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Resumo

RESUMO

No panorama energético actual, fortemente dependente dos combustiveis fosseis, nomeadamente do
petréleo e cuja disponibilidade é finita, aliado a instabilidade politico-econémica mundial e as limitacdes
cada vez mais restritivas das emissdes gasosas, surge a necessidade premente de desenvolvimento de
um modelo energético mais sustentavel. O sector automovel € um avido consumidor de derivados do
petréleo, devido a utilizacdo maioritaria de veiculos equipados com motor de combustao interna (MCI),
cujo baixo rendimento, faz dele um dos principais alvos neste contexto. De facto, apenas cerca de 1/3
da energia quimica contida no combustivel & convertida em energia mecanica [1], sendo o restante
desperdicado sob a forma de calor. O aproveitamento do calor residual torna-se portanto crucial para a
optimizacao energética do MCI. De entre os fluxos de calor residual dum MCI, o que tem maior potencial
de aproveitamento é o dos gases de escape, devido a sua maior temperatura (maior exergia), resultando
num maior ganho tedrico de rendimento [2]. Uma das tecnologias mais promissoras no aproveitamento
do calor residual é o ciclo organico de Rankine (ORC). Esta tecnologia apresenta bastantes semelhancas
com um sistema de refrigeracdo por compressao de vapor, nomeadamente no que se refere ao fluido
de trabalho e aos principais componentes. Neste contexto, a reconversdo de componentes AVAC para
implementacdo em sistemas ORC de aproveitamento de calor residual do MCI, apresenta-se como uma
hipotese a considerar. No presente trabalho, foi analisada a possibilidade de implementacdo de um
destes sistemas, tendo sido adoptada uma perspectiva o mais realista possivel, visando avaliar o
comportamento do veiculo em condicdes reais de funcionamento, equipado com um motor a ignicéo
comandada de 1.6L. Esta abordagem denominada de “wheel-to-exhaust”, consiste no cruzamento de
trés modelos distintos, dois deles ja existentes; um modelo de ciclos de conducao, que analisa os fluxos
energéticos do veiculo em percursos reais, incluindo declives e sinusidade; um modelo do MCI para
analise do seu desempenho; um modelo do ORC que utiliza os dados cruzados entre os modelos
anteriores para analise dos parametros relativos ao fluxo de gases de escape em situacdes reais de
funcionamento do veiculo. Para o cruzamento de dados foram utilizadas algumas estratégias inovadoras,
destacando-se a determinacao das marchas engrenadas no veiculo em funcao das condicdes dinamicas

do percurso.
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Abstract

ABSTRACT

The current energy model, with a resilient dependency on fossil fuels, especially on oil with its restrictive
and finite availability, coupled with global political and economic instabilities and increasingly restrictive
regulations on gaseous emissions, lead to the urgent need for a more sustainable energy paradigm. The
automotive sector is an eager consumer of oil derivatives, due to the generalized use of the internal
combustion engine (ICE), whose low efficiency makes it a prime target in this context. (As a matter of
fact). Only about 1/3 of the fuel's chemical energy is converted into mechanical power [1], with the
remainder mostly wasted as heat. The engine waste heat recovery becomes crucial to its optimization.
Among the various ICE's waste heat flows, the one with the greatest potential is the exhaust stream due
to its higher temperature (higher exergy), resulting in a theoretically higher efficiency gain [2]. One of the
most promising technologies is the organic Rankine cycle (ORC). This technology has many similarities
to a refrigeration vapor compression system, regarding the working fluid and the system’s main
components, making the conversion of HYAC components an option (to be taken into account) in the
design of wate heat recovery systems for ICEs. The present work analyses the possibility of implementing
such a system, by adopting a more realistic approach to evaluate the vehicle's performance in real
operating conditions, coupled with a 1.6L spark-ignition ICE. This approach, named the "wheel-to-
exhaust", consists in the interconnection of three distinct models, two of them already existing; a driving-
cycle's model, which analyzes the vehicle's energy flows in real road conditions, including the influence
of altitude an lateral acceleration; an ICE's model for the analysis of its performance; an ORC model
which uses data crossing between the two previous models in the analysis of the exhaust stream
parameters in real road conditions. Some innovative strategies were used in the data crossing, with
prominence to the gear-shifting algorithm used in the vehicle simulations, in-accordance to the dynamic

conditions of the road.
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1. Introducéo

1. INTRODUGAO

1.1. Enquadramento

A energia ¢ um tema de elevado interesse a nivel mundial por se tratar de um bem dispendioso e
manipulado geopoliticamente. Face a inevitabilidade da deplecdo dos combustiveis fosseis,
nomeadamente o petréleo, e do qual nos encontramos ainda fortemente dependentes, concomitante
com a instabilidade politico-econdmica mundial e com limitacdes cada vez mais restritivas das emissoes
gasosas, surge a necessidade premente de desenvolvimento de um modelo energético sustentavel, no

qual a premissa da eficiéncia energética seja um pilar.

De acordo com os ultimos indicadores, cerca de 81% da energia primaria consumida mundialmente é
proveniente de combustiveis fosseis [3]. Segundo estatisticas da Agéncia Europeia do Ambiente (EEA), o
sector dos transportes representa aproximadamente 1/3 do consumo final de energia, sendo responsavel
por mais de 20% do total de emissdes de substancias poluentes e de gases de efeito de estufa dos paises

membros da Unido Europeia.

Aliado a tudo isto, surge a baixa eficiéncia térmica de um motor de combustéo interna (MCI), em que
apenas cerca de 1/3 da energia quimica contida no combustivel é convertida em energia mecéanica [1]
(utilizada na propulsao do veiculo e equipamentos auxiliares), sendo o restante desperdicado sob a forma
de calor residual (através dos gases de escape, do sistema de arrefecimento do MCI e, ainda, por

radiacdo e conveccao).

A titulo ilustrativo, o balanco energético de um tipico motor de ignicdo de 1,4 litros apresenta um
rendimento termodinamico de 15-32%, dependendo das condicdes de operacdo. O restante é rejeitado
para 0 ambiente maioritariamente através do radiador e do sistema de escape, juntamente com outras

perdas parasita (atrito entre outros) [4] .
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A recuperacdo e aproveitamento de parte desse calor residual torna-se portanto crucial para a
optimizacao energética do motor de combustao interna. De entre os fluxos de calor residual dum MCI, o
que se apresenta com maior potencial de aproveitamento é o dos gases de escape, devido a sua maior
temperatura, e consequentemente, maior exergia, o que representa um potencial ganho tedrico de

rendimento [2].

Portanto, a enorme quantidade de energia contida nos gases de escape pode ser potencialmente
recuperada para aumentar o rendimento dum MCI [5]. As estimativas actuais para a poténcia calorifica
dos gases de escape em MCI de veiculos rodoviarios ligeiros, sugerem a mesma ordem de grandeza da

poténcia mecanica, dependendo das dimensdes do motor e da condicao carga/velocidade [6].

A converséao do calor residual dos gases de escape em poténcia util apresenta vantagens consideraveis
na diminuicdo do consumo de combustivel, bem como da reducdo de emissdes gasosas [/]. Alguns
autores sugerem, que, se apenas 6% do calor contido nos gases de escape fosse recuperado e convertido
em energia eléctrica, tal poderia significar uma reducdo do consumo de combustivel em 10% [7]; a
economia de combustivel subiria para os 20% ao converter-se cerca de 10% do calor residual em energia
eléctrica [8, 9]. No entanto, dado que a fraccdo de calor rejeitada nos gases de escape é da mesma

ordem de grandeza da poténcia mecanica do motor, estes valores parecem irrealistas.

Existem diversas tecnologias para a recuperacao de calor residual de um MCI: ORC (Organic Rankine
Cycle) [10-12], geradores termoeléctricos (TEG) [13-15], turbo-compounding [16-20] (sistema de
aproveitamento da energia cinética dos gases de escape que pode ser directamente acoplado a cambota

de um MCI, variacoes do ciclo motor (ex: motor a 6 tempos [21]).

De entre todas estas, a tecnologia mais madura e com melhores resultados demonstrados é o ORC, a
que se alia o0 seu baixo custo, simplicidade e facilidade de implementacao. Outra enorme vantagem do
sistema ORC é que tem a capacidade de armazenamento de calor num reservatério de vapor que pode
funcionar como buffer energético, extremamente importante nas condicdes transientes de carga do

veiculo.
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As aplicacdes do ciclo de Rankine para recuperacdo da energia térmica contida nos gases de escape de
veiculos automoveis foram inicialmente investigadas durante a grande crise energética da década de
1970. Nesta fase, as aplicacdes estavam principalmente focadas em veiculos pesados, onde varios
construtores, como a Mack Trucks, chegaram a criar protétipos com alguns resultados significativos [22],
verificando-se uma melhoria de 15% na economia de combustivel. Este sistema ORC com um custo de
$3000 USD amortizar-se-ia em menos de um ano, considerando a média de 150.000 milhas percorridas
ao custo corrente de $0,45 por galao de combustivel. Apesar deste resultado encorajador, o projecto foi
pouco depois abandonado, devido a subsequente diminuicéao drastica dos precos de combustivel, tendo

sido recentemente ressuscitado devido a escalada dos precos dos mesmos.

Dos trabalhos recentes ha a destacar o de Chammas e Clodic (2005) [23], que combinam uma aplicacao
do ciclo de Rankine com uma tecnologia hibrida existente. Deste modo, toda a energia eléctrica gerada
pelo ciclo termodinamico era aplicada directamente no sistema eléctrico do veiculo. Nesse mesmo ano,
a BMW apresentou o Turbosteamer [24], um sistema baseado num duplo ciclo ORC, em que no ciclo
primario era recuperada a energia térmica do fluxo a maior temperatura, os gases de escape, € no ciclo
secundario, era recuperada a energia térmica do sistema de arrefecimento do MCI, sendo posteriormente
combinadas, gerando energia térmica a menor temperatura e com uma unica expansao, simplificando
o sistema. Os testes em laboratério nos motores de 4 cilindros produzidos pela BMW, demonstram que

0 desempenho do motor ¢ aumentado em cerca de 15% gracas a este sistema [24, 25].

Em resumo, o desempenho destes protdtipos desenvolvidos, independentemente das configuracdes,
baseados no ciclo de Rankine, dado boas indicacbes acerca da implementacdo desta tecnologia,
resultando num elevado potencial de diminuicido do consumo de combustivel (superior a 10%). E claro
que este tipo de solucao requer ainda investigacao detalhada, uma vez que a sua implementacéao levanta

ainda varias questdes, nomeadamente, a complexidade, dimensodes, peso, custo, durabilidade, etc.

No contexto de facilitar a implementacao de sistemas ORC em veiculos automoveis, surge o conceito de
retrofitting a partir de componentes de sistemas de refrigeracao. A maioria dos sistemas de refrigeracao

opera segundo um ciclo de compressao de vapor [26], assemelhando-se em termos de processos a um
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ORC, pelo que, em termos praticos, partilham também varios componentes. De facto, é apenas
necessaria a adicao de uma bomba juntamente com um dispositivo de expansao especifico. Mas mesmo
este dispositivo de expansao pode ser convertido a partir dos compressores existentes nesses mesmos
sistemas de refrigeracao, como é o caso do compressor scroll [27]. O retrofitting torna-se portanto uma
opcao bastante interessante do ponto de vista economico, dado que apenas algumas ligeiras

modificacdes necessitam de ser realizadas.

Existem alguns trabalhos neste ambito. Brasz et al. [28] estudaram e aplicaram este conceito na
construcao de uma instalacdo geotérmica ORC. Os autores converteram um sistema de ar-condicionado
(AC) de 350 toneladas de refrigeracao numa instalacado ORC de 200 kW. Existem varias instalacdes nos
EUA a funcionar segundo este conceito [28]. Di Carlo e Wallace [29] realizaram uma analise termo-
economica de um sistema ORC que utilizava os gases de escape de um motor Diesel de cogeracao de
78 kW. O modelo termo-econémico desenvolvido previa um rendimento térmico de 14,3% gerando cerca
de 5.36 kWe. O protétipo projectado a partir do retrofitting de componentes de sistemas AVAC
(aquecimento, ventilacao e ar-condicionado), que incluia um expansor scrofl, apresentava uma eficiéncia

esperada de 10,7 %, gerando 4,07 kWe, com um custo estimado de $2140 CAD (dolares canadianos).

1.2. Motivacao

E um conceito cientifico amplamente aceite, aquele que nos diz que a quantidade de energia do Universo
¢ finita, apesar de nos podermos facilmente esquecer disso, dada a sua ordem de grandeza. Em alturas
de crise, ha um grande numero de discursos e de artigos acerca do modo como conservar a energia. No
entanto, sabe-se que a quantidade de energia se encontra conservada. O que ndo se conserva é a
qualidade desta, ou seja, a sua capacidade de realizar trabalho. O desperdicio de energia é sinonimo de

a converter numa outra forma menos util.

Posto isto, torna-se oportuno identificar as possibilidades de minimizar e aproveitar desperdicios de
energia, resultantes na degradacao da sua qualidade e na menor capacidade de producao de trabalho.
Com este trabalho, pretende-se colmatar esta lacuna no sector automaével, avido consumidor de energia

e em que cada evolucao tecnologica é geralmente acompanhada de um elevado investimento, pelo que,

4
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um sistema de recuperacao da energia térmica dos gases de escape, de menor custo, se torna bastante

interessante.

1.3. Objectivos do trabalho

O principal objectivo do presente trabalho é analisar a viabilidade do retrofitting de componentes AVAC
para aplicacdo em sistemas de recuperacdo de energia térmica de veiculos de automoveis para
diminuicdo do consumo de combustivel e consequentemente as emissdes gasosas, em cumprimento

das exigentes normas europeias.

Para tal, torna-se necessario estabelecer uma série de objectivos intermédios, com vista a concretizacao

do supracitado.

O primeiro objectivo prende-se com a analise do modo de funcionamento do ciclo organico de Rankine,
vulgo ORC, bem como dos parametros envolvidos: fluidos utilizados, gama de temperaturas e de pressao

de funcionamento, componentes necessarios, modo de controlo do sistema, condicionantes, etc.

0 segundo objectivo sera modelar um sistema ORC para implementacao em veiculos automaoveis. Para
tal, sera necessario analisar as suas possiveis configuracoes e variacoes (tipo de fluido utilizado, com
reaquecimento, com regeneracao, etc.) e proceder a analise e quantificacdo do potencial de

aproveitamento energético dos gases de escape.

A analise termodinamica do motor de combustao interna, por si so, é insuficiente para averiguacao do
potencial de recuperacao energética do fluxo de gases de escape, dado que apenas fornece indicacoes
dos potenciais médios de aproveitamento de energia do MCI, algo que pode diferir bastante das
condicdes reais de utilizacao do veiculo automovel.

Dado que o objectivo primordial do veiculo é descrever uma determinada rota transportando pessoas e
bens, o MCI de um veiculo automdvel é projectado para responder convenientemente as subitas
mudancas no percurso, tais como subidas e descidas, as variacoes de carga do veiculo (mais pessoas e

bens), as perdas inerentes a descricdo dessa rota, tais como perdas por atrito (de rolamento e
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aerodinamico) e de escorregamento do pneu em curva, e as perdas de transmissdo entre o motor e as
rodas. Aliado a tudo isto ha também a ressaltar o papel do condutor do veiculo no seu consumo de
combustivel, dado que é este que gere o seu funcionamento (aceleracéo, seleccdo de marcha engrenada,
travagens, etc.), e sendo do senso comum, que obviamente a conducdo mais agressiva aumenta o

consumo de combustivel.

Considerando tudo isto, a estratégia a utilizar teria que ser mais pragmatica e realista. A abordagem
utilizada passou pela adaptacéo e utilizacao conjunta de dois modelos computacionais da Universidade
do Minho: um modelo computacional de analise de ciclos de conducao [30] que visa a analise dos fluxos
energéticos de um veiculo automovel descrevendo uma determinada rota, pelo que, inclui ja as perdas
do veiculo por atrito e de escorregamento do pneu, sendo possivel determinar a poténcia instantanea
especifica necessaria para o veiculo cumprir essa rota (poténcia de propulsédo do veiculo); um modelo
computacional de analise de um motor de combustdo interna [31] que contempla o calculo de
temperatura, pressao, carga do motor, velocidade de rotacdo do motor e respetivo binario, calculo das
propriedades dos gases, combustao, transferéncia de calor, transferéncia de massa e atrito. Este modelo

foi ainda alargado para o calculo da entropia gerada durante o ciclo do motor.

A utilizacao destes dois modelos ndo é imediata. O modelo do ciclo de conducao gera como resultados
de saida (oufputs) relevantes para este trabalho, a velocidade de rotacao do motor e o respetivo binario,
que sao, por sua vez também, resultados de saida do modelo do MCI. Com efeito, os outputs do modelo
do ciclo de conducao serdo comparados com os owtouts do modelo do MCI, por forma a inferir-se mais
a montante neste Ultimo, as condicoes relativas aos gases de escape (caudal massico, temperatura,

pressao, poténcia, etc.).

Com estes dados foi possivel construir um terceiro modelo computacional que simula o comportamento
do sistema ORC em funcédo das condicbes reais de funcionamento de um veiculo. Este modelo
computacional foi realizado com recurso a uma extensdo para o programa MATLAB® chamada
ThermolLibe [32], cuja licenca da versdo estudante foi gentilmente cedida durante o decurso desta
dissertacdo. Tal como o proprio nome sugere trata-se de uma biblioteca de componentes

termodinamicos, tais como bombas, compressores, permutadores de calor, tanques misturadores,
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valvulas, reactores quimicos, etc. Conta ainda com a base de dados da NASA de propriedades
termofisicas de substancias [33], permitindo rapidamente simular diferentes tipos de fluidos utilizados

no sistema ORC. Podem consultar-se aqui alguns artigos que utilizaram este software [34-36].

0O terceiro objectivo sera a analise do sistema ORC modelado e a sua optimizacdo em termos do fluido e
dos componentes a utilizar, bem como um possivel sistema de controlo para adaptar e adequar os picos

de poténcia do motor ao sistema.

O quarto objectivo serd a analise de um sistema de refrigeracdo baseado em componentes AVAC, por
forma a compreender como sera possivel utilizar estes componentes num sistema ORC, salientando-se

a seleccao do dispositivo de expansao e o retrofitting deste para aplicacdo neste sistema.

1.4. Organizacao da dissertacao

No capitulo 1 ¢ feito o enquadramento do tema no contexto politico-econémico e ambiental, bem como
da sua relevancia cientifica. E apresentada a motivacéo para a escrita desta dissertacao, justificando-se
a sua pertinéncia e sentido de oportunidade. Sao ainda estabelecidos os principais objectivos deste

trabalho, bem como a explicacao da estratégia utilizada no decurso do mesmo.

No capitulo 2 introduz-se o conceito de calor residual, como um residuo ou sub-produto de outro processo
industrial, mas que ainda apresenta potencial energético cuja recuperacao é viavel em termos técnico-
economicos. Descrevem-se sucintamente as tecnologias de aproveitamento de calor residual e qual a
sua relevancia no panorama energético mundial. Por fim, é feita a comparacdo entre as diversas

tecnologias, justificando-se a seleccéo do ORC como uma das tecnologias mais maduras e interessantes.

No capitulo 3 apresenta-se o estado da arte do ORC: uma breve nota historica, as suas aplicacdes gerais,
os tipos de fluido utilizados, etc. Descreve-se o principio de funcionamento e algumas consideracdes
importantes acerca deste sistema. Também neste capitulo sdo abordadas mais especificamente as
tecnologias de aproveitamento de calor residual no sector automovel e é feita uma nova comparacéo

entre 0 ORC e as restantes tecnologias.
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No capitulo 4 apresentam-se as principais tecnologias de aproveitamento de calor residual em motores

de combustao interna, dando-se especial destaque a utilizacdo de ORCs neste tipo de aplicacao.

No capitulo 5 aborda-se 0 modelo de analise dos ciclos de conducao da Universidade do Minho: a
formulacao do modelo, os pressupostos em que se baseia, 0 seu objectivo e a explicacdo dos conceitos
tedricos mais relevantes. Descrevem-se brevemente os tipos de ciclos de conducao (normalizados e

reais) que o modelo é capaz de simular e apresentam-se as suas caracteristicas principais.

Analisa-se, em seguida, o estado actual do modelo (& data de inicio desta dissertacao) e discutem-se
algumas das modificacdes implementadas com o objectivo de o tornar mais “user-friendly”, bem como
algumas das novas funcionalidades que este devera ter, por forma a obterem-se os resultados

pretendidos (binario e velocidade de rotacdo do motor ao longo do percurso).

Neste ambito, foi criada uma interface grafica, vulgo “ front-end”, do modelo em questdo em MATLAB,

com duas versoes, cujos principais objectivos sao:

Versao 1:

e Permitir uma melhor e mais simples interaccado com o modelo original criado em Simulink;

e Automatizar o processo de entrada de dados e de geracao de resultados;

e  Criar um modelo universal em Simulink para os dois tipos de ciclos de conducéo;

e Tornar igualmente o “front-end” universal pela mesma razao;

e Gerar folhas Excel com todos os resultados relevantes para posterior analise;

e C(Criar graficos que permitem rapida e facilmente visualizar os resultados mais relevantes,
permitindo também rapidamente detectar os pontos mais problematicos (a existir), através de
uma pequena ferramenta para o efeito.

Versao 2:

e Criar, adicionalmente, uma interface grafica, funcionando em conjunto com a primeira, que

permitisse determinar o binario e velocidade de rotacdo do motor durante o percurso, a partir

da velocidade do veiculo — algoritmo das marchas engrenadas.



1. Introducéo

No capitulo 6 é abordado o modelo computacional da Universidade do Minho que simula o
funcionamento do motor de combustéo interna. E realizada uma breve introducéo teorica e analisa-se a
formulacao do modelo e a respectiva metodologia de calculo. A semelhanca do modelo de conducéo, é
discutido o processo de elaboracdo do “front-end”, bem como as respectivas modificacdes, visando
maior funcionalidade, nomeadamente na insercdo de um modulo de combustdo, que fara ligacdo com
0 modelo do MCI. Por ultimo é analisada a determinacéo dos parametros relativos ao fluxo dos gases de

escape.

No capitulo 7 é formulado o modelo do ORC que permitira dimensionar o sistema. Serdo discutidos os
seus fundamentos teoricos, a validade dos pressupostos utilizados, qual o fluido a utilizar e a optimizacdo
do modelo/sistema. No decurso do presente trabalho foi necessario modificar o algoritmo das marchas
engrenadas, sendo abordada a nova versdo. E discutido também neste capitulo o processo de

cruzamento dos dados entre os dois modelos
No capitulo 8 é realizada a analise dos resultados relativos ao ciclo termodinamico para cada circuito
rodoviario considerado. Foram considerados dois tipos de fluidos: um hiimido (agua) e um seco (R245fa).

S&o discutidos também os parametros que influenciam o desempenho do sistema.

Por ultimo, no capitulo 9, sdo apresentadas as conclusdes e sugestdes para um trabalho futuro.
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2. Aproveitamento de calor residual

2. APROVEITAMENTO DE CALOR RESIDUAL

2.1. Visao geral

O calor residual (waste heaf) é o calor rejeitado durante um processo de combustao ou qualquer outro
processo que envolva uma reaccao quimica com geracao de calor/processo térmico e que €
directamente exaurido para o ambiente, contendo ainda alguma exergia, isto &, potencial de
aproveitamento energgético. O termo residual refere-se nao ao contetdo energético do calor, mas sim ao
facto de ser um residuo ou um sub-produto de outro processo industrial e que, normalmente, € rejeitado

para 0 ambiente, dado que em muitos casos essa quantidade de calor rejeitado € muito consideravel.

Os processos industriais, avidos consumidores energéticos, bem como motores térmicos ou

equipamentos mecanicos produzem uma enorme quantidade de calor desperdicado [37-39].

O fluxo de gases de escape nao contém apenas elevado valor exergético, associado a sua temperatura
relativamente elevada em alguns casos e passivel de aproveitamento energético, mas também contém
elevadas quantidades de poluentes e de gases de efeito de estufa, nocivos ao ambiente e a saude

humana: monoxido (CO) e dioxido de carbono (CO,), dxidos de azoto (NO,) e de enxofre (SO,).

Alguns paises desenvolvidos tém avaliado o potencial de aproveitamento de calor residual, com o
objectivo de diminuir as emissdes gasosas enquanto diminuem também as suas importacdes

energgticas.

Um estudo realizado dentro dos 8 maiores sectores de producéo do Canada demonstraram uma perda
de até 70% da energia fornecida [40]. De acordo com um relatério publicado pelo Departamento de
Energia dos EUA (DOE) em 2008, so o sector industrial é responsavel por um terco do consumo
energético e contribui na mesma proporcao para a emissao de gases de estufa. As perdas totais de calor
atingem 20-50% da energia fornecida e que pode ser parcialmente recuperada para reduzir o consumo

energético e as emissdes gasosas [41].
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2. Aproveitamento de calor residual

Os processos gue requerem bastante energia encontram-se nos seguintes sectores [37, 41, 42]:

Industria metalurgica (ferro, aco, cobre, aluminio e vidro)
Industria cimenteira e de materiais de construcao
Industria alimentar e de bebidas

Industria petrolifera e quimica

Os parametros chave dos fluxos de calor residual sdo:

Estado da matéria (liquido, sélido ou gasoso)
Caudal massico

Temperatura

Composicado

Disponibilidade

Fluxos liquidos ou sélidos, ar quente e gases de combustao, agua quente sob pressao, agua desperdicada

e vapor sdo fluxos tipicos registados [42].

O calor residual ndo aproveitado pode ser classificado consoante a sua temperatura em (ver figura 1)

Elevada (T>650 °C) - Incineradoras de residuos soélidos urbanos, co-Incineracao, cimenteiras,

etc.

Média (230 °C < T < 650 °C) - Gases de escape de caldeiras a vapor, de turbinas a gas e de
motores de combustdo interna quando nao incorporados em centrais de poligeracao, gases de

escape de automoveis, secadoras, fornos, processo de Fischer-Tropsch, etc.

Baixa (T < 230 °C) - agua de arrefecimento de motores de combustdo interna, de

compressores, de fornos, do gradiente térmico das aguas dos oceanos, lagos solares, etc.

Ha ainda a salientar a energia geotérmica que se pode enquadrar em qualquer uma das supracitadas

categorias.
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2. Aproveitamento de calor residual

Table 5

B.F. Tchanche et al. / Renewable and Sustainable Energy Reviews 15 (2011) 3963-3979

Waste heat sources and temperature range [115].

3973

Categories

Heat sources

Temperature (*C)

Suggested recovery technology

High temperature (>650°C)

Medium temperature (230-650°C)

Low temperature (<230°C)

Solid waste

Fume incinerators

Nickel refining furnace

Glass melting furnace
Aluminum refining furnaces
Copper reverberatory furnace
Copper refining furnace

Zinc refining furnace

Cement kiln

Hydrogen plants

Steam boiler exhaust

Gas turbine exhaust

Drying and baking ovens
Catalytic crackers

Reciprocating engine exhausts
Drying and baking ovens
Catalytic crackers

Annealing furnace cooling systems
Process steam condensate
Cooling water from:

Internal combustion engines
Hot processed liquids and solids
Annealing furnaces

Drying, baking and curing ovens
Welding and injection molding machines
Bearings

Air compressors

650-1000
650-1450
1370-1650
1000-1550
650-760
900-1100
760-815
760-110
620-730
650-1000
230-480
370-540
230-600
425_650
315-600
230-600
425_650
425_650
50-90

Air preheating

Steam Rankine cycle

Steam generation (Heating)
Heat exchanger (preheating)
Thermoelectric

Thermal PV

Steam Rankine cycle

Organic Rankine cycle

Heat exchangers [ pre-heating process)
Air pre-heating

Thermoelectric

Thermal PV

Space heating

Domestic water heating

Heat pump

Organic Rankine Cycle

Heat exchangers
Absorptionfadsorption cooling
Kalina cycle

Piezoelectric

Figura 1 - Fontes de calor residual e respetivo intervalo tipico de temperaturas [12]

A temperatura da fonte quente é um parametro essencial, dado que determina a eficiéncia do processo

de recuperacéo energética e afecta significativamente o projecto dos permutadores de calor, tal como

postulado pelo rendimento maximo tedrico do ciclo de Carnot.

Uma ampla gama de tecnologias de recuperacdo de energia foram desenvolvidas para fazer face aos

enormes fluxos de calor desperdicado. Isto inclui varios tipos de permutadores de calor (recuperadores,

regeneradores, pré-aquecedores do ar, economizadores, heat pipes), bombas de calor, equipamentos de

refrigeracdo absorcao/adsorcdo e conversores calor-electricidade.

A producao de energia elétrica a partir de calor pode ser realizada mediante o uso de:

e Ciclos termodinamicos de poténcia [40]:

o Ciclo de Rankine (no qual se inclui o ORC)

o Ciclo de Kalina

o Ciclo de Goswami

o Ciclo de Uehara

13



2. Aproveitamento de calor residual

o Motor Stirling [43]
o Ciclo de Brayton invertido [43]
o Ciclo de «flash» trilateral ( 7rilateral Flash Cycle)

o Ciclos transcriticos e supercriticos [12]

e Processos diretos [41]:
o Termoelétricos ( Thermoelectric generators — TEG's)
o Termoionicos

o Piezoeléctricos

2.2. Ciclos termodinamicos de aproveitamento de calor residual

2.2.1. Ciclo de Rankine

Antes de proceder a abordagem em detalhe, o ciclo organico de Rankine, convém relembrar um pouco
o ciclo de Rankine, dado que o ORC é uma adaptacdo do ciclo de Rankine para baixas e médias

temperaturas de evaporacao.

O ciclo de vapor de Rankine &, por exceléncia, o ciclo termodinamico de producao de energia elétrica,
dada a sua aproximacdo ao ciclo ideal teorico de Carnot (maior rendimento possivel), inexequivel na
pratica, pelo que o ciclo de Rankine se afigura como o ciclo real ideal de poténcia a vapor. Disso sdo
exemplo, as centrais termoelétricas a carvdo e as centrais nucleares, responsaveis pela producao

maioritaria da energia elétrica no mundo [26].

Um ciclo de Rankine tipico consiste numa maquina térmica que troca calor entre uma fonte quente e
uma fonte fria, produzindo trabalho com recurso a um fluido de trabalho sujeito a transformacdes ciclicas.
O trabalho é produzido sob a forma de trabalho de veio, cuja rotacdo acciona um gerador elétrico,

produzindo eletricidade.

14



2. Aproveitamento de calor residual

Modo de funcionamento

O fluido operante (geralmente agua) entra numa bomba como liquido (1) (ver figura 2), onde é
comprimido isentropicamente (idealmente) até & pressdo de servico da caldeira (2). Na caldeira ¢
realizada a adicdo de calor a pressdo constante proveniente da fonte quente, donde o fluido sai como

vapor sobreaquecido.

O sobreaquecimento do fluido de trabalho (dgua) ¢ um aspeto crucial no funcionamento do ciclo de
Rankine, colmatando essa lacuna do ciclo téorico de Carnot, dado que a turbina ndo pode funcionar com
uma mistura bifasica de liquido e vapor, pois a colisdo de goticulas de liquido nas pas da turbina resulta

na sua erosao e consequente desgaste.

O fluido entra entdo na turbina (3) onde é expandido isentropicamente (idealmente) até & pressao de
servico da bomba (4), acionando um gerador acoplado solidariamente e produzindo energia elétrica.
Finalmente é conduzido ao condensador, onde rejeita calor para a fonte fria, geralmente um rio ou lago,

completando a sua transformacéo ciclica.
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Figura 2 - Componentes e diagrama T-s do ciclo de Rankine
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2. Aproveitamento de calor residual

Algumas consideracdes termodinamicas e ambientais

A questao que se coloca agora e que se torna premente é o que acontece entdo com esse calor rejeitado
para a vizinhanca, nao so o proveniente de ciclos de Rankine, mas o de todos os equipamentos que
operem segundo o principio de uma maquina térmica, entre uma fonte quente e uma fonte fria, e cuja
consequéncia é a inevitavel degradacao da qualidade da energia (destruicdo de exergia), postulado pelo

enunciado de Clausius [26]:

“E impossivel construir um dispositivo que funcione segundo um ciclo que ndo produza qualquer efeito
além da transferéncia de calor de um corpo a uma temperatura inferior para um a uma temperatura

superior”.

A 22 lei da termodinamica diz-nos que o calor flui naturalmente do meio a uma temperatura mais elevada
para o de menor temperatura, mas o inverso ndo é verdade. E necessario o fornecimento de trabalho ao
sistema para que tal aconteca, sendo o principio basico de funcionamento de frigorificos e bombas de

calor. A 27 lei é também uma poderosa ferramenta para avaliar o impacto ambiental [44].

No caso de centrais termoeléctricas que operam segundo o ciclo de Rankine, a rejeicao de calor para o
ambiente pressupde a existéncia de uma fonte fria adequada a poténcia instalada, seja um curso de
agua ou 0 oceano, seja a atmosfera. A qualidade desta fonte fria (temperatura e caudal ou temperatura
e humidade) é um factor determinante na obtencdo de elevado rendimento na conversao calor —

electricidade [45].

No caso de a rejeicao de calor se processar para um curso de agua, levantam-se algumas questoes
ambientais relacionadas com a poluicao térmica induzida, nomeadamente, perturbacao da fauna e flora
autoctone, eutrofizacao da agua (diminuicdo do seu teor em oxigénio), o que consequentemente altera a
flora e a fauna, podendo provocar a morte de peixes e outros seres vivos, desenvolvimento de fungos e

outras bactérias, etc.
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2. Aproveitamento de calor residual

Em suma, é importante reter que, o calor residual € uma consequéncia inerente e necessaria a um ciclo
termodinamico presente em muitas areas da industria. Por razdes economicas, energéticas e ambientais

¢ importante aproveita-lo.

2.2.2. Organic Rankine Cycle (ORC)

O ORC utiliza o mesmo principio de funcionamento que o ciclo de poténcia de Rankine, mas faz uso de
fluidos organicos com um baixo ponto de ebulicdo e elevado calor latente de vaporizacao para maximizar
a recuperacao de calor de fontes a uma menor temperatura, tais como o calor residual de processos
industriais, fontes geotérmicas, lagos solares, etc. Este calor é utilizado para vaporizar o fluido organico,

sendo convertido em trabalho util, gerando electricidade.

Para temperaturas baixas (< 300 °C), o ciclo de Rankine torna-se simultaneamente ineficiente, caro e
tecnicamente inviavel, devido ao requisito que o vapor seja sobreaquecido antes da expansao, a fim de
evitar a colisao de goticulas de agua nas pas, o que resultaria em erosao e consequente desgaste. Este
aspecto esta directamente relacionado com o diagrama T-s caracteristico dos fluidos humidos (ver figura
3), como a agua, que apresentam uma curva de vapor saturado com uma pendente negativa ( (dT/ds). <
0). Aliado a isto, ha também a pressao excessiva no evaporador e o facto de as turbinas serem caras e

bastante complexas, o que inviabiliza ndo s6 a agua como fluido operante, mas também todos os fluidos

humidos.
700
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Figura 3 - Fluidos operantes de um ORC. seco (e.g. pentano), humido (dgua) e isentropico (e.g. R11)
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2. Aproveitamento de calor residual

A solucdo para o aproveitamento do calor a temperaturas baixas passa pela utilizacdo de outro tipo de
fluidos, que ndo exijam sobreaquecimento e que vaporizem a temperaturas mais baixas, possibilitando

a absorcao do calor residual.

As principais razdes para a escolha de um fluido organico em detrimento da agua sao [46]:
e A necessidade de sobreaquecer a agua para evitar a condensacdo durante o processo de
expansao, o que danificaria as laminas das turbinas;
e A pressao excessiva no evaporador;

e A complexidade e o custo das turbinas;

O principio de funcionamento do ORC é o mesmo do ciclo de Rankine: idealmente o fluido é bombeado
isentropicamente para um permutador de calor que recebe calor da fonte quente onde é evaporado a
pressao constante. Em seguida, é expandido isentropicamente numa turbina, produzindo trabalho e é

finalmente condensado para a baixa pressdo, completando o ciclo.

Um ORC apresenta varias vantagens em relacdo a um ciclo de Rankine convencional no aproveitamento
de calor residual. Sao elas:
e E requerida menor quantidade de calor durante o processo de evaporacao;
e Aevaporacao ocorre a uma menor pressao e temperatura;
e 0 processo de expansao termina na regido de vapor sobreaquecido e portanto ndo é necessario
0 sobreaquecimento do fluido, evitando-se a erosdo das pas das turbinas;
e A menor diferenca de temperatura entre a evaporacdo e a condensacao significa também que o
respectivo racio de pressdes sera muito menor, podendo ser utilizados dispositivos de expansao

com apenas um estagio.

Uma analise mais aprofundada do ORC sera realizada no capitulo 3.
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2. Aproveitamento de calor residual

2.2.3. Ciclo de Kalina

Quer o ciclo de Kalina quer os ciclos supercriticos/transcriticos sdo ambos variacdes do ciclo de Rankine.
O ciclo de Kalina ¢ um ciclo de absorcdo modificado que utiliza como fluido operante um fluido
azeotrépico tal como uma mistura de agua-amoniaco, cujas fraccdes evaporam a taxas distintas. A
medida que a mistura se evapora, a sua composicao quimica altera-se e a temperatura de ebulicao
aumenta, i.e. exibe um comportamento nao isotérmico ao longo da mudanca de fase, ao contrario das
substancias puras, obtendo-se uma melhor correspondéncia entre os perfis térmicos da fonte quente,

neste caso o fluxo de calor rejeitado, e o fluido operante, reduzindo as irreversibilidades do ciclo [47].

¥
v

5 5

Figura 4 - Comparacao entre o ciclo de Rankine (esquerda) e o ciclo de Kalina (direita)

Pela andlise dos diagramas (figura 4), pode constatar-se que o ciclo de Kalina tem uma menor
temperatura média de rejeicdo de calor para o ambiente (Tc) e uma maior temperatura de adicao de
calor ao ciclo (Tb) quando comparado com o ciclo de Rankine, o que obviamente conduz a um maior
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Figura 5 - Diagrama esquematico do ciclo de Kalina
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2. Aproveitamento de calor residual

rendimento termodinamico. Alguns componentes adicionais ao ciclo de Rankine sao introduzidos no ciclo
de Kalina, por razdes técnicas e econdmicas. Devido a menor temperatura de condensacédo do amoniaco
torna-se impraticavel a condensacdo com recurso a agua de arrefecimento a baixa temperatura e
portanto € introduzido um separador no sistema. Dado que, a temperatura a saida da turbina € maior
que a temperatura a entrada do evaporador, pode ser incluido um recuperador de calor, aumentando
assim a eficiéncia global do ciclo. O diagrama esquematico do sistema é mostrado na figura 5.

Teoricamente, a diminuicdo das irreversibilidades deveria dar ao ciclo de Kalina uma vantagem sobre os
ORC’s mas, como Bombarda et al. [48] observaram, este ciclo apenas apresenta ganhos de eficiéncia
marginais sobre um ORC optimizado dado que requer um /ayout mais complexo; portanto a grande
melhoria verificada pela reducédo das irreversibilidades no evaporador foi marginalizada quando as perdas

dos equipamentos adicionais foram contabilizadas.

Ha ainda a considerar os seguintes aspectos: a natureza corrosiva da mistura agua-amoniaco, o que
implica o uso de materiais dispendiosos; a pequena diferenca de temperaturas entre a fonte quente e o
fluido operante, o que resulta numa elevada area de transferéncia de calor. Todos estes aspectos
combinados prejudicam severamente a exequibilidade destes sistemas em aplicacbes de pequena

escala.

2.2.4. Ciclo Transcritico/Supercritico

Os ciclos transcriticos/supercriticos utilizam fluidos operantes com temperaturas e pressdes criticas
relativamente baixas, e, portanto, podem ser comprimidos e aquecidos até ao seu estado supercritico

antes da expansao.

O processo de adicdo de calor de um ciclo supercritico ndo atravessa uma regido bifasica como um ORC

convencional, permitindo a obtencdo de uma melhor correspondéncia entre a fonte quente e o fluido

operante, ao mesmo tempo que diminui as irreversibilidades do ciclo.
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2. Aproveitamento de calor residual

A principal diferenca entre um ciclo transcritico e supercritico € que o primeiro opera mais proximo do
ponto triplo, reduzindo ainda mais o trabalho necessario para comprimir o fluido operante [49]. A figura

6 mostra a configuracao e o diagrama T-s para um ciclo de Rankine transcritico de CO..
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Figura 6 - Configuracao (a) e diagrama T-s (b) de um ciclo de Rankine transcritico de CO,[50]

Teoricamente, este ciclo deveria apresentar melhores prestacées em relacao a um ORC [50, 51]. Os
fluidos supercriticos apresentam uma melhor correspondéncia com a fonte quente do que os fluidos
azeotrdpicos e os puros. No entanto, Chen ef a/. [51] modelaram um ciclo transcritico de CO, com uma
fonte quente a 150 °C e verificaram apenas ganhos marginais de rendimento quando comparados com

um ORC com R123 como fluido operante.

As pesquisas levadas a cabo por Chen ef a/ [51-53], demonstram essa maior eficiéncia do ciclo
transcritico em relacdo ao ORC, como resultado dessa melhor correspondéncia térmica. No entanto,
noutro estudo, Chen ef a/. [11], demonstraram que, embora pesem as qualidades do CO, como fluido
operante, tais como, ponto critico moderado, baixo impacto ambiental e baixo custo, existem algumas
notorias desvantagens. Sao elas: a baixa temperatura critica (31,1 °C), o que torna a concepcao do
processo de condensacdo um verdadeiro desafio, e as elevadas pressoes de operacao do sistema (60-
160 bar) que sdao uma preocupacdo de seguranca, comprometendo a exequibilidade deste fluido
particular num ciclo transcritico/supercritico. Portanto, serdo necessarios novos fluidos operantes para

garantirem a viabilidade do ciclo supercritico de Rankine.
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2.2.5. Ciclo de Goswami

O ciclo de Goswami (1998) é um ciclo recente que utiliza uma mistura binaria para produzir poténcia e
refrigeracdo simultaneamente num ciclo [54], combinando um ciclo de poténcia de Rankine com um
ciclo de refrigeracdo por absorcao, sendo esta capacidade a sua principal vantagem [55]. No inicio, a
mistura binaria utilizada foi agua-amoniaco como no ciclo de Kalina, mas mais tarde novos fluidos

binarios foram propostos e estudados.

2.2.6. Ciclo de Uehara

Este ciclo surgiu em 1993, no campo especifico de estudo do OTEC (Ocean Thermal Energy Conversion),
quando Uehara ef a/. [56] conduziram uma analise paramétrica de um OTEC utilizando um ciclo de
Kalina e verificaram que o rendimento termodinamico é bastanto baixo (cerca de 5%). Com o intuito de
aumentar a eficiéncia global do ciclo de Kalina, os autores desenvolveram um novo sistema em 1994,

semelhante ao primeiro (com absorcao), mas incluindo um processo de extraccao [56, 57].

2.2.7. Ciclo de «flash» trilateral (TFC)

Este ciclo é um ciclo termodinamico de poténcia cuja expansao se inicia do estado de liquido saturado
ou ligeiramente comprimido em vez do estado de vapor saturado [58]. Ao evitar a parte da evaporacéo,
¢ possivel recuperar-se mais calor, atingindo-se uma correspondéncia quase perfeita entre a fonte quente

e o fluido operante, minimizando-se as irreversibilidades.

De acordo com Stiedel ef a/. [59], o seu potencial de aproveitamento energético pode ser 14-85 %
superior ao de um ORC [58], desde que a expansdo bifasica seja eficiente (superior a 75 % [58]). A
aplicacdo mais estudada de TFC’s ¢ a recuperacao de calor de salmouras geotérmicas [60]. A figura 7

apresenta, respectivamente, a configuracao do ciclo de «flash» trilateral e o diagrama T-s caracteristico.
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Figura 7 - Diagrama T-s (esquerda) e configuracao (direita) de um TFC [59]

O principal entrave a exequibilidade deste conceito ¢ a falta de dispositivos de expansao bifasicos
adequados, com elevadas eficiéncias isentropicas, sendo que apenas foi construido um prototipo de
pequena escala. No entanto, estudos conduzidos por Smith ef /. mostraram que é possivel projectar e
construir expansores de duplo parafuso para aplicacdes TFC com rendimentos isentrdpicos estimados
de 80% ou mais. De facto, os autores construiram um e os resultados dos testes efectuados demonstram
um rendimento isentropico de 76%, sendo o mais elevado alguma vez registado neste tipo de dispositivo

[60].

C. Zamfirescu et al. [61] propuseram outra melhoria ao TFC, ao reduzirem outra grande fonte de
irreversibilidades — o processo de condensacao. Dado que utiliza um fluido azeotropico no processo, a

condensacao é nao-isotérmica, apresentando melhor correspondéncia com a fonte fria.

2.2.8. Motor Stirling

O motor Stirling visa reproduzir os processos reversiveis do ciclo de Carnot para maximizar o rendimento
termodinamico [62]. Pode adoptar distintas e complexas configuracbes [63, 64], mas trata-se
essencialmente de um motor de combustao externa com um fluido interno (ar, hélio, hidrogénio ou outro

[43]) que realiza um ciclo termodinamico com os seguintes processos (figura 8):
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e 1-2: Compressdo isotérmica
e 2-3: Regeneracdo a volume constante
e 3-4: Expansdo isotérmica

e 4-1: Regeneracdo a volume constante

Tu'_

v 3

Figura 8 - Diagramas P-v e T-s para o motor Stirling [48]

Este ciclo, quando optimizado, pode atingir 65-70% do rendimento de Carnot [49], mas devido a
complexa arquitectura do motor e aos processos fortemente irreversiveis que ocorrem durante a
operacao do sistema (maioritamente a compressdo e expansao nao-isotérmicas e a eficiéncia do
regenerador inferior a unidade), levam a que as maquinas existentes apresentem rendimentos inferiores
a 30% [43]. Outras desvantagens sao as elevadas pressdes de operacao (10-20 Mpa) e a adicao de calor

a uma temperatura bastante elevada (tipicamente 650-800 °C [43]) .

2.2.9. Ciclo de Brayton Invertido (IBC)

Entre as tecnologias em desenvolvimento, o ciclo invertido de Brayton é uma a ter em consideracao dado

que permite a recuperacao de calor residual de um fluxo gasoso a baixa/média temperatura a pressao

ambiente.
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2. Aproveitamento de calor residual

Num sistema IBC (figura 9), o fluxo gasoso de entrada é expandido numa turbina (T) para uma pressao
inferior & ambiental, sendo depois arrefecida num permutador de calor (IC) e finalmente comprimida

para a pressdo ambiente por um compressor (C) que descarrega o fluxo para o ambiente.
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Cooling fluid
Figura 9 - Esquema (a) e diagrama T-s (b) de um IBC [42]

Estudos preliminares sobre o IBC foram realizados no passado, destacando-se o sistema IBC como
“bottoming cycle”: de uma turbina a gas [65, 66], de uma microturbina a gas com recuperador [67] e
de uma célula de combustivel de alta temperatura [68]. Nestes estudos a temperatura de descarga do
“topping cycle” era tipicamente superior a 500 °C. Bianchi e Pascale [43] investigaram a gama das
menores temperaturas e concluiram que o IBC sé poderia competir com 0 ORC em termos de rendimento

para temperaturas superiores a 350-400 °C.

2.3. Processos Directos

Os geradores termoelétricos, vulgos TEG's, nao constituem ciclos termodindmicos de poténcia mas sim
dispositvos que convertem o fluxo de calor em tensao, e serdo discutidos em pormenor no capitulo 4. As
outras tecnologias de recuperacdo de calor residual que se encontram em desenvolvimento neste
momento, como os sistemas termofotovoltaicos (TPV) e os termoidnicos, nao sdo consideradas neste
estudo porque a sua gama de temperaturas de operacao situa-se tipicamente acima dos 1000 °C [69,

70], encontrando-se, por essa razao, fora do ambito desta dissertacao.
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2.4. Comparacao entre as diferentes tecnologias de aproveitamento de calor

residual (WHR)

O ciclo de Kalina e o ciclo transcritico de CO, apresentam resultados encorajadores em termos de
rendimento termodindmico, mas ainda ndo constituem tecnologias maduras. Ambos os ciclos
apresentam elevadas pressdes de operacao que introduzem limitacdes ao nivel dos materiais a utilizar.
Em adicao a tudo isto, o ciclo de Kalina, em virtude de utilizar uma mistura corrosiva de agua-amoniaco,

limita ainda mais os materiais a utilizar no sistema.

Continua a ser necessario melhorar o motor de Stirling, j& que “promete” maiores rendimentos
termodinamicos que os restantes ciclos. O motor de Stirling tem como desvantagem a operacao a

elevadas pressdes e temperaturas.

0 ORC, por seu lado, é uma tecnologia madura, bem estabelecida no mercado e que requer um niimero
minimo de componentes. Os inimeros trabalhos presentes na literatura permitem a optimizacao deste
sistema para uma variedade enorme de fluxos de calor residual. Adicionalmente, o ORC consegue operar

eficientemente ao longo de uma larga gama de pressdes e temperaturas.
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3. Ciclo organico de Rankine

3. ORGANIC RANKINE CYCLE (ORC)

Conforme se viu no capitulo 2, o ORC surge como a tecnologia de aproveitamento de calor residual
(WHR) mais fiavel, mais madura e mais adequada a um largo espectro de aplicacdes. Torna-se agora
premente uma analise mais aprofundada deste ciclo. Neste capitulo, serdo discutidos os parametros de
funcionamento mais relevantes do ORC e a sua influéncia no rendimento do ciclo. Sera apresentada, no
final deste capitulo, uma breve revisdo das aplicacbes do ORC, para se poder compreender
verdadeiramente a dimensdo que este ciclo tem no panorama do aproveitamento energético do calor

residual.

3.1. Funcionamento do ORC

Para se compreender o conceito de aproveitamento de calor residual, deve-se primeiramente entender
o funcionamento de um ciclo combinado, tal como um processo de cogeracao. Tal como mencionado
anteriormente, existem iniimeros processos industriais que geram enormes quantidades de calor que é

rejeitado para o ambiente.

O calor residual pode ser aproveitado pela adicdo de um “bottoming cycle” a um processo industrial
(“topping cycle”), que na realidade, pode até tratar-se do mesmo ciclo mas operando com um fluido
diferente, capaz de aproveitar convenientemente o calor residual. Este ponto ilustra um aspecto
importante quando nos referimos ao aproveitamento de calor residual que é: é indispensavel a analise
das caracteristicas do fluxo de calor residual gerado (temperatura, caudal massico, poténcia, etc.) e do
fluido operante do “bottorning cycle” (capacidade calorifica a pressao constante, ponto critico, forma da
curva T-s,etc.), dado que este funciona como veiculo térmico, sendo responsavel pela recuperacdo do
calor residual e posterior geracao de electricidade.

E indispensavel também a analise da fonte fria para a qual se rejeitara o calor residual do “bottoming

cycle”, tendo em conta as consideracdes energéticas e exergéticas destes fluxos.

As consideracoes energéticas envolvem a analise da 1? lei da termodindmica e quantificam a energia;

no entanto, a 1 lei, por si so, & inutil, dado que ndo indica o potencial de trabalho que pode ser realizado.
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Torna-se necessario utilizar a 27 lei que determina qual o maximo trabalho que pode ser realizado a

partir de um dado fluxo energético [44].

Em alturas de crise, ha um grande nimero de discursos e de artigos acerca do modo como conservar a
energia. No entanto, sabe-se que a quantidade de energia se encontra conservada. O que nao se
conserva ¢ a qualidade desta, ou seja, a sua capacidade de realizar trabalho. O desperdicio de energia

€ sinénimo de a converter numa outra forma menos util [26].

Portanto, para maximizar a eficiéncia do ciclo termodinamico, neste caso o ORC, é necessario minimizar-
se as irreversibilidades do ciclo, especificamente no que diz respeito aos processos de transferéncia de
calor ao melhor adequar os perfis térmicos do fluxo de calor residual e do fluido operante (absorcéo de

calor) e do fluido operante e a fonte fria (rejeicdo de calor para o ambiente).

Dado que o processo que apresenta maior exergia associada € o processo de absor¢édo de calor, devido
a sua maior temperatura, € obvio que este se trata do processo critico no que toca a minimizacdo das
irreversibilidades. Torna-se pertinente, portanto, introduzir um parametro fundamental para a concepcao
de um sistema ORC, denominado pinch point. Este é o ponto cuja diferenca de temperatura entre o

fluxo de calor residual e o fluido operante ¢ minima (ver figura 10).
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Figura 10 - Pinch Points num ORC
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Quando se dimensiona um sistema deste tipo, a seleccao do pinch point resulta de uma optimizacao

economica:

Um pinch point cuja diferenca de temperatura seja muito reduzida, corresponde a uma
transferéncia de calor bastante “dificil” e, portanto, é necessario uma maior area de
transferéncia de calor, o que incorre em maiores custos, apesar de aumentar o rendimento do

permutador de calor e consequentemente a um maior aproveitamento energético.

Por outro lado, um pinch point cuja diferenca de temperatura seja muito elevada conduz a uma
melhor transferéncia de calor (menor area de permutador de calor necessaria — menor custo),

mas diminui significativamente o rendimento termodinamico do ciclo.

Nas aplicacdes ORC, o valor do pinch point depende fortemente da configuracdo do sistema e das

temperaturas das fontes quente e fria. S. Quoilin [38] analisou o caso particular de um ORC com uma

bomba volumétrica (de deslocamento positivo) e com um dispositivo de expansdo (por exemplo uma

bomba de pistdo e um expansor scroll) para compreender como variaram alguns parametros especificos

do ciclo com a variacao das condicdes de operacao:

L.

Caudal massico: A bomba é um dispositivo de deslocamento positivo, impondo o caudal
volumico. O fluido encontra-se no estado liquido no estado liquido & entrada da bomba, sendo
por isso, incompressivel (massa especifica constante), fixando também o caudal massico. Pode
ser ajustado variando-se o volume varrido pela bomba ou a sua velocidade de rotacéo.

Pressao de evaporacao: O dispositivo de expansao é também de deslocamento positivo e, por
conseguinte, o volume de fluido que “absorve” a cada rotacao (volume deslocado) é constante.
A pressao a entrada do expansor é imposta pela sua velocidade de rotacao para um dado caudal
imposto pela bomba, i.e., reduzindo-se a sua velocidade de rotacao aumenta-se a pressao de
evaporacao.

Sobreaquecimento a saida do evaporador: A poténcia total resultante da transferéncia de calor
da fonte quente para o fluido de trabalho é determinado pela configuracédo do evaporador e pelas
caracteristicas da fonte quente (temperatura e caudal massico).

Temperatura a entrada do condensador: E imposta pelo rendimento do dispositivo de expanséo

e pelas perdas térmicas para o ambiente.
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5. Pressao de condensacao: E imposta pela eficiéncia do condensador e pelos pardmetros da fonte
fria (temperatura e caudal massico).
6. Perdas de carga: Sdo maioritariamente uma funcdo das caracteristicas geométricas do

condensador e do caudal massico.

3.2. Algumas consideracoes importantes

Apds se compreender o comportamento do ORC e a influéncia dos seus parametros de funcionamento
nas condicbes de operacdo, pode-se tecer mais algumas consideracoes, fundamentais para a

implementacao viavel desta tecnologia de aproveitamento de calor residual.

Tal como mencionado anteriormente, o processo de expansao e o fluido operante sao dois factores

criticos num ORC, num compromisso entre economia, eficiéncia energgética e viabilidade técnica.

A tecnologia actual de dispositivos de expansao impde alguns entraves técnicos, nomeadamente a
necessidade de uma expansao “seca”, pois a colisao de goticulas a elevada temperatura deterioraria
rapidamente as pas das turbinas. Em virtude disso, a seleccao do fluido operante deve levar isto em
consideracdo; ha uma necessidade intrinseca de sobreaquecer bastante fluidos “huimidos” como a agua
para evitar a expansdo humida (regido bifasica), prejudicando o rendimento do sistema de

aproveitamento de calor residual.

Portanto, sao utilizados outro tipo de fluidos: os “secos” e os isentropicos. A mais-valia deste tipo de
fluidos prende-se com a forma da curva T-s, mais especificamente, com o facto da inclinacao da curva

de saturacdo de vapor ser ndo-negativa (dT/ds = 0), evitando-se assim a expansdo humida.

Tchanche ef a/. [12] compilaram as caracteristicas mais importantes dum fluido operante dum ORC:

e Curva de saturacdo vertical ou com pendente positiva (fluidos isentropicos ou secos,
respectivamente)

e FElevado calor latente de vaporizacao
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e Elevada massa volumica

e Elevado calor especifico

e Propriedades do ponto critico moderadas (temperatura e presao)

e Pressdes de condensacao e evaporacao aceitaveis (> 1 bar e < 25 bar, respectivamente)

e Boas propriedades de transferéncia de calor (baixa viscosidade, elevada condutividade térmica)

e Boa estabilidade térmica e quimica (estavel a elevadas temperaturas)

e Boa compatibilidade com materiais (nao corrosivo)

e Seguro (ndo toéxico e ndo inflamavel)

e Reduzido impacto ambiental (baixo potencial de destruicdo da camada de ozono (ODP), efeito
de estufa reduzido (GWP))

e Baixo custo e elevada disponibilidade

Continuando com o estudo do fluido de trabalho, Chen ef a/. [11] elaboraram diagramas &s para analisar
o efeito da inclinacdo da curva de saturacao de vapor para diferentes fluidos. Dado que o valor de dT/ds
para fluidos isentrépicos tende para infinito, o inverso da pendente da curva (i.e ds/dT) é utilizado para
quantificar quao “seco” ou “humido” um fluido é. Se definirmos &= ds/dT, podemos classificar o fluido

de trabalho pelo valor deste parametro como:

e &> 0 -fluido seco
e &= 0 -fluido isentropico

e &<0-fluido humido

Os autores deste estudo concluiram também que o sobreaquecimento, indispensavel nos fluidos
humidos, torna-se contraproducente nos fluidos secos e isentropicos, diminuindo o rendimento do ciclo

ORC.

A utilizacdo de fluidos secos no ORC pode também aumentar o rendimento do ciclo ao permitir a
regeneracdo de calor, dado que a temperatura do fluido a saida da turbina é, geralmente, superior a
temperatura de entrada no evaporador, podendo ser utilizado para pré-aquecer o liquido antes da entrada

no evaporador. Um permutador de calor em contra-corrente pode ser entao instalado entre a saida do
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expansor e a entrada do evaporador, reduzindo a poténcia requerida a fonte quente e consequentemente

aumentando o rendimento do ciclo [10] (ver figura 11).
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Figura 11 - ORC com regeneracédo [10]

Mais ainda, Goswami et a/. [71] e Demuth [72, 73] descobriram que apenas era formada uma camada
de goticulas muito fina (7og/ na regido bifasica e que ndo havia lugar a formacéao de liquido que pudesse
danificar a turbina antes que comecasse a “secar” durante a expansao. Isto &, a expansdo para fluidos
secos pode ser iniciada ligeiramente antes do ponto de vapor saturado, desde que nado ocorra

condensacao, nao diminuindo significativamente o rendimento da turbina.

Depois da determinacao das caracteristicas do fluxo de calor rejeitado (fonte quente) e da fonte fria, o
factor mais influente no rendimento de um ORC & o processo de expansao. Com efeito, o rendimento
isentropico da expansao determina o maximo trabalho que pode, idealmente, ser realizado e, portanto,
torna-se obvio que o aumento do rendimento da expansao resultara num aumento do rendimento do
ciclo. As caracteristicas do dispositivo de expansdo bem como outras consideracdes serdo alvo de

discussao no capitulo 9.
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3.3. Aplicacoes do ORC

Devido a sua baixa temperatura de operacao, o ORC pode recuperar eficientemente calor residual de
variadissimas fontes: geotérmica, energia solar, biomassa, calor residual de processos industriais, etc.
Este conceito foi ja demonstrado e provado pelas inumeras instalacdes ORC instaladas pelo mundo fora:

Canada, E.U.A., Italia, Austria, Alemanha, Suécia, Holanda, etc. [74-76].

Neste capitulo & apresentada uma breve revisao das aplicacdes ORC, por forma a avaliar-se a extensao
da adopcao desta tecnologia e a sua relevancia no panorama energgético do aproveitamento de calor

residual.

3.3.1. Instalacoes geotérmicas binarias

O planeta Terra torna-se cada mais quente a medida que a profundidade aumenta. Este fluxo de energia
proveniente do nucleo, que se encontra a cerca de 6000 K, é designado por energia geotérmica e é
responsavel pelo seu caracter dindmico enddgeno. O fluxo total de calor da Terra, i.e., a quantidade de
calor proveniente do seu interior e libertado para o espaco por unidade de area e de tempo, esta estimado

em cerca de 4000 GW, o que constitui mais do triplo do consumo de energia a nivel global [77].

Existe, portanto, todo o interesse em aproveitar a energia geotérmica que pode ser utilizada para
processos que utilizem calor, para producdo de eletricidade, ou ambas (cogeracdo). O gradiente
geotérmico médio proximo a superficie terrestre ronda os 30 K/Km e ndo é igualmente distribuido, pelo

que existem regides no globo terrestre, mais adequadas a aplicacdes geotérmicas.

Na instalacdo geotérmica binaria, ilustrada na figura 12, a energia térmica do fluido geotérmico é
transferido para um fluido secundario, através de permutadores de calor, para um ciclo convencional de
Rankine. O fluido orgénico de trabalho recebe calor, evapora e é expandido na turbina antes de ser

condensado e regressar ao evaporador através da bomba de alimentacao.
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Figura 12 - Diagrama de fluxo de uma instalacao geotérmica binaria

As instalacdes geotérmicas binarias sdo uma tecnologia madura, constituindo-se como a Unica opcao
viavel para aproveitamento de calor residual a temperaturas inferiores a 150 °C. Nas instalacdes
geotérmicas, a preocupacao constante é a optimizacao dos recursos, medido pelas eficiéncias energética
e exergética. As eficiéncias de 1? lei encontram-se, tipicamente, na gama dos 5-15%, enquanto que, as
de 2° lei, se encontram na gama dos 20-54% [12]. Hoje em dia, é a tecnologia geotérmica mais utilizada
a nivel mundial com 162 instalacdes que geram 373 MW de poténcia. Constituem cerca de 32% de todas

as instalacoes geotérmicas em operacao mas geram somente 4% da poténcia total [12].

Na ordem de poténcia dos MW, os moddulos de ORC incorporam as turbinas convencionais,
economicamente atractivo, enquanto que, para baixas poténcias de saida, a falta de turbinas baratas
restringe largamente a sua aplicacdo pratica. Brasz ef a/. [28] sugeriram utilizar componentes AVAC
para minimizarem os custos. Ao aplicar este conceito, conseguiram transformar um sistema de ar-
condicionado de 350 toneladas de refrigeracdo numa instalacdgo ORC de 250 kW. O produto é
comercializado sob 0 nome de PureCycle® 280, pela empresa United Technologies Corporation [78].
Existem instalacoes em funcionamento com esta tecnologia: East Hartford, Austin, Danville e Chena, nos
EUA, s6 para mencionar algumas [28, 79, 80]. Desenvolvimentos semelhantes foram levados a cabo
por Smith e Stosic [81], que converteram compressores de parafuso em dispositivos de expansao de
parafuso. A Electratherm [82] e BEP Europe [83] sdo empresas que comercializam dispositivos de

expansao baseados em ORC's.
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3.3.2. Sistemas solares térmicos

Existem varios sistemas solares térmicos que funcionam com o ciclo ORC, mas podemos dividi-los em 4
categorias principais, dado que, utilizam a radiacéo solar como fonte primaria de energia, podendo existir
algumas variantes especificas. Sao elas:

o Sistemas modulares

o Lagos solares

o Sistemas de dessalinizacao

o Sistemas de refrigeracao Duplex - Rankine

3.3.2.1. Sistemas modulares

Existem varios factores que estdo a contribuir para 0 aumento do mercado de instalacoes de baixa
poténcia:
e A necessidade de sistemas de distribuicdo de energia em locais remotos ou isolados;
e Anecessidade de um modelo energético e econdmico de desenvolvimento sustentavel em paises
em vias de desenvolvimento;
o Consideracoes ambientais: gerar energia através de fontes renovaveis, amigas do ambiente;

e Privatizacao e diversificacdo do sector energético a uma escala global.

Nas instalacdes geotérmicas binarias (que envolvem a utilizacao de dois fluidos de trabalho), existe uma
nuance interessante: o fluido geotérmico pode ser substituido por outros fluidos para permuta de calor,
nomeadamente, agua, oleos minerais ou sintéticos, e sais de nitrato, fluidos esses que sdo aquecidos
até cerca de 400 °C em colectores solares térmicos (figura 13 [84]), originando instalacdes solares

modulares na gama dos 100 kW até aos 10 MW.
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Figura 13 - Instalacdo modular solar convencional (ciclo de Rankine) [83]

Os sistemas solares modulares baseados em ORC's, operam segundo o mesmo principio de
funcionamento, so6 que utilizam fluidos organicos em vez de vapor. As vantagens destes sistemas sao,

segundo Hassani [85]:

o Operacao a baixas temperaturas (<300 °C): A possibilidade de utilizar fluidos de permuta

de calor baratos e com bastante disponibilidade, nomeadamente Caloria (6leo mineral),

colectores solares concentradores de baixa temperatura e modulos ORC de baixa temperatura,
adequados para regides de baixa radiacdo solar incidente, tais como as regides da Africa-
subsariana.

o Modularidade: Instalactes grandes, na ordem das dezenas de MW de poténcia, podem ser

instaladas, combinando no mesmo local um grande numero de modulos ORC.

o Capital e custos de operacao e manutencao reduzidos: Materiais, fluidos de permuta de
calor e colectores solares baratos podem ser utilizados. Os mddulos ORC também sao
relativamente baratos. Os condensadores a ar poupam agua e a operacado remota reduz o

numero de operadores.

O principio de funcionamento de um sistema solar térmico com um médulo ORC ¢ ilustrado na figura
14. Os concentradores solares parabolicos (CSP) capturam a radiacao solar, podendo concentrar até
cerca de 40 vezes esse valor, gracas as suas propriedades odpticas. No foco dos concentradores
parabolicos encontram-se tubos com revestimento selectivo, pelos quais circula um fluido de

transferéncia de calor que captura a energia da radiacéo solar.
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Este fluido pode chegar a temperaturas da ordem dos 160 °C [86]. Dadas as condicdes intermitentes,
caracteristicas da energia solar, é instalado um tanque com sais, que funciona como uma “bateria”,
armazenando essa energia solar e permitindo a sua libertacdo uma taxa regulada, mantendo as

condicdes de funcionamento da instalacdo constantes [87].

Por sua vez este tanque, fornecera calor ao moédulo ORC acoplado, através de um permutador de calor,
conforme as necessidades energéticas da rede em que se encontra inserido. Neste caso particular, o
ORC utiliza como fluido operante o R245fa, um frigorigénio, que é vaporizado durante a absorcdo de
calor, e, posteriormente, é expandido num turbo-gerador, gerando energia elétrica. O fluido de
transferéncia do calor, por seu turno, sai do permutador de calor a cerca de 100 °C, pronto para absorver

mais radiacdo solar, completando assim o ciclo principal [88].

Sunllght falls on the tracking So'ar ORC: How it Works

Copyright 2010 STG International
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Solar Thermal Energy
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Figura 14 - Sistema solar térmico com um mddulo ORC [87]
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Cogeracao

Os colectores solares de média temperatura associados com modulos ORC podem funcionar
eficientemente em aplicacdes de cogeracao produzindo agua quente e eletricidade "limpa". Testes
levados a cabo pela empresa Soflar Turbine Group International/no Lesoto (figura 15), provaram que os
micro ORC baseados em componentes AVAC sdo economicamente viaveis em regides onde a rede
elétrica ndo chega, sobretudo em paises em vias de desenvolvimento, onde milhées de pessoas

continuam sem acesso a eletricidade [89-91].

Dada a evolucéo tecnoldgica observada no campo dos colectores solares concentradores (CSP), com o
desenvolvimento de colectores cada vez mais baratos, fidveis e eficientes, e dada a evolucéo tecnoldgica
observada também nos modulos ORC, tornando-os economicamente vidveis, € expectavel, que num

futuro préximo, mais instalacdes destes género sejam construidas.

A Collector: Parabolic Trough, Array area: 75 m2,
ﬂmb Thermal efficiency: 0.6, ORC efficiency: 0.1,
v System output: 3| LW, Thermal input: 37 kKW,
Working fluid: R245fa

Heat
@ .................... : Espander Recovery

. Generator
Linear
Parabolic /aporizer

Collector

Air

Condenser

/i
G
) ) Working fluid
Circulating pump
Pump

Figura 15 - Esquema da instalacao solar ORC no Lesoto [89]

3.3.2.2. Lagos solares

Uma instalacdo ORC de lago solar ¢ constituida por dois subsistemas: um lago solar com gradiente salino
e um ciclo ORC convencional (figura 16). Um lago solar com gradiente salino € um largo reservatério de
agua a descoberto, funcionando como um colector de energia térmica solar, armazenando o calor.
Absorve a radiacao solar, directa e difusa, transformando-a em calor e armazenando-a sob a forma de

agua quente.
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Figura 16 - Principio de funcionamento de uma instalacao ORC - lago solar [12]

Um lago solar é dividido em trés zonas [92]:

1. A camada superior, com espessura de 15 a 30 cm, com agua de baixa concentracdo salina,
actua como uma pelicula transparente e um isolante térmico;
2. A camada média, com espessura de 1 a 1,5 m, actua como um isolante adicional e é

denominada camada de gradiente salino. Nesta camada, a concentracéo salina e a temperatura

aumentam do topo para a base;

3. Acamada inferior, com espessura de 2 a 7 m, com elevada concentracao salina, funciona como

um absorsor e reservatorio térmico.

Principio de Funcionamento

Durante o dia, o lago absorve a radiacao solar, directa e difusa, e armazena-a na camada inferior, onde
a extraccao de calor pode ser programada especificamente para uma dada hora do dia. Durante a
operacao, a camada inferior fornece calor ao evaporador, vaporizando o fluido organico. Esse vapor é
expandido numa turbina acoplada a um gerador, produzindo eletricidade. Posteriormente, o fluido é

arrefecido no condensador, antes de ser bombeado para o evaporador, completando o ciclo, conforme

ilustrado na figura 16.
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Instalacoes

O rendimento térmico do ciclo ronda os 15 a 25 %, enquanto a eficiéncia solar-elétrica ronda os 0,8 a
2% [92]. Os estudos nesta area comecaram em lIsrael, entre 1950-1970, dada a sua elevada taxa de
radiacdo solar incidente, tornando-o propicio a aplicacdes deste tipo. O primeiro lago solar foi instalado
em 1975, na regido do Mar Morto, com uma area de 1100 mz. Desde esse periodo, foram construidas
varias instalacdes com esta tecnologia, destacando-se a de Beith Ha'avara em Israel (5 MW, 250.000

m2).

3.3.2.3. Sistemas de dessalinizacao

A dessalinizacao consiste na remocao do sal e outras particulas da agua do mar ou salobra [93],
dependendo da concentracdo do sal, visando torna-la apropriada para o consumo humano. As
tecnologias de dessalinizacao sdo classificadas em dois grupos distintos, de acordo com o seu

mecanismo de separacao [94]:

e Térmica: O sal é separado da agua através de processos de evaporacdo e condensacao;
e Por membrana: o sal ¢ separado da agua pelo mecanismo de difusao através de uma

membrana, sendo os sais praticamente todos retidos;

A osmose inversa (RO) e o estagio multi-flash (MSF) sao as tecnologias mais amplamente utilizadas.
Recentemente, tem-se verificado uma tendéncia para realizar a dessalinizacao através de energias
renovaveis, diminuindo o impacto das instalacdes convencionais no ambiente. Além disso, a
particularidade da reducao de escala de tais sistemas, permite a sua disseminacdo, em areas remotas
do globo terrestre, especialmente em regides subdesenvolvidas onde a escassez de agua potavel constitui
0 maior obice a vida. Pelas razdes mencionadas, estes sistemas podem ser agrupados com paingis

solares fotovoltaicos ou colectores solares térmicos.
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Osmose inversa

A osmose inversa pode ser alimentada por eletricidade ou trabalho mecénico. E uma técnica de
separacdo promovida pela diferenca de pressdes, baseada numa propriedade de certos polimeros,
chamada semi-permeabilidade. Enquanto esses polimeros sdo muito permeaveis a agua, a sua

permeabilidade para substancias dissolvidas é baixa.

Aplicando uma diferenca de pressdes através da membrana, a agua contida na porcao é forcada a
atravessar a membrana. A fim de superar a pressdo osmotica, € necessaria uma elevada pressdo de
alimentacao, que pode variar entre 15 a 25 bar, para agua salobra, ou 60 a 80 bar, para a agua do
mar. O processo de bombagem pode ser facilmente conseguido através energia elétrica ou mecanica,
pelo que, a osmose inversa torna-se o candidato ideal para a implementacao de um sistema de

dessalinizacao movido a energia renovavel.

Um sistema ORC alimentado a energia solar é constituido por: um sistema de captacdo da radiacao solar
e um modulo de dessalinizacdo por osmose reversa, conforme ilustrado na figura 17. O sistema de
captacao da energia solar converte a radiacao solar em energia mecéanica, que por sua vez é utilizada

para accionar a bomba de alta pressao (HPP) da unidade dessalinizadora.

12
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HPP
EV EX 4

ETC 10
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1
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Solar Collector Loop SwW,
BW 8

~

u

| Rankine Engine

Reverse Osmosis System

Figura 17 - Sistema ORC de dessalinizacdo [12]
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A primeira instalacdo deste género foi construida em Cadarache, na Franca [95]. A bomba de alta
pressao era alimentada por um sistema solar de 2,5 kW e funcionava com R114 como fluido de trabalho,

produzindo agua fresca a partir de agua salobra a taxa de 2.500 I/h.

Recentemente, Bruno ef al. [96] investigaram a viabilidade técnico-econdmica dos sistemas ORC de
dessalinizacao por osmose inversa (ORC-RO) e concluiram que estes sistemas sdo uma alternativa mais
econodmica aos sistemas fotovoltaicos de dessalinizacdo por osmose inversa (PV-RO). Os colectores
solares concentradores parabdlicos (PTC) num Unico estagio ou em dois estagios em cascata com
toluenos, pentanos ou Propilbenzeno como fluido operante podem formar a base para médios e grandes

sistemas de ORC-RO.

Condicdes de funcionamento

Os ciclos que operam com temperatura maxima da ordem dos 250-400 °C e com uma temperatura de
condensacao de 35 °C, tém um rendimento da ordem 25-35%. Nestas condicdes, uma instalacdo com
uma taxa de producdo de agua fresca da ordem dos 15 m3/dia, pode produzir, a partir de agua salobra

com um custo de 2,30 €/me ou a partir de agua do mar com um custo de 5 €/m:[12].

Sistemas ORC-RO-AVAC

Os sistemas ORC-RO podem ser reduzidos de tamanho utilizando componentes AVAC. Nesta perspectiva,
Manolakos et. al. [97, 98] projectaram e testaram um pequeno sistema autonomo utilizando um

dispositivo de expansao scrofl, colectores solares de tubos de vacuo e R134a como fluido operante.

A avaliacdo econémica mostrou que a configuracdo basica do ciclo ORC nao era vidvel quando
comparada com um sistema PV-RO da mesma dimenséo. Este estudo, apontou como custos, 7,77
€/ms para o sistema PV-RO e 12,53 €/m: para o sistema ORC-RO. Para optimizar a utilizacao dos

colectores solares, Kosmadakis et al. [99] sugeriram um sistema ORC de dois estagios.
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3.3.2.4. Sistemas de refrigeracao Duplex — Rankine

Os sistemas solares de ar-condicionado, dado o facto de reduzirem o pico de carga e de consumo de
eletricidade no Verao em edificios e industrias, foram alvo de uma forte investigacao e desenvolvimento
na década de 1970, fruto da crise petrolifera, tendo sido abandonados pouco tempo depois desta
terminar.
Recentemente, a investigacdo nesta area foi retomada. Henning [100] e Kim e Ferreira [101], listaram
as solucdes para conversdo da radiacdo solar em refrigeracao:

o Adsorcao: Adsorcao, absorcao, troca ionica;

o Fotovoltaica: compressao de vapor;

e Termo-mecanica: Rankine, ejector, Stirling;

Num sistema termo-mecanico de refrigeracdo, uma maquina térmica converte a energia solar em
trabalho de veio, que por sua vez acciona um ciclo de refrigeracao por compressao de vapor, conforme
ilustrado na figura 18. As maquinas térmicas podem funcionar segundo os ciclos de Brayton, Stirling e

Rankine.

A
Solar energy -GHD
uv

Solar thermal

Heat input
collectors (Th) F

o el n
Mechanical prork (W)

I eat rejected

Ambient (1'a)

Ieat rejected

Heat removed

Cooling load (17T)

Figura 18 - Sistema solar termo-mecanico de refrigeracao [12]
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Um sistema de refrigeracao de Rankine de duplo estagio (Duplex-Rankine) (figura 19 [102]), é constituido
por dois subsistemas: ciclo de poténcia de Rankine e um ciclo de compressao de vapor. A radiacéo solar
capturada pelos colectores é convertida em calor, utilizando um fluido de transferéncia de calor. Este
calor é transferido para o fluido de trabalho do ciclo de Rankine, através do evaporador. O vapor de
elevada pressao é expandido numa turbina que acciona o compressor do ciclo de compressao de vapor,
responsavel pela refrigeracdo. O COP do ciclo de refrigeracdo é semelhante ao de um ciclo dito normal
de compressao de vapor, mas o rendimento termodinamico do ciclo de Rankine é bastante baixo (cerca
de 10 %). Um sobreaquecedor ¢é adicionado ao sistema para evitar uma operacéo bifasica na turbina,

altamente indesejavel.

Uma analise econdmica realizada por Kim e Ferreira [101], mostra que os sistemas duplex-Rankine sdo
mais baratos quando comparados com outros sistemas termo-mecanicos, mas duas ou trés vezes mais
caros quando comparados com sistemas de adsorcao. Pelas razdes mencionadas, os sistemas de

adsorcdo que utilizam fluidos ecoldgicos sdo preferidos hoje em dia.

Condenser

>

Condenser

29¢ 9FC

—— Rankine Cycle=R113
== Air Conditioning Cycle - R12
——  Solar Heating Water

—  Cooling Water

Figura 19 - Sistema de refrigeracdo Duplex — Rankine [101]
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3.3.3. Sistemas de conversao da energia térmica dos oceanos (OTEC)

Os oceanos cobrem mais de 70% do nosso planeta, tornando-os o maior colector de energia solar e
devido a sua massa existe uma baixa amplitude térmica entre o dia e a noite, podendo ser utilizados
como uma fonte virtualmente inesgotavel de energia renovavel. Num dia normal, 60 milhdes de km? de
aguas tropicais do mar absorvem uma quantidade de radiacao solar equivalente a cerca de 250 mil

milhdes de barris de petréleo [103].

Existe, portanto, todo o interesse em aproveitar este manancial inexplorado. A tecnologia OTEC aproveita
a estratificacdo térmica natural dos oceanos para producao de energia elétrica. A radiacdo solar aquece
predominantemente a superficie dos oceanos, pois é absorvida pelas aguas ate a profundidade de cerca
de 100 metros. Como a densidade maxima da agua ocorre para a temperatura de 4 °C, esta é a

temperatura do fundo oceéanico, podendo a superficie estar acima dos 25 °C.

Portanto, pode-se utilizar esta diferenca de temperaturas para produzir electricidade, bem como agua
fresca e potavel, com auxilio de um ciclo térmico. Com efeito, desde que haja uma diferenca de
temperaturas superior a 20 °C [104] entre a linha de agua fria (abaixo dos 800 metros de profundidade)

e a linha de agua quente, € possivel gerar energia elétrica.

Ciclos

Hoje em dia existem 5 ciclos diferentes para OTEC [105, 106]:
e OTEC aberto
e OTEC fechado
e QOTEC hibrido
o Kalina

e Uehara
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Fechado

O conceito de ciclo fechado foi proposto inicialmente por D' Arsonval em 1881. Utiliza um fluido com
baixo ponto de evaporacao, tal como amoniaco, propano ou R134a e opera segundo um ciclo de Rankine.
O fluido de trabalho é aquecido e vaporizado no evaporador pela agua quente de superficie. O vapor
produzido acciona uma turbina acoplada a um gerador, produzindo electricidade. Apos a expansao, o
fluido, sob a forma de vapor a baixa pressao, segue para o condensador, onde a troca de calor com a
agua fria das profundezas oceéanicas conduz a sua condensacdo. Por fim o fluido € bombeado de volta

ao evaporador, sendo repetido ciclicamente, conforme ilustrado na figura 20 [107].

Figura 20 - Principio de funcionamento de um OTEC fechado [106]

Aberto

Nas centrais de ciclo aberfoa agua quente do mar é colocada num reservatorio a pressdes reduzidas
(vacuo) de modo a entrar em ebulicdo (figura 21). O vapor em expansao faz mover uma turbina de baixa
pressao ligada a um gerador eléctrico. O referido vapor, que deixou o sal e restantes contaminantes no
reservatorio de baixa pressao, é novamente condensado através da permuta de calor com a agua das
profundezas a baixa temperatura. Este género de aproveitamento tem a vantagem de produzir agua

dessalinizada e potavel.
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Figura 21- Ciclo OTEC aberto

Estes dois ciclos demonstram o principio de funcionamento de um sistema OTEC e as suas principais
valéncias: geracdo de energia elétrica e dessalinizacao. Os restantes ciclos nao serdo discutidos aqui,

dado que, ja foram de forma directa ou indirecta abordados em seccdes anteriores.

0 mercado potencial para a tecnologia OTEC foi identificado, a maior parte do qual no Oceano Pacifico,
e existem cerca de 50 paises que estdo a avaliar a sua implementacdo como fonte alternativa de energia
e como uma solucdo sustentavel para a escassez de agua potavel: india, Coreia do Sul, Palau, Filipinas,

Hawai, Papua Nova Guing, etc.

Em 2001, como resultado da cooperacéo entre o Japdo e a india, uma central de 1 MW foi construida
[108] e muitas outras estdo planeadas num futuro préximo. Neste momento, esta tecnologia esta a
ganhar a atencao mundial como uma das solucdes mais fiaveis para solucionar os problemas energéticos
e de escassez de agua potavel e muitas instalacoes de sistemas integrados tem construcao prevista num

futuro proximo.
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3.3.4. Instalacoes de biomassa ORC

A biomassa ¢ a quarta maior fonte energética a nivel mundial, satisfazendo quase 10% das necessidades
de energia primaria mundial. Em paises em vias de desenvolvimento, a contribuicdo da biomassa para
a energia primaria nacional ¢ maior, chegando até 70-90% em alguns paises e é geralmente utilizada
num modelo pouco sustentavel [109].

Este recurso abundante pode ser transformado em electricidade e calor quando necessario em
instalacdes de cogeracao. Varias tecnologias potenciais que servem este proposito foram listadas por
Dong et al. [110] . A tecnologia binaria ORC-biomassa esta a receber uma atencéo crescente para

aplicacdes em pequenas instalacoes geradoras de electricidade.

Um sistema tipico é constituido por uma caldeira a biomassa e um modulo ORC acoplado através de um
loop de 6leo de transferéncia de calor (figura 22). A biomassa é queimada através de um processo de

combustdo semelhante ao utilizado nas caldeiras a vapor convencionais.
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Figura 22 - Esquema de uma instalacdo ORC a biomassa

0O dleo térmico ¢ utilizado como veiculo de transferéncia de calor e apresenta varias vantagens:
e Baixa pressao na caldeira
o Elevada inércia e insensibilidade a flutuacdes de carga térmica

o Controlo e operacao simples e seguros
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Mais ainda, o lado quente adoptado (abaixo de 350 °C) assegura bastante longevidade ao 6leo. O calor

veiculado pelo 6leo térmico é transferido para o ciclo ORC e convertido em electricidade.

A seleccao de fluidos organicos adequados tais como octametiltri-siloxanos (OMTS) and alquibenzenos
asseguram a optimizacéo do ciclo tal como demonstrado por Drescher e Bruggemann [111]. O calor
rejeitado na condensacdo é utilizado para produzir agua quente a temperatura de 80-120°C, adequada
para aquecimento de casas (district heating) e outros processos térmicos tais como secagem de

alimentos e refrigeracao por adsorsao.

As instalacdes de cogeracdo de biomassa-ORC de média dimensao (100-1500 kW) foram demonstrados
com sucesso e estado agora disponiveis comercialmente [112], enquanto os sistemas mais pequenos da

ordem da dezena de kW encontram-se ainda sob desenvolvimento.

O numero de instalacdes esta rapidamente a aumentar a medida que a tecnologia se torna mais madura
e mais barata. Até agora, a maior parte das instalacdes sao na Europa, podendo enumerar-se algumas:
e Stadtwarme Lienz Austria (1000 kWe),
e Sauerlach Bavaria (700 kWe),
e Toblach South Tyrol (1100 kWe)
e Fuach Austria (1500 kWe)

Apesar, de pelo menos uma centena de instalacdes terem sido construidas por todo o0 mundo, os dados
técnicos acerca destas sao bastante escassos. Os relatdrios de avaliacio de duas instalacées na Austria
foram divulgados [113, 114]:

e Instalacao de cogeracdo a biomassa de Admont (400 kWe)

e Instalacao de cogeracédo a biomassa de Lienz (1000 KWe)

A instalacdo de cogeracdo a biomassa em Lienz, fornece a cidade com calor para aquecimento
residencial (district heating - 60.000 MWh/ano) e electricidade para a rede (7200 MWh/ano). A central
¢ totalmente automatizada e apresenta um elevado rendimento em carga parcial com um rendimento

eléctrico de cerca de 18% e um rendimento global de 82% [12].
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3.3.5. Sistemas ORC de aproveitamento de calor residual

As caracteristicas gerais de um sistema de aproveitamento de calor residual foram discutidas no capitulo
2, salientando-se a sua importancia e dimens&o, os processos industriais aos quais estdo normalmente
associados, os parametros chave do fluxo de calor residual e as temperaturas em que se enquadram e

as tecnologias de conversao em energia eléctrica: ciclos termodinamicos e processos directos.

Para a gama de temperaturas baixa-média os ciclos ORC e de Kalina demonstraram a sua utilidade com
vantagem para o ORC, devido a sua menor complexidade. Nesta seccao abordar-se-a especificamente o
sistema ORC de aproveitamento de calor residual: o seu principio de funcionamento e as suas

idiossincrasias.

A transferéncia de calor do fluxo de calor residual (fonte quente) para o ciclo de poténcia pode ser feita
de duas formas:
1. Exaustao de gases quentes-vapor/calor de processo e troca de fluxos de calor no mesmo
permutador de calor (figura 23b)
2. Integracdo de um circuito de 6leo entre o fluxo de exaustdo e o fluido operante
inflamavel, por forma a evitar o contacto directo com a fonte a elevada temperatura, o

que se torna bastante perigoso (figura 23a).
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Figura 23 - Configuracdes de um ORC em aplicagbes de aproveitamento de calor residual [12]

A escolha do equipamento de ORC depende, em primeira instancia, da temperatura do fluxo de calor
residual e da poténcia de saida desejada [115]. A titulo de exemplo, o equipamento tri-O-gen foi
projectado para fontes quentes com temperaturas acima de 350 °C e produz até 165 kW de energia
eléctrica enquanto o PureCycle280 (Pratt &Whitney) produz até 250kW e é adequado para temperaturas
inferiores a 150 °C [116].

Apesar de ser possivel encomendar aos fornecedores modulos ORC personalizados, a maior dificuldade
reside na optimizacdo do design e a integracdo da rede de permutadores de calor visando maximizar a
eficiéncia de recuperacédo de calor. Uma breve lista das instalacdes ORC de aproveitamento de calor
residual a nivel mundial é apresentada na figura 24. As vantagens mais importantes destes sistemas sao
[117]:

e Geracao de energia no local (on-site)

o Poupanca de energia e consequente ganho para a empresa

e Baixos custos de operacdo e manutencao (O&M)

e Reducdo na poluicdo (emissdes de gases de estufa, poluicao térmica)

51



3. Ciclo organico de Rankine

Location Waste heat generating system Heat source type Capacity Technology Start up
Mirom Roeselare, (Belgium), owner: Spie Waste incinerator plant Hot water at 180+C IMW Refrigerant/turboden 2008
Belgium SA
Oxon Italia SPA, Pavia (1), Italy 8.3 MW MAN diesel engine Exhaust gases 05MW Siloxane/turboden 2008
RHI, Radenthein (A), Austria magnesite production process Hot exhaust gas 0.8 MW Siloxane/turboden 2009
Italcementi, Ait Baha (MA), Italy Cement production process Kiln exhaust gas 2MW Siloxane/turboden 2009
Gasseltenijveenschemond, Netherlands 2 x 646 kWe Jenbacher biogas Exhaust 125kwW ORC/tri-o-gen
engines
Nieuweroord, Netherlands 2 xg 835 kW Jenbacher biogas Exhaust 150kw ORC/tri-o-gen
engines
National Swimmingcentra The Tongelreep, 2.1 MW ABC Bio-oil engine Exhaust 150kw ORC/tri-o-gen
Eindhoven, Netherlands
Savona, BC, Canada Simple cycle gas turbine plant Exhaust 45MW Pentane 2008
(18.5MW)
Kalamazoo Valley Community College, Boiler exhaust Twin-screw 2010
Michigan, USA expander/Electratherm
TransCanada pipeline, Gold Creek, Alberta, Gas Turbine (Rolls Royce, Exhaust 6.5 MW Ormat technology 1999
Canada RB211/38000 HP)
Northern Border Pipeline, 5t. Anthony, North Gas Turbine (Rolls Royce, Exhaust 5.5 MW Ormat technology 2006
Dakota RB211/38000 HP)
Northern Border Pipeline, Wetonka, South Gas Turbine (Rolls Royce, Exhaust 5.5 MW Ormat technology 2007
Dakota RB211/38000 HP)
Alliance Pipeline, Kerrobert, Saskatchenwan, Gas Turbine (GE LM2500/33000 Exhaust 5.5 MW Ormat technology 2008
Canada hp)
Northern Border Pipeline, Garvin, Minnesota Gas Turbine (Rolls Royce, Exhaust 5.5 MW Ormat technology 2009
RB211/38000 HP)
Northern Border Pipeline, CS 13, Minnesota Gas Turbine (Rolls Royce, Exhaust 55 MW Ormat technology 2010
RB211/38000 HP)
Kern River Pipeline, Goodsprings, Nevada Gas Turbine (3 = Solar Mars Exhaust 6 MW Ormat technology 2010
100{15000 HP)
Spectra Pipeline, Australian, BC, Canada Gas Turbine (GE PGT25+/31000 Exhaust 5 MW Ormat technology 2010

hp)

Figura 24 - Pequena lista de instalacoes ORC de aproveitamento de calor residual

Esta tecnologia estd a ser progressivamente adoptada para a eficiéncia energética, minimizacdo do
consumo de recursos fosseis e proteccdo ambiental nas mais variadissimas areas onde o calor residual

se encontra disponivel:
e Centrais de poténcia [112, 117-120]
e Processos produtivos [121-123]
e Industria automdvel [2, 4]

e Transporte maritimo [124], etc.

As trés areas de maior relevancia serao analisadas de seguida: as industrias cimenteira, naval e

automovel.

Indistria Cimenteira

A industria cimenteira € uma consumidora intensiva de energia: a energia requerida para a producao de

uma tonelada de cimentO situa-se entre os 3 a 5 GJ/ton. Alimentada pelo crescimento economico vivido

52



3. Ciclo organico de Rankine

em paises em vias de desenvolvimento, a producéo estd a aumentar progressivamente. Sé a China
produziu 1388 milhdes de toneladas em 2008, o que contabilizou quase metade da producdo mundial

de cimento nesse ano [125].

O processo de fabrico de cimento é sobejamente conhecido [125-127] e a sua etapa critica consiste na
producdo de clinquer que consome cerca de 80% da energia total. O clinquer é produzido através da
gueima de uma mistura de materiais, principalmente calcario, ¢xidos de silicio, aluminio e 6xidos de

ferro.

Os gases de exaustdo dos fornos saem a cerca de 300-350 °C no caso de um pré-aquecedor a montante
de 4 estagios ou a cerca de 200-300 °C no caso de um pré-aquecedor de 5-6 estagios. O clinquer sai do
forno a cerca de 1000 °C e é arrefecido até aos 100-120 °C com recurso a ar ambiente, gerando ar
quente a cerca de 200-300 °C. O ar quente e os gases de exaustdo podem ser recuperados utilizando

ORC de baixa temperatura [128].

Engin e Ari [129] realizaram uma auditoria energética de uma tipica fabrica de cimento com a capacidade
produtiva de 600 toneladas/dia e demonstraram que 40% do total de energia fornecida estava a ser
perdido através de:

e gases quentes de exaustao - 19,15%

e pilha de refrigeracao - 5,61%

e Envolvente do forno-15,11%

Ao utilizar-se um ciclo de vapor de recuperacao de calor, o calor de baixa temperatura dos fluxos de ar
quente e de gases de escape, podem ser recuperados para produzir no local cerca de 1 MW de poténcia
eléctrica, com um periodo de retorno da ordem dos 17 meses. Dependendo do tamanho da instalacao,
algumas dezenas de MW de poténcia podem ser geradas para suprir 10-20% das necessidades eléctricas
e neste momento existe varias instalacdes a serem construidas, sobretudo no Japao, China e india. Os
ORC's, que proporcionam elevada modularidade, baixo investimento e custos de operacéao e manutencao
reduzidos em relacao aos ciclos convencionais de vapor de Rankine, podem tornar-se a tecnologia de

eleicdo para maximizar a eficiéncia energética da industria cimenteira.
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Inddstria Naval

Um motor Diesel convencional converte 30-50% da energia quimica do combustivel em energia mecanica
para o sistema de propulsdo do navio, sendo a restante perdida sob a forma de calor residual através
dos sistemas de arrefecimento do motor e de escape. Schmid [130] investigou um motor naval,
nomeadamente um Sulzer, modelo 12RT-flex96C, e conclui que a eficiéncia do motor era cerca de 49,3%
e o resto da energia era perdida para a vizinhanca por:

e Gases de escape - 25,4%

o Agua de arrefecimento do motor - 14,1%

e Camisas de agua do motor - 6,3%

o Oleo lubrificante - 4,3%

Os ORC's podem recuperar parte do calor residual e converté-lo em energia adicional para servicos a
bordo (iluminacdo, ar-condicionado, etc) e/ou como suplemento & propulsdo. Se um sistema de
recuperacdo de calor bem projectado for utilizado, a eficiéncia pode aumentar 12% e poupar 10 toneladas
de combustivel por dia. A Opcon, uma empresa sueca de tecnologias vocacionadas para a eficiéncia
energética, anunciou recentemente que ira instalar um modulo ORC num navio [131]. A instalacao tem
como objectivo poupar 4-6% de combustivel, o que traduzido para emissdes gasosas, se reflecte numa
diminuicdo da emissao de dioxido de carbono e diéxido de enxofre de cerca de 37.000 toneladas/ano e

150 toneladas/ano respectivamente.

Indastria Automaével

Nas décadas de 1970 e 80 durante a crise petrolifera, os produtores automoveis estavam bastante
empenhados em reduzir o consumo de combustivel, devido a escalada de precos dos combustiveis e
receio de embargos petroliferos, que gerava um clima de instabilidade e incerteza neste sector. Mas logo

apos o fim da crise, a ideia foi colocada de parte.

No entanto, nos anos mais recentes, com os regulamentos sobre emissdes de gases com efeito de estufa

a assumirem um papel preponderante, o interesse na reducao do consumo de combustivel e
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consequentemente também das emissdes gasosas foi ressuscitado e catapultado para as agendas dos
produtores de automoveis, aliado também a consciencializacao da opinido publica acerca das questoes
ecologicas, o que suscita um interesse por parte do mercado em adquirir veiculos com um valor ecologico

intrinseco, cujo conceito se encontra em voga neste momento.

A titulo ilustrativo, o balanco energético de um tipico motor de ignicdo de 1,4 litros apresenta um
rendimento termodinamico de 15-32%, dependendo das condicdes de operacdo. O restante é rejeitado
para 0 ambiente maioritariamente através do radiador e do sistema de escape, juntamente com outras

perdas parasita (atrito, entre outras) [4].

Os ciclos de Rankine sdo vistos como uma promissora solucdo para recuperar o calor desperdicado, com
o0 intuito de providenciar conforto térmico ou geracéo de energia. O ORC pode proporcionar poupancas
substanciais de combustivel ao permitir a recuperacdo, nao so do calor desperdicado pelos gases de

escape mas também o do circuito de arrefecimento do motor.

No préximo capitulo, sera realizada uma analise mais aprofundada destes sistemas, ao se abordar as

tecnologias de optimizacao energética dos veiculos automoveis.

3.4. Sumario

Neste capitulo foi aprofundado o modo de funcionamento de um ORC. Apresentaram-se os parametros
relevantes a ter em consideracao no seu projecto: fluido operante, caracteristicas das fontes quente e
fria, processo de expansao, etc. Os fluidos a utilizar neste tipo de sistema devem ser isentrdpicos ou
secos por forma a assegurarem uma expansao seca, essencial para o bom funcionamento do dispositivo

de expansao.

Foram apresentadas também as aplicacées do ORC no aproveitamento de calor residual por forma a
avaliar-se a sua dimensao e relevancia neste sector. Pode-se constatar que em algumas aplicacoes a
reconversdao de sistemas AVAC (refrofitting) viabiliza a implementacdo do ORC, dado que, os

equipamentos ORC fabricados por empresas do ramo sdo bastantes especificos. Aliado a isto, ha
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também o facto de o dispositivo de expansao ser o componente mais dispendioso, dada a sua pouca
disponibilidade no mercado e a reconversdo de compressores de sistemas AVAC em expansores poder

diminui drasticamente os custos associados.
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4. APROVEITAMENTO DE CALOR RESIDUAL EM MOTORES DE COMBUSTAO
INTERNA

O crescimento econdmico e 0 aumento do padrao de vida estao fortemente relacionados com o nivel do
consumo de energia. Actualmente, existe uma tendéncia a nivel mundial de aumento da procura de
energia no sector dos transportes, como demonstrado pelo aumento do nimero de veiculos produzidos

entre 2005 e 2010, apesar da recessdo econdmica mundial entre 2008 e 2010 [19].

O sector dos transportes é responsavel por 30-40% do consumo de energia final a nivel mundial [2], 0
que aliado a esta tendéncia crescente, requer um esforco redobrado para melhorar a eficiéncia do motor
de combustao interna, reduzindo assim o consumo de combustivel e, consequentemente também, a
emissao de gases poluentes e de efeito de estufa. Ha ainda a considerar varios processos altamente
irreversiveis no motor e que limitam a sua eficiéncia. A rapida ignicdo da mistura de combustivel provoca
um gradiente elevado de temperaturas, fendémenos de turbuléncia aumentando as perdas térmicas de

calor do fluido para a coroa do pistdo, para a camara de combustao e as paredes do cilindro [19].

Conklin e Szybist [21] analisaram um automével Saab Biopower com motor turbocomprimido durante
um ciclo de conducéo FTP-75. Este ¢ um ciclo de conducéo urbano agressivo com bastantes arranques
e paragens. Concluiram que a percentagem de energia do combustivel utilizada para propulsionar o
veiculo era de apenas 10.4 % (rendimento) e que a energia perdida nos gases de escape era de 27.7%.
A analise exergética do combustivel demonstrou que o potencial maximo de trabalho realizavel que pode
ser efectivamente em propulsao do veiculo é de 9.7% e no escape é de 8.4%, conforme ilustrado na

figura 25.
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1st Law Fuel Energy Distribution 2nd Law Fuel exergy Distribution

Figura 25 - Andlise energética e exergética de um MCI [21]

As duas fontes principais de calor residual num motor de combustao interna séo o sistema de escape
(grau meédio) e o sistema de arrefecimento do motor (grau baixo). Outras fontes sdo as pequenas
quantidades de calor disponiveis dos sistemas de recirculacdo dos gases de escape (EGR) e de
arrefecimento do ar de sobrealimentacdo, também conhecido vulgarmente como “/ntercooler” (Charge

Air Cooler — CAC) [132].

Embora ambas as fontes primarias de calor se equiparem em termos energéticos (quantitativos), a maior
temperatura dos gases de escape do motor e, portanto, maior exergia (qualidade), resulta num maior
ganho potencial de rendimento quando acoplado a um ciclo de recuperacao de calor residual [2]. Assim
sendo, existe todo o interesse em recuperar a grande quantidade de energia contida no fluxo de gases

de escape para aumentar o rendimento do motor de combustao interna [133].

Existem varias tecnologias para aproveitamento do calor residual de um MCI, nomeadamente [19]:

e Geradores termoelétricos (TEGs)

Ciclo motor de 6 tempos

e ORC

Turbo-Compressor
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4.1. Geradores termoelétricos (TEGs)

Quando uma das extremidades de um semicondutor é aquecido, gera-se uma diferenca de potencial
com a outra extremidade e, consequentemente, uma corrente elétrica é criada (efeito de Seebeck). O
coeficiente de Seebeck é uma propriedade dos materiais, constituindo-se como a constante de
proporcionalidade entre a tensao gerada e a diferenca de temperatura existente nas juncées do material
termoeléctrico. Um gerador termoelétrico, aplica este principio fisico, para converter directamente o
gradiente térmico existente entre as extremidades “quente” e “fria” de uma série de pares de
semicondutores (colocados electricamente em série e termicamente em paralelo) em energia elétrica de

uma forma simples e fiavel. A figura 26 [13] mostra um moédulo TEG tipico.

Heat absorbed

Substrates

Themoelectic s

elements Metal
interconnects

S — » h + Curren
— ] 28

electncal
connection

Figura 26 - Esquema de um TEG

Um sistema de recuperacao de calor residual baseado em TEGs é mostrado na figura 27 [134]. Os gases
de escape, gerados durante o normal funcionamento do motor, sdo libertados através do colector de
escape e transferidos para um permutador de calor montado a saida do conversor catalitico (catalisador).

O calor é entéo transferido para 0 modulo TEG que o converte em energia elétrica. As duas principais
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razdes que levam a montagem do permutador de calor e, consequentemente, do modulo TEG & saida
do catalisador sao:

e Reducdo da interferéncia com o normal funcionamento do motor e do conversor catalitico;

e Aumento do potencial de recuperacdo energética, dado que as reaccdes quimicas gue ocorrem

no catalisador sao exotérmicas.

Vehicle
Fuel operation
combustion [r

Friction

Coolant

Catalytic
Exhaust gas AnvETiar Heat exchangerJ

Figura 27 - Sistema tipico de aproveitamento de calor residual baseado num mddulo TEG

Stobart e Weerasinghe [135] concluiram que um sistema TEG de 1-3 kW poderia potencialmente
substituir um alternador de um pequeno automével. Stobart ef 4/ [136] concluiram que poderia ser

obtida uma poupanca de combustivel até 4,7 %.

As investigacOes na area dos novos materiais termoelétricos, tal como o BiTe (telureto de bismute), pode
melhorar substancialmente a eficiéncia dos TEG, fortemente dependentes da figura termoelétrica de
meérito, que é uma funcdo dos materiais semicondutores [137]. Para maximizar ainda mais o seu
potencial, os mddulos TEG estao a ser acoplados com outros dispositivos, tais como conversores Cuk

[134], sistemas fotovoltaicos [15] e ORCs [138, 139].

4.2. Ciclo motor de 6 tempos

Um ciclo motor tipico a 4 tempos envolve quatro fases: admissao, compressao, combustao e escape,
sendo que apenas existe um tempo motor. No entanto, o ciclo motor proposto por Conklin e Szybist [21]
(figura 28), existem duas fases adicionais, em que existe a realizacdo de trabalho adicional. Estes dois

cursos suplementares do pistao envolvem o aprisionamento de uma fraccéo dos gases de escape no fim
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da exaustdo (4° tempo) e posterior recompressao, seguida por uma injeccdo de agua na camara de

combustao e uma expansao da mistura resultante agua/gases de escape.
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Figura 28 - Tempo de abertura e fecho de valvulas e presséao no interior do cilindro no ciclo motor a 6 tempos
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O gas residual é aprisionado dentro do cilindro ao fechar-se a valvula de escape mais cedo do que é
habitual, i.e. bem antes do ponto morto superior (PMS). A agua é pré-aquecida até 100 °C ao circular
por um permutador de calor que absorve calor do sistema de arrefecimento de agua do motor e é
posteriormente injectada no cilindro, causando a sua vaporizacao e consequente aumento de pressao
no interior do cilindro. Esta pressao suplementar gerada proporciona a realizacao de trabalho adicional

através de outro processo de expansao. Portanto, com o0 mesmo consumo de combustivel & possivel

realizar mais trabalho, aumentando a eficiéncia do motor.

Mais ainda, este ciclo motor € capaz de recuperar eficientemente calor de duas fontes distintas: da agua

de arrefecimento do motor e dos gases de escape.

A pressdo média efectiva (pme) é um parametro importante na comparacdo de motores e pode ser
definido como o trabalho efectuado por unidade de volume varrido do motor, representando a pressao
ficticia que, actuando sobre o pistdo durante todo o ciclo motor, resultaria na mesma quantidade de

trabalho realizado [26, 140]. A pressao média efectiva do vapor de agua obtida situa-se entre os 0.75-
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2.5 bar, o que mostra uma potencial melhoria no rendimento do MCI e no consumo de combustivel,

dado que a pressdao média efectiva de um MCI a 4 tempos a gasolina vai, tipicamente, até 10 bar [21].

A figura 29, mostra a comparacao entre o ciclo de Otto e o ciclo a 6 tempos.

100 Otto Cycle | b e 6-Stroke Cycle
T Wout
= 10} T 10 A
¢ £ g ——
=3 w
P M .
E 4| : '
________ L : 'qump
0.1 l I | |
0 100 200 300 400 500 600
Cylinder Volume (cm?3) Cylinder Volume (cm3)
Figura 29 - Diagrama P-v para o ciclo de Otto e o ciclo a 6 tempos respectivamente
4.3. ORC

Nesta seccao sera conduzida uma breve revisao historica da implementacao de sistemas WHR baseados
em ORC em automoveis. Dado que estes sistemas ja sdo investigados ha quatro décadas, esta revisdo

pretende compilar a experiéncia acumulada e as boas praticas que foram sendo formuladas.

Em 1973, em plena crise petrolifera, a escalada dos precos dos combustiveis aliada ao cumprimento
das metas estipuladas no Clean Air Actpara a emissao de gases poluentes dos MCl em 1976, motivaram

a comunidade cientifica para a procura de alternativas viaveis a tecnologia tradicional dos MCI.

Em 1976, Patel e Doyle documentaram a primeira aplicacdo de um ORC num sistema de aproveitamento
do calor residual (WHR) num MCI [22], concebido para recuperar calor dos gases de escape de um
motor Diesel Mack 676 instalado num camido. Os autores optaram por um veiculo pesado, porque,

apesar de reconhecerem que existem potencialidades para a melhoria de rendimento nos automoveis
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ligeiros de passageiros, os periodos alargados de operacao em regime de velocidade quase constante e
a elevada distancia percorrida ao longo do ano, tornam-nos mais atractivos para aplicacoes ORC.
Utilizaram como fluido operante uma mistura de tetrafluoroetanol e dgua na percentagem de 50/50,
para obterem uma melhor correspondéncia entre os perfis térmicos do fluxo de calor residual e do fluido,
operando entre os 343 °C a entrada da turbina e os 70 °C a saida do condensador, numa tentativa de
minimizar as irreversibilidades no evaporador. O protétipo foi construido utilizando um evaporador
incorporado no sistema de escape, um condensador combinado com o “radiador” de série do camiao e
uma turbina axial de trés estagios. Sujeitaram entdo o camido a um ciclo de conducdo NAPCA (National
Air Pollution Control Administration). Este protétipo demonstrou uma diminuicdo do consumo de
combustivel de 15 %, excedendo as previsdes feitas pelo modelo em todos os niveis de poténcia e de
velocidade. Como resultado, o tempo de retorno deste sistema de US$3000, seria de menos de um ano,
considerando a distancia anual de 150.000 milhas (= 241.400 km) e o custo corrente de combustivel

de US$0.45 por galdo (0.09 €/litro) [22, 141].

Devido a exequibilidade comprovada deste conceito, os anos seguintes foram dedicados a investigacao
de formas de melhorar o rendimento do ORC, especialmente através dos fluidos organicos, destacando-
se o trabalho de Badr ef a/ [142] no desenvolvimento de uma base de dados de propriedades

termofisicas de muitos fluidos organicos, particularmente os frigorigéneos.

Em 1985, Bailey [143] realizou uma analise técnico-econdmica a trés ciclos de WHR em motores diesel
e comparou-as com um motor diesel turbo-comprimido standard. Estes ciclos eram: Rankine, ORC e
varias configuracoes do ciclo de Brayton. Os calculos, com base numa distancia percorrida de 100.000
milhas anuais (= 161.000 km/ano), indicavam que o ORC garantia a maior economia de combustivel,
de cerca de 1400 galdes/ano (= 5300 I/ano). No entanto, aos precos de combustivel correntes em
1985, o menor tempo de retorno pertencia ao ciclo de Rankine (3.2 anos), enquanto o do ORC era de

4.1 anos.
Em 1983, Oomori e Ogino optaram por outro rumo, ao escolherem recuperar calor do sistema de

arrefecimento do motor de um automovel ligeiro [144], dado que as flutuacdes de carga do motor

complicavam o processo de aproveitamento através dos gases de escape. Este sistema utilizava o
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HCFC123 como fluido operante e um expansor scroll. Os testes realizados indicaram uma diminuicdo

do consumo de combustivel de 3% para uma temperatura de condensacao de 25 °C.

Em 1997, Hung [145] comparou o desempenho de seis fluidos organicos em relacdo a agua em

aplicacdes de calor residual a baixa temperatura e concluiu que estes sdo mais adequados.

Em 2005, EI Chammas e Clodic [23] propuseram um sistema ORC para aproveitamento do calor dos
sistemas de escape e de arrefecimento do motor de um motor de 1.4 L a ignicdo comandada de um
veiculo hibrido, sendo possivel assim armazenar a energia elétrica produzida pelo turbo-gerador na

bateria, para posterior utilizacao.

Em 2006, Stobart e Weerasinghe desenvolveram modelos de simulacéo e analisaram a performance de
um sistema hibrido baseado num motor VW Golf de 1.6 L, sujeito aos seguintes ciclos de conducéo:
europeu, FTP 75 e US06 [135]. A economia de combustivel foi, respectivamente, de 9.6%, 8.9% e 26.2%.
A maior economia do motor no ciclo de conducdo USO6 pode ser atribuida as maiores cargas que o
motor estd sujeito a elevada velocidade (auto-estrada), resultando num maior potencial de

aproveitamento.

Nesse mesmo ano, Arias et a/. consideraram 3 configuracoes de ORC para recuperar calor de um motor
a ignicao comandada de um veiculo hibrido [146]:

1- Gases de escape

2- Gases de escape + fluido de arrefecimento do motor

3- Gases escape + bloco do motor
Os modelos elaborados demonstraram que a ultima opcao é a melhor. A utilizacdo do bloco do motor
para pré-aquecer o fluido antes de ser sobreaquecido pelos gases de escape resulta numa conversao de

7.5% do calor total em energia eléctrica.

Stobart et a/. preferem a implementacao de sistemas WHR baseados em ORCs em motores de ignicao

comandada, devido a maior temperatura dos gases de escape [147]. Para melhorar o controlo destes

sistemas, os autores propuseram a separacao da parte de recuperacao térmica da parte de realizacdo
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de trabalho utilizando um acumulador pressurizado e uma arquitectura hibrida, por forma a minimizar

as condicoes transientes de calor residual do MCI.

Enquanto muitos autores, projectaram sistemas ORC para rendimento termodindmico maximo, Quoilin
et al. conduziram um estudo de optimizacao termo-econdmica, considerando também a dimensao e
custo destes sistemas [148]. Os autores concluiram que os maiores rendimentos termodinamicos,
associados a fluidos de elevada temperatura critica, aumentam também o custo e dimensdo destes
sistemas. O fluido operante éptimo neste estudo € o n-butano, o que resulta num rendimento de 4.47%,

abaixo do rendimento termodinamico maximo de 5.22%.

Ha ainda a salientar os artigos de revisao redigidos por Wang et a/. [149] e Sprouse Il e Depcik [141]
sobre os sistemas de aproveitamento de calor residual num MCI, constituindo um sumario quase integral

de tudo o que foi feito na area.

A titulo ilustrativo, um esquema de um sistema ORC para aproveitamento do calor residual dos gases de

escape € apresentado na figura 30 [43].
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Pump Expander
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Figura 30 - Esquema de um sistema de recuperacao de calor residual dos gases de escape [42]
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4.4. Turbo-Compressor

A sobrealimentacao é extremamente importante no MCI, dado que aumenta a massa de ar que entra
em cada ciclo motor, e com isso 0 binario, a poténcia e a pressao média efectiva do motor, ao mesmo
tempo que diminui, para uma poténcia equivalente, as dimensdes e massa do motor e reduz a emissao
de particulas dos motores Diesel, essencial para o cumprimento das exigéncias de emissdes de gases
[19, 140]. Aimplementacéo da sobrealimentacao nos motores a ignicdo comandada é bastante limitada,
devido ao aparecimento do «knock», fendmeno que obriga a diminuicdo da taxa de compressao e,

consequentemente, do rendimento do motor [140].

O turbo-compressor é o sobrealimentador mais utilizado, sendo utilizado na quase totalidade dos motores
Diesel. E constituido por uma turbina que retira poténcia aos gases de escape, fornecendo-a aos gases
de admissao, comprimindo-os [140]. Ao utilizar a energia cinética dos gases de escape para fazer girar
uma turbina solidaria com o compressor, & possivel comprimir o ar de admissao e, consequentemente,

aumentar a massa de ar que entra no motor a cada ciclo.

Geralmente, os turbo-compressores sao utilizados em conjunto com um sistema de arrefecimento do ar
de sobrealimentacdo, vulgarmente conhecido como intfercooler (ou CAC), que ao reduzirem a
temperatura do ar de entrada, aumentam a sua massa especifica, permitindo a introducéo de ainda mais
massa de ar e de combustivel na camara de combustado. Um sistema deste tipo é apresentado na figura

31 [150].
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1 - Admissdo de ar a pressao ambiente no
compressor

2 — Descarga de ar comprimido

‘ 3 - Intercooler (CAC)

“““l . 4 - Valvula de admissao

4 5 — Valvula de escape

6 — Admissao de ar na turbina

7 - Descarga de ar da turbina

Figura 31 - Turbo-Compressor com Intercooler (CAC)

Algumas das desvantagens destes sistemas mais simples prendem-se com o “turbo lag”, que é o tempo
que decorre entre o pressionar do acelerador e 0 aumento de poténcia devido ao turbo-compressor. Isto
¢, existe um atraso na resposta as variacoes de velocidade do motor, especialmente a baixas rotacoes,
dado o menor fluxo de ar de admissao, que por sua vez gerara menos gases de escape para impulsionar
a turbina, que terdo que vencer a inércia do turbo-compressor [19]. Esta resposta desajustada as
variacoes de carga do motor — boa a altas rotacées e ma a baixas rotacdes — resulta numa perda de

rendimento global. Por conseguinte, existe a necessidade da optimizacdo destes sistemas [16].

Por forma a solucionar estes aspectos surgiram dois desenvolvimentos com especial relevancia: as
turbinas de geometria variavel (VGT) e o turbo-compressor de duplo estagio. As turbinas de geometria
variavel procuram reunir o melhor de dois tipos de turbinas, as de elevado racio area/raio (indicadas
para elevadas rotacdes) e as de baixo racio (indicadas para baixas rotacdes). Ao utilizarem palhetas que
se movem solidarias com um anel que € movido por um actuador linear conseguem alterar a geometria
da turbina; a baixas rotacdes (menor fluxo de ar), as palhetas sao parcialmente fechadas diminuem a
area de passagem do ar, o que aumenta a velocidade do ar e a altas rotacdes abrem mais, aumentando
a area de passagem do ar, por forma a permitir um maior fluxo de ar a elevada velocidade (figura 32

[151]).
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Figura 32 - Turbina de geometria variavel a baixas e elevadas rotacoes respectivamente

O turbo-compressor de duplo estagio (figura 33 [152]) consiste basicamente em dois turbo-compressores
de diferentes dimensdes montados em série; a turbina menor, de alta pressao, responde a baixas
rotacOes e a maior, de baixa pressao, a altas rotacdes [153]. Para gerir o regime de operacao das duas
turbinas, o sistema utiliza uma valvula de bypass, que direcciona o fluxo de gases de escape para as
turbinas conforme a velocidade e carga do motor. A baixa velocidade do motor (até cerca de 1500 rpm)
e plena carga, a valvula de bypass da turbina esta praticamente fechada, para permitir a passagem dos
gases de escape por ambos o0s estagios das turbinas, sendo o ar comprimido em dois estagios no lado
do compressor. A medida que a velocidade aumenta, a valvula de bypass direcciona cada vez maior
caudal de gases de escape para a turbina de baixa pressao, até que, por volta das 2800 rpm, a valvula
de bypass encontra-se totalmente aberta e a turbina de baixa pressdo assume totalmente o controlo da

operacao, reduzindo as perdas de rendimento do sistema [152, 154].

Turbine Bypass

Compressor
Bypass

High Pressure
Stage

Low Pressure
Stage

Wastegate

Figura 33 - Esquema de um turbocompressor de duplo estagio
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As principais vantagens dos turbo-compressores de duplo estagio face aos de estagio Unico sdo: maiores
poténcias de saida devido ao maior racio de pressdo; maior eficiéncia a baixas rotacdes mesmo em
condicdes limite como a altitude elevada e temperaturas extremas; minimizacao do “furbo lag”.

As principais desvantagens sdo: maior peso e dimensao, maior complexidade, maior nimero de

actuadores necessario e um sistema de controlo (valvulas) mais complexo [152].

4.5. Sumario

A crise petrolifera de 1973 despoletou a procura de tecnologias que maximizassem o rendimento do
MCI. No entanto, a descida dos precos de combustivel durante a década de 80 causaram a estagnacao
da investigacao nesta area. Contudo, a recente escalada dos precos de combustivel e restricdes nas
emissdes gasosas, provocaram um interesse renovado nesta area, como se pode verificar pelo
financiamento destas iniciativas por parte de grandes construtoras de motores como a Honda, Toyota,

Wartsila, BMW e Volvo [2, 130, 144, 155-157].

Mais ainda, estes sistemas estdo a tornar-se cada vez mais viaveis, devido principalmente a evolucao
tecnoldgica dos expansores [158] e permutadores de calor [2], bem como a utilizacdo de novos fluidos.
Historicamente, a maioria dos investigadores prefere 0 ORC em detrimento das demais tecnologias,
porque oferecem o melhor compromisso entre simplicidade, custo e rendimento. De realcar que nao
existe uma configuracao Unica ideal para um sistema ORC de aproveitamento de calor residual num MCI.
Devera ser conduzida uma analise termo-econdmica do sistema; uma analise termodinamica visando
maximizar o aproveitamento de calor de uma fonte térmica especifica e uma analise econdémica do

sistema avaliando diferentes configuracoes (regeneracao, pré-aquecimento, etc.).

O factor determinante na implementacao em automaveis & o volume ocupado, ou mais propriamente,
as dimensdes de atravancamento do sistema e, portanto, deverao ser determinadas antes da seleccao
do ciclo termodinadmico. Por conseguinte, fluidos com elevada massa molecular e permutadores de calor
compactos sao desejaveis. Estudos indicam que a fonte térmica mais atractiva é a dos gases de escape
devido a sua maior exergia; no entanto, pré-aquecer o fluido operante com calor residual do sistema de

arrefecimento do motor pode também ser desejavel [146, 159].
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Relativamente ao tipo de motor mais atractivo, os motores de ignicdo comandada, tomam a dianteira,
em virtude da maior temperatura dos gases de escape e, consequentemente, maior exergia. Ha a
considerar também que nestes motores, ndo havendo frequentemente sobrealimentacao, isto &, nao
sendo retirada poténcia dos gases de escape para comprimir os gases de admissao, torna-se ainda mais
premente a utilizacao de um sistema de aproveitamento de calor residual. Tal sistema apresentara um
maior potencial de recuperacéo, dado que o fluxo dos gases de escape apresenta maior temperatura e

maior poténcia disponivel [147].

Os modelos computacionais diferem da realidade, dado que, frequentemente negligenciam os efeitos
combinados da transferéncia de calor para o ambiente, das perdas mecéanicas e nas perdas de poténcias
associadas a contrapressdo no escape por via da instalacdo do permutador de calor (1.5-2.5% para
cargas elevadas e 0.2-0.5% para cargas baixas) [4]. Em média, as simulacdes mais optimistas apontam
rendimentos do ORC na ordem dos 15-20%, enquanto as expectativas reais recaem na gama dos 7-10%.
Portanto, dado que a melhoria de rendimento é similar & fraccdo de calor residual aproveitado, uma

economia de 10% no consumo de combustivel é atingivel.

Para além disto, as pesquisas apontam que um ORC optimizado para um sistema automovel teria um
tempo de retorno relativamente curto (aproximadamente 2-5 anos), dependendo da distancia anual

percorrida e do custo de combustivel [141].

Por ultimo, ha a referir os novos desenvolvimentos principalmente na area dos nanofluidos, com
vantagens na reducao das dimensoes do “radiador” e do motor, 0 que consequentemente, reduz a area
frontal e peso do veiculo, traduzindo-se numa economia de combustivel. A incorporacdo de outros
dispositivos ao sistema ORC pode ser equacionada, nomeadamente os TEGs [139], resultando num

maior rendimento global, mas deve ter-se presente a relacdo custo/beneficio associada.
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5. MODELO DO CICLO DE CONDUCAO

Tal como mencionado anteriormente, dado que o objectivo primordial do veiculo € descrever uma
determinada rota transportando pessoas e bens, sera necessario quantificar a poténcia necessaria para

propulsionar o veiculo ao longo desse percurso.

Recorreu-se para esse efeito ao modelo para ciclos de conducao desenvolvido no Dept. de Eng. Mecanica
da UM [30]. Este modelo ndo sera aprofundado em detalhe, visto que ultrapassa o ambito desta
dissertacdo. A titulo introdutério, neste capitulo, serdo abordados os fundamentos teoricos por tras deste
modelo e o estado actual do modelo. Serdo considerados os dois tipos de ciclos de conducao:

normalizados e reais e quais as principais diferencas entre eles.

Por fim, serao discutidas os aspectos relacionados com a interface gréafica, vulgo “front-end”, criada para
este modelo e quais as vantagens deste procedimento. Serdo discutidos também quais os complementos
ao modelo que foram introduzidos por forma a permitir a determinacdo da velocidade de rotacéo e binario

do motor ao longo do circuito.

5.1. Introducao

Este modelo foi desenvolvido ao longo de varias dissertacdes de mestrado em 2007, 2008 e 2010 [30],
para a determinacao dos varios fluxos energéticos envolvidos na evolucdo do veiculo ao longo de um
percurso real, mas com uma particular énfase inicial na energia dissipada na travagem, visando a

recuperacao de parte dessa energia — travagem regenerativa em veiculos hibridos.

Para desacelerar um veiculo é necessario reduzir a sua energia cinética, aplicando uma forca de
travagem as rodas.
e Nos veiculos convencionais, a forca de travagem é gerada nos travdes, pela friccdo de duas

superficies, sendo a energia cinética do veiculo convertida em calor.
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e Nos veiculos com travagem regenerativa, a forca de travagem é criada por um gerador que
converte essa energia cinéticaem energia elétrica ou outra, a qual pode ser armazenada em

baterias ou similar e posteriormente usada, quando necessaria.

A travagem regenerativa podera ocorrer também quando o veiculo se encontre numa descida e o pedal
do acelerador nao se encontrar pressionado:

e Avariacdo da energia potencial correspondera uma variacdo da energia cinética. Para manter a

velocidade na descida, a variacdo da energia potencial é convertida em energia elétrica, através

do accionamento do gerador.

Para a determinacdo deste e dos restantes fluxos energéticos foi necessario desenvolver um modelo
computacional, baseado num modelo matematico de duas rodas, no qual se considera que as forcas
actuantes sdo iguais para as duas rodas do mesmo eixo, mas diferentes para as rodas traseiras e
dianteiras. Embora se trate de uma simplificacdo, a precisdo deste modelo matematico nao é
significativamente afectada, pelo que, a sua implementacdo computacional se torna mais simples e

rapida, sendo por isso preferida [160].

Na préxima seccao serao abordados os fundamentos tedricos deste modelo matematico e que estao na

base do modelo computacional em Matlabe/Simulinke.

5.2. Fundamentos tedricos

5.2.1. Modelo matematico

Tal como referido anteriormente, o0 modelo matematico utilizado (de duas rodas), considera que as forgas
sao iguais para as duas rodas do mesmo eixo, mas diferentes para rodas traseiras e dianteiras. Isto
equivale a dizer que o angulo de inclinacdo y e 0 momento de sobreviragem M, sdo desprezados (ver
figura 34 [160]). O sistema de eixos adoptado ¢ similar ao da SAE International para o pneu [160], mas

a origem do sistema de eixos € coincidente com centro de massa do veiculo e nao com o centro da roda.
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Figura 34 - Sistema de eixos para o pneu [169]

Por forma a determinarem-se os fluxos energéticos de um veiculo automoével num circuito, é necessario

analisar-se as forcas instantaneas em jogo no sentido do movimento. Segundo Gillespie, se o veiculo nao

estiver a curvar e excluindo o arrasto aerodinamico, as forcas principais que actuam no veiculo podem

ser esquematizadas, conforme ilustrado na figura 35 [161].

Figura 35 - Forcas principais a actuar num veiculo genérico (excepto o arrasto aerodindmico) e a sua localizacao
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A forca total F;, responsavel pela aceleracao longitudinal do veiculo a,, € dada pela equacéo (1):

Fr=mp- ay = Fx — Fy £ Fg (1)

Onde:

m. — massa do veiculo multiplicada por coeficiente de inércia de rotacao [kg]
a, - aceleracao longitudinal do veiculo [m/s?]

Fy - forca de traccao exercida pela estrada nas rodas de traccao [N]

F, - somatério de todas as forcas de atrito [N]

F; - componente do peso que actua na direccao longitudinal, causada pela inclinagao da estrada [N]

A componente do peso que actua na direccédo longitudinal pode ser positiva ou negativa, conforme o

angulo de inclinacao da estrada 8 seja, respectivamente, positivo ou negativo e é dada pela equacao (2):

Fo=W:-sinf =m-g-sinf (2)

A forca de atrito (F4) é composta pelo arrasto aerodinamico (Fprae) € @ resisténcia ao rolamento do
pneu (Fg), ou seja, respectivamente, a resisténcia que o ar impde ao movimento do veiculo através dele

e a resisténcia que o piso apresenta ao movimento:

Fy = Fprag + Fr (3)

A forca de resisténcia ao rolamento Fyp representa uma importante fraccdo da forca de atrito,
particularmente a baixas velocidades, quando o arrasto aerodinamico € baixo, pois enquanto as outras
resisténcias ao movimento do veiculo s6 apresentam relevancia sobre certas condicoes, a resisténcia de
rolamento esta sempre presente a partir do momento em que as rodas comecam a rolar. Para
velocidades elevadas, tipicamente acima dos 90 km/h, o arrasto aerodinamico torna-se predominante

[161].
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O arrasto aerodinamico depende da area frontal A, da velocidade do veiculo u, da massa volumica do

ar pqr € do coeficiente de arrasto Cp e é dado pela equacao (4):
Fprac = % *Par - Cp - Ap - u? (4)

A resisténcia ao rolamento (Fg) pode ser decomposta ainda em:
Fp = Fry + Fry + Fry (5)

onde Fg4 € a resisténcia ao rolamento livre, Fp, € a resisténcia devido ao escorregamento longitudinal

do pneu quando submetido a traccédo ou travagem e Fgy surge quando o veiculo esta a curvar.

A resisténcia ao rolamento livre Fg4, ocorre quando nao existe binario motor ou de travagem aplicado as
rodas de traccao, o que significa dizer que a forca de traccao Fy é nula e pode ser calculada para o

veiculo inteiro pela equacéo (6) [161], desde que os 4 pneus sejam iguais:

Fn. = RRC (1+3'6'u> w (6)
R1 — 161 cos

onde RRC representa o coeficiente quasi-estatico de resisténcia ao rolamento do pneu (u = 0)e W éo

peso do carro. A eq. (6) é valida para velocidades até 120 km/h.

Para calcular Fp, é necessario definir-se o racio de escorregamento longitudinal (S) dado pela equacao

(7):

Q- Re
S = -1 (7)

Onde (1 ¢ a velocidade angular da roda, Re ¢ o raio efectivo da roda e u ¢ a velocidade do veiculo.
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Neste modelo [30], foi assumido que o racio de escorregamento longitunal S varia linearmente com o
quociente da forca de traccao ou de travagem Fy pela carga vertical dinamical sobre o pneu W5, dada

pela equacao (8):
S=K -— (8)

Fgr, pode ser considerada como uma forca ficticia correspondente a poténcia dissipada pelo
escorregamento longitudinal do pneu quando submetido a traccdo (igual ao produto do binario da roda

pela velocidade angular de escorregamento longitudinal) e é dada pela equacéo 9:

2

F—SF—KFX 9
R2 — X - WZ ()

Para a constante de proporcionalidade K foi assumido o valor de 0.15, correspondente a um racio de
escorregamento de 15% para uma desaceleracdo maxima de 1.0g, considerada préxima do limite de

intervencdo do ABS.

A forca Fgy € funcao da forca lateral Fy (imposta pela aceleracao lateral do veiculo ay quando o veiculo

curva) e o angulo de escorregamento lateral do pneu a, ilustrados na figura 36 [161].

FRY == Fy " Sil’la (10)

Direction
of Travel

Slip Angle (-)

Figura 36 - Angulo de escorregamento lateral e forca lateral imposta no pneu quando o veiculo curva
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Mais uma vez, pode estabelecer-se uma relagao linear entre o racio das forcas lateral Fy e vertical F,

que actuam sobre o pneu e o angulo de escorregamento lateral, dada por:

Fp=F,-CCh-a (11)

para valores de « inferiores a 5°. A constante de inclinacao CC, (Cornering Stiffness Coefficient) ¢
denominada de coeficiente de rigidez em curva do pneu e, neste modelo, assumiu-se o valor de 0.2 deg

1, que equivale a um angulo de 5° para uma aceleracao lateral de 1.0g.

5.2.2. Modelo computacional

A implementacdo computacional do modelo matematico foi feita na plataforma Matlabe/Simulinke,
visando a determinacdo dos fluxos energéticos do veiculo durante um percurso pré-definido,
nomeadamente:

e 3 energia total que o motor tem que debitar as rodas (energia motora ou de propulsao);

e 3 energia dissipada por atrito (arrasto aerodinamico + resisténcia ao rolamento)

e aenergia dissipada na travagem;

e 3 energia potencial (se as altitudes inicial e final forem diferentes), etc.

Os parametros de entrada do modelo computacional, diferem consoante o tipo de ciclo de conducao

utilizado:

e Real - as variaveis sdo definidas na base de uma série temporal discreta, com intervalos
regulares de 0.2 segundos:
o Velocidade do veiculo u [m - s~1J;
o Altitude [m];

o Aceleracgio lateral ay [m - s72]

e Normalizado — a unica variavel de entrada é a velocidade do veiculo u, sendo

definida na base de uma série temporal discreta, com intervalos regulares de 1.0 segundos.
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Em ambos os casos, as variaveis sdo definidas como uma funcao linear dentro de cada intervalo de
tempo. Através destas funcdes é possivel calcular todas as quantidades relevantes, nomeadamente, a

distancia que o veiculo percorre entre o instante t; e t,,

t2
Lt1—’f2 = f u(t) dt (12)
%1
a aceleracao longitudinal a,,
du(t)
ax(t) =— (13)

a forca genérica F;(t), onde o subscrito i representa qualquer uma das forgcas descritas acima. A

poténcia correspondente pode ser obtida por,
Pi(t) = Fi(t) - u(®) (14)

e, finalmente, a energia correspondente pode ser obtida pela integracao:

[
t

1

Uma analise mais detalhada deste modelo pode ser encontrada na dissertacado de mestrado de Brito

[30].
5.2.3. Ciclos de Conducao

Neste ponto, torna-se pertinente abordar os ciclos de conducao e quais as suas principais caracteristicas,
por forma a poder-se avaliar o impacto da seleccao de um ciclo em particular nos fluxos energéticos

obtidos, o que, por sua vez, ira influenciar o dimensionamento do sistema ORC.
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5.2.3.1. Ciclos normalizados

Na década de 1970 e 80, o estado da Califérnia pressionou a industria automével no desenvolvimento
de motores com maior rendimento e baixas emissoes, através da regulamentacao das emissdes gasosas.
Para a implementacao da legislacao, foi necessario criar procedimentos que permitissem comparar 0s

diversos veiculos.

Estes procedimentos de teste passaram a designar-se por 7ype-approval tests e baseiam-se nos ciclos
de conducdo normalizados (7ype-approval Driving Cycles). Um circuito de conducdo ¢ um percurso
normalizado que é descrito por um grafico velocidade/tempo. O percurso esta dividido em pequenos
intervalos de tempo nos quais a aceleracao é considerada constante. Como resultado, a velocidade varia

linearmente com o tempo em cada intervalo [30].

0O teste com um ciclo de conducdo normalizado é realizado num laboratério, onde as rodas motrizes do
veiculo sdo colocadas num dinamometro, o qual simula o atrito e a inércia a que esta sujeito o veiculo

|u

ao longo do ciclo. No dinamoémetro, um condutor profissional “conduz” o veiculo através do ciclo
normalizado (“Driving Cycle”), o qual se pretende simular percursos tipicos em cidade e em auto-estrada.
A energia necessaria para movimentar os rolos € ajustada para entrar em consideracao com a massa do
veiculo, o arrasto aerodindmico e o atrito de rolamento total do mesmo. No caso de veiculos com MCI,
inclusivé os hibridos, o consumo de combustivel e as emissdes podem ser diretamente medidos. Durante
0 ensaio o veiculo tem um tubo ligado a saida de escape para recolher os gases de escape provenientes
do motor, quantificando-se a emissao de CO, e, consequentemente, o consumo de combustivel. Este

método de determinar o consumo € mais rigoroso que o de medir o volume combustivel gasto. A energia

primaria pode ser calculada a partir do consumo de combustivel.

Nos testes realizados a veiculos comerciais, o ciclo de conducédo nao é realizado num dinamometro de
veiculos, mas sim num dinamometro de motores. Assim o consumo e as emissdes poluentes sao
avaliados através de um conjunto de pares de pontos de binario e velocidade de rotacdo do motor em

vez de apenas um conjunto de pontos de velocidade do veiculo.
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Os ciclos normalizados usados actualmente podem ser divididos em trés grupos [162]:

- Circuitos de Conducao Europeus (EDC - “European Driving Cycle”);

- Circuitos de Conducao dos EUA (USDC - “United States Driving Cycle”);

- Circuitos de Conducao Japoneses (JDC - “Japanese Driving Cycle”).

5.2.3.1.1. Ciclos de conducao europeus

Sé&o ciclos tedricos, visto que algumas partes do ciclo sao feitas a velocidade constante. Por ndo serem

realistas, foi desenvolvidos um grupo adicional de ciclos, designados por “HYZEM Cycles” [162]. Os

ciclos europeus sao assim: o ECE 15, o EUDC, o EUDCL, o NEDC e os ciclos HYZEM.

5.2.3.1.2. Ciclos de conducao americanos

Estes ciclos tentam representar ciclos de conducao real. Os ciclos americanos sao: o FTP 72, o SFUDS,

o FTP 75, o HFEDS ou HWFET, o IM 240, o LA 92, 0 NYCC e o US06 [162].

5.2.3.1.3. Ciclos de conducao japoneses

Os ciclos Japoneses inserem-se na categoria de ciclos teoricos e séo constituidos por um ciclo urbano

(10Mode), por dois ciclos extra-urbanos (15 Mode) e por um ciclo que comeca e acaba com um ciclo 15

Mode, intercalado por trés 10 Mode (10-15 Mode) [162]. S&o ciclos muito basicos, raramente utilizados

em testes.

5.2.3.2. Ciclos reais

Os ciclos reais foram obtidos do registo de pergursos reais e visam representar todas as situacoes de

conducao que um automobilista encontra no quotidiano. Para isso foram seleccionados trés percursos:

um citadino, um em estrada nacional e outro em auto-estrada.
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Os trés percursos tém inicio comum mas destinos diferentes:
e (Citadino - Inicio e fim na passadeira da entrada no polo da Universidade do Minho em
Guimaraes. Tem uma extensao de 18 kms e duracao aproximada de 41 min, o que corresponde

a uma velocidade média de 26 km/h.

e Estrada nacional - Foi realizado na estrada Nacional 101 entre a cidade de Guimaréaes e a cidade
de Braga (zona de S.° Victor). Tem uma extensao de aproximadamente 23 km, uma duracao

de 25 minutos, o que corresponde a uma velocidade média de 54 km/h.

e Auto-estrada - Foi realizado pela auto-estrada Al1, entre Guimaraes (pélo UM Azurém) e Braga
(zona de Lamacaes). Este tem uma extensado de aproximadamente 27 km, uma duracao de 19

minutos e é realizado a uma velocidade média de 85 km/h.

Mais detalhes acerca destes percursos, podem ser encontradas na dissertacao, ainda nao publicada, de

Araujo [163].

5.3. Aquisicao e tratamento de dados

Para obter os dados da evolucdo dindmica do veiculo ao longo do trajecto, um sistema GPS e respectivo
software da MaxQData (modelo MQGPS) foram utilizados. A interface entre a unidade e o PDA foram
assegurados através de um protocolo Bluetooth a uma taxa de transferéncia de dados de 5Hz.

Apesar de haver mais variaveis disponiveis para utilizacdo por este software, tais, como, aceleracéo
longitudinal, distancia integrada, raio de curvatura, etc., apenas foram utilizadas no modelo matematico:

a altitude, a velocidade e aceleracao lateral.
Os sistemas GPS tem um erro associado, o que, na presente aplicacao, se traduz maioritamente em

picos de velocidade e erros da medicao de altitude, levando a um aumento ficticio e irreal em ambas as

energias de propulsao e de travagem do veiculo.
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Para minimizar estes erros inerentes ao GPS, foi necessario proceder a uma filtragem antes de serem
utilizados pelo modelo em si. A filtragem compreendeu as seguintes etapas:

1. Os pontos com aceleracao longitudinal irrealista foram removidos (i.e. a,<1.0g na travagem e
a, > 0.6g na aceleracao);

2. No Matlab utilizou-se o filtro LOESS com um intervalo (span) de 25 pontos no caso da
aceleracao lateral e de 15 pontos no caso da velocidade, o que corresponde, na pratica, a
intervalos de 5 e 3 segundos, respectivamente.. Este filtro € uma funcao de ajuste aos dados,
mais propriamente, uma regressao local que utiliza para o efeito o0 método dos minimos
guadrados com ponderacao e um modelo quadratico [164].

3. Foram adicionadas rampas de aceleracao e travagem no inicio e fim de cada percurso, sem
variacao de altitude (nos casos em estes coincidiam com a passadeira de entrada no polo de
Azurém);

4. Os dados de altitude foram retirados manualmente de mapas militares, especialmente
adquiridos para o efeito, e de seguida foi utilizada a funcéo "forecast' do Excel (outra funcao
de ajuste aos dados), usando a distancia conhecida do GPS vs altitude retirada dos mapas,

fazendo assim uma filtragem em funcao da distancia correcta.

5.4. Estado actual do modelo

0O modelo, na versdo criada por Brito [30], e 0 seu modo de funcionamento vai ser sucintamente aqui
explicado. A base deste ¢ um modelo Simulinke (figura 37) cujos parametros de entrada (/nputs) sao
folhas Excel com dados de:

e Velocidade / tempo;

e Aceleracao lateral / tempo;

o Altitude / tempo

Como mencionado anteriormente, os ciclos normalizados apenas utilizam os dados velocidade/tempo,
enguanto os reais utilizam todos estes parametros, que necessitam ser previamente importados para a
“Command Window” do Matlabe, o que se torna bastante moroso e pode dar azo a erros, dado que este

processo nao é imediato.
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Figura 37 - Modelo Simulink original do ciclo de conducéao [29]

E necessario fornecer também como parametros de entrada (inputs):

As especificacoes do veiculo,

- Massa do veiculo (M [kg]):

- Coeficiente de inércia de rotacdo do veiculo ( /7);

- Distancia entre-eixos ( £ [m]);

- Distancia horizontal do centro de massa do veiculo ao eixo da frente sobre a distancia entre eixos (6 /

L),

- Coeficiente de resisténcia aerodinamica (Cp);

- Area frontal ( Ap [m?]);

- Altura do centro de masso do veiculo em relacdo ao solo, ( A [m]);

- Altura do fundo do veiculo em relacdo ao solo, “Ground Clearance” (GC [m]);

- Largura do veiculo, “width” ( wW{m]);
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5. Modelo do ciclo de conducéo

as constantes que dependem dos pneus e da superficie de contacto,
- Relacao de escorregamento longitudinal de referéncia ( S.);

- Forca longitudinal para o escorregamento de referéncia ( £ . [N]);

- Forca vertical para o escorregamento de referéncia (.. .. [N]);

- Angulo de escorregamento de referéncia ( Arer [deg]);

- Forca lateral para o angulo de escorregamento de referéncia (£ [N]);

- Forca vertical para o angulo de escorregamento de referéncia (Fu..[N]).

e as variaveis que dependem do local:

- Aceleracao da gravidade ( g[m/s?);

- Pressao atmosférica ( p.. [Pal);

- Constante de gas ideal para o ar (R [J/(kg.K)]);
- Temperatura do ar (7., [°C]).

Estas trés ultimas variaveis sdo utilizadas no calculo da massa especifica do ar, necessaria para a
determinacado do arrasto aerodinamico. Todos os parametros de entrada sdo apresentados a verde na

figura 37.

Este modelo Simulink®incorpora maédulos especificos para o calculo das forcas, poténcias e energias
especificas, contendo para o efeito funcdes embebidas do Matlabe. Portanto, os parametros de saida do
modelo (owfputs) serdo (todos como funcao do tempo, exceto a distancia e as energias):

1. Distancia percorrida pelo veiculo - (L)
Aceleracao longitudinal - (a,(t))
Forca genérica - (F;(t))

Poténcia especifica genérica - (P;/m(t))

ok~ wen

Energia especifica genérica - (E;/m/P)

Um resumo dos parametros de funcionamento é apresentada na tabela 1.
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Tabela 1 - Resumo dos pardmetros de funcionamento do modelo de ciclos de conducdo

Inputs Processamento Outputs (Simulink)
Percurso (ficheiros Veiculo Local
Excel) (Simulink) (Simulink) L
(v M g ax(t)
(@ 1) IR P.. Fi(®)
(altitude.1 b/L R Modulos especificos no X0

H T, Simulink® com funcdes E;

GC embebidas do Matlab®

W

Cp

AF

P

Apesar de serem estes os outputs disponiveis para “recuperacao”, o modelo, nesta versdo, apenas

apresenta na visualizacao da interface do Simulink, a distancia total percorrida [m], as energias genéricas

especificas relevantes [J/(m.kg)] e as energias genéricas [W.h] (figura 38). A analise aprofundada deste

modelo ultrapassa o ambito deste trabalho. Mais detalhes acerca deste poderdo ser encontrados na

dissertacdo de Brito [30].

N —

1 ——
ETravagem_Hidraulica[W.h)
N
SEtravagem[J/m kg] ’ ;l
ETravagem_Regenerativa[W.h]
-
SEatrito[J/m kg] — I—l
l I Erolamento_total[W.h]
—>
SEdrag[J/m.kg] _>| I
_’I I ER_rolameto[W h]
SEgrade{J/m kg] _’l |
ER_slip[W.h]
—f
ERy(W.h]

Figura 38 - Outputs na visualizacao do Simulink
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5.5. Criacao do Front-End

Como se pode constatar, a implementacdo computacional deste modelo ndo é muito pratica:
e O procedimento para utilizacao deste modelo ¢ bastante moroso, pode dar azo a erros,
particularmente na renomeacao das variaveis importadas através dos ficheiros Excel, e nao é

muito intuitivo, dado que exige ao utilizador um conhecimento bastante aprofundado do modelo.

e Além do mais, existem procedimentos que sao repetidos, como a importacao dos ficheiros Excel,
e outros que exigem ao utilizador conhecer, p. ex., 0 tempo total do ciclo de conducao, por forma
ao Simulink ser capaz de simular o modelo, e que, podem e devem, ser automatizados. Por
conseguinte, sera necessario especificar o tempo total do circuito como um parametro de

entrada para o Simulink.

e [Existem varias plataformas a trabalhar em simultaneo neste processo, o que pode dar origem a

conflitos ou a maior tempo computacional.

e O modelo, na sua versao original, exige na realidade dois sub-modelos distintos ( para ciclos
normalizados e reais), dado que:

o Os ciclos normalizados utilizam apenas dados de velocidade/tempo enquanto os reais
utiizam como variaveis a velocidade, aceleracao lateral e altitude discretizadas
temporalmente;

o O intervalo de tempo medido entre dois pontos espaciais consecutivos no circuito é
diferente para estes ciclos - normalizados (1 seg.) e reais (0.2 seg.) — pelo que, sera

necessario especificar o tempo de integracao como parametro de entrada também.

e Por ultimo, os oufputs deste modelo, ndo sao suficientes para o que é pretendido e a

apresentacdo também nao & muito intuitiva.

Existem outros detalhes que foram idealizados e implementados neste modelo, por forma a torna-lo mais

pratico e que serdo discutidos a medida que forem surgindo.
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Posto isto, torna-se necessario solucionar estes aspectos, bem como agilizar todo este processo. No
ambito deste trabalho, foi proposta a concepcdo de uma interface grafica para o modelo, vulgo “Front-
end’, mais intuitiva e que permitisse uma melhor e mais rapida interaccao do utilizador com o modelo

(mais “wuser-friendly”).

Vantagens:
e Automatizacao de processos
e Diminuicao de erros devido ao utilizador
e Mais intuitivo, simples e rapido
e Universalidade do modelo (modelo unico em vez de dois distintos)
e \Versatilidade (possibilita a interaccdo com outros modelos)

e Possibilidade da integracéo de outros modulos

Com esse intuito, foi desenvolvido um programa em Matlabe. Este programa, denominado Driving Cycle
Program, permite a interligacéo da interface grafica (criada com recurso ao GUIDE do Matlab®) e o modelo
Simulinke. Seguidamente, sera abordado o modo de funcionamento do “front-end”, a sua estrutura base,

as funcionalidades incluidas e algumas particularidades.

Estrutura

e O programa computacional € composto pela sua estrutura principal:

o Inputs
o Modelo Simulink

o Outputs

e Pela sua estrutura do Front-End (figura 39)

o Compreende todo o cédigo que permite a manipulacao do contetdo introduzido pelo
utilizador no Front-end, passagem desses parametros ao modelo Simulink e posterior
visualizacdo dos resultados na interface grafica (p. ex. funcionalidades dos botdes e

demais elementos graficos).
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5. Modelo do ciclo de conducéo

Modelo

Simulink

Figura 39 - Estrutura principal do programa Driving Cycle Program

Para facilitar a compreensdo do modo de funcionamento do Driving Cycle Program apresentar-se-a, de

seguida, uma imagem do “front-end’ final (figura 40) e tecer-se-do alguns comentarios.

Notas prévias de utilizacao

1. O programa foi inteiramente escrito em inglés, por forma a evitar ambiguidades e a garantir a
universalidade do mesmo;

2. 0 programa, cujo directorio, é o da raiz do Matlab, foi compartimentado em pastas com nomes
especificos, por duas razdes principais: permitir a procura dos ficheiros em pastas especificas e

por forma a facilitar a sua compreensao e manipulacao futuras.

3. Aguando da inicializacao do programa, surge uma caixa de dialogo que explicara sucintamente

o funcionamento do mesmo.

4. Para mais informacdes, é possivel clicar nos botdes “ Help” disponiveis, que fardo aparecer um
ficheiro de texto, com a explicacdo daquela seccao. Os ficheiros de texto sédo uma boa opcéo
para conferir versatilidade ao programa, na medida em que, o ficheiro pode ser alterado
(incluindo novas informacdes ou eliminando algum erro contido) e desde que seja mantido o

nome original, da proxima vez que o programa iniciar, sera apresentado esse novo contetdo.
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Utilizacao

Inputs
1. Select entry Excel File

1. Selecciona-se o ciclo de conducéo pretendido: normalizado (“ Standard”) ou real (“Real”)

2. Em funcao disso, o front-end indica qual(ais) o(s) ficheiro(s) Excel que devem ser
importados;

3. Ao clicar no botdo “Choose File” surgira uma caixa de didlogo, que nos reencaminhara
directamente para o directorio especifico do ciclo em questdo, por forma, a evitar
confusdes ou erros devidos ao utilizador. Isto é valido para todas as caixas de dialogo
que forem abertas. O seu directorio é Unico, garantido-se assim a validade dos /nputs
introduzidos.

2. Vehicle Mass and Geometrical Properties

1. Selecciona-se o ficheiro Excel com todas as especificacdes técnicas relevantes do veiculo
automovel. Optou-se por esta estratégia, para evitar o preenchimento moroso e repetitivo
de todos estes parametros, que para um mesmo veiculo sao constantes. Dado que se
optou pela compartimentacdo em subpastas, a adicdo de novos veiculos fica facilitada,
pois basta replicar o ficheiro original, renomea-lo com o nome do veiculo, e coloca-lo
nesta pasta.

2. Serao preenchidos no frontend, todos os parametros geométricos do veiculo e
aerodinamicos do veiculo.

3. Aerodynamics
1. E apenas necessario preencher as condicdes ambientais (temperatura e pressao).
4. Simulink Model

1. Selecciona-se 0 modelo Simulink pretendido. O modelo utilizado foi tornado universal
para ambos os ciclos, mas salvaguardando a possibilidade de alguma alteracao futura,
foi incluido este aspecto também.

5. Run Simulation
Premindo este botao, inicia-se a simulacdo do modelo. O front-end utiliza a informacao introduzida

da seguinte forma:
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—_

O modelo Simulink é carregado para a Workspace do Matlab, sendo no entanto

“invisivel”, i.e., “corre” em “background”.

2. Ao importar o ficheiro de Excel velocidade/tempo (comum a ambos os tipos de ciclos),
a variavel tempo é lida e passada ao modelo Simulink como parametro de entrada, o
gue juntamente com a seleccdo de quais os dados devem ser utilizados consoante o
ciclo escolhido, assegura a universalidade do modelo;

3. Ocorre todo o processamento do modelo Simulink;

4. Surgirao duas caixas de dialogos relativas, respectivamente, as poténcias especificas de
saida (VSP's) e as energias especificas (SE’s), que solicitardo ao utilizador que grave
estes dados para ficheiros Excel, no directdrio de raiz do Matlab e que prontamente
serdo abertos na aplicacdo Excel. Ao serem gravados neste formato, podem ser
posteriormente abertos e comparados com outros, de uma forma simples e rapida.

5. Todos os outputs relevantes surgirdo na interface grafica, nomeadamente:

.. Tempo e distancia total;

/. Subidas e descidas acumuladas e inclinacdo maxima da estrada (indicador da
“agressividade do percurso” e que pode ser utilizado para rapidamente avaliar
a coeréncia dos resultados). Na altura que foi tirado este “print screen” (figura
40), o valor que consta da inclinacdo maxima, estava errado, e foi facilmente
detectado.

/. Altitude minima, maxima e a variacao entre o instante inicial e final

iv. Poténcias especificas [W/kg]

v. Energias especificas ([ J.m~Y.kg='] e [kWh/100km/ton]). Deixou-se
também o espaco reservado para o calculo destas em [L/100km].

vi. Surgirdo também os nomes dos ficheiros onde foram gravados estes dados.

Modelo Simulink

Apds a explicacao sobre o funcionamento do programa, ira referir-se sucintamente, de seguida, quais as

modificacdes que foi necessario efectuar neste modelo:
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1. Incorporacdo do modulo de calculo das subidas e descidas acumuladas e traducdo da
terminologia do modelo para inglés (trabalho desenvolvido por Araujo [163]);

2. Inclusao de “saidas” de variaveis para o Workspace, como os VSP’s e a inclinacdo da
estrada, por forma a ser possivel utilizar estes dados;

3. Substituicao de todas as “constantes”, por parametros de entrada, que o “Front-End”
se encarregaria de fornecer, inclusivé o tempo de integracdo, que asseguraria a

universalidade do modelo;

5.6. Constantes do modelo

Apenas foi utilizado um veiculo nas simulacées, com caracteristicas consideradas como sendo de
referéncia para o mercado Europeu, equipado com um motor a ignicdo comandada de 1.6L. No entanto,
0 programa esta capacitado para analisar qualquer outro, desde que se mantenha a coeréncia das
variaveis. Os parametros geométricos e aerodinamicos do veiculo, bem como as restantes constantes
sao apresentados na tabela 2. A nomenclatura encontra-se em inglés, pois, tal como mencionado

anteriormente, todo o programa foi escrito nesta lingua

Tabela 2 - Constantes para o veiculo de referéncia

Gravity (g) 9,80665 [m/s?]
Vehicle Mass (M) 1400 [kel
Rotational Inertia Coef. (IR) 1,05

Distance between Axes (L) 2,637 [m]
Centre of Mass height (h) 0,594 [m]
Centre of Mass distance to Front-Axis (CG_L) 0,5 [m]
Tyre Rolling Resistance Coef. (RRC) 0,008

Vehicle Frontal Area (Af) 2,22 [m?]
Drag Coef. (Cd) 0,27

Slip Ratio Coef. (K) 0,15

Tyre cornering stiffness Cca Front Wheels 0,2 1]
Tyre cornering stiffness Cca Rear Wheels 0,2 =1
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Os outros parametros que foram considerados constantes nas simulacdes, constam da tabela 3. Sao
eles as condicdes ambiente (pressdo e temperatura ambiente). No entanto, dado que, se pode pretender
analisar a influéncia destes parametros nos fluxos energéticos, nomeadamente no que ao arrasto

aerodinamico diz respeito, devem ser introduzidos pelo utilizador no programa.

Tabela 3 - Condlicoes ambiente

Environmental Pressure (P ;) 101330 [Pa]

Air Temperature (T ;) 20 [°C]

Analogamente, a aceleracdo gravitica g, foi considerada constante ao longo do trajecto, apesar de variar
com a latitude (variacdo maxima de 0.53% entre o equador e os pélos) e a altitude (variacdo maxima de
0.26% a superficie terrestre), para além de outros efeitos secundarios mais irrelevantes [165]. A titulo de
exemplo, para a cidade do México (g=9.776 m/s?) e para Anchorage no Alasca, EUA (g=9.826 m/s?).
O modelo utilizado nao prevé a variacéo de g ao longo do globo terrestre, e por conseguinte, todos os
fluxos energéticos que variam em funcdo de g, ndo consideram esta variacao. Por simplificacdo, g é
considerada como constante e igual & aceleracdo gravitica standard de 9.80665 m/s2. No entanto,
reconhecendo-se a influéncia, principalmente, destes dois parametros, ¢ possivel no ficheiro Excel
relativo as constantes, alterar este valor para uma média entre o valor maximo e minimo de g ao longo
do trajecto. Num trabalho futuro, dada a versatilidade do Matlabe/Simulinke, podera ser incluido um
modulo especifico que calcule a aceleracao gravitica g em cada instante de tempo, como uma fungéo

da latitude e da altitude.

5.7. Complementos ao modelo

No ambito deste trabalho, o que se pretende deste modelo é a determinacao da poténcia de propulsao

instantanea na roda Pp;,p, 0 que dividido pelo rendimento de transmissao ¢ qnsm, NOSs dara a poténcia

mecanica que o motor precisa de debitar a cada instante para impulsionar o veiculo P,y 4.

Sabendo-se a poténcia motora e a velocidade do veiculo, é possivel obter-se o binario e a velocidade de

rotacdo do motor em cada instante, o que servira para comparar com os resultados obtidos pelo modelo
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do MCI, determinando-se assim a evolucao dos parametros relativos aos gases de escape, de um veiculo
ao longo de um circuito, 0 que representa uma abordagem mais realista do problema.
Para esta implementacao, foi necessario adicionar mais dois modulos ao programa. Estes modulos sdo
duas interfaces graficas subordinadas a principal e que permitirdo a extensao das funcionalidades do
programa principal (figura 41). Sao eles:

o Graficos

e Binario

Graphics Torque

Figura 41 - Complementos ao programa original

5.7.1. Graficos (versao 1.1)

Com este modulo, é concluida a versdo 1.1 do programa, que sera utilizada pelo meu colega Bruno
Araujo, e que diz respeito apenas a interface entre o modelo Simulink e os resultados obtidos da evolucédo
dindmica do veiculo ao longo do percurso. O modulo dos graficos exibira os graficos mais relevantes
neste contexto (figura 42), nomeadamente (todos em funcéo do tempo):

e Velocidade

o Altitude

¢ Inclinacao da estrada (%)

Distancia
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e Poténcias especificas do veiculo (VSPs)
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Figura 42 - Interface gréfica do moadulo dos graficos

Isto permite uma rapida analise das simulacdes e a deteccdo de inconsisténcias nos resultados. A
inclinacao percentual da estrada & um bom indicador disso, ja que permite identificar pontos parasitas,
0 que podera indiciar erros na filtragem inicial dos dados. Para facilitar e auxiliar na escrutinacao dos
dados, foi incluida ainda outra funcionalidade (canto superior esquerdo da barra de ferramentas), que
permite ao utilizador identificar as coordenadas desses pontos e, com isso, rapidamente encontra-los no

respectivo ficheiro Excel de entrada.

Nesta fase, é apenas possivel a determinacdo dos fluxos energéticos do veiculo, nao existindo ainda
nenhuma relacédo entre a poténcia de propulsao instantanea (na roda) e a poténcia instantanea que o
motor precisa efectivamente de debitar (poténcia motora). Sera necessario, entdo, introduzir outro

modulo, que permite estabelecer essa relacao — modulo do binario.
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5.7.2. Binario (versao 2.0)

Nesta nova interface serdo determinados o binario e a velocidade de rotacdo do motor em cada instante.

Sera explicado o procedimento de calculo e em que pressupostos se baseia o algoritmo para o fazer.

5.7.2.1. Procedimento de calculo

Como referido anteriormente, foram incluidas saidas do modelo original para a Workspace do Matlabe,
relativas as poténcias especificas do veiculo (VSPs). Neste lote esta incluida a poténcia especifica de

propulséo VS Ppy,p, que multiplicada pela massa do veiculo M, dara a poténcia de propulsao total do

veiculo em cada instante Ppy,, (eq. 16):

Pprop = VSPprop - M (16)

Pode-se relacionar a poténcia de propulsao do veiculo Ppy.,, com a poténcia que o motor tem que debitar

em cada instante P, 4 através do rendimento de transmissao, dada pela eq. 17:

Pp
Peng = =P (17)

T]tT‘aTLSTT’L

Sabe-se, por outro lado, que a equacao (17) pode ser enunciada como uma relacéo entre os binarios de

entrada e de saida dos veios e as respectivas velocidades angulares por:

Be - we = (18)

ntransm

em que o0s subscritos “e”e “s" correspondem, respectivamente, ao veio motor e ao veio movido (roda).

Através da relacéo entre velocidade angular (w) e velocidade de rotacdo (N) em [rpm], dada por:
N

=2'T— 19
w n60 (19)

96



5. Modelo do ciclo de conducéo

E possivel reescrever a equacao (18) como:

Bs- N,
By-N, = ——

(20)

ntransm

As duas incognitas sao o binario B, e a velocidade de rotacédo N, do motor. Sabendo-se que, a relagao
de velocidades angulares entre os veios motor e movido (i) — relacdo de transmissao total (engloba

também a relacao de transmissao do diferencial) - é dada por:

L=%=% 1)
podemos escrever um sistema de equacdes para a determinacao destas incognitas:

N, = Ng-1i (22)

Bo= (23)

L Ntransm

Como se pode constatar, o factor comum as equacdes (22) e (23) ¢ a relacao de transmissao global i
(caixa de velocidades + diferencial). Com efeito, se determinarmos i, descobriremos imediatamente as
duas incognitas, o que implica determinar em cada instante qual a marcha engrenada no veiculo.
Portanto, sera necessario, desenvolver uma estratégia para proceder a determinacao das marchas

engrenadas no veiculo ao longo do percurso - o0 algoritmo de marchas engrenadas.

5.7.2.2. Algoritmo de Marchas Engrenadas

O problema colocado aqui nao é trivial; de facto, os algoritmos existentes, como para o ciclo de conducao
WLTP (abreviado de “Worldwide Harmonized Light Vehicles Test Procedure’), que visa substituir o
procedimento europeu NEDC para a aprovacao de automdveis ligeiros [166], calcula os pontos dptimos

de mudanca de marcha engrenada, o que € muitas vezes irrealista e neste caso é impraticavel, por
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razdes que se mencionardo mais a frente. Foi necessario optar entdo por uma abordagem mais pratica.
De seguida, ira apresentar-se o método grafico de troca de marchas em pontos 6ptimos, dado que este

foi 0 ponto de partida.

5.7.2.2.1. Método grafico de troca de marchas em pontos optimos

Em primeiro lugar, convém esclarecer o que quer dizer trocar de marcha engrenada em pontos 6ptimos.
Quiais os critérios para essa tomada de decisao? De facto, quando falamos em pontos 6ptimos de troca
de marcha, é necessario esclarecer o que ¢ pretendido: uma conducao voltada para a poténcia maxima,
para o binario maximo ou para 0 consumo minimo, o que invariavelmente resultara numa optimizacao

bastante distinta.

Para obter o maximo desempenho, deve-se "esticar" as marchas até o regime de poténcia maxima, ou
pouco acima dele, para que a rotacao caia para um ponto onde haja poténcia elevada depois da troca
de marcha. Como exemplo, um carro com poténcia maxima as 5500 rpm pode ser levado a 5800 ou

6000 rpm, de modo que a marcha seguinte seja engrenada entre 4200 e 4500 rpm [167].

A opcao intermediaria, a ser aplicada no trafego rapido mas sem o extremo do segundo caso, € a
mudanca no regime de binario maximo, que fica entre 2500 e 4500 rpm na maioria dos motores a

gasolina [167].

O menor consumo surge para as menores rotacdes, o que, tipicamente, resultara numa troca de marcha

entre as 2000-2500 rpm, fazendo o regime cair para pouco mais de 1000 rpm [167].

A questao que surge agora é: como determinar os pontos 6ptimos de troca de marcha? A forma mais
simples de o fazer é utilizando o método grafico. Consiste em inverter o desenho da curva para a qual
se deseja determinar a troca de marcha, tracando-a em funcao da velocidade e das marchas, em vez de

fazer isso para a velocidade de rotacdo do motor, como de costume.
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Comeca-se por tracar as retas de velocidade de rotacdo do motor em funcéo da velocidade para cada

marcha. Isso ira definir onde serdo tracadas as curvas de poténcia, binario ou consumo, conforme o que

se deseja determinar. Para tornar este procedimento mais claro vai analisar-se um exemplo: deseja-se

determinar o regime de troca de marchas para retirar maior poténcia de um veiculo hipotético com

poténcia maxima de 90 cv as 5500 rpm, binario maximo de 127 N.m as 2500 rpm de binario, redline

de 7000rpm e com uma caixa de 5 velocidades. A tabela 4 apresenta um quadro resumo deste veiculo,

com as respectivas relacdes de transmissao da caixa de velocidades e do diferencial.

Tabela 4 - Quadro resumo de um veiculo hipotético (exemplo das trocas de marcha em pontos dptimos)

Poténcia Maxima

90 cv @ 5500 rpm

Binario Maximo

127 N.m @ 2500 rpm

Redline 7000 rpm
12 3.5:1
22 2:1

Relacoes de caixa 32 1.3:1
42 0.9:1
52 0.7:1
Diferencial 4:1
Pneus 175/70 R 13

Para este veiculo hipotético, a velocidade de rotacdo do motor em funcéo da velocidade do veiculo para

cada marcha engrenada ¢ ilustrada na figura 43 [168].
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Figura 43 - Passo 1: Tracar as rectas V-N para cada marcha engrenada
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Apds esse passo tracam-se as curvas de poténcia, binario ou consumo, uma para cada recta de rotacao,
partindo do comeco da reta até ao seu final. E como se o carro fosse acelerando do zero até o limite de
rotacdes do motor (redline) sem trocar de marcha. Para o exemplo em questdo, tracaram-se as curvas

de poténcia, tal como ilustrado na figura 44 [168].
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Figura 44 - Passo 2: Tracar a curva desejada para cada marcha (poténcia, binario ou consumao)

Os pontos de troca de marcha serdo aqueles onde as curvas de poténcia, binario ou consumo de cada
marcha se intersectam com a da marcha seguinte (neste exemplo é a poténcia). Ao mudar de marcha
nestes pontos o condutor garante que o valor de referéncia escolhido sera sempre o valor mais elevado

para aquelas relacdes de marcha.

Para determinar a velocidade correspondente a esses pontos de troca de marcha, basta tracar rectas
verticais a partir dos pontos de interseccédo das curvas (retas tracejadas na figura). Para determinar a
velocidade de rotacao do motor respectiva, basta tracar uma reta horizontal que passa pelo ponto de
interseccao da recta vertical com a recta V-N para cada marcha tracada no passo 1. Isto & ilustrado na

figura 45 [168].
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Figura 45 - Passo 3. Tracar rectas verticais e horizontais para V e N, respectivamente

Por curiosidade, podem-se cortar as partes ndo usadas do grafico e teremos a curva de poténcia, binario

ou consumo efetivamente utilizada (no exemplo, curva de poténcia), e também o regime de rotacao

desenvolvido durante o ciclo (figura 46 [168]).

a0 ow . _—
N7 o N il ~
f !ﬁi vV \\
; ¥ Curva de poténcia usadal
1
]
f
Tooo0 -
r. ]
5000 7 = =
5500 < o]
L
5000 " vi Vi -
= M0 T -
= o 117 Regimes de rotacag
3000
2500 ‘,
2000
1500 I
1000 I
a00 F
1]
1] 20 40 (1] a0 100 120 140 160 180 200 220 240 260 280
Welocidade (kmi )

Figura 46 - Passo 4. Curva de poténcia efectivamente usada e regimes de rotacao ao longo do ciclo
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Para se obter os pontos optimos de troca de marcha visando binario maximo, basta repetir o processo
mas utilizando as curvas de binario. Contudo, para o consumo é necessario fazer algumas consideracoes.
O melhor consumo especifico € sempre obtido com a borboleta de admissdo completamente aberta, e
sd0 as curvas de consumo sob estas condicdes que devem ser usadas nesta técnica. E claro que as
rotacdes de troca de marcha nestes dois casos serdao bem mais baixas que as obtidas para poténcia,

principalmente quando se visa menor consumo.

A Unica, e grande, dificuldade deste método é a obtencao das curvas de poténcia, binario ou consumo,
dado que estas sao pouco divulgados pelos fabricantes. Como tal, o préximo passo para o algoritmo das

marchas engrenadas, passa pela obtencédo destas curvas para um motor a ignicdo comandada de 1.6L.

5.7.2.2.2. Curvas de desempenho do motor

Como referido anteriormente, as curvas de desempenho do motor sao pouco divulgadas pelo fabricante.
Para o motor do veiculo de referéncia, foi selecionado um motor a ignicdo comandada de 1.6L (1598
cm3), naturalmente aspirado, de 118 hp (= 88kW) de poténcia da PSA/BMW/Mini, cujas curvas foram
disponibilizadas pelos fabricantes (figura 47 [169]). Este motor é conhecido comercialmente como motor
Prince e o primeiro veiculo que equipou foi um Peugeot 207. Um quadro resumo das caracteristicas

principais deste motor é apresentado na tabela 5.

Tabela 5 - Principais caracteristicas do motor “Prince” 1.6L (118 hp) da PSA/BMW, Mini

Fabricante PSA/BMW/Mini
Tipo Ignicao comandada
Sobrealimentacao Nao (naturalmente aspirado)
Taxa de compressao 11:1
Poténcia Maxima 88 kW @ 6000 rpm
Binario Maximo 160 N.m @ 4250 rpm
Redline 6500 rpm
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Performances curves
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Figura 47 - Curvas de desempenho ao motor “Prince” 1.6 L (118 hp) da PSA/BMW, Mini

Na Figura 47 podemos observar as seguintes curvas (em funcédo da velocidade de rotacdo do motor):
e Aazul - Poténcia [kW]
e Avermelho - Binario [N.m]

e A preto - Consumo especifico [g/(kW.h)]

Pela observacao da figura, surgem agora duas questoes pertinentes:
1. Como retirar os pontos de cada uma das curvas por forma a serem utilizados pelo programa?
2. Dado que as curvas ndo estao representadas ao longo do regime total de rotacdo do motor (o
grafico inicia-se as 1500 rpm), como estimar essas curvas na gama de valores 0-1500 rpm, por

forma a ser possivel aplicar o0 método grafico de troca de marchas?
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Explicar-se-a de seguida, o método de obtencédo dos dados da figura, o que respondera directamente a

primeira questao e indirectamente a segunda.

5.7.2.2.2.1. Método de obtencao de dados da figura (Optical Recognition)

Para obtencao dos dados da figura 47, foi considerado um método expedito, que reduzisse o tempo de
manipulacdo dos dados, apresentasse elevada precisao e que fosse parametrizavel — o método de

reconhecimento éptico (Optical Recognition).

Foi utilizado para o efeito um software de reconhecimento optico, de utilizacao livre, vulgo “open source”,
denominado WebPlotDigitizer [170] e que ja foi inclusivé utilizado noutros trabalhos cientificos [171-173].
A vantagem de ser um software “open source”é que o codigo-fonte esta disponivel para consulta, o que
permite escrutinar os resultados de uma forma mais aprofundada, bem como entender o funcionamento

do algoritmo.

Este algoritmo utiliza a “capacidade” para reconhecer uma determinada cor (reconhecimento o6ptico),
para determinar os pontos dessa curva baseados nas distancias relativas aos eixos da figura, que sao

inicialmente calibrados para corresponderem aos valores da figura.

Procedimento

1 - Importou-se a figura num formato compativel, neste caso “*jpeg”.

2 - Calibraram-se os eixos, seleccionando-se sucessivamente, e pela ordem indicada, quatro pontos
conhecidos: dois do eixo xx (X1 e X2) e dois do eixo yy (Y1 e Y2). Dado que, existem trés eixos
dependentes na figura, € necessario calibra-los separadamente. Para o eixo da poténcia isso representa

0s seguintes pontos de calibracéo: (X1,X2) = (2000,6000) e (Y1,Y2) = (20,90) conforme ilustrado na
figura 48.
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Performances curves
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Figura 48 - Calibracdo dos eixos no WebPlotDigitizer

3 - Seleccionou-se a janela de busca, para que o algoritmo apenas detecte os pontos da curva e nao os
dados dos eixos. Por exemplo, neste caso, o software iria associar a curva da poténcia (a azul) a escala

numerada a azul, o que nao ¢ de todo desejavel.

4 — Seleccionou-se a cOr da curva (no caso da poténcia é azul) clicando directamente sobre um ponto

da curva;

5 - Definiu-se o espacamento entre pontos da curva para ambos os eixos (Ax e Ay), medido em pixéis,
para definicao do n.° de pontos pretendido. Neste caso, seleccionou-se Ax = 3 e Ay = 3, 0 que

resultou em 111 pontos, que correspondem as bolinhas vermelhas na figura 49.
6 - Por fim clica-se em Run para correr o algoritmo. As coordenadas dos pontos obtidos aparecem no

ecra e podem ser exportados para um ficheiro *CSV (“Comma Separated Values”) e, por conseguinte,

podem ser importados pelo Excel.
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Performances curves
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Figura 49 - Pontos obtidos da curva de poténcia com recurso ao WebPlotDigitizer

O procedimento foi repetido para a curva do binario e do consumo, com o cuidado de calibrar novamente

0s eixos, como ja tinha sido referido, sendo obtidos 114 e 111 pontos, respectivamente.

5.7.2.2.3. Tratamento dos dados das curvas de desempenho do motor obtidos

Por forma a evitar ambiguidades em passos futuros, ira distinguir-se a nomenclatura:
O binario (B) e a poténcia do motor (P) calculados através dos pontos obtidos da sua curva de

desempenho seréo designados por Beng max € Peng max, respectivamente, dado que representam o

binario e poténcia maxima que, para uma dada rotacao do motor, este é capaz de gerar/produzir.

Os pontos obtidos da poténcia em funcao da velocidade de rotacdo do motor (Peyg max Vs N) € do
binario em funcao da velocidade de rotagdo do motor (Bepg max VS N), foram importados para Excel.

Como se referiu anteriormente, foram obtidos 111 pontos para a poténcia e 114 pontos para o binario

do motor.

O objectivo sera obter pares de pontos (Beng max: Peng max) Para uma dada velocidade de rotacao do

motor (N mas dado que, o n° de pontos ¢ diferente, essa relacao nao sera imediata.
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Acrescenta-se ainda o facto de que os pontos sao distintos, i.e. os dados de N para a poténcia séo

diferentes dos dados de N para o binario.

Entdo, teriam que ser construidas duas curvas de ajuste aos dados (regressao linear, polindmios
interpoladores, minimos quadrados, etc.) que permitissem obter uma relacéo entre Pep g max € N €
Beng max € N. Esta hipotese foi considerada para ambos os casos, mas tendo em conta que, a poténcia
¢ relacionavel com o binario, precisamente, através da velocidade de rotacdo do motor (conforme a
equacao (20)), optou-se por construir apenas uma funcao de ajuste aos dados para a curva mais “dificil”

de descrever (neste caso o binario) e calculando a outra pela equacao (20) (poténcia).

Para o efeito, utilizou-se a funcao #fdo Matlabe [174], que foi incorporada na interface grafica respectiva,

e que permite calcular o ajuste dos dados de Bgpg max €M funcéo de N e devolve a soma dos

quadrados dos residuos e R-square, parametros esses que permitem verificar a adequadibilidade da
funcdo de ajuste escolhida em funcao dos dados.Através dessa funcdo pode-se analisar a melhor funcéo
de ajuste aos dados. Verificou-se que essa funcdo é a “spline” cubica de interpolacdo, cuja soma dos
quadrados dos residuos € nula para todos os pontos, o que é expectavel, dado que, uma spline cubica

de interpolacdo passa por todos os pontos de controlo, conforme ilustrado na figura 50.
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Figura 50 - Curva de ajuste aos dados de B-N e a respectiva soma dos quadrados dos residlios

107



5. Modelo do ciclo de conducéo

As splines cubicas sdo formadas por diferentes polindmios de grau 3, definidos para cada intervalo entre
0s pontos de interpolacdo, de modo que, em cada ponto de interpolacdo, o spline é continuo, assim
como todas as derivadas até as de segunda ordem (figura 51). A spline “s”, definida para um intervalo
com n pontos, é composta por n — 1polinémios cubicos. Cada polinémio é composto por 4 coeficientes
(a;, b;, c;, d;), 0 que da um total de 4n — 4 coeficientes a determinar, ou seja, 4n — 4 incognitas. Cada
polinémio deve satisfazer a condicdo de continuidade nos pontos de interpolacéao, além, de obviamente,

interpolar o ponto [175].
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Figura 51 - Interpolacdo por spline cubica

Como se viu, a spline cubica esta definida e é continua para cada intervalo entre os pontos de controlo,
0 que permite, dado um valor da velocidade de rotacao do motor N4, calcular o valor do binario Bepg,
nesse respectivo intervalo e pela equacao (20) pode-se calcular, o valor da poténcia do motor P, 4

correspondente.

No entanto, esta funcéo ¢ interpoladora, i.e., apenas se cinge ao intervalo definido pelos dados, entre as
1500-6000 rpm. Importa portanto, definir, o criterio que permitira calcular By, g € Perg quando Neyng <
1500 rpm. Assumiu-se, neste caso, que este intervalo correspondera a um binario de arranque igual ao
primeiro ponto do binario da curva original, representado na curva como um patamar constante de
binario neste intervalo. Assim, garante-se que a curva de poténcia calculada neste intervalo através da
equacao (20) apresentara o mesmo declive da curva original de poténcia, algo que é expectavel. Isto é

ilustrado na figura 52.
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Engine

Engine Performance Curves

Power&Torgue_vs_N.xlsx

Engine Performance Curves

oose File

150 ! 1 ! T
P
. 1
L I Rt R Curvaoriginal [~~~ 77T n
120 - e A e —
! :
— 1 :
E 100 p--------nimeee e Ik SREEERES .
= ! i
1 :
e 1 SRR S SRS N . S S 1
| .
ot 1| SEEEEEEEEE SRR R R GRERt LEADIPCH FEPRPRPRE boroemnoedeeoeeoees .
o
1 Curva original calculada
40 - Extensdo --: -------------------------------------------------------- -
calculada | .
20 s R R —— P [KW] [
: | —— B[N.m]
0 1 . 1 | 1 | I
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000
N [rpm]
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Maximum Torgue 189,552 [M.m] at 4361.81 [rpm

Figura 52 - Binario e Poténcia do motor em funcao de N (curvas calculadas)

A esquerda da linha vertical a verde, encontra-se a extenséo feita para o intervalo de 0-1500 rpm e &

direita a respectiva curva inicial, no “front-end” do binario. Sabe-se que a curva do motor ndo devera ser

levada a zero, dado que o o motor ndo pode funcionar abaixo do ralenti. No entanto, esta é apenas uma

simplificacao relacionada com a implementacao da funcao de ajuste aos dados, o que significa dizer que

na pratica as rotacdes do motor

5.7.2.2.4. Relacdes de transmissao caracteristicas

Conforme se viu na seccdo 5.7.2.1, sabendo-se a velocidade de rotacéo na roda (N, pee;) € bindrio na

roda (Byyneer) € possivel determinar-se a rotacao do motor (N, ) € 0 respectivo binario (B, ), através

da relacao de transmissao total i, pelas equacdes (22) e (23).
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No entanto, dado que, apenas é determinada pelo modelo a velocidade do veiculo em cada instante,
poderemos obter a velocidade de rotacdo na roda (N,,pee;) € cOnsequentemente a rotacdo do motor

(Neng), se considerarmos as relacoes de transmisséo caracteristicas. Sao estas relacdes de transmissao

que, geralmente, sao fornecidas pelos fabricantes.

Com efeito, poderemos reescrever a equacao (19) para a roda como:

60w 60-v
Nyheer = e = 2

- [rpm] (24)

dado que w = v/r e dai resulta que a velocidade de rotagéo na roda é funcéo da velocidade do veiculo

e do perimetro da roda. Podemos também escrever N, dada pela equacao (22) como:

,_60-v[m/s].

Neng = Nyheet U i [rpm] (25)

C2-mer[m]

Convertendo-se a velocidade de m/s em km/h e denominando por i,gim @ relacéo de transmissao

caracteristica em termos da velocidade do veiculo as 1000 rpm para cada marcha, dada por:

3.6-2m-1000 r
lcaract = 60 ) ? [km/h /1000rpm] (26)

Dado que os dados de velocidade do veiculo recolhidos pelo GPS estdo em km/h podemos simplesmente

escrever Ng, g COMO:

N = 1000 - v [km/h]
g icaract [km/h /1000rpm]

(27)

Resta-nos agora obter as relacbes de transmissao caracteristicas do veiculo para cada marcha.

Normalmente, os fabricantes fornecem estas relacdes, pelo que, N, 4 seria calculada imediatamente

pela equacdo (27). No entanto, por vezes, estas relacdes ndo estao disponiveis e o que é fornecido sdo

as relacoes de transmissao e os pneus do veiculo. Entao, i,4;m podera ser calculado pela equacao (26).

110



5. Modelo do ciclo de conducéo

Prevendo-se essa possibilidade inclui-se no “front-end” do binario uma opcao para calculo das relacdes
de transmissao caracteristicas, dada as relacdes de transmissao da caixa de velocidades do veiculo e do

diferencial, juntamente com o tipo de pneus utilizado.

Esta opcao torna-se interessante também, na medida em que, se pode analisar quais as variaveis neste
procedimento de calculo, por forma a que no futuro se possam testar outros parametros, que neste
trabalho, por ndo ser esse o seu foco principal, se tornaram menos relevantes. Assim se garante um
“front-end” o mais universal possivel. Com efeito, pode analisar-se a influéncia de um conjunto de pneus

ou a influéncia das relacoes de transmissao na rotagdo do motor Ny, €, consequentemente, a

influéncia no binario e na poténcia do motor. Pode, analisar-se, para uma dada velocidade do veiculo, se
0 regime de rotacdes do veiculo esta a ser melhor aproveitado, p.ex., para a minimizacao do consumo,
i.e., dado que, para baixas rotacoes teremos 0s menores consumos, se conseguirmos, obter elevadas
relacdes de transmissao caracteristica para a marcha engrenada aquela velocidade, estaremos a
minimizar o consumo. Pode-se portanto, optimizar um conjunto de pneus, em funcdo dos seus
parametros geométricos (sem entrar em consideracdes de atrito) e as relacdes de transmissao total para
um veiculo. Esclarecido este pormenor, sera, de seguida, explicado o procedimento de calculo das

relacdes de transmissao caracteristicas do veiculo para cada marcha engrenada.

5.7.2.2.4.1. Calculo das relacdes de transmissio caracteristicas

Como foi mencionado, foi previsto o calculo das relacdes de transmissao caracteristicas, numa interface
grafica subordinada ao “front-end” do binario. Com efeito, na altura da seleccdo da transmissao do
veiculo, surgira uma caixa de dialogo (figura 53) que perguntara ao utilizador se possui as relacdes de

transmissao total para cada marcha (caixa + diferencial)?

Transmission E
u Quest l = | |ﬂ_hj | Choose File
g, h]
@ Do you have the gear relation ratio for each gear? IZQS
18
| Yes | [ No ] [ Cancel ] 94
672
| 180

Figura 53 - Caixa de didlogo para a seleccdo da transmissao
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5. Modelo do ciclo de conducéo

Em caso de resposta afirmativa a esta questdo, surgira uma nova interface grafica dedicada a este
calculo, para posterior utilizacdo por parte do “front-end” do binario.A figura 54 representa essa interface
grafica, que servira simultaneamente para explicar a sua estrutura e o procedimento de calculo. Foi

denominada por “Tyre” por questdes de simplicidade, o que mais tarde ajudara a compreender a

hierarquia do programa principal.

‘Gear Ratit

Ty

Tyre 195_65R15 xisx

Refersnce.

195/65 R15

Width [mm]

195

Height [mm]

126.7500

‘Wheel Rim Diameter finch]

15

Correction Coef. for Tyre Height

Viheel Diameter

6345

[mm]

[mm]

Choose File

==

Gear Ratio gear_ratio xisx

Gears

1
2
3
4
5

Gear Ratio
3.5000

2

1.3000
0.9000
0.7000

Qverall Transmission Efficiency (gear_eff)

Speed [kmih / 4000 rpm]

3 1%]

Gears | Torsl Gear Ratio (Lrota)
14
8
5.2000
3.6000
2.8000

LI SFFIININN

whesl radius / i_totsl| Speed [km/h / 1000 rpm]

0.0227
0.0397
0.0610
0.0881
0.1133

8.5429
14.9501
23.0001
33.2223
427144

Figura 54 - Front-End de calculo das relacoes de transmisséo caracteristicas —

Como se pode constatar pela figura 54, existem dois sub-moddulos neste “front-end”: pneu (7yre) e as

relacdes de transmissao (Gear Ratio).

.

”7)//'6’ ”

Relativamente ao médulo do pneu, sera necessario efectuar o seguinte procedimento:

1. Importar um ficheiro Excel que é preenchido de acordo com a sua referéncia “inteligente”, i.e.,
o0 codigo desta referéncia possui todos os indicadores para a sua classificacéo.

2. Podera inserir-se um coeficiente de penalizacao de altura para 0 pneu @pqrede, dado que, em

virtude da natureza elastica do pneu, a altura da parede do pneu é diferente na parte que
contacta com a estrada e o restante pneu. Isto resulta numa diminuicao da altura da parede do
pneu que efectivamente sustenta a carga dinamica aplicada sobre ele, e que é funcao da pressao
interior do pneu, da carga dindmica aplicada sobre ele, pela area de contacto pneu-estrada, etc.

Por conseguinte, o didametro efectivo do pneu que sustenta a carga é diminuido por este

coeficiente [176].

3. Clica-se em “Calculate” e o diametro do pneu, em mm, surgira no ecra.
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Em seguida, explicar-se-a em maior detalhe estes pontos:

Calculo do diametro do pneu [177]:
o Referéncia do pneu: contém dados sobre as suas dimensdes, capacidade de carga, aspectos
construtivos, entre outros. Sera explicado o calculo do diametro do pneu com base na referéncia

de um tipo de pneus que equipam o Golf 1.6L (101 cv) [178]: 195/65 R15

e Se ndo existir uma letra antecendo os trés digitos iniciais significa que as dimensdes do pneu
sa0 meétricas.

o 195indica a largura do pneu (Wpyey,), em mm.
e 65 indica o racio altura/largura do pneu em percentagem, i.e., a altura do pneu é 65% da sua

largura (hparede/wpneu)-
e A letra R designa uma contrucdo radial do pneu. Esta construcdo é a mais adoptada,
correspondendo a 98% de todos os pneus vendidos.

e 15indica a dimensao da jante do pneu, em polegadas.

O diametro do pneu, em mm, sera dado por:
Dpneu =2 hparede + Djante - aparede (28)

Convertendo as unidades do diametro da jante e relacionando a altura da parede hyqyeqe COM a largura

do pneu, dada na referéncia vira:

hparede

100 - Wpney + Djante[pol] - 254 — parede (29)

Dpneu =2 Woneu

No ambito deste trabalho, dado que este nao é o seu foco principal, o coeficiente de correccao de altura

da parede apqreqe foi considerado igual a zero. No entanto, ressalva-se para aplicacdes futuras, a

introducdo deste parametro e a influéncia que tem no calculo do didametro efectivo do pneu sujeito a

carga dinamica aplicada. Foi por essa razao que foi colocado como /nput neste “front-end”.
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Relativamente ao médulo das relacdes de transmissao, o procedimento sera o seguinte:

1. Importar o ficheiro Excel com as relacdes de transmissdo da caixa de velocidade e do
diferencial; inclui-se também neste ficheiro, o rendimento de transmiss@o M¢,qnsm- Apesar de
se reconhecer que o rendimento de transmissdo varia com a marcha engrenada, foi

considerado um rendimento global de transmissao de 93%.

A relacao de transmissao total i para cada marcha (j) é determinada pelo produto da relacédo de

transmissao da caixa de velocidades para a respectiva marcha pela relacao de transmissao do diferencial:

l(j) = lcaixa velocidades g ldiferencial

O programa automaticamente calcula a relacdo de transmissao total i para cada marcha pela equacao

(30), bem como a relacao de transmissao caracteristica i.q,-qct Para cada marcha pela equagao (26).

O resultado é exibido numa tabela no “front-end” (figura 55).

— Speed [km/h / 1000 rpm]

Gears Total Gear Ratie (i_total) wheel radius / i total| Speed [kmy/h / 1000 rpm]
1 14 0.0227 8.5429
2 8 0.0397 14.9501
3 5.2000 0.0610 23.0001
4 3.6000 0.0821 33.2223
5 2.8000 0.1133 427144

Figura 55 - Tabela do "front-end” com as relacdes de transmisséo caracteristicas

No entanto, neste trabalho, optou-se por utilizar as relacdes de transmissao caracteristicas fornecidas
pelo fabricante, dado que incluem ja a adimensionalizacdo em funcéao do pneu utilizado e das relacoes

de transmissao de “caixa” e do diferencial, e como o calculo do diametro do pneu contém um erro

associado, esta opcdo é mais realista.
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Relacoes de transmissao caracteristicas utilizadas

Foram obtidas em féruns da especialidade, as relacdes de transmissdo caracteristicas de um Peugeot
208 com motor a ignicdo comandada de 1.6L e 120 hp, naturalmente aspirado e com caixa de 5

velocidades [179] (ver tabela 6).

Tabela 6 - Relacoes de transmissao caracteristicas de um Peugeot 208 1.61 com caixa de 5 velocidades

Marchas iggim [km/h /1000rpm]
1° 8.46
2° 14.67
3° 20.90
42 27.17
57 34
5.7.2.2.5. Determinacio da marcha engrenada

Apds o calculo ou obtencao directamente do fabricante, das relacdes de transmissao caracteristicas para
cada marcha, pode implementar-se um algoritmo que determine a marcha engrenada no veiculo, em

funcao da poténcia instantanea de propulséo na roda (Ppy,p), da velocidade do veiculo e das curvas de

desempenho de binario (Bepg max — N) € de poténcia (Peyg max — N) do motor.

O principio subjacente a este algoritmo é o seguinte:

- A poténcia do motor Py, em cada instante € dada pelo quociente entre a poténcia de propulsao na
roda Ppyop € 0 rendimento de transmissao ¢ qnsm (€quacado (17)). Dada uma certa velocidade do
veiculo, € possivel calcular em cada instante a rotacao do motor (Ne,g4), dada pela equacao (27), para

cada uma das marchas engrenadas (j). Entao, é possivel calcular o binario do motor, para cada marcha

engrenada (j) por:

60 - Poyg

9D = 2 Nowg )

B (31)
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Por outro lado, pode calcular-se o binario maximo que o motor pode gerar para cada marcha engrenada,

avaliando N4 pela spline cubica de interpolacao no intervalo a qual pertence esse valor de rotagao do

motor, conforme a equacéo (32):

Beng_max(j) = spline (Neng(j)) (32)

Sabe-se que, para uma dada marcha engrenada, o binario do motor calculado Beyg (j) tem que ser
inferior ao binario maximo que esse motor consegue gerar Be, g max(j)- NO entanto, este critério apenas

serve para exclusao de marchas, dado que, ha a possibilidade de varias marchas o satisfazerem. Resta

agora definir um critério que permita ao algoritmo determinar qual a marcha engrenada.

Critério de seleccao da marcha engrenada

A estratégia utilizada passou pela criacdo de um algoritmo iterativo, que previligiasse as menores
rotacoes do motor, e consequentemente, menores consumos, dado que se assumiu que o condutor ao
longo deste trajecto, respeitou as normas da conducao econémica. Com efeito, se o veiculo, a uma dada
velocidade, apresentasse um binario na roda suficiente para permitir o seu normal deslocamento ao
longo do trajecto a uma marcha mais elevada, deveria mudar-se para essa marcha, dado que, se
verificaria automaticamente uma reducao da rotacdo do motor e do consumo de combustivel. Como
resultado disto, o algoritmo avaliara iterativamente, comecando na marcha mais elevada até a mais
baixa, 0 binario do motor. Mal esse binario seja inferior ao binario maximo que o motor consegue gerar,

0 algoritmo cessa nessa iteracao e a marcha seleccionada sera essa.

O comportamento deste algoritmo é satisfatorio, mas dado que o critério iterativo é este, o arranque do
veiculo pode ser feito em 22 marcha. Apesar de haver condicOes especiais em que isto & possivel, como
no caso do veiculo arrancar numa descida, a regra &€ o arranque ser sempre feito com a 1* marcha
seleccionada. Como tal, foi necessario introduzir esta restricao, indicando que, para velocidades do

veiculo inferiores a 15 km/h, o veiculo esta sempre em 17. O algoritmo é apresentado de seguida:
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Algoritmo
1. Para velocidades do veiculo inferiores a 15 km/h o veiculo esta sempre em 1? (corresponde a
uma rotacdo aproximacao de 1750 rpm).
2. Para velocidades acima desta, o que algoritmo faz é:
Testar para marchas superiores (comeca a testar na 5% até a 19):

i.  Enquanto o binario que o motor debita (a uma dada rotacdo e com uma dada marcha
engrenada) for maior que o binario da curva do motor (calculado pela funcéo fit) é
necessario reduzir a marcha, porque o motor esta a debitar, aquela rotacao, um binario
superior do que consegue na realidade debitar.

ii. A marcha engrenada correspondera aquela cujo valor verificar a condicdo de cima,
sendo garantida que seja a mais elevada de todas as possiveis, como se pretende. Isto
¢, mal a condicdo do ciclo seja verificada este termina e devolve portanto, a marcha
mais elevada.

Na figura 56, pode observar-se:

e Aevolucdo da rotacdo do motor ao longo do tempo para o percurso citadino (grafico de cima);

e 0 binario maximo (a vermelho) e o binario efectivo do motor para a marcha seleccionada (a
azul), a cada instante (grafico de baixo). Esta figura € meramente ilustrativa do funcionamento
do algoritmo e do “front-end” respectivo, pelo que surgem pontos cuja rotacao é inferior a do
ralenti, o que & obviamente impossivel e & por essa razdo também que a escala da figura, que

pode ser manipulada no “front-end”, é tao reduzida.
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QUTPUTS
Engine Rotation Speed vs Time
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Figura 56 - Binarios (maximo e do motor) e rotacao do motor ao longo do tempo

|
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B-mot & B-engine [N.m]

Na figura 57, pode observar-se:
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a poténcia debitada pelo motor Peyg (a azul) e a poténcia de propulsdo na roda Pprop (a

verde), a cada instante (grafico de cima);

a marcha engrenada em cada instante (grafico de baixo); mais uma vez salienta-se que esta
figura é somente ilustrativa do funcionamento do algoritmo e do “front-end” respectivo. Devido
ao facto do circuito analisado ser muito extenso, com uma duracao superior a 40 min, e a escala
temporal do grafico ser em segundos, torna-se bastante confuso. No entanto, o “front-end”
possui ferramentas para contornar este aspecto. S6 a realcar, mais um pequeno pormenor: A
escala seleccionada para a marcha contém meios valores, apenas porque o Matlab define
automaticamente a escala, e ndo porque, seja possivel engrenar uma “marcha e meia” por

assim dizer.
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Engine Power required and VWheel Propulsion Power vs time
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Figura 57 - Poténcias (do motor e de propulsao) e marcha engrenada ao longo do tempo

Por ultimo, pode observar-se na figura 58, uma imagem ilustrativa do “front-end” do binario.
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INPUTS OUTPUTS
Engi 2] Engine Rotation Speed vs Time
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\gine Performance Curves
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Time [s]

Figura 58 - "Front-end" do binario
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5.8. Versao final do programa

Nesta seccao sera apresentada a estrutura e 0o modo de funcionamento do programa do modelo de ciclos

de conducao, conforme ilustrado na figura 59.
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O front-end do modelo de ciclos de conducao recebe inputs de Excel e directamente do front-
end, passa esses parametros ao modelo Simulink e gera outputs que serao apresentados na

interface grafica e no Excel (setas a azul).

O front-end principal comunica com o dos graficos (apenas visualizacao) e com o do binario

(setas a magenta).

O front-end do binario, recebe os inputs do front-end principal e da sua propria interface (via
Excel), e podera, ou nao, receber inputs do front-end do pneu, razao pela qual aparece a seta a
tracejado vermelho (setas a branco). Os outputs deste front-end surgirdo na propria interface
grafica e também no Excel.

A passagem de parametros entre cada “front-end”, é realizada por intermédio da raiz do
programa (rool), i.e., é aqui que sdo armazenadas as variaveis, para posterior invocacdo, por

parte de um front-end em especifico.
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Root
Front-End Driving Cycle Model

Inputs Modelo Simulink > Outputs

- \
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Excel

s f ] ouous |

Front-End Pneu
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Figura 59 - Estrutura e modo de funcionamento do programa de ciclos de conducéo

5.9. Sumario

Neste capitulo foi analisado o modelo de ciclos de conducado da Universidade do Minho [30]: os
fundamentos tedricos por tras deste, a implementacdo computacional do modelo e os diferentes tipos

de ciclos de conducao.

Relativamente a parte experimental, descreveu-se o processo de aquisicao e tratamento de dados obtidos
através de um GPS colocado no veiculo ao longo de trés trajectos: citadino, estrada-nacional e auto-

estrada, por forma a serem utilizados pelo modelo computacional.
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Explicou-se, de seguida, a relevancia da criacdo de um front-end para o modelo e a sua implementacao,
por forma a melhorar a interface com o utilizador, automatizar processos repetitivos, diminuir a
ocorréncia de erros associados ao utilizador, garantir a universalidade do modelo e possibilitar a

integracao de outros maédulos, essenciais no decurso deste trabalho.

Por ultimo, analisaram-se os complementos que foi necessario introduzir ao programa: modulo dos
graficos e do binario. Foi explicado o algoritmo de determinacédo das marchas engrenadas no veiculo ao
longo do trajecto, o que permite a obtencao dos dados de rotacao e binario do motor ao longo do tempo.
Estes dados servirao agora para comparacao com os obtidos pelo modelo do motor de combustao interna
da Universidade do Minho [31], por forma a serem obtidos os parametros relativos ao fluxo dos gases

de escape.

No proximo capitulo sera analisado o0 modelo do MCI e de que forma serao obtidos estes parametros.
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6. MODELO DO MOTOR DE COMBUSTAO INTERNA

A analise intensiva do modelo do MCI da Universidade do Minho [31] ndo tinha sido equacionada, dado
que, as suas valéncias ultrapassam em muito o ambito deste trabalho, pelo que, apenas seria realizado
um estudo mais detalhado dos modulos relacionados com a determinacdo dos parametros do fluxo de
gases de escape. No entanto, dado que este modelo foi projectado inicialmente para um motor em
particular, tornou-se necessario uma abordagem mais exaustiva do mesmo, por forma a obter-se dados
coerentes com o motor em estudo e a assegurar-se a validade dos mesmos. Com efeito, tornou-se
premente a elaboracdo de um front-end para este modelo também, parametrizando-se as variaveis do

modelo, o0 que permite uma analise mais rapida e eficiente da sua influéncia nos resultados.

6.1. Introducao

Enquanto os MCI para aplicacdes de geracado de electricidade, trabalham a carga e velocidade quase
constante, e portanto, podem ser optimizados para a poténcia maxima ou consumo minimo, o MCI de
um veiculo automével opera na faixa quase completa do regime de funcionamento, pelo que, tera que

ser optimizado para a faixa mais utilizada — problema da carga parcial do motor.

A carga num motor a ignicdo por compressao € controlada pela quantidade de combustivel que €
injectada, ao passo que num motor a ignicdo comandada é controlada pela valvula do acelerador, que
injecta menor quantidade de ar no motor e consequentemente menos combustivel é injectado também,

considerando condicdes estequiométricas da mistura [31].
Basicamente existem duas estratégias principais para a analise termodinamica de um MCI:
1 - Principio da diminuicao da disponibilidade energética (exergia)

2 - Principio da geracao de desordem (entropia)

Ambas as estratégias sdo similares, e apesar da primeira ser a mais utilizada em MCI, neste modelo foi

adoptada a segunda estratégia. A actuacao em dois ou trés processos criticos, no que a irreversibilidades
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

diz respeito, resulta numa diminuicdo significativa da entropia e consequentemente a um aumento do
rendimento termodinamico do motor.

Para melhorar o rendimento termodinamico do MCI foi proposto um ciclo com sobre-expansao — ciclo
de Miller. Um modelo computacional foi desenvolvido em Simulink, para analisar o impacto desta
hipotese no rendimento do MCI. A calibracdo do modelo e a confirmacao dos resultados foi obtida através

da realizacado de testes experimentais ao motor.

6.2. Analise termodinamica teorica do ciclo motor

Dado que, o MCI utilizado no modelo de ciclo de conducao foi um motor atmosférico (naturalmente

aspirado) a ignicdo comandada, apenas sera analisado aqui o ciclo teorico corresponde a esse motor.

O primeiro passo na optimizacao termodinamica de um MCI é a identificacao das causas da perda de
rendimento do motor. Os fendmenos fisicos e quimicos que ocorrem dentro do cilindro de um motor
real, sao bastante complexos, pelo que se recorre a aproximacdes teéricas. Uma forma de reduzir a
analise para um nivel aceitavel é a utilizacao das seguintes aproximacoes, vulgarmente conhecidas como
hipoteses para o ar padrao [140]:

e O fluido operante tem sempre as propriedades do ar e comporta-se sempre como um gas

perfeito;
e (O processo de combustao é substituido pela adicao de calor a partir de uma fonte externa;
e (O processo de escape é substituido por uma rejeicao de calor, que restitui o fluido operante ao

seu estado inicial.

Outra hipotese simplificativa € a de se considerarem os calores especificos do ar constante, e a
temperatura ambiente (25 °C). O ciclo é considerado ideal, sendo desprezados a friccao, fendomenos de

transferéncia de massa, etc.

As hipoteses de ar padrdo levam a uma simplificacéo consideravel na analise sem a introducao de erros
significativos, dado que a quantidade de combustivel que se adiciona ao ar ¢ relativamente baixa (cerca

de 7%).
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Existem varios ciclos para motores atmosféricos: Otto, Otto DI (Direct /njection - Injeccéo directa), Otto
VCR (Variable Compression Ratio —Variacao da taxa de compressao do motor), Miller e Miller VCR [31].
Por questdes de simplicidade e dado ndo ser este o foco principal deste trabalho, sera analisado apenas
o ciclo de Otto, por forma a facilitar a compreensao dos principais parametros que integram o modelo

computacional, bem como os fendmenos fisicos associados.

6.2.1. Ciclo motor para motores atmosféricos — Ciclo de Otto a carga parcial

Quando os motores a ignicao comandada operam em carga parcial, geralmente a admissao é restringida,
produzindo-se um vacuo parcial no colector de admissao, de modo a que o motor possa funcionar
estequiometricamente e com menor caudal de gasolina. Este modo de operacao pode ser visto na figura
60 [180], para o ciclo de Otto em carga parcial. A area definida por 1'-2-3-4-5-1' representa o trabalho
positivo desenvolvido sobre o pistao ao longo do ciclo, enquanto a area 1'-6-7-1-1' mostra o trabalho de

bombagem (negativo).

$sAo

Pre

Volume

Figura 60 - Ciclo Otto a carga parcial

A quantidade de calor fornecido em 2-3 tem a ver com as condicdes (P,T,m) no ponto 1, pelo que, pode

escrever-se [140]:

m
E_1+(y_1).1+A/F.Qpi_1+(Y—1)'B (33)
T, e¥=1.p, - AV B gy-1
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no qual

_ Qpi

= —————— ¢ uma constante (supondo que a mistura é sempre estequiométrica)
R-Ty-(1+A/F)

Onde:
Y - racio entre as capacidades calorificas do ar
m — massa de ar que entra no cilindro [kg]
A/F - relacdo ar-combustivel
Qpi — poder calorifico (inferior a presséo constante) do combustivel [J/g]
& - taxa de compressao
T, e T3 - temperatura nos pontos 2 e 3, respectivamente [K]
D1 - pressao de admissao [Pa]

AV - variacao de volume durante o fornecimento de calor [m3]

0O trabalho util em jogo (inerente menos o de bombagem) é:

B 1 e—1
W=P1'V1'Sy_1'(€y -1 =V (po—p1)- - (34)
pelo que o rendimento vira:
B _ e—1
w p1'V1'Sy-1'(€y =D =p V- (B-1) <
g T+ 47F i
Emque g = ? ¢ a relacao entre as pressoes atmosférica (py) € de admissao (p4), ficando:
1
1 —1-(e—1
PR SN Gt I Cdd a6

ey-1 B

126



6. Modelo do motor de combustéo interna

A carga deste ciclo pode ser vista como a relacdo entre o trabalho util e o trabalho maximo que se pode
obter. O trabalho maximo é realizado para a pressao atmosférica: W, = W, parap; = pgou ff =
1, e portanto a carga vira como:

B e—1

w _p1'V1'gy—_l'(fy‘l—l)—pl'Vl'(ﬂ—l)' e 1 B-1D (-1 e

Wmax Do Vl gYB;—l (sy—l — 1) B E B -B- (Sy_l - 1) (37)

Pode ver-se pela equacao (36) que o rendimento é uma funcao principalmente da taxa de compressao
do motor € e do racio de pressées 5, dado que B é uma constante (considerando condicdes
estequiométricas da mistura) e que se considera, por simplificacéo, que o racio de calores especificos y
é constante. A variacdo do rendimento do motor a ignicdo comandada com a carga (W /W,.x) € com o
racio de pressdes B é mostrada na figura 62 [31] e figura 61 [180], respectivamente, para uma taxa de

compressao tipica destes motores de 12:1 (e = 12).
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Figura 62 - Variacao do rendimento do motor com a carga
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Figura 61 - Variacdo do rendimento do motor com o récio de pressées 3
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6.3. Modelo numérico

Um modelo numeérico foi criado em Matlabe/Simulink® para simular o funcionamento dum MCI, mais
especificamente, de um motor de ignicao comandada com diferentes aberturas de valvulas e diferentes
taxas de compressao [31]. Este modelo permite a especificacao de varios parametros geométricos do
motor incluindo a geometria do sistema biela-manivela e abertura das valvulas, embora tenha a
desvantagem de nao considerar os efeitos do escoamento de ar e os impulsos de pressao nas varias
condutas, algo que pode ser minimizado pela introducéo de coeficientes calculados a partir da avaliacao

do motor em funcionamento (calibracao do modelo).

O modelo prevé o funcionamento de um monocilindro de 4 tempos e inclui o calculo do volume, pressao,
temperatura, espécies quimicas, entrada e saida de massa, combustao, transferéncia de calor e atrito

em instantes sucessivos.

O modelo é de uma zona e baseia-se na 1? Lei da Termodinadmica, assumindo o fluido operante (ar)
como um gas ideal. As varias propriedades sao calculadas, para cada espécie quimica, a temperatura
instantanea, e sempre em condicoes de estequiometria. Estes modelos sao utilizados para estimar a
variacao de pressao dentro do cilindro, considerando uma certa correlacéo para a taxa de combustao, e

para avaliar o rendimento do motor usando varios parametros.

O procedimento de calculo que serve de base a este modelo serd, de seguida, analisado. Dada a sua
extensdo e complexidade, este sera sucintamente mencionado, frisando-se apenas os aspectos mais
importantes. Mais informacdes acerca deste modelo poderdo ser encontradas na dissertacdo de Ribeiro

[31].

6.3.1. Metodologia de calculo

Ird manter-se a terminologia das variaveis utilizada no modelo, dado que, sdo melhor representativas do

mesmo. No entanto, e para efeitos de coeréncia, sera apresentada também a terminologia

correspondente utilizada neste trabalho.
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6. Modelo do motor de combustéo interna

6.3.1.1. Cinematica do motor

As partes moveis sao as primeiras a serem modeladas, nomeadamente:

* Cambota: Velocidade e Posicao
* Pistao: Velocidade e Posicao

* Valvulas (lift e area de abertura)

A posicao destes componentes também permite o calculo da transferéncia de calor e da taxa de
compressao (geométrica e efectiva). A figura 63 apresentam os parametros geométricos do motor

relevantes para esta analise.

Figura 63 - Geometria do motor
Cambota

* 0 movimento/rotacdo da cambota é considerado constante e ¢ uma das variaveis do modelo
(engine speead).

*  Todos os outros dados relativos ao motor ou ao ciclo termodindmico sao referidos como uma
variavel temporal directamente relacionada com a velocidade do motor.

*  Aprimeira destas variaveis é a posicdo da cambota, definida pelo seu angulo (assumindo valores

entre 0 e 720° para um motor a 4 tempos):

dé 2mN

=" 38
dt 60 138}
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Onde 0 ¢ o angulo da cambota, 7¢ o instante de tempo e N ¢ a velocidade de rotacdo do motor. O angulo
da cambota ¢ utilizado a cada iteracéo para determinar a posicdo do ciclo e para comecgar ou acabar
outros processos no modelo, tais como, abertura ou fecho de valvulas, inicio da combustao ou os célculos

relacionados com os resultados do ciclo completo.

Cilindro

A posicao e velocidade do pistao sao utilizadas para determinar:
* O volume do cilindro
* A taxa de variacao do volume

* A édrea superficial do cilindro

O volume do cilindro para um determinado angulo da cambota é dado por [181]:

- B?
4

1
V=V+ {l+a—[a-cost9+(lz—a2-sin2 9)7]} (39)

Ou sob a forma de taxa temporal por:

1
av_,  mB| d0+<lz ) ,2d0>5
=V 1 a—|acos— a® - sin® — (40)

Onde:
* V- Volume da cadmara de combustao
* B - Cylinder Bore - diametro do cilindro
* | - comprimento da biela

* a - crank radius - raio da cambota (corresponde a metade do curso (stroke) = L/2)

O volume da camara de combustao foi definido para uma camara de combustao cilindrica e para uma

determinada taxa de compressdo geométrica (V... / V..). A altura da camara de combustdo, pode ser
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alterada para se obter diferentes taxas de compressao para uma dada configuracdo do motor. Neste
modelo, no entanto, predefiniu-se a taxa de compressao geométrica como sendo a tipica de um motor
a ignicao comandada (=11), calculando-se a respectiva altura da camara de combustéo (€ Cheigne)

por:

a

CCheignt = 2
height compression ratio — 1 (41)

Area de superficie do cilindro

A taxa de variacao temporal da area de superficie do cilindro para um dado angulo da cambota é dada

por:

1
dA do 5 , . ,d0\2
E=Ach+Ap+7tB l+a- a-cos—+(l —a“ - sin —)

dt dt 42)

Em que, A e Ap sdo constantes ao longo do tempo e representam a:

e A - Area superficial da camara de combustdo, que corresponde a uma superficie plana de
topo com um diametro de B e um comprimento igual a altura da caméara de combustao, dada

por: Acp=m-B-h

y 2
* A, - Area superficial do pistao, dada por: A, = 1 BT

Velocidade do pistao

A velocidade do pistao (S,) é dada por:

[+ (43)

cos @

1
(R? —sin2-0)2
Onde:

* R éoréacio entre o comprimento da biela e o raio da cambota (R=I/a)

131



7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

L 3}; corresponde a velocidade média do pistdo, dada por: 3}, =4-a-N

6.3.1.2. Analise baseada na 12 Lei da Termodinamica

Tal como mencionado anteriormente, os modelos de zona Unica sdo baseados na 1° lei da

Termodinamica e podem ser expressos através do balanco de energia aplicado ao sistema por:

dU = dQ — dW + Ry - dmyp, — hoyr * AMoys (44)

Onde:

dU=u-dm+m-du (45)

Em que dm representa o diferencial de massa contida dentro do cilindro.

Para um gas perfeito, a energia interna € apenas funcao da temperatura [26]:

du=c, (T)-dT (46)

Como a temperatura varia com o tempo, a equacao (45) pode ser reescrita em termos de taxa como:

du dm dT dc, - (T)
— =c. - (T)-T-— cc. - (T) - — T ——— = 47
dt ¢ (D) dt+mc”()dt+m dt @)
O diferencial de trabalho (dW) pode ser escrito na forma de taxa temporal como:
dw _ av 48)
e = Pl
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Para gases perfeitos, a entalpia depende apenas da temperatura [26], podendo ser escrita na forma de

taxa temporal por:

dh dr _ dcy(T)

—=Cp(T)'E+T dt

dt %9

Para o caélculo da temperatura ha a considerar dois tipos de sistemas distintos (aberto e fechado), em
funcao da existéncia da transferéncia de massa ao longo da fronteira do sistema. E calculada na forma
diferencial pela aplicacdo da 1° lei da termodinamica a estes dois tipos de sistemas e considerando o

principio da conservacao da massa:

1. Durante a compressao, combustao e expansao o cilindro é considerado um sistema fechado e ndo ha

troca de massa. A temperatura é entao calculada por:

d dc,(T) dQ av
. el N e At S 50
Meyr * Cy (T) dt + mey, dt dt p dt (50)
2. Durante o periodo de aberturas de valvulas, o sistema é considerado aberto:
dc,(T) (dm 1)
mcyl'cv(T)'E‘chyl'T' :it +T'CU(T)d—;y=
dQ av dm, (51)
ac  Pdt + n Cp(Tn dt

Onde:

® M,y - massa de fluido contida no cilindro

e dm,/dt - caudal massico que atravessa cada uma das valvulas

e Ty,e(, (T),, sao, respectivamente, a temperatura e Cp do fluxo de massa através de cada uma

valvulas.
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Para os fluxos de escape estas condicdes sdo as mesmas da massa contida no cilindro no instante

imediatamente anterior a sua saida. Para o caso dos fluxos de massa que entram no cilindro, as suas

caracteristicas séo fixadas por [31]:

Tabela 7 - Caracteristicas dos fluxos de massa de entrada

Fluxo de massa Pressao [Pa] Temperatura [K]
Valvula de admissio Mistura (ar + combustivel) 101325 293
Valvula de escape Gases queimados 101325 800

A pressao é calculada na sua forma diferencial através da equacao dos gases ideais por:

i
e na forma de taxa temporal vira:
ap V+ dV—T ZR dT(:)
dt Prgr =T T gy
l

dml-_l_zR dT davy 1
dt M TP g Y (53)

i

dp
& —=|T- E R; -
dt i
L

Onde:

e m, - quantidade de massa em cada uma das zonas quimicas do modelo (ar + combustivel ou gases de
escape);

e R; - constante de gas dos constituintes quimicos de cada dessas zonas.

Utilizando integracao continua, o valor da pressao interna do cilindro é calculada.
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6.3.1.3. Combustao

A combustdo ¢ uma reaccdo quimica exotérmica entre uma substancia (combustivel) e um gas
(comburente), geralmente o oxigénio, resultando na libertacdo de uma grande quantidade de energia.
Aplicando-se o principio de conservacdo da massa a esta reaccdo quimica, vulga “Lei de Lavoisier”, pode
definir-se a reaccédo de combustdo de um MCI, como o processo pelo qual uma determinada massa de
mistura fresca (ar+comustivel) é convertida em gases queimados, subtraindo-se essa mesma quantidade
de massa a uma dada taxa de conversdo da mistura fresca e adicionando-a aos gases de escape,

libertando-se uma grande quantidade de energia sob a forma de calor e de luz.

0O modelo considera que existe combustao completa, ou seja, toda a massa de comburente (ar) reage
com toda a massa de combustivel, o que equivale a dizer que a mistura & sempre estequiométrica, e,
considerando o ar como sendo constituido por 79% de azoto e 21 % de oxigénio, pode escrever-se esta
reaccado quimica como [182]:

y) 79

79
CxHy+a-<02+ﬁ-N2)—>x-COz+<§ Hy0 4o a N, (54)

Com:a=x+%

O combustivel, neste caso um hidrocarboneto, é designado na reac¢ao quimica como CyH,,. Embora os

combustiveis de hidrocarbonetos liquidos sejam uma mistura de muitos hidrocarbonetos diferentes, por
conveniéncia, considera-se frequentemente que contém apenas um, o que para a gasolina corresponde

ao octano, CgH,g €, portanto, a reaccao quimica vira:

79 79

O calor total libertado pelo combustivel durante o processo de combustdo ndo corresponde ao seu

potencial maximo, dado que existe sempre uma ineficiéncia da combustao que deve ser considerada. O

calor libertado (Qg) € dado por:
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Qr =1c - mg - PCI (56)

Onde:
® m; - massa de combustivel aprisionada no cilindro em cada ciclo
e PCl - poder calorifico inferior do combustivel (para o octano é cerca de 44 MJ/kg [140])

e 1. -rendimento da combustao é definido por [183]:

Ne = Ne max (—1.6082 + 4.6509 - 1 — 2.0764 - A2) vV1€]0.751.2[ (57)

Considerando que o rendimento maximo da combustao (1. nax) Para motores a ignicdo comandada é
de 0.9 e o coeficiente de excesso de ar (A) € 1 para misturas estequiométricas (todo o ar deve reagir

com todo o combustivel), vira:

7. = 0.9-(—1.6082 + 4.6509 - 1 — 2.0764 - 12) < 1, = 86.97 %

O calor libertado pelo combustivel ndo é libertado todo de uma vez, mas sim durante um certo intervalo
de tempo, definido em termos do angulo da cambota. O inicio da combust&o é outra variavel definiuda
em termos de angulo da cambota antes do PMS. A fraccao de gas queimada sera dada por uma funcdo

de Wiebe:

0—0 m+1
xb=1—expl—a-< A90> l (58)

Onde:
* a=05 e m=2,sendo aem, respectivamente, o factor de eficiéncia de combustio e factor
de forma.
* 6, - éoavanco a ignicao (spark time) [® CA]

* A6 - Duracao da combustédo [° CA]

A taxa de calor libertado sera dada por:
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le—? = Qr % (99)

A funcao de Wiebe utilizada, bem como o mddulo da combustao na qual se insere, foram alterados no
decurso deste trabalho, visando a optimizacao da combustao para maximizacao do trabalho produzido
pelo pistdo durante o ciclo motor. Estas modificacbes serao alvo de estudo numa das seccoes
subsequentes, dedicada especificamente ao médulo da combustao.

No entanto, para compreensao do modo de funcionamento do modelo original, tornou-se pertinente a

mencao das consideracdes supracitadas.
6.3.1.4. Propriedades dos gases

Os calores especificos (cp, ¢;), a constante de gas (R) e o racio de calores especificos (y) dos gases que
atravessam a valvula e dentro do cilindro sao calculados considerando dois tipos de misturas diferentes:
1. Uma mistura estequiométrica de ar + combustivel

2. Uma mistura de gases queimados de CO2, H20 e N2.

Estas caracteristicas sao calculadas como uma funcao da temperatura (temperatura instantanea dentro

do cilindro ou assumindo uma temperatura para os fluxos de entrada, conforme tabela 7).
O calor especifico a pressao constante (c,) é calculado para cada espécie quimica como:

a+b-T+c T>?+d-T3
cp(Mn = " (60)
n

Onde:
e T - Temperatura [K];
e M, - Massa molar [kg/ kmol] ;

® ¢, - calor especifico a pressao constante [kJ/(kg.K)]
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Os coeficientes a-d sao dados na tabela 8 [26]:

Tabela 8 - Coeficientes para o calculo de ¢,

Substancia a b c d

Ar - 28.11  0.1967x10° 0.4802x10° -0.966x10”
Azoto N, 28.90  -0.1571x10? 0.8081x10° -2.873x10°
Dioxido de carbono CO, 22.26  5.981x10? -3.501x10° 7.469x10°
Vapor de agua H,0 3224  (.1923x10? 1.055x10° -3.595x10”

O calor especifico a pressao constante do combustivel é dado por [184]:

C—p=a0+b0-T+COT2 (61)
Ry

Onde T & a temperatura [K] e Ry € a constante de gas do combustivel [J/(kg.K)]. Os coeficientes sao:
ag = 4.0652
b, = 6.0977 E — 02
co = —1.8801 FE — 05

O valor total do ¢, e de R da mistura séo calculados, para os gases mencionados, considerando a

quantidade de massa de cada espécie quimica presente em cada momento na mistura:

J

m. " C .
Cpmix = z — (62)

= Mtotal
=1

Onde j é o n° total de espécies quimicas presentes em cada momento.

O calor especifico a volume constante (C,) é obtido pela diferenciacdo da equacdo h = u + RT,

considerando-se 0 ar como um gas perfeito, obtendo-se [26]:

dh =du+ R -dT (63)
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Substituindo-se dh por ¢, dT e du por ¢,dT e dividindo a expressao resultante por dT, vira:

cp =C,+R [k]/(kg.K)] (64)

O valor total de c,, da mistura é obtido por:

Cymix = Cpmix — Ronix (65)

Vindo o racio de calores especificos (y) como:

C .
y =222 (66)

Cv,mix

6.3.1.5. Processo de troca de gases

Durante um ciclo completo de um MCI existem dois processos principais de troca de gases:
1. Admissao: quando uma mistura de ar + combustivel é induzida no cilindro através da valvula
de admissao.

2. Escape: quando os gases resultantes da combustao sao expelidos do cilindro.

O modelo considera trés volumes distintos de fluidos:
1. Gases queimados - O colector de escape contém gases de escape com uma composicao

guimica resultante da combustdo completa de uma mistura estequiomeétrica.

2. Gases frescos + uma pequena quantidade de gases queimados - O colector de
admissao contém uma mistura estequiomeétrica de ar e combustivel a pressao e temperatura
ambientes, mais uma quantidade de gases de escape que foram expelidos para o colector de
admissao durante o movimento ascendente do pistao. Estes gases de escape sao os primeiros

a serem induzidos durante o processo de admissao.

3. Mistura de gases frescos (antes da combustdo) e queimados (provenientes do

volume da camara de combustao) - Finalmente, dentro do cilindro e antes da combustao,
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encontra-se uma certa quantidade de mistura fresca de ar + combustivel e uma certa
quantidade de gas queimado resultante do volume morto da camara de combustdo e da
recirculacdo dos gases de escape. Depois da combustdo apenas os gases queimados se

encontram dentro do cilindro.

Calculo do fluxo de massa através das valvulas

A passagem dos gases através das valvulas € modelada usando a equacao de gases compressiveis ao
atravessar uma constricao, para a qual se aplica a limitacdo a velocidade do som nessa passagem.
Podem ser consideradas duas situacdes dependendo do regime de escoamento (i.e, a relacdo entre as

pressdes a montante e a jusante da valvula). O caudal massico é entdo dado por [181]:

1 y—-1

dm_ . _Cp-Ap-po (Pr\y |2V Pr\ v

om=——a ) o |1 (67)
(R'TO)E Po Y Po

Quando o escoamento é restringido, i.e. a velocidade do escoamento iguala a velocidade do som:

Y
2 \r-1
Pr < (—) (68)
Po y+1
O caudal massico é dado por:
y+1
dm . Cp Agr-py 1
—_—=m = ry2

( 2 >2-(y—1)
dt v y+1

(R To)% (69)
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Onde:
* (p - coeficiente de descarga
* poeT,sao apressao e temperatura a entrada da valvula
* pr-pressado a saida da valvula
* R - constante de gas ideal
O processo de escape pode ser dividido em duas fases:

1. blow-down (descarga) — imediatamente apds a abertura da valvula de escape até que a pressao

dentro do cilindro iguale a do colector de escape;

2. escape - quando o contetdo do cilindro é expelido. Estes fenomenos foram simulados utilizando

apenas as equacdes da taxa de escoamento de massa (67) e (69).

6.3.1.6. Transferéncia de calor

A transferéncia de calor foi separada em trés componentes correspondentes as trés superficies que
limitam o cilindro:

1. Area do cilindro descoberta pelo pistéo;

2. Coroa do pistao;

3. Camara de combustao

Cada uma destas areas é considerada a temperatura constante durante todo o ciclo (mas diferentes enre
elas), pelo que o sentido da transferéncia de calor depende da temperatura dos gases. Para o célculo do
coeficiente de transferéncia de calor («), foi utilizada a metodologia de Annand, que separa os termos
de conveccao e radiacao, pois diz-se que € mais exacta quando aplicada a motores de ignicao comandada

[185].
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Conveccao

O coeficiente de transferéncia de calor por convec¢ao (@ .yn,) €sta relacionada com o n°® de Nusselt (Nu)

por [185]:
Ck *Nu
Ueonv = B (70)
Onde:
* (- Condutividade térmica do ar, dada por:
Cx = 6.1944-1073 + 7.3814 - 107>+ T —1.2491-1078 - T2 (71)

e B - diametro do cilindro

O n° de Nusselt (Nu) é relacionado com o n° de Reynolds (Re) através de uma constante especifica para
o MCI a 4 tempos:
Nu = 0.49 - Re®7 (72)

Com o n° de Reynolds dado por:

Re=—"r" (73)

Onde:
. $ - velocidade média do pistao
* p - massa volumica da mistura, calculada pela equacao dos gases ideais.

* u - viscosidade da mistura dentro do cilindro, funcdo da temperatura, dada por [185]:

u(T) = 7.457 -107% 4 4.1547 - 1078 - T — 7.4793 - 1012 - T2 (74)
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Radiacao

0O coeficiente de transferéncia de calor por radiacao é dado por [185]:

T4- _ T4-
— 4725.10°9.-YL W
Arad Tcyl _ Tcw (75)

Onde:

* T¢y; - Temperatura do fluido dentro do cilindro
T.,, - Temperatura da parede (cilindro, pistdo ou cabeca do motor), assumida como constante

ao longo do ciclo do motor.

Para cada superficie, a expressao para a taxa de transferéncia de calor é [31]:

dq

E = (Acony + Araa) * (Tcyl - Tcw) Ay

Onde A, é a area de transferéncia de calor:
* Fixa - para a cabeca do motor e pistao;

* Variavel - para as paredes do cilindro.

6.3.1.7. Atrito

Uma expressdo para a pressdo total de atrito (fmep) foi apresentada por Patton et al. [186] e
posteriormente melhorada por Sandoval e Heywood. [187].Este modelo de atrito entra em consideracdo
também com a viscosidade do 6leo, além de inimeras dimensdes e aspectos de desenho. Inclui o calculo

relativo as varias chumaceiras da cambota, ao pistéo e ao sistema de distribuicao.

6.3.1.8. Parametros de avaliacao do desempenho do motor

Para se compreender as alteracdes no desempenho do motor devido ao ciclo ou as modificacdes do

motor, foram introduzidos varios parametros de avaliacao. Serdo apenas mencionados os parametros
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

mais relevantes para o presente estudo. E possivel comparar o rendimento de varios motores e/ou ciclos
utilizando estes parametros, nomeadamente:

* Trabalho por ciclo

* Poténcia

* Rendimento termodinamico ou consumo especifico

*  Pressdo média efectiva
Poténcia indicada do motor

E obtido, em cada ciclo, integrando-se a curva da pressdo em relacdo a taxa de variacdo de volume

durante o ciclo:

W; = %P T (76)

Poténcia efectiva

E possivel entdo calcular a poténcia efectiva por cilindro (We) e a poténcia total (Wt) por:

We - N
120

W, = W, =W, - Ney, (77)

em que N, representa o n°® de cilindros do motor.

Rendimento termodinamico (77;) ou o consumo especifico efectivo (bsfc):

__W 78
Tt = T, PCl (78)
sfc = . = 7 pa (79)
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Pressao média efectiva (mep)

Representa o trabalho fornecido ao pistdo (Wc) ao longo do deslocamento do volume (Vd) durante um

ciclo:

W,
mep = V—C (4.54)

Este parametro pode ser dividido em varias partes para simplificar a analise. A bmep pode ser dividida
como:
bmep = imep + pmep — fmep

Onde:

* imep - Pressdo média efectiva indicada e pode ser calculada, substituindo Wc por Wi na equacao

(4.54).
* fmep - Pressao média efectiva de atrito
* pmep - Pressdo média efectiva de bombagem, que representa o trabalho necessario para mover

0 ar para dentro e para fora do cilindro (carga e descarga do fluido do cilindro).

Wi.int+exh

pmep = v,

6.4. ‘“Front-End”

A criacdo/maodificacdo do front-end néo tinha sido equacionada neste trabalho. No entanto, dado que, a
altura da analise deste modelo esta interface grafica ainda se encontrava num estado embrionario, foi

proposto e decidiu-se pelo desenvolvimento de um font-end funcional para este modelo.

6.4.1. “Front-End” original

O “front-end” original, elaborado para funcionar como interface entre 0 modelo Simulinke do MCI e o
utilizador, encontrava-se numa fase bastante embrionaria. De facto, ndo se encontrava em
funcionamento e era bastante confuso em termos da definicao dos parametros de entrada e de saida do

modelo, conforme ilustrado na figura 64.
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name test engine type out data

intake valves

==

_on
oon

exhaust valves

.
-

Figura 64 - "Front-End" original do modelo do MC/

Aquando da execucao deste front-end foram identificados erros de concepcao e de programacao da
interface, nomeadamente:
e Ainexisténcia das funcdes de criacao e de invocacao dos objectos, como caixas de introducao
de texto, listas de seleccao, etc., o que impossibilitavam a execucdo adequada da interface;
e 0O modelo Simulink® que era apresentado no codigo-fonte do front-end ndo correspondia ao
existente no directério de execucao do mesmo.
e Erros relacionados com a ma definicao das variaveis no Simulinke, o que resultava num abortar

automatico do modelo.

Solucionados estes aspectos, 0 modelo Simulink pdde ser executado, sendo possivel uma analise mais
aprofundada do mesmo. Com efeito, verificou-se:
e Aexisténcia de caixas “fantasma”, i.e., sem representacao directa no codigo-fonte ou no modelo,
quer da parte dos /nputs quer dos outputs.
e Uma definicdo errada dos parametros de entrada e de saida do modelo, dado que nao

correspondiam ao que era visivel na interface grafica.
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6.4.2.

A existéncia de valores pré-definidos dentro do modelo Simulink que ndo possibilitavam a
automatizacdo do processo. Com efeito, existiam parametros dentro do modelo que nao
variavam em funcao da alteracdo dos dados de entrada;

A incoeréncia de unidades na interface; por exemplo, para o caso do curso (stroke), que surge
em metros, e para os diametros de valvulas em milimetros;

Os botdes nao possuiam a funcionalidade que lhes era atribuida;

Alguns dos parametros de saida do modelo ndo surgiam no front-end;

0 tempo computacional do modelo era excessivamente elevado.

Modificacao do “Front-End”

Foi desenvolvida uma metodologia para solucionar estes aspectos, visando a obtencdo de uma interface

grafica funcional e intuitiva:

Compartimentacao do programa em sub-directorios, o que permitira maior eficiéncia do
algoritmo, maior intuitividade, inclusdo de ficheiros de ajuda, etc.

Alteracao das unidades;

Esquematizacdo conveniente de todos os inputs e outputs (eliminacdo de caixas
fantasma, etc.)

Automatizacao de tarefas, através da inclusédo de um ficheiro Excel com os parametros do
motor, o qual pode ser replicado, desde que se mantenha a coeréncia das variaveis; e através
da definicao de todas as variaveis do Simulink, como parametros de entrada do front-end;
Colocacao dos graficos sé no final (diminuicéo estimada do tempo computacional)
Inclusao de ficheiros de ajuda, que auxiliardo o utilizador na interaccdo com o programa.
Geracao de ficheiros Excel de saida, que permitirdo uma analise mais detalhada dos

resultados do modelo;

O resultado destas modificacoes é visivel na figura 65. Como se pode constatar, os parametros de

entrada e de saida do modelo estdo agora definidos correcta e convenientemente.

147



. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Internal Combustion Engine Front-End

Universidade do Minho

Figura 65 - "Front-end" modificado

INPUTS e OUTPUTS—————— 1, ,
B = = — Operation Conditions Outputs— Exhaust  flon]
) . Cooling power [1W] 0.8
mmEm o it Manioi Pressure
hE Intake Valves— ¢
otto_cycle  ~ K5 Fuel power [kW]
Y No. Valves | Cyl N [rpm} 8500 s
Geomet 43 Indicated power [kW]
2 Diam. of valves [mm] Engine temperature [K]
Ho. Cylinde:
0. Cylinders Max opening [mem] Friction power [ki] o
Stroke [mm]
Vo [ca Conditi bmep [bar]
R Engine Input 4
air massflowrate imep [par]
Cenecting Rod [mm] e rea 02
fuel massflowrate imep [par]
5 Dwell
Compression Ratio geometric compr.ratio T
pmep [bar]
o Mt Boar T T 0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
(0. Main Bearin .
Diam.Main Bearing [mm] Ho. Valves I Cyl T
Cyl_press atEVO [bar] 1
Wiidth Main Bearing [mm] Diam. of valves [mm] i
Engine Output £ In_cyl_temp at EVO [K] 0.9
Diam. CretRod Jurnal [mm] Max opening fmm] Torque [H.n] max_press of eycle [barl 0.8
evo rex 07
Viidth Cnct.Rod Jurnal [mm] FED max_temp of cycle [K]
Tatal Efficiency o
Type of Camshatt DOHC EICE [PEl P — - —
sfc g 1 Engine Exhaust c:mdmnns—g 05
Ho. bearings camshaft Dwell :
exhaust temperature [K] 04
0O ion C £ Excel Files Generated :
L4 E ‘exhaust massflowrate 03
Inlet Air Temperature [K] 293 Lnbas 1 T
02
Ignition advance [* CA] 15 Throttle (%) | 100 €02 in exhaust
0.1
Combustion Duration [*CA] | 40 COin exhaust
0
02 04 06 08 1
1
05 ’
0
0 02 04 06 08 1
José Pires, Ninho University, Version 1.0

O préximo passo passou pela optimizacao do front-end e do modelo. Com efeito, foi adicionado ao front-
end um parametro de saida que possibilitasse a analise do tempo computacional de uma simulacéo
(figura 66). Verificou-se que este rondava os 8 minutos, e dado que se pretendia variar a rotacao e carga

do motor, contabilizando 66 simulacdes, o tempo estimado seria da ordem das 9 horas.

~——— Simulation Time
7 min 42 s

Figura 66 - Tempo computacional da simulacao

Torna-se portanto premente optimizar o modelo. Uma das formas de o fazer foi, transferir a jurisdicdo
dos graficos, que eram gerados e actualizados em tempo real pelo modelo, do Simulink para o Matlab e
colocando-os apenas no final da simulacéo, o que permite também uma melhor formatacdo dos graficos.

Conseguiu-se uma melhoria de cerca de 30 segundos através desta operacao.
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Seguidamente, alterou-se a extensdo do modelo Simulink para uma mais recente(*mdl), o que
representou uma diminuicdo de quase 30 segundos também, mas apresenta o inconveniente que

apenas funciona em versdes superiores ao R2012b e em 64 bits.

Testou-se ainda a possibilidade de execucdo num modo de simulacdo mais rapido (em vez do normal,
“Accelerator” ou “Rapid”). No entanto, nao é possivel a execucdo num destes modos, dado que, em vez
das funcdes embebidas do Matlab, o modelo contém /oops algébricos (nomeadamente no subsistema

de calculo da massa atomica), que ndo permitem a sua compilacéo.

Esta foi alidas uma das principais causas apontadas para a ineficiéncia do modelo; o processo iterativo
do modelo poderia ser optimizado migrando destes loops algébricos para as funcdes embebidas do
Matlab para o efeito, dentro da propria plataforma Simulink. No entanto, devido ao elevado tempo que

seria necessario dispender para realizar esta alteracéo, ficou apenas como nota para um trabalho futuro.

Numa ultima tentativa de tornar este modelo o mais eficiente possivel, resolveu-se variar o “solver’, i.e.,

0 método de resolucao dos sistemas de equacdes e, neste caso, em particular das integracoes.

Foi analisada a variacdo dos dados em funcao do solver e a respectiva diminuicdo de tempo
computacional. O solver utilizado €, em todos os casos, o0 método explicito de incremento fixo, que
permite lidar eficientemente com os dados do modelo. Este incremento fixo minimo &, por imposicao do
modelo, da ordem de grandeza de 1E~°°, o0 que manifestamente se ird repercutir numa maior precisao,
mas elevado tempo computacional. Dado que este € o incremento minimo, o seu aumento é
impossibilitado pelo método de resolucao, resultando em erro. Resta portanto a variacdo do solver. Os
métodos de resolucao testados foram:
e Default (ode 5 — Dormaind-Prince: integracdo de 5% ordem):
o Tempo computacional: 8 min
e (Ode 4 (Runge-Kutta: integracdo de 4° ordem)
o Tempo computacional: 6 min
e (QOde 3 (Bogacki-Shampine: integracdo de 3* ordem)

o Tempo computacional: 4min30s
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A variacdo dos dados em funcéo do solver escolhido sdo minimas, pelo que, foi alterado o sofver do
modelo, para o Ode 3, porque é moderamente estavel, com boa precisdo e apresenta um tempo
computacional médio, da ordem dos 4 minutos e meio, ou seja, uma diminuicdo de cerca de 45% do

tempo inicial.

Finda a etapa de optimizacdo da simulacdo do modelo, foi necessario considerar outros aspectos
importantes, nomeadamente a definicdo/calculo de outros pardametros de saida que o modelo poderia
fornecer e que sdo importantes neste trabalho, bem como a inclusdo de outro mddulo, relativo a

optimizacao da combustdo do motor a ignicao comandada.

Relativamente aos parametros de saida foi adicionado um modulo de célculo do balanco energético do
motor (figura 67), ou seja, da distribuicdo da energia do combustivel pelas respectivas fraccoes (util,

transferéncia de calor, atrito, gases de escape).

Energy Balance

Shaft Work (%)

Heat Transfer (%)
Friction (%)

100-5haft-Heat Transfer-Friction (%)

Figura 67 - Mddulo de saida do balanco energético do MC/

6.4.2.1. Sub-moédulo da combustao

Este sub-mddulo foi alterado no decurso do presente trabalho, nomeadamente na definicdo da funcéo
de Wiebe dada pela equacao 59. Em virtude disso, serao, de seguida, explicados os conceitos base por

detras desta funcao e como qual o procedimento utilizado para a sua modificacao e automatizacao.

A capacidade para descrever analiticamente o fendmeno de combustdo em MCI's a ignicdo comandada
¢ de extrema importancia. Esta formulacéo é essencial para a caracterizacao dos principais parametros
e da sua respectiva influéncia, permitindo a modelacao deste processo, a avaliacao do rendimento, um

controlo mais eficiente e a sua optimizacao.
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Para simplificar a analise deste fendémeno bastante complexo, sdo utilizado modelos empiricos mais
simples denominados de nao-dimensionais, dado que nao incluem a analise da geometria da camara de
combustao e a propagacao da frente de chama. Desta abordagem resulta a determinacédo do perfil da
taxa de libertacao de calor da fraccdo de massa queimada, i.e., a evolucdo da combustdo em funcédo do
angulo da cambota, sendo necessarias varias etapas de calibracado, para ajuste dos dados de motores

reais através de funcdes analiticas apropriados.

Um dos métodos mais utilizados para este efeito é a descricdo do fenomeno da combustao através de
uma funcdo de Wiebe. Ivan Wiebe, um engenheiro russo, formulou como hipétese que, para efeitos de
engenharia, a analise detalhada e complexa da cinética das reaccdes quimicas em cadeia que ocorrem
dentro de um MCI poderia ser relevada, e procurou desenvolver uma expressdo geral para descrever a

taxa de reaccdo de combustdo a um nivel macroscopico [188].

O resultado deste trabalho foi uma expressado geral baseada numa distribuicdo normal que representa a
taxa de combustdo do motor, bastante flexivel, razdo pela qual foi fortemente aplicada em modelos de
combustao incluindo ignicdo por compressao e comandada, directa e indirecta, bem como a uma gama
de combustiveis liquidos e gasosos. Além disso, a sua simplicidade e robustez torna-se uma ferramenta
bastante util para remover possiveis fontes de ruido dos sensores associados a combustao, sendo ideais

para inclusao em algoritmos de controlo [189].

Com efeito, a equacao de Wiebe vira [189]:

0 —0\"
Xurn(6) = 1— exp [‘“'(TO) ] (80)

em que:

Xxyrp — fraccao de massa fresca queimada

6 - angulo da cambota

0, — angulo de inicio de libertacao de calor (normalmente 10° antes PMS)
A8 - duracdo da combustdo [°] (normalmente entre 30° e 50°)

a e m - sao parametros ajustaveis denominados de eficiéncia e factor de forma, respectivamente.
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Quando questionado sobre o significado fisico do factor de forma, a unica explicacdo que Wiebe
conseguiu dar foi que, para uma dada duracdo de combustdo, o tempo que é necessario para que a taxa
maxima de combustao seja atingida, é determinado exclusivamente pela magnitude de m, o que por sua

vez determina a magnitude da taxa maxima de libertacao de calor [188].

Teoricamente, a libertacdo de calor deveria coincidir com a faisca, mas devido ao fenoémeno de
turbuléncia, a riqueza da mistura e a velocidade do motor, existe um atraso significativo entre este ponto
e 0 ponto médio da libertacdo, ocorrendo tipicamente por volta dos 10° ap6s o PMS, maximizando a

pressao e consequentemente o trabalho produzido pelo mesmo [140].

O sub-mddulo da combustao presente no modelo do MCI da Universidade do Minho que serve de base
a este estudo, apresenta uma funcdo de Wiebe cujos parametros ja estavam previamente definidos e
foram optimizados para um motor especifico. A fim de universalizar este modulo e de avaliar a influéncia
dos parametros da funcdo de Wiebe sobre a taxa de libertacao de calor, bem como a sua repercussao
no trabalho produzido pelo pistao, foi equacionado e desenvolvido um modelo em Excel por Costa [190],

visando a sua incorporacdo no modelo do MCI.

No entanto, a altura do teste deste modelo, este ainda nao se encontrava totalmente operacional, mas
dado que os parametros deste sub-mddulo sdo bastante importantes nos céalculos dos fluxos energéticos
do MCI, foi delineada uma estratégia para os incluir no front-end e no modelo Simulink de uma forma
simples e intuitiva. Estes parametros deveriam ser calculados através desta folha de célculo e incluidos

no front-end, dado que se tratam de /nputs do modelo Simulink.

Modelo de combustao (Costa [190])

Analise-se em primeira instancia o0 modelo de combustdo desenvolvido por Costa [190]. Este modelo é

baseado na funcdo de Wiebe (equacdo 80). O factor de eficiéncia a pode ser calculado, segundo

Bonatesta [189], por:

a =—In(1—Ncomp) (81)
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Com:
® Ncomp — rendimento da combustdao com um valor de 90%, dado que, € mais facilmente
determinavel experimentalmente do que para 100%, especialmente para combustdes mais

longas

Do que resultarda um factor de eficiéncia de combustdo constante para quaisquer condicdes de
funcionamento de 2.3026 [189]. Foi necessario entdo incluir este valor no front-end por forma a
parametrizar a combustdo. Foi adoptado, neste trabalho, um valor mais conservador de 2.5, pois, devido
a falta de convergéncia do modelo nalguns pontos, optando-se por um compromisso entre a convergéncia
e a precisdo do modelo. Deve frisar-se que o valor anterior era de 5, sendo por isso bastante melhor

ainda assim a modificacéo efectuada.

Foram desenvolvidas correlacdes empiricas para os dois parametros independentes da funcao de Wiebe
(AB e m), através do ajuste por minimos quadrados de dados experimentais de motores. O angulo de
combustao para a fraccao de massa queimada entre O e 90% pode ser expresso como uma funcao de
quatro factores funcionais, cuja influéncia é assumida como independente e mutuamente exclusiva

[189]:

Aoy = k- R(py) - S(Sp) - X (xp) - T(6:) (82)
Onde:
e k - constante (adimensional), cujo valor foi determinado como sendo de 178.
e p; - massa volumica [kg/m?3]
e X, - fraccdo de massa diluida (xj) (adimensional)

e 0; - avanco a ignicao [°CA BTDC]

A correlacdo final utilizada para a duracao de 90% da combustdo (MFB =90%) é enunciada como:

14034 ) 1.164 ( 1

Abgy = 178 - (—)
% 1-2.06x277

0.85
> ) -(0.00033 67 — 0.0263 6, + 1)  (83)
L

Sp
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A correlacdo utilizada para o factor de forma (m) é enunciada como:

0.45

/ 1 1 -0.35
m=346- | — . <—> (1 —-1.28xy) (84)
\\/g 1+./6;

Deste modo é possivel determinar a duracao da combustao (libertacao de calor), em termos de angulo

angulo de cambota, para um dado calor total libertado Q;,; durante um ciclo por [140]:

d_Q _ _ dxyrp
ae ~ R do

com:

dxyrs (1 —xypg) -m-a (‘9 — ‘9i>m_1
g A A

A taxa de calor da combustao que é transferida para os gases dentro do cilindro pode ser escrita como:

aQ

% = (mar + mgas) “Cyt AT (85)

Onde mg, € a massa de ar fresco e my,s € a massa dos gases quentes remanescentes aprisionados

no cilindro.

Dispondo-se de dados relativos a pressao dentro do cilindro como funcao do angulo da cambota é
possivel calcular a taxa de calor libertada aplicando-se a 1° lei da termodinamica. No entanto, o calculo
analitico da pressao e da temperatura dentro do cilindro durante um ciclo nao é trivial, dado que existe
calor a ser libertado para um espaco com variacao do volume. Para ultrapassar este obstaculo, Costa
[190] desenvolveu uma estratégia que envolve discretizacao temporal, sendo o procedimento mostrado

abaixo na figura 68 [190]:
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n-1
aQ P\
. T2=T1+—/mc, T. =T (_3)
=T | y=const 6" " | py*=Const 2 \p,
— mRT
Pi=F | g = 2 Adiabatic Q=0 | p _ p (E)"
> 3T 21y,
Vi=V, — " L 3
Vz - VG V3 — Vl
;=T

Figura 68 - Procedimento para a determinacdo da taxa de libertacao de calor durante a combustéo

No inicio da compressédo (8=0 °CA (PMI)), a temperatura e pressao iniciais, respectivamente T; e Py,

sao assumidas como sendo iguais as do ar de admissao (T; e P;).

A temperatura e pressao no ponto 2 (T, P,) sao calculadas assumindo que o fornecimento de calor, por
cada angulo de rotacdo da cambota, € realizado a volume constante e utilizando a equacédo dos gases

ideais.

Por ultimo, a temperatura e pressao finais (T3 e P3) séo calculados assumindo um processo politropico
(compressdo ou expansao) sem producdo de calor (adiabatico) [140]. Desta forma é possivel separar
virtualmente os processos de libertacdo de calor e compressdo/expansao, simplificando o problema
[190]. O expoente politropico n varia com as condicdes de funcionamento do motor, mas no modelo de
Costa foi assumido o valor constante de 1.3, dado que foi utilizado em varios trabalhos, com resultados

globais razoaveis [189].

O volume é calculado, para cada instante de tempo, como sendo o resultante do movimento de uma
cambota tipica de um automével. Dado que o problema é periodico, a temperatura obtida para 8=0 °CA
¢ utilizada como condicao inicial para a préxima iteracao, i.e., T3 = T1, sendo repetido sucessivamente

para 0s proximos cursos do pistao.
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Automatizacao do modelo

Em primeiro lugar, foi necessario incluir o factor de eficiéncia a e o factor de forma m no modelo
Simulink, mais concretamente no modulo da funcéo de Wiebe (relacionada com o calor da combustao),

por forma a poder ser definido pelo front-end.

Apds isto, foi analisada a folha de calculo Excel (figura 69), para compreender de que forma seria possivel
implementar uma estratégia que automatizasse o calculo destes parametros e os devolvesse ao front-
end, pois, como 0 processo seria repetido ao longo de bastantes iteracoes, tornava-se incomportavel

calcular manualmente cada um destes parametros.

™ Gas Pressure
50
Engine speed G000 pm_ .
Ignition advance 20 CABTOC
Compression ratio 1l -
Sucke 73 mm -
Bore a0 mm i
Engine load 1 bear i #
Fod length Mo mem
Bir fuel ratio [AFF) W5 =
Convencional Crankshaft on
CamCrarkshalwith OWELL | CFF n —_,’/ ~_
DWELL stan =10 Ch . I . | |
UIWIELLHFIISh n m =180 150 ~130 -5 B0 30 [ 34 B 50 120 153 180
| :

Figura 69 - Folha de célculo Excel da combustéo

Os parametros de entrada desta folha de calculo encontram-se na figura 69. Como se pode constatar,
quase todos eles ja se encontram definidos no front-end, pelo que, torna-los a introduzir neste modelo
seria bastante moroso e poderia dar azo a erros. Além disso, 0 Unico parametro que nao se encontra no
front-end - 0 avanco a ignicao - seria um dos que se pretende calcular e que seria obtido nesta folha de

calculo por tentativa e erro.
Apds o preenchimento de todos os outros parametros, a variacao do avanco a ignicao deveria produzir
como consequéncia, em termos graficos, que a pressdao maxima coincidisse com a linha vertical a

cinzento. Esta linha vertical corresponde a um valor maximo estimado da pressao e, consequentemente,
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6. Modelo do motor de combustéo interna

do trabalho produzido durante o ciclo. Conforme mencionado anteriormente, o trabalho maximo, surge
tipicamente aos 10° ATDC, ou seja, 10° apds o PMS. Este ¢ um valor médio que depende da velocidade
de rotacao do motor, da carga e dos factores de combustdo calculados nesta folha Excel.

Com efeito, pretende-se calcular o avanco a ignicdo que maximize o trabalho produzido pelo pistao, ou
seja, 0 valor maximo do integral f P - dv . O método grafico sugerido apresenta uma baixa precisdo
para a determinacao destes parametros, pelo que, se torna ainda mais premente desenvolver uma

estratégia para solucionar este aspecto.

Foi concebido para este efeito, um algoritmo iterativo que tivesse por base 0s seguintes conceitos:
1. Passagem dos parametros relativos as especificacdes do motor que surgem no front-end, para
0 Excel que os utilizara no seu procedimento de calculo;
2. Calculo do integral f P - dv para cada iteracéo;
3. Determinacdo do maximo trabalho do ciclo e consequentemente, dos parametros 6ptimos
associados de avanco a ignicao, duracdo de combustéo e o factor de forma (m)
4. Passagem destes parametros do Excel para o front-end que os fornecera ao modelo Simulink

como inputs.

A implementacao deste algoritmo foi conseguida através de codificacdo na linguagem de programacéao
Java, com a qual o Matlab é compativel, e que permite a interaccao do Matlab com o Excel, solucionando
os pontos 1 e 4 supracitados (ver figura 70). O front-end fornece todos os inputs, bem como um “array"
contendo o intervalo de pontos que o Excel deve utilizar para iterar. Este vector, foi definido no intervalo

de 0 a 40° ATDC.

0O célculo do integral foi feito numericamente através do ficheiro Excel, que incluia ja uma tabela calculada
de pressao e de volume, tendo por base os processos termodinamicos presentes durante a combustéao,
tornando-se por isso trivial este calculo pelo somatério do produto p - AV. Por fim, é determinado no
Matlab o maximo valor do trabalho e do respectivo avanco a ignicao. Este ultimo, é fornecido agora ao
Excel, que calcula os parametros de avanco a ignicao, duracdo da combustao e factor de forma (m) e

“devolve” esses valores ao Matlab, que os fornece ao modelo Simulink.
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Java
Inputs:
Front-End MCI *  Cargadomotor Excel
. e Rotacéo do motor Q\
. Parametros geométricos N Cilculo iterativo do
Vector para iteragao [0,40 °CA] trabalho  produzido

- durante o ciclo
Vector bidimensional com o
trabalho produzido durante o
// ciclo e respectivo avan¢o a
Determinacdao do trabalho 4( ignicao Calculo dos pontos 6ptimos:
maximo e respectivo avanco . »|| -Avanco a ignicao
aignicao - Duracao da combustao
- “m-factor”

Modelo Simulink

Figura 70 - Fluxograma do algoritmo iterativo do mddulo da combustao

6.4.2.2. Outras modificacoes

Alteracao do tipo de arvore de cames

Com o objectivo de tornar quer o modelo Simulink quer o front-end o mais universais possiveis foram
realizadas outras modificacdes. A alteracao da tipologia de arvores de cames (DOHC, OHV e OHC I, Il e
1), prevista no front-end, deve reflectir-se na alteracdo das constantes relativas as pressdes médias de
atrito (pma’s), nomeadamente e no que a este modelo diz respeito, ao impulsor plano (Sp) e ao oscilante
hidrodinamico (oh) [140]. Anteriormente, 0 modelo apenas poderia calcular o atrito gerado relativo a
uma dupla arvore de cames a cabeca (DOHC), mas apos esta modificacdo, & possivel fazé-lo para os

restantes tipos de arvores de cames.
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Mecanismos de controlo da simulacao

Dado que o modelo Simulink é bastante complexo foram também introduzidos mecanismos de controlo
da simulacao, que permitem ao utilizador ter um papel mais interventivo nesta, bem como compreender

melhor os seus parametros de funcionamento.
Com efeito, foram concebidos dois mecanismos (figura 71):

1. Paragem da simulacdo por n° de iteracdes: Dado que, por vezes, o modelo apresenta erros numa
iteracdo em especifico, pode ser interessante analisar o seu comportamento na vizinhanca deste

ponto. O parametro introduzido foi o “stop-time” que implicitamente regula o n° de iteracdes.

2. Paragem imediata da simulacdo: Outras vezes, o utilizador poder-se-d4 equivocar no
preenchimento dos dados do modelo e/ou detectar erros nos graficos que sao gerados ao longo
da simulacdo. Como o tempo computacional é elevado faz sentido existir um mecanismo que

permita o abortar da simulacéo.

start time 0

time step 0.00004

Figura 71 - Mecanismos de paragem da simulacdo

Mecanismos de depuracao da simulacao

Numa tentativa de analisar mais detalhadamente os pontos criticos deste modelo, ou outros que se
afigurem interessantes, foi criado um mecanismo que permite ao utilizador seleccionar que graficos da
simulacao pretende visualizar em tempo real figura 72.

Este mecanismo torna-se particularmente Util, na deteccdo e correccao de erros gerados durante a
simulacéo de um mddulo em particular ou de todo o modelo, e podera também ser utilizado no futuro,
para analisar o comportamento de um mddulo novo (como o da combustdo) através da inspeccédo de

parametros especificos.
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Open Simulink Scopes at Startup

[C] An Intake_valve

Figura 72 - Mecanismo de depuracao da simulacdo

6.4.3. Testes ao modelo do MCI

Apds esta etapa inicial de concepcao da interface do modelo, € possivel comecar a testar o modelo para
0 motor atmosférico de 1.6L a ignicdo comandada em estudo no presente trabalho. Com efeito, tornou-

se necessario determinar os parametros de entrada do modelo para 0 motor em questao.

6.4.3.1. Definicao dos parametros de entrada do modelo

0 modelo, na sua fase anterior, utilizava para efeitos de simulacdo um motor K-75 de 3 cilindros de 250
cm?. Os parametros de entrada do modelo, nomeadamente no que refere & geometria do motor,

encontravam-se definidos e disponiveis para utilizacao.

O primeiro passo passou pela compilacao de todos estes parametros numa folha de calculo Excel (tabela
9). A compilacao foi feita nestes moldes, porque, para além de servir de base de dados, a replicacao
desta folha de calculo, que é importada pelo front-end, garante a universalidade de funcionamento e
minimiza erros de operacao. Dado que, o modelo encontrava-se funcional para as caracteristicas deste
motor em particular, optou-se pela variacdo dos parametros geométricos em termos proporcionais, 0

que a partida, nao influiria na convergéncia do modelo.
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Tabela 9 - Pardmetros de entrada do modelo relativos ao motor K-75

Motor K -75
Geometria Intake Valves
N° de Cilindros 3 | N° de valvulas/Cilindro 1
Curso [mm] 70 | Diametro das valvulas [mm] 35
Diametro do pistao [mm] 67 | Altura maxima de abertura [mm] 9,3927
Comprimento da biela [mm] 105 | Diametro da sede da valvula [mm] 5
Taxa de compressao 11 |Intake Valve Opens (IVO) [® CA] -38
N° de apoios da cambota 4 | Intake Valve Closes (IVC) [° CA] 56
N° de apoios da arvore de cames 4 | Dwell 0
N° de arvores de cames 2 Exhaust Valves
Diametro dos apoios da cambota [mm] 30 | N° de valvulas/Cilindro 1
Comprimento dos apoios da cambota [mm] 21,9 | Diametro das valvulas [mm] 30
Diameter Connecting Rod Journal [mm] 41 | Altura maxima de abertura [mm] 9,3819
Width Connecting Rod Journal [mm] 21,75 | Diametro da sede da valvula [mm] 5
Exhaust Valve Opens (EVO) [° CA] -68
Exhaust Valve Closes (EVC) [° CA] 37
Dwell 0

0 passo seguinte passou pela determinacdo do curso e diametro do pistdo para a respectiva cilindrada
do motor. A relacdo curso-diametro (C/D) é extremamente importante para as caracteristicas de um
motor, cujo valor estabilizou no decurso das ultimas décadas por volta da unidade, por forma a aumentar
a poténcia do motor. Com efeito, mantendo a cilindrada do motor constante, o aumento do didametro e
diminuicado do curso permite aumentar a velocidade de rotacao dos motores, sem aumentar a velocidade
média dos pistdes. Paralelamente, é possivel usar-se valvulas de maiores dimensdes, permitindo um
melhor escoamento dos gases o que, aliado ao aumento da velocidade do motor, conduz a um aumento

de poténcia significativo [140].

Pelas razdes mencionadas optou-se pela definicdo de uma relacdo (C/D) de 1, o que equivale a um
motor “quadrado”. Esta consideracao foi tida como razoavel, dado que reflectiria melhor o motor 1.6L
em estudo, com uma poténcia maxima de 90 kW as 6000 rpm, o que s é conseguido gracas a uma

maior eficiéncia volumétrica e maiores velocidades de enchimento.

Definindo-se a relacao (C/D), pode calcular-se o curso e o didametro do pistao, para uma dada cilindrada

resolvendo-se o0 sistema de equacoes:
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

C=D (86)
Cilindrada - D?
Voarrido = N—l =L 4 (87)
cy

Substituindo os valores na equacdo (87) e resolvendo em ordem ao curso do pistdo, obtém-se:

1
400\3
C=<4-T> = 80 mm

D =80mm

As restantes dimensdes do motor foram calculadas com base na teoria da semelhanca, que permite a

comparacao entre motores com escalas bastante distintas (dimensdes e poténcias, entre outros). Com

efeito, verificou-se que, apesar destas diferencas notorias, dois motores podem ser relacionados se

apresentarem semelhancas de construcdo, ou seja, com os mesmos [140]:

Ciclo de funcionamento (sem sobrealimentacéo)

Desenho (tipo de camara de combustdo, numero de valvulas, etc.)
Taxa de compressao

Velocidade do pistao

Riqueza da mistura,

Material de construcao

Relacdo C/D

Tipo de refrigeracao

Assumiu-se que 0 material de construcao e o tipo de refrigeracao do motor eram 0s mesmos. Verificando-

se 0s restantes pressupostos, foi necessario determinar a velocidade média do pistao, que é dada por:
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Em que, C é o curso do pistdo e N a velocidade a velocidade de rotacdo do motor em [rot/s].

A relacdo de velocidades dos pistdes vira, para a mesma velocidade de rotacdo N, apenas como uma
funcdo do racio entre entre os cursos de cada um destes, resultando em C;¢./Cx75 = 1.14.
Comprovando-se também a semelhanca deste parametro entre estes motores, pode determinar-se a

relacao de escala S entre os dois motores, pela comparacao entre um cilindro de cada motor.

Sabendo-se que os volumes de ar deslocado por ciclo estdo relacionados por S3, é possivel calcular a

razao de semelhanca por:

1 1

g = <Vdeslocado,1.6L>§ _ (@)§ 117 (89)
Vdeslocado,K75

E possivel agora calcular também, as dimensdes do motor de 1.6L sabendo-se que estdo relacionadas

com as do motor K75 por S.

Determinadas as dimensdes, falta agora analisar pormenores mais especificos do motor, como o nimero
de apoios da cambota e da arvore de cames e os eventos das valvulas (tempos de abertura e fecho).
Relativamente aos apoios, ambos foram definidos como sendo de 5, um valor tipico para este tipo de

motor.

No que se refere aos eventos das valvulas, as aberturas e fechos foram determinadas com base nas
seguintes assumpcoes:

1. Nao existe variacdo da abertura de valvulas; na realidade, os automoveis mais recentes equipados

com o motor Prince 1.6L da BMW/PSA estao dotados do sistema Valvetronic da BMW (motor EP6

C 1.6L VTi de 120 CV) [191-193], o que permite diminuir drasticamente o tempo da abertura da

valvula de admissdo, tornando desnecessaria a valvula de borboleta (acelerador) da admissao,

pois o controlo de entrada da mistura faz-se pela variacao do tempo de abertura da valvula de

admissao, minimizando-se as perdas por bombagem e, consequentemente, o0 consumo a baixas

cargas e principalmente ao “ralenti” [140].
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2. O cilindro possui apenas um par de valvulas, i.e, uma valvula de admissdo e uma de escape; na

realidade, o motor Prince de 1.6L é de 16 valvulas, ou seja, dois pares de valvulas por cilindro.

Foi necessario adoptar estes pressupostos, tendo em conta as caracteristicas do modelo. Com efeito,
apesar de utilizar as equacdes da dinamica de gases compressiveis para modelacao do sistema de
abertura e fecho de valvulas, o modelo é bastante sensivel a alteracao destes parametros, o que acarreta

perda de convergéncia e colapso, em casos extremos.

Optou-se, portanto, por uma estratégia mais sensata de manter o numero de pares de valvulas por
cilindro (uma para admissao e outra para o escape) do motor K-75 e multiplicar as suas dimensdes pelo

factor de escala S.

No que diz respeito aos tempos de abertura e fecho de cada uma das valvulas, foram adoptados os

valores tipicos destes parametros para o motor em estudo (tabela 10):

Tabela 10 - Eventos das valvulas

VO 5 [°CA] BTDC (Before Top Dead Centre)
IvC 45  [°CA] ABDC (After Bottom Dead Centre)
EVO 50 [°CA] BBDC (Before Bottom Dead Centre)
EVC 5 [°CA] ATDC (After Top Dead Centre)
Duracao da admissao 230 [°CA] =180° + IVO + IVC
Duracao do escape 235 [°CA] =180° + EVO + EVC
Overlap 10 [°CA] =EVC + IVO

Apenas surgem no front-end os quatro primeiros parametros, sendo os restantes calculados. Estes
parametros sdo referidos em termos de angulos da cambota em relacdo ao PMS ou ao PMI, conforme o
caso, pelo que os valores negativos de IVO e de EVO que surgem no front-end, indicam que as valvulas

de admisséo e escape abrem antes do PMS e do PMI, respectivamente.
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Para uma melhor compreensdo dos tempos de aberturas e fecho de valvulas e da sua relevancia, atente-
se na figura 73 (adaptada de [140, 194]). Algumas notas prévias sobre esta figura:

e Trata-se de um exemplo meramente ilustrativo; a escala ndo visa representa o real valor dos
angulos envolvidos.

e A terminologia é apresentada em inglés, por ser menos ambigua e por representar melhor as
variaveis do modelo (todo o cédigo do modelo e do front-end foi alterado para inglés).

e (s tempos do motor sdo representados pela respectiva cor e que consta da legenda, para nao
sobrecarregar visualmente a figura.

e A figura visa apenas representa os tempos de aberturas e fecho de valvulas, ndo sendo
representado o avanco a ignicao, dado que nao é pertinente para a analise em questado; além
disso, 0 avanco a ignicao sera variavel (bem como a duracdo da combustéo), sendo definido no
modulo da combustdo. No entanto, fica a nota, de que deveria ser representado, como parte

integrante do tempo de compressao.

Valvula de admissao

A valvula de admissdo encontra-se aberta durante todo o percurso do pistdo desde PMS a PMI, abrindo
ligeiramente antes do primeiro (IVO =-5 ° [CA]) e fechando bastante depois do ultimo (IVC = 45 [°CA]).
0 avanco a abertura da admissao (diferenca entre TDC e IVO) serve para “lavar” o cilindro dos gases
gueimados; a inércia dos gases de escape a sair a elevada velocidade do cilindro provoca a aspiracéo

do ar de admissao, arrastando consigo os gases de escape.

O atraso em relacao ao fecho da valvula (diferenca entre IVC e PMI), € um paradmetro extremamente
importante no funcionamento de um MCI, dado que, se for bem projectado pode permitir eficiéncias
volumétricas superiores a unidade, aumentando a poténcia e o binario do motor. Com efeito, a elevada
velocidade do ar a entrar no cilindro, gera inércia, o que leva a que a mistura continue a entrar no cilindro
durante o curso ascendente do pistdo, mesmo que a sua pressao seja superior. Ao fechar-se a valvula
de admissao durante um dos picos de pressao, pode admitir-se uma massa de ar superior a que caberia

no cilindro a essa pressao, i.e., uma eficiéncia volumétrica superior a unidade [140].
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TDC

ADMISSAO
COMPRESSAO

EXPANSAO

ESCAPE

BDC

Figura 73 - Diagrama de aberturas e fecho de valvulas

Valvula de escape

A abertura da valvula de escape da-se muito antes do pistdo chegar a PMI (EVO =-50 [°CA]), para permitir
gue a maioria dos gases de escape abandone o cilindro o mais possivel, diminuindo a resisténcia do
pistdo durante o curso ascendente (perdas por bombagem). A valvula fecha depois do PMS (EVC = 5

[°CA]), para permitir a lavagem completa da camara de combustao.

0 periodo em que coincidem ambas as valvulas abertas denomina-se de overiapping (diferenca entre
EVC e IVO), sendo uma consequéncia da necessidade do avanco a admissdo e atraso no fecho do escape,

conforme mencionado acima.

Apds a definicdo de todos estes parametros, procedeu-se a compilacdo dos mesmos, por forma a obter-
se uma folha de calculo Excel para o motor de 1.6L estruturalmente idéntica a do K-75, que sera entdo
importada para o front-end, minimizando-se erros de preenchimento por parte do utilizador e

uniformizando todo o processo. O resultado pode ser visto na tabela 11.
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De realcar novamente, que ambas as folhas de calculo se encontram em inglés por imperativos de

universalizacao e desambiguacdo do modelo.

Tabela 11 - Parametros de entrada do modelo relativos ao motor 1.6L

Motor K -75
Geometria Intake Valves
N° de Cilindros 4 | N° de valvulas/Cilindro 1
Curso [mm] 80 | Diametro das valvulas [mm] 41
Diametro do pistdo [mm] 80 | Altura maxima de abertura [mm] 11
Comprimento da biela [mm] 123 | Diametro da sede da valvula [mm] 36
Taxa de compressao 11 | Intake Valve Opens (IVO) [© CA] -5
N° de apoios da cambota 5 Intake Valve Closes (IVC) [° CA] 45
N° de apoios da arvore de cames 5 Dwell 0
N° de arvores de cames 2 Exhaust Valves
Diametro dos apoios da cambota [mm] 35 | N° de valvulas/Cilindro 1
Comprimento dos apoios da cambota [mm] | 26 | Diametro das valvulas [mm] 35
Diameter Connecting Rod Journal [mm] 48 | Altura maxima de abertura [mm] 11
Width Connecting Rod Journal [mm] 25,5 | Diametro da sede da valvula [mm] 30
Exhaust Valve Opens (EVO) [° CA] 50
Exhaust Valve Closes (EVC) [° CA] 5
Dwell 0

6.4.3.2. Fase de simulacao do modelo

Finda a etapa de determinacao dos parametros de entrada do modelo relativos ao motor, € possivel

iniciar a fase de simulacdo. Sera apresentada, de seguida, uma figura referente a parte dos parametros

de entrada do modelo (/nputs), por forma a tornar a compreensado deste processo mais simples, bem

como identificar os passos que o utilizador devera seguir.
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Procedimento

1.

168

Seleccao do ficheiro Excel de entrada, relativo aos parametros geomeétricos. Apds o carregamento

deste ficheiro todos estes parametros serao imediamente preenchidos no front-end.

Modificacdo da configuracao da arvore de cames (por defeito, surge ja a DOHC).

Introducao da carga do motor para a qual se pretende realizar a simulacao.

Alteracao dos parametros de calibracdo para um dado bindmio (carga e rotacdo do motor), caso
desejavel. O modelo importa, por defeito, dois ficheiros Excel com estes parametros ja
optimizados. No entanto, & também possivel alterar um dos estes parametros em particular,

caso se pretenda avaliar a sua influéncia nos resultados.

Seleccao do modelo Simulink a utilizar; esta opcédo surge da existéncia de varios modelos a data
de inicio deste trabalho. Além disso, é possivel testar modelos que derivam do modelo base e
que apresentam algum tipo de especificidade. No futuro, podera ser incluido um modelo para

Diesel, sendo util esta funcionalidade, ja que nada disto implica alteracdo do codigo do front-end.

Definicdo do numero de ciclos a realizar; representa o numero de iteracdes a realizar para o
mesmo bindmio carga/rotacéo do motor. O aumento do nimero de ciclos atenua as flutuacoes
devido as condicdes iniciais impostas ao modelo, minimizando-se os erros dai associdados; no
entanto, dado que aumenta na mesma proporcdo o tempo computacional, devera ser

estabelecido um compromisso entre a precisao requerida e o tempo de simulacéo.

Definicdo da gama de rotacdes que se pretende simular e do incremento entre cada uma delas.

Premindo-se o botdo “Spark [gnition Cycle” inicia-se a execucao do programa. Sao calculados
0s parametros da combustao através do modelo em Excel para o efeito, recorrendo a linguagem
de programacéao Java. Estes parametros surgem depois no front-end (a vermelho), iniciando-se

automaticamente de seguida, a simulacao do modelo do MCI.
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1. Seleccdo do Ficheiro

[~
INPUTS Excel de entrada,
Engine | 1.6l proporcional_final sest_diam_Realxisx relativos aos parametros
- geometricos
Engine Name | 1. | ——— Intake Valves—fg
Geometry E No, Valves | Cyl 1
Mo. Cylinders 4 Diam. of valves [mm] | 49
Stroke [mm] 1] Max opening [mm] 11
Bore [mm] 80 Seat diameter [mm] %
Connecting Rod [mm] 123 IVO [*CA] -5 |
Compression Ratio 11 IVC [FCA] [ as
No. Main Bearings 3 s IL
Diam.Main Bearing [mm] 35 ——— Exhaust Vﬂ]\l’ii—ﬂ
Width Main Bearing [mm] 28 Mo.Valves/Cyl 1
Diam. of valves [mm 35
Diam., Cnet.Rod Jurnal [mm] 45 [ 1
Max opening [mm] T|
TR
Width Cnct.Rod Jurnal [mm] Seatdismeter [mm] | 30 |
——— Camshaft EVO [*CAl | .m0 - 2. Seleccdo do tipo de
Type of Camshaft DOHC  w cve o — - arvores de cames de
No. bearings camshaft [ s rea L5 entre as possibilidades
Ho. camshafts 2 Dwell |I

————— Operation Conditions Inputs 2 3. Introducdo da carga do
Inlet Air Temp. [K] | 293 |  Lambda | 1 Throttle (%) [ 100 motor

COMBUSTION (Wiebe Function)

lanition advance [*CAl | -29 a tactor 25
Combustion Duration [* CA]| 41.4485 | m factor 33372 |
Maximum Work IM Max Pressure at [* CA] T| 4. Alterag:éio dos parémetros
L ' J de calibracdo para um
| — Calibration Parameters dado binémio (carga e
{_| [7] oischarge Coeft. Param. (J1) | 1.86¢ | [J] P_intake Param. (J2) | 1.13 rotacdo do motor), caso
T desejavel

GoodMad_K75_MA_WMexCol_Cd_Ta_Bealib_SeatDiaf

Open Simulink Scopes

5. Seleccdo do modelo
Simulink a utilizar

(™) At Simulation Start
@ atsimutation End | 7] Al [7] Other

. — — e
_ from s to |6000 | [rpm Autic liode |
T I_

6. Definicdo do n®de ciclos a
realizar (iterag0es para o
mesmo bindmio carga,
rotagao do motor)

7. Definicdo da gama de rotacdes

8. Inicio da simulacio e do incremento entre elas

Figura 74 - Preenchimento dos pardmetros de entrada do front-end

Este é o procedimento tipico para a execucdo do programa, existindo flexibilidade na sua utilizacao, como

alteracao de algum dos parametros geométricos, apos o carregamento da folha Excel respectiva,
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

visualizacédo de graficos do modelo durante ou apenas no final da simulacao, analise para a vizinhanca

de um ponto em especifico (definido pelo stop time), entre outros.

Posto isto, foram realizadas algumas simulacdes do modelo a fim de avaliar a coeréncia e validade dos
resultados para o motor 1.6L, bem como a sua convergéncia, i.e., a capacidade do modelo gerar dados
consistentes com a variacdo dos parametros de entrada de forma sistematica. De facto, a sensibilidade
gue o modelo apresentava a variacao de alguns parametros, como, por exemplo, a altura da valvula, por
apenas décimas de milimetro eram preocupantes, incorrendo em perda de convergéncia (resultados
totalmente desfasados do expectavel e irrealistas, como poténcia ao veio negativa) ou mesmo colapso (a

simulacao era abortada).

Tornou-se, portanto, necessario efectuar uma analise metddica e exaustiva do modelo a fim de identificar
e eliminar/corrigir as causas desta situacéo, sob pena de nao ser possivel a sua utilizacao. Baseado
neste pressuposto, procedeu-se ao rearranjo e reformatacdo do modelo com a inclusdo de comentarios
com as equacoes utilizadas e outras notas do autor deste modelo, e/ou do colaborador que procedeu a

algumas modificacées do modelo.

Esta estratégia simplica imenso a compreensao efectiva do modelo e verificou-se bastante frutifera, dado
que a inspeccao visual permitiu detectar imediatamente algumas incoeréncias, como a definicao
incorrecta de variaveis, ou a sua incorrecta utilizacao. Além disso, a analise das equacdes do modelo
permitiu a correccao de alguns pormenores também, que nao estavam coerentes com as equacoes
analiticas. Um dos exemplos mais paradigmaticos sera o modulo do calculo das massas que a um dado

instante atravessam a fronteira do sistema e/ou se encontram contidas no cilindro, conforme o caso.

Com efeito, pode ver-se na figura 75, o estado original do modulo das massas. A analise deste maédulo
ja nao ¢é de si simples, dada a sua complexidade intrinseca, facto que é agravado pelo arranjo e
distribuicdo dos componentes de forma desorganizada. A plataforma Simulink, é por natureza, uma
ferramenta de simulacao/programacao orientada a objectos, contornando o processo de codificacdo
intensiva, o que facilita extraordinariamente a modelacdo de fendmenos complexos e que via assim, a

sua maior valéncia degenerada.
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Figura 75 - Mddulo do célculo aas massas (antes da formatacao)

Apds a reformatacao deste modulo (figura 76), foi possivel rapidamente identificar as incoeréncias e/ou
erros presentes. Com efeito, havia submaédulos, nomeadamente os de admissdo, que utilizavam como
input a pressdo atmosférica, quando deveriam utilizar a pressdo de admissdo, algo que para carga
maxima nao constituia um problema, ndo sendo por isso detectavel, mas quando a restricao a entrada
do ar, imposta pela valvula de borboleta (acelerador), fazia diminuir a pressdo de admissao para cargas
mais baixas, isso alterava substancialmente as massas em jogo, sem que houvesse essa repercussao
pelo modelo. Relativamente a pressdo de admissdo, o seu calculo também foi alterado, por forma a
reflectir a sua variacdo com a posicdo da valvula borboleta e rotacdo do motor, o qual sera alvo de

discussao numa seccao posterior.
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Figura 76 - Mddulo do calculo das massas (apds reformatacéo)
Derivadas

Uma das grandes razdes apontadas a perda de convergéncia do modelo foi uma formulacao incorrecta
do modelo nalguns pontos, nomeadamente na utilizacao de derivadas. O Simulink & uma plataforma que
utiliza funcdes de transferéncia (transformada de Laplace) para modelar sistemas através da linearizacdo
dos parametros e processos envolvidos. De facto, uma derivada pode ser obtida por uma funcéo de
transferéncia equivalente de (s/c*s+1) em que ¢ € uma constante temporal bastante inferior ao tempo

de execucdo minimo do modelo (neste caso 1E-05) [195].

Além disso, o calculo numérico de derivadas requer uma definicdo adequada do seu dominio de
aplicacdo, e pode implicar erros consideraveis nos pontos extremos (minimos ou maximos), dado que
por definicao se trata de uma taxa de variacao instantanea, o que pode originar em alguns casos
descontinuidades na funcao linearizada. Por essa razdo também, é bastante susceptivel a presenca de
ruido no modelo (amplificando essas perturbacdes), e as condicdes iniciais, algo que num modelo

dindmico deste tipo, se torna bastante problematico.
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6. Modelo do motor de combustéo interna

A relacdo precisa entre a entrada e a saida deste bloco, é dada por [195]:

Au u(ty) —ulti-q1)
y(t) = vin Po—— comt; > t;_4 (90)

Onde t; é o instante de tempo actual da simulacao e t;_; é o instante de tempo imediatamente anterior
e u(t;) e u(t;_,) representando o sinal de entrada avaliado nesses respectivos instantes de tempo. A
diferenca entre t; e t;_; €, para o caso das derivadas, igual ao incremento temporal minimo definido
pelo método de resolucdo adoptado (solver). No caso dos métodos explicitos, este incremento temporal
¢ fixo, e ao contrario de outros blocos, como os integradores, nao existe uma acomodacao do sinal a
subitas flutuacées do mesmo, i.e., o solver nao utiliza incrementos temporais menores quando existe

uma variacao abrupta do parametro de entrada do bloco da derivada.

Isto quer dizer que na pratica, e na impossibilidade de reestruturacdo do modelo uma funcdo de
transferéncia do tipo mencionado acima seria preferivel. No entanto, isto devera ser utilizado em ultimo
recurso, pois numa grande parte dos casos, principalmente em modelos cujas derivadas pontuais

possam atingir valores extremos, tal como o presente, esta solucao nao sera viavel.

Tipicamente, a formulacao adequada de um modelo matematico envolve exclusivamente integracao, pelo
que, o procedimento correcto sera sempre comecar das derivadas de menor ordem e ir integrando
sucessivamente e nao o inverso. E na grande maioria dos casos, as derivadas podem evitadas com uma

reformulacao do modelo.

Com efeito, 0 caso mais problematico encontrava-se no modulo termodinamico e dizia respeito a
diferenciacao dos calores especificos (C, (T) e C,(T)), sendo os diferenciais utilizados no calculo do
diferencial de temperatura através das equacdes 50 e 51, respectivamente para o caso de valvulas
fechadas (sistema fechado) ou valvulas abertas (sistema aberto). O diferencial de temperatura, bem
como o seu integral (temperatura) sdo depois utilizados no calculo do diferencial de pressao, através da
equacao b3, amplificando o erro e conduzindo a perda de convergéncia do modelo, ou no caso extremo,

a0 seu colapso.
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Atente-se no processo de admissao; escrevendo a equacdo do calor especifico, considerando os fluxos

de massa presentes no cilindro em termos macroscopicos, pode obter-se com efeito:

Mg Cpat My Cpp
Cp,adm = (91)
mtotal,adm

em que os indices a e f referem-se, respectivamente, aos fluxos de ar de admisséo (pode conter gases
qgueimados) e combustivel, sendo os calores especificos a pressdo constante do ar de admissao e do
combustivel calculados pelas equacdes 62 e 61 respectivamente. Aqui pode ver-se ja, um dos problemas

da diferenciacao da equacéo 91; ela é diferenciavel em todo o dominio excepto zero.

Em termos fisicos, € obvio que a massa total contida no cilindro sera sempre superior a zero; no entanto,
em termos numeéricos, no inicio da simulacao esse valor sera bastante baixo, condicionado pelo fluxo
através das valvulas e pela condicao inicial de overlapping, onde existe fluxo de massa por ambas as
valvulas, e mediante certas condicdes, principalmente para velocidades de enchimento muito elevadas,
o incremento temporal definido pelo bloco derivativo ndo consegue acomodar esta subita variacao de

massa, conduzindo a um comportamento assimptotico e consequente perda de convergéncia.

Poderia cair-se na tentacao de dizer que a diminuicdao do incremento temporal resolveria esta situacao;
apesar de, geralmente, ter um efeito benéfico, se bem que a custa de um maior tempo computacional,
per se nao é condicao que garanta a convergéncia do modelo, como foi comprovado nas simulacoes

realizadas, em que houve perda de convergéncia para um incremento temporal dez vezes inferior.

De facto, como sera explicado em maior detalhe mais a frente, o calculo do fluxo de massa através das
valvulas conjuntamente com a condicao inicial de overlapping sao os principais causadores desta
situacao, sendo este médulo extremamente sensivel a variacao dos parametros de entrada das valvulas,

nomeadamente o diametro da sede e a sua altura.

Voltando novamente a equacao 91, dado que todos os termos sado diferenciaveis em ordem ao tempo €

possivel obter-se uma expressao para a derivada de ¢, qam, aplicando-se sucessivamente a regra do
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6. Modelo do motor de combustéo interna

quociente e do produto da derivada. Analogamente, 0 mesmo poderia ser feito para o calor especifico a

volume constante.

Este deveria ser o procedimento a adoptar, dado que, evita a utilizacdo da diferenciacdo no modelo.
Reconhece-se, no entanto, que a expressao obtida nao é trivial, e que obrigava a substanciais alteracées
na formulacdo do modelo (em termos de organizacédo e ordem de execucao dos modulos). Além disso,
ha ainda a considerar trés casos no modulo termodinadmico, relativamente a transferéncia de massa,
nomeadamente o caso de valvulas fechadas, admissao e escape, sendo que seria necessario repetir este

procedimento trés vezes.

Em virtude da complexidade da implementacao, do pouco tempo disponivel e da nao garantia de
melhoria significativa dos resultados, esta opcdo foi abandonada. Porém, esta analise nao foi de todo
inutil; fica o apontamento para o futuro sobre o funcionamento da plataforma Simulink e do procedimento
correcto para a modelacao, bem como o método de implementacdo a aplicar, mas mais importante
ainda, esta analise permitiu a identificacdo de duas das fontes de perturbacdo do modelo (derivadas e
modelacdo do fluxo através das valvulas) e intrinsecamente sobre a necessidade de restringir os
parametros de entrada a uma gama de valores bastante apertada no que se refere as valvulas, sob pena

de rapidamente se obter resultados irrealistas e falaciosos.

Pressao de admissao

Tal como mencionado anteriormente (seccédo 6.2.1), quando os motores a ignicdo comandada operam
em carga parcial, geralmente a admissao é restringida, pela utilizacdo de uma valvula limitadora do ar
(acelerador). Esta restricdo produz um vacuo parcial no colector de admissao, de modo a que o motor
possa funcionar estequiometricamente e com menor caudal de gasolina. A valvula limitadora mais

comum em motores de ignicao comandada ¢ a valvula borboleta, sendo a adoptada neste modelo.

A pressao no colector de admissao é a resultante do efeito combinado de movimento descendente do

pistao, que actua como uma bomba de succao, sugando a mistura para dentro do cilindro, e da restricao

ao escoamento causada pela valvula de borboleta. Compreende-se, por essa razao, que seja funcao da
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

rotacao e da carga do motor. Por comodidade e conveniéncia (melhor correspondéncia com o modelo),
a posicao do acelerador passara a ser designada pela sua terminologia inglesa — “throttle”. No modelo
original, apenas era considerado o efeito da restricdo ao fluxo de ar imposto pela valvula borboleta, sendo

a pressao de admissao calculada por:

Paam = Patm  Se throttle > 80% (92)

throttle
—— + 0.1) se throttle < 80% (93)

Padam = Patm <0-9 30

Na tabela 12 pode observar-se qual a pressao de admissao, em atm, calculada pelo modelo original para

uma dada posicao do acelerador (#rottle) e rotacdo do motor:

Tabela 12 - Pressao de admissao do modelo original

Pressdo de admissao original [atm]

Throttle (] NIeml | 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
10 021 021 021 021 021 021 021 021 021 0,21
20 033 033 033 033 033 033 033 033 033 0,33
30 0,44 044 044 044 044 044 044 044 044 0,44
40 0,55 055 055 0,55 0,55 055 0,55 0,55 0,55 0,55
50 0,66 066 066 066 066 066 066 0,66 066 0,66
60 0,78 078 078 0,78 0,78 0,78 0,78 0,78 0,78 0,78
70 089 089 089 089 089 089 08 089 089 0,89
80 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00
90 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00
100 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00

Os valores a amarelo representam os pontos aonde a pressdo de admissdo iguala a atmosférica. Pode
verificar-se efectivamente que a pressao de admissao, para uma dada carga, nao varia com a rotacao do
motor. Para modelar a passagem de ar pela valvula borboleta seria necessario utilizar a equacao do
escoamento incompressivel quase-estatico na passagem por uma restricdo [140] (equacdo 67), sendo

a area de passagem definida por uma relacdo cubica entre area e posicao, dada por [140]:
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Aggim = a + bx + cx? + dx3 (94)

Em que:
e  Aggim - Area adimensional (area/area maxima)
e a,b,c,d sio constantes
e x -relacao (adimensional) entre angulo de abertura (ou altura de abertura) e angulo maximo de

abertura (ou altura maxima)

Pela equacao 67, podemos observar que existem duas incdgnitas, a pressdo dentro do cilindro e no
colector de admissao, o que implicaria a resolucdo de um sistema de duas equacdes a duas incognitas,
bem como entrar em linha de conta com parametros geométricos da valvula, o que, nao sendo objectivo

do presente trabalho, foi posto de parte.

No entanto, dado que o calculo da pressao de admissao pelo presente modelo nao é satisfatorio para
cargas parciais, foi equacionada e implementada uma alternativa viavel e razoavel. Com efeito, foi
utilizada uma equacéo semelhante a do modelo, mas com variacao do parametro limitativo da pressao

atmosférica (A), parametro esse que entra em consideracao com a rotacdo do motor.

Concretizando, as equacdes e condicdes virao:

Padm = Patm se throttle = A (95)

throttle
—+ 0.1) se throttle < A

Padm = Patm (0-9 ’ A

Em que A é um factor limitativo da pressao atmosférica que varia linearmente entre 30 para 1500rpm e
100 para 6000rpm, resultando que a pressao de admissao seja a atmosférica para cargas superiores a
30% e rotacdo do motor de 1500 rpm e que apenas se igualem para 6000 rpm a WOT.Com base nestes

pressupostos, foi determinada a equacéo da recta correspondente, do tipo y=mx + b através de:

Np — Ny
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

b=A1—m'N1 (97)

Substituindo pelos respectivos valores obteve-se uma relacédo linear entre A e N, dada por:

A(N) = ! N+20 (98)
()_450 3

Na tabela 13 estd reproduzida a pressdo de admissdo corrigida, em atm. Os valores a amarelo
representam os pontos onde as pressdes de admissdo e atmosférica se igualam e conforme se pode

comprovar a pressao de admissao varia com a carga e rotacao do motor.

Tabela 13 - Pressao de admissao corrigida

Pressao de admissao corrigida [atm]
NIPml | 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
Throttle (%)

10 0,40 0,34 0,30 0,27 0,25 0,23 0,22 0,21 0,20 0,19
20 0,70 0,558 050 044 0,39 0,36 033 0,31 0,30 0,28
30 100 081 069 061 054 049 045 042 0,39 0,37
40 100 100 089 0,78 069 0,62 057 053 049 0,46
50 1,00 1,00 1,00 094 0,84 0,75 069 063 0,59 0,55
60 100 100 1,00 1,00 098 0,88 0,80 0,74 0,69 0,64
70 100 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 092 085 0,78 0,73
80 100 100 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 0,95 0,88 0,82
90 100 100 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 0,98 0,91
100 100 100 1,00 1,00 100 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00

A fim de se avaliar o erro cometido pela utilizacdo do modulo original da pressdo de admissao, foi

calculado o erro relativo entre a pressao de admissao original e a corrigida, dado por:

Padm,orig - Padm,corrig

Erel =

(99)

|Padm,corrig |

O resultado pode ser visto na tabela 14. Os valores a amarelo representam os pontos onde nédo existe

variacao da pressao de admissao, independentemente da versao do modelo seleccionada. Os valores
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negativos indicam os pontos onde a utilizacdo da pressao original em detrimento da corrigida resulta

numa subestimativa da pressdo de admissdo e os valores positivos aonde se verifica uma

sobreestimativa. Como se pode observar, a utilizacdo da pressao original é especialmente problematica

para cargas e rotacdes mais baixas, onde a pressao de admissao é bastante subestimada.

Tabela 14 - Erro relativo entre a pressao de admissao original e a corrigida

Erro relativo (%)

Throttle (%N [rpm] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
10 -46,88 -37,17 -28,59 -20,93 -14,06 -7,87 -2,25 2,87 7,55 11,84
20 -53,57 -43,62 -34,36 -25,71 -17,63 -10,04 -2,92 3,78 10,10 16,07
30 -56,25 -46,30 -36,84 -27,84 -19,25 -11,07 -3,25 4,23 11,39 18,24
40 -45,00 -45,00 -38,22 -29,03 -20,18 -11,66 -3,44 4,50 12,16 19,57
50 -33,75 -33,75 -33,75 -29,80 -20,79 -12,04 -3,56 4,68 12,68 20,45
60 -22,50 -22,50 -22,50 -22,50 -21,21 -12,32 -3,65 4,80 13,05 21,09
70 -11,25 -11,25 -11,25 -11,25 -11,25 -11,25 -3,71 4,90 13,33 21,58
80 0,00 000 0,00 000 000 000 000 4,97 13,54 21,95
90 0,00 000 0,00 000 000 000 000 000 222 9,89
100 0,00 000 0,00 000 000 0,00 0,00 000 0,00 0,00

Eficiéncia volumétrica

No decurso deste trabalho, foi modificado o modulo referente ao calculo da eficiéncia volumétrica. Com

efeito, a eficiéncia volumétrica representa a relacdo entre a quantidade de ar que se introduz no motor

com aquela que l& caberia nas condicdes da admissao (pressao e temperatura) e, tal como mencionado

anteriormente, embora nao afecte directamente o rendimento do motor, condiciona as suas prestacoes,

dado que, para condicbes de estequiometria, 0 aumento da massa de ar é seguido por um aumento

proporcional da massa de combustivel (mais calor), produzindo-se maior poténcia e, consequentemente,

maior binario por ciclo.

A equacao utilizada pelo modelo original para o calculo da eficiéncia volumétrica ¢ dada por [140]:

€yol =

volume de ar que entra por ciclo

mar

cilindrada

_patm'VV'N

T
2

(100)
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Em que:
e 1, — caudal massico de ar por ciclo
®  Parm - Massa volumica do ar nas condicdes atmosféricas [kg/m3]

e T - numero de tempos do ciclo, pelo que, é necessario dividi-lo por 2.

No entanto, dado que, estava a ser utilizado no calculo, a massa volumica do ar nas condicoes
atmosféricas e ndo nas condicoes de admissao, foi necessario corrigir este aspecto, reescrevendo-se a

equacao 100 como:

volume de ar que entra por ciclo My, T Pium

€yol =

cilindrada " Patm Vv N 2 Poam 101)

Em que:
®  Paem - Massa volumica do ar nas condicées atmosféricas [kg/m?3]
e P,um — Presséo atmosférica [Pa]

o P _,4m - Pressao de admissao [Pa]

Com efeito, a implementacao da equacdo 100 no modelo original, ndo trazia problemas para pressdes
de admissao iguais a atmosférica, dado que o racio Py /Paam € igual a um, mantendo-se a validade
dos resultados; porém, para pressdes de admissado inferiores, cuja variacdo com a carga e a rotacao foi
determinada anteriormente, a eficiéncia volumétrica era subestimada de um valor inversamente
proporcional a este racio, o que obviamente se reflectia na subestimacao das prestacdes do motor

(poténcia, binario).

6.4.3.2.1. Metodologia de calibracao

0O modelo do MCI da Universidade do Minho [31], ndo prevé convenientemente o binario e a poténcia a
alta rotacdo, dado que nao utiliza equacdes que incluam os efeitos dindmicos dos gases (sintonia e

inércia) nos processos de admissao e escape. Para permitir a afericdo conveniente das prestacoes do

motor a alta rotacdo, com minimizacdo do erro associado, foi realizada a calibracdo do modelo original
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6. Modelo do motor de combustéo interna

por Ribeiro [31], que visava aproximar os valores de poténcia e binario obtidos por este a um motor em

especifico.

Foram introduzidos para esse efeito dois parametros de calibracdo, B1 e B2. Contudo, estes parametros
eram especificos deste motor, o que criava problemas ao funcionamento global do modelo, ndo podendo

ser aplicados a um motor genérico.

Na ultima actualizacao efectuada ao modelo, ainda anterior ao presente trabalho, estes parametros foram
corrigidos (C1 e C2), por forma a modelar mais fielmente as prestacdes de um qualquer motor. Estes
foram introduzidos:

e 30 nivel do “respirar” do motor (C1); permite a variacdo da quantidade de ar que passa pela(s)
valvula(s) de admissao afectando o coeficiente de descarga Cp, de modo a compensar os efeitos
dindmicos das colunas gasosas, extremamente importantes no resultado final das curvas de
binario e poténcia.

e Afectando a pressdo de admissao (C2), para permitir a entrada de uma maior quantidade de ar
a alta rotacdo, em que os efeitos de inércias e sintonia das colunas gasosas elevam
significativamente a eficiéncia volumétrica do motor, levando inclusivamente a que esta

ultrapasse a unidade, como acontece no presente motor.

Tendo por base estes ultimos parametros, foi estudado qual o melhor procedimento para os aplicar ao
motor 1.6L, por forma a reflectir mais fielmente as prestacées deste. Com efeito, no decurso desta
analise verificou-se que a identificacdo e manipulacao destes parametros nao era, de todo, simples; de
facto, antes deste trabalho ndo era possivel determinar qual o valor dos parametros C1 e C2 de forma
imediata, sendo necessario analisar cuidadosamente no modelo, as respectivas tabelas. Estas tabelas
implementadas sao de cariz interpolador, pelo que possuiam um valor limitado de cargas e rotacdes do
motor, ndo permitindo, por isso, a sua pronta afericdo, conforme se pode observar pela figura 77, para

0s parametros B1 (em cima) e B2 (em baixo).
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Brezipoints Column o 2 &) @ i 8 Y] G &) 19 1) 1 1) 4

Row \\__ 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000 6500 7000 7500 8000 8500

@ 10 1 1 I 1 i I 1 1 1 1 1 1 1 1
Gl 20 1 it I I il i 1 ! 1 i 1 1 1 1
@ 30 1 1 I il I I 1 I 1 i 1 1 1 1
4 40 1 1 I 1 I I 1 I 1 1 1 1 1 1
] 50 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
6] 75 1 1 il 1 I il 1 I 1 1 1 1 1 1
! 100 11764 L1764 L1764 11764 L1764 133 15647 18175 1564 1 2003 2 H H

Viewing “2-D Lookup Table™ block data [T.)]:

Breskpoints Cmn @ 6 & ® ® ) ® @ ) w 12 13 14
Row 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000 6500 7000 7500 8000 8500
b} 10 1] 1] 1] 1] 1 1 1 1 1 1 1 1 1] 1]
2 20 1] 1] 1] 1] 1 1 1 1 1 1 1 1 1] 1]
@ 30 1] 1] 1] 1] 1 1 1 1 1 1 1 1 1] 1]
4 40 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1] 1]
9] 50 1] 1] 1] 1] 1 1 1 1 1 1 1 1 1] 1]
(5] 75 1] 1] 1] 1] 1 1 1 1 1 1 1 1 1] 1]
m 100 10047| 1002 1004 1007 1007 100 102 10375 1048 1.0667| 1079 10735 1081 1084

Figura 77 - Tabelas interpoladoras do modelo do MC/ para o pardmetro B1 (em cima) e B2 (em baixo)

Tornou-se, portanto, premente idealizar uma estratégia que visasse a manipulacdo conveniente destes
parametros. A solucdo encontrada passou novamente pela compilacdo destas tabelas para folhas de
célculo Excel, o que permite a sua replicacdo para analise especifica de alguma variacdo destes
parametros sem alterar significativamente a codificacdo do programa. De facto, as tabelas referentes a
estes parametros sdo importadas de um directorio especifico e sdo “fornecidas” ao respectivo bloco no
modelo. Com isso, garante-se a mesma funcionalidade de interpolacao das tabelas do modelo, o que é

extremamente Util para pequenas variacdes, sem obrigar a novo calculo na folha Excel.

Além disso, ja tinha sido avaliada a possibilidade de alterar algum destes parametros, directamente pelo
utilizador no front-end, repercutindo-se essa alteracdo de forma proporcional para toda a gama de
valores. Dados os excelentes resultados obtidos anteriores pela implementacao em Java (calculo iterativo
dos parametro do modulo de combustao — seccao 6.4.2.1), recorreu-se novamente a esta linguagem de
programacao para efectuar esta modificacdo. O resultado disto, surge para o utilizador, como uma
seccao no front-end denominada de Calibration Parameters (figura 78). Os valores apresentados por
defeito, referem-se ao bindmio (N=6000 rpm,WQT), sendo estes valores a alterar no front-end, marcando-
se a respectiva caixa de seleccao (de outra forma, estes valores nao sado alterados). De seguida, a
linguagem Java trata de fornecer este valor ao Excel, alterar dinamicamente os restantes valores e

importar a nova tabela para o programa.

182



6. Modelo do motor de combustéo interna

Calibration Parameters
Dizcharge Coeff. Param. [(J1) | 1.954 P_Intake Param. (J2) 113

Figura 78 - Parametros de calibracéo no front-end

Parametros de calibracao

Apds a analise dos parametros de calibracao do modelo (C1 e C2) e da sua respectiva influéncia, bem
como da estratégia de implementacao a nivel de programacao, foi necessario desenvolver uma
metodologia que permitisse determinar quais os valores destes parametros (J1 e J2) a utilizar, por forma

a obter-se dados fidedignos e coerentes com o motor 1.6L.

Dado que os unicos dados disponiveis acerca deste motor sao as curvas de desempenho para plena
carga, a estratégia utilizada passou, numa primeira fase, pela aproximacao dos valores de binario e
poténcia obtidos pelo modelo aos das curvas do fabricante, para toda a gama de rotacées com a valvula

do acelerador totalmente aberta (WOT).

Os parametros de calibracao J1 e J2 foram entdo ajustados para WOT por tentativa e erro, comparando-
se os valores de poténcia e binario obtidos pelo modelo aos das curvas do fabricante. A aproximacao
exacta destes valores é impossivel, e o refinamento exaustivo é impraticavel, tendo sido estabelecido um

erro maximo, em médulo, de 5%.

Para analisar o erro cometido na calibracéo, é necessario determinar o binario e a poténcia das curvas
de desempenho do motor, para 0 mesmo vector de rotacoes testadas no modelo. Para esse efeito,
recorreu-se novamente a spline cubica de interpolacdo (seccao 5.7.2.2.3) para o binario, sendo esta
funcao de ajuste avaliada nos pontos supracitados. Seguidamente, é calculada a poténcia pela equacao

20. Os resultados podem ser observados na tabela 15 e figura 79.
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Tabela 15 - Comparacao entre as curvas de desempenho do motor e as curvas do modelo para WOT (2 Ciclos)

Curvas de funcionamento do motor avaliadas for uma spline ciibica

N[pm] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
B[N.m] 12552 130,16 13571 143,31 151,78 157,99 159,45 155,15 14578 137,37
P [kW] 19,72 27,26 3553 4502 5563 66,18 7514 81,24 8396 8631

Pontos obtidos pelo modelo

B[N.m] 129,94 12994 133,15 14514 149,14 153,43 161,07 151,13 150,74 149,89
P [kW] 20,41 27,22 34,86 45,6 54,66 64,27 75,9 79,13 86,82 94,18

Erro Relativo (%)

B 3,52 0,17 -1,89 1,28 -1,74 2,88 1,02 2,59 3,4 9,11
P 3,52 0,17 -1,89 1,28 -1,74 -2,88 1,02 2,59 3,4 9,11

Poténcia e Binario (Plena Carga)
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20
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Figura 79 - Curvas de desempenho do motor e curvas obtidas pelo modelo para WOT (2 ciclos)

Conforme se pode observar a aproximacao é razoavelmente satisfatoria, excepto nos pontos de maior
rotacdo, e em particular, para 6000 rpm, onde o erro excede 9%. Infelizmente, a minimizacéo deste erro

nao foi possivel nesta fase, dado que a alteracdo dos parametros de calibracdo neste ponto, produz
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6. Modelo do motor de combustéo interna

efeitos nefastos: a nao convergéncia do modelo ou um erro relativo superior (em maddulo). A fim de
solucionar este aspecto, bem como outros que foram surgindo ao longo da simulacdo do modelo, foi
adoptada outra estratégia, que se revelara mais coerente e consistente com os dados a obter, e a qual
sera analisada oportunamente. Por agora, mencionar-se-a somente o procedimento de calibracédo, dado

que este ¢ mantido, independentemente das modificacdes efectuadas.

Apds a calibracdo do modelo para WOT, foram registados os respectivos valores dos parametros de
calibracdo e da eficiéncia volumétrica, dado que estes serao utilizados para calibrar as restantes gamas

de posicoes do acelerador (tabela 16).

Tabela 16 - Pardmetros de calibracdo e eficiéncia volumétrica para WOT

Parametros de calibracao
N [rpm] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000

J1 1,176 1,176 1,176 1,176 1,176 1,176 1,329 1,565 1,818 1,964
J2 1,008 1,014 1,025 1,060 1,095 1,142 1,165 1,130 1,130 1,130

Eficiéncia Volumétrica (%)
WoT 87,15 86,74 88,62 9557 98,13 101,22 10581 100,74 102,53 101,71

Por forma a ser possivel a calibracdo do modelo para as restantes gamas de posicoes de acelerador,
tornou-se necessario estabelecer uma regra que modelasse o comportamento do motor em condicoes
reais de funcionamento. A regra estipulada, que se cré de mais facil implementacao e verificacao, foi a
da eficiéncia volumétrica como funcao da rotacdo do motor e da posicao do acelerador. Para esse efeito,
foi construida uma tabela de eficiéncia volumétrica expectavel para cada bindmio posicdo do
acelerador/rotacao. Por comodidade e conveniéncia, a posicdo do acelerador passara a ser designada
pela sua terminologia inglesa - “throttle”.

De facto, esta regra ja estava implementada aquando da calibracdo do modelo para WOT, e serve de
base ao calculo do parametro J2. Com efeito, anteriormente foi explicado o raciocinio para a calibracéo,
sendo de seguida explicado o processo de obtencao dos valores dos parametros de calibracao e a sua

relacdo com a eficiéncia volumétrica para as restantes gamas de #rottle.
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Parametro J1 — Parametro do coeficiente de descarga

O parametro J1 afecta o coeficiente de descarga do fluido operante na passagem pela valvula de
admissao e escape, visando a modelacao da dinamica das colunas gasosas, especialmente a elevadas
rotacoes, onde este efeito ¢ mais significativo. O coeficiente de descarga (Cp) ¢ multiplicado por este
valor, sendo aumentado (o seu valor é sempre superior a 1), o que por conseguinte leva a um aumento
do caudal massico de fluido operante que atravessa a valvula, conforme demonstrado pelas equacdes

67 e 69.

Dado que, a influéncia deste parametro na eficiéncia volumétrica obtida pelo modelo é reduzida (é
necessario aumentar significativamente este parametro para se obter um ligeiro aumento da eficiéncia
volumétrica) e dado que é impraticavel analisar-se a variacdo dos dois parametros de calibracéo
simultaneamente, assumiu-se este parametro como constante, i.e., para cada rotacdo do motor este
parametro é constante ao longo de todas as gamas de throttle e igual ao de WOT, conforme se pode ver

na tabela 17.

Tabela 17 - Parametro J1

Throttle (] Nireml | 1500 | 2000 | 2500 | 3000 | 3500 | 4000 | 4500 | 5000 | 5500 | 6000
10 1176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,329 | 1,565 | 1,818 | 1,925
20 1176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,329 | 1,565 | 1,818 | 1,925
30 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,329 | 1,565 | 1,818 | 1,925
40 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,329 | 1,565 | 1,818 | 1,925
50 1176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,329 | 1,565 | 1,818 | 1,925
60 1176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,329 | 1,565 | 1,818 | 1,925
70 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,329 | 1,565 | 1,818 | 1,925
80 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,329 | 1,565 | 1,818 | 1,925
90 1176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,329 | 1,565 | 1,818 | 1,925
100 1176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,176 | 1,329 | 1,565 | 1,818 | 1,925
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Parametro J2 — Parametro da pressao de admissao

O parametro J2 afecta a pressdo de admissdo e o seu proposito ¢ o mesmo do parametro J1, ou seja,
modelar o efeito dindmico das colunas gasosas, conforme se pode verificar pelas equacdes 67 e 69.
Dado que, o seu efeito é predominante sobre o do parametro J1, em termos da eficiéncia volumétrica

obtida pelo modelo, optou-se por variar este parametro.

Atente-se, em primeira instancia, na eficiéncia volumétrica expectavel para este tipo de motor, no
contexto deste modelo. Os motores que apresentam melhor aproveitamento dos efeitos dinamicos das
colunas gasosas, tém, tipicamente, diagramas de binario em forma de bossas de camelo, o que reflecte
a variacao da eficiéncia volumétrica, com o segundo pico a surgir, geralmente, ao dobro da velocidade

de rotacdo do primeiro [140].

=)
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Eficiéncia Volumétrica
(=]
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T —ob—dor—o oo
Velocidade do motor (rpm)

Figura 80 - Variacao da eficiéncia volumeétrica com a velocidade de rotacao

Tendo por base este grafico, € possivel construir uma tabela de eficiéncia volumétrica para o motor 1.6L
(tabela 18), com alguns pequenos ajustes. O principal prende-se, obviamente, com a necessidade da
obtencao de eficiéncias volumétricas superiores a unidade, tal como verificado nos dados obtidos para
WOQT. Esta tabela preliminar contém as relagdes funcionais da eficiéncia volumétrica com a variacao da
abertura da valvula de acelerador e da rotacdo do motor, as quais devem verificadas, surgindo com as
cores respectivas, na tabela 18. No entanto, conforme se pode verificar, a eficiéncia volumétrica nao
reflecte a obtida pelo modelo, sendo necessario ajusta-la. Para esse efeito, foi construida uma nova

tabela, que mantém as relacoes funcionais desta e que servira de base ao calculo do parametro J2.
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Tabela 18 - Tabela preliminar de eficiéncia volumeétrica para o motor 1.6L

Throttle (%) Nirpm 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
woT
20 0,60 0,85 1,10 1,00 0,97 0,98 1,10 1,20 0,97 0,93
80 0,60 0,85 1,10 1,00 0,97 0,98 1,10 1,20 0,97 0,93
70 0,60 0,85 1,10 1,00 0,97 0,98 1,10 1,20 0,97 0,93
60 0,60 0,85 1,10 1,00 0,97 0,98 1,10 1,08 0,85 0,81
50 0,60 0,85 1,10 1,00 0,85 0,86 0,96 0,96 0,73 0,70
40 0,60 0,85 0,96 0,88 0,73 0,74 0,83 0,84 0,61 0,58
30 0,50 0,71 0,83 0,75 0,61 0,61 0,69 0,72
20 0,40 0,57 0,69 0,63 0,36 0,35
10 0,36 0,37 0,41 0,48 0,24 0,23
- ef. volumétrica a WOT
igual a WOT
metade de a WOT

interpolacao e extrapolacao

A tabela 18 foi entdo alocada na folha Excel correspondente ao parametro J2. Como seria necessario
ainda, nesta fase preliminar, estimar os parametros de desempenho do motor (poténcia e binario) para
WOT, foi estabelecido que a eficiéncia volumétrica maxima (correspondente ao binario maximo do motor
- 4500 rpm) tomaria o valor inicial de 1 (tabela 19), sendo as restantes rotacdes proporcionais a esta, e

como se pode verificar os resultados ndo diferem muito das eficiéncias volumétricas obtidas para WOT.

Tabela 19 - Eficiéncia volumeétrica estimada para o calculo do pardmetro J2

Throttle (] N Iemll 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
10 044 044 044 046 035 037 038 039 024 0724
20 058 058 055 057 047 049 050 049 036 0,36
30 073 073 066 068 059 06l 063 058 049 0,49
a0 087 087 077 08 071 074 075 068 061 06l
50 087 087 08 091 08 08 08 078 073 073
60 087 087 08 091 094 098 100 08 08 085
70 087 087 08 091 094 098 100 097 097 097
80 087 087 08 091 094 098 100 097 097 097
90 087 087 08 091 094 098 100 097 097 097
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6. Modelo do motor de combustéo interna

0 mesmo procedimento foi realizado para o ponto de poténcia maxima as 6000rpm, sendo registado o
respectivo parametro de calibracéo. Por conveniéncia de calculo e dado que este é o parametro que é
apresentado no front-end para modificacdo de toda a tabela do parametro J2, todos os restantes pontos
foram calculados para WOT relacionados ao ponto de poténcia maxima. Com efeito, o parametro J2 da

linha de WOT pode ser calculado por:

J2 (WO0T,6000)
Lworjyy =5 " €votwor,j) (102)
' €vol(woT,6000)

Onde ]2(W0T,eooo) foi calculado pela presente equacdo, mas referindo-se ao ponto de binario maximo,

e a eficiéncia volumétrica é dada pela tabela 19.

Apds serem obtidos os parametros de calibracdo para WOT, que correspondem aos pontos cuja
aproximacao entre as curvas de desempenho do motor e as obtidas pelo modelo é satisfatéria, os valores
da tabela de eficiéncia volumétrica (tabela 19) séo fixados, obtendo-se os das restantes posicdes do

acelerador através das relacoes funcionais estabelecidas pela cor respectiva.

Para todos os pontos cuja eficiéncia volumétrica ¢ igual a da respectiva rotacdo para WOT, o parametro
de calibracdo vira igual (a tom alaranjado na tabela 19), mas dado que existe variacdo da eficiéncia
volumétrica nos restantes pontos, é necessario analisar a variacao da eficiéncia volumétrica dada pelo
modelo fora destes pontos. Com efeito, verificou-se, apds algumas simulacdes, que, para 50% throttle, a
variacdo de 0.004 do parametro J2 resulta na variacdo de 1% da eficiéncia volumétrica, sendo entdo

introduzido este factor para calculo do respectivo parametro J2.

Pode generalizar-se esta relacao para todas as restantes gamas de throttle, pela equacao:

e ij
J2i jyizwor = J2wor,j) = |€voiwor,j) FE * (1 - L(’)) ' 0-004] (103)

€vol (WOT,j)

Onde:

* eyowor,) FE — corresponde & eficiéncia volumétrica obtida no front-end (modelo) para WOT.
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

€vol (i)

€vol (WOT j)

- racio entre as eficiéncias volumétricas dadas na tabela para a mesma rotacéo e

throttles diferentes. Como se pode verificar nos pontos onde este racio é 1, o parametro J2 vira

igual ao de WOT para a mesma rotacao, tal como pretendido.

E possivel entdo calcular os restantes parametros de calibracio pela equacdo 103, sendo apresentados

na tabela 20. Conforme se pode observar (pelo esquema de cores), a relacao empirica dada pela equacao

103, é bastante satisfatoria. As excepcdes sao 0s pontos a azul, que, devido a falta de convergéncia do

modelo obrigaram a uma ligeira modificacao, e os pontos a roxo, referentes a linha de 20% throttle, pois,

como nao foi possivel obter valores abaixo dos 25% de throttle, optou-se por sobreestimar ligeiramente

estes pontos por forma a se obter a linha de 25% throttle, sem ser necessario introduzi-la na folha de

calculo em Excel (o que levaria a necessidade da alteracao da codificacdo do programa).

Tabela 20 - Pardmetro J2

Throttle (%) N [rom] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
10 0,84 0,84 0,85 0,87 0,84 0,89 0,90 0,89 0,82 0,82
20 0,84 0,87 0,86 0,90 0,88 0,96 0,96 0,93 0,84 0,84
30 0,96 0,96 0,94 - 0,94 0,99 1,01 0,98 0,92 0,93
40 1,02 1,01 0,99 1,02 1,02 1,04 1,06 1,01 0,98 0,98
50 1,02 1,01 1,03 1,06 1,04 1,09 1,11 1,05 1,03 1,03
60 1,02 1,01 1,03 1,06 1,10 1,14 1,16 1,09 1,08 1,08
70 1,02 1,01 1,03 1,06 1,10 1,14 1,16 1,13 1,13 1,13
80 1,02 1,01 1,03 1,06 1,10 1,14 1,16 1,13 1,13 1,13
90 1,02 1,01 1,03 1,06 1,10 1,14 1,16 1,13 1,13 1,13

A eficiéncia volumétrica expectavel para cada binomio (N, Throttle) é calculada por:
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€vol (WorT,j)

" €yolexp(WOT,j),FD

(104)
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Onde ey01(i,j) € evot (wor,j) Sa0 dados pela tabela 19 e eyopexpwor,j),rp diz respeito a eficiéncia
volumeétrica obtida pelo modelo para WOT e que consta da tabela 16.

E agora possivel calcular o erro relativo entre a eficiéncia volumétrica esperada e a que é obtida

efectivamente pelo modelo por:

. evol(i,j),modelo - evol,exp(i,j)
Erel = (105)
€volexp(i,)

6.4.3.2.2. Convergéncia do modelo

Conforme observado nas seccdes anteriores, a convergéncia do modelo para as simulacdes realizadas,
em termos computacionais € verificada, i.e., nao séo gerados erros computacionais e os valores obtidos
sa0 coerentes e consistentes, com os calculos analiticos de quase todos os parametros de saida do

modelo.

No entanto, para verificacdo da condicdao de convergéncia numérica do modelo, é necessario calcular o
erro obtido entre os parametros calculados na iteracao i+1 e i. As iteracdes envolvidas dizem respeito,
nao ao tempo incremental do modelo (iteracdes do solver), mas sim ao numero de ciclos completos do
motor. As simulacOes anteriores foram efectuadas para dois ciclos motores, sendo necessario comparar
os resultados obtidos para mais ciclos. Convém mencionar que o tempo computacional é quase
duplicado por cada ciclo adicional simulado, sendo necessario estabelecer um compromisso entre

precisao requerida/erro associado e tempo computacional.

Esta possibilidade ja tinha sido equacionada, sendo mais facilmente observada na analise da temperatura
dos gases contidos no cilindro (figura 81). Foram simulados quatro ciclos motores, facilmente
identificaveis pelos picos de temperatura. Conforme se pode verificar, a simulacdo para dois ciclos é
manifestamente insuficiente, sendo que, por volta dos trés ciclos a temperatura comeca a estabilizar.
Este ¢ um indicador interessante no contexto do compromisso entre precisao requerida e tempo
computacional. Nao obstante, foram realizadas simulacdes para trés e quatro ciclos para a gama de

WOQT, a fim de se quantificar o erro e verificar/refutar esta intuicao.
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Temperature of gases inside the cylinder
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Figura 81 - Temperatura dos gases dentro do cilindro para 4 ciclos

O primeiro teste para trés ciclos para a série de WOT, revelou uma diminuicéo dos valores dos parametros
de desempenho, nomeadamente binario e poténcia, pelo que foi necessario proceder a uma recalibracéo

do modelo, por forma a verificar-se a aproximacao destes parametros aos das curvas do fabricante.

Com efeito, esta recalibracdo, que obedece aos pressupostos de calculo mencionados anteriormente,
revelou-se bastante util, dado que permitiu uma melhor aproximacao dos parametros de desempenho
obtidos pelo modelo as curvas do fabricante (figura 82). Isto deve-se, em parte, a maior flexibilidade de
alteracao dos parametros e maior sensibilidade, i.e., a uma menor variacéo do parametro de calibracéo
corresponde uma menor variacao do binario e da poténcia obtidos, algo que anteriormente estava
condicionado pelo menor nimero de iteracoes do solver, 0 que nao permitia a acomodacéo destas

pequenas variacoes.

Como resultado desta recalibracdo, os parametros de desempenho calculados pelo modelo apresentam
um erro maximo de 2,16 % (tabela 21), sendo uma aproximacdo muito mais satisfatoria as curvas
experimentais dos fabricantes, o que aumenta a confianca acerca da aptidao do modelo para modelar o

motor de 1.6L e, consequentemente, dos dados obtidos por este.
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Tabela 21 - Comparacéo entre as curvas de desempenho do motor e as curvas do modelo para WOT (3 Ciclos)

Curvas de funcionamento do motor avaliadas for uma spline ciibica

N[pm] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
B[N.m] 12552 130,16 135,71 143,31 151,78 157,99 159,45 155,15 145,78 137,37
P [kW] 19,72 27,26 3553 4502 5563 66,18 7514 81,24 8396 86,31
Pontos obtidos pelo modelo
B[N.m] 128,23 130,51 137,20 144,63 151,27 157,41 160,58 156,24 145,86 139,76
P [kW] 20,14 27,33 3592 4544 55,45 6594 7567 81,81 84,01 87,81
Erro Relativo (%)
B 2,16 0,27 1,10 0,92 0,33 0,37 0,71 0,70 0,06 1,74
P 2,16 0,27 1,10 0,92 0,33 0,37 0,71 0,70 0,06 1,74
Poténcia e Binario (Plena Carga - 3ciclos)
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Figura 82 - Curvas de desempenho do motor e curvas obtidas pelo modelo para WOT (3 ciclos)
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Apo6s a recalibracdo para WOT, é possivel analisar-se o erro relativo entre todos os parametros de saida
do modelo para dois e trés ciclos. Na tabela 22 (que é gerada automaticamente pelo programa como

output), sdo apresentados os parametros de saida do modelo para WOT com 2 ciclos motores simulados.

Tabela 22 — Pardmetros de saida do modelo para WOT (2 ciclos)

Throttle [%] 100 (2 ciclos)
N_Engine [rpm] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
Intake Pressure [bar] 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01
Vol_effic (%) 87,15 86,74 88,62 95,57 98,13 101,22 105,81 100,74 102,53 101,71
Therm_effic 0,33 0,33 0,33 0,34 0,34 0,33 0,34 0,33 0,32 0,33
bfsc [g / kW*h] 246,70 245,54 244,81 242,20 242,02 242,65 241,63 245,19 250,19 249,61
Torque [N.m] 129,94 129,94 133,15 145,14 149,14 153,43 161,07 151,13 150,74 149,89
Shaft Power [kW] 20,41 27,22 34,86 45,60 54,66 64,27 75,90 79,13 86,82 94,18
Trap. Comp. Ratio 8,68 8,64 8,83 9,52 9,77 10,08 10,54 10,03 10,21 10,13
T max [K] 2447,49 | 2400,27 | 2368,64 | 234393 | 231499 | 2301,36 | 2294,69 | 2283,27 | 2404,02 | 2318,69
P max [bar] 84,11 81,60 82,52 87,94 88,50 91,26 94,06 89,26 89,02 87,94
PRESSURES [bar]
bmep_o 10,15 10,15 10,40 11,34 11,65 11,99 12,58 11,81 11,78 11,71
bmep_n 10,15 10,15 10,40 11,34 11,65 11,99 12,58 11,81 11,78 11,71
imepp 10,91 10,96 11,27 12,28 12,66 13,08 13,76 13,08 13,15 13,19
fmepp 0,76 0,81 0,87 0,94 1,01 1,09 1,18 1,27 1,37 1,48
pmepp 0,11 0,17 -0,22 -0,26 0,31 0,35 0,35 0,29 0,23 0,22
CONDITIONS AT EVO
P [bar] 4,41 451 4,69 5,11 5,33 5,55 5,83 5,58 5,63 5,65
T [K] 1148,25 1165,01 1174,85 1184,39 1193,36 1198,45 1209,94 1218,15 1286,03 1259,18
Cp Exhaust [J/(kg*K)] 1310,34 1314,11 1316,32 1318,46 1320,47 1321,62 1323,95 1325,59 1339,16 1333,79
POWERS [kW]
Fuel 61,96 82,23 105,01 135,90 162,80 191,91 225,69 238,76 267,29 289,27
Heat Transfer 12,61 15,63 18,78 22,53 25,68 29,22 32,70 34,75 39,53 40,97
Friction 1,53 2,17 2,91 3,77 4,74 5,86 7,12 8,54 10,12 11,87
Fuel - Shaft - HT - Friction 27,41 37,22 48,46 64,01 77,71 92,56 109,97 116,34 130,83 142,26
MASS
A/F Ratio 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03
Air MFR [g/s] 21,03 27,90 35,64 46,10 55,24 65,10 76,58 80,99 90,70 98,11
Fuel MFR [g/s] 1,40 1,86 2,37 3,07 3,67 4,33 5,09 5,39 6,03 6,53
Exhaust MFR [g/s] 22,43 29,76 38,01 49,17 58,91 69,43 81,67 86,38 96,73 104,64
COMBUSTION (Wiebe)
Ignition Advance [°CA] -19,50 22,00 24,00 25,50 26,00 -27,00 -27,50 -28,00 -28,50 -28,50
Duration [°CA] 26,12 30,16 32,81 34,77 36,46 37,69 38,78 39,70 40,49 41,24
m-factor 4,31 4,11 3,96 3,83 3,71 3,62 3,54 3,46 3,40 3,33
Max Pressure at [°CA] 7,50 8,50 8,50 8,50 9,00 9,00 9,00 9,00 9,00 9,00
CALIBRATION PARAMETERS
J1 1,18 1,18 1,18 1,18 1,18 1,18 1,33 1,56 1,82 1,96
J2 1,01 1,01 1,03 1,06 1,10 1,14 1,16 1,13 1,13 1,13
CYCLE DATA
Cycle time [s] 0,16 0,12 0,10 0,08 0,07 0,06 0,05 0,05 0,04 0,04
Computational time [s] 1083,90 809,62 648,20 541,72 464,49 407,52 362,20 323,35 295,52 268,82
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Na tabela 23, sdo apresentados os mesmos parametros de saida mas agora para 3 ciclos.

Tabela 23 - Parametros de salda do modelo para WOT (3 ciclos)

Throttle [%] 100 (3 ciclos)
N_Engine [rpm] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
Intake Pressure [bar] 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01
Vol_effic (%) 85,57 86,29 89,95 94,31 98,25 102,28 104,33 102,54 97,29 94,93
Therm_effic 0,33 0,33 0,34 0,34 0,34 0,34 0,34 0,34 0,33 0,33
bfsc [g/ kW*h] 245,48 243,20 241,15 239,87 23891 239,01 238,99 241,41 245,34 249,86
Torque [N.m] 128,23 130,51 137,20 144,63 151,27 157,41 160,58 156,24 145,86 139,76
Shaft Power [kW] 20,14 27,33 35,92 45,44 55,45 65,94 75,67 81,81 84,01 87,81
Trap. Comp. Ratio 8,52 8,59 8,96 9,39 9,79 10,19 10,39 10,21 9,69 9,45
T max [K] 2399,01 234257 2304,79 2277,97 2246,43 2230,00 2217,07 2227,59 222475 2252,33
P max [bar] 83,48 82,10 84,74 88,32 90,16 93,76 94,54 91,95 87,22 84,04
PRESSURES [bar]
bmep_o 10,02 10,20 10,72 11,30 11,82 12,30 12,55 12,21 11,40 10,92
bmep_n 10,02 10,20 10,72 11,30 11,82 12,30 12,55 12,21 11,40 10,92
imepp 10,78 11,01 11,59 12,24 12,83 13,39 13,73 13,48 12,77 12,39
fmepp 0,76 0,81 0,87 0,94 1,01 1,09 1,18 1,27 1,37 1,48
pmepp 0,11 -0,16 -0,20 -0,25 0,30 -0,36 -0,36 0,32 0,32 0,31
CONDITIONS AT EVO
P [bar] 4,37 4,54 4,83 513 5,42 5,70 5,84 5,75 5,48 5,37
TK] 1125,44 | 1137,49 | 114445 | 1150,22 | 1157,28 | 1160,86 | 1167,76 | 1184,56 | 1189,29 | 1210,30
Cp Exhaust [J/(kg*K)] 1305,22 1307,93 1309,49 1310,78 1312,37 1313,17 1314,72 1318,50 1319,56 1324,02
POWERS [kW]
Fuel 60,84 81,80 106,59 134,11 163,00 193,93 222,54 243,01 253,63 269,99
Heat Transfer 12,27 15,22 18,45 21,86 25,07 28,59 31,48 33,94 35,29 37,54
Friction 1,53 2,17 2,91 3,77 4,74 5,86 7,12 8,54 10,12 11,87
Fuel - Shaft - HT - Friction 26,91 37,07 49,32 63,06 77,74 93,54 108,27 118,73 124,21 132,77
MASS
A/F Ratio 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03
Air MFR [g/s] 20,65 27,75 36,17 45,50 55,31 65,79 75,51 82,43 86,06 91,58
Fuel MFR [g/s] 1,37 1,85 2,41 3,03 3,68 4,38 5,02 5,48 5,72 6,09
Exhaust MFR [g/s] 22,02 29,60 38,58 43,53 58,99 70,16 80,53 87,91 91,79 97,67
COMBUSTION (Wiebe)
Ignition Advance [°CA] -19,50 22,00 24,00 25,50 26,00 -27,00 -27,50 -28,00 -28,50 -28,50
Duration [°CA] 26,12 30,16 32,81 34,77 36,46 37,69 38,78 39,70 40,49 41,24
m-factor 4,31 4,11 3,96 3,83 371 3,62 3,54 3,46 3,40 3,33
Max Pressure at [°CA] 7,50 8,50 8,50 8,50 9,00 9,00 9,00 9,00 9,00 9,00
CALIBRATION PARAMETERS
J1 1,18 1,18 1,18 1,18 1,18 1,18 1,33 1,56 1,82 1,93
J2 1,01 1,02 1,05 1,09 1,14 1,19 1,20 1,16 1,12 1,12
CYCLE DATA
Cycle time [s] 0,24 0,18 0,14 0,12 0,10 0,09 0,08 0,07 0,07 0,06
Computational time [s] 875,36 662,81 535,61 447,26 385,11 337,15 301,68 268,99 244,79 22591
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Por fim, na tabela 24 ¢ apresentado o erro relativo entre os respectivos parametros para 2 e 3 ciclos.

Tabela 24 - Comparacao entre 2 e 3 ciclos (erro relativo)

Comparacio entre 2 e 3 ciclos - Erro Relativo (%)

Throttle [%] 100

N_Engine [rpm] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
Intake Pressure [bar] 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
Vol_effic (%) -1,81 0,53 1,51 -1,31 0,12 1,05 -1,40 1,78 5,11 -6,66
Therm_effic 0,50 0,97 1,51 0,97 1,30 1,52 1,11 1,57 1,98 0,10

bfsc [g / kW*h] -0,50 -0,96 -1,49 -0,96 -1,29 -1,50 -1,09 -1,54 -1,94 0,10
Torque [N.m] -1,32 0,43 3,04 0,35 1,43 2,59 0,31 3,38 3,24 6,76
Shaft Power [kW] -1,32 0,43 3,04 0,35 1,43 2,59 0,31 3,38 3,24 6,76
Trap. Comp. Ratio -1,81 -0,53 1,51 -1,31 0,12 1,05 -1,40 1,78 5,11 -6,66
T max [K] -1,98 -2,40 2,70 2,81 2,96 -3,10 -3,38 2,44 -7,46 -2,86

P max [bar] 0,74 0,62 2,69 0,43 1,87 2,74 0,51 3,02 -2,02 -4,43

PRESSURES [bar]

bmep_o -1,32 0,43 3,04 -0,35 1,43 2,59 0,31 3,38 -3,24 6,76
bmep_n -1,32 0,43 3,04 -0,35 1,43 2,59 0,31 3,38 -3,24 6,76

imepp -1,23 0,40 2,81 0,33 1,32 2,37 0,28 3,05 2,90 -6,00

fmepp 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00

pmepp 6,44 -5,92 -5,98 3,73 -1,17 2,56 4,07 11,55 39,04 43,46

CONDITIONS AT EVO

P [bar] 0,72 0,67 2,81 0,34 1,73 2,68 0,23 2,97 2,57 -4,92

T K] -1,99 2,36 2,59 2,88 -3,02 3,14 -3,49 2,76 -7,52 -3,88

Cp Exhaust [J/(kg*K)] 0,39 0,47 0,52 0,58 0,61 0,64 0,70 0,54 -1,46 0,73

POWERS [kW]

Fuel -1,81 0,53 1,51 -1,31 0,12 1,05 -1,40 1,78 5,11 -6,66

Heat Transfer 2,74 2,60 -1,77 2,98 2,37 2,16 3,73 2,33 -10,72 8,37
Friction 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00

Fuel - Shaft - HT - Friction -1,84 -0,39 1,76 -1,49 0,04 1,06 -1,54 2,05 -5,06 -6,67

MASS

A/F Ratio 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00

Air MFR [g/s] -1,81 0,53 1,51 -1,31 0,12 1,05 -1,40 1,78 5,11 -6,66
Fuel MFR [g/s] -1,81 -0,53 1,51 -1,31 0,12 1,05 -1,40 1,78 5,11 -6,66
Exhaust MFR [g/s] -1,81 -0,53 1,51 -1,31 0,12 1,05 -1,40 1,78 5,11 -6,66

COMBUSTION (Wiebe)

Ignition Advance [°CA] 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
Duration [°CA] 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
m-factor 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00

Max Pressure at [°CA] 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00

CALIBRATION PARAMETERS
J1 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 -1,99
J2 0,40 1,00 2,50 3,00 4,00 4,40 3,00 3,00 -1,00 -1,33
CYCLE DATA

Cycle time [s] 50,00 50,00 50,00 50,00 50,00 50,00 50,00 50,00 50,00 50,00
Computational time [s] -19,24 -18,13 -17,37 -17,44 -17,09 17,27 -16,71 -16,81 -17,17 -15,96
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Como se pode verificar, a grande maioria dos parametros de saida do modelo véem o seu valor diminuido
de 2 para 3 ciclos, 0 que confirma a tendéncia descrita pela analise da temperatura dos gases dentro do
cilindro (figura 81). Pode também observar-se que o erro relativo ¢, em modulo, algo elevado,
especialmente para elevadas rotacdes do motor (5500 e 6000 rpm). Este erro é particularmente
preocupante para as grandezas de maior valor absoluto, tal como a temperatura (para EVO e maxima do

ciclo).

Convém, no entanto, salientar que o erro relativo obtido ndo se deve apenas a aspectos intrinsecamente
relacionados com o proprio modelo; com efeito, a recalibracdo efectuada contribuiu significativamente,
especialmente para as rotacdes mais elevadas, para uma maior discrepancia entre os valores dos
parametros de saida do modelo. Contudo, se avaliarmos a faixa intermédia de rotacdes, nas quais a
aproximacdo dos parametros obtidos pelo modelo e as curvas do fabricante para 2 e 3 ciclos é
praticamente idéntica, pode concluir-se que existe uma variacdo significativa destes parametros e que

nao se pode neglicenciar.

Posto isto, torna-se necessario avaliar o modelo nas mesmas condicdes (WOT) para 4 ciclos, a fim de se
determinar se o erro relativo cumpre os requisitos de precisdo desejados. Procedeu-se entdo, a uma
nova recalibracdo do modelo e subsequente simulacdo, sendo comparados os valores dos parametros

de saida obtidos com os de 3 ciclos.

A recalibracao do modelo nao foi totalmente bem sucedida; de facto, verificou-se a falta de convergéncia
do modelo para as 1500 rpm (figura 83), e nos restantes pontos verificou-se o piorar do ajuste das curvas
do modelo as curvas do fabricante em relacao as obtidas para 3 ciclos. Tentou-se solucionar esta questao
realizando sucessivas recalibracdes, mas em virtude do elevado tempo computacional da simulacao,
tornou-se impraticavel continuar com este procedimento. Posto isto, os resultados presentes na tabela

25 sao os melhores possiveis, dadas estas circunstancias.

Nao obstante estas condicionantes, que inviabilizam a simulacao para 4 ciclos, é possivel ainda tecer-se

algumas consideracdes sobre a comparacao entre 3 e 4 ciclos e, subsequentemente, acerca do erro

relativo envolvido. Atente-se, para esse efeito, na tabela 26 e tabela 27.
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Tabela 25 - Comparacéo entre as curvas de desempenho do motor e as curvas do modelo para WOT (4 Ciclos)

Curvas de funcionamento do motor avaliadas for uma spline ciibica

N[pm] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
B[N.m] 12552 130,16 13571 143,31 151,78 157,99 159,45 155,15 145,78 137,37
P [kW] 1972 2726 3553 4502 5563 66,18 7514 81,24 8396 86,31

Pontos obtidos pelo modelo

B[Nm] -969 12865 134,35 140,93 147,32 153,88 156,86 151,22 139,39 133,51
P [kW] -152 26,94 3517 4428 5400 6446 7392 79,18 80,28 83,89

Erro Relativo (%)

B -107,72  -1,16 -1,00 -1,66 2,94 -2,60 -1,62 -2,53 -4,39 -2,81

P -107,72  -1,16 -1,00 -1,66 2,94 2,60 -1,62 2,53 -4,39 2,81

Poténcia e Binario (plena carga) - 4 ciclos
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Figura 83 - Curvas de desempenho do motor e curvas obtidas pelo modelo para WOT (4ciclos)
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Tabela 26 - Parametros de salda do modelo para WOT (4 ciclos)

Throttle [%] 100 (4 ciclos)
N_Engine [rpm] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
Intake Pressure [bar] 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01 1,01
Vol_effic (%) 85,57 85,29 88,40 92,28 96,04 100,28 102,22 99,43 93,40 91,17
Therm_effic -0,03 0,33 0,34 0,34 0,34 0,34 0,34 0,34 0,33 0,32
bfsc [g/ kW*h] 0,00 243,87 242,03 240,84 239,80 239,70 239,71 241,86 246,48 251,17
Torque [N.m] 9,69 128,65 134,35 140,93 147,32 153,88 156,86 151,22 139,39 133,51
Shaft Power [kW] -1,52 26,94 35,17 44,28 54,00 64,46 73,92 79,18 80,28 83,89
Trap. Comp. Ratio 0,00 8,49 8,80 9,19 9,56 9,99 10,18 9,90 9,30 9,08
T max [K] 332,07 2345,44 | 2306,73 2278,30 224481 2227,15 2214,41 2205,65 2202,84 2231,18
P max [bar] 2,01 81,30 83,53 86,77 88,56 92,35 93,07 90,02 84,72 81,66
PRESSURES [bar]
bmep_o 0,76 10,05 10,50 11,01 11,51 12,02 12,25 11,81 10,89 10,43
bmep_n 0,18 10,05 10,50 11,01 11,51 12,02 12,25 11,81 10,89 10,43
imepp 0,58 10,86 11,36 11,95 12,52 13,11 13,43 13,09 12,26 11,91
fmepp 0,76 0,81 0,87 0,94 1,01 1,09 1,18 1,27 1,37 1,48
pmepp 0,11 0,15 0,19 -0,24 0,29 -0,34 -0,34 0,33 0,31 0,32
CONDITIONS AT EVO
P [bar] 0,00 4,49 4,75 5,04 5,31 5,61 5,75 5,61 5,31 5,20
TK] 0,00 1137,52 | 1143,70 | 114842 | 1154,17 | 1157,42 | 1164,79 | 1170,20 | 1174,13 | 119535
Cp Exhaust [J/(kg*K)] 0,00 1307,93 1309,32 1310,38 1311,67 1312,40 1314,06 1315,27 1316,15 1320,92
POWERS [kW]
Fuel 0,00 80,86 104,75 131,22 159,33 190,12 218,04 235,65 243,49 259,28
Heat Transfer 0,00 15,17 18,32 21,65 24,79 28,27 31,12 33,04 34,23 36,43
Friction 0,00 2,17 2,91 3,77 4,74 5,86 7,12 8,54 10,12 11,87
Fuel - Shaft - HT - Friction 0,00 36,57 48,35 61,53 75,80 91,53 105,88 114,89 118,87 127,08
MASS
A/F Ratio 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03 15,03
Air MFR [g/s] 0,00 27,43 35,55 44,52 54,06 64,50 73,98 79,93 82,62 87,94
Fuel MFR [g/s] 0,00 1,82 2,36 2,96 3,60 4,29 4,92 5,32 5,50 5,85
Exhaust MFR [g/s] 0,00 29,26 37,91 47,48 57,66 68,79 78,90 85,25 88,12 93,79
COMBUSTION (Wiebe)
Ignition Advance [°CA] -19,50 22,00 24,00 25,50 -26,00 -27,00 -27,50 -28,00 -28,50 -28,50
Duration [°CA] 26,12 30,16 32,81 34,77 36,46 37,69 38,78 39,70 40,49 41,24
m-factor 4,31 411 3,96 3,83 371 3,62 3,54 3,46 3,40 3,33
Max Pressure at [°CA] 7,50 8,50 8,50 8,50 9,00 9,00 9,00 9,00 9,00 9,00
CALIBRATION PARAMETERS
J1 1,18 1,18 1,18 1,18 1,18 1,18 1,33 1,56 1,82 1,93
J2 1,01 1,02 1,05 1,09 1,14 1,19 1,20 1,16 1,12 1,12
CYCLE DATA
Cycle time [s] 0,25 0,24 0,19 0,16 0,14 0,12 0,11 0,10 0,09 0,08
Computational time [s] 1027,85 | 996,48 802,52 670,17 566,51 500,06 447,03 392,18 360,98 332,28
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Tabela 27 - Comparacao entre 3 e 4 ciclos (erro relativo)

Comparacao entre 3 e 4 ciclos - Erro Relativo (%)

Throttle (%) 100
N_Engine [rpm] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
Intake Pressure [bar] 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
Vol_effic (%) 0,00 -1,15 -1,72 2,16 2,25 -1,96 2,02 -3,03 -4,00 -3,97
Therm_effic -107,56 0,28 0,36 -0,40 0,37 0,29 0,30 0,19 -0,46 -0,52
bfsc [g / kW*h] -100,00 0,28 0,36 0,40 0,37 0,29 0,30 0,19 0,46 0,52
Torque [N.m] -107,56 -1,43 2,08 -2,55 2,62 2,24 2,32 3,21 4,44 -4,47
Shaft Power [kW] -107,56 -1,43 2,08 -2,55 2,62 2,24 2,32 3,21 4,44 -4,47
Trap. Comp. Ratio -100,00 -1,15 -1,72 2,16 2,25 -1,96 2,02 -3,03 -4,00 -3,97
T max [K] -86,16 0,12 0,08 0,01 0,07 0,13 0,12 -0,98 -0,98 -0,94
P max [bar] 97,59 -0,98 -1,43 -1,75 -1,78 -1,51 -1,56 2,10 2,87 -2,83
PRESSURES [bar]
bmep_o -107,56 -1,43 2,08 -2,55 2,62 2,24 2,32 3,21 -4,44 -4,47
bmep_n -101,82 -1,43 2,08 -2,55 2,62 2,24 2,32 3,21 -4,44 -4,47
imepp 94,64 -1,32 -1,92 2,36 2,41 -2,06 2,12 2,91 -3,96 -3,94
fmepp 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
pmepp 0,00 -4,15 -5,50 -6,20 -5,96 -5,34 -5,20 1,94 2,22 1,77
CONDITIONS AT EVO
P [bar] -100,00 -1,05 -1,52 -1,87 -1,97 -1,62 -1,54 -2,30 -3,17 -3,10
T [K] -100,00 0,00 0,07 0,16 0,27 0,30 0,25 -1,21 -1,28 -1,24
Cp Exhaust [J/(kg*K)] -100,00 0,00 0,01 -0,03 0,05 -0,06 -0,05 0,24 0,26 0,23
POWERS [kW]
Fuel -100,00 -1,15 -1,72 2,16 2,25 -1,96 2,02 -3,03 -4,00 -3,97
Heat Transfer -100,00 0,35 0,65 0,95 -1,12 -1,10 -1,15 2,65 -3,01 2,95
Friction -100,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
Fuel - Shaft - HT - Friction | -100,00 -1,35 -1,97 2,42 2,50 2,15 2,21 -3,23 -4,30 -4,28
MASS
A/F Ratio 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
Air MFR [g/s] -100,00 -1,15 -1,72 2,16 2,25 -1,96 2,02 -3,03 -4,00 -3,97
Fuel MFR [g/s] -100,00 -1,15 -1,72 2,16 2,25 -1,96 2,02 -3,03 -4,00 -3,97
Exhaust MFR [g/s] -100,00 -1,15 -1,72 2,16 2,25 -1,96 2,02 -3,03 -4,00 -3,97
COMBUSTION (Wiebe)
Ignition Advance [°CA] 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
Duration [°CA] 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
m-factor 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
Max Pressure at [°CA] 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
CALIBRATION PARAMETERS
J1 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
J2 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
CYCLE DATA
Cycle time [s] 4,17 33,33 33,33 33,33 33,33 33,33 33,33 33,33 33,33 33,33
Computational time [s] 17,42 50,34 49,83 49,84 47,10 48,32 48,18 45,80 47,46 47,09
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Para os mesmos parametros de calibracao, verifica-se que a simulacao para 4 ciclos subestima todos
0s parametros de desempenho na gama quase completa das rotacdes. Por forma a obterem-se os valores
de binario e poténcia indicados nas curvas do fabricante, seria necessario proceder a recalibracdo do
modelo que, caso fosse possivel, deveria produzir como efeito um aumento da eficiéncia volumétrica, o
que levaria também ao aumento dos restantes parametros de saida do modelo e, consequentemente, a

minimizacao do erro relativo envolvido.

Mais ainda, pode observar-se que os valores absolutos envolvidos sdo também significativamente
menores que na simulacdo para 2 ciclos, pelo que um erro relativo idéntico representa agora uma

diferenca bastante inferior entre os dois parametros avaliados.

Por ultimo, e mais importante de tudo, analisando-se os pontos onde o ajuste entre as curvas do
fabricante e do modelo sdo idénticos ao pretendido, nomeadamente na faixa entre as 2000-3000 rpm,
pode observar-se que o erro relativo é extremamente reduzido (p.ex., a temperatura maxima do ciclo

apresenta um erro maximo de 0.12%).

Este ultimo paragrafo vem fundamentar a intuicao inicial de que a convergéncia numérica do modelo era
atingida ao fim de trés ciclos. Com efeito, conclui-se que este € o numero optimo de iteracdes a realizar,

pelo que se procedeu, de seguida, a simulacado das restantes gamas de throttle para 3 ciclos.

6.4.3.2.3. Simulacdes finais

Deu-se inicio as simulacdes finais para as restantes gamas de throttle para 3 ciclos. Por forma a garantir
a coeréncia dos resultados, foi calculada a eficiéncia volumétrica expectavel para um dado bindmio
(N,throttle) pela equacao 104, e verificado o erro relativo entre esta e a eficiéncia volumétrica obtida pelo
modelo (equacdo 105). Na figura 84, estdo representadas a eficiéncia volumétrica obtida pela simulacao
(linhas a cheio) e a expectavel (linhas a tracejado) para uma dada gama de throttle, sendo apresentada

na tabela 28, a quantificacdo do erro relativo entre estas.
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Volumetric Efficiency Throttle Series (%)
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Figura 84 - Eficiéncia volumeétrica obtido pelo modelo (linhas a cheio) e expectavel (tracejado)

Tabela 28 - Comparacéo entre a eficiéncia volumeétrica obtida pelo modelo e a expectavel (Erro relativo)

Throttle (%) N {rpm] 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000 5500 6000
25 -1,27 2,35 -3,18 0,15 -0,88 -1,51 -3,61 -100,00 -100,00 -100,00
30 0,43 1,80 -2,79 -1,45 1,96 0,72 1,96 -3,65  -100,00 -100,00
40 0,00 0,00 1,92 2,12 1,69 2,24 -1,61 1,89 2,81 -1,62
50 0,00 0,00 0,00 -1,21 -1,60 2,13 -1,61 2,78 -1,30 0,26
60 0,00 0,00 0,00 0,00 -0,37 -1,72 0,43 0,45 0,08 0,15
70 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 -0,93 2,12 -1,49 2,52
80 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 -1,37 1,22 1,53
920 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 2,77 0,93
100 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00 0,00
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Pode observar-se nesta tabela os seguintes aspectos:

e Nao foi possivel obter dados para aberturas da valvula do acelerador inferiores a 25%, pois nao
se verifica a convergéncia do modelo nesta faixa.

e Azona a azul representa os pontos onde a eficiéncia volumétrica dada pelo modelo e a expectavel
s80 iguais, 0 que corresponde ao previsto, pois estes sdo 0s pontos em que a eficiéncia
volumétrica de uma dada gama de throttle sdo iguais a de WOT, para a mesma rotacao.

e A zona a vermelho representa os pontos onde nao foi possivel obter dados da simulacao, pois
para estes pares de pontos (N, Throttle), as poténcias e binarios sdo negativos.

e (O ponto a amarelo corresponde ao erro maximo obtido (-3.65%), o que neste contexto se
considera aceitavel, pelo que as simulacdes obtidas pelo modelo para as restantes gamas de
throttle sdo consideradas validas. Mais ainda, dado que o erro relativo é reduzido, e tendo em
conta os pressupostos que permitiram simular cargas diferentes de WOT, pode afirmar-se que o

modelo é bastante bom na modelacdo do motor de 1.6L.

Apds a validacdo das simulacdes, passou-se a fase de pos-processamento do modelo, cujo objectivo é o
tratamento e compilacao de todos os dados obtidos pelas simulacdes, por forma a ser possivel analisar
0s parametros de saida do modelo em todo o regime de funcionamento do motor simulado. Esta etapa
servira também para estruturacdo dos dados de saida do modelo, de modo a poderem ser facilmente
relacionados com os parametros de saida do modelo do ciclo de conducéao.

Como ndo foi possivel simular gamas de throttle inferiores a 25%, e dado que, um veiculo em
funcionamento apresenta, ndo raras vezes, estas condices de operacao, tornou-se necessario efectuar

a extrapolacéo numérica dos dados obtidos, para aberturas inferiores da valvula do acelerador.

Para esse efeito foram elaborados trés algoritmos, que foram implementados em Matlab:
1. Compilacao e geracao de ficheiros Excel individuais com os parametros relevantes para todo o
espectro da simulacado, como funcédo da rotacdo do motor e abertura da valvula do acelerador,
cujo aspecto se assemelha ao da tabela 28;
2. Importacdo desses ficheiros Excel, extrapolando-se os parametros para os valores em falta. A
extrapolacao foi efectuada, ajustando-se os dados obtidos para uma dada rotacdo do motor através

de um spline cubica de interpolacao e avaliando-se de seguida os pontos em falta.
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

3. Para melhor visualizacdo dos resultados globais obtidos, foi elaborado um algoritmo de geracdo de

dois tipos de graficos:

e Graficos de séries — Sao representados os valores dos parametros de saida mais relevantes para
todas as gamas (séries) de throttle em funcao da velocidade de rotacdo do motor (resultados

sem extrapolacao).

e (Graficos de isolinhas — Sao representados os valores dos parametros mais relevantes como
funcdo de duas variaveis (no caso especifico, velocidade de rotacdo do motor e binario), obtendo-
se as curvas de nivel da funcdo, as quais representam os pontos de igual valor do parametro

desejado (isolinhas) — com extrapolacao.

Extrapolacao dos dados

Relativamente a extrapolacdo dos dados, ela foi realizada, tal como mencionado, através de uma spline
clbica de interpolacdo. Convém, no entanto, esclarecer melhor este procedimento. A extrapolacéo
numérica da maioria dos parametros de saida do modelo para a totalidade dos pontos das restantes
gamas de throttle é possivel, dados os valores envolvidos; no entanto, esses pontos nao fazem parte do
regime de funcionamento do motor, pelo que sera necessario exclui-los.

Como tal, o primeiro passo consistiu na definicdo do dominio de extrapolacao, recorrendo-se a um
parametro cujo significado fisico permitisse essa exclusao (poténcia ou binario). Como se pretende
realizar graficos de isolinhas em que a ordenada ¢ o binario, optou-se pela utilizacdo deste parametro.
Assim, a extrapolacao sera efectuada, para todos os parametros de saida, para os pontos cujo binario
seja positivo, sendo excluidos os restantes. Na tabela 29 sado apresentados os pontos extrapolados de

binario e que definem o dominio das restantes extrapolacdes (regiao a azul).

Tabela 29 - Pontos de binario extrapolados

N [rpm
Throttle (%) [rpm] 1500 2000 2500 3000 3500
10 32,17 -14,13 -32,88 -24,06 -28,02
15 36,62 4,58 -6,84 -2,17 -11,33
20 52,96 28,85 16,21 16,75 4,34
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6. Modelo do motor de combustéo interna

A figura 85 mostra um exemplo da funcao de ajuste aos dados, nomeadamente da temperatura dos
gases no cilindro na abertura da valvula de escape. Pode observar-se que a aproximacao efectuada pela
spline cubica de interpolacao é bastante satisfatéria, sendo esta funcao avaliada nos pontos em falta
para a respectiva rotacdo, o que neste caso (para 1500 rpm), corresponde aos pontos de throttle igual

a 10, 15 e 20%.
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Figura 85 - Spline cubica de interpolacdo para Ty o para 1500rom

Graficos de séries

Relativamente aos graficos de séries, estes incluiam originalmente apenas os valores das séries de
throttle dadas pelo modelo. No entanto, pelas razées mencionadas anteriormente, decidiu incluir-se
também os valores extrapolados nestes graficos. Por conseguinte, os valores presentes nestes graficos
representam:

e As simulacdes do modelo (para aberturas da valvula do acelerador entre 25 e 100%)

e (s valores extrapolados (para aberturas da valvula do acelerador entre 10 e 20%).
Na figura 86, pode observar-se os valores de binario em funcao da rotacdo do motor para uma dada
série de throttle, para todo o regime de funcionamento do motor (dados da simulacdo + dados
extrapolados). Uma das razdes para a apresentacado deste grafico estd relacionada com o principio
subjacente a geracao do grafico de isolinhas; com efeito, as linhas de binario maximo e minimo

delimitarao os graficos de isolinhas.
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Torque Throttle Series (%)
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Figura 86 - Bindrio em funcdo da velocidade de rotacdo do motor para todas as séries de throttle

Graficos de Isolinhas

As curvas de contorno representam os pontos de igual valor para um dado parametro como funcao de
duas variaveis (rotacao do motor e binario), sendo o seu dominio definido pelos pontos de binario maximo
e minimo. Um desses exemplos é o grafico das linhas isotérmicas da massa de fluido operante contida

no cilindro na abertura da valvula de escape (EVO) - figura 87.
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Figura 87 - Isotérmicas da massa de fluido operante contida no cilindro na abertura da valvula de escape

0 motivo da apresentacao deste grafico prende-se, ndo somente com a explicacdo da obtencdo deste
tipo de graficos, mas também como ponto introdutdrio para a proxima seccdo, a determinacdo dos
valores dos parametros relativos ao fluxo de gases de escape (caudal massico, temperatura e poténcia

de escape).

6.5. Calculo dos parametros relativos ao fluxo dos gases de escape

0 fluxo de gases queimados que atravessam a valvula de escape é caracterizado, para cada instante
temporal, pelos seguintes parametros: caudal massico, temperatura e poténcia. O caudal massico é

calculado pelas equacdes 67 e 69, dependendo do regime de escoamento.

A temperatura é calculada considerando o periodo da valvula de escape aberta como um sistema aberto,

utilizando a equacdo 51. A entalpia dos gases de escape ¢ calculada na sua forma diferencial por:
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

dh dT dc, (T dm
75 = Mge (1) -+ mge - ZE)-T+ dfe-cp(T)-T (106)

Todos os parametros sao posteriormente integrados durante o intervalo de tempo que a valvula de escape
permanece aberta. No entanto, devido a problemas de convergéncia numérica no calculo das
integracoes, especialmente no caso das entalpias em que a sua magnitude é bastante superior ao dos
restantes parametros. Com efeito, tal como mencionado anteriormente a modelacdo do fluxo de massa
através das valvulas que deveria utilizar para esse efeito equacdes da dinamica de gases compressiveis
apresentava perturbacdes significativas que influiam no calculo do caudal massico, o que por

conseguinte, afectava também o calculo da entalpia.

Tornou-se necessario optar por uma estratégia mais conservativa, em que o caudal massico é calculado
pela integracdo durante o periodo de valvulas fechadas, mas que apresenta alguns problemas na
infericdo de dados relativos aos restantes parametros (temperatura e entalpia).

Com efeito, a solucao encontrada passou pela determinacdo das caracteristicas do fluxo de gases de
escape imediatamente na abertura da valvula de escape (EVO) e considerando a existéncia de uma
expansao dissipativa (entre o isentalpico e o isentrdpico) na valvula de escape entre a pressao para EVO

e a pressao atmosfeérica.

A poténcia dos gases de escape sera dada pela diferenca de entalpias do fluido operante para as

condicoes de escape (apods expansao) e de admissao. Para as condices de admissao tém-se que:
haam = Maam - Cp,adm (Tadm) *Taam [kW] (107)

onde Mygm = Mg, + My e considerando condicdes estequiométricas com uma relagao ar-combustivel

(A/F) constante vira:
. 1
haam = Mar * Taam Cp,ar (Taam) + m “Cpf (Tadm) [kW] (108)
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6. Modelo do motor de combustéo interna

Em que os calores especificos do ar e do combustivel sdo calculados para a temperatura de admissao
utilizando as equacdes 60 e 61. Por forma a simplificar o calculo, foi utilizado o conceito de calor

especifico da mistura e aplicando as condicoes estequiométricas para a massa vira:
1 1
Cp,adm(Tadm) = (m) ) (Cp,ar(Tadm) + m ' Cp,f(Tadm)> (109)

e, por fim, foram combinadas as equacdes 107 e 108, por razdes que mais a frente se esclarecerao,

apenas como funcado da massa de admissao:

. 1 1
hadm = Mggm* Tadm ’ (m) (Cp,ar(Tadm) + m ) Cp,f(Tadm)) (110)

Relativamente a entalpia de escape é necessario determinar os valores das propriedades apds a
expansao, pelo que sera necessario primeiramente definir esse processo. Uma expansdo com restricao

de fluxo (estrangulamento) é descrito pelo coeficiente de Joule-Thomson.
Coeficiente de Joule-Thomson

Quando um fluido passa por uma restricdo, como um tubo capilar ou uma valvula, o seu caudal é
limitado, provocando uma perda de carga significativa e consequente diminuicao de pressdo. Ao contrario
das turbinas, estes dispositivos provocam uma perda de carga sem a realizacdo de qualquer tipo de
trabalho, sendo acompanhada, por vezes, por uma grande descida de temperatura, sendo por isso sao
vulgarmente utilizadas em aplicacdes de frio e de ar condicionado. No entanto, isto nao se verifica
sempre. De facto, a temperatura do fluido pode manter-se inalterada ou mesmo aumentar durante o

processo [26].

As valvulas estranguladoras, tal como as valvulas accionadas do MCI, sdo geralmente pequenos
dispositivos, e, idealmente, o escoamento através delas pode ser considerado adiabatico (q=0) , visto
que nao ha tempo nem superficie pra existir uma transferéncia de calor efectiva. Nao é realizado trabalho

(w=0), e a variacao de energia potencial, a existir, € muito pequena, sendo desprezavel (Aep =0).
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Embora a velocidade de saida seja geralmente mais alta do que a de admissao, na maior parte dos
casos, 0 aumento de energia cinética é insignificante (Aec = 0). Entdo , a equacdo de conservacao da

energia para este dispositivo de escoamento em regime permanente Unico reduz-se a [26]:
hs = h, [ki/kg]

Ou seja, os valores de entalpia a entrada e saida de uma valvula estranguladora sao idénticos, sendo por
isso denominados de dispositivos isentalpicos. Esse ndo sera bem o caso aqui presente, principalmente
no que diz respeito ao termo da energia cinética, dado que a velocidade dos gases na passagem pela
valvula de escape aumenta bastante, podendo atingir velocidades proximas da do som, o que é limitante
neste tipo de escoamento [140], algo que sera mais obviamente mais relevante para velocidades de
rotacdo muito elevadas. Contudo, numa primeira analise ira ser assumida esta simplificacdo, sendo

posteriormente discutido o seu impacto.

O comportamento da temperatura durante um processo de estrangulamento (entalpia constante) é

descrito pelo coeficiente de Joule-Thomson dado por [26]:

Wr = (Z_Z;>h (111)

Analisando-se esta equacao, é possivel observar que este coeficiente:
e ¢ a medida da variacdo da temperatura com a variacdo da pressao durante um
processo isentalpico.

e representa a inclinacdo das linhas de h=constante num diagrama P-T.

Num processo de estrangulamento, em que a variacéo de presséo é negativa, i.e., P, < P;, 0 sinal do
coeficiente de Joule-Thomson é dado pela variacdo da temperatura (numerador). Com efeito, se o
numerador for negativo, o coeficiente vira positivo; se, por outro lado, a variacdo da temperatura for

positiva, o coeficiente vira negativo, resultando:

210



6. Modelo do motor de combustéo interna

W =

<0- temperatura aumenta

=0 > T =cte

> 0 — temperatura diminui

Para melhor compreensao destes e outros conceitos atente-se na figura 88, que inclui os diagramas P-T

de uma substancia genérica e de alguns gases, respectivamente, onde se incluem as linhas isentalpicas.
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Figura 88 - Coeficiente Joule-Thomson de uma substancia genérica (esq.) e de alguns gases (dir.)

A linha que passa pelos pontos de coeficiente nulo de Joule-Thomson (inclinacdo nula) denomina-se de

linha de inversao e a temperatura do ponto em que a linha isentélpica intersecta a de inversao, chama-

se de temperatura de inverséo. Note-se que, as inclinaces das linhas isentalpicas sao positivas (7 >

0) para os estados a esquerda da linha de inversao (zona a sombreado) e negativas (u;r < 0) para os

estados a direita da linha de inversao.

A equacao 111 enuncia que o efeito de arrefecimento numa expansao isentalpica s6 pode ser obtido

para coeficientes de Joule-Thomson positivos, ou seja, para zonas a esquerda da linha de inversao até
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um dado limite. Esse limite é dado pela temperatura maxima de inversao, que é a temperatura na
interseccao da parte superior da linha de inversdo com o eixo das ordenadas. Acima desta temperatura,
o coeficiente de Joule-Thomson postula que apenas havera lugar a um efeito de aquecimento na
passagem por uma restricdo de fluxo. Com efeito, para substancias tais como o hidrogénio, em que a
sua temperatura de inversdo (-68 °C) é inferior a temperatura ambiente, isto revela-se problematico,

devendo este gas ser pré-arrefecido abaixo deste valor, se for pretendido arrefecimento apos expansao.

Em termos fisicos, o comportamento de um fluido durante uma expansao isentalpica, descrito pelo
coeficiente de Joule-Thomson, ¢ uma manifestacdo de fendmenos intermoleculares, explicados pela
teoria cinética das particulas. Esta teoria diz-nos que as moléculas de um gas, cujo nivel de
desorganizacdo molecular é elevado (entropia), movem-se aleatoriamente com uma velocidade que
segue a distribuicdo de Maxwell-Boltzmann [196]. Considerando, idealmente, colisdes elasticas entre as
particulas e as paredes, pode definir-se a pressdo exercida por esse gas, como a variacao da quantidade
de movimento por instante temporal e unidade de area, ou mais simplesmente, como a forca média das
particulas que chocam sobre uma dada area da parede. A presséao &, portanto, directamente proporcional
a energia cinética média das particulas (energia interna), sendo esta proporcional a temperatura. Se as

interaccdes intermoleculares forem desprezadas, a teoria cinética conduz a lei dos gases perfeitos.

No entanto, como sera demonstrado abaixo, a expansao isentalpica dum gas ideal é apenas funcao da
sua temperatura, o que nao explicaria o arrefecimento e aquecimento provocado para estados nao
coincidentes com a linha de inversdo. Com efeito, o coeficiente de Joule-Thomson, & também uma

medida do desvio do comportamento de gas ideal, sendo que o coeficiente nulo representa um gas ideal.

Por forma a ser possivel explicar o comportamento de gases reais, devem considerar-se as interaccoes
intermoleculares, fruto da estrutura electronica do fluido, bem como as dimensdes das respectivas
particulas. Um par de atomos ditos neutros ou moléculas ¢ sujeito a dois tipos distintos de forcas que
actuam a distancias bastante distintas também: forcas atractivas a grande distancia, também conhecidas
como forcas de Van der Waals (forcas dipolo-dipolo, dipolo-dipolo induzido e forcas de dispersao de
London) e forcas repulsivas a menor distancia. O comportamento destas interaccoes intermoleculares é

explicado pelo potencial de Lennerd-Jones [197], um modelo matematico que representa a energia
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potencial da interaccdo entre dois atomos ou moléculas nao ligadas. Este modelo ndo sera
extensivamente abordado, dado que ultrapassa em muito o ambito deste trabalho, mas sera
sucintamente enunciado para explicar os parametros que governam estas interaccdes. Com efeito, o

potencial de interaccao intermolecular (V) é dado por:

=1~ O]

Ou de uma forma mais simples (introduzindo as constantes A e B) por:

B A
V(T)ZE_T_G

Em que:

e V — representa o potencial intermolecular entre duas particulas ( V > 0 - repulsivo, V < 0 -
atractivo)

e ¢ -¢éaprofundidade do “poco” e representa a medida da magnitude da atraccdo entre particulas

e o - ¢é a distancia para o qual o potencial intermolecular entre duas particulas (também
denominado de raio de Van der Waals) é nulo e representa a distancia minima entre duas
particulas nao ligadas.

e 71— ¢ adistancia de separacdo entre particulas (medida entre centros).

e A e B sdo duas constantes representando o efeito repulsivo e atractivo, respectivamente, com

A = 4€0'? ¢ B = 4€e0®

Na figura 89 esta representada a energia potencial de interaccdo em funcéo da distancia de separacao.
Pode observar-se que quando duas particulas estdao a uma distancia infinitamente grande, a
probabilidade de interaccdo é bastante reduzida, assumindo-se por questdes de simplificacdes que a
energia potencial de interaccdo é nula. A medida que as particulas se aproximam, aumenta a
probabilidade de interaccéo, até que é atingida uma regiao de separacao onde as particulas se unem.
Quando as particulas estdo unidas a sua energia potencial continua a diminuir até que ¢ atingido o ponto

de equilibrio que corresponde ao ponto de energia minimo, dado por €. Se as particulas sdo compelidas
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uma contra a outra ainda mais, as forcas de repulsdo comecam a predominar, em que as particulas

estao tao proximas uma da outra que os seus electroes comecam a partilhar orbitas.

o

Potential energy of interaction, E.¢

Figura 89 - Potencial de interaccdo intermolecular dada pelo modelo matematico de Lennerd-Jones

S&o estas forcas intermoleculares que governam as interaccoes entre as particulas e estao fortemente
dependentes da configuracao electronica e dimensao das particulas (raio de Van der Waals, €, o), pelo
que, diferentes fluidos apresentarao diferentes comportamentos quando analisados a luz da teoria
cinética dos fluidos. A configuracao atdmica, as forcas inter e intramoleculares, entre outros sao
responsaveis pelo comportamento do fluido a um nivel microscopico quando atravessa uma restricdo de
fluxo, dada pelo coeficiente de Joule-Thomson. Embora, para uma grande parte dos casos estes efeitos
a nivel microscopico possam ser desprezaveis (idealizacao para gas perfeito) com precisdo aceitavel,
eles sao essenciais para descrever o comportamento de gas real. Este topico sera retomado mais a

frente.
Atendendo as relacoes termodinamicas dadas pelas equacdes de Maxwell, é possivel escrever a equacao

geral para o coeficiente de Joule-Thomson em funcao da temperatura, pressao, volume e calor especifico

[26] modificando-se a equacao generalizada da variacao de entalpia, dada por:
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6. Modelo do motor de combustéo interna

dh dT+[ T(a”) ]dP
=c v—T(—
P aT/p (112)

como se trata de um processo isentalpico (dh = 0) vira:

1 T(av) ] B (6T> _
Para um gas ideal tem-se que:

RT (617) R
vV==— —_— = —
2 oT)p P

E substituindo na equacao 113 vira ;7 = 0, 0 que € coincide com o esperado, dado que a entalpia de

um gas ideal é apenas funcdo da temperatura, pelo que, um processo isentalpico é também isotérmico

nestas condicoes.

Mas na realidade, a idealizacao de gas perfeito é satisfatoria apenas para um conjunto restrito de gases,
entre 0os quais se encontra o ar, num dado dominio, exisitindo um desvio significativo nos estados
proximos da regido de saturacdo e do ponto critico. A entalpia de gases reais ¢ funcdo da pressdo e

temperatura, podendo ser determinada a partir da equacéao geral por:

T2 P2
v
h, —hy = J ¢, dT + f [v—T(ﬁ> ]dP
T1 P1 P

em que Py, T; e P,, T, representam as pressdes e temperaturas nos estados inicial e final
respectivamente. A integracao desta equacao pode ser significativamente reduzida, atendendo que as
propriedades sao funcdes de estado; contudo para a analise em questdo esta via é ainda assim

demasiado complexa, ressalvando-se a sua utilizacdo em caso de ultimo recurso.

Com efeito, esta analise pode ser substancialmente reduzida, para os valores de temperatura e pressao
na abertura da valvula, considerando-se o factor de compressibilidade Z, que é uma das medidas do

desvio de comportamento de gas ideal definido por [26]:

215



7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

7= Py (114)
" RT

Para gases ideais, vira obviamente Z=1. Para gases reais, este factor pode ser superior ou inferior a
unidade, sendo que quanto mais distante desta, maior é o desvio do comportamento de gas perfeito. Os
gases tém um comportamento diferente a uma dada temperatura e pressao, mas exibem o mesmo
comportamento as mesmas temperaturas e pressdes normalizadas com base no ponto critico — principio

dos estados correspondentes. Esta normalizacéo é efectuada por:

Pp =— Tp = —
R P. e R T.. (115)

Em que Py é a pressao reduzida, e Ty é a temperatura reduzida. A temperatura e presséo criticas do ar
sao, respectivamente, 132.41 K e 37.25 bar [198]. Substituindo estes valores na equacdo 115,
juntamente com os valores de temperatura e pressdo médias obtidos para EVO de 1128 K e 4.07 bar

vira:

4.07 1128

Pp=——=011 Ty,= =851
R ™ 3725 R™132.41

Recorrendo a carta de compressibilidade generalizada (figura 90 [199]), pode observar-se que para
pressoes reduzidas (P < 1) e temperaturas elevadas (Tr > 2), pode assumir-se o comportamento de
gas ideal, independentemente da pressao, tal como sucede neste caso, pois a pressao maxima nunca

excede 0s 6 bar (Pz=0.16) e a temperatura minima nunca ultrapassa os 1000 K (Tz=7.55).

Apds todas estas consideracdes é possivel assumir-se, com elevado grau de confianca que a expansao
na valvula de escape, segue a lei de gas ideal, sendo por isso, a entalpia somente funcédo da temperatura,

0 que para um processo isentalpico implica obviamente um processo isotérmico também.

Convém apenas frisar um aspecto decorrente da analise do coeficiente de Joule-Thomson,
particularmente no que concerne a temperatura maxima de inversao. A temperatura maxima de inversao

para o ar é de 603.15 K [200], pelo que, para as condicdes de temperatura para EVO, o coeficiente de
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Joule-Thomson postula que, a existir, apenas podera ocorrer aquecimento do fluido na passagem pela
valvula e nunca arrefecimento. Isto é explicado fisicamente, pelo facto de as forcas intermoleculares
repulsivas predominarem sobre as forcas atractivas, acelerando o ar durante a expansao e convertendo

a energia potencial em energia cinética, aumentando por isso a sua temperatura.
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Figura 90 - Carta de compressibilidade generalizada

Finda esta analise, é possivel determinar a entalpia dos gases de escape na saida (apos expansao),

considerando para este ponto as condicdes de temperatura e entalpia de EVO, vindo:

hsai,exp = hgyo = mge " Cp,EVO (TEVO) " Tgvo (116)

A temperatura e calor especifico a pressdo constante para EVO foram retirados directamente do modelo,
tal como mencionado anteriormente. Sabendo que o caudal massico de gases de escape é igual ao

caudal massico da mistura de admissao e atendendo a equacao 107, pode escrever-se:

hsai,exp - hadm = Maam * (Cp,EVO (TEVO) “Tevo — Cp,adm (Tadm) ’ Tadm) (117)
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Em que o calor especifico a pressao constante da mistura de admissdo dado pela equacdo 109. Sendo
a temperatura de admisséo fixa (T=293 K), 0 ¢, qam Vira também fixo, pelo que a parcela que se
encontra a subtrair sera constante, sendo a entalpia dos gases de escape funcao do caudal massico que
entra no sistema e da temperatura na abertura da valvula de escape (o que fixa também o calor especifico

neste ponto).
Por forma a averiguar o grau de confianca oferecido pelo modelo na estimacao dos restantes parametros

relativos aos fluxos energéticos, bem como em relacao ao calculo da poténcia de escape pela equacao

117, foi calculado também a poténcia de escape pela diferenca das restantes poténcias do motor, i.e.:

Wexh = quel - Wshaft - Wfric - WHT (118)

Tabela 30 — Poténcia de escape: Comparacéo entre a diferenca de entalpias (eq. 117) e a diferenca de poténcias aadas pelo modelo (eq.

118) para WOT

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

Dif. de entalpias (eq. 117) 25,69 35,08 46,15 58,49 71,75 85,73 99,28 110,72 116,28 126,97

Dif. de poténcias (eq. 118) 26,91 37,07 49,32 63,06 77,74 93,54 108,27 118,73 124,21 132,77

Erro relativo (%) 4,75 5,67 6,87 7,82 8,35 9,11 9,05 7,24 6,82 4,57

O erro relativo observado na tabela 30 para WOT, situa-se entre os 4,5 e 0s 9% aproximadamente, sendo
as poténcias de escape calculadas pela eq. 118 (diferenca de poténcias dadas pelo modelo) superiores
as dadas pelas diferencas de entalpias. Com efeito, os motivos para esta discrepancia podem ser: por
um lado devido as simplificacdes introduzidas no calculo das entalpias, assumindo-se expansao
isentalpica desde a pressdo de EVO até a ambiente ou por se assumir caracteristicas fixas para os fluxos
de admissao; por outro, pode dever-se a uma subestimacao de alguma das poténcias em jogo, sendo
gue as que mais se enquadram neste perfil sdao a poténcia de atrito e a de transferéncia de calor, pela
gama de valores apresentada. A falta de mais dados acerca deste aspecto, optou-se pela alternativa mais
conservativa, calculando a poténcia dos gases de escape pela equacdo 117, dado que, para as poténcias
de combustivel em jogo, esta se enquadra melhor no que sera o balanco energético tipico de um motor

a ignicdo comandada. Por exemplo, para o caso de erro relativo maximo para WOT (N=4000 rpm), a
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poténcia de combustivel é de 193.93 kW, resultando a energia do escape numa fraccao da energia total,

dada para cada um dos casos supracitados por:

0,
e Diferenca de entalpias > —— 193,93 -100 = 44.21%

— 0,
e Diferenca de poténcias = —— 19393 -100 = 48.23%

6.6. Sumario

Neste capitulo foi abordado o modelo do MCI da Universidade do Minho [31]. Relativamente ao modelo
original, foram discutidos os fundamentos tedricos e o principio de calculo subjacente ao modelo
numeérico. Por forma a facilitar a interaccdo entre o utilizador e o modelo original, foi equacionada e
implementada uma interface grafica, vulgo front-end, o qual permitiu também maior versatilidade e
universalidade, bem como automatizacdo de tarefas rotineiras. Apesar de ter sido este o objectivo inicial
do front-end, foram efectuadas alteracdes ao modelo inicial, nomeadamente, com a inclusado de varios
modulos especificos: célculo dos parametros de combustdo, estratégia de calibracdo e analise da

convergéncia/depuracao de erros do modelo.

Foi também analisado o processo de obtencdo/definicdo dos parametros de entrada do modelo para o
motor 1.6L, a metodologia de calibracdo, a convergéncia do modelo (sendo discutidas as suas
condicionantes) e as simulacdes finais. Por ultimo, como n&o foi possivel calcular os parametros relativos
ao fluxo dos gases de escape directamente pelo modelo (por integracao), foi explicada uma metodologia

alternativa de calculo igualmente valida.

Os parametros calculados por esta metodologia serdo cruzados com os dados obtidos pelo modelo de
conducao, resultando desta comparacao, os valores dos parametros relativos ao fluxo dos gases de
escape de um veiculo percorrendo um circuito real. Estes dados apresentam-se, portanto, mais realistas
do que os obtidos por uma analise termodinamica pura, ou mesmo considerando apenas 0s circuitos

normalizados, que nao correspondem aos padrdes de conducao de um veiculo real em funcionamento.
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Estas e outras consideracdes serao discutidas no proximo capitulo, onde sera analisado o modelo do

ciclo organico de Rankine (ORC).
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7. MODELO DO CICLO ORGANICO DE RANKINE (ORC)

O objectivo do presente trabalho prende-se com o desenvolvimento de um sistema para aproveitamento
da energia desperdicada pelo motor, nomeadamente pelo fluxo de gases de escape, pois, conforme
referido por varios autores, este é o fluxo correspondente a maior quantidade de energia desperdicada

(12 lei) e cujo potencial de aproveitamento (maior temperatura) € maior (maior exergia — 22 lei).

No capitulo anterior, foi possivel corroborar estas afirmacdes, através dos dados obtidos pelo modelo do
MCI. Com efeito, atente-se na figura 91, que representa a fraccao de energia do combustivel contida nos
gases de escape. Pode observar-se que a energia contida nos gases de escape varia sensivelmente entre
30 a 45% da energia total fornecida pelo combustivel, sendo que para binarios acima de 60 N.m
(aberturas da valvula do acelerador acima de 30-40%) é ja superior a 38%. A titulo comparativo, Chammas
e Clodic [4], reportaram, para um motor 1.4L a ignicdo comandada, um rendimento termodinédmico de
15-32%, dependendo das condicdes de operacdo. O restante é rejeitado para o ambiente através do

radiador (18-42%) e através do sistema de escape (22-46%).
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Figura 91 - Fraccao de energia do combustivel contida nos gases de escape
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Relativamente ao rendimento termodinamico do motor 1.6L obtido pela simulacdo do modelo do MCI,
pode observar-se que este varia entre os 14-34% (figura 92), o que é condizente com os dados reportados
por Chammas e Clodic [4], sendo que para binarios superiores a 60 N.m (cerca de 30-40% da abertura

da valvula do acelerador), é de aproximadamente 28%.
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Figura 92 - Rendimento termodinamico do motor 1.6L obtido pelo modelo do MC/

Para estas gamas de carga do motor, pode verificar-se que o somatério das fraccdes util (poténcia de
veio) e da dos gases de escape, corresponde a cerca de 66% da energia total do combustivel. Repartindo-
se os restantes 34% pelos outros fluxos energéticos, nomeadamente transferéncia de calor
(maioritamente) e atrito, confirma-se que o fluxo de gases de escape é o que apresenta maior quantidade

de energia.

Mais ainda, pode observar-se na figura 93, que o racio entre a poténcia dos gases de escape e a poténcia
mecanica € sempre superior a unidade, sendo expectavel que a reducao do consumo seja da mesma
ordem de grandeza da recuperacao do calor residual do fluxo de gases de escape. Em circunstancias

especiais, especialmente para cargas mais baixas, a reducao do consumo pode ser ainda superior.
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Exhaust / Shaft Power Ratio
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Figura 93 - Racio entre a poténcia do escape e a de veio

Relativamente ao potencial de aproveitamento (exergia), apesar de nao ter sido extensivamente
analisado, pode referir-se que a fonte de calor residual correspondente aos gases de escape apresenta
uma maior temperatura (figura 87), entre 720-900 °C, quando comparados com os valores tipicos da

transferéncia de calor para as paredes, camisa e cilindra que ronda os 250 °C (constantes do modelo).

Conforme discutido em capitulos precedentes, a seleccdo do ORC como tecnologia de aproveitamento
do calor residual dos gases de escape, prende-se essencialmente com o facto de ser esta a tecnologia
que melhores rendimentos apresenta, o que aliado & sua maturidade e simplicidade de implementacéao,
baixo custo (especialmente se for considerada a reconversdo de componentes AVAC), fazem desta uma

opcao viavel e bastante atractiva.

No presente capitulo sera abordado o modelo termodinamico do ORC, que foi elaborado com recurso a
uma extensao para a plataforma Matlab®/Simulink®, denominada de Thermolibe, que inclui uma extensa
biblioteca de componentes de sistemas térmicos, bem como uma grande diversidade de fluidos de
trabalho, sendo as propriedades termofisicas calculadas com base nos polindmios da NASA, que sdo

funcdes empiricas de ajuste aos dados por minimos quadrados. Para além destas valéncias, o Thermolibe
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inclui também componentes destinados ao controlo do sistema térmico, tais como os controladores PID,
Pl e PD, o que torna a monitorizacao de todos os parametros envolvidos, bem como o controlo do sistema,

uma tarefa muito mais eficiente e realista, facilitando a sua implementacao no veiculo.

7.1. Definicao dos parametros de entrada do modelo

Os parametros de entrada do modelo de ORC, nomeadamente a temperatura, caudal massico e poténcia
do fluxo de gases de escape, sao obtidos pelo cruzamento de dados entre os outros dois modelos: modelo
de conducéo e do MCI. No decorrer deste processo detectou-se uma inconsisténcia nos dados, devida
ao algoritmo das marchas engrenadas (seccao 5.7.2.2). De facto, apesar de este algoritmo estar
conceptualmente correcto, ele ndo é muito realista, em virtude de, por exemplo, ser possivel o veiculo
transitar com a 3% marcha engrenada e poder, no instante de tempo seguinte, passar abruptamente para
a 1 marcha. Embora, seja possivel este tipo de comportamento em situacoes extremas, ele nao pode
ocorrer no intervalo de tempo minimo do modelo de conducao (0.2 segundos), dado que é fisicamente

impossivel.

Por forma a modelar mais realisticamente o comportamento de conducao do veiculo, foi desenvolvido
um novo algoritmo que obedece a uma logica sequencial e a limitacdo do regime de rotacdo minimo
para cada marcha engrenada, para além dos pressupostos veiculados pelo algoritmo anterior. O novo
algoritmo implicou a utilizacdo de estratégias de programacado bastante distintas das convencionais,
recorrendo-se ao conceito de grafo. Primeiramente serdo discutidos os fundamentos teoricos deste

algoritmo, sendo posteriormente analisada a sua implementacao.

7.1.1. Novo algoritmo de calculo das marchas engrenadas

Tal como mencionado anteriormente, o algoritmo de calculo pode ser baseado em trés estratégias
distintas correspondentes aos padrées de conducao de um veiculo: minimo consumo de combustivel,
maxima aceleracdo, ou uma conducdo dita “normal”, que medeia as duas anteriores. O objectivo deste
algoritmo (bem como do anterior), ¢ inferir a velocidade de rotacdo e binario do motor a partir da

velocidade do veiculo, pelo que, a sua concepcao nao € de todo trivial; com efeito, a troca de marchas
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em pontos éptimos apenas pode ser utilizada considerando-se simultaneamente a carga e rotacao do
motor, dados esses que ndo estao disponiveis no modelo do ciclo de conducdo. E portanto, necessario
reestruturar o algoritmo em funcéo da légica de funcionamento do veiculo, por forma a reproduzir o mais

fielmente possivel seu 0 comportamento.

A estratégia de conducdo adoptada baseia-se no mesmo principio do algoritmo anterior — maxima
economia — pois esta é a recomendacdo de boas praticas de conducao, sendo também a mais
conservativa no que se refere aos parametros do fluxo de gases de escape. Assim, garante-se que 0s
dados nao serdo certamente inflacionados através da seleccdo de um algoritmo que privilegie uma
conducao mais agressiva, e consequentemente, maior quantidade de energia desperdicada nos gases

de escape.

Posto isto, foi elaborado o novo algoritmo com base nos seguintes pressupostos:

e Restricdo do regime de rotacdo do motor — o motor funciona somente acima das 1500 rpm,
com excepcdo da 17 marcha (limitada a 1000rpm).

e (Quando o veiculo estiver com a 1? marcha engrenada e a velocidade do carro implicar rotacdes
inferiores a 1000rpm, a embraiagem funcionara - a embraiagem é um dispositivo em que o
binario de entrada é igual ao de saida (com perda de poténcia).

e E efectuada a mudanca de marcha sempre que:

o numa outra marcha o consumo especifico seja inferior para essa rotacao e carga;
o 0 motor nunca baixe das 1500rpm.

e Num dado instante de tempo é apenas possivel manter a marcha engrenada ou
aumentar/reduzir uma marcha. Apesar de em condicdes especiais ser possivel o
aumento/reducdo de mais do que uma marcha, sendo o incremento temporal minimo do
modelo de 0.2 segundos, ¢ fisicamente impossivel, efectuar uma mudanca de marcha tao

abrupta neste intervalo de tempo.
Tal como foi referido anteriormente nao existem dados referentes a carga do motor para o modelo de

conducao, pelo que se adoptou que o menor consumo ¢é verificado para as menores rotacdes do motor

e marchas engrenadas mais elevadas, pelo que, se possivel o veiculo devera circular nestas condicdes.
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Adoptando-se esta abordagem, é possivel construir um algoritmo realista que permita determinar qual a
marcha engrenada que verifique as condicdes de menor consumo. Para esse efeito, foi necessario

analisar a légica de funcionamento do veiculo em condicdes reais, recorrendo-se ao conceito de grafo.

Para uma melhor visualizacdo destes conceitos, atente-se a figura 94 (os valores apresentados neste
grafico sdo meramente ilustrativos). Com efeito, o veiculo inicia a circulacdo sempre com a 1? marcha
engrenada. Num dado instante de tempo, correspondente ao ponto A, o condutor pode aumentar uma
marcha (2%) ou manté-la (a vermelho), resultando nos proximos pontos a avaliar B1 e B2. Neste instante
de tempo pode-se, conforme o caso, aumentar de 1%/2% ou 27/3% manter a marcha (1% ou 27), ou
diminuir para a 1% novamente (a verde), resultando nos proximos pontos a avaliar C1, C2, C3. Este
processo pode ser repetido até & marcha mais elevada (5% — a azul), para os 5 primeiros e 5 ultimos
pontos, resultando num grafico simétrico em que os pontos intermédios apresentam toda a combinacdo

de possibilidades.

harcha engrenada
o
|
I
|
i

a 10 20 30 40 a0 1] 70 80 a0 100

Figura 94 - Conceifo de grafo na analise da marcha engrenada ao longo do tempo
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Conforme se pode verificar, o estado/valor da marcha engrenada depende da marcha engrenada actual
e da decisdo (caminho) que o condutor tomar num dado instante de tempo, condicionando todo o
restante trajecto. Com efeito, se num dado instante de tempo (C2), o condutor optar por seleccionar a
3% marcha, o préximo ponto a avaliar sera o ponto D3, podendo neste ponto passar para E2, E3, ou E4.
No entanto, se o condutor optasse por reduzir a marcha (ou mesmo manté-la), resultando no ponto D1
ou D2, seria impossivel atingir na préxima iteracao E4, ou seja, seleccionar a 4* marcha.

A relacdo entre um conjunto de pontos a analisar (vértices) ligados por um ou varios caminhos (arestas)
denomina-se de grafo. Neste caso em particular, dado que tém uma orientacdo associada, séo

denominados de grafos orientados.

Este conceito simplifica substancialmente o processo de determinacdo da marcha engrenada, dado que
permite construir um algoritmo baseado nas relacdes légicas entre cada um dos pontos, reduzindo-se
na sua implementacdo a um algoritmo de procura de pontos vizinhos. Este processo é ainda simplificado,
tendo em consideracdo a velocidade do veiculo e a sua implificacdo para a mudanca de marcha do

veiculo. Com efeito, se a velocidade do veicular aumentar, i.e. Vt(i+1) > Vti, a marcha engrenada

apenas podera ser mantida ou aumentada, nunca diminuida. Contrariamente, se a velocidade do veiculo

diminuir, i.e. Vt(i+1) < Vti, a marcha engrenada apenas podera ser mantida ou reduzida. Podera ainda

verificar-se um caso especial, p. ex. numa subida em que seja necessario uma elevada poténcia e se
entra numa descida; mesmo que se mantenha a velocidade deve aumentar-se a marcha da caixa. Por
conseguinte seria necessario considerar também o declive durante o trajecto, o que apesar de ser
possivel, complica substancialmente o algoritmo, e dado que esta situacdo ndo se verifica muito
frequentemente, foi desprezada a sua influéncia. Contudo, no futuro, esta situacdo podera e devera ser
corrigida a fim de se obter maior precisdo do algoritmo. Tendo em conta estas consideracdes,
conjuntamente com a interdicao de rotacées do motor inferiores a 1500 rpm, para marchas engrenadas
superiores a 1°, pode finalmente apresentar-se o novo algoritmo de determinacéo da marcha engrenadas

no veiculo:
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Algoritmo

e (O veiculo inicia a marcha sempre com a 1° marcha engrenada;

As condicOes para seleccdo de uma marcha superior sao:
e Aumento da velocidade do veiculo;
e Rotacao superior as 1500 rpm para a marcha seguinte e o binario igual ou inferior ao maximo

dado pela curva de binario do fabricante para essa mesma rotacéo.

As condicoes para engrenamento de uma marcha inferior sao:
e Diminuicao da velocidade do veiculo;
e Rotacao inferior as 1500 rpm para a marcha actual, obrigando a reduzir a marcha, e o binario
para a marcha inferior tem que ser inferior ao maximo dado pela curva de binario do fabricante

para essa mesma rotacao (verifica-se sempre);

e Se 0 binario debitado pelo motor para uma dada marcha engrenada e rotacao, for superior ao

dado pela curva do fabricante (impossivel), obrigando a reduzir a marcha.

A marcha engrenada ¢ mantida para todas as restantes condicdes do veiculo. Um exemplo do resultado
deste algoritmo, pode ser visto na figura 95 para o percurso citadino, durante os primeiros 500 segundos
do trajecto. Pode observar-se a elevada flutuacao na seleccao da marcha engrenada, caracteristica deste

tipo de percurso.
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Gear Selected vs Time
[] T T '
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a 50 100 150 200 250 300 30 400 450 500
Time ]

Figura 95 - Exemplo de aplicacao do algoritmo de marchas engrenadas com recurso a grafos (500 segundos iniciais do percurso citadino)

7.1.2. Cruzamento de dados entre o modelo de conducao e o do MCI

Apos a determinacao da marcha engrenada do veiculo para cada instante de tempo, sao retirados os
valores da rotacdo e binario do motor das matrizes correspondentes, sendo agora cruzados com 0s
parametros correspondentes do modelo do MCI. Deste cruzamento de dados, resulta a determinacao de
todos os dados relevantes para um veiculo real em funcionamento, concretamente para o presente
estudo, dos parametros relativos ao fluxo dos gases de escape. E, no entanto, possivel determinar-se
também: o rendimento do motor, o consumo especifico, os parametros da combustao, as pressdes
médias efectivas, a pressdo de admissao, a eficiéncia volumétrica, etc.

Porém, € necessario tecer algumas consideracoes acerca deste processo:

e O incremento temporal minimo do modelo de conducéo é de 0.2 segundos; ja o incremento do
modelo do MCI ¢ unitario. Por forma a ser possivel comparar os parametros de ambos os
modelos é necessario reduzi-los a mesma base temporal. Isto foi conseguido considerando-se a
média dos valores dos parametros do modelo de conducao para cada segundo. E um facto que,
nos intervalos de tempo que correpondem a mudanca de marcha, os valores da rotacao e binario

do motor sao afectados por essa mudanca; contudo, para o presente estudo, a determinacao da
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marcha engrenada & apenas um meio de obtencao da rotacdo e binario do motor, sendo
secundario o seu valor para o referido instante temporal.

e As simulacdes do motor, obtidas pelo modelo do MCI, foram efectuadas para a gama de 1500-
6000rpm. Apesar de se considerar que o motor pode funcionar na gama de 1000-1500rpm com
a 1% marcha engrenada, e que abaixo disso, entra em funcionamento a embraiagem, por se
tratar de um numero reduzido de pontos, optou-se por nao se considerar todos os pontos cuja
rotacao seja inferior a 1500 rpm, evitando-se assim a extrapolacao dos valores do modelo do

MCI para esta gama.

Na figura 96, é apresentado o regime de rotacdo total para o circuito citadino (a azul) e a interdicdo desse
regime abaixo das 1500rpm (a vermelho). A essa rotacao corresponde a velocidade minima (1* marcha
engrenada) de cerca de 13 km/h, pelo que, representa o regime mais transiente de funcionamento do
motor, o chamado “para-arranca”, em que a extrapolacao dos dados obtidos pela simulacao do modelo
do MCI apresenta uma maior incerteza associada.

Na figura 97, é apresentado o regime de rotacdo, com média de 1 segundo, para o circuito citadino (a
azul) e a interdicdo desse regime abaixo das 1500rpm (a vermelho). Como resultado, o perfil mais
abrupto associado a medicdes da velocidade em intervalos de tempo tdo curtos (0.2 segundos), foi
suavizado, reduzindo-se os valores dos picos maximos de velocidade. Apesar da restricdo imposta a
1500 rpm, corresponder neste segundo caso, a um menor conjunto de valores, ela representa ainda
cerca de 23% do tempo total do percurso. Destes 23%, 11% representam a gama de valores nas quais o
veiculo circula com a 1% marcha engrenada (a verde — 2.5% do tempo total). Abaixo disso, entra em
funcionamento a embraiagem, que interrompe o fornecimento de poténcia do motor as rodas. Contudo,
a idiossincrasia deste trajecto e das condicdes nas quais foi efectuado (maior trafego), revela inclusive,
que houve também algum tempo em que veiculo esteve efectivamente parado (distancia percorrida

obtida por GPS manteve-se inalterada nestes intervalos).
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

A comparacdo dos dados entre os dois modelos ¢ efectuada através de uma dupla interpolacao linear
(figura 98); primeiramente sao interpolados os dados para a gama de rotacdo na qual se inserem (1500-
2000, 2000-2500, etc.), e em seguida interpola-se o binario obtido pelo modelo de conducéo dentro do
intervalo de binario no qual se insere no modelo do MCI, obtendo-se assim a abertura da valvula do
acelerador e consequentemente todos os restantes parametros. Foi necessario ainda incluir uma
restricdo no processo de interpolacdo; esta restricdo surge nos intervalos em que se verifica a
desaceleracao do veiculo durante o percurso, o que, em virtude da média efectuada aos dados do modelo
de conducao, faz com que o binario apresentado no intervalo em analise, seja, por vezes, ndo nulo mas
inferior ao minimo que o motor consegue fornecer. Nas préximas subseccdes serdo apresentados os

dados relativos ao cruzamento entre ambos os modelos, para os trés circuitos de conducao efectuados.

Modelo de Conducao Modelo do MCI
N [rpm] Throttle (%)
1500 15 R
1? Interpolacao Linear rottle (%)
* N » 1500 100 v
=% | Nconp
2000 15
100
2000 1000
2? Interpolacao Linear Throttle (%) B [N.m]
e B P 15 BNCONDJS
Nconp
100 BNCOND,IOO

Modelo do ORC !

_—

Throttle (%) Ty, [g/5] Ty [K] Py (W]

(Nconp, Bconp) | Throtconp | Mgeconn Tge,conp Pye,conp

Figura 98 - Cruzamento de dados entre o modelo de conducao e o do MC/
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7.1.2.1. Circuito citadino

Tal como mencionado anteriormente (seccdo 5.2.3.2), o circuito citadino tem inicio e fim no pdélo da
Universidade do Minho em Guimaraes. Tem uma extensdo de 18 kms e duracdo aproximada de 40
minutos, o que corresponde a uma velocidade média de 27 km/h. A velocidade maxima atingida neste
percurso foram cerca de 80 km/h. Relativamente & altitude, apresenta um perfil bastante acentuado,
com muitas variacdes ao longo do percurso, com uma cota média de 197 metros em relacdo ao nivel
médio das aguas do mar. Os perfis de altitude e velocidade deste circuito, juntamente com os dados

estatisticos mais relevantes, sdo apresentados na figura 99.

Altitude and Speed - Urban Circuit

Stats. Stats
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Min:157 Moan27.05
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Figura 99 - Perfil de altitude e velocidade do circuito citadino

Relativamente as poténcias especificas do veiculo (VSPs) neste trajecto, pode observar-se que as
poténcias especificas de propulsao e de travagem variam bastante, em virtude das muitas aceleracdes
e travagens, e a poténcia especifica de atrito € muito préxima de zero, sendo a principal componente

devida ao atrito de rolamento, pois a baixa velocidade, o efeito do arrasto aerodinamico é reduzido.
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Vehicle Specific Powers
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Figura 100 - VSP's do circuito citadino

A poténcia motora necessaria para realizar o percurso (dada pelo racio entre o produto da poténcia
especifica do veiculo pela massa deste e o rendimento da transmisséo), juntamente com a seleccao da
marcha dada pelo algoritmo de marchas engrenadas, cujo excerto se encontra na figura 95, determinam
a rotacdo e o binario do motor em cada instante. Conforme foi mencionado anteriormente, é necessario
realizar a média destes valores para intervalos de 1 segundo, podendo ser observados na figura 101,
juntamente com os dados estatisticos mais relevantes. A poténcia maxima que o motor precisa de
fornecer neste trajecto, é de cerca 43,4 kW. A rotacdo e binario maximos sdo, respectiva e

aproximadamente, 3800 rpm e 135.2 N.m.

Convém no entanto relembrar, que nem todos os pontos presentes na figura 101 podem ser cruzados
com os dados do modelo do motor (essas consideracdes foram feitas na seccao 7.1.2). No caso do
percurso citadino, apenas cerca de 30 % dos pontos puderam ser interpolados, conforme se pode ver na
figura 102. O resultado do cruzamento dos dados entre os dois modelos podem ser vistos nas proximas

figuras, sendo que apenas na primeira serao apresentados os pontos nao interpolados.

234



7.. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Engine Rotation Speed and Torque - Urban Circuit
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Figura 101 - Poténcia, binario e rotacao do motor ao longo do circuito citadino (média de 1 segundo)
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Na figura 102 é apresentada a posicao do acelerador (%) durante o percurso citadino, bem como os
parametros estatisticos mais relevantes. O intervalo de abertura situa-se entre os 15 e 0s 53.7 %, com
uma abertura média de 25% (linha vermelha a traco interrompido) e um desvio padrao de 7.6% (linhas
azuis a traco interrompido). Os baixos valores obtidos para este parametro, podem ser devidos as
caracteristicas do percurso (baixa velocidade média), o que, conjuntamente com a assumpcao de uma
estratégia de conducdo mais conservativa (privilegiando os menores consumos), podem ajudar a explicar
este fenomeno. Mais ainda, os pressupostos em que se baseia 0 algoritmo de troca de marchas, podem
nao corresponder com o perfil de conducao adoptado pelo condutor do veiculo, algo que, num meio tao
dindmico como um trajecto real, com bastantes variaveis, é bastante exequivel. Por conseguinte, a
estimativa da rotacdo e binario do motor, dependente deste algoritmo, podem introduzir um erro
significativo nesta analise. Por ultimo, convém também salientar que, quer os dados medidos durante o
trajecto citadino, (bem como a média para 1 segundo efectuada posteriormente), quer os resultantes da
simulacado do modelo do motor, acarretam um erro associado; e, ndo sendo possivel determinar a ordem
de grandeza deste erro, especialmente no caso do modelo do motor (implicaria realizar as medicdes
dos parametros relevantes para cada binomio (N,throttle) dum motor de 1.6L em bancada de testes),

nao se pode negligenciar o efeito destas fontes de erro nos resultados obtidos.
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Contudo, foram mencionadas estratégias para a minimizacédo dos erros associados aos modelos (médias
de 1 segundo, curvas de fabricante, etc.), pelo que, a maior fonte de erro associada sera, a infericdo a
partir dos dados de velocidade do veiculo e de poténcia de propulsdo, do perfil de conducao adoptado.
Para minimizar esta fonte de incerteza, seria necessario recorrer a realizacdo de novos testes de
conducao, incluindo-se agora a medicao da rotacao do motor e comparando-se com os resultados dos
testes sujeito ao mesmo procedimento (modelo de conducédo e algoritmo de marchas engrenadas). A
diminuicao da rotacdo do motor concomitantemente com o aumento de velocidade indicaria aumento
da marcha, sendo verificado o inverso, para o aumento da rotacdo do motor com a diminuicdo de
velocidade. Esta podera ser uma opcao a considerar no futuro; no entanto, a data de realizacdo do

presente trabalho, apenas estavam disponiveis os dados supracitados.

Throttle - Urban Circuit
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Figura 102 - Abertura da valvula do acelerador (%) durante o percurso citadino

Continuando com a analise do circuito citadino, pode observar-se na figura 104, que o rendimento médio
do motor é de 0.26 (desvio padrao + 0.03), sendo que o maximo obtido é de 34%. Isto traduz-se num
consumo especifico médio (figura 103) de 294.3 e um desvio padrdo de 24.5 g/kW.h, com um consumo

minimo e maximo de, 242 e 349.5 g/kW.h, respectivamente.
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Thermal Efficlency - Urban Clrcult
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Figura 103 - Consumo especifico do motor durante o percurso citadino
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Relativamente ao fluxo dos gases de escape, pode observar-se que a temperatura média destes ¢ de
cerca de 1070K, ou seja, aproximadamente 800°C (figura 105), algo que se coaduna com a temperatura
média tipica do motor a gasolina. No que diz respeito ao caudal massico deste fluxo, pode observar-se
na figura 106, que o seu valor médio é de 15.42 (desvio padrdo de 7.39 g/s). No entanto, é necessario
salientar também a caracteristica de variabilidade acentuada deste parametro, o que condiciona
sobremaneira, o desenvolvimento de um sistema de aproveitamento do calor residual a partir deste fluxo.
Para além dos pontos em que nao foi possivel realizar a interpolacao, ha ainda a considerar que, durante
o tempo em que o sistema estara a funcionar, o caracter interminente do fluxo de gases de escape,
impde variacdes acentuadas na poténcia do escape (figura 107), dificultando o processo de recuperacao
da energia contida neste fluxo, sujeitando o sistema de controlo, que acciona os diversos componentes

térmicos do ORC, a um elevado desgaste.
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Figura 105 - Temperatura do escape durante o percurso citadino
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Exhaust Mass Flow Rate — Urban Clrcult
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Figura 106 - Caudal massico do fluxo de gases de escape durante o percurso citadino

Por ultimo, pode observar-se na figura 107, a poténcia associada ao fluxo de gases de escape, cujo valor

medio ronda os 17 kW (desvio padrao de 9.27 kW). Ha, no entanto, a salientar que em alguns momentos,

a poténcia de escape ultrapassa os 50 kW, mas como referido anteriormente, a intermiténcia associada

a este fluxo, condiciona o dimensionamento do sistema para valores desta ordem de grandeza,

considerando-se apenas, para ja, os dados relativos ao circuito citadino.
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Exhaust Power - Urban Circult
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Figura 107 - Poténcia associado ao fluxo de gases de escape durante o percurso citadino

7.1.2.2. Circuito de estrada nacional

Este trajecto foi realizado na estrada Nacional 101 entre a cidade de Guimaraes e a cidade de Braga
(zona de S.° Victor). Tem uma extensdo de aproximadamente 23 km, uma duracdo de 25 minutos, o
que corresponde a uma velocidade média de 55 km/h. Conforme se pode observar na figura 108, a
altitude minima e maxima sao idénticas ao do circuito citadino (198 e 302 m, respectivamente). No
entanto, este perfil € mais acentuado que no circuito citadino, pois, apesar de haver menos oscilacdes
de altitude, estas sdo mais abruptas, como se pode comprovar pelo intervalo que compreende o pico
maximo de altitude. Em contraste com o percurso citadino, pode observar-se que a velocidade ao longo
do trajecto de estrada nacional apresenta um perfil mais constante, com um valor médio e méaximo de
55.3 e 102 km/h, respectivamente. Convém também mencionar que todos os trajectos foram realizados
de acordo com as normas rodoviarias vigentes, sendo que o pico maximo de velocidade corresponde a

um troco de via rapida na chegada a Braga.
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Altitude and Speed - EN Circult
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Figura 108 - Perfil de altitude e velocidade do circuito de EN

Como resultado das caracteristicas deste percurso, as poténcias especificas de propulsdo e travagem
apresentam um perfil mais linear (figura 109). A poténcia especifica de atrito aumentou ligeiramente em
relacao ao percurso citadino, devido, em parte, ao aumento do arrasto aerodinamico associado a maior
velocidade média do veiculo durante o trajecto.
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Figura 109 - Poténcias especificas do velculo durante o percurso de estrada nacional
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Na figura 110, sdo apresentados os valores de poténcia, binario e rotacdo do motor ao longo do percurso
de EN. Pode observar-se um aumento dos valores médios e maximos de todos estes parametros em
relacao ao percurso citadino:

e Poténcia (média e maxima): 7.6 e 62.43 kW;

e Binario (média e maximo): 48.14 e 141.3 N.m;

e Rotacado do motor (média e maxima): 1960 e 5282 rpm;
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Figura 110 - Poténcia, binario e rotacao do motor ao longo do percurso de EN

0 aumento da poténcia média, assegura também maior potencial de aproveitamento da energia do fluxo
dos gases de escape, o que aliado ao perfil mais regular do percurso, permitira, em principio, obter

melhores resultados com o sistema ORC.

Em relacao ao regime de rotacdo ao longo do percurso, é importante fazer aqui um pequeno paréntesis
para referir a aplicacao do algoritmo das marchas engrenadas neste trajecto. Pode observar-se na figura
111, que o perfil da marcha engrenada durante os primeiros 500 segundos do percurso de EN é mais
constante, em virtude das caracteristicas do percurso, cujas menores variacées de velocidade e de
poténcia de propulsao requerida, tornam o comportamento deste algoritmo mais consentaneo com o

que seria expectavel. De facto, a situacao critica para este algoritmo encontra-se no percurso citadino,
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cuja caracteristica tipica de “para-arranca”, aliada ao conceito de grafo aplicado, podem induzir

perturbacdes irrealistas do seu comportamento.

Gear Selected vs Time
| T T T T T T T T T

Gear Selectad
L

ol L 1 | | | | | | 1

250
Tirmes ]

Figura 111 - Marcha engrenada durante os primeiros 500 segundos do percurso de EN

A melhoria destes dois aspectos (maior constancia das caracteristicas do percurso (velocidade e poténcia
requerida) e melhor comportamento do algoritmo) traduz-se numa melhoria significativa do processo de
cruzamento de dados entre os dois modelos, pois, conforme se pode verificar na figura 112, apenas os
dados relativos as rampas inicial e final apresentam uma velocidade de rotacao inferior a minima (1500
rpm). No entanto, devido ao facto de num grande conjunto de pontos, o binario ser inferior ao minimo
para uma dada rotacao do motor, fruto da baixa poténcia de propulsao exigida ao veiculo nesses pontos,
verificou-se um aumento aquém do esperado dos pontos obtidos por interpolacao (46% para o percurso

de EN, contra os 30 % do percurso citadino - figura 113).
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Figura 112 - Velocidade de rotacédo do motor ao longo do percurso de EN (média de 1 segundo)

O resultado do cruzamento de dados pode ser observado nas proximas figuras, sendo que apenas na
primeira serdo apresentados os pontos nao interpolados. Na figura 113, é apresentada a variacéo da
abertura da valvula do acelerador ao longo do tempo. Pode observar-se que a média (29.6 %) é superior
a do circuito citadino, com uma maior dispersao dos dados (desvio padrao superior — 9.5%) e com uma

abertura maxima bastante superior (cerca de 70%).

Throttle - EN Circuit

80~
Stats
° Max=69.95
Mina18
Mean=28.63
Slax =60.95 510 Doviation=9.5
60 8 -
° )
4.
° oL
f. e .xf oo
z S °sed o ° %
1 $ P ORI R
09 ° ®e ...: & ° 4 o °
‘.. ° .'.g b ::.lp '0 ° e o.OO.J.
..é. ° .. 3 ° ° ..‘. .0.. o : & o °
'0 . .S..’; !.:o.ota h '.::...'.o ° ¢ o o o'S. 4 : °.
! 0.‘. Qo °e ..'.. iﬁ .o'o o8 o \...-0 o ’
w38 K, . o 0% & $ ‘..‘00.: '.. P o %oo .t
° @ . ‘. ' ,. .:’~. ﬁz. 0...7 ° : ... ® ;‘ o ® ’:' ° o .= e o’ ‘.;nns
0 L ! ]
(] 500 1000 1500

Time (8]

Figura 113 - Abertura da vélvula do acelerador ao longo do percurso de EN
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Relativamente ao rendimento do motor ao longo deste percurso pode observar-se que se mantém
praticamente inalterado em relacédo ao circuito citadino (figura 115). J& no que diz respeito ao consumo
especifico (figura 114) observa-se uma diminuicado do valor médio (285.37 g/kW.h), mas apresenta um

pico maximo isolado de 433.3 g/kW.h.

Thermal Efficlency - EN Circuit

o -~
. ..g-' Sad Dnviation=0.03
° e . & o® ‘ ™ °
0se| B8 6 i .y [ .?;Z.a'.’-l'. ° < .
Re .0 MY S ¢ L =
° o < e ‘ o ] c“-‘ o** ‘ . Lt
031=% ¢ 4 : ’..o : .y .:"'. ‘Q:'":' . s . w o °
L] o L] e .
S T SR A ¥ LA . °
Fe 9 o d e o ® 0 0%, °® . °
B ..o 8 " s, oo ..o L] & @ o ® . ® .. .
BT R T I ICIRLY B
EHH .‘3 .i. E ..;.0:. ".‘ . .'.. ..'ln ° f: e ° ki
8 ° ° ° ° I . ,
™ o % . ® t ° ye % L ® d
o® ° [ L] °
L vee § ® R . ° T
024 ooy o N ’. °
L «® e
022l ° ° ’
° o...
Win =019
015 stlm e mlm lslun
Figura 115 - Rendimento do motor durante o circuito EN
BSFC - EN Circuit
w0~
stats
e
- Moan=28537 Oax » 4333
~ S\d Deviatione28.07
_m_ ~ ° . »
g | P ;-..’ e e .
3201~ * .’ e ® °e° ° ° ... o‘ e o c. G :..'
-...{ o?‘ * 8\..'0:‘. "o%. 2 :..o e 1 i ° = ° @ %°
mp o Pe o %S < f .‘.n wt fogs % e o (3N S0
> of % .:' ° o #%0% Se ° % e°
» o‘ - %° "‘... }: % q g sl == L2
60 A ° ‘ ° ° 8o s @
RO A A R
oo s ° o o o pd ° Sia °
m—é‘. ° o®-° > %0 S &° . °
1 e {%'z . %
2000 i ~ ‘ = 24205
= > olno 1sloo

Time (€]

Figura 114 - Consumo especifico do motor durante o percurso de EN
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Relativamente ao fluxo dos gases de escape, pode observar-se que a temperatura média destes aumenta
cerca de 10 °C, para 810°C (figura 116). No que diz respeito, ao caudal massico deste fluxo, pode
observar-se na figura 117, que o seu valor médio aumenta para 19.11 g/s e com uma maior dispersao
dos dados (desvio padrdo de 10.11 g/s). No entanto, se a analise incidir sobre intervalos de tempo
consecutivos, podera observar-se a menor oscilacdo deste fluxo em relacédo ao circuito citadino, fruto das
caracteristicas de velocidade e poténcia de propulsdo neste trajecto. Excepcao feita ao intervalo de tempo
entre os 800 e 1200 segundos em que essas condicdes variam bem mais do que no restante trajecto e
mesmo em relacdo ao percurso citadino, repercutindo-se numa maior dispersao global dos dados. Na
pratica, o que isto quer dizer, é que existem intervalos de tempo onde o funcionamento do sistema de
recuperacdo de calor residual do fluxo de gases de escape sera mais vantajoso em termos de condicdes
de operacao, dada a menor oscilacdo do regime de funcionamento do motor, que ¢ uma consequéncia

das caracteristicas do trajecto seleccionado.

T EVO - EN Circuit
1180~

Stats

Maxe11589.7
Min=1011.14

1160} Slax = 1158.7 m&n
® °
°
°
1140+~ ' . .?i:
. Ll P
©
89 8 e ) ') ° ° °
nm} e ° °
° % o e o
e : & ciie = Tl 25, o> % o2 ° -]
- 5 ° ° . °°8 :g e i
[ L) = e o °'.. . - =
uoo-:. . ® ‘ . % .’ ‘Jo‘. ° = ~ o0 e °
4 o ° o % ®oo L4
5 oo, !..g °© o of Ooo. ° oo - ° P
@ ®° .o 4 ] & | e . ° L4 o z
‘0“?: og ° 2 ..',. ". o¥ o ° ° X ° o
L] ° o o0 o [ ° P 8o
.3: % ° g0 - - o.'d. © 0 g ¢° > ° & { .
1060l ° @ ofe ‘ o e K ° e o
‘og o 0 ° (4 ceo ° % 8 e ..' o % 0%
Z la. A .‘. e o oo pe ¢ . . O..o . 3 A ° f. ° ga,
2 0. ® g L A 5 H o ® % ™ ° o
1040 ° ° 9 g 8 o . o ) * e % &
s e Twa s L e B Hes oo
° ? i ° o o ® _‘ e L0
°g ° ° °
1020 . .8 L
i = 101114
oy S oo o0

Time [s]

Figura 116 - Temperatura dos gases de escape ao longo do percurso de EN
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Exhaust Mass Flow Rate - EN Circuit
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Figura 117 - Caudal massico do fluxo de gases de escape durante o percurso de EN

Por ultimo, pode observar-se na figura 118, a poténcia associada ao fluxo de gases de escape, cujo valor
meédio aumenta para os 21.3 kW (desvio padrao de 12.69 kW). Ha, no entanto, a salientar que existe
um maior numero de pontos em que a poténcia de escape ultrapassa os 50 kW, culminando num
maximo de 87.36 kW. Apesar de ja ter sido referido que, a luz das simulacdes efectuadas pelo modelo
do MCI, a poténcia de escape para este motor é superior a poténcia util (de veio), ndo deixa de ser

interessante referir que a poténcia maxima de escape neste trajecto é idéntica a poténcia maxima

absoluta que o motor consegue fornecer.
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Exhaust Power - EN Circuit
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Figura 118 - Poténcia do fluxo de gases de escape durante o percurso de EN

7.1.2.3. Circuito de auto-estrada

Este trajecto foi realizado pela auto-estrada Al1, entre Guimaraes (polo UM Azurém) e Braga (zona de
Lamacaes), com uma extensdo aproximada de 27 km e uma duracao de 19 minutos, correspondendo a
uma velocidade média de 85 km/h. A velocidade maxima atingida neste percurso foi cerca de 130 km/h.
Ainda em relacao a velocidade, é importante mencionar que os pontos intermédios onde esta se anula
correspondem as portagens de auto-estrada. No que diz respeito a altitude, apresenta um perfil bastante
acentuado, com muitas variacées ao longo do percurso, mas com uma amplitude menor que nos
restantes circuitos, com uma cota média de 65 metros em relacao ao nivel médio das aguas do mar. Os

perfis de altitude e velocidade deste circuito, juntamente com os dados estatisticos mais relevantes, sdo

apresentados na figura 119.
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Altitude and Speed - AE Circuit
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Figura 119 - Perfil de altitude e velocidade ao longo do percurso de AE

Face as caracteristicas deste percurso, as poténcias especificas de propulsao e travagem apresentam
uma magnitude mais elevada (figura 120). Com efeito, o valor maximo da poténcia especifica de
propulsdo (60.3 W/kg) ultrapassa o valor maximo que o motor consegue fornecer (57.3 W/kg), para
uma massa do veiculo de 1400 kg e considerando-se as perdas de transmissao entre o motor e as rodas.
Como tal é impossivel, foi necessario reajustar este intervalo, considerando-se a poténcia especifica igual
a maxima permitida. Relativamente a poténcia especifica de atrito, esta surge como uma fraccao bastante
significativa, associado a predominancia da componente do arrasto aerodindmico sobre a do atrito de

rolamento, em virtude das velocidades mais elevadas.

Na figura 121, sdo apresentados os valores de poténcia, binario e rotacao do motor ao longo do percurso
de AE. Pode observar-se um aumento dos valores médios e maximos de todos estes parametros em
relacao aos restantes percursos:

e Poténcia (média e maxima): 17.1 e 80.7 kW;

e Binario (média e maximo): 65.2 ¢ 149.1 N.m;

e Rotacao do motor (média e maxima): 2806 e 5372 rpm;
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0 aumento da poténcia média (125%) em relacdo ao percurso de EN, assegura também maior potencial
de aproveitamento da energia do fluxo dos gases de escape, o que aliado ao perfil mais regular do

percurso, permitira, em principio, obter melhores resultados com o sistema ORC.
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Figura 120 - Poténcias especificas do veiculo durante o percurso de AE
Engine Rotation Speed and Torque - AE Clrcuit
Sists Stats Basts
M 14092 — - T
e 6524 Moan: 2805 75 Maan: 1700
5500
5000 -
.g 4500
4000 - -
1 3
g 3500 s-
2 2
£
o 3000 -
&
2500 -
2000
140
1500 120
10a
1000 =80
<60
500 40
l 20
| |
% 200 00 600 00 1000 1200
Tiene [s]

Figura 121 - Poténcia, binario e rotacdo do motor ao longo do percurso de AE
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O resultado do cruzamento de dados pode ser observado nas proximas figuras, sendo que apenas na
primeira serdo apresentados os pontos nao interpolados. Na figura 123, é apresentada a variacdo da
abertura da valvula do acelerador ao longo do tempo. Pode observar-se que a percentagem de pontos
interpolados atinge quase 62%, contra 46% e 30% dos percursos de EN e citadino, respectivamente. A
abertura média da valvula do acelerador cifra-se em cerca de 40%, com a maior dispersao dos dados

(desvio padrao superior — 13.1 %) e a maior das aberturas maximas (cerca de 86.7%).

Relativamente ao rendimento do motor ao longo deste percurso pode observar-se que se mantém
praticamente inalterado em relacdo ao restantes circuitos (Figura 122), mas com maior dispersdo dos
dados. Ja no que diz respeito ao consumo especifico (figura 125) observa-se uma estabilizacdo do valor
meédio (289 g/kW.h) em relacdo ao percurso de EN, mas apresenta um conjunto alargado de pontos

cujo consumo é superior a 360 g/kW.h.

Relativamente ao fluxo dos gases de escape, pode observar-se que a temperatura média destes é a maior
de todos os circuitos, cerca de 823°C (figura 124). A temperatura também aumenta para cerca dos 913
°C, sendo a dispersdo dos dados a maior de todas (41.56 °C). No que diz respeito, ao caudal massico
deste fluxo, pode observar-se na figura 126, que o seu valor médio aumenta consideravelmente em

relacao aos restantes circuitos para 32 g/s e com uma maior dispersao dos dados (desvio padrao de 15

g/s).

Por ultimo, pode observar-se na figura 127, a poténcia associada ao fluxo de gases de escape, cujo valor
meédio aumenta consideravelmente (cerca de 73% em relacdo ao percurso de EN) para os 36.8 kW
(desvio padrao de 19.91 kW). Ha, no entanto, a salientar que existe um elevado nimero de pontos em
que a poténcia de escape ultrapassa os 50 kW, culminando num maximo de 111.3 kW, o que representa

cerca de 138 % da poténcia util de veio.

251



7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Throttle - AE Circult
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Figura 122 - Rendimento do motor durante o percurso de AE
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BSFC - EN Circult
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Figura 125 - Consumo especifico do motor durante o percurso de AE
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Exhaust Mass Flow Rate - EN Circult
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7.. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Na tabela 31, encontra-se um resumo de todos os parametros relevantes mencionados, para os trés

percursos.

Tabela 31 - Quadro resumo dos pardmetros mais relevantes dos trés circuitos analisados

Circuito citadino Estrada Nacional Auto-estrada
Média Max. DP Média Max. DP Média Max. DP

N [rpm] 1662,93 3778,47 - 1958,77 5282,14 - 2805,75 5372,29 -

B [N.m] 32,94 135,19 = 46,14 141,26 = 65,24 149,12 =

P [kw] 4,14 43,37 - 7,6 62,43 - 17,09 80,65 -

Alt [m] 197,12 302 = 197,93 302 = 65,24 149,12 ®

Speed [Km/h] 27,05 80,78 - 55,3 102,06 - 84,99 130,59 -
Throttle (%) 24,96 53,66 7,59 28,63 69,95 9,5 39,5 86,75 13,1
Thermal Efficiency [-] 0,28 0,34 0,03 0,29 0,34 0,03 0,29 0,34 0,04
BSFC [g/kW.h] 294,29 369,49 24,51 285,37 433,3 26,07 289,02 511,37 55,15
TEVO [K] 1070,25 1143,55 29,48 1082,79 1159,7 33,22 1096,16 1186,34 41,56
EMFR [g/s] 15,42 47,89 7,39 19,11 71,6 10,17 32,07 88,19 15,9
Exhaust Power [kW] 16,65 56,8 9,27 21,28 87,36 12,69 36,81 111,31 19,91

Ha ainda a acrescentar, relativamente aos percursos analisados, as subidas e descidas especificas
acumuladas (tabela 32), que indicam a variacao do relevo durante o trajecto e, por conseguinte, a sua

maior ou menor agressividade.

Tabela 32 - Subidas e descidas acumuladas dos percursos analisados

Circuito citadino Estrada Nacional Auto-estrada
Subidas especificas acumuladas [m/Km] 21,6 17,2 17,8
Descidas especificas acumuladas [m/Km] 21,6 17,2 17,8

7.2. Dimensionamento do sistema ORC

O cruzamento dos dados entre os modelos de conducdo e do MCI permite a determinacdo dos
parametros mais relevantes do veiculo durante cada percurso, destacando-se para o presente trabalho

o0s respeitantes ao fluxo dos gases de escape. As caracteristicas singulares e bastante distintas de cada
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trajecto ditam que os valores destes parametros sejam também bastante distintos. Na perspectiva de
uma melhor adequacdo aos padrdes de conducdo tipicos, que representem mais fielmente a conducéo
do dia-a-dia, é importante analisar-se a frequéncia de utilizacdo de cada um dos percursos. Obviamente,
que uma quota parte desta responsabilidade cabe ao utilizador/cliente que, aquando da aquisicao do
veiculo, tera de tomar em consideracdo os percursos tipicos que pretende efectuar, sendo que as
caracteristicas dos veiculos variam em consonancia com estes aspectos (utilitario, urbano, desportivo,
etc.) Ndo obstante o factor “humano” e a sua inerente imprevisibilidade, e as multiplas combinacdes
possiveis destes e de outros factores (p.ex., um padrdo de conducdo mais agressivo), esta analise poderia
ditar moédulos ORC com diferentes poténcias, mas cuja relacdo custo/beneficio fosse mais viavel, i.e.,
que justifiqgue a sua implementacao, face ao tempo de retorno do investimento. Sabe-se de anteméo,
que sera impossivel e impraticavel analisar extensivamente todas estas variaveis, pelo que se torna
necessario estabelecer um critério realista para dimensionamento do sistema ORC, sendo a frequéncia

de utilizacado um bom ponto de partida.

Conforme se verificou, mesmo dentro de cada um dos percursos, existe uma enorme variacdo de todos
0s parametros envolvidos, dadas as condicdes fortemente transientes do MCI, aliadas ainda as
caracteristicas singulares de cada percurso, em termos de velocidade e poténcia de propulséao,
amplificando estas variacdes, o que prejudica severamente o rendimento global de um sistema de
aproveitamento de calor residual do fluxo de gases de escape. Por forma a contornar este aspecto, alguns
autores sugerem a utilizacao de fluidos intermédios de permuta de calor, nomeadamente éleos térmicos,
cuja taxa controlada de libertacao de calor, reduz significativamente as flutuacdes associadas a sistemas
deste tipo. As vantagens desta solucéo, sdao o aumento do rendimento global e a diminuicao do stress
imposto ao sistema de controlo, possibilitando uma optimizacao da estratégia de controlo também. No
entanto, dada a complexidade acrescida, bem como o0 aumento das dimensdes de atravancamento, foi
descartada esta solucdo no contexto deste trabalho, ndo significando isso que ela nao seja viavel; de
facto, em veiculos de maiores dimensdes, a inclusao de sistemas intermédios de permuta de calor, pode
ser viabilizada caso se verifique o aumento do rendimento global do sistema ORC, conjuntamente com
a garantia de que as necessidades da bomba auxiliar para fazer circular o fluido intermédio séo

totalmente asseguradas pelo output do ORC.
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Por outro lado, sabe-se também que o custo do sistema ORC, como o da grande maioria dos sistemas
térmicos, varia bastante em funcdo da poténcia térmica, especialmente no que se refere aos

permutadores de calor, devido a necessidade de aumentar a area disponivel para transferéncia de calor.

Adicionalmente, tem-se como restricdes importantes no que concerne a implementacdo de sistemas
térmicos em veiculos automoveis, o peso e o volume/atravancamento do sistema, dado o0 pouco espaco
disponivel a bordo, pelo que a solucao tera que passar pela maximizacao do binémio poténcia/area.
Para esta analise sera necessario considerar também o papel do fluido de trabalho do sistema,

nomeadamente, a sua capacidade calorifica por unidade de volume (produto ¢, - p), i.e., a densidade

de recuperacao de calor residual por unidade de temperatura, pois, apesar de em termos massicos, o

¢p de um dado fluido ser superior a outro, se a massa especifica deste for bastante inferior a do segundo

fluido, havera uma necessidade de aumentar o didmetro de todas as tubagens, o que em alguns casos

nao é possivel, além de obviamente aumentar o custo do sistema.

Estes sao alguns dos principios basicos a ter em consideracédo, especialmente no que se refere a
configuracdo do sistema, porém sao insuficientes para modelar e dimensionar convenientemente o
sistema, sendo indispensavel proceder primeiramente a uma analise do ORC com base no fluido de
trabalho, cujas caracteristicas condicionam significativamente o comportamento do sistema; de facto, a
maxima poténcia de aproveitamento ¢é definida em termos da diferenca de entalpias dos gases de escape
entre a temperatura de EVO e a temperatura ambiente, dada por uma analise da 1° lei; no entanto, a
capacidade de remoc&o/aproveitamento do calor residual depende fortemente do veiculo térmico (fluido)

seleccionado e das suas propriedades termo-fisicas caracteristicas.

7.2.1. Critérios de dimensionamento

Em suma, podem enumerar-se quais 0s pressupostos em que se baseara o dimensionamento do sistema
ORC:

e Aabordagem inicial deveria incidir sobre a frequéncia de utilizacao dos percursos analisados; no

entanto, apenas estao disponiveis dados com relevancia estatistica acerca da utilizacao da auto-

estrada, em que um controlo/monitorizacédo do numero de deslocacdes de um dado veiculo é
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mais facilmente escrutinavel. Poder-se-ia estabelecer um critério de frequéncia para os restantes

circuitos, mas tal ndo se afigura simples, tendo-se optado por uma outra estratégia.

e A estratégia idealizada passa pelo dimensionamento baseado nas propriedades do fluido e das
restricdes impostas em termos de volume/atravancamento do sistema. Com efeito, para um
determinado fluido existe uma dada area de operacao na qual é viavel a implementacao do ORC,
visando o aproveitamento do calor residual, sendo as propriedades do fluido, em particular a
forma da curva diagrama T-s e 0 pinch-point, a determinar qual a poténcia que ¢ possivel e
economicamente vantajoso aproveitar. Neste contexto, seria necessario realizar uma analise

termoeconodmica, visando determinar os parametros 6ptimos do sistema.

e A transferéncia de calor dar-se-a “directamente” entre o fluxo de gases de escape e o fluido de
trabalho do sistema ORC (auséncia de um fluido intermédio de permuta), considerando-se um
permutador de calor de contacto indirecto (ndo ha mistura de fluidos), sendo no entanto
expectavel, que face as condicdes fortemente transientes de operacdo do sistema, o rendimento

global do sistema seja francamente menor.

7.3. Modelacao do ORC (Thermolib)

Nesta seccao serao explicados os motivos que levaram a seleccao do Thermolib para modelacao do
ORC. Este software é uma extensao, vulgo “add-on”, para a plataforma Matlab/Simulink que inclui uma
biblioteca de componentes de sistemas térmicos, o que simplifica a modelacao deste tipo de sistemas.
De facto, ¢ baseado nos mesmos pressupostos que o Simulink, ou seja, uma modelacédo orientada a
objectos, o que em termos conceptuais facilita a analise destes sistemas complexos. Esta estruturacéo
“liberta” o utilizador do “fardo” da modelacdo térmica computacional, sendo os procedimentos de
calculo relativos as propriedades do fluido e outras consideracdes termodinamicas assegurados pelo
software, permitindo-lhe preocupar-se maioritariamente com o desenho do sistema e testar rapida e
facilmente as varias configuracoes possiveis e as nuances em termos de cada componente especifico.
Obviamente que o utilizador precisara ainda de dominar e compreender alguns conceitos

termodinamicos para proceder a modelacdo; no entanto, a carga imposta sobre este € muito menor. A
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analise mais pormenorizada do Thermolib sera efectuada @ medida que forem introduzidos os conceitos

para a modelacao do sistema.

Outra das razdes importantes para a escolha do Thermolib, prende-se com a estratégia subjacente ao
presente trabalho, i.e., a interligacdo de todos os modulos referentes ao deslocamento de um veiculo
durante um percurso real, desde a roda do veiculo até ao escape, constituindo a base de uma perspectiva
mais realista acerca do comportamento deste no dia-a-dia. Nesse intuito, e conforme verificado nas
seccdes anteriores, o cruzamento dos dados entre os modelos de conducao e do MCI, apenas permite
a estimativa dos parametros relativos ao fluxo dos gases de escape a saida da valvula de escape, sendo
que, no trajecto normal deste fluxo até ao ambiente ha ainda a considerar um componente extremamente

importante — o conversor catalitico.

No conversor catalitico ddo-se reaccdes quimicas que visam a manutencao dos padroes de emissoes
gasosas, reaccoes essas que sao exotérmicas e que elevam ainda mais a temperatura deste fluxo. Tal
como mencionado anteriormente, o sistema de recuperacdo de calor residual do fluxo de gases de
escape apenas podera ser instalado a jusante do conversor catalitico para ndo interferir com o
funcionamento deste componente critico, pelo que a modelacdo do comportamento do fluxo fica

comprometida sem a analise do conversor catalitico.

A analise do conversor catalitico néo é trivial, dados os fendmenos presentes, especialmente no que se
refere @ modelacao da cinética das reaccdes quimicas, algo que o Thermolib é capaz de fazer de forma
simples. Apesar da analise do conversor catalitico e a respectiva modelacdo ndo ser alvo do presente
trabalho, foi acautelado o facto de que em trabalhos futuros a possibilidade de o fazer, permitira a
integracao conveniente e mais realista do veiculo, numa abordagem “wheelto-exhaust”. Para isso,
bastara apenas incluir o componente especifico formulado para o efeito, existente na biblioteca do

software.

Aliado a tudo isto, surge ainda o facto de haverem varias configuracbes possiveis para o ORC

(configuracao base, com regeneracao, etc.) e ainda varias nuances em funcéo do tipo de fluido (htimidos,

isentrépicos e secos) que podem obrigar a reformulacdes do sistema (com ou sem sobreaquecedor),
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entre outros. Mais ainda, no caso do retrofitting, podera testar-se o desempenho dos componentes
seleccionados e 0 seu impacto no sistema, de uma forma rapida e simples, pelo que se apresenta como
uma ferramenta bastante util no contexto deste trabalho. Por ultimo, ha que destacar uma importante
valéncia do Thermolib e que se revela indispensavel neste tipo de sistemas, que é a possibilidade de
incluir componentes especificos destinados ao controlo e monitorizacdo do ORC, tal como o controlador

PID.

Para definicao dos parametros especificos dos blocos que constituiem o modelo do ORC no Thermolib

sera necessario proceder-se a uma analise prévia do funcionamento do sistema.

7.3.1. Ciclo termodinamico

Na seccéo 3.1 foi abordado o principio do funcionamento do ORC, especificamente no que se refere a
sua finalidade, i.e., o aproveitamento de calor residual. Nesta seccéo sera abordado em maior pormenor,
o ciclo de poténcia de Rankine com recurso a um fluido organico (ORC). Na figura 128 ([10]) estao
representados os diagramas T-s e p-h dos ciclos ideal e real do ORC para o fluido R-245fa. No ciclo ideal
podem ser identificados quatro processos [10]:

1. Evaporacao isobarica (1-4) - Idealmente a evaporacao do fluido organico, que recebe calor
do fluxo de calor residual, é efectuada a pressdo constante, ou seja sem perda de carga no
evaporador. Este pode ser dividido em trés zonas: pré-aquecimento (1-2), evaporacao (2-3) e, se
necessario, sobreaquecimento (3-4).

2. Expansao isentropica (4-5) - Uma expansao isentropica é também adiabatica (o expansor nao
troca calor com o ambiente) e reversivel (sem perdas por atrito, perdas de carga, etc.)

3. Condensacao isobarica (5-8) - O condensador pode ser dividido em trés zonas: arrefecimento
(5-6), condensacao (6-7) e sub-arrefecimento (7-8)

4. Compressao isentropica (8-1) - A compressao isentropica de um liquido nao pode ser vista

num diagrama T-s, dado que dS = dT =0.

No ciclo real, ha a considerar a presenca de irreversibilidades que diminuem a eficiéncia do ciclo. Estas

ocorrem maioritariamente:
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o Durante a expansao: Apenas uma parte da energia resultante do diferencial de pressoes pode
ser transformada em trabalho util, dado que a outra parte é convertida em calor, sendo
desperdicada. E necessario considerar entdo a eficiéncia deste processo por comparacio com
um processo ideal (isentropico).

¢ Nos permutadores de calor: O caminho sinuoso seguido pelo fluido para assegurar uma boa
transferéncia de calor, causa perdas de carga, que reduzem o trabalho realizado pela turbina.

e Na bomba: As perdas electromecanicas e as fugas internas levam a irreversibilidades que

transformam parte do trabalho em calor.

R245ta
R248fa

150 ——ldeal ORC
= |daal ORC

Real ORC Crerhieating
{.-' 1 Real ORC Overheabing
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Figura 128 - Diagrama T-s (esq.) e p-h (dlir.) do ciclo ideal e real do ORC

A anadlise do diagrama p-h permite identificar e definir rapidamente os seguintes parametros:

o Trabalho atil (diferenca entre o trabalho realizado no expansor e o consumido pela bomba) -

Wutilideal = Wexp,is — Whombais = (h4 - h5,is) - (hl,is — hg)

Wutilreal — Wexp,r — Whombar = (h4- - h5,r) - (hl,r - h8) (119)

¢ Rendimento do ciclo: racio entre o trabalho util e o calor total recebido da fonte quente

Wutil,real _ (h4 - h5,r) - (hl,r - h8) (120)

= Qevap a h4 - hl
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e Eficiéncia isentropica da bomba e do expansor: racio entre trabalho realizado e trabalho
ideal para dispositivos que realizam trabalho (expansor) e o inverso para dispositivos que

consomem energia (bomba):

hy — hs
hg, — h
8s 1 (122)

& =
bomba hg — hy

Todas estas consideracdes sao importantes mas irrelevantes se nao considerarmos o proposito deste
ciclo, que se trata da aproveitamento do calor residual, funcionando de forma semelhante a um
“bottoming-cycle” de uma cogeracao. Nesse contexto, facilmente se verifica que a etapa chave neste
ciclo é a recuperacao desse calor da forma mais eficiente possivel, sendo a seleccao do evaporador uma
fase critica. Por uma questao de pertinéncia sera recuperada a figura 10, que é apresentada abaixo. O
calor é recuperado de uma fonte térmica a temperatura mais elevada, neste caso do fluxo dos gases de
escape, e condicionada pelo pinch-point que é o ponto cuja diferenca de temperatura entre o fluxo de
calor (fonte quente) e o fluido de trabalho € menor, sendo esta uma das limitacdes associadas ao fluidos
puros e azeotropicos (mudanca de fase a temperatura constante). Analogamente, o processo de
condensacao é regulado pelo mesmo principio. Com efeito, o pinch-point representa o ponto em que se
inicia a evaporacdo e em que ao fornecimento de calor ndo corresponde mais uma variacdo de
temperatura (calor sensivel), mas sim uma variacdo do calor latente. Durante esta etapa, o calor
fornecido ao fluido de trabalho pelo fluxo de gases de escape é utilizado para induzir a completa
transformacao do fluido do estado liquido para o estado gasoso (a pressao constante). Para assegurar o
bom funcionamento do permutador de calor com mudanca de fase, Vaja e Gambarotta [201] definiram

um pinch-point minimo de 30 °C.
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R245fa
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Figura 10 - Pinch Points num ORC

Conforme foi mencionado anteriormente e como se pode comprovar pela figura 10, o permutador de
calor destinado a recuperacdo de calor do fluxo de gases de escape é composto de trés areas funcionais,
a que correspondem outros tantos processos distintos: pré-aquecimento, evaporacao e, se necessario,
sobreaquecimento. Para determinar o calor que é efectivamente recuperado, bem como o caudal
massico maximo do fluido de trabalho é necessario realizar-se um balanco energético relativo para o
permutador de calor. Para esse efeito atente-se a figura 129 (retirado de Domingues [202]), que mostra
a temperatura dos gases de escape e do fluido de trabalho de um ORC genérico com um pequeno

sobreaquecimento do fluido de trabalho.

Tg.in
g
=
&
8
5
|_
LE
Tg,out
LE
0% Balango energético relativo 00%

Figura 129 - Temperatura dos gases de escape e do fluido de trabalho em funcao do balanco energético relativo no evaporador
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Para determinar o caudal maximo para o fluido de trabalho, Domingues [202] elaborou um algoritmo
iterativo que sera sucintamente explicado, dada a sua pertinéncia. Faz-se primeiro o balanco de energia
a montante do pinch-point (entre 2x e 3) até se completar a vaporizacédo do liquido e sobreaquecimento

do vapor (quando necessario), com Ty pp = Tox + ATpp min:

Mg Tg,in
f Cpg(T) - dT

Mg, = ———F——
! h3 - h2x Tg,pp

A diferenca de temperatura minima entre o fluido de trabalho e os gases de escape (ATpp min),
correspondente ao pinch-point foi assumida como sendo de 30 °C (conforme sugerido por Vaja e
Gambarotta [201]). As entalpias do fluido, bem como o calor especifico (expresso em funcdo da
temperatura) sao calculadas a partir do software Feforop 9.0. Esta funcionalidade esta também presente

no Thermolib.

E efectuado um segundo balanco de energia, a jusante do pinch-point (entre 2 e 2x), considerando a
zona de aquecimento do fluido de trabalho, que permite determinar a temperatura dos gases de escape

a saida do permutador de calor:

hz - h
1 _ . X 2
Tg,out - Tg,PP - mf,l .

Mg * Cpg

Se a temperatura, T’g,out for inferior & temperatura minima permitida para os gases de escape (o autor
assumiu como aproximacao inicial que os gases de escape seriam arrefecidos até 200 °C), é necessario
efectuar um procedimento iterativo para reduzir o caudal massico do fluido de trabalho até que se atinja
acondicdo T'g oyt > Ty our = 200 °C. Assim, é necessario aumentar a diferenca de temperaturas do

pinch-point diminuindo de caudal. Neste processo iterativo a temperatura do pinch-point é actualizada

de acordo com a seguinte equacao:

1y (hs — hax)

' _
Tg,PP - Tg,in - P
Mg " Cpg
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Sendo que, o caudal massico de fluido é reduzido 0.1% a cada iteracao.

Para igualar os caudais de fluido a circular nas trés zonas do permutador de calor (ver figura 130) é
necessario aplicar um processo de calculo iterativo, baseado no método da efectividade-NTU,
considerando as diferentes caracteristicas de cada zona. Este método permite determinar a poténcia
transferida no permutador a partir do conhecimento das temperaturas de entrada e das caracteristicas
de operacao do permutador, que sao as capacidades térmicas de ambos os fluidos e a capacidade de

transferéncia de calor.

Tg,out Tg,PP : Tg,PPZE Tg,in
Aguecedor Evaporador ' SA
T, Tax ! Ta! Ts

Figura 130 - Areas funcionais do permutador de calor

A eficiéncia do permutador é definida como a relacao entre o calor efectivamente trocado e aquele que
poderia ser efectivamente trocado se o permutador de calor fosse infinito e operasse em contracorrente,
dada por:

Q
Qmax (123)

E =

Como o fluido de menor taxa de capacidade calorifica é aquele que limita o valor maximo do calor
trocado, define-se o calor maximo (Qmax) como o produto da menor capacidade calorifica pela diferenca
entre as temperaturas de entradas dos dois fluidos:
Qmax = (m ) Cp)min(Th,i - Tc,i) (124)
De facto, para o pré-aquecedor e sobreaguecedor, a transferéncia de calor do fluxo de gases de escape

para o fluido, manifesta-se num aumento da temperatura deste (calor sensivel); ja para o evaporador a
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transferéncia de calor ndo provoca aumento de temperatura, mas sim da taxa de mudanca de fase de
liguido para gasoso. Como tal, as equacdes para o calor efectivamente trocado (Q) diferem, sendo dadas
para os primeiros em funcao da diferenca de temperaturas entre a entrada e a saida do fluido e no

ultimo, pela diferenca de temperaturas. O racio de taxas de calor especifico (Cg) dado por:

_ (m ) Cp)min

Cr = 7=
! (m-cp)max

(125)

é também distinto, sendo que para o evaporador Cz=0. Por ultimo, podepode enunciar-se 0 nimero de
unidades de transferéncias (NTU) como:
U-A

NTU = 7——— (126)
(m ) Cp)min

Em que o produto UA representa a capacidade de troca de calor do permutador por grau de diferenca
de temperatura. Mais informacdes acerca deste método de calculo encontram-se na dissertacdo de

mestrado de Domingues [202].

Nos permutadores de calor de contacto indirecto e transferéncia de calor directa, a troca de calor entre
cada fluido pode ser descrita por um coeficiente global de transferéncia de calor (U [W /(m?2K)),
considerando-se que a area sujeita a conveccdo para cada um dos fluidos, em geral, ndo é igual,

especialmente no caso de se usarem supetrficies alhetadas.
A taxa de transferéncia de calor (Q) pode entao ser definida pelo produto da capacidade de transferéncia

de calor (AU) pela diferenca média de temperatura entre os fluidos, que por sua vez, pode ser expressa

em funcao das temperaturas de entrada e de saida de ambos os fluidos.

Q=U-A-AT (127)
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No projecto e seleccdo de um permutador real é necessario ter em linha de conta outros factores, como
a geometria do permutador, o regime de escoamento dos fluidos no seu interior, as perdas de carga,
etc. Estes parametros serdo oportunamente mencionados quando for estabelecido o paralelismo entre o
dimensionamento do evaporador e os respectivos parametros de modelacdo deste no Thermolib. Para
ja, o foco é o ciclo termodinamico, pelo que, se procedera de seguida a determinacdo das
temperaturas/pressoes de funcionamento do sistema, o que resultard na determinacdo do caudal

massico de fluido, algo que sera necessario para dimensionar o permutador.

Este é o principio de dimensionamento utilizado para este tipo de sistemas. No entanto, dado que o
proposito do presente trabalho € o desenvolvimento de um sistema ORC com base em componentes
AVAC, é apenas necessario proceder a analise do seu desempenho quando integrados no veiculo. Neste
contexto, o Thermolib apresenta-se como uma ferramenta bastante valiosa, dado que os parametros que
utiliza sdo dados pelas especificacdes técnicas dos componentes, fornecidas pelo fabricante. Com efeito,
para o caso do evaporador é necessario fornecer a area de permuta de calor (A) e o coeficiente global

de transferéncia de calor U e as respectivas temperaturas de funcionamento.

7.3.2. Layout do sistema ORC

No presente trabalho foi adoptada, numa primeira analise, a configuracdo “normal” de um ciclo ORC,
com o numero minimo de componentes, sendo a mais simples de todas. Por conseguinte, sao requeridos
para o funcionamento dois permutadores de calor, um dispositivo de expansdo e uma bomba (a laranja).
Para melhor compreensdo do modelacdo do sistema no Thermolib é apresentado na figura 131, o

esquema da instalacao.
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— Sistema ORC
BEtmy 3

wgime 1000
LEomiSeg Evaporador e Sanen Eacops BV Lmpie e

raat [ charger WTLA

i DuplE

"w Qe

Condsnaador

Fiew Diply

w DapE

Figura 131 - Layout do sistema no Thermolib

Em primeiro lugar, é importante definir os parametros de configuracdo do modelo. Esta operacédo é
realizada no bloco a azul claro, o “model-setup” do modelo (figura 132). Neste bloco séo inicializadas e
definidas as espécies quimicas que podem ser utilizadas no modelo, sendo carregadas as bases de
dados necessarias para os calculos termodinamicos (usadas no calculo das propriedades do fluido e
propriedades de estado do sistema), bem como as equacdes de estado a utilizar (EOS). Mais adiante,

sera explicado o0 método de resolucao do modelo com base no Thermolib.

268



— Setup Parameters

Load model command:

Constants File:

Balancing start time [=]:

Balancing stop time [s]:

Chemical media data file:

ChemicalM ediaData. mat
load Componentlata.mat
Constants.mat

0

1000

7.. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

UL

— Select Species

CO, vapor allowed, liguid allowed
H20, vapor allowed, liquid allowed A
CO2Z, vapor allowed, liguid allowed

H2, vapor allowed, liguid allowed

N2, vapor allowed, liguid allowed

02, vapor allowed, liguid allowed

RZ45fa, vapor allowed, liquid allowed

R134a, no chem,, vapor allewed, liguid allowed -

I

Edit

Delete

— Model of gas phase

EOS: | Real Gas (Peng Robinson) | Mixing rule: |No Interactions
— Enthalpy/Entropy of liquid phase

EOS: explicit evaporation properties (hfg=F(T), sfg = f(T})) (default) =
— Density of liquid phase

Mode: | rho_lig = f(T,p} (default) il

Figura 132 - Bloco de configuracdo do modelo

A condicdo de entrada dos gases de escape no permutador ¢ “fornecida” através de um bloco
denominado de “Mixture source” em que é possivel definirem-se os parametros de entrada como a
composicao da mistura, o caudal massico, a temperatura e a pressao. A composicao dos gases de
escape na entrada do evaporador foi assumida como sendo a da saida do conversor catalitico (TWC),
dada por Santos [203] e que se pode observar na figura 133, pois os dados obtidos pelo cruzamento
dos modelos ndo entram em linha de conta com as reaccdes quimicas do TWC. Relativamente aos
restantes parametros apresentados na mesma figura, eles correspondem aos parametros médios do

circuito de AE.
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— Parameters.

Type: Mass flow h

Mass flow rate [units]: 31 g/s -

Temperature [unit]; 1086 K v-

Pressure [unit]: 1e+5 Fa 7]
— Compounds

CO molar fraction [-]: N2 molar fraction [-]:
0 0.718

H20 molar fraction [-]: 02 molar fraction [-]:
0.078 0.204

CO2 molar fraction [-]: R245fa molar fraction [-]:
0 0

H2 molar fraction [-]: R134a no chem. molar fraction
0 0

Figura 133 - Pardmetros de entrada do fluxo de gases de escape no permutador (condicoes médias de AE)

0 evaporador é modelado neste software recorrendo ao método NTU. E necessario seleccionar o tipo de
escoamento (contra-corrente, co-corrente e fluxo cruzado), bem como definir a taxa global de
transferéncia de calor (produto UA [W/K]), a temperatura ambiente e as perdas de carga associadas a
passagem dos fluidos pelo permutador. E ainda possivel simular os efeitos dinamicos da transferéncia
de calor do permutador, assumindo que este tem uma dada massa térmica (capacidade calorifica [J/K])
e que perde calor para a vizinhanca. Na figura 134 ([204]) estao representadas as interaccdes de calor

no permutador de calor e na figura 135 a definicdo dos parametros de entrada deste.

Heat exchange with _j«
environment

f
|
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i T : 11 >p1r 't /
v QTMl
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Figura 134 - Representacao interna das interaccoes de calor do permutador
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Farameters

Flow direction: | Counter Flow -

Overall heat exchange coefficient from external
Coefficient of overall heat transfer rate [W/K]:
le3

Initial temperature [K]:

273425

Total surface to environment [m~2]:

1

Environment temperature [K]:

273425

Coefficient for calculating heat exchange with the environment [W / m2 K]:

0

Pressure loss factor [Pa/(g/s) 2] and minimum downstream pressure [Pa] for first flow:
[0,1e3]

Pressure loss factor [Pa/(g/s) 2] and minimum downstream pressure [Pa] for second flow:
[0,1e3]

Thermal mass of the heat exchanger [Joules/K]:

1%4.18e3

Coefficient of heat transfer rate from flow 1 to thermal mass 1 [W/K]
0

Coefficient of heat transfer rate from flow 2 to thermal mass 2 [W/K]
0

Figura 135 - Parémetros de entrada do permutador de calor

Relativamente aos dispositivos que impdem o fluxo de massa, tais como o expansor ou a bomba, existem
duas formas de proceder a sua modelacao: fluxo continuo de massa ou “feedback-pressure”; o primeiro
método considera que existe um fluxo continuo de massa ao longo de todo o sistema, enquanto o
segundo considera restricdes ao fluxo, p. ex., na passagem por uma valvula de restricdo de caudal, sendo
modelada através do feedback da pressdo a montante e a jusante desta. No caso do sistema ORC mais
simples foi considerado o primeiro método; no entanto, nada impede a utilizacdo do segundo ou a
coexisténcia de ambos os métodos, caso se verifique oportuno, o que podera ser o caso para variacdes

da configuracao do ciclo.

No que diz respeito a agua, o desenho da instalacao é apresentado na figura 136. Em virtude de ser um
fluido humido e, por conseguinte, ser necessario sobreaquecer a agua a saida do evaporador por forma
a evitar a expansao bifasica, foi necessario adoptar uma configuracao distinta do ORC para este fluido.

O sobreaquecimento foi modelado considerando que se trata de um processo isobarico com aumento
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da temperatura, verificando-se 0 mesmo para o pré-aquecimento entre a saida da bomba e a entrada do

. 2x 3
ORC C/ Sobreaquecimento - Agua 5]
() T | —E|
Mot M | i CEery
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Figura 136 - Desenho da instalacao do sistema ORC para a agua (com sobreaquecimento)

Analisada a configuracao do ciclo e dos respectivos parametros de entrada, € necessario agora abordar-

se 0 método de resolucdo numérica do modelo e os seus fundamentos base.

7.3.3. Método de resolucao do modelo

O Thermolib utiliza os principos fisicos subjacentes ao sistema, bem como as consideracdes
termodinamicas para modelar os processos termodinamicos [204]. Com efeito, verificam-se os
principios da conservacao da massa e da energia. Tal pode ser corroborado através da analise de um
ficheiro Excel gerado como output do modelo, em que se inclui o balanco de massa e o balanco

energético do sistema.

Relativamente as propriedades termodinamicas, é necessario considerar as diferentes fases de uma
substancia. No que diz respeito a fase gasosa, existem duas opcoes disponiveis: modelo de gas ideal ou

de gas real. Foi seleccionada a segunda opcao que utiliza a equacao de estado cubica de Peng-Robinson,
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dado que modela mais fielmente o comportamento real do gas, ao considerar o factor de
compressibilidade (Z). Esta EOS relaciona as trés propriedades de estado interdependentes: pressao (p),
temperatura (T) e volume molar (v). As equacdes correspondentes nao serdo aqui discutidas dado que
ultrapassam o ambito do presente trabalho, mas poderdo ser encontradas facilmente no manual do
utilizador do Thermolib [204]. O célculo das propriedades termofisicas das espécies quimicas é efectuado
utilizando os polinomios da NASA, que sdo funcdes empiricas da temperatura, ajustadas por minimos

quadrados [205].

Relativamente a fase liquida é importante mencionar que para assegurar a consisténcia com a fase

gasosa, a entalpia do liquido é calculada com base numa funcao explicita da entalpia de vaporizacao.

Por ultimo, relativamente & coexisténcia de fases, ¢ assumido que se encontram em equilibrio
termodinamico, o que equivale a dizer que a pressao e temperatura se mantém constantes na mudanca
de fases. Para calcular as concentracdes dos compostos nas fases em equilibrio de fases sao utilizadas
as curvas de pressao de vapor e a Lei de Raoult. A equacao de Antoine ¢ utilizada para o calculo da

pressdo de saturacdo em funcao da temperatura de saturacdo e vice-versa [204].

A modelacado de misturas é efectuada, como para o caso do ar e dos gases de escape, com base nas
propriedades de cada constituinte quimico e da respectiva fraccao de massa, sendo as propriedades da

mistura obtidas pelo somatorio destas.

Como todos os softwares de modelacéo térmica, o Thermolib possui também as suas limitacdes. Sao
elas:
o Nao sdo modeladas geometrias especificas;

e Nao sdo modeladas as energias cinética e potencial.

O estado solido ndo é modelado

e Nao ¢ possivel modelar escoamentos supersonicos nem ondas de pressao/choque.
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7.3.4. Reconversao de componentes AVAC (retrofitting)

A maioria dos sistemas de refrigeracéo opera segundo um ciclo de compressao de vapor, que utiliza um
fluido frigorigénio com baixo ponto de ebulicdo, para remover calor de um dado espaco a ser arrefecido
e subsequentemente rejeitar esse calor para o meio ambiente [37]. Tipicamente, estes sistemas tém
quatro componentes: um compressor, um condensador, uma valvula de expansao e um evaporador,

como se mostra na figura 137.

Heat out

Condenser
3 2

Expansion
Compressor Wi
X P ] - i

4 J P
Evaporator

Heat in

h 4

Figura 137 - Diagrama de instalacéo de um sistema de refrigeracdo por compressao de vapor

Como se pode observar os sistemas de refrigeracéo e ORC apresentam componentes comuns; de facto,
€ apenas necessario adicionar uma bomba, juntamente com a inclusao de um dispositivo de expansao,
que pode ser convertido a partir dos compressores existentes, como o compressor scroff. Isto torna-se
uma opcao interessante em termos econémicos, uma vez que apenas € necessario realizar ligeiras

modificacoes.

Conforme mencionado na seccao 3.3.1, este conceito ndo é novo. Brasz ef al. [28] conseguiram
transformar um sistema de ar-condicionado de 350 toneladas de refrigeracdo numa instalacao ORC de
250 kW, comercializando o produto sob o nome de PureCycle® 280.

Relativamente a reconversdo do compressor em expansor, Quoilin [27] conduziu um estudo experimental
no qual verificou essa possibilidade com um rendimento isentrépico de 67%. Baseado neste trabalho, Di
Carlo e Wallace [29] realizaram uma analise termo-economica de um sistema ORC que utilizava os gases

de escape de um motor Diesel de cogeracao de 78 kW. O modelo termo-econdmico desenvolvido previa
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um rendimento térmico de 14,3%, gerando cerca de 5.36 kWe. O protdtipo projectado a partir do
retrofitting de componentes de sistemas AVAC (aquecimento, ventilacao e ar-condicionado), que incluia
um expansor scroll, apresentava uma rendimento de 10,7 %, gerando 4,07 kWe, com um custo estimado

de $2140 CAD (ddlares canadianos).

Tendo em consideracao estes aspectos, a modelacdo do ORC no Thermolib tera por base a avaliacdo do
desempenho de componentes AVAC no sistema, tarefa que é largamente simplificada pela utilizacao
deste software. Sera necessario seleccionar os componentes de acordo com as caracteristicas tipicas
deste tipos de sistemas presentes na literatura, nomeadamente poténcia, pressdes de funcionamento,
dispositivo de expansao, etc. De anteméao sabe-se, porém, que a seleccao dos permutadores de calor
nao sera simples, especialmente no que diz respeito ao evaporador, dada que a temperatura de

funcionamento bastante elevada exclui a sua reconversao a partir de sistemas AVAC.

7.3.5. Estimativa de poténcias em jogo

Para proceder a seleccao dos componentes AVAC, é necessario ter-se uma estimativa das poténcias em
jogo. Por este motivo foi realizada uma simulacao de um modelo mais simples, que permitira também
estimar parametros maximos para as condicbes de funcionamento consideradas, principalmente o
rendimento do ciclo. Relativamente aos fluidos a utilizar, Tchanche et al. [12] compilaram uma lista,

tendo em conta a temperatura média do fluxo de calor residual:

Low-temperature (LT) (<150°C) Medium-temperature (MT) (150-250+C) High-temperature (HT) (>250:C)

Fluids Terit (°C) Fluids Terit (°C) Fluids Terit (°C)
R32 78.11 RE347 160.2 N-Heptane 267.0
Propane 96.68 HFE7000 164.46 Cyclohexane 2805
R134a 1011 Novec649 168.66 Benzene 288.9
R245 107 SES36 177.5 Octamethyltrisiloxane (MDM) 291.1
R152a 113.3 R123 183.7 N-Octane 296.2
Ammonia 1323 HFE7100 1953 Toluene 3186
i-Butane 1348 Hexane 2346 Decamethyltetrasiloxane (MD2M) 3258
R236ea 139.29 N-Pentane 196.5 Dibromomethane (R-30B2) 337.8
RE-134 147 Methanol 2402 N-Propylbenzene 365
n-Butane 152.3 Ethanol 240.8 N-Butylbenzene 388
R25fa 154.1 Hexamethyldisiloxane (MM) 2454 Tribromomethane (R-20B3) 4229

Figura 138 - Classificacao dos fluidos de trabalho em funcao da temperatura média do fluxo de calor residual

Considerando a temperatura média dos gases de escape, os fluidos mais aconselhados encontram-se

na faixa de média e alta temperatura. No entanto, o Thermolib, por defeito, apresenta uma base de dados
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limitada e por essa razao serdo seleccionados dois fluidos: a agua, por ser um fluido himido e o R-245fa

(na tabela surge erradamente como R25fa).

E necessario determinar em primeira instancia as pressdes de operacdo do sistema (condensacdo e
evaporacao). A pressdo de condensacdo foi assumida como correspondendo a pressado de saturacédo a
temperatura de 50 °C, por forma a garantir que mesmo nas condicdes extremas do Verao, ¢ verificada
a condensacdo do fluido. No entanto, para a agua isso representaria o sistema a trabalhar em vacuo
parcial, algo que nao é desejavel. Mais ainda, em virtude da sua curva de saturacao de vapor, para esta
temperatura, o sobreaguecimento necessario seria bastante elevado (da ordem de grandeza das
centenas de Kelvin), o que faria com que a temperatura a entrada do expansor fosse em muitos casos

superior a sua temperatura maxima de funcionamento.

A pressao de evaporacao, por seu lado, representara a pressao de saturacao a temperatura incrementada
no modelo, sendo esse incremento da ordem dos 5K. Neste ponto ainda é apenas efectuado a analise
termodinamica do ciclo, sendo posteriormente comparadas com as do fluxo de gases de escape por

forma a obterem-se os caudais e temperaturas de saida dos gases de escape e do pinch-point.

Para o caso da agua as pressoes foram retiradas directamente das tabelas de saturacdo, ao passo que
para o R-245fa foi utilizada a equacao de Antoine que relaciona a pressao de saturacao (em [bar]) com

a temperatura de saturacéo (em [K]) [204] por:

log1o(Psat) = A — (128)

Tsqr +C

Em que os coeficientes A, B e C sdo especificos para cada fluido. Estes coeficientes fazem parte da base

de dados do Thermolib e surgem na tabela 33.
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Tabela 33 - Coeficientes da equacao de Antoine para o fluido R245fa

Coeficientes da equacéo
de Antoine para o R245fa

A 4,343
B 1077,473
Cc -40,478

Na figura 139, esta representado o modelo simplificado denominado de ORC real para o R245fa, dado

que entra em linha de conta com as eficiéncias isentrépicas da bomba e do expansor (75% para ambas)

e que considera 0s processos de evaporacao e condensacao sem perda de carga. Os componentes estao

assinalados a laranja e as pressdes de operacdo do sistema a verde. E, no entanto, necessario simular

0s processos de pré-aquecimento (até ao inicio da mudanca de fase (liquido saturado)) e da possivel

regeneracdo, apos o processo de expansao (até ao inicio da condensacao (vapor saturado)), ilustrados

a azul claro e que consistem de processos isobaricos com variacao da temperatura. Em cada ponto sédo

apresentados os valores das propriedades relevantes, nomeadamente a temperatura, pressao, entalpia,

entropia e titulo de vapor. Conforme se pode verificar, a expansao do fluido é seca, dado que a saida do

expansor o titulo de vapor é de 1, referindo-se a vapor sobreaquecido, neste caso.
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Figura 139 - Modelo de ORC simplicado (ORC Real) utilizando o fluido R2451a

0 rendimento do ciclo torna-se também bastante simples de determinar, através do racio entre a poténcia

util (diferenca entre a gerada pelo turbogerador e a consumida pela bomba) e o calor total recebido

(figura 140).

Efficiency Calculation

To Wokspace3s

Figura 140 - Rendimento do ciclo ORC Real ideal para o R245fa
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Relativamente a agua, pode verificar-se que o esquema dado pela figura 139 néo é valido, porque o uso
desta implica uma expansao humida. Com efeito, isto levaria ao desgaste prematuro do expansor, devido
a colisdo de goticulas de vapor a uma temperatura consideravel, ao contrario dos fluidos secos em que
a expansdo pode terminar dentro da regiao bifasica, desde que com um titulo de vapor superior a 90%,
pois conforme verificado por Goswami et al. [71] e Demuth [72, 73] apenas séo criadas goticulas
bastante pequenas e nao ha lugar a formacao significativa de liquido, ao que se alia também a menor

temperatura na entrada deste dispositivo.

E necessario, portanto, sobreaquecer o fluido a saida do evaporador (figura 141). O Thermolib torna esta
tarefa bastante simples, incluindo-se um processo isobarico de variacdo da temperatura a saida do
evaporador. Este bloco recebe como /nput a temperatura alvo (a temperatura a saida do
sobreaquecedor), que ¢ verificada tendo em conta os pressupostos do sistema. Para esse efeito foi
elaborado um algoritmo iterativo que incrementa a temperatura alvo em funcdo do titulo de vapor;
enquanto o titulo de vapor for inferior a 1 (vapor saturado), a temperatura é aumentada 5 °C. E também
necessario considerar o pré-aquecimento do fluido até atingir o ponto de inicio de mudanca de fase a
pressao de evaporacao, sendo modelado este processo como um processo isobarico com aumento da
temperatura até a temperatura de saturacao correspondente a essa pressao, a semelhanca do que

acontece com o R245fa.
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Figura 141 - Ciclo ORC simplificado para a agua (com sobreaguecimento)

O sobreaquecimento, condicao necessaria para a expansao seca, implica o fornecimento adicional de
calor, pelo que, o rendimento do ciclo é diminuido, sendo o calor total fornecido dado pela soma de

entalpias de pré-aquecimento, vaporizacao do fluido e do sobreaquecimento (figura 142).

Efficiency Calculation

[P_Pumel >+
P_Pump ‘ > -
[F_Turbing o D
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Qdot -
+
[DHdot_3_3sh Unary Minus

Figura 142 - Rendimento do ciclo ORC com sobreaquecimento (exemplo)
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7.3.6. Estrutura do modelo

Nesta seccao sera abordada muito sucintamente a estruturacdo do modelo, visando a obtencdo dos
resultados termodinamicos do ciclo e os valores das propriedades em cada ponto. Para tal, foi elaborado
em Matlab um front-end para este modelo, considerando os diferentes fluidos, que obrigam a

configuracdes distintas do sistema (com e sem sobreaquecimento) (figura 143).

A estrutura do modelo é apresentada na tabela 34. Os parametros de entrada sdo os mesmos para
ambos os modelos, nomeadamente as temperaturas de condensacao e evaporacéo do fluido, definindo
as pressdes de operacdo do sistema através da equacao de Antoine e os rendimento isentropicos da
bomba e do expansor, sendo o algoritmo subjacente a ambos ligeiramente distinto: para o caso do
R245fa ndo é necessario incluir qualquer condicao para a saida do expansor (devido a expansao seca);

para a agua é necessario incluir a condicao de vapor saturado na saida deste.

Como consequéncia das diferentes configuracdes, os parametros de saida sdo também distintos,
incluindo-se no caso da agua, para além das entalpias relevantes e do rendimento do ciclo, a temperatura
e entalpia de sobreaguecimento e o titulo de vapor. Estes parametros sao exportados num ficheiro Excel
para posterior analise e pos-processamento. Por ultimo, é também gerado um ficheiro Excel contendo
todas as propriedades de estado dos pontos relevantes, nomeadamente a temperatura, pressao, volume

especifico, entalpia, entropia e titulo de vapor.

A estratégia idealizada comportou também a geracao dos diagramas T-s e p-h do ciclo termodinamico,

fundamentais para uma melhor analise de todos os parametros envolvidos, bem como para verificacdo

da coeréncia dos resultados obtidos pelo modelo.
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7. Modelo do ciclo organico de Rankine (ORC)

Tabela 34 - Pardmetros de entrada e de saida do modelo ORC

Ficheiro Excel 1 Ficheiro Excel 2
Tcond = Pcond Tsat w Pump
Tevap — Pevap P_evap w Turbine
nbomba,is nexp,is Q_tot cycle eff Propriedades
Tcond — Pcond Tsat w Pump de Estado
_> .
Tevap Pevap P_evap w Turbine (T Pyvh,S, X)
Q_tot cycle eff
T Overheat Outlet Q_overheat
bomba,i i
T1bomba,is NexpiIs vapor fraction at
Q_evap
turbine outlet

T_sat for Condensation .| ra
T_Sat for Evaporation |:| [l

B I

Calculated | [bar]
Calculated | [bar]

Figura 143 - Frontend do modelo ORC
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8. ANALISE DE RESULTADOS

Neste capitulo serao apresentados e discutidos os resultantes relevantes para a avaliacao do potencial
de aproveitamento do calor residual do fluxo de gases de escape de um MCI resultantes do cruzamento
de dados entre os modelos de conducdo e o modelo do MCI. Os outputs de cada modelo foram
analisados em seccdes anteriores, bem como o seu cruzamento, sendo agora analisado os resultados
referentes ao modelo do sistema ORC para cada um dos circuitos, que permitira recuperar parte da
energia do fluxo de gases de escape. Por razdes de simplicidade foram considerados os valores médios
de cada circuito, e devido a pequenos erros gerados durante a simulacdo do primeiro modelo de ORC,
referente aos componentes reais do sistema, ndo foi possivel avaliar o seu desempenho nestas

circunstancias. Esta situacédo podera ser corrigida no futuro.

Nesse contexto, e apesar da agua ter sido utilizada durante a simulacdo, o intuito deste trabalho foi
sempre a reconversao de sistemas AVAC para funcionarem como ORC para aproveitamento da energia
do fluxo de gases de escape, pelo que, seria em todo o caso preferido o fluido R-245fa, relativamente a
esta. Tal ndo significa que este se trate do fluido ideal para esta aplicacdo. A exclusdo da agua como
fluido de trabalho de um sistema ORC baseado em componentes AVAC prende-se principalmente com a
necessidade de sobreaquecimento o que eleva a temperatura de entrada no expansor, 0 que na maior
parte dos casos, ndo é compativel com o retrofitting do compressor em expansor, devido as menores
temperaturas de funcionamento destes dispositivos. Nao obstante estas consideracoes, serdo
apresentados os resultados relativos ao aumento do rendimento térmico e mecéanico do MCI, bem como

questdes relacionadas com o proprio ciclo ORC.

8.1. Ciclo termodinamico

Nesta seccao serdo apresentados os resultados obtidos referentes ao ciclo termodindmico para os dois
fluidos: agua e R245fa. Para facilitar a compreensao do ciclo, bem como corrobar a correcta modelacéo
dos processos termodinamicos presentes foram elaborados os diagramas T-s e p-h dos dois fluidos.
Serao apresentados estes dois diagramas para o R245fa (figura 144 e figura 145) e apenas o primeiro

para a agua . Convém mencionar que esta funcionalidade nao esta explicitamente definida no Thermolib,
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pelo que foi necessario criar um algoritmo para o efeito. Este algoritmo permite nao soé avaliar estes
processos, mas também a geracdo das curvas de saturacdo de liquido e de vapor dos fluidos bastando
para isso, seleccionar todos os pontos referentes a simulacdo do modelo e aproximando-se por uma

spline cubica para realizar o contorno do grafico.

Para o fluido R245fa, é possivel observar 0os processos termodindmicos mencionados aquando da sua
modelacdo. Com efeito, tem-se que:

1-2: Compressao do fluido até a presséo de evaporacgao (1;5=0.75);

2-2x: Pré-aquecimento (processo isobarico com aumento de temperatura)

2x-3: Evaporacdo a pressao constante

3-4r: Expansao até a pressao de condensacao

5-1: Condensacdo a pressao constante

Diagram T-8 R245fa

2% Py =235, [MPa)

@

@

3
T

Temperature [K]

@
IS
5

B e ikl bttt

a0 2 Py = 0115 [MPa]. g

0 | | | | | | | | |
2400 2500 2600 2700 2600 2900 3000 3100 3200 3300

Entropy

Figura 144 - Diagrama T-s para o R2451a (presséo de evaporacdo de 2.36 MPa)
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% 10° Diagram P-H R246fa

P 2y Py =2-36-{P3} 3

Pressure [WMPa]

1 P or=0-15-{MPa] 5 4

1
Enthalpy

o

Flgura 145 - Diagrama de Mollier (P-h) para o R245fa (pressao de evaporacao de 2.36 MPa)

Conforme se pode observar, para a agua verificam-se 0s mesmos processos, até a evaporacao do fluido,
que por ser um fluido humido obriga ao sobreaquecimento (de 3 a 3SH), sendo depois expandido até ao
ponto de vapor saturado, sendo depois realizado a condensacao a pressado constante (4-1). Na realidade,
0 algoritmo que serviu de iteracdo ao modelo, ndo incluiu a condicao de a expansao nunca atravessar a
zona bifasica, pelo que, o que se deveria verificar, a semelhanca do R-245fa, seria a expansao para a
zona de vapor sobreaquecido, onde se daria lugar a um processo isobarico de diminuicao da temperatura
até ao ponto de vapor saturado, iniciando-se de seguida a condensacao. Infelizmente, nao foi possivel
corrigir atempadamente este erro, porque o tempo computacional ainda é relativamente elevado. Regista-
se, no entanto, este facto, que teria como resultado uma diminuicdo do rendimento do ciclo, sendo este
efeito diminuido com a diminuicdo da pressdo e de evaporacdo e com o aumento do rendimento

isentrépico, dado que esta era a condicao que servia de base a este algoritmo.
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Figura 146 - Diagrama T-s para a 4gua para a pressao de evaporacao de 8.64 MPa

8.1.1. Caudal massico de fluido e poténcias dos componentes

Relativamente ao caudal massico de fluido de trabalho, foi preconizada a sua determinacao através da
simulacéo do primeiro modelo elaborado para o ORC (seccao 7.3.2) considerando-se os componentes
reais para esta aplicacao e analisando-se o0 seu desempenho. Com efeito, determinando-se os valores
medios de cada circuito para o fluxo de gases de escape e que constam da tabela 31 seria possivel obter
através da analise do permutador real, cujos parametros mencionados (UA, massas térmicas, etc),
permitiriam a determinacao da temperatura final dos gases de escape, bem como do calor recuperado,
através da equacao 127, iterando-se sucessivamente até a obtencdo do pinch-point minimo, que
conforme verificado anteriormente seria relativamente simples de implementar. No entanto, devido a
algumas complicacdes inesperadas no meétodo de resolucdo do modelo, ndo foi possivel realizar esta
analise. Por conseguinte, tornou-se necessario estabelecer outra estratégia baseada no modelo
simplificado do ORC para cada um dos fluidos, em que se pretendia implementar o algoritmo iterativo
descrito por Domingues [202], aplicando-se 0 método da efectividade-NTU as areas funcionais do

permutador de calor e igualando-se 0s caudais massicos, através do balanco energético relativo.
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Infelizmente, dado que esta nao era a estratégia original equacionada, ndo foi possivel, em tempo util
realizar esta analise. No entanto, como ja se obteve os dados relativos ao ciclo termodinamico a
implementacdo também nao seria dificil, apresentando-se como outra alternativa viavel para analise e,

sobretudo, dimensionamento deste tipo de sistemas.

Apods a obtencdo do caudal massico de fluido seria facil determinar a poténcia de cada um dos
componentes, através do produto deste pela diferenca de entalpias entre a entrada e a saida destes. Os
dados seriam cruzados com os obtidos para cada um dos circuitos, dimensionando-se assim os médulos
ORC especificos e averiguando-se a exequibilidade de os fabricar separadamente, dado os diferentes
tipos de veiculos (referentes a varias necessidades do mercado). Isto permitiria avaliar a implementacéo
em cada um dos diferentes tipos de veiculos e, apesar do aumento do custo por kW de poténcia a medida
que se reduz a escala do sistema, se estes pudessem ser reconvertidos de sistemas AVAC, poderia

vericar-se a sua viabilidade.

8.1.2. Rendimento termodinamico do ciclo ORC

O rendimento é dado pela razao entre o calor total fornecido ao ciclo e o trabalho util realizado (w —
wg). Para os dois fluidos em analise pode observar-se na figura 147, que para a mesma pressédo de
evaporacao, o rendimento do ciclo &€ sempre maior para o0 caso da agua, sendo que até a pressao de
1MPa o rendimento do ciclo ndo diferem muito. O rendimento maximo obtido para o R245fa é da ordem
de grandeza da observada em outros trabalhos (p. ex. Domingues [202]), se bem que, considerando as
irreversibilidades no permutador de calor é expectavel que para este fluido o rendimento se situe na
gama dos 6-10% [201]. Relativamente a agua, que foi simulada até a uma pressao correspondendo a da
saturacao para 350 °C, verifica-se que para estes sistemas a pressao excessiva no evaporador condiciona
a seu rendimento, pelo que, conduzindo a diminuicao de rendimento do sistema. Considerando a pressao
de 2MPa, que se admite como razoavel para este tipo de sistemas [202], pode verificar-se que o
rendimento sera de cerca de 16% (contra cerca de 11% do R245fa). No entanto, a temperatura de
sobreaquecimento aumenta significativamente, colocando em causa o bom funcionamento do expansor.
Pode diminuir-se este efeito, aumentando a pressdo de condensacdo, o que porém reduziria o

rendimento do sistema.
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Figura 147 - Rendimento do ciclo ORC para o R2451a e a dgua em funcdo da pressao de evaporacac

8.1.3. Aumento da eficiéncia térmica e da eficiéncia mecanica do motor

0 aumento da rendimento térmico do motor é calculada pela razao entre a poténcia util produzida pelo
ORC (WyEgr) € a quantidade de energia térmica disponibilizada pelo combustivel (dada no modelo por

Fuel Power):

WNET WNET

Meermica = 5 ""5C1 = Fuel Power (129)

O aumento da eficiéncia mecanica é calculada pela razéo entre o trabalho util produzido pelo RC (Wygr)

e a poténcia efectiva produzida pelo MCI (dada no modelo por Shaft Power):

WNET

Nmecanica = Shaft Power (130)
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Conforme se verifica por estas duas equacdes, determinada a poténcia util do ORC (através da
determinacdo do caudal massico do fluido de trabalho), seriam facilmente obtidos os valores destes dois
parametros. Mais ainda, dado que o racio entre a poténcia dos gases de escape e a poténcia mecénica
& sempre superior a unidade (figura 93), é expectavel que a reducdo do consumo seja da mesma ordem
de grandeza da recuperacdo do calor residual do fluxo de gases de escape. Em circunstancias especiais,

especialmente para cargas mais baixas, a reducao do consumo pode ser ainda superior.

Exhaust / Shaft Power Ratio

180 T T T T T
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140 1
120 r 1
— - 126
£
> 100 .
& - 124
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=
g 80 1 F q22
F
60 | 1 b2
1.8
40 1
1.6
20k 25 25 i
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Figura 93 - Racio entre a poténcia do escape e a de velo
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9. CONCLUSOES

O presente trabalho centrou-se numa abordagem distinta da analise de sistemas de aproveitamento de
calor residual de motores de combustao interna, particularmente no que se refere ao fluxo dos gases de
escape, pelo menos no que a modelacao diz respeito. Esta abordagem, denominada pelo autor de
“wheel-to-exhaust”, visou a modelacao mais realista do comportamento do veiculo propulsionado pelo
MCI, considerando as condicdes reais de estrada, que tipicamente integram o quotidiano de utilizacao
destes veiculos: percursos urbanos, de estrada nacional e de auto-estrada. Mais ainda, este trabalho
destaca-se pela utilizacao de um modelo de ciclos de conducdo que entra em linha de conta com as

sinuosidades e declives do trajecto (ciclos reais), algo que os circuitos normalizados nédo fazem.

Para a integracdo do conjunto veiculo-motor, foi elaborado e implementado um algoritmo inovador,
baseado no conceito de grafo direccionado, para a determinacdo da marcha engrenada no veiculo a cada
instante do trajecto. Assim, foi possivel estimar a rotacdo e binario do motor a partir da velocidade e
poténcia de propulsdo requirida pelo veiculo. Estes dados foram cruzados com os dados do modelo de
MCI para a obtencdo dos parametros relativos do fluxo de gases de escape. No entanto, este método,
que se pretendeu 0 mais universal possivel, permite também a determinacao dos restantes parametros
do MCI em condicdes reais de estrada, nomeadamente o consumo especifico, a poténcia ao veio, a carga

do motor, etc.

Relativamente aos percursos analisados, pode referir-se que o potencial de aproveitamento da energia
dos gases de escape aumenta significativamente para o percurso de auto-estrada, em virtude das
maiores poténcias de propulsao requeridas, associadas a maior velocidade média a que se realiza o
percurso. A menor oscilacao da velocidade durante o trajecto, sugere também que para este tipo de
percurso o sistema ORC apresentaria melhor rendimento global, quando comparado com os restantes
percursos. A comparacao entre os circuitos também poderia ditar modulos ORC com diferentes
poténcias, algo que se cré que poderia viabilizar este tipo de sistemas, especialmente para veiculos

urbanos, com um menor tempo de retorno. No entanto, nada foi possivel concluir acerca disto.
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Em relacdo ao modelo do MCI, este trabalho permitiu torna-lo mais funcional, com a inclusdo de um
front-end e melhorias significativas introduzidas no modelo. Uma das mais relevantes foi a automatizacao
do modelo de combustdo de Costa [190], cujos parametros de saida constituem parametros de entrada
do modelo de MCI, mais concretamente em relacdo a funcdo de Wiebe. Apesar de ndo ter sido
extensivamente analisado, esta modificacdo permitiu corroborar a sugestdo de que o trabalho maximo

realizado sobre o pistao acontece tipicamente para 10° BTDC.

Relativamente ao modelo do ORC, foram analisados os parametros mais relevantes para proceder a sua
modelacdo e dimensionamento. O software seleccionado para o efeito, o Thermolib, mostrou-se uma
ferramenta bastante util neste tipo de analise, dado que a sua estrutura baseada numa linguagem
orientada a objectos (caracteristica do Simulink), permite libertar o utilizador do “fardo” da modelacao
termodinamica intensiva, ao mesmo tempo que mantém a coeréncia e rigor necessaria dos dados.
Adicionalmente, foi prevista a utilizacdo deste software tendo em conta a integracdo do modulo que falta
para completar a abordagem wheelto-exhaust — o conversor catalitico. O Thermolib facilita
significativamente a modelacdo de processos quimicos como as reaccdes exotérmicas ocorridas no

catalisador.

Infelizmente, nao foi possivel utilizar a estratégia preconizada para a analise de sistemas ORC baseados
em componentes de sistemas de refrigercdo. Em alternativa, foram implementados modelos mais
simples para os fluidos R-245fa e a agua, que permitiram corroborar a coeréncia dos dados obtidos pelo
Thermolib, bem como fornecer outra alternativa para a analise deste sistema. Com efeito, conjugando-
se a alternativa equacionada com o algoritmo iterativo para o permutador de calor dado por Domingues
[202], para a determinacao do caudal massico maximo, é possivel dimensionar mais convenientemente
este tipo de sistemas, bem como analisar configuracdes distintas do sistema, diferentes tipos de fluidos

e outras nuances do sistema.

Por ultimo, foi implementado um front-end também para este modelo facilitando a sua utilizacao,
incluindo-se também a geracao dos diagramas T-s. P-h e T-v e das curvas de saturacao. Existem também
dados referentes a eficiéncia do ciclo, trabalho realizado pela turbina e consumido pela bomba, o que

apos a determinacdo do caudal massico, fixara as dimensoes tipicas do sistema.

292



9. Conclusoes

9.1. Sugestoes para trabalhos futuros

Dada a abordagem adoptada ao longo deste trabalho, existe uma panoplia de trabalhos que podem ser
seguidos em diversas areas. O mais relevante seria a inclusao do modulo referente ao conversor catalitico
e a melhoria do modelo do ORC por forma a completar a analise wheel-to-exhaust. Isto permitiria a
obtencao de um modelo integrado dos fluxos energéticos associados a deslocacdo de um veiculo
propulsionado por um MCI. Com isto seria possivel analisar a variacao de determinados parametros e o
seu impacto global no conjunto. No contexto especifico do ORC, isso permitiria a analise e a avaliacao
do desempenho mais conveniente destes sistemas. Contudo, este mddulo nao seria de implementacéo
trivial, sendo extremamente complexo, 0 que dificultaria a sua incorporacao no modelo integrado; nao

obstante estas consideracdes, isso nao inviabiliza per s/ o conceito.

Numa vertente mais realista e pragmatica, esta abordagem poderia também ser utilizada para analise
do desempenho de outros tipos de sistemas de aproveitamento de calor residual, nomeadamente na
area dos modulos termoeléctricos, em que a UM apresenta uma grande experiéncia e know-how

acumulado, o que lhes proporcionaria uma melhor utilizacdo desta ferramenta.

Relativamente aos ciclos de conducéo, as melhorias introduzidas no modelo, permitirdao uma analise
mais conveniente destes, em particular no que diz respeito, a analise dos ciclos reais, que representam
mais fielmente o comportamento real de um veiculo em estrada, dado que consideram as sinuosidades

e declives do trajecto.
Por ultimo, em relacdo ao modelo do MCI, a grande quantidade de parametros distintos que é possivel

analisar através deste modelo integrado e as imensas nuances associadas, dao grande margem de

manobra no desenvolvimento do presente trabalho.
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