotacdo, este fendmeno € designado por atraso do turbocompressor (turbo-

lag, na literatura inglesa).

Relativamente a sobrealimentagdo mecanica, os turbocompressores possuem duas

vantagens principais: 1) o turbocompressor ndo necessita de extrair poténcia mecanica ao
9



motor, fator que permite reduzir custos e condicionamentos de espago com correias ou
outros elementos de transmissdo de movimento; ii) a energia necessdria para acionar o
turbocompressor nao € proveniente da cambota. Pode ainda ser obtida uma terceira
vantagem através de uma correta selecdo do turbocompressor para o motor, a
turbocompressdo pode aumentar a eficiéncia térmica global em cerca de 3% a 5%
(Garrett, Newton, & Steeds, 2001). Os efeitos que a elevada pressao de alimentacdo t€ém na
redugdo do consumo especifico de combustivel e no aumento de poténcia compensam em
larga medida as perdas originadas pela contrapressao gerada pela introdugao da turbina no

sistema de escape.

E importante também salientar que a utilizagdo de turbocompressores em MCI-SI requer

especial atencdo em determinados aspetos, sendo os mais revelantes (H. Zhao, 2009):
i) Carga mecanica;
ii) Carga térmica;
1) Atraso do turbocompressor (furbo-lag);
1v) Knock e combustdao anormal;
v) Emissoes poluentes.

Carga mecanica — Um MCI-SI de estrada possui uma pressdo média efetiva ao freio
(BMEP - Break Mean Effective Pressure) entre 12 bar e 13 bar, sendo que a pressdo
maxima no interior dos cilindros se situa na gama dos 75 bar a 85 bar (H. Zhao, 2009). O
maximo de pressdo determina a carga mecanica a que o MCI estd sujeito, impondo assim
os requisitos de natureza estrutural (é importante notar que é necessario garantir a
integridade do MCI ao longo de toda a sua vida ttil). A area do pistdo afeta a carga sobre
as chumaceiras e as cargas aplicadas nos parafusos da cabeca do motor. A estrutura da
camara de combustdo também necessita de uma espessura suficiente para resistir a
deformacdo, que pode levar a alteracdo da geometria e a passagem de gases entre as

valvulas e as suas sedes.

Num MCI-SI sobrealimentado, com o aumento de carga nos cilindros, existe a necessidade
de otimizag¢do dos componentes mecanicos acima mencionados uma vez que a BMEP pode
atingir valores superiores a 25 bar (H. Zhao, 2009). A turboalimentacdo de um MCI-SI
atmosférico requer, a alteracdo das especificagdes de rolamentos/chumaceiras, bloco do

motor e cabeca, parafusos da cabeca e a junta da cabeca deve ser também reforcada. As
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bielas, pistdos e cambota podem sofrer modificagdes significativas, particularmente, no
caso dos pistdos e bielas de modo a permitir uma reducdo da relagdo de compressdo. As
dimensdes das hastes das vélvulas devem ser reduzidas se a sua deflexdo se tornar
problematica. O reforco da caAmara de combustao através do aumento da espessura das suas
paredes aumenta a inércia térmica, e deve ser balanceado com a mudanca de especificacdes

dos materiais utilizados e/ou do sistema de refrigeracdo do motor.

Carga térmica — O aumento da carga térmica no motor é principalmente resultado do
aumento do caudal massico de ar admitido pelo motor turboalimentado (H. Zhao, 2009). A
energia resultante do processo de combustdo da mistura admitida aumenta a quantidade de
calor transferido para a estrutura do motor, requerendo sistemas de arrefecimento e
lubrificacdo ajustados. Para além do aumento da massa de mistura admitida, em geral, um
MCI turboalimentado utiliza relagdo de compressdo e avango de ignicao inferiores (fase de
combustdo retardada). Em conjunto, estes fatores resultam num considerdvel aumento de

energia libertada para escape no final da fase de expansao.

O sistema de turboalimentagdo, por si s6, contribui para um aumento da carga térmica.
Este efeito pode ser atenuado através da utilizacdo de um aftercooler (habitualmente

conhecido por intercooler).

Do lado do sistema de escape, o aumento de pressdo a montante da turbina contribui para o
aumento do fluxo de calor no sistema de arrefecimento € no motor em geral. Em MCI-SI
turboalimentados, as temperaturas maximas a entrada da turbina ndo devem ultrapassar
1050 °C (H. Zhao, 2009), requerendo dos coletores de escape, juntas e apoios, uma elevada
capacidade de transmissdo de calor. Em funcionamento, o turbocompressor ¢é
fundamentalmente arrefecido pelo fluido lubrificante que passa pelos seus canais, fator que

também aumenta a carga térmica no sistema de lubrificagdo.

Atraso do turbocompressor — o atraso na resposta entre a solicitacdo de mudancga de
carga e a entrega efetiva de poténcia pode ser significativo em MCI turboalimentados e é
referenciado como atraso do turbocompressor (furbocharger lag ou turbo-lag, na literatura
inglesa). As alteracdes de bindrio solicitado levam a que os rotores do turbocompressor
desacelerem e acelerem de e para elevadas velocidades de rotacdo. Devido a inércia de
rotagdo do conjunto, da qual 60 % ¢é geralmente atribuido ao rotor da turbina, é possivel
demorar alguns segundos a responder a uma solicitacdo de binario (H. Zhao, 2009). O

turbo-lag pode ser minimizado das seguintes formas: i) utilizacdo de rotores ceramicos
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(menor inércia rotacional); i1) reducdo do tamanho da turbina e utilizagdo de sistema de
geometria varidvel; iii) substituicdo de um tnico turbocompressor por dois de dimensdes
inferiores ou utilizacdo de um motor elétrico para acionamento do turbocompressor (Stone

& Ball, 2004).

Nos MCI-SI, em particular, o furbo-lag pode ser minimizado através da utilizacdo de
compressores dindmicos (também designados de volumétricos, como por exemplo o
compressor roots). Esta solucio melhora as caracteristicas de resposta do sistema de

turboalimentacao (Bauer, Horst, 2003).

Outra variante na conce¢do dos sistemas de turboalimentacio € a utilizacdo de
turbocompressores assistidos eletricamente, os quais sdo acionados por motores elétricos,
reduzindo desta forma o furbo-lag. Este tipo de solucdo ainda é pouco utilizado

comercialmente em veiculos automoveis.

A resposta dos motores turboalimentados, quando comparada com os motores atmosféricos
¢ ainda mais acentuada a elevadas altitudes. A turboalimenta¢do compensa em grande
parte a diminui¢do da massa volimica do ar resultante da altitude. No entanto, € importante
garantir na selecdo do turbocompressor que 0 mesmo nao entra em sobrerrotacio nestas

condig¢des de funcionamento.

Knock e combustao anormal — o knock e a combustdo anormal sdo autoigni¢cdes nio
controladas de porcdes de mistura antes da frente de chama convencional ter chegado a
esses locais. A autoignicdo resulta em ondas de pressdo que atravessam a camara de
combustdo a grande velocidade, que agitam a estrutura do motor e criam um ruido
caracteristico denominado knock. O knock é uma manifestacdo destrutiva da autoignicao, e
em situagdes de sobrecarga mecanica, resulta num aumento de transferéncia de calor para a
estrutura do motor e consequente redu¢do na temperatura de escape. As superficies dos
pistdos e os segmentos podem sofrer solicitacdes desproporcionais devido ao impacto das
ondas de pressdo na superficie e choques induzidos por igni¢do da mistura nas
extremidades da coroa do pistdo. Caso ndo seja controlado, o knock pode destruir um MCI
ao fim de alguns ciclos de funcionamento e € conhecido como um limite significante ao

desempenho do MCI desde as suas origens.

Emissoes poluentes — A incorporacdo de um sistema de turboalimentagdo e consequente
re-especificacdo do motor podem ter efeitos positivos e/ou negativos em termos de

emissoes poluentes. O primeiro ponto € o arranque a frio e a inércia térmica do coletor de
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escape e do sistema de turbocompressdo uma vez que removem a energia calorifica dos
gases de escape antes destes alcancarem o catalisador e por isso afetam adversamente o
funcionamento do catalisador. A emissdo de hidrocarbonetos (HC) aumenta com o

aumento do volume das ranhuras do pistao, valvulas, junta e vela.

Para elevadas cargas podem surgir problemas devido a formacao de 6xidos de azoto (NOy)
que sdo conhecidos por afetar adversamente o limite de knock. A reduzida relacdo de
compressao nos motores turboalimentados, ao mesmo tempo que reduz a massa de HC
for¢ada a deslocar-se para os volumes de fenda, também reduz a efici€éncia de combustao e
leva ao aumento de producdo de monoéxido de carbono (CO), particularmente a baixas
cargas. Do lado positivo, a reducdo de temperaturas associadas a reducdo da relacdo de
compressao também contribui para reduzir a formagdao de NOy. Embora as emissdes sejam
afetadas de muitas formas pela turboalimentacdo, o maior impacto é devido a inércia
térmica do coletor de escape. Solugdes de diminuicdo das emissdes poluentes e/ou
conjugadas com o aquecimento do catalisador até a temperatura de funcionamento

apresentam beneficios particulares em motores turboalimentados.

2.3.2. Caracterizacao geométrica dos turbocompressores
Os principais parametros geométricos dos turbocompressores sdo: i) relacio A/R; e ii)
Trim. Na figura 2.7 sdo apresentados os pardmetros geométricos para a descricio da

geometria do compressor.

Vohits do compressor

Figura 2.7 — Parametros geométricos para a descricao da geometria do compressor. Adaptado de
(Hermann Hiereth, 2007).

A figura 2.8 mostra as principais dimensdes de uma turbina radial, com a definicdo de A e

R. a, angulo de entrada; X, espessura da pa da turbina.
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Area
tramsversal
da turbina. A

Figura 2.8 — Principais dimensoes de uma turbina radial, com a definicio de A e R. o, dngulo de
entrada; X, espessura da pa da turbina. Adaptado de (Hermann Hiereth, 2007).

i) Relagiio A/R (Area/Raio) — Caracteriza geometricamente as carcacas do compressor e da
turbina. Define-se pela 4rea (A) de entrada, para a turbina (ou saida, para o compressor) a
dividir pelo raio (R) medido a partir do eixo de rotagdo até a linha centréide da voluta por
onde passa o fluxo de ar (Hermann Hiereth, 2007). A diminui¢do da relacio A/R da
turbina aumenta o momento angular disponivel para o rotor da turbina e consequente
aumento da poténcia gerada pela turbina. O aumento da relagdo A/R da turbina apresenta
os mesmos efeitos mas em sentido oposto. Relativamente ao compressor, o seu
desempenho € praticamente insensivel a mudangas na relacio A/R. As carcacas com
grandes relacdes A/R sdo por vezes utilizadas para otimizar o desempenho com baixas
pressdes de alimentacdo enquanto as com pequenas relagdes A/R sdo usadas para

aplicacdes com elevada pressao de alimentacdo (Garrett, 2011).

i) Trim — Define o contorno dos rotores do compressor e da turbina para uma gama
especifica de caudais. O diametro interno e externo do rotor da turbina/compressor € o seu
contorno, conjugados, determinam o 7rim da turbina/compressor, conforme apresentado na
figura 2.9. Algebricamente, o Trim é definido por:

d 2

Trim = (—) 1100 [-] 2.1

D
isto €, a relacdo entre os quadrados dos dois didmetros, didmetro exterior do rotor (d) e o
diametro de saida dos gases da turbina (D). No caso do compressor mantém-se a relagcdo

apesar de o didmetro D ser relativo ao diametro de admissdo do ar.

Em conjunto, o Trime a relacio A/R caracterizam a capacidade de admissdo de ar da

turbina e do compressor para um didmetro constante do rotor.
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Figura 2.9 — Trim de contorno do rotor da turbina. Adaptado de (Hermann Hiereth, 2007).

A relacdo entre diametros do compressor e da turbina D./Dy € outro parametro principal
na identificagdo do comportamento de turbocompressores. O diametro do rotor da turbina é
escolhido de modo que, para um desempenho especifico do compressor, a turbina funcione
na sua eficiéncia maxima (Hermann Hiereth, 2007). A seccdo 2.3.7 apresenta em maior

detalhe a relacdo D /Dr.

2.3.3. Relagoes basicas
O trabalho de saida produzido (ou recebido) por uma turbomdquina, para regime
estaciondrio, obtém-se pela 1* lei da termodinamica. A 1* lei da termodinamica (ou lei da
conservacgdo de energia) aplicada entre as seccdes de entrada e saida de uma turboméquina
que opera em regime estaciondrio pode escrever-se da seguinte forma (Challen &

Baranescu, 1999), (Heywood, 1988):

L ;2 ;2

onde: Q — taxa de transferéncia de calor;
W — taxa de transferéncia de trabalho;
m — caudal massico;

h — entalpia especifica (h = u + pv);

2

C . o e P

— — energia cinética especifica;

g z — energia potencial especifica;

sufixos 1,2 — sec¢des de entrada e saida respetivamente.

Denotando a entalpia de estagnagdo (ho) como:

2

ho = h + % J/kg] 2.3
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E negligenciando a variacdo de energia potencial e considerando condi¢des adiabaticas

(isto €, sem transferéncia de calor), obtém-se a expressao:

—W = (ho, — ho,) [W] 2.4

Para as condicdes de pressdo e temperatura do ar no compressor e dos gases de escape na
turbina, o ar e os gases de escape podem ser considerados gases ideais e por isso obedecem

a equacao de estado:
pv=RyT[]/kg] 2.5

onde p, v, R; e T simbolizam respetivamente pressdo (absoluta), volume especifico,

constante especifica do gds e temperatura. Para gases ideais, o calor especifico a pressao

constante (cp) é dada por:

¢, = dh/dT [kg]—K] 2.6

Assim, a equacdo 2.4 pode ser escrita da seguinte forma:

—W =1 c,(To, — To,) [W] 2.7

onde To denota a temperatura de estagnacdo (ou ‘total’). Esta temperatura relaciona-se
com a temperatura estatica (T) e a velocidade do gis (v) através da seguinte expressao:
2

To=T+——[K 2.8
0 +2cp[]

Compressor

A eficiéncia isentrépica de um compressor (7¢s) pode ser obtida através do quociente

z

entre a poténcia de compressdo do processo ideal (isto €, compressdo isentropica) € a

poténcia de compressao do processo real:

C,s
=——= [— 2.9
77C,s WC [ ]

A partir das equacdes 2.4, 2.7 e 2.9, pode escrever-se:

h’OZS - h01 TOZS - TOl
Nestr = n =

— 2.10
0, — h01 TOZ - T01 [ ]
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onde o sufixo e ‘TT’ denota ‘total para total’, significando que a eficiéncia é baseada em
valores totais de temperatura. E importante notar que o trabalho necessdrio para efetuar
uma compressao real excede o necessario para efetuar uma compressao isentropica (ideal),
e por isso a temperatura real do ar a saida do compressor (T0,) € superior a temperatura

resultante de uma compressio isentrépica (T 0,s).

De modo a ilustrar esta observacgdo, a figura 2.10 apresenta uma representacdo esquematica
que relaciona as propriedades termodindmicas envolvidas no processo de compressiao

isentropico e real.

Figura 2.10 — Processo de compressao (Dixon & all, 2010).

Para uma compressao isentropica, a relacdo de pressdo no compressor pode ser expressa

em funcdo da temperatura de entrada e saida do seguinte modo:

poz <T025 )yC/(YC_l)

o, T_01 [_]; ondeyc = Cp,C/Cv,C 2.11

Desta forma, e apds algumas operacdes algébricas, a equagao 2.10 pode ser reescrita como:

(po,/po) e~ D/ve — 1
Nestr = To, _ (-] 2.12
Toq

A eficiéncia do compressor baseada em valores ‘TT’ aumenta, implicitamente assume que a
energia cinética que deixa o compressor pode ser util nos componentes seguintes do
sistema. Esta andlise € aplicdvel numa turbina a gds desde que a velocidade do gds seja
mantida da camara de combustdo para a turbina, na qual € produzido trabalho. Contudo, o
ar enviado pelo turbocompressor para o coletor de admissdo de um motor € levado quase

ao repouso, sem realizacdo de trabalho ttil. Esta perda de energia cinética deve ser
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considerada como uma perda de eficiéncia do compressor relativamente ao ideal de uma
velocidade de saida de gds negligencidvel. Deste modo a defini¢do mais apropriada para a
eficiéncia do compressor é:

(p2/po) Ve~ D/ve —1
NesTs = To, _ [-] 2.13

To,

A eficiéncia isentropica ‘TS’ € ligeiramente inferior a eficiéncia isentrépica ‘TT’. E
importante salientar que varios fabricantes de turbocompressores indicam valores de
eficiéncia sob a forma 'TT’ (eficiéncias superiores), alguns deles sem declarar a base de

realizacdo das medicdes.
Turbina

A eficiéncia isentrépica da turbina pode ser expressa como a poténcia real de saida a
dividir pela obtida no funcionamento isentropico de uma turbina a operar com a mesma
pressdo e temperatura de entrada.

Wr

= — - 2.14
nT,s WT,s [ ]

Esta expressao pode ser desenvolvida de forma andloga ao compressor dando origem a:

_ 1- T04_/T03
ST = T = (poa/pos) 0T DT

[—] 2.15

_ 1-— T04/T03
Nrsrs = 1— (p4/p03)(VT_1)/VT -1

2.16

de forma andloga ao compressor, na turbina, o processo de expansdo realiza-se conforme

apresentado na figura 2.11.
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Figura 2.11 — Processo de expansio da turbina (Dixon & Hall, 2010).

A energia cinética que os gases de escape possuem a saida da turbina € desperdicada ao
longo do sistema de escape. Assim, tal como acima observado para o compressor, para a
turbina a utilizacdo da eficiéncia total para estdtica € também a mais apropriada, embora

nem sempre a referida pelos fabricantes.

Por uma questdo de simplicidade de interpretacdao dos parametros envolvidos nas equagdes
que regem os turbocompressores serd omissa a distincdo entre eficiéncia isentrdpica total
para total ngpr e total para estdtica 7grs. Esta consideracdo indica que ndo serdo
apresentados os sufixos ‘o’ (de estagnacao), ‘TT’ de total para total e ‘TS’ de total para

estatico.

2.3.4. Equacoes fundamentais do turbocompressor
O principio da turboalimentacdo em regime estaciondrio permite definir que existe sempre

igualdade de poténcia entre o compressor € a turbina (Mollenhaue & Tschoeke, 2010):

WT = Wc (W] 2.17

A poténcia real do compressor e da turbina dependem da eficiéncia isentropica e da
eficiéncia mecanica que surge essencialmente devido a efeitos de atrito no veio. Sob o
pressuposto usualmente aceite que o compressor e a turbina sdo adiabaticos (sem perda ou

ganho de calor), aplica-se o seguinte para a poténcia do compressor (ver figura 2.12):

, 1
WC = mc AhC,S _— = mc( hOZ - hol)
Nc.s Nem cm

(W] 2.18

A variacdo de entalpia para o processo de compressdo isentrépico obtém-se do seguinte

modo:
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r-1/y
. ) 1] U /kg] 2.19

MCI

Figura 2.12 — Trabalho especifico do compressor e da turbina. Adaptado de (Mollenhaue &
Tschoeke, 2010).

e, analogamente, para a poténcia da turbina:

Wy = rity AhrsNrs Nrm = Mp(hos — hoy) Ny W] 2.20

p4 r-/y
Ohpy=cyp Ty |1 - (— U /kg ] 221

Portanto a equacdo 2.17 pode ser apresentada como:

pz)(yc /vc B 1]

me Cpc Tn [(P1

. Da vr—-D/vr
=MNcsNe,m Mrm Nr,s MrCpT T3 |1 - (a) [W]

Uma vez que a turbina e o compressor partilham o mesmo veio, as perdas mecanicas

podem ser resumidas na efici€éncia mecanica do turbocompressor 1y¢
Nrem = Nem-Nrm [~ 2.23

Na pritica, a eficiéncia da turbina n; € dada pelo produto das perdas mecanicas totais do

turbocompressor pela eficiéncia isentropica da turbina 77 ¢ da seguinte forma:
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Nr = Nes-Nrem [—] 2.24

A cadeia de produtos da eficiéncia global do turbocompressor utilizada na equagao 2.22 é

definida como a eficiéncia do turbocompressor 1y:
Nrc = Nes-Nr [—] 225

Utilizando as equacgdes 2.22 e 2.25 € possivel definir a 1 Equagdo fundamental do

turbocompressor:
Mme C,p T r-V/yr
. = P2 _ {1 4L LS, ll — (&) l} ve/tre=1) ] 2.26
P1 Mme Cpe Ty D3

Através da equacdo 2.26 verifica-se que a relacdo pressdo de compressdo depende
essencialmente dos parametros temperatura, caudal méssico, pressao e eficiéncia ja que a
relacdo entre os outros pardmetros pouco varia. Optando por um turbocompressor com
uma eficiéncia superior, para uma determinada pressdo p, necessdria, € possivel reduzir a
temperatura T3 e a contrapressao p; produzidas a saida do coletor de escape permitindo

assim o funcionamento do motor com menor quantidade de gases de escape (Mollenhaue

& Tschoeke, 2010).

A equacdo 2.26 pode ser transformada numa equacdo condicional para a eficiéncia do

U.lI'bOCOITlpI‘eS Sor:

(%)(Vc—l)/yc _q
Th_T cpr T3 1— (p_4)(VT—1)/YT [-]
P3

2.27

As equagdes condicionais presentes na eficiéncia do turbocompressor, incorporam
varidveis de estado (p,T) para as condi¢des 1-4 com valores totais ou estaticos,
constituindo uma informacdo importante quando sdo adotados valores concretos para a

eficiéncia do turbocompressor (n¢).

Para funcionamento em regime estaciondrio, o caudal madssico através da turbina
corresponde ao caudal de escape do motor. Esta relacdo estabelece a 2 Equacdo

Jundamental do turbocompressor:
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Do3 2Yr [(ﬁ)zm _ (ﬂ)wﬂywl [-] 2.28

mr =A
! Tefet VRg Tos VT — 1] \po3 Po3

Desta forma, verifica-se que o caudal méssico na turbina depende de uma area efetiva de

passagem dos gases de escape (A7 gfer )-

2.3.5. Representac¢ao adimensional das caracteristicas do compressor e
da turbina

O caudal madssico, a eficiéncia e a variacdo de temperatura (AT) de uma turbina ou
compressor podem ser expressos como funcdo de todos os parametros possiveis conforme

apresentado:
m’ nS' AT = f(poll pOZI Toll nl Dr Rg; V, ,u) 2.29
onde n, D e u sdo respetivamente a velocidade de rotagdo, didmetro caracteristico e

viscosidade dindmica do gés. Estes parametros podem ser reduzidos, utilizando a andlise

dimensional®, para os seguintes grupos adimensionais:

m /Ry To; _AT_f( nD po, m )
Po, D? 'nS'Tol_ \/W’pol'uD'y

Para o compressor, y e AT sdo praticamente constantes e podem ser ignorados, e para a

turbina variam com a relacdo A/F mas a sua influéncia no desempenho da turbina é

desprezdavel. O nimero de Reynolds (‘%) dado o seu pequeno efeito no desempenho do

turbocompressor também nao € considerado (Challen & Baranescu, 1999).

~ AT ~ ~
As relagdes entre 7, 7o © b2 apresentadas nas equagdes 2.29 e 2.30 podem entdo ser
1 1

pos

reduzidas a:

mJRg To, ' B nbD POy 531
POl ;775 f ,—Rg T01 ) pol .

% Ferramenta utilizada para determinar ou verificar relacdes entre grandezas fisicas através da utilizacdo das
suas dimensdes. Uma explicacdo mais detalhada sobre a Andlise Dimensional pode ser encontrada no livro
The Pi-Theorem - Applications to Fluid Mechanics and Heat and Mass Transfer.

22



Para um turbocompressor em particular, o didmetro permanece constante e, para aplicacdes

em turbocompressores, a constante do gas (R;) permanece constante sendo a variagao de

desempenho no funcionamento do turbocompressor dada por:

my/To, n po,

’ T’ = )
Po, s =1 JToy/ PO1

O mapa completo de desempenho do compressor do turbocompressor (figura 2.13) pode

Myeq =

ser representado através da relacdo de pressdo de compressdo (po,/po;) em fungdo do

caudal maéssico reduzido (m,..;), mostrando as linhas de velocidade constante reduzida
(n/\/To,) e eficiéncia isentrépica 7.

34l

ar
a0r
281
26T
247
22T
207
1.8
1.6

147

Relagio de pressdo do compressor - p02/p01 [-]

1.2

2650

1'00 06 10 15 20 25 30 35 40 45 50 &5

Caudal mssico reduzida Y101
pol

Figura 2.13 — Mapa de desempenho do compressor do turbocompressor. Adaptado de (Challen &
Baranescu, 1999).

A vantagem desta representacdio ¢ que descreve o desempenho do compressor
independentemente das condi¢des de entrada (p, T). Contudo, os termos da equagdo 2.32

deixam de ser adimensionais (Challen & Baranescu, 1999).

2.3.6. Compressor
A figura 2.14 apresenta uma representacdo esquemadtica de um compressor radial
constituido por: i) carcaga estitica de entrada compreendida entre a sec¢do 0 e 1; ii) um
impulsor (rotor) com pds compreendido entre a sec¢do 1 e 2; iii) difusor estatico (com ou

sem palhetas) compreendido entre a sec¢do 2 e 3; e iv) voluta para encaminhar o gas
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comprimido para o sistema de admissdo de ar do MCIL.

Difusor

Impulsor
Figura 2.14 — Representaciao esquematica de um compressor radial. Adaptado de (Heywood, 1988).

A figura 2.15 indica, através de um diagrama h-s (entalpia-entropia), a contribui¢do de
cada um dos componentes no aumento global de pressdo no compressor. O ar em
estagnacao no estado 0 € acelerado na entrada para pressao p,, e velocidade c;. A variacdo
de entalpia do estado 01 para 1 é ¢;2/2 A compressdo criada no impulsor aumenta a
pressdo para p,, € a velocidade para c,, correspondendo ao estado de estagnagdo 02 se
toda a energia cinética de saida for recuperada. O processo de compressao isentropica
equivalente termina no estado estdtico 2s5.0 difusor, seccdo 2 para 3, converte 0 maximo
da energia cinética proveniente da saida do impulsor (c,%/2) num aumento de pressdo
(p3 — py), através da diminuicdo de velocidade dos gases nas passagens de expansdo. O
estado final, no coletor, tem a pressao estatica p3, baixa energia cinética c32 /2, e a pressdo
de estagnagdo po; que € menor que po, uma vez que o processo de difusao € incompleto e

irreversivel (Heywood, 1988).

Figura 2.15 — Diagrama entalpia-entropia de um compressor radial (Heywood, 1988).

A transferéncia de trabalho para o gds ocorre no impulsor e pode ser relacionada com a
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alteracdo do momento angular do gis através das componentes da velocidade da entrada e
de saida, conforme apresentado na figura 2.16. As varidveis ¢; e ¢, sdo as velocidades
absolutas do gds, u; e u, as velocidades tangenciais das pds, e wy;e w, as velocidades
relativas entre o gds e o impulsor, os indices 1 e 2 representam respetivamente a entrada e
a saida do gas. O binario T que € transmitido ao gés € igual a taxa de variagdo do momento

angular e é dado por:

T = m(ry cgp — 1y Co1) [N.m] 2.33
by "

M [ y 47 N
-~ \

\ = )

By - th
Bay "
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Figura 2.16 — Diagramas de velocidade na entrada (1) e saida (2) do rotor ou impulsor de um
compressor radial. Adaptado de (Heywood, 1988).

e Comn prewhirl
——— Sem prewhirl

A taxa de transferéncia de trabalho (poténcia) para o gés, frequentemente chamada de

equacgdo de Euler para as turbomdquinas, ¢ dada por:

~We =T w =1mw(r; co, — 11 Cg1) = (U Cop — Uy Co1) [W] 2.34

Em compressores radiais, a velocidade de entrada (c;) apresenta apenas componente axial

pelo que cg; = 0. Deste modo a equacao 2.34 pode ser escrita como:

WC Cr2 )
-——= = 1——cot k 2.35
=y ey =1y (1= 2 cot ) [J/kg]

2

onde f3, € o angulo de inclinag@o da pa para trds. No caso ideal, sem escorregamento, [, €
o angulo da pa f,,. Na pratica, ha deslizamento e f, € menor que f3,,. Alguns
compressores t€m palhetas radiais (isto é, f,, =90°), no entanto a maioria dos

compressores produzidos atualmente tem palhetas com inclinagdo para trds (f,, < 90 °)
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uma vez que possuem uma eficiéncia superior (Heywood, 1988). Dado que a transferéncia
de trabalho para o gds ocorre unicamente no impulsor, a taxa de transferéncia de trabalho
dada pela equacdo 2.35 ¢é igual a variagdo da entalpia de estagnacdo (ho; — ho;)

apresentada na figura 2.15.

As caracteristicas de funcionamento de um compressor radial sdo normalmente
apresentadas através do mapa de desempenho. A figura 2.17 mostra um mapa das
principais limitacdoes de compressores radiais: surge, velocidade e choke que delimitam a

zona de operacdo do compressor.

——T—T——F—T—T—1——T—T———F—T—

| | Eixo da relacdo | | i \ [
de pressdo |

! | |
Limite de surge, |

Linhas de velocidade
_ do turhocompressor

Hhas de
eficiéncia

Relacdo de pressdo

| : ':;lEiJ:o do caudal massico
i | |l | 1 | ! Il |
C-mdll-missli;:o cn-r!'igilllio
Figura 2.17 — Mapa das principais limitacdes de compressores radiais: surge, velocidade e choke.
Adaptado de (Garrett, 2010).

A drea central € a zona estdvel de funcionamento sendo limitada a esquerda: 1) pelo limite
de surge (baixos caudais mdssicos), e a direita: ii) pelo limite de choke (velocidades de
rotacdo elevadas, baixa efici€éncia e caudais mdssicos elevados) (Challen & Baranescu,

1999).

Limite de surge — ocorre quando o caudal méssico € reduzido a uma relacdo de pressdo
constante (I = const.), nestas condi¢des pode ocorrer inversdo de fluxo localizado na
camada limite. A reducdo demasiada de caudal mdssico causa a inversdo completa do
fluxo, causando uma queda na pressd@o. Como a pressdao diminui, o fluxo restabelece o seu

sentido original, amentando novamente a pressio que origina a repeticdo do processo,
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provocando assim um funcionamento instdvel (Heywood, 1988). O compressor nio deve
ser solicitado para funcionar neste regime instidvel (para além do limite de surge), no
entanto, € necessdrio perceber que o limite de surge € influenciado pelo compressor e por
todo o sistema de admissao. Desta forma, a limite de surge fornecido pelo fabricante do
turbocompressor € apenas um guia, uma vez que na pritica varia de acordo com o motor

em que € aplicado (Challen & Baranescu, 1999).

Limite de choke — ocorre com o aumento do caudal massico uma vez que a velocidade dos
gases aumenta e o fluxo torna-se sénico no difusor do compressor. S6 através do aumento
da velocidade do compressor € que pode ser obtido caudal massico adicional, no entanto,
quando o difusor se encontra em choke (estrangulado), apesar de um aumento substancial

da velocidade de rotagdo existe um aumento limitado do caudal méssico (Heywood, 1988).

A figura 2.18 mostra um mapa de desempenho (rela¢do de pressao I, = p,/p; versus do
caudal maéssico corrigido m.,,) do compressor de um turbocompressor com as iso-linhas

de eficiéncia isentrépica 1. e velocidade de rotacdo corrigida constante 1.,

Em termos préticos, para o compressor, as varidveis velocidade de rotacao corrigida n.,, €

caudal méssico corrigido m.,, sdo habitualmente definidos como:

T,
Neor =N Tr—;: [rpm] 2.36
. T01 pref
= — — |k 2.37
mCOT Tref pol [ g/S]

2/pl

i'l

=

Relagio de pressdo 11

] 0.04 0.08
Caudal massico corrigido (kg/'s)
Figura 2.18 — Mapa de desempenho do compressor de um turbocompressor. Adaptado de (Garrett,
2010).
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Relativamente a definicdo das condi¢des de referéncia elas podem ser definidas de acordo

com a Norma SAE J1826 (T,.r = 288 Ke p,.f = 1 atm); ou de acordo com a Norma

ISO 5011 (Tyef = 293,15K e pref = 1 atm). No presente estudo a Tpor € Py S0
respetivamente a temperatura e pressdao definidas na Norma SAE J1826, dado que o
fabricante dos turbocompressores estudados (Garrett) apresenta os seus dados de acordo

com esta Norma.

Embora os detalhes de alguns mapas de compressores variem, as suas caracteristicas gerais
sdo similares. As regides de elevada eficiéncia sdo paralelas e estdo proximas do limite de

surge pelo que € importante a utilizacdo de compressores com uma elevada gama de

caudais em aplicagdes automéveis (Heywood, 1988).

2.3.7. Turbina

7z

A turbina do turbocompressor é acionada pelos gases de escape do motor. A turbina
apresenta maior eficiéncia para escoamentos estaciondrios, no entanto, € uma vez que o
MCI origina um fluxo de gases de escape pulsado, a turbina pode ser construida de modo a
aproveitar da melhor forma o escoamento pulsado. Assim, existem duas formas de
aproveitamento da energia disponivel nos gases de escape: 1) a turboalimentacdo a pressao

constante e ii) turboalimentagao pulsada.

Turboalimentacdo a pressdo constante — o coletor de escape possui um volume
suficientemente grande para absorver a variagdo de caudal massico e os pulsos de pressao,
de modo que o fluxo na turbina seja essencialmente uniforme. A desvantagem desta
técnica € a ndo utilizacdo da elevada energia cinética dos gases que deixam a porta de
escape ja que as perdas resultantes da mistura de um gés a alta velocidade com um gés a
baixa velocidade deixam de poder ser recuperadas. Esta forma de turboalimentacdo € a

mais utilizada em aplicacdes em veiculos automdveis (Heywood, 1988).

Turboalimentacdo pulsada — neste caso sdo utilizadas condutas de escape com darea
transversal mais reduzida, ligadas diretamente a turbina de modo a que maior parte da
energia cinética dos gases de escape possa ser utilizada. Com um agrupamento adequado
das diferentes portas de escape dos cilindros € possivel tornar os pulsos sequenciais para
que a instabilidade do fluxo seja mantida a niveis aceitdveis. Este sistema é utilizado

comummente em motores diesel e grande cilindrada (Heywood, 1988).
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A turbina de fluxo radial € semelhante a um compressor radial, a principal diferenca € que
o fluxo do gis da-se radialmente para o interior e ndo para o exterior como no COmpressor.
Na figura 2.19 s@o apresentados os principais componentes de uma turbina de fluxo radial.
Esta € constituida por uma voluta de entrada, um difusor convergente, com um conjunto de

palhetas que poderdo ou ndo ser orientdveis, € um rotor.

Figura 2.19 — Esquematico de uma turbina de fluxo radial. Adaptado de (Heywood, 1988).

A funcdo de cada componente é evidente no diagrama h-s e no tridngulo de velocidades
(ver figura 2.20). As palhetas do difusor, sec¢do 1-2, provocam a aceleragao do fluxo, com
uma perda reduzida na pressdo de estagnacdo. A queda na entalpia de estagnacdo, e por
conseguinte no trabalho transferido, ocorre unicamente nas passagens do rotor, seccio 2-3,
pelo que o rotor é desenhado para possuir uma energia cinética minima na safda (c32/2). O
trabalho transferido do gas para o rotor relaciona-se com o triangulo de velocidades através

da lei da variacdo do momento angular e € dado pela equagdo de Euler:

Wr=Tw=mmwl,cey—7 Cozy = M(uy cgp — Uz Cp3) (W] 2.38

Onde T € o bindrio e w a velocidade angular do rotor. Para uma transferéncia mixima de

trabalho a velocidade de saida devera ser axial.

Figura 2.20 — Diagrama entalpia-entropia (a) e tridAngulo de velocidades (b) de uma turbina radial.
Adaptado de (Heywood, 1988).
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A velocidade de rotacdo do rotor influencia a pressio de saida no estator, devido a efeitos
centrifugos, levando a que a relacdo de pressdo total (entrada do estator para a saida do
rotor) a que ocorre choke na saida do estator (ponto 2) seja dependente da velocidade do
rotor. A figura 2.21 mostra o mapa de desempenho de uma turbina radial, apresentando a
relacdo de pressio em fungcdo do caudal madssico, iso-linhas de eficiéncia e linhas de
velocidade de rotacdo constante. A medida que o caudal méssico aumenta para uma dada
velocidade de rotagdo, o escoamento aproxima-se de um limite que corresponde ao limite
de choke nas palhetas do difusor convergente ou no rotor (Heywood, 1988). Em turbinas
radiais com palhetas moveis (geometria varidvel) existe uma maior variacdo de caudal
madssico com a velocidade do rotor (Challen & Baranescu, 1999).
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Figura 2.21 — Mapa de desempenho de uma turbina radial, apresentando a relacdo de pressdo em
funcdo do caudal massico, iso-linhas de eficiéncia e linhas de velocidade de rotacio constante.
Adaptado de (Hermann Hiereth, 2007).

3.0

E de notar que na figura 2.21 as linhas de velocidade se encontram muito préximas devido
ao limite de choke, pelo que os fabricantes optaram por formas alternativas de
representacdo para melhorar a interpretacdo dos mapas de desempenho das turbinas. As
duas formas de representacdo alternativas sdo: i) o caudal mdssico corrigido em funcio da
relacdo de expansdo e ii) eficiéncia de uma turbina radial em funcdo da relagdo de

velocidade da pa.
Caudal massico corrigido em funcio da relacio de expansao

A figura 2.22 apresenta o mapa desempenho da turbina, apresentacdo alternativa, no qual é
apresentado o caudal méssico corrigido (m,,,-) em fun¢do da relacdo de expansido (I, =
p3/p4). Neste tipo de representagcdo, o regime de operacdo € apresentado de uma forma
mais alargada. E apresentada a linha de equilibrio que se desloca desde baixa velocidade, a
baixa relacdo de expansdo, até uma velocidade de rotacdo mais elevada, a uma elevada
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relacdo de pressao.

3
A
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Figura 2.22 — Mapa de desempenho da turbina, apresentacio alternativa. Adaptado de (Challen &
Baranescu, 1999).

Os fabricantes de turbocompressores ndo fornecem os dados para toda a gama de
funcionamento da turbina (por uma questio de reducdo do tempo de ensaio e por ser
raramente solicitado pelo cliente), o que ocorre pela seguinte razdo: para um dado
turbocompressor, € possivel ligar as caracteristicas da turbina e do compressor e tragar uma
linha de equilibrio nos mapas da turbina e do compressor. Este trabalho € possivel através
da utilizag¢do das equagdes da poténcia da turbina e do compressor (equacdes 2.14 e 2.17),
e impondo uma velocidade de rota¢do constante, fatores que estdo implicitos em qualquer

teste experimental de turbocompressores.

De um modo geral, os fabricantes de turbocompressores apresentam os dados do
compressor no mesmo formato conforme descrito na seccdo 2.3.6, no entanto, na
representacdo da turbina ndo existe essa uniformidade. Por exemplo, alguns fabricantes
tornam a representacdo pratica e transpdem a ordenada e abscissa da figura 2.21 de forma a

obter o grafico da forma apresentada na figura 2.22.

Também no caso da turbina existe a necessidade de corrigir os valores de rotacdo e caudal
madssico para que os dados possam ser utilizados em situagcdes diferentes daquelas em que
foram realizados os ensaios. Na turbina existem duas possibilidades de apresentacdo dos
valores sendo definidos os parametros: velocidade de rota¢do e caudal méssico corrigidos
(Ncors Meor); € velocidade de rotagdo e caudal mdssico reduzidos (1,04; Myeq) (Westin,

2005):

T03
Tref
n . . kg
Neor = . [rpm] ; Meor = M ~po3 T] 2.39
03 Pref
Tref
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1
n [rpm . . yToz kgK/Z

Nypeqd = — |—1|/ Mypeqg = M—— |——— 2.40
red ™ [To, [1(1/2 red po3 [s kPa

onde To; e pos designam respetivamente a temperatura e a pressio de entrada na turbina e
Tref € Dref as condigdes de referéncia definidas na Norma SAE J1826. E importante
salientar que o software LES utilizado no presente trabalho utiliza rotacdo e caudal

madssico reduzidos.
Eficiéncia da turbina radial em fun¢ao da relacao de velocidade da pa

Nesta forma de representacdo, o mapa de desempenho da turbina € apresentado através do
grifico da eficiéncia em funcdo da relacdo de velocidade da pa (ver figura 2.23). Esta
relacdo € obtida através do quociente da velocidade tangencial da ponta da pd (u,,
geralmente designada por u pela velocidade equivalente (cy):

u
Relacgdo de Velocidade da Pa = = 241

N

A velocidade equivalente (cg) obtém-se através da diferenca de entalpia isentrépica na

turbina de acordo com a seguinte expressao:
¢s = 2(hos — hyg) /2 2.42

Este método de representacio do desempenho da turbina em funcdo da velocidade
equivalente da pd (figura 2.23) € util para a selecdo dos didmetros da turbina e do
compressor para um funcionamento da turbina a eficiéncia méxima. A eficiéncia maxima
ocorre para 0,4 <u/cs < 0,8, dependendo da aplicagdo e da geometria da turbina
(Heywood, 1988). A figura 2.23 apresenta a eficiéncia de uma turbina radial em fun¢do da

relagdo de velocidade da pa.

0.9~

0.80

H
= 0.70
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Figura 2.23 — Mapa de eficiéncia de uma turbin;l radial. Adaptado de (Heywood, 1988).
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Para obter o equilibrio de desempenho entre a turbina e o compressor, € aplicada a seguinte

relacdo entre os didmetros da turbina e do compressor:

D¢ 1 nr
— =g [ m 2.43
u
onde D, é o diametro de saida do compressor (didmetro exterior do impulsor do
compressor) € Dy o didmetro de entrada da turbina (didmetro exterior do rotor da turbina),

u/cs a relagdo de velocidade da pd, ny a eficiéncia da turbina e m o fator de

escorregamento do compressor geralmente compreendido entre 0,8 e 0,9.

Na prética os diagramas das figuras 2.22 e 2.23 apresentam o produto da eficiéncia da
turbina (1) pela eficiéncia mecanica (1,,) uma vez que € dificil proceder a sua separacao.
Como resultado os fabricantes de turbocompressores utilizam as condi¢cdes de referéncia
definidas pelas Normas ISSO 5011 ou SAE J1826, sendo portanto necessdrio conhecer as

condic¢des de referéncia utilizadas para que sejam efetuadas comparagdes de forma correta.

2.4. Selecao de turbocompressores em funcao do MCI

O desempenho dos turbocompressores ¢ muito dependente dos angulos de entrada dos
gases de escape no impulsor, difusor e rotor da turbina. Os angulos das pds sao definidos
para corresponder a esses angulos, mas a correta correspondéncia s6 € obtida quando o
caudal méssico € o indicado para uma velocidade especifica do rotor. Fora deste “ponto de
design” o angulo do gés nao coincide com o angulo das pds e ocorre a perda de incidéncia
devido a separagdo entre o gis e o rotor, resultando assim numa mistura entre gases a
grandes e baixas velocidades (Challen & Baranescu, 1999). Torna-se por isso claro que um
turbocompressor de geometria fixa ndo é idealmente adequado para operar com um MCI
em todos os regimes de funcionamento, levando por isso a que a sua selecdo deva de ser
feita com muita aten¢do e cuidado. O turbocompressor ndo opera na sua eficiéncia maxima
ao longo de toda a gama de rotagdo e carga do MCI pelo que € possivel corresponder

corretamente o turbocompressor a um tnico ponto particular de funcionamento do MCL.

A selecdo do turbocompressor € assente em VvAarios requisitos e as varidveis envolvidas no
processo sdo: o atraso do turbocompressor (turbo lag), o limiar de turboalimentacdo, o

calor gerado, o bindrio a baixa velocidade de rotacdo e a poténcia.

De forma a otimizar todas as varidveis € necessario definir inicialmente quais os requisitos

do sistema que poderdo ser obtidos através da criagdo dos objetivos de desempenho para
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um determinado veiculo.

O tamanho base de um turbocompressor € determinado pela quantidade de ar requerido
pelo MCL E fungio do volume varrido, velocidade de rotagdo, pressdo de alimentacio,

densidade do ar no coletor de admissao e eficiéncia volumétrica.

2.4.1. Compressor
O compressor possui uma combinacdo de caudal massico e pressdo de alimentacdo na qual
a sua eficiéncia é mdxima. E encontrado o tamanho 6timo do compressor posicionando o
ponto de eficiéncia maxima na gama mais utilizada de rotagdes do MCI (Bell C. , 2003).
Se o compressor for selecionado de modo a que a sua eficiéncia maxima ocorra no
primeiro ter¢o da gama de rotacdo, a eficiéncia a velocidade de rotagdo médxima serd baixa
e a temperatura de alimentacdo muito elevada. Por outro lado, se a eficiéncia maxima for a
velocidade de rotacdo médxima, a temperatura alcancada a velocidades de rotagdo baixas e

médias torna-se preocupante.

Os compressores grandes ou pequenos nao possuem grande alteracdo ao nivel da resposta
do turbocompressor. O impulsor € um componente leve do turbocompressor, por isso, a
sua contribuicio em termos da inércia total € bastante reduzida. O limite de
turboalimentacdo € essencialmente funcdo da velocidade de rotagcdo do veio do

turbocompressor, fator que € controlado pela turbina.

Selecao do compressor — Uma vez que o MCI opera numa ampla gama de velocidades de
rotacdo, o caudal massico necessdrio cobre uma vasta drea do mapa do compressor. Na
figura 2.24 ¢ apresentada a zona de funcionamento do motor sobreposta ao mapa do
compressor. A condicdo de operacdo do MCI € caracterizada pelas linhas de rotacdo e
carga constantes. A sobreposicdo permite verificar para cada condicdo de funcionamento
do MCI qual o ponto de operagdo do compressor. O mapa de operacio do MCI deve
encontrar-se entre o limite de surge, o limite imposto pela baixa eficiéncia e pela
possibilidade de sobrerrotagdo do turbocompressor a elevados caudais méssicos (Challen

& Baranescu, 1999).
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Figura 2.24 — Zona de funcionamento do motor sobreposta ao mapa do compressor. Adaptado de
(Challen & Baranescu, 1999).

A correta selecio de um compressor caracteriza-se essencialmente por garantir uma
margem de seguranga para o limite de surge (A/B, figura 2.24) e que os pontos de bindrio
méaximo e poténcia maxima do MCI ocorrem a eficiéncias razodveis do compressor

(pontos x ey, da figura 2.24).

A margem entre o limite de surge e o ponto mais proximo de operacdo do MCI deve ser
suficiente para permitir a ocorréncia de trés situagdes: 1) pulsa¢do no sistema de admissao
que pode ocorrer quando o fluxo médio se encontra préximo do limite de surge; ii) se o
filtro de ar ficar demasiado obstruido, o caudal méassico de ar enviado para o motor diminui
enquanto o trabalho realizado pela turbina permanece igual devido ao aumento da
temperatura dos gases de escape resultantes de uma mistura mais rica. Deste modo a
pressdo de alimentacdo ndo diminui e os pontos de operacdo do MCI deslocam-se em
direcdo ao limite de surge; iii) utilizacdo a elevadas altitudes que potencia o deslocamento
dos ponto de operagdo do MCI para o limite de surge uma vez que a relacdo de pressao
aumenta para o mesmo caudal massico de ar admitido. O efeito combinado destes trés
fatores influencia a margem de seguranca a definir para o limite de surge que varia em
fun¢do de cada motor e sua aplicacdo. De um modo geral deve ser garantida uma margem
de 10 % (de caudal mdssico) entre o limite de surge e o ponto de operagdao do MCI mais
proximo, sendo que em motores com poucos cilindros por vezes € necessaria uma margem
de 20 % (Challen & Baranescu, 1999).
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Para a correta selecio do compressor € necessario definir os seguintes parametros: 1)

relacdo de pressdo; ii) caudal mdssico de ar e iii) relagdo de massa volimica.

Relacdo de pressao I1 — A relagdo de pressdo € a pressdo total absoluta a dividir pela
pressdo atmosférica (equagdo 2.44). A pressdo absoluta significa que € a quantidade de
pressdo em relagdo ao vacuo absoluto, por isso a pressdo atmosférica absoluta média ao
nivel do mar é 101325 Pa. A relagdo de pressao reflete o nimero de atmosferas de pressao
geradas pelo turbocompressor.

= 101325 + Pressao de alimentagao
B 101325

(-] 2.44

Caudal madssico mg,, — o caudal mdssico admitido pelo MCI é dado em kg/s de ar nas
condic¢des definidas no ensaio. O caudal mdssico varia em fun¢do da cilindrada do motor,
massa volimica do ar, velocidade de rotacdo e tipo de motor e do rendimento volumétrico
conforme a equagdo 2.45.

|4 n
My, = tot Par M My [kg/S] 245
Ng
com V., [m3], n [rps] e Ny = 2 (motor a quatro tempos).

Podemos também determinar o caudal mdassico em funcdo de outros pardmetros como
poténcia (P), consumo especifico (bsfc) e relacio ar/combustivel (A/F) através da
seguinte equagao:

A g
P W] x (7) x bsfe [ 2.46
3,6 x 109 Leg/s]

Moy =

Relagdo de massa volumica (p,/p;) — a poténcia produzida pelo turbocompressor depende
da razdo entre a massa volimica do gis de admissdo na saida e sua massa volimica na
entrada. Quanto menor for esta relagcdo, menor é a massa de ar efetivamente admitida pelo

MCL

As guias de orientagdo para a correta selecdo do compressor podem ser sintetizadas no

seguinte (Xin, 2011):

® A selecdo deve ser feita tendo em conta o ambiente normal de funcionamento do
MCI, e as condicdes de funcionamento extremas (nivel do mar a inverno frio, e
elevada altitude a verdo quente) com a menor variacdo de alimentacdo de

combustivel para garantir que a selecdo se encontra dentro das limitacOes de
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projeto;

Utilizar, se possivel, um unico turbocompressor para reduzir o custo, peso e

complexidade do sistema;

Fornecer uma adequada relacdo de pressdao e caudal madssico para todas as

condig¢des de carga e velocidade de rotacio;

N3ao haver instabilidade do compressor a plena carga, especialmente abaixo do pico
de bindrio. Deve ser garantida uma margem para o limite de surge (10 % a 20 % do
caudal madssico para o limite de surge) reservada para condi¢des de transiente,
variacdes do caudal méssico a varias temperaturas ambiente (por exemplo: clima
frio) e condicdes de elevada altitude, assim como a condicdo extrema de elevada

restri¢ao na admissao provocada por bloqueios nas passagens do filtro de ar;

A gama de caudal do compressor deve ser suficientemente ampla de modo a evitar

0 choke e a sobrerrotagdo a elevadas altitudes e temperaturas ambiente;

Para reduzir as perdas por bombagem deverd ser selecionado um compressor com
uma regido de elevada eficiéncia nas condi¢des de operacdo do motor e a plena

carga;

O momento de inércia do compressor deve ser o0 menor possivel de modo a reduzir
o atraso do turbocompressor e assim obter uma boa resposta do MCI em regimes

transientes;

A vida util do compressor devera ser aceitdvel. E ndo deverdo existir fugas de 6leo
das chumaceiras para a sec¢do do compressor uma vez que provocam uma

alteracdo da pressdo diferencial numa dada configuracio de vedacao.

2.4.2. Turbina

A utilizag¢do pretendida para o motor possui uma influéncia preponderante na sele¢ao do

tamanho da turbina. A escolha da turbina dita a gama de funcionamento pretendido para o

motor (baixas velocidades de rotagdo, médias velocidades de rotagdo, altas velocidades de

rotacdo), sendo também possivel abranger duas destas gamas, dado que a turbina pode

operar eficientemente ao longo de uma gama de caudais mdssicos mais alargada que o

compressor (Challen & Baranescu, 1999).
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As turbinas de maiores dimensdes oferecem geralmente maiores poténcias que as turbinas

de menores dimensdes. Por uma questdo de simplicidade, o tamanho da turbina é

geralmente definido pelo didmetro externo do rotor da turbina (D7), e relacionado com o

diametro externo do impulsor compressor (D), através da equacao 2.43.

As guias de orientacdo para a correta selecdo da turbina podem ser sintetizadas no seguinte

(Xin, 2011):
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A turbina necessita de ser suficientemente pequena para funcionar a baixos regimes
e apropriada para desenvolver a poténcia necessdria para fazer girar o compressor
com capacidade de producdo do ar requerido no pico de bindrio e nas baixas
velocidades a carga médxima. A drea efetiva da turbina, que € controlada pelo
difusor convergente ou pela voluta devera ser selecionada de modo a encontrar ou
equilibrio entre as baixas velocidades de rotagcdo/cargas e as altas velocidades de
rotagdo/cargas. Se for selecionada uma drea efetiva apropriada para o pico de
bindrio serd necessario utilizar uma vdlvula de descarga (wastegate) no regime de
poténcia maxima a fim de prevenir um pico de pressdo nos cilindros superior ao
limite estrutural do MCI. Deverad ser verificada a utilizacdo da wastegate (WG) em

varias condicdes ambiente por forma a prevenir a sobrerrotacdo do

turbocompressor. Nao devera existir choke na turbina;

E desejivel uma eficiéncia da turbina apropriada, sendo nem demasiado alta nem
demasiado baixa, para que a poténcia desenvolvida pela turbina satisfaca as
necessidades do MCI. Ocasionalmente, a turbina ou o compressor sao
deliberadamente selecionados para operar numa regido de baixa eficiéncia por uma
questdo de limitar a pressao de alimentacdo e para que a pressdo maxima no
cilindro seja inferior ao limite médximo de projeto a elevadas velocidades de rotacao

do MCI,;

Para uma boa resposta em transiente, o tamanho da turbina (ou relacio A/R) e o
momento de inércia do rotor deverdo ser tdo baixos quanto possivel de modo a
reduzir o atraso do turbocompressor, por exemplo através da utilizacdo de rotores

ceramicos;

A vida util da turbina deverd ser aceitdvel. O rotor da turbina e a carcaca devem
resistir as temperaturas dos gases de escape. O limite de temperatura € definido

através da capacidade de libertacdo de calor e das propriedades dos materiais do



rotor e da carcaga da turbina.

No presente trabalho a turbina selecionada depende do compressor que € utilizado uma vez

que o fabricante (Garrett) apresenta cada turbocompressor como um todo.

2.5. Arrefecimento do ar de admissao

O processo de turboalimentag@o resulta num aumento da temperatura do ar de admissao.
Uma vez que o principal objetivo da turboalimentagdo € o aumento da massa volumica do
ar, o aumento da sua temperatura diminui os beneficios obtidos com o aumento da pressao
de alimentacdo. O objetivo é entdo obter um aumento de pressdo com um aumento minimo
de temperatura, ou seja, uma compressao isentrépica. Infelizmente, devido as ineficiéncias
dos compressores, o aumento de temperatura do ar de alimentacdo € superior ao que
resultaria de uma compressdo isentropica. Torna-se por isso importante aumentar a
eficiéncia dos compressores utilizados de modo que a temperatura do ar de alimentacdo se
aproxime da temperatura resultante de uma compressao isentrépica (Challen & Baranescu,

1999).

Denotando os estado 1 e 2 como a entrada e saida do compressor, a relacdo de massa

volimica do ar € dada por:

1

-0 _11
P2 _Pa|y , @a/P) [-] 2.47

P1 D1 N¢

A equacgdo 2.47 é apresentada sob forma gréfica na figura 2.25, onde se visualizam vérios
pontos de interesse: i) o beneficio obtido pelo aumento da pressao no coletor de admissao é
limitado devido ao aumento de temperatura resultante da compressdao (dependente da
eficiéncia do compressor); ii) o beneficio da elevada eficiéncia do compressor manter a
temperatura de alimentacdo relativamente baixa; iii) o proveito que pode ser obtido com o
aumento da relagdo de pressdo e o arrefecimento do ar de admissdo para préximo das

condi¢des ambiente.
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Figura 2.25 — Relacdo de massa volimica em funcio da relacio de pressio e da eficiéncia do
compressor. Adaptado de (Hermann Hiereth, 2007).

O arrefecimento do ar de admissdo resulta ainda numa menor temperatura do ciclo de

trabalho do MCI (para uma dada BMEP), reduzindo assim a carga térmica.

A utilizagdo de um permutador de calor (infercooler) permite o arrefecimento do ar de
admissdo apds o compressor (antes das portas de admissdo), assim a massa voldmica do ar
admitido € aumentada, permitindo melhorar o desempenho do MCI. A redugdo da
temperatura do ar admitido no IC € func@o da sua eficiéncia e da temperatura média de

arrefecimento. A eficiéncia (€) ou relagdo térmica do IC pode ser expressa como:

T, =T, ) i transferéncia de calor atual
€= [~] (lsto é, . - ) 2.48
Ty, — Ty transferéncia maxima de calor possivel
onde: T, - temperatura de entrada do ar (proveniente do compressor);

T,, - temperatura de saida do ar (proveniente do intercooler);

Ty, - temperatura média do fluido de arrefecimento (a entrada).
A vpartir da equacdo 2.48 torna-se evidente que a eficiéncia do intercooler (g), a
temperatura do fluido de arrefecimento (7,,,.) e a temperatura de entrada do ar (T,)
desempenham um papel decisivo para a diminui¢do da temperatura do ar admitido pelo
MCI (T,,). A temperatura média do fluido de arrefecimento (geralmente ar ou dgua) devera
ser a menor possivel, sendo utilizados, em aplicacdes mais exigentes, intercoolers
refrigerados com um fluido a temperatura ambiente ao invés da utilizacdo do ar ou do
fluido de arrefecimento (4gua e glicol) do MCI (Challen & Baranescu, 1999). Por outro
lado, quanto maior for a temperatura de entrada do ar, maior utilidade tem o IC, sendo por

isso mais atrativo para aplicagdes com elevadas pressdes de alimentacao.

Combinando as equagdes 2.47 e 2.48 e utilizando a equagdo de estado dos gases ideais

(p = p/RT), a temperatura de entrada no MCI pode ser dada por:
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r-1/y
T, =T, |1+ (pZ/p;) (1—€)+ €Ty 2.49
Cc

Na figura 2.26 sdo apresentados os efeitos da efetividade do IC na variacdo da relacdo de

massa volimica entre a sua entrada e saida. Comparando com uma situacdo sem

arrefecimento, onde o aumento de temperatura anula praticamente metade dos beneficios

do aumento de pressdo, o IC permite aumentar a relacdo de massa volimica até 80 % da

relacdo de pressd@o (Hermann Hiereth, 2007).
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Figura 2.26 — Relacao de massa volimica apés o arrefecimento em funcio da relacao de massa
volimica antes do arrefecimento e da eficiéncia do IC. Adaptado de (Hermann Hiereth, 2007).

As vantagens do arrefecimento do ar de admissdo sdo claras e potenciam os seguintes

beneficios em motores de ignicdo por faisca (Bauer, Horst, 2003) (Mollenhaue &

Tschoeke, 2010):

maior eficiéncia térmica e por conseguinte menor consumo de combustivel;

menor carga térmica nos cilindros e na cabeca;

menor carga mecanica porque o sistema de arrefecimento permite obter o valor
desejdvel de densidade do ar a uma menor pressao de alimentacio;

reducdo das emissdes de NOy resultante da menor temperatura de combustao.

O arrefecimento através do ar de admissao também possui algumas desvantagens:

a passagem do fluxo de ar através do permutador de calor resulta numa queda de
pressao, sendo esta fun¢io do tamanho, design e caudal méssico;

o aumento de volume entre o compressor € o MCI piora a resposta em transiente;

0 espaco necessdrio e peso introduzido pelo IC e tubagens associadas;

as temperaturas muito baixas durante a compressao aumentam o atraso a ignicao

(Stone & Ball, 2004).
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2.5.1. Intercooler
O intercooler é um permutador de calor ar de admissido/ar ou ar de admissdo/liquido. E
constituido por um ndmero de dreas de transferéncia de calor nas quais o ar admitido e o
fluido de arrefecimento se cruzam de modo a retirar a maior quantidade de calor do ar
admitido. Para alcancar este objetivo, s@o dispostas alhetas ao longo dos canais de fluxo
por forma a aumentar a superficie e consequentemente a transferéncia de calor. Uma vez
que a transferéncia de calor ocorre diretamente através das paredes e das alhetas, o material

utilizado na construgdo do IC deverd possuir uma elevada condutividade térmica.

De acordo com o tipo de fluido de arrefecimento, os IC podem ser divididos em dois

grupos distintos:
Intercooler ar-ar

Este tipo de arrefecedor deve ser adotado em sistemas onde ndo se encontre disponivel, por
questdes de espago ou custo, um liquido de arrefecimento. Nestes casos, o IC situa-se
habitualmente na frente do veiculo com os radiadores do liquido de refrigeracdo e Oleo

lubrificante do MCI por detrés.

Poderdo ser utilizadas diferentes configuracdes para o arrefecimento do ar num IC
conforme se apresenta na figura 2.27. No caso da figura 2.27-b € utilizado cerca de 5 % a
10 % do caudal massico proveniente do compressor para fazer girar uma ventoinha que
aumenta a velocidade de incidéncia do ar de arrefecimento. Esta configuracdo possui a

vantagem do arrefecimento ser feito em fun¢ao das necessidades de arrefecimento do MCI.
Intercooler ar-liquido

Os sistemas de arrefecimento ar-liquido podem utilizar o liquido de arrefecimento do MCI
(figura 2.27-c) ou um circuito fechado separado com o seu préprio radiador (figura 2.27-d).
Para além destas solugdes, surgiram recentemente solucdes que combinam o sistema de
arrefecimento do MCI com um circuito fechado independente no processo de

arrefecimento do IC ar-liquido.

A vantagem da utilizacdo do liquido de refrigeracio do MCI € a simplicidade de
instalacdo, mas o arrefecimento € limitado pela temperatura do fluido (tipicamente por
volta de 90 °C). Em situacOes de baixa carga e velocidade de rotacdo esta configura¢do
provoca um efeito nefasto jd& que aumenta a temperatura do ar admitido pelo motor

(Challen & Baranescu, 1999).
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O sistema de arrefecimento apresentado na figura 2.27-d possui um elevado potencial de
arrefecimento uma vez que a temperatura do liquido € inferior a temperatura do sistema de
arrefecimento do MCIL. E um sistema mais compacto em termos do ar de admissio,
comparativamente com o sistema da figura 2.27-a, mas envolve a necessidade de aplicag¢ao

de dois permutadores de calor (IC e radiador do liquido de arrefecimento).

Engine
air cleanar

Compre:

radiator

Engine

a) ar-ar (utilizaciao de uma ventoinha de b) ar-ar( utilizacdo de uma turbina de
refrigeracio) refrigeracio)

Es

Engine air Llr-an--r

Tl.lrhl rr|1r-:|er

Water |
aut

Exhaust Exhaust

Engine coolant Engine
radiator
¢) ar-liquido ( utilizacio do sistema de d) ar-liquido (utilizacio de um sistema de
arrefecimento do MCI) arrefecimento dedicado)

Figura 2.27 — Sistemas de arrefecimento do ar de admissiao (Challen & Baranescu, 1999).

2.5.2. Selecao do intercooler
A selecdo de um intercooler adequado para a aplicacdo depende de um conjunto de
parametros habitualmente definidos pelo fabricante do motor do veiculo. De acordo
com a informacdo obtida através do fabricante Jodo de Deus, os pardmetros mais
importantes sdo: o package, as prestacdes termodinamicas, a resisténcia mecanica e

durabilidade, o preco e a qualidade.
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Na situacdo em estudo, € utilizado o IC (figura 2.28) aplicado de fabrica no motor de
um veiculo Iveco com 150 kW. Trata-se de um IC down-face com uma largura de
600 mm e uma altura de 190 mm. Possui o ninho construido em aluminio e caixas
laterais em polimero. Os bocais de entrada e saida de ar t€m um didmetro interno de

55 mm.

Figura 2.28 — Intercooler utilizado no estudo (cortesia da Joao de Deus).



3 Modelag¢do Computacional do MCI

Neste capitulo € feita a descricio completa dos modelos computacionais criados para a
realizacdo do presente estudo. Inicialmente € feita a caraterizagdo do MCI em estudo no
software OpenWAM, apresentadas as dificuldades encontradas neste software e explicas as
razdes que levaram a utilizacdo de outro software para a realizagdo do presente trabalho.
As seccdes 3.2 e 3.3 apresentam as modelacdes efetuadas no software LES de acordo com
os parametros em estudo em que sdo realizadas as simplificacdes necessdrias e validado o
modelo a utilizar. Por dltimo, a seccdo 3.4 aborda a importancia da convergéncia dos

resultados obtidos nas simulagdes.

3.1. Utilizacao do software OpenWAM

O software OpenWAM foi utilizado numa fase inicial do presente trabalho com vista a
simulagdo de um MCI turboalimentado. A modela¢do do MCI em estudo foi feita com o
recurso a dados disponibilizados pelo fabricante do motor e obtidos experimentalmente em
(Pereira, 2011). O processo de modelagcdo envolveu vdrias etapas visto o software utilizado

ser desconhecido, ndo existindo por isso experiéncia na sua utilizagao.

3.1.1. Potencialidades do software
Esta ferramenta de modelacdo computacional é capaz de reproduzir o comportamento
global do MCI e de todos os processos fisicos subjacentes. As principais potencialidades a
destacar sdo: resolucdo de escoamentos compressiveis ao longo de condutas; modelos de
simulacdo de turbocompressores de geometria varidvel com a capacidade de reprodugio
dos fendmenos de surge (parametro discutido na sec¢do 2.3.6). Para além destas, sdo de
referir: a andlise do movimento de até 10 espécies quimicas diferentes ao longo dos
elementos do MCI; a criacdo de modelos de combustdo com a definicdo das leis de
libertacdo de calor e capacidade de previsdo da geracdo de poluentes. Este software
permite ainda a ligacdo ao Matlab-Simulink que aumenta a flexibilidade dos modelos

estudados.
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A gama completa de dados obtidos permite apresentar em detalhe os diversos parametros
em estudo. Podem ser obtidos resultados instantdneos em func¢ao do tempo ou do angulo de
cambota e resultados médios em funcdo do ciclo do motor e de um espaco de tempo

definido.

3.1.2. Modelacao no software OpenWAM
A modelacdo do MCI no OpenWAM iniciou-se pela defini¢do das condi¢des de teste, na
qual foram definidos o nimero de ciclos dos ensaios, as condi¢des atmosféricas, o tipo de
combustivel entre outros pardmetros. A figura 3.1 apresenta a defini¢cdo das condicdes de
teste no OpenWAM para uma defini¢cdo completa das condi¢des de teste. Os parametros
introduzidos simulam condicdes de operacdo de um MCI a gasolina a mistura
estequiométrica (1 = 1), sendo a pressdo e temperatura de admissao definidas pela norma

DIN 70020.

rﬁ Run setup Lé]‘
Property Walue |
Calculation methodology Comman ﬂ
MNumber of engine cycles or simulation 10
duratian [s]
Specific heat ratio Specific heat ratio constant
Ambient pressure [bar] 1.014

Ambient temperature (7] 25

Species calculation Simplified

Allow external caloulations Mo

Consider fuel specie =

Fuel substance Gasaling

M |Mote: Calculation methodology

Dats | Mumerical method Atmosphericcomposition]

o Aceept | x Cancel |

Figura 3.1 — Definicao das condicoes de teste no Open WAM.

A defini¢do do motor € feita através do separador “Defining engine”. Para definir o MCI
em estudo foi necessario introduzir os dados relativos a: condi¢des de funcionamento; leis
de transferéncia de calor; parametros geométricos e perdas mecénicas. No que diz respeito
as condi¢des de funcionamento, as leis de transferéncia de calor e aos pardmetros
geométricos ndao houve dificuldade em obter esses dados. No entanto, relativamente a
definicdo das perdas mecanicas tornou-se impossivel criar um modelo fiel ao MCI em
estudo, uma vez que os coeficientes a introduzir sd@o definidos através de dados obtidos

experimentalmente e que variam em func¢do do regime do MCI.
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Portas de admissiao e escape — A caracterizacdo destes elementos no OpenWAM ¢ feita
através da introducao do didmetro da garganta das védlvulas, dos coeficientes de descarga e
dos perfis de abertura e fecho. Os coeficientes de descarga utilizados foram obtidos

(Pereira, 2011) com recurso a um fluxémetro.

Condutas de admissao e escape — A modelacdo destes componentes € feita através dos
seus comprimentos, didmetros, e das caracteristicas dos materiais que as constituem. Na
criacdo dos modelos ndo é possivel reproduzir qualquer tipo de curvas ou jungdes

angulares.

3.1.3. Dificuldades encontradas
As maiores dificuldades na defini¢do completa do MCI verificaram-se na definicao das
perdas mecanicas, das leis de libertacdo de calor e dos parametros: “Heat transfer fittingof
intake/exhaust coefficients”; “Heat transfer coefficient CW1 e CW2” e “Heat transfer
coefficient Xpe”. Pelo facto de ser necessdrio introduzir dados dificeis de determinar, com
os meios existentes, nao foi possivel definir os seguintes parametros: massa de ar e pressao
a entrada das valvulas de admissdo; coeficientes de transferéncia de calor e perdas
mecanicas em cada regime de operacdo. Por este motivo, o MCI modelado ndo se

encontrava totalmente definido.

Ao modelar as condutas de admissdo e escape sem quaisquer curvas e unides angulares sao
introduzidos erros em termos do comportamento do escoamento dos gases no MCI, o que

acrescenta aos demais problemas novas incertezas na modelagao.

Ap6s a definicdo de todos os parametros do MCI foram feitas diversas simulacdes e
comparados os resultados com os dados obtidos experimentalmente em banco de ensaio do
MCI. Apés andlise desses dados verificou-se que os valores de bindrio, e poténcia obtidos
pelo software estavam muito afastados dos valores obtidos experimentalmente. A figura
3.2 apresenta a comparacdo entre os valores de bindrio medidos experimentalmente e os

obtidos no OpenWAM.
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Figura 3.2 — Comparacio entre os valores de Binario experimental absoluto (a) e relativo(b) e o
binario obtido no software Open WAM.

Através dos dados apresentados na figura 3.2-a), verifica-se que os resultados obtidos na
simulagdo sdo muito diferentes dos resultados obtidos pelo MCI experimental. Obtém-se

uma diferenca maxima em termos percentuais (figura 3.2-b)) de 51,7 % as 6000 rpm.

3.1.4. Razoes do abandono da solugao
Os dados obtidos nas simulagdes indicaram que seria muito dificil aproximar o
comportamento do modelo criado no software OpenWAM ao comportamento que 0 motor
experimental apresentava. Para além deste facto, a questdo de o software ser open source €
ter sido desenvolvido por uma equipa de investigadores que possuem laboratérios e
equipamentos especificos limita a possibilidade de esclarecimento de dividas, questdes
relacionadas com eventuais falhas do software e obtencdo de dados que sdo recolhidos com

recurso a tais equipamentos.

Pelos resultados obtidos e as dificuldades encontradas, foi determinado que esta solucao

seria abandonada e seria utilizado o software LES, para a realizacao deste trabalho.

3.2. Definicao do modelo base em LES

Foi utilizado como ponto de partida um modelo computacional de um MCI em LES
implementado em  (Pereira, 2011), ao qual foram introduzidas algumas
alteracOes/simplificacdes de modo a efetuar simulagdes de forma mais rapida e estdvel.
Todavia, para manter o MCI o mais fiel possivel a versdo original apenas foram alterados

alguns parametros/componentes tal como apresentado de seguida.
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3.2.1. Parametros/componentes definidos em (Pereira, 2011)
A presente seccdo efetua uma breve descricio dos pardmetros/componentes que se

mantiveram inalterados no presente estudo, a descri¢do detalhada pode ser consultada em

(Pereira, 2011).

Condicoes de teste — Definicao das velocidades de rotagdo e das condi¢des nas quais
foram realizadas as simulagdes. Todos os testes realizados correspondem a condicdes de
operacdo estequiométrica (A = 1), sendo a pressdo e temperatura de admissdo definidas

pela norma DIN 70020.

Combustivel e sistema de combustivel — O combustivel utilizado para a realizagao das
simulacdes no LES foi a gasolina, com as propriedades que se encontram definidas por

defeito no LES. O sistema de combustivel selecionado foi de injecao indireta multiponto.

Portas de admissdao e escape — A caracterizacdo destes elementos € feita através do
recurso aos coeficientes de descarga em funcdo da relagdo curso/didmetro da garganta, da

valvula.

Cilindros — O motor € constituido por um bloco de 4 cilindros em linha com uma

cilindrada total de 1994 cm® com uma sequéncia de ignicdo 1-3-4-2.

Maxima libertacao de calor e duracio da combustio — Sio utilizadas as opgdes
predefinidas no LES. A maéxima libertacdo de calor ocorre 10° ATDC, valor que
corresponde a um avanco de igni¢do que corresponde a obtencdo do bindrio maximo
(MBT) (Heywood, 1988). A duracdo da combustdo é definida em graus de cambota, e

corresponde a queima de 10 % a 90 % da fracdo de méssica da mistura.

Combustao e modelo de combustiao — Para a realizacdo das simulacdes em todas as
velocidades de rotagdo do motor foi considerado um rendimento de combustio de 97 %. O
modelo de combustdo é definido através de uma funcdo de Wiebe, e o perfil de libertacao

de calor na combustao utiliza os coeficientes predefinidos no LES.

Modelo de transferéncia de calor — Foi utilizado o modelo de Annand com o ajuste dos
coeficientes (Pereira, 2011). Para a defini¢do destes coeficientes foram introduzidos os
dados relativos a area das paredes do cilindro, a temperatura das paredes e aos coeficientes

de transferéncia de calor das superficies dos cilindros do MCI em estudo.

As seccdes seguintes (3.2.2 a 3.2.5) apresentam uma descricdo detalhada dos

parametros/componentes que foram modelados para criar um modelo de referéncia
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equivalente ao implementado em (Pereira, 2011). O modelo de referéncia criado permite

estudar a influéncia dos pardmetros/componentes em anélise no desempenho do MCI.

3.2.2. Sistema de admissao
O sistema de admissdo modelado € constituido por vérias condutas e elementos que
recriam o comportamento do sistema de admissao disponivel no motor real. No sistema de
admissdo, por questdes de convergéncia de resultados e capacidade de célculos, sdo
efetuadas algumas simplificagdes relativamente ao MCI original criado por Fonseca

Pereira (LES_1234_1f-v5).

Tubo secundario — Este tubo compreende a ligacdo entre a entrada de ar da atmosfera e a
cAmara de plenum. E definido no LES pelo elemento “Pipe” através de uma conduta com
o comprimento de 360 mm e um didmetro interno de 55 mm. Foram executadas
aproximacdes uma vez que o tubo secunddrio real possui diversas variacdes de sec¢do e

um raio de curvatura de 45 ° (Pereira, 2011).

Camara de plenum — a cimara de plenum é representada através do elemento “Plenum”
onde sdo introduzidos o volume total da camara e a 4rea da superficie interna da mesma.
Através de medi¢des experimentais e cdlculos foram determinados estes dois parametros e
introduzidos no menu conforme apresentado na figura 3.3. Nos pardmetros temperatura da

superficie e condutividade térmica foram mantidos os valores por defeito no LES.

|Labe| |Cﬁmara de Flenum
“olume (litres) 11,3100
Surface Area (mm?) |5.85142+004
|Wa|| Temperature ["C) |2EI,IIIIZIIIIIII
Plenum HTC (wimzK)  |0.00
|Harness Connector |lef j

Figura 3.3 — Caracterizacao geométrica da cimara de plenum.

Tubos primarios — Os quatros tubos primarios foram definidos de igual forma, com um
comprimento total de 553 mm e didmetro interno de 38 mm. Cada tubo primdrio foi
dividido em dois tubos retos (A e B) conforme figura 3.4, sendo as curvas existentes na

realidade, desprezadas.
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Figura 3.4 — Caracterizacio dos tubos primarios.

As caracteristicas geométricas, propriedades termodindmicas e dos materiais de construcao
sdo definidas no menu “Pipe”. A tabela 3.1 apresenta a caracterizacdo geométrica dos

tubos primarios de admissao.

Tabela 3.1 — Caracterizacao geométrica dos tubos primarios de admissao.

Sec.ga? (.10 Comprimento | Espessura Material Refrigeracio
primario [mm] [mm]

A 477 5 Aluminio Ar

B 76 4 Ferro fundido Liquido

Foi definido o ar como fluido de refrigeracdo para as tubagens que se encontram fora da
cabec¢a do motor e o liquido de refrigeracdo do MCI para as condutas na cabeca do motor.
Foram mantidos por defeito os coeficientes de friccdo e de transferéncia de calor nas

paredes das tubagens.

3.2.3. Sistema de escape
As condutas do sistema de escape possuem a configura¢do 4-2-1 com iguais comprimentos
dos tubos primdrios de escape em todos os cilindros. Na defini¢do do sistema de escape no
LES as condutas de escape sdo divididas em vérias sec¢des conforme apresentado na
figura 3.5. A sec¢do “A” inicia-se na garganta de escape e termina no exterior da cabega do
motor, enquanto todas as outras sec¢des representam o coletor de escape e as restantes

tubagens do escape.
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Figura 3.5 — Correspondéncia entre a representacao grafica do coletor de escape no LES e 0 modelo
real (Pereira, 2011).

A tabela 3.2 apresenta a caracterizagdo geométrica dos tubos de escape. Sao apresentados
diversos parametros como: espessura das paredes, materiais de construcdo, fluido de

refrigeragdo, entre outros, que foram utilizados na definicao das condutas.

Tabela 3.2 — Caracterizacio geométrica dos tubos de escape.

Seccao do sistema | Comprimento | Espessura Material Refrigeraio
de escape [mm] [mm]
A 75 5 Ferro fundido Liquido
B 360 2 Ferro fundido Ar
D 565 2 Ferro fundido Ar
F 470 2 Ferro fundido Ar

As unides entre os tubos primadrios, os tubos secundarios e o tubo tercidrio (“C” e “E”) sdo
representadas com recurso a unido designada “pressure-loss juntions”. Este tipo de ligacdo
permite definir a disposi¢dao angular dos tubos em relacdo ao ponto de unido. A figura 3.6
apresenta a caracterizacao da unido entre os tubos primarios e o tubo secundario de escape
no LES, onde os adngulos definidos estdo de acordo com os medidos no coletor de escape
real. Como € possivel verificar através da figura 3.6 s6 foi definido um angulo de

referéncia uma vez que a caracterizac@o dos angulos € feita sobre o0 mesmo plano.

REF1 dn TREY Fipe |Angle Refl|Angle Ref2
REFZ in BLIK Mo, {deg) {deg)
h 1 9 0.00noo 0.0000
St 5 2 11 160.0000 00000
3 12 200.0000  0.0000
= o
(A
g
b4
2

s

0o o

Figura 3.6 — Caracterizacao da unido entre os tubos primarios e o tubo secundario de escape no LES.
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3.2.4. Modelo de atrito
Os valores de atrito existente no sistema de distribuicdo e nas chumaceiras da cambota do
motor foram estimados com o recurso ao moédulo “Friction Estimator” do LES. Esta
ferramenta permite determinar, de acordo com diversos modelos cientificos, quais as
perdas por atrito em fun¢do das condi¢des de funcionamento do motor. Sdo introduzidas
diversas caracteristicas dos componentes do motor real conforme definido na seccdo 4.6 de
(Pereira, 2011). Na tabela 3.3 sdo apresentadas, em funcdo da velocidade de rotacdo do
MCI, as perdas por atrito determinadas com recurso ao modelo definido por Sandoval e
Heywood em (Lotus Engine Simulation, On-line Help, 2007). De acordo com a informagao
obtida, este modelo carateriza de forma completa as perdas por atrito num MCI-SI, pelo

que foi utilizado nas simulacdes.

Tabela 3.3 — Perdas por atrito de acordo com o0 modelo definido por Sandoval e Heywood.

Vel.
rotacao
MCI
[rpm]

1500 | 2000 | 2500 | 3000 | 3500 | 4000 | 4500 | 5000 | 5500 | 6000

Perdas
por atrito | 0,802 | 0,840 | 0,901 | 0,980 | 1,075 | 1,185 | 1,309 | 1,446 | 1,596 | 1,759
[bar]

3.2.5. Validagcao do modelo de referéncia
A validagdo do modelo computacional do MCI construido no LES foi efetuada com
recurso a comparagcdo dos valores de binario obtidos experimentalmente em banco de
poténcia com os valores obtidos na simulagdo computacional. Uma vez que o modelo
computacional original (LES_1234_1f-v5), criado em (Pereira, 2011), possuia uma
defini¢cdo complexa do sistema de admissdao e que a sua calibracdo foi feita com recurso a
dados experimentais, foi necessdrio neste trabalho, devido a simulacdo do sistema de
turboalimentacdo e arrefecimento do ar de admissdo, proceder a simplificacdo do sistema.
Através das simplificagdes realizadas ao modelo computacional original (figura 3.7-a) foi
criado o modelo computacional LES_BASE (figura 3.7-b) na qual é simplificado o sistema
de admissdo e nao havendo qualquer tipo de calibragc@o para aproximar os valores obtidos

aos resultados obtidos em banco de poténcia.
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a) b)

Figura 3.7 - Diferencas entre o modelo original LES_1234_1f-v5 (a) e 0 modelo simplicado
LES_BASE (b) utilizados no estudo.

De modo a analisar a validade do modelo criado para este trabalho € feita a comparacao
dos valores de bindrio obtidos experimentalmente (EXP_1234_1f) com os valores obtidos
nos modelos LES_1234_1f-v5 e LES_BASE utilizado neste trabalho como ponto de
partida para o estudo. Na figura 3.8 é apresentada uma comparacdo de bindrio, em termos
absolutos, obtido experimentalmente em banco de poténcia e em cada um dos modelos

simulados.

0= LES_1234_1£-v5
120 —=—EXP_1234_1f
110 =t ES_BASE
100 ! ! |
1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
n [rpm]

Figura 3.8 — Comparacio entre os valores de binario experimentais e simulacionais.

Na andlise das curvas de bindrio obtidas através do LES, quando comparadas com o obtido
experimentalmente (EXP_1234_1f-v5), verifica-se que a baixas velocidades de rotacdo os
valores obtidos se encontram afastados do experimental. No modelo simplificado
(LES_BASE) utilizado neste trabalho como modelo original verifica-se um desvio maximo

de 6,3 % as 1500 rpm. As diferencas de bindrio obtidas no modelo (LES_BASE)

54



relativamente ao modelo (LES_1234_1f-v5) criado por (Pereira, 2011) resultam
essencialmente da simplificacdo do sistema de admissdo e da inexisténcia de qualquer
calibracdo do modelo com recurso a valores obtidos de forma experimental. A ndo
calibracdo do modelo € feita de forma propositada para que os resultados obtidos com o
sistema de turboalimentacdo e o sistema de arrefecimento do ar do MCI sejam
independentes da calibracdo realizada para uma situacio especifica e que nio se verifica

em todas as simulacdes realizadas.

Apesar dos valores obtidos através da versdo base utilizada para este trabalho
(LES_BASE) possuirem nalgumas velocidades de rotacao diferencas de binario superiores
a 5 % € utilizado este modelo como ponto de partida para a criagdo dos modelos definidos
no presente estudo. Este modelo apresenta-se o mais fiel possivel a realidade com as
simplificacdes necessdrias de modo a obtencdo de simulacdes convergentes em todos 0s

modelos estudados.

3.3. Definicdo dos parametros/componentes a estudar

As sec¢Oes seguintes fundamentam a importincia da alteracao da relacdo de compressao e
diagrama de distribui¢do; e da adicdo de turbocompressor e intercooler, no desempenho do

MCL.

3.3.1. Relacao de compressao
Nos motores de injecdo indireta a gasolina, a mistura ar/combustivel € formada no coletor
de admissdo. A mistura predominantemente homogénea forma-se durante os ciclos de
admissao e compressao, sendo a ignicao efetuada pela vela de faisca. O combustivel deve
ser resistente a detonacdo para prevenir a autoigni¢ao ou a ignicao prematura. A relacao de
compressao (1,),(equacdo 3.1), é limitada pela detonagdo do combustivel (“knocking”) ou
pela igni¢do prematura.

_ Vioe t Ve
Y, = ———

— 3.1
[ I/CC [ ]

Na situagdo de detonagdo, ocorrem condicdes para a ignicdo em toda a mistura ainda ndo
alcangada pela frente de chama. A mistura altamente comprimida é queimada praticamente
a0 mesmo tempo sem uma propagacdo controlada da chama. Este fendmeno produz
variacoes de pressdo abruptas e causa tensdes térmicas e mecanicas localizadas nos

componentes. A operacdo continuada em situacdo de knock resulta na falha completa do
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MCI pelo que devera ser estritamente evitada (Mollenhaue & Tschoeke, 2010).

E assim importante ter em atencdo a relacio de compressdo do MCI, conjuntamente com o
controlo dos sistemas de carga (quantidade de combustivel ou controlo da borboleta) e
limitar a sobrealimentacdo de modo a diminuir a possibilidade da existéncia de knock. Os
valores tipicos da relagdo de compressdao para MCI-SI normalmente aspirados encontram-
se entre os 8:1 e os 12:1 devendo ser diminuidos sempre que haja lugar a sobrealimentagcdo

(Heywood, 1988).

A relagdo de compressdo afeta um largo conjunto de fatores de desempenho. Os
parametros de desempenho mais afetados pela escolha da relagdo de compressdo sdo: a
resposta ao acelerador, a economia de combustivel e o acréscimo de poténcia devido a
pressdo de alimentacao (Bell C. , 2003). A figura 3.9 apresenta uma indica¢do dos limites
da pressao de alimentacdo em funcdo da relacdo de compressdo para diferentes tipos de

gasolina utilizada.

1,2
0,8 \\ 'P% \")00/’/
, O
0.6 g, \ \\
: S~F \ N

0,4 AN

0,2

Pressao de alimentacao [bar]

6 7 8 9 10 11 12
Relacio de compressao [ ]

Figura 3.9 — Valores maximos aproximados da pressao de alimentacio de acordo com a relacio de
compressao e a gasolina utilizada. Adaptado de (Bell C. , 2003).

Na simulagdo realizada com o sistema de turbocompressdo € diminuida a relacdo de
compressao original de 9,44:1 para 8,50:1. Apesar desta alteracdo na relacdo de
compressao ndo serd possivel avaliar diretamente as questdes de detonagdo uma vez que o
LES ndo disponibiliza formas de andlise do fenémeno de knock. No entanto, esta é uma
situacdo critica para o motor e deverd ser avaliada e monitorizada na possivel

implementagao pratica deste trabalho.
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3.3.2. Diagrama de distribuicao
A éarvore de cames utilizada no motor atmosférico original estava ajustada a uma curva de

bindrio otimizada entre as 2000 rpm e as 6500 rpm (ver tabela 3.4).

Tabela 3.4 — Caracterizacio da arvore de cames do MCI original (Pereira, 2011).

Gama de poténcia [rpm] 2000 as 6500
Abertura da valvula [mm] Adm. / Esc. 10.19/10.28
Duracio [°] Adm. / Esc. 316/ 285
Diagrama de distribuicao [°]

Adm.(aber./fech.) Esc.(aber./fech.) 28/108 61/44
Folga de valvulas [mm] Adm. / Esc. 0.20/0.25
Cruzamento de valvulas [°] 926

Como se pode analisar através dos dados da tabela 3.4, € uma arvore de cames para uma
utilizacdo desportiva e ndo em toda a gama de velocidades de rotagdo do MCI como se

pretende num motor de estrada.

Uma vez que o objetivo da utilizagdo do MCI em estudo € a sua utilizacdo em situacdes de
estrada, este deverd apresentar uma curva de bindrio maximo numa gama alargada de
velocidades de rotagdo (1000 rpm a 6000 rpm). Em MCI atmosféricos, as drvores de cames
utilizadas para estas velocidades de operacdo permitem habitualmente aberturas maximas
das vélvulas entre os 10 mm e 12 mm e duracdes entre os 260° e 265 ° de cambota
(Hammill, 2002). Estas arvores de cames caracterizam-se por conferirem ao MCI um
ralenti estdvel e suave, elevado desempenho a baixa velocidade de rotacdo e uma poténcia
maxima obtida por volta das 5500 rpm. De acordo com David Vizard em (Vizard, 1990),
uma 4arvore de cames que possua uma determinada gama de utilizacdo recomendada num
motor atmosférico poderd ser, a partida, uma boa arvore de cames a aplicar num motor

turboalimentado com as mesmas caracteristicas.

Para que se alcance um bom bindrio a baixas velocidades de rotagdo, deverd ser
selecionada uma arvore de cames com uma pequena duracdo de abertura de escape e
admissdo. Devido ao turbocompressor, é gerada uma contrapressdo no coletor de escape
pelo que € aconselhavel diminuir o cruzamento de vélvulas (Vizard, 1990). Neste caso a

abertura das védlvulas é importante, mas ndo tanto como em MCI normalmente aspirados.

De modo a configurar o MCI para a utilizacdo pretendida (motor de estrada) foi
selecionada uma arvore de cames do fabricante Kent. Esta arvore de cames € designada por

FR30 cujas caracteristicas principais sao apresentadas na tabela 3.5.
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Tabela 3.5 — Caracterizacao da arvore de cames FR30 (Kent, 2012).

Gama de poténcia [rpm]

Adm.(aber./fech.) Esc.(aber./fech.)

1000 as 6000
Abertura da valvula [mm] Adm./Esc. | 1554/11.91
Duracao [°] Adm. / Esc. 260 / 260
Diagrama de distribuicao [°]

20/60 60/20

Folga de valvulas [mm] Adm. / Esc.

Cruzamento de valvulas [°]

0,20/0,25

40

O diagrama de distribui¢do definido na modelagdo do MCI no LES carateriza a drvore de

cames Kent FR30. Dada a impossibilidade da leitura do diagrama de distribui¢do real no

MCI com esta arvore de cames, a sua definicao € feita de acordo com os dados facultados

pelo fabricante. Na figura 3.10 sdo apresentadas as diferencas, no diagrama de distribuicao,

entre a arvore de cames original e a arvore de cames FR30.

TDC BDC TDC BDC TDC
12 oo, 2"\ =+ -Original - Valvula
° . \ Admissao
S e \‘ Original - Valvula
s e P Escape
10 . . ’ \V | -—- FR30 - Valvula
L= ° L \ O
£ . . 0/ R Admissio
g N S l. | RO FR30 - Valvula
) 8 o % (] A Escape
E " . ] ‘
= E I )
> 6 J . 1] I
< ° L []
= » ° .
= L] L4 [) \
£ [ W 'II (‘
4 F 4 o 5
© 3 ) \
° \d 'I ‘
. Al )
2 ° o ( \-
° o \
.. ‘\
° 5 o \' -
0 L y -2 2, ]
0 90 180 270 360 540 630 720
Angulo de cambota [° CA]

Figura 3.10 — Diagrama de distribuicao modelado no LES.

Para a modelagao do diagrama de distribuicdo em LES € utilizada a op¢ao “Default slow

lift polynomial” para o perfil de abertura das valvulas, esta opcdo toma em considera¢io

uma abertura mais suave das valvulas em relacdo a opc¢do “Default fast lift polynomial”.

Para a defini¢cdo completa do diagrama de distribui¢do no LES foram ainda introduzidos os

pontos de abertura e fecho e o curso maximo das vélvulas de admissdo e escape.
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Na figura 3.11 € apresentada a caraterizagdo da abertura e fecho da valvula de admissdo no

LES.
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Figura 3.11 — Caracterizacio da abertura e fecho da valvula de admissao no LES.

3.3.3. Turbocompressor

A introdu¢do do turbocompressor requer ajustes ao nivel dos coletores e tubagens de

admissao e escape.

Coletor de admissao — O coletor de admissdo utilizado nos modelos turboalimentados
manteve-se praticamente inalterado relativamente ao modelo original. As unicas alteracdes
realizadas foram a nivel do comprimento do tubo secundério, no qual foi alterado o seu
comprimento de 360 mm para 500 mm, no caso do motor turboalimentado, e para
1000 mm, no caso do motor turboalimentado com sistema de arrefecimento do ar de

admissao (com intercooler).

Coletor de escape — O modelo criado para o coletor de escape do motor turboalimentado
resulta do coletor 4-2-1 do motor original. O coletor é cortado na juncdo 4-2, conforme
apresentado na figura 3.12, e sdo agrupadas as saidas dos 4 cilindros de forma a alimentar
o turbocompressor. O didmetro interior dos tubos primdrios manteve-se nos 34 mm, e de
acordo com a informacao recolhida em (Bell C. , 2003) € utilizado um comprimento dos
primdrios de 150 mm. Relativamente ao didmetro da conduta principal de escape, o seu

diametro interior foi mantido em 44 mm.

59



|Lakel
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&l Dimensions &
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Figura 3.12 — Caracterizacao do coletor de escape dos motores turboalimentados.

Para o presente estudo foi definido como ponto de partida um aumento de binédrio do MCI,
para todas as velocidades de rotacdo, em cerca de 40 % relativamente ao MCI original.
Partindo desta premissa, e através da definicdo dos parametros fundamentais dos
turbocompressores que influenciam a poténcia gerada pelo MCI, ver seccoes 2.3 e 2.4, de
entre varios turbocompressores estudados, foram selecionados dois através do diagrama

apresentado no APENDICE A.

A modelacdo do sistema de turbocompressdo no LES, figura 3.13, € feita com recurso a
informacdo que € normalmente protegida pelos fabricantes de turbocompressores. Uma vez
que foi possivel obter informagdo por parte do fabricante dos turbocompressores, a sua
definicilo e de todos os componentes contiguos ¢é feita através dos elementos
disponibilizados pelo fabricante, sob direitos de propriedade e dados obtidos a partir de

turbocompressores com caracteristicas semelhantes.

Figura 3.13 — Sistema de turbocompressao no LES.

Entrada do compressor — E representada por um plenum que corresponde ao volume
entre a tubagem de entrada e o inicio das pas do impulsor.
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Saida do compressor — E representada por um plenum e corresponde ao volume

compreendido entre as pas do impulsor e a saida da voluta do compressor.

Turbocompressor — O turbocompressor é definido no LES essencialmente através do
mapa de operacdo do compressor e da turbina, conforme se apresenta na figura 3.14. A
informacdo dimensional utilizada na modelacdo dos turbocompressores foi retirada do
ANEXO A. Os dados introduzidos para a criagdo dos mapas de operagdo do compressor
sdo constituidos por quatro varidveis: caudal madssico corrigido, velocidade de rotagcao
corrigida, relacao de pressao e eficiéncia. Relativamente a turbina sdo requeridos: o caudal
massico reduzido, a velocidade de rotagdo reduzida, relagdo de pressdo e eficiéncia. Os
valores corrigidos de caudal mdssico e velocidade, para o compressor, obedecem as

equacgOes apresentadas na seccdo 2.3.6 e para a turbina as equagdes descritas na sec¢ao

2.3.7.

Turbine EFFiciency Map

3.3

2.8 =4

2.7
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{
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04 0,05 0.07 0.09 0.11 0.12 0414 06 0u17 Dao1% 0.2 T.017 0.018 0.0190.0200.021 0.022 0.0230.0240.0250.028 0.027

Ma=s Flow Ma== FlLaow

a) b)

Figura 3.14 — Exemplo de caraterizacao do mapa de operacio do compressor (a) e da turbina (b) no
LES.

Para o compressor foram usados os valores de referéncia pyoy = 1L atme T,y = 288K, e

na turbina os valores de referéncia dependem do turbocompressor. Os valores para a
temperatura e pressao de referéncia para as turbinas foram obtidos a saida do coletor de
escape no modelo original normalmente aspirado sendo posteriormente corrigidos para os
modelos turboalimentados, conforme dados apresentados nas tabelas 3.6 e 3.7. Para a total
definicdo do turbocompressor foram definidos os diametros de entrada e saida do
compressor € da turbina, e mantidos os valores por defeito no LES do rendimento

mecanico e do momento de inércia do impulsor e do rotor.
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Tabela 3.6 — Valores de temperatura e pressao de referéncia para a turbina Garrett GT2052.

Dados LES_1.1.1.0 (1* Iteracido) [rpm] | Temperatura T3 [K] | Pressiao P3 [kPa]
1500 953,8 112,1
2000 1040,7 131,3
2500 1086,1 149,86
3000 1111,3 163,6
3500 1133,1 178,1
4000 1158,8 1947
4500 1186,5 2119
5000 12243 236,4
5500 1248,2 246,2
6000 1248,2 246,2

Valor médio 1139,1 187,0

Tabela 3.7 — Valores de temperatura e pressao de referéncia para a turbina Garrett GT2252.

Dados LES_1.1.1.0 (1* Iteracao) [rpm] | Temperatura T3 [K] | Pressao P3 [kPa]
1500 961,5 112,5
2000 1025,1 121,5
2500 1075,1 134,7
3000 1104,4 148.5
3500 1130,2 163,7
4000 1153,7 176,5
4500 1182 191,9
5000 1215,8 211,1
5500 1235,6 217,7
6000 1248.,6 2259

Valor médio 1133,2 170,4

Os parametros introduzidos na modelagcdo do turbocompressor sdo apresentados na figura
3.15. De modo a controlar a pressdo de alimentacdo, para que o turbocompressor nio entre
em instabilidade (surge), foi utilizada uma valvula wastegate com controlo varidvel que

permite variar a pressdo maxima de admissao em funcdo da velocidade de rotacdo do MCL.
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|C|:|mpresaur Label |Garrett GTEZ52 h2r |Turbine Label |Garrett GTEzhe, 72

|Cu:umpresau:urType |Fu|| bap j |Turbine Twpe |Fu|| hap j
lInlst Dia. {mm) (60,00 lInlet Dia. {mir) 49,30

|Outlet Dia. (mm) (50,00 |Outlet Dia. {mm) 48,00

Fiot. Inertia (kg.m?) 14.00002-006 [Fiot. Inetia (ko.m?) |4.0000e-006

\Gear Ratio to Shaft 1.00 \Gear Ratio to Shaft .00

|Drive Gear Mach Eff (0-1)  [1.000 Drive Gear hach Eff (0-13 [1.000

|C|:|mpresaur bap Data & |Turbine bap Data &

Figura 3.15 — Exemplo de carateriza¢io do turbocompressor no LES.

Entrada da turbina — E representada por um plenum e corresponde ao volume

compreendido entre a entrada da voluta e as pds do rotor.

Saida da turbina — Corresponde ao volume compreendido entre a face do rotor e a unido a

conduta de escape.

Valvula Wastegate (WG) — A fungdo da vélvula wastegate € controlar a pressdo de
alimentagdo através da limitagdo da velocidade de rotagc@o da turbina. Assim que a unidade
de controlo verifica que foi alcancada a pressao méxima de alimentacao transmite um sinal
ao atuador que abre a WG de modo a que os gases de escape facam um by-pass a turbina,
limitando desta forma a velocidade de rotagdo da turbina e por conseguinte a pressdo de

alimentacao.

A definicdo da WG no LES ¢ feita com recurso a uma borboleta do tipo 4rea simples
(simple area) cuja fungdo € permitir variar a area de passagem dos gases de escape. Uma
vez que os turbocompressores modelados ndo se encontravam disponiveis para medicao,
foi definido um didmetro (dy;) de 25 mm para a védlvula WG, valor medido num

turbocompressor Garrett GT1544.

De modo a controlar a abertura da WG foi necessario definir um sistema de atuacdo capaz
de interpretar e analisar as condi¢des de turboalimentacdo em cada condi¢do de operacdo
do MCI. Este mecanismo de atuag@o € constituido por um atuador eletrénico que, através
da informacdo recolhida pelo sensor de pressdo absoluta no coletor de admissdo (sensor
MAP) e velocidade de rotacdo do MCI, e dos valores maximos definidos para a pressdo de
alimentacdo, regula a abertura da WG. O controlo da drea de passagem da WG € feito com
recurso a uma funcdo matemdtica na qual é comparada a pressdo maxima admissivel em
cada velocidade de rotagdo com a pressdo absoluta no coletor de admissao (MAP)

produzida pelo turbocompressor.
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Sempre que a MAP atinge o valor maximo definido, a WG ¢ aberta de forma a limitar a
pressdo para o maximo estabelecido em cada velocidade de rotacdo. A drea de passagem

(Ap) dos gases € dada por (Lotus Engineering, 2001):

_ (MAP - pmax)

» v Ay [mm?] 3.2

com: MAP — pressdo absoluta no coletor de admissao;
Pmax — Pressdo maxima admissivel em cada velocidade de rotacio;
Ap - diferenca de pressdo entre a pressio de abertura e a pressdo mdxima
admissivel;

2

d ¢ ..
WG _ Area maxima de passagem dos gases da WG.

Apc=m

A drea de passagem (A ), dos gases varia entre 0 mm? (WG completamente fechada) e

490,84 mm? (WG completamente aberta). Uma vez que a abertura é gerida por uma
fun¢do matematica foi necessario definir os limites de atuagdo do atuador. Desta forma foi
colocado um limitador para o valor minimo (0 mm?) e maximo (490,84 mm?) que sdo
alcangados pela funcio de controlo da WG. A figura 3.16 apresenta o sistema de controlo
de abertura da valvula wastegate implementado no LES onde os sinais de entrada

representados por IN' e IN? representam respetivamente a MAP e a velocidade de rotagdo

do MCL
2
Nyl b aOUT
10 Table Fu.v‘n:1 Limit

IN1 r

_h i

Figura 3.16 — Sistema de controlo de abertura da valvula wastegate.

No bloco “ID Table” sao introduzidos os dados relativos a pressdo de alimentacdo
pretendida para cada velocidade de rotagdo do MCI, no bloco “Func” estd definida a
fungdo de controlo da WG e por ultimo, no bloco “Limit” estdo definidos os limites
minimo e méaximo tomados pela funcdo de controlo. A tabela 3.8 apresenta a pressdo de

alimentacdo pretendida para cada velocidade de rotagao do MCI.
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Tabela 3.8 — Pressao de alimentacio pretendida para cada velocidade de rotacdo do MCI.

Vel. rotacao

1500 | 2000 | 2500 | 3000 | 3500 | 4000 | 4500 | 5000 | 5500 | 6000
motor [rpm]

Pressao de
alimentacao 1,31 1,32 1 142 | 1,52 | 1,62 | 1,74 | 1,76 | 1,76 | 1,76 | 1,76
[bar]

3.3.4. Intercooler
O intercooler (IC) modelado no LES é produzido pelo fabricante Jodo de Deus. E
designado por Mi-766 e apresenta valores de caudal mdssico adequados ao motor em
estudo. E um intercooler do tipo bed type, uma vez que é disposto na frente do veiculo a
um nivel inferior ao radiador do motor. Esta configuracio € a mais adequada para
aplicacoes em motores de fibrica normalmente aspirados uma vez que ndo influencia

diretamente a temperatura do ar de arrefecimento do radiador do motor.

A caracterizagdo do intercooler no LES € feita através dos parametros: caudal madssico,
perda de pressdo, temperatura do ar de arrefecimento e efetividade térmica. Os dados
foram fornecidos pelo fabricante do IC para uma condi¢do de operacdo critica na qual a
velocidade do ar de arrefecimento é 2 m/s. A condicdo simulada diz respeito a uma
situacdo de funcionamento do MCI a carga maxima com o veiculo praticamente parado

(pior situacdo possivel).

Na figura 3.17 € apresentada a caracterizagdo do IC Mi-766 no LES. O sistema de
arrefecimento é constituido por dois elementos “plenum”, de 0,5 dm’, que simulam os
volumes das duas caixas (entrada e saida do IC) e pelo elemento “charge cooler” no qual

sdo caracterizados os pardmetros descritos anteriormente.

re Charge Cooler Properties [éy
hass Flow (ko/s) Pressure Loss (har) Coolant Temperature(C) Effectiveness (0-1) i‘

1/0.000000 0.00000a 25.000000 0.931770
2/0.025000 0.002543 25.000000 0993177
3/0,056000 0.012080 25000000 0,942603
4/0,083000 0.024007 25.000000 0877110
50111000 0037118 25.000000 0.800961
£/0.1353000 0.054250 25.000000 0.729764
70167000 0076316 25.000000 0666773

EIl o

. —— —

Figura 3.17 — Caracterizacao do IC Mi-766 no LES.
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3.4. Convergéncia de resultados

A convergéncia é determinada através da diferenca do mesmo resultado nos diferentes
ciclos de célculo. A defini¢cdo de um resultado convergente ou nao convergente varia de
acordo com o 6rgdo do motor. Para a entrada de ar no sistema, entrada de ar e saida de
gases no cilindro e para as camaras de plenum de admissao e escape a diferenca méxima é
de 0,5 %. Para os tubos do sistema, a diferenca médxima € de 3 % enquanto para o
turbocompressor a convergéncia € alcangada quando a diferenca obtida entre o trabalho

realizado pela turbina € inferior a 2 % do trabalho efetuado pelo compressor.

z

Este parametro é importante uma vez que ¢ um indicador bastante seguro de que os
resultados obtidos sdo fidveis para o estudo do MCI modelado. Durante o presente trabalho
foram necessarios em média 10 ciclos até obter convergéncia nos resultados, sendo que
nalguns casos dos modelos turboalimentados foram necessarios 20 ciclos até ser obtida a

convergéncia.
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4 Apresentagdo e Discussdo dos Resultados

O presente capitulo € dedicado a apresentacao e discussdo dos resultados. Nas sec¢dao 4.3 a
4.6 sdao analisadas as influéncias de: relacio de compressdo, drvore de cames,
turbocompressor e intercooler, no desempenho do MCI. A secc¢ado 4.7 apresenta, em termos
de bindrio, a comparacao de todos os modelos. Sao ainda definidas as zonas de operacao

do MCI para cada um dos turbocompressores utilizados.

4.1. Defini¢cdao dos modelos a estudar

Esta sec¢do € dedicada a apresentac@o dos diferentes modelos com vista a determinacdo da
influéncia dos parametros/componentes: relacdio de compressdo, arvore de cames,
turbocompressor e intercooler; no desempenho do MCI. Para a andlise e identificacdo dos
diferentes modelos em estudo, sdo apresentadas na tabela 4.1 as carateristicas de cada um

dos modelos utilizados no trabalho.

Tabela 4.1 — Modelos LES criados no presente estudo.

Sigla do Relagao cle Arvore de Turbocompressor Intercooler
Modelo compressao Cames
LES_BASE | Original (9,44) | Original - -
LES 1.0.0.0 8,50 Original - -
LES_1.1.0.0 8,50 Kent FR30 - -
LES 1.1.1.0 8,50 Kent FR30 Garrett GT2052 -
LES 1.1.2.0 8,50 Kent FR30 Garrett GT2252 -
LES_1.1.1.1 8,50 Kent FR30 | Garrett GT2052 | Mi-766 (v = 2m/s)
LES_1.1.2.1 8,50 Kent FR30 | Garrett GT2252 | Mi-766 (v = 2m/s)

4.2. Parametros utilizados na comparacao dos diferentes
modelos

A discussdo e comparagdo dos resultados obtidos na modela¢do computacional centraram-
se nos parametros mais utilizados. Assim, € possivel avaliar, compreender e explicar as
diferencas encontradas nos testes dos diferentes modelos, nomeadamente: bindrio (T),

pressdo média efetiva ao freio (BMEP) consumo especifico ao freio (bsfc), caudal
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massico de ar (médio) por ciclo (Mg, ) € pressdo absoluta no coletor de admissdo
(MAP), em funcdo da velocidade de rotacdo do motor (n). Por uma questdo de
simplificacdo da designacdo, de ora adiante sempre que sejam referidas as varidveis

pressdo média efetiva e consumo especifico trata-se de valores obtidos ao freio (BMEP e

bsfc).

4.3. Influéncia da relagdao de compressao

Na presente sec¢do € estudada a influéncia da relagcdo de compressao no desempenho do
MCI. Para tal sao estudos os modelos LES_BASE e LES_1.0.0.0 e comparados entre si 0s

resultados das simulacdes realizadas.

A figura 4.1 mostra a pressdao média efetiva (BMEP) em funcdo da velocidade de rotagdo

do MCI para os modelos LES_BASE e LES_1.0.0.0.

14

e ES BASE
13 e LES_1.0.0.0
12

i
L

BMEP [bar]
=

N \

; !

1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
n [rpm]

Figura 4.1 — Pressao média efetiva (BMEP) em funcao da velocidade de rotacao do MCI para os
modelos LES_BASE e LES_1.0.0.0.

A figura 4.1 permite observar que a BMEP obtida no modelo LES_1.0.0.0 é ligeiramente
inferior a obtida no modelo LES_BASE. O valor maximo da BMEP obtida no modelo
LES_1.0.0.0 diminuiu 0,3 bar relativamente ao maximo obtido no modelo LES_BASE. A

diminui¢do da BMEP resulta da redugdo da relacdo de compressao de 9,44:1 para 8,50:1.

Na figura 4.2 € apresentado o consumo especifico (bsfc) em funcdo da velocidade de

rotagdo do MCI para os modelos LES_ BASE e LES_1.0.0.0.
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Figura 4.2 — Consumo especifico (bsfc) em funcao da velocidade de rotacio do MCI para os modelos
LES_BASE e LES_1.0.0.0.

A figura 4.2 revela que o bsfc do modelo LES_1.0.0.0 aumentou relativamente ao modelo
LES_BASE. Em termos médios o aumento de bsfc foi 3,5 %, verificando-se uma diferenca

maxima de 12,4 g/(kW.h) a velocidade de rotagdao de 6000 rpm.

A figura 4.3 apresenta o caudal massico corrigido (m _ar/cic) em funcdo da velocidade de

rotacdo do MCI para os modelos LES_BASE e LES_1.0.0.0.

0,16 r : :
«—tr—LES_BASE

0,14 1

=== ES_1.0.0.0

=
—
[\

[ke/s]
L
S

o
[
oo

k=)
el
@)

m’_ar/ic

0,04

0,02

0,00
1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000

n [rpm]

Figura 4.3 — Caudal méssico de ar corrigido (m"_ar/cic) em funcao da velocidade de rotacio do MCI
para os modelos LES_BASE e LES_1.0.0.0.

A figura 4.3 permite observar que as alteracdes em termos de caudal méssico admitido do
modelo LES_BASE para o modelo LES_1.0.0.0 sdo insignificantes. Em termos

percentuais, a diferenca maxima obtida de um modelo para o outro foi de 0,7 %. Os dados
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apresentados indicam claramente que a diferenca em termos de BMEP obtida, entre os

modelos estudados, € resultante da alteracdo da relacdo de 9,44:1 para 8,5:1.

Nas sec¢des seguintes todos os modelos estudados utilizam uma relacdo de compressao de

8,5:1.

4.4. Influéncia do diagrama de distribuicao

A presente seccdo estuda a influéncia do diagrama de distribui¢do no desempenho do MCI.
Para tal sdo estudados os modelos LES_1.0.0.0 (arvore de cames original) e LES_1.1.0.0
(&rvore de cames Kent FR30) e comparados entre si os resultados das simulagdes

realizadas.

Na figura 4.4 sdo apresentados os valores de pressdo média efetiva (BMEP) em funcdo da

velocidade de rotacdo do MCI para os modelos LES_1.0.0.0 e LES_1.1.0.0.

14
= LES_1.1.0.0
13 e=p==TES_1.0.0.0
12 M
E 11 /) H\x_)(’ \
& 10 / N
9
8 /{
8
7
6

1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
n [rpm]

Figura 4.4 — Pressdo média efetiva (BMEP) em funcao da velocidade de rotagio do MCI para os
modelos LES_1.0.0.0 e LES_1.1.0.0.

A figura 4.4 mostra que para o modelo (LES_1.1.0.0) que corresponde a utilizacdo da
arvore de cames FR30, a BMEP do MCI aumentou significativamente. Em termos médios
o foi obtido um aumento médio de cerca de 12 %. Assim, concluiu-se que a alteracdo da
arvore de cames tem uma influéncia bastante significativa na BMEP, sendo que a BMEP
méaxima aumentou para cerca de 12 bar para n = 3500 rpm. O valor da BMEP obtida esta
proximo dos valores habituais (entre 12 bar e 13 bar) para um MCI-SI utilizado em

veiculos de estrada, conforme discutido na sec¢do 2.3.1.

A figura 4.5 apresenta o consumo especifico (bsfc) em fun¢ao da velocidade de rotagdo do

MCI para os modelos LES_1.0.0.0 e LES_1.1.0.0.
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Figura 4.5 — Consumo especifico em funcao (bsfc) da velocidade de rotacio do MCI para os modelos
LES_1.0.0.0 e LES_1.1.0.0.

O bsfc do modelo LES_1.1.0.0 diminui relativamente ao modelo LES 1.0.0.0. Em termos
médios a reducdo de bsfc foi de 2,7 %, verificando-se a diferenga absoluta maxima de

11,7 g/(kW.h) obtida a velocidade de rotagcdo de 6000 rpm.

A figura 4.6 apresenta o caudal mdssico de ar corrigido (m™_ar/cic) em funcdo da

velocidade de rotagdo do MCI para os modelos LES_1.0.0.0 e LES_1.1.0.0.
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Figura 4.6 — Caudal massico de ar corrigido (m_ar/cic) em funcio da velocidade de rotacio do MCI
para os modelos LES_1.0.0.0 e LES_1.1.0.0.

Com a alteracdo da arvore de cames original do MCI para a arvore de cames Kent FR30,
verificou-se um aumento do caudal mdssico admito. O aumento médio foi de 8,97 %,
sendo que o aumento de caudal méssico de ar admitido é mais significativo em velocidades

de rotacdo intermédias. A figura 4.6 permite ainda observar que a elevadas velocidades de
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rotacdo, o caudal mdssico de ar admitido no modelo LES_1.1.0.0 € inferior ao caudal

massico de ar admitido no modelo LES_1.0.0.0.

Nas seccdes seguintes os modelos em estudos consideram a utilizacdo da arvore de cames

Kent FR30.

4.5. Influéncia do turbocompressor no desempenho do MCI

A presente seccdo estuda a influéncia da aplicacdo de diferentes turbocompressores no
desempenho do MCI. Para tal sdo estudados os modelos com turbocompressor
LES_1.1.1.0 (Garrett GT2052) e LES_1.1.2.0 (Garrett GT2252), e comparados com o

modelo sem turbocompressor LES_1.1.0.0 (atmosférica).

Na figura 4.7 sdo apresentados os valores de pressdo média efetiva (BMEP) em funcdo da
velocidade de rotacdo do MCI para os modelos LES_1.1.0.0, LES_1.1.1.0 e LES_1.1.2.0.
20
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Figura 4.7 — Pressdo média efetiva (BMEP) em funcao da velocidade de rotacdo do MCI para os
modelos LES_1.1.0.0, LES_1.1.1.0 e LES_1.1.2.0.

A figura 4.7 mostra que a BMEP obtida nos modelos turboalimentados (LES_1.1.1.0 e
LES_1.1.2.0) aumenta significativamente quando comparado com o modelo atmosférico
(LES_1.1.0.0). A figura 4.7 revela também que, para velocidades de rotacao mais baixas, o
modelo LES_1.1.1.0 apresenta uma BMEP superior ao modelo LES_1.1.2.0, no entanto, a
partir das 3000 rpm o comportamento altera-se, ¢ o modelo LES_1.1.2.0 obtém uma
BMEP superior ao modelo LES_1.1.0.0. O valor mdximo de BMEP obtido no modelo
LES_1.1.2.0 é de 17,6 bar. De acordo com (H. Zhao, 2009), citado na sec¢do 2.3.1, o valor

obtido de BMEP encontra-se dentro dos valores indicados para MCI-SI turboalimentados.

A figura 4.8 apresenta o consumo especifico (bsfc) em fungao da velocidade de rotagdo do
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MCI para os modelos LES_1.1.0.0, LES_1.1.1.0 e LES_1.1.2.0.
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Figura 4.8 — Consumo especifico (bsfc) em funcéo da velocidade de rotacio do MCI para os modelos
LES_1.1.0.0, LES_1.1.1.0 e LES_1.1.2.0.

A figura 4.8 permite observar que, para os modelos turboalimentados (LES_1.1.1.0 e
LES_1.1.2.0), o bsfc € inferior ao modelo atmosférico (LES_1.1.0.0). A reducdo média de
bsfc do modelo LES_1.1.1.0 face ao modelo LES_1.1.0.0 foi de 2,98 % enquanto no
modelo LES_1.1.2.0 essa mesma diminui¢do foi de 4,17 %. Em termos absolutos houve
uma diminui¢do média de 7,92 g/(kW.h) para o modelo LES_1.1.1.0 e de 11,25 g/(kW.h)
para o modelo LES_1.1.2.0.

A figura 4.9 apresenta a pressiao no coletor de admissdo (MAP) em funcdo da velocidade

de rotagdo do MCI para os modelos LES_1.1.0.0, LES_1.1.1.0 e LES_1.1.2.0.
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Figura 4.9 — Pressao no coletor de admissao (MAP) em funcio da velocidade de rotacdo do MCI
para os modelos LES_1.1.0.0, LES_1.1.1.0 e LES_1.1.2.0.

Através da andlise da figura 4.9 verifica-se que, nos modelos com turbocompressor, a
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MAP obtém valores proximos de 2 bar para elevadas velocidades de rotacdo do MCI. A
BMEP obtida na figura 4.7 é em grande parte resultado da pressdo de alimentacdo
apresentada na figura 4.9. A semelhanca da BMEP, a MAP, é superior, até as 3000 rpm no
modelo LES_1.1.1.0 passando, a partir dessa velocidade de rotacdo, a ser superior para no
modelo LES_1.1.2.0. A justificacio para o facto da variacdo da MAP apresentar a
tendéncia apresentada na figura 4.7 tem a ver com a pressao de alimentacdo solicitada aos

turbocompressores ter sido definida com uma margem de seguranca para o limite surge.

Na figura 4.10 € apresentado o caudal massico de ar corrigido (m _ar/cic) em fungdo da

velocidade de rotagao do MCI para os modelos LES_1.1.0.0, LES_1.1.1.0 e LES_1.1.2.0.

0,20 : -
—e=—LES_1.1.2.0
e LES_1.1.1.0 D
0,16 | ——LES 1.1.0.0 Y@% -
) ~ L] —|
)
= 0,12
2
IS
S 0,08
S
0,04 -
0,00
1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
n [rpm]

Figura 4.10 — Caudal méssico de ar corrigido (m’_ar/cic) em funcio da velocidade de rotaciao do
MCI para os modelos LES_1.1.0.0, LES_1.1.1.0 e LES_1.1.2.0.

A figura 4.10 mostra que o caudal massico (m”_ar/cic) para os modelos com
turbocompressor (LES_1.1.1.0 e LES_1.1.2.0) € superior ao modelo do MCI atmosférico.
Verifica-se que a influéncia da utilizacdo de turbocompressor no m"_ar/cic aumenta com
a velocidade de rotacdao do MCI. Para n = 5500 rpm o aumento de m_ar/cic dos

modelos LES_1.1.1.0 e LES_1.1.2.0 face ao modelo LES_1.1.0.0 foi respetivamente
0,049 kg/s e 0,063 kg/s.

4.6. Influéncia do intercooler no desempenho do MCI

A presente seccdo estuda a influéncia da aplicacdo de um intercooler no desempenho do
MCI. Para tal sdo estudos os modelos LES_1.1.1.1 (Garrett GT2052 e Mi-766) e LES_
LES_1.1.2.1 (Garrett GT2252 e Mi-766), para uma velocidade de ar incidente no
intercooler de 2 m/s. Os dados obtidos nas simulacdes sdao comparados com os obtidos

anteriormente nos modelos LES_1.1.1.0 (Garrettr GT2052) e LES_1.1.2.0 (Garrett
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GT2252).

Na figura 4.11 sdo apresentados os valores de pressdao média efetiva (BMEP) em func¢do da
velocidade de rotagdo do MCI para os modelos LES_1.1.1.0, LES_1.1.2.0 e LES_1.1.1.1,
LES_1.1.2.1.Nos gréficos apresentados do modelo LES_1.1.1.1 ndo constam os valores
dos parametros em andlise para velocidades de rotagdo do MCI superiores a 5500 rpm por

nao ter sido obtida convergéncia de resultados na simulagao.
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Figura 4.11 — Pressao média efetiva (BMEP) em funcio da velocidade de rotacao do MCI para os
modelos LES_1.1.1.0, LES_1.1.2.0 e LES_1.1.1.1, LES_1.1.2.1.

Através da andlise da figura 4.11 verifica-se que os modelos com intercooler (LES_1.1.1.1
e LES_1.1.2.1) apresentam valores de BMEP superiores para velocidades de rotacdo
intermédias. A partir das 4500 rpm, a diferenca da BMEP dos modelos com e sem
intercooler ¢ menos significativa. Ao analisar em detalhe a curva de BMEP do modelo
LES_1.1.1.1 verifica-se que até as 4250 rpm a sua BMEP € superior a BMEP do modelo
LES_1.1.2.1 que possui o turbocompressor Garrett GT2252. E importante notar que para
velocidades de rotacdo superiores a 4500 rpm, a BMEP do modelo sem intercooler
LES_1.1.2.0 (Garrett GT2252) € superior a do modelo com intercooler
LES_1.1.1.1 (Garrett GT2052 e Mi-766). Assim, conclui-se que a utilizagdo de
intercooler, neste MCI, ¢é particularmente vantajosa nas velocidades de rotacdo

intermédias.

A figura 4.12 apresenta o consumo especifico (bsfc) em funcdo da velocidade de rotacao
do MCI para os modelos LES_1.1.1.0, LES_1.1.2.0 e LES_1.1.1.1, LES_1.1.2.1. Através
da andlise do gréfico verifica-se que as variagdes de consumo especifico dos modelos com

IC sdao diminutas face aos modelos homoélogos sem IC.
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Figura 4.12 — Consumo especifico (bsfc) em funcio da velocidade de rotacao do MCI para os
modelos LES_1.1.1.0, LES_1.1.2.0 e LES_1.1.1.1, LES_1.1.2.1.

Através da figura 4.12 verifica-se que os modelos com intercooler (LES_1.1.1.1,
LES_1.1.2.1) apresentam bsfc inferior aos modelos sem intercooler (LES_1.1.1.0,
LES_1.1.2.0). A maior diminuicdo de bsfc obtida foi de 2,8 g/(kW.h) entre as 3250 rpm e
as 3500 rpm para o modelo LES_1.1.1.1 em relacdo ao modelo LES_1.1.1.0.

A figura 4.13 apresenta a pressdo no coletor de admissd@o em fun¢do da velocidade de

rotacdo do MCI para os modelos LES_1.1.1.0, LES_1.1.2.0e LES_1.1.1.1, LES_1.1.2.1.
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Figura 4.13 — Pressao no coletor de admissao em funcio da velocidade de rotacao do MCI para os
modelos LES_1.1.1.0, LES_1.1.2.0 e LES 1.1.1.1, LES_1.1.2.1.

Os valores apresentados na figura 4.13 permitem verificar a influéncia, em termos de
pressdo de alimentacdo, que o IC possui em fungdo da velocidade de rotacdo do MCI.

Verifica-se que até as 3000 rpm a diminui¢do da MAP € reduzida para os modelos com IC
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relativamente aos modelos sem IC. A partir das 3000 rpm verifica-se um esta diminui¢do
da MAP torna-se mais significativa, resultando numa queda de pressao médxima de 0,12 bar

para o modelo LES_1.1.2.1 face ao modelo LES_1.1.2.0.

A figura 4.14 apresenta as diminuicdes de temperatura obtidas com a introducdo do IC nos
modelos LES_1.1.1.0 e LES_1.1.2.0. Os dados apresentados ilustram a capacidade de
extragdo de calor do IC Mi-766 utilizado no estudo e consequente aumento de densidade

do ar de admissao.
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Figura 4.14 — Diminuicio da temperatura do ar de admissao com o IC utilizado nos modelos
LES_1.1.1.1e LES_1.1.2.1.

O intercooler utilizado permite diminuir a temperatura do ar de admissdo, em termos
médios para o modelo LES_1.1.1.1, em 42,9 ° C. Enquanto no modelo LES_1.1.2.1, a

diminui¢do média de temperatura obtida com a utilizagcdo do IC € de 40,9 ° C.

Na figura 4.15 é apresentado o caudal mdssico de ar corrigido ( m_ar/cic) em fungdo da
velocidade de rotagdo do MCI para os modelos LES_1.1.1.0, LES_1.1.2.0 e LES_1.1.1.1,
LES_1.1.2.1.
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Figura 4.15 — Caudal massico de ar corrigido ( m™_ar/cic) em funcao da velocidade de rotacao do
MCI para os modelos LES_1.1.1.0, LES_1.1.2.0 e LES_1.1.1.1, LES_1.1.2.1.

E no caudal méssico admitido pelo MCI que se verifica a verdadeira contribuicdo do
intercooler utilizado. Através do arrefecimento do ar de admissdo é possivel aumentar a
sua densidade. Desta forma é colocada uma maior massa de ar dentro dos cilindros do
MCI, e mantendo a razdo de estequiometria, € possivel aumentar o binario produzido pelo
MCI. Com a utilizacdo do IC, obtiveram-se aumentos médios, em termos de caudal
massico, de 7 % do modelo LES_1.1.1.1 para o modelo LES_1.1.1.0 e 6,5 % do modelo
LES_1.1.2.1 para o modelo LES_1.1.2.0.

4.7. Comparacao do desempenho dos diferentes modelos

Para a comparagdo do desempenho dos diferentes modelos é estudado o binario obtido em
funcdo da velocidade de rotagdo do MCI para cada um dos modelos. Adicionalmente, as
linhas de operagdo do MCI dos modelos com turbocompressor, sdo representadas nos

mapas dos turbocompressores estudados.

4.7.1. Binario obtido nos modelos em estudo

A figura 4.16 apresenta o binario (T) em fun¢do da velocidade de rotacdo do MCI para

todos os modelos estudados.
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Figura 4.16 — Binario (T) em funcio da velocidade de rotacio do MCI para todos os modelos
estudados.

Através da andlise da figura 4.16, é possivel verificar a influéncia de todas as alteragcdes
realizadas no bindrio produzido pelo MCI. O modelo com turbocompressor e intercooler
LES_1.1.2.1 (Garrett GT2252 e Mi-766) € o que apresenta curva de binario mais elevado.
Este modelo possui o bindrio acima de 250 N.m das 3250 rpm as 6000 rpm, sendo o
bindrio maximo de 308,3 N.m as 3750 rpm. Também o modelo LES_1.1.1.1 (Garrett
GT2052 e Mi-766) apresenta uma boa curva de bindrio com uma gama de utilizacio das

3500 rpm as 5500 rpm.

O modelo LES_1.1.2.1 (Garrett GT2252 e Mi-766) permitiu obter um aumento de binario
significativo (aumento de cerca de 67 % em termos médios) face ao modelo original
LES_BASE enquanto o modelo LES_1.1.1.1 (Garrett GT2052 e Mi-766) permitiu obter

um aumento médio de 60 %.

4.7.2. Zonas de operacdo dos turbocompressores
Conforme apresentado no capitulo 2, a utilizacdo de turbocompressores, a efici€éncia, a
resposta, a vida util de operacdo entre outros fatores, dependem da adequacido do
turbocompressor ao MCI ao qual esta aplicado. Na figura 4.17 é apresentada a linha de
operacdo em WOT do MCI sobreposta ao mapa do turbocompressor GT2052 para os
modelos LES 1.1.1.0e LES_1.1.1.1.
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Figura 4.17 — Linha de opera¢iao em WOT do MCI sobreposta ao mapa do turbocompressor GT2052
para os modelos LES_1.1.1.0 e LES_1.1.1.1.

Através da visualizacdo das linhas de operacdo dos modelos em estudo, verifica-se que
ambas garantem uma margem alargada para o limite de surge. O ponto de binirio maximo
ocorre na zona de eficiéncia maxima do compressor (78 %). No ponto de poténcia mixima
a eficiéncia do compressor é 74 %, para os dois modelos em andlise. E possivel verificar o
efeito do intercooler no grafico em andlise, uma vez que para velocidades de rotacdo até
4000 rpm € possivel obter o mesmo caudal méssico de ar a uma relacdo de pressdo mais

reduzida.

A figura 4.18 apresenta a linha de operacdo em WOT do MCI sobreposta ao mapa do
turbocompressor GT2252 nos modelos LES_1.1.2.0 e LES_1.1.2.1.
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Figura 4.18 — Linha de operaciao em WOT do MCI sobreposta ao mapa do turbocompressor GT2252
nos modelos LES_1.1.2.0 e LES_1.1.2.1.

As linhas de operacdo sobrepostas no mapa do compressor GT2252 permitem verificar que
este turbocompressor se encontra ajustado aos modelos em andlise. E garantida uma
margem de seguranga para o limite de surge. Os pontos de bindrio mdximo e poténcia

maxima ocorrem a eficiéncia de 77 % do compressor.

A selecio do modelo mais adequada dependerd da aplicacio do MCI, sendo que os
modelos LES_1.1.1.0/LES_1.1.1.1 possuem uma linha de BMEP mais suave, com uma
reduzida carga mecéinica dos componentes do MCI relativamente aos modelos
LES_1.1.2.0/LES_1.1.2.1. No que diz respeito aos limites e restricdes de operagcdao dos
turbocompressores, foram respeitadas todas as indicagdes mencionadas na sec¢do 2.4.

Como € possivel verificar através dos graficos das figuras 4.17 e 4.18 os pontos de bindrio
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maximo e poténcia méixima coincidem com os pontos de eficiéncia mdxima do
turbocompressor. E mantida uma margem de seguranga para o limite de surge e para a
utilizacdo do turbocompressor em ambientes com uma pressdo atmosférica inferior
(condi¢des de sobrerrotagdo). Relativamente ao limite de choke nenhum dos
turbocompressores se encontra a operar no seu limite em termos de capacidade de

fornecimento de caudal de ar.
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5 Conclusoes

Neste projeto foram apresentados varios softwares de simulacdo de MCI, feita a revisao
sobre as suas capacidades e definido o software a utilizar nas simulacdes realizadas. Foi
descrita a influéncia do sistema de distribuicdo no desempenho do MCI. Foi realizada uma
revisao bibliografica alargada sobre os parametros de desempenho de turbocompressores,
descritas as linhas orientadores para uma correta selecdo de turbocompressores e indicadas

as consideracdes a ter na implementac¢do da turbocompressao em MCI.

Através da definicdo do MCI no software de simulacdo de motores no capitulo 3, foram
definidos todos os parametros para a criacdo dos modelos computacionais utilizados para a

realizacdo do estudo.

As simulagdes realizadas permitiram compreender e avaliar os pardmetros envolvidos na
turboalimentacdo de MCI-SI e testar a influéncia do sistema de arrefecimento do ar de
admissao (intercooler) no desempenho do MCI. Os resultados obtidos para os modelos
com turbocompressor LES_1.1.1.0/LES_1.1.2.0 superam o objetivo inicialmente delineado
em termos de aumento de bindrio e possuem as carateristicas de operacdo adequadas ao
MCI utilizado. Os modelos com turbocompressor e intercooler (LES_1.1.1.1 e
LES_1.1.2.1) apresentam os melhores resultados obtendo-se um aumento médio de bindrio

de 60 % e 67 %, respetivamente, face ao modelo original LES_BASE.

A selecdao do modelo ideal e dos valores de pressao de alimentagcdo para a utilizagdo do
MCI devera ser sempre ponderada tendo em consideracio os diversos aspetos apresentados
e discutidos no enquadramento cientifico deste projeto. As questdes de detonacdo e
temperatura maxima alcancadas nos cilindros do MCI nao foram abordadas em detalhe
neste projeto, sendo por isso interessante num trabalho futuro proceder a sua quantificacao

e analise.

Para além da andlise térmica e das questdes de detonacdo, poderd ser realizado o estudo da
resposta do MCI com turbocompressor através da andlise dos vdrios parametros de

desempenho a regimes transientes.
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Com a elaboragcdo deste projeto pretendeu-se definir claramente quais os pardmetros
envolvidos na turboalimentacdo de motores de combustio interna de igni¢do por faisca.
Pretende-se também que informacdo presente neste documento sirva de guia para futuros

projetos na area da sobrealimentacido de motores de combustao interna.
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APENDICE A - Diagrama de Selecao de Turbocompressores

Constantes: Parametros estimados:
- Cilindrada do motor - V;o¢ [cm?3] - Eficiéncia Volumétrica - n,, [—]
- Relacdo ar/combustivel - A/F [-] - Temperatura Admissdo - T [K]
- Constante do ar - R, [kgLK - Consumo especifico - bsfc [W“lq/;h]
- Temperatura atmosférica - Tyem [K] - Pressdo de perdas montante do compressor - P1perdas [Pa)
- Pressdo atmosférica - pgem [Pal - Pressdo de perdas jusante do compressor - Paperdas [Pa]

N Caudal mdssico de ar admitido MCI - m,. <
__ PXbsfcxA/F

Mar = 3600000000 [ke/s]
€— Parimetros conhecidos:
- Regime - n [rpm]
- Pressdo a entrada do MCI - MAP - Poténcia Alvo - P [W]
MAP = Darfa T p, <—
v 136 T000000

- Pressdo a entrada do compressor - p;

P1 = Patm — Piperdas

- Pressdo a saida do compressor - p, €&
> p, = MAP + DP2perdas

v v

- Relaciio de pressio do compressor — IT - Representagdo no mapa do turbocompressor dos

. D2 valores de Il e m,

b1 >

- Caudal méssico admitido MCI -1,

- Ajuste dos valores de Il e mg,, no mapa do
turbocompressor —

- Célculo do valor possivel da pressdo a saida
do compressor - p,

" ;m..m«n = = = &

- Representacio no mapa do turbocompressor - Introducao dos valores de p, no software LES

dos valores de I1 e m, obtidos no LES - Realizagdo da simulagdo no LES
- Obtengdo dos valores de II e 1114,- no LES

- Interpretacdo dos resultados obtidos
+—>| - Realizacio de correcdes localizadas
- Inicio de um novo ciclo
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ANEXO A - Especificacoes dos Turbocompressores

COMPRESSOR TURBINE
Turbo PN CHRAPN | Ind WhiDia ExdWhiDia Trim A/R | WhiDia Trim AR
727264-3  451298-44 36.1mm 52.2mm 48 051 | 470mm 72 050
727264-7 451298-44 36.1mm 52.2mm 48 051 | 470mm 72 050

GT2062, 52.2mm, 48 Trim, 0.51 A/R

Dimension Note:
Oil Infet: Both PN - M10x1.0 (F) or M10x1.0 (M)

GT2I082, T2 Trim, 0.50 AWM
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