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RESUMO 

Com o crescente aumento dos problemas ambientais relacionados à emissão de 

poluentes, normas cada vez mais rigorosas estão sendo implementadas para diminuir a 

emissão de gases nocivos provenientes da queima de hidrocarbonetos em motores de 

combustão interna. Um importante fator que influencia na geração de gases poluentes em 

motores é o comportamento do escoamento no cilindro, desde o início da admissão até a fase 

de combustão. O presente trabalho realiza um estudo numérico com validação experimental 

do escoamento no motor Honda GX35, considerando diversas aberturas de válvula fixas e 

diferenças de pressão para gerar o escoamento. A validação da metodologia numérica é 

realizada através da comparação dos resultados do coeficiente de descarga para todas as 

aberturas de válvula utilizadas. A medição da vazão de ar na metodologia experimental é 

realizada com um anemômetro de filme quente de aplicação automotiva, calibrado para as 

condições do teste. Já a metodologia numérica utiliza dois modelos de turbulência, k-ω SST e 

k-ε standard. Os resultados numéricos apresentaram boa concordância com os experimentais 

para ambos os modelos adotados, quanto ao coeficiente de descarga. Entretanto, a diferença 

de comportamento do escoamento no interior do cilindro é elevada, pois o modelo k-ω SST é 

capaz de captar a oscilação transiente do jato que se forma na saída da válvula, inexistente no 

k-ε standard. O comportamento transiente causa uma significativa variação da vorticidade 

média em um plano perpendicular ao cilindro, com o escoamento trocando de direção 

principal de rotação em alguns instantes. Dados numéricos médios e de variação ao longo do 

tempo para swirl e tumble também são apresentados e discutidos. Ao analisar a oscilação da 

vazão mássica na fronteira de saída do domínio, frequências de aproximadamente 1300 Hz 

são captadas. Tais frequências são confrontadas com resultados experimentais obtidos pelo 

presente grupo de pesquisa para medições de oscilação de pressão no coletor de admissão do 

mesmo motor. O desvio percentual relativo para a frequência de oscilação é de 0,3%, o que 

demonstra a correta predição, tanto do fenômeno de desprendimento de vórtice quanto do 

coeficiente de descarga obtido através do modelo de turbulência k-ω SST.  

Palavras-chave: Motor de combustão interna; coeficiente de descarga; swirl; tumble; jato 

transiente; simulação numérica e experimental 
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ABSTRACT 

With the increasing environmental problems concerning pollutant emissions, stringent 

standards have been applied in order to decrease harmful gases produced by the hydrocarbons 

combustion in internal combustion engines. The flow behaviour within the cylinder is an 

important factor that affects the emission’s formation in engines, since the intake stroke until 

the combustion. This work performs a numerical study with experimental validation of fluid 

flow at Honda GX35 engine, considering different fixed valve lifts and suction pressures to 

generate the flow. The validation of the numerical methodology is made through the 

discharge coefficient and flow pattern comparisons for all valve lifts utilized. The mass flow 

rate in the intake system is measured with an automotive hot film anemometer, calibrated for 

the test’s conditions. Regarding the computational solution for the turbulent air flow, two 

turbulence models were utilized: SST k-ω and k-ε standard. Although the numerical results 

presented a good agreement with the experimental data concerning the discharge coeficient, 

the flow pattern comparisons presented a high discrepancy among the models utilized. The 

SST k-ω model is capable to capture the transient behaviour of the jet formed in the valve exit, 

constituting the main difference between them. The transient oscillation causes a significant 

difference of mean vorticity in a cylinder section plane, with the bulk flow changing its main 

rotation along the time. The averaged and transient numerical data of swirl and tumble are 

presented and discussed. In the frequency analysis of the numerical mass flow rate 

oscillations, obtained at the outlet boundary, presented an average value about 1300 Hz. Such 

frequencies, when compared with experimental results obtained by the present research group 

for the pulsating pressure waves into the intake duct of the same engine, had a relative 

percentage deviation of 0.3%. The agreement between the results using the SST k-ω model 

reveals the correct prediction of vortex shedding frequency and discharge coefficient. 

Keywords: Internal combustion engine; discharge coefficient; swirl; tumble; transient jet; 

numerical and experimental simulation 
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1 INTRODUÇÃO 

A invenção dos motores de combustão interna, em meados do século XIX, marca uma 

nova era para a humanidade em termos de converção de energia. Contudo, somente no início 

do século XX este ganhou popularidade através do estabelecimento dos automóveis. 

Atualmente, os veículos automotores são um dos principais meios de transporte de pessoas e 

carga em nosso país. De acordo com o Denatran, 2014, os automóveis de passeio 

correspondem a 55 % do total de veículos existentes no Brasil, aproximadamente 48 milhões 

de unidades. No entanto, no cenário contemporâneo há um crescente aumento de problemas 

ambientais relacionados à emissão de CO2 proveniente, dentre outros, da queima de 

hidrocarbonetos em motores de combustão interna.  

Com o objetivo de reduzir e controlar a contaminação atmosférica causada pelos 

motores de combustão interna, o Conselho Nacional do Meio Ambiente (CONAMA) criou, 

em 1986, o Programas de Controle da Poluição do Ar por Veículos Automotores 

(PROCONVE). Desde a implantação da primeira fase da legislação nacional para redução da 

emissão de poluentes aplicada a veículos de passeio, entre 1988 e 1991, mais quatro fases já 

foram implantadas, sendo a última adotada em 2013 e seguindo as tendências globais. No 

cenário global, o parlamento europeu, através da norma 443/2009, determina a diminuição da 

emissão de CO2 para um máximo de 130g/km até 2015. Para o ano de 2020 as normas são 

ainda mais rigorosas, 95g/km de CO2, o que representa uma redução de 45 % desde 2007 

[SMMT, 2014]. Além do CO2, pode-se citar outros gases nocivos provenientes da queima de 

hidrocarbonetos, como os óxidos de nitrogênio (NOx), causadores da chuva ácida e destruição 

da camada de ozônio, monóxido de carbono (CO) e material particulado (PM). Portanto, 

torna-se indispensável o esforço para melhorar os conceitos tecnológicos existentes e 

desenvolver novos para aumentar a eficiência dos motores de combustão interna e diminuir a 

geração de gases nocivos. 

Um importante fator que deve ser estudado para atender às crescentes demandas de 

redução de gases poluentes gerados por motores é a melhoria das características do 

escoamento no interior do cilindro. O processo de mistura do ar e do combustível, assim 

como a própria combustão, são ambos governados pelas estruturas do escoamento produzido 

pelo sistema de admissão. Porpatham et al., 2013, em um estudo experimental da relação 

entre a configuração do escoamento com a formação de NOx e geração de potência, 

apresentam em seus resultados que é possível diminuir a emissão de óxido de nitrogênio e ao 
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mesmo tempo aumentar a potência disponibilizada pelo motor através da inserção de um 

movimento predominante no escoamento turbulento do interior do cilindro. Para motores que 

possuem a tecnologia de injeção de combustível na câmara de combustão, tanto ciclo Otto 

quanto ciclo Diesel, é essencial que o combustível se misture com o ar presente na câmara de 

combustão momentos antes do início da combustão. 

Diversas técnicas experimentais foram desenvolvidas ao longo dos anos para o estudo 

do escoamento em motores. Dentre elas, pode-se citar técnicas de visualização do 

escoamento, como laser Doppler e PIV (Particle Image Velocimetry), que possuem a 

vantagem de não interferir na grandeza medida. Técnicas experimentais mais baratas que 

utilizam anemômetros de fio quente para medir a velocidade do fluido em determinada região 

da câmara de combustão ou dutos, e anemômetros de palheta para medir a rotação global do 

fluido também são utilizados em estudos. Embora certas técnicas experimentais se 

sobreponham a outras, seja pelo custo de implementação ou pela qualidade da medição, para 

o desenvolvimento de um motor de combustão interna diversas configurações de geometrias 

devem ser testadas visando obter o conjunto ideal para uma dada condição. Neste ponto, as 

técnicas experimentais apresentam uma limitação em comparação às técnicas computacionais, 

que tentam resolver a física do problema em análise. Esta técnica, amplamente utilizada por 

projetistas, auxilia o desenvolvimento de motores por obter resultados coerentes com o 

problema estudado, dependendo da metodologia de solução adotada, e por apresentarem um 

baixo custo de operação. 

A correta solução de escoamentos turbulentos com um esforço computacional viável é 

um desafio para a engenharia. A solução do escoamento turbulento em todo o seu espectro, 

para o funcionamento do motor, torna-se proibitiva, dados os recursos computacionais 

necessários. Ao longo dos anos técnicas alternativas foram desenvolvidas para tornar possível 

a solução do problema e, com o avanço da capacidade de processamento, foi possível adotar 

metodologias mais sofisticadas. A principal forma utilizada para a solução do escoamento 

turbulento utiliza uma média temporal nas equações de transporte, e realiza o fechamento 

matemático do problema com a adição de duas equações de transporte para variáveis 

referentes ao escoamento. Segundo Rutland, 2011, tais modelos mascaram ou não são capazes 

de capturar a variação do escoamento no interior do cilindro. Entretanto, como será mostrado 

neste trabalho, é possível obter o comportamento transiente do escoamento utilizando 

modelos que são mais adequados para a solução próxima às paredes e regiões curvas.  
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1.1 Objetivo  

O objetivo do trabalho é realizar o estudo numérico, com validação experimental, do 

escoamento no duto de admissão e cilindro de um motor de combustão interna, utilizando 

diferentes modelos de turbulência e considerando o comportamento transiente do fenômeno.  

1.2 Organização do trabalho 

Neste capítulo foi realizada a introdução ao tema e a motivação para a pesquisa 

desenvolvida neste trabalho.  

O segundo capítulo faz uma revisão bibliográfica de trabalhos numéricos e 

experimentais realizados em motores, relacionados ao foco de estudo deste trabalho, bem 

como as principais grandezas analisadas no desenvolvimento de motores.  

No terceiro capítulo é descrita a modelagem matemática da turbulência, com a 

apresentação em ordem cronológica da evolução dos modelos, e posteriormente os modelos 

de turbulência e funções de parede adotadas. 

Já no quarto capítulo é descrita a metodologia experimental utilizada, com a 

apresentação do motor em análise, sensores de pressão e vazão, curva de calibração e cálculo 

de incerteza de medição. 

O quinto capítulo apresenta o conceito de volumes finitos adotado neste trabalho e a 

metodologia numérica utilizada, desde as funções de interpolação e acoplamento pressão-

velocidade escolhidos, passando pela geração da geometria, discretização do domínio 

computacional, até o estudo de independência de malha. 

O sexto capítulo trata da comparação entre os resultados numéricos e experimentais 

obtidos, comparação entre os modelos de turbulência empregados na solução do escoamento e 

posteriormente a discussão dos fenômenos transientes obtidos na simulação. 

No sétimo capítulo são apresentadas as conclusões obtidas na realização deste 

trabalho. 

Por fim, o oitavo capítulo contém as referências bibliográficas consultadas. 
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2 REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 

A massa de ar a ser admitida em um motor de combustão interna representa um 

importante parâmetro em seu projeto, pois é fator determinante da potência por ele 

disponibilizada. Dutos de admissão e válvulas devem ser levados com consideração no 

desenvolvimento de um motor, pois estes influenciam em seu desempenho [Winterbone e 

Pearson, 1999]. A potência gerada por um motor de combustão interna está relacionada ao ar 

admitido durante a fase de admissão. A eficiência volumétrica, definida como a relação entre 

o volume de ar admitido e o volume deslocado pelo do cilindro referenciado à temperatura e 

pressão de estagnação, estabelece o desempenho do sistema de admissão levando em 

consideração a perda de carga nos dutos e os efeitos pulsantes no escoamento. Os dutos 

devem ser desenvolvidos de forma a oferecerem a menor restrição possível para o 

escoamento, contudo o movimento do gás no interior do cilindro é também um fator de 

grande relevância, que controla o processo de combustão em motores de ignição por centelha, 

bem como o processo de mistura de ar e combustível e combustão em motores ciclo Diesel 

[Heywood, 1988]. O entendimento detalhado do desenvolvimento das estruturas do 

escoamento e geração de turbulência durante a fase de admissão torna-se indispensável para 

os motores que possuem a tecnologia de mistura de ar e combustível no duto de admissão. Já 

para motores que possuem injeção direta de combustível, os detalhes do escoamento durante a 

fase de admissão possuem importância em função da sua influência no escoamento médio e 

nível de turbulência próximo ao ponto morto superior (PMS) [Arcoumanis e Kamimoto, 

2009]. O escoamento no período de admissão influencia a estrutura da turbulência próxima ao 

PMS no ciclo de compressão, o que determina a condição inicial para o processo de 

combustão [Weclas et al., 1993]. Sem um padrão de escoamento adequado, o movimento 

turbulento possui duração limitada devido a sua dissipação. O movimento ordenado do fluido 

em grandes escalas possui energia cinética capaz de persistir por mais tempo e aumentar o 

nível de turbulência próximo ao ponto morto superior. Tanto a massa de fluido escoando, 

quanto o nível de turbulência na região de ignição afeta a fase de desenvolvimento da chama. 

De acordo com Spicher e Backer, 1990 e Beretta et al., 1983, o escoamento local é capaz de 

mover a chama para longe da região do eletrodo da vela. Em motores de combustão interna, o 

processo de combustão ocorre em regime turbulento, e normalmente em regime de fina zona 

de reação enrugada (wrinkled reaction sheet) [Abraham et al., 1985]. A razão entre a área da 

chama laminar, ou área projetada, e a área da chama turbulenta, ou área efetiva de reação, 

aumenta com o aumento da intensidade da turbulência no cilindro.  
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Um dos primeiros trabalhos realizados para entender a influência da turbulência na 

velocidade da chama em motores foi realizado por Harry Ricardo, nos anos 1900 [Lumley, 

2001]. Devido ao baixo poder antidetonante do combustível na época, um dos principais 

estímulos para acelerar o processo de combustão fora evitar a detonação. A gasolina, quando 

submetida a certos patamares de temperatura e pressão, entra em combustão sem que a chama 

tenha chegado a esta região da câmara, ou haja uma liberação de energia pela vela de ignição. 

O fenômeno, que ocorre em padrão de detonação, libera uma grande quantidade de energia 

desordenada em um dado ponto na câmara de combustão, diminuindo a eficiência e vida útil 

do motor. Quando severa, a detonação é capaz de levar o motor à falha. Com o aumento da 

velocidade da combustão há menos tempo para a mistura ar-combustível ficar exposta à 

pressão e temperatura durante a propagação da chama, diminuindo a possibilidade de ocorrer 

detonação. Lumley, 2001, também cita os trabalhos experimentais realizados pela NACA 

(National Advisory Comittee for Aeronautics), utilizando técnicas de visualização do 

escoamento no estudo do aumento do nível de turbulência nos cilindros dos motores de 

aplicação aeronáutica para acelerar o processo de combustão [Lee, 1939; Rothrock e Spencer, 

1939].  

As técnicas utilizadas para melhorar o processo de combustão são baseadas em 

movimentos ordenados do fluido no interior do cilindro. Para gerar este movimento é 

necessário desenvolver um duto que propicie o aumento do movimento rotacional do fluido, 

causando um aumento da perda de carga do sistema e, consequentemente, diminuição da 

massa de ar admitida. Assim, é necessário desenvolver um sistema de admissão que gere o 

movimento desejado do fluido sem que a eficiência volumétrica do motor seja 

demasiadamente comprometida. Neste sentido, técnicas capazes de predizerem corretamente 

o comportamento do escoamento no interior do cilindro e sistema de admissão são de grande 

importância para o desenvolvimento de máquinas mais eficientes.  

As principais grandezas utilizadas para a caracterização do sistema de admissão 

compreendem o coeficiente de descarga (CD), e os padrões de movimento no interior do 

cilindro denominados swirl e tumble. O sistema de admissão é considerado eficiente quando 

há uma mínima discrepância entre a área geométrica de passagem do escoamento e a área 

ocupada pelo jato de saída da válvula, área efetiva. Esta eficiência é quantificada em termos 

do coeficiente de descarga, que representa a razão entre vazão mássica medida com a vazão 

teórica isentrópica para a mesma área de passagem [Ferguson, 1985]. O swirl corresponde ao 

movimento rotacional ordenado do escoamento em torno do eixo geométrico do cilindro. Este 

parâmetro é mais utilizado em motores Diesel e motores que operam com mistura 
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estratificada de ar-combustível, para promover uma mistura mais rápida do ar admitido com o 

combustível injetado, e também em motores ciclo Otto para aumentar a velocidade de queima 

[Heywood, 1988]. Em motores que possuem quatro válvulas por cilindro, torna-se difícil 

gerar um movimento axial ordenado do escoamento, devido à simetria da geometria, assim, o 

tumble surge como uma alternativa ao swirl para acelerar o processo de combustão [Ferrari, 

2005]. Esta configuração de escoamento corresponde ao movimento ordenado na direção 

radial ao cilindro. 

Uma metodologia bastante utilizada na indústria para estudar o comportamento do 

escoamento e a eficiência do sistema de admissão consiste em retirar o conjunto de árvore de 

manivelas e êmbolo, fixar diversas aberturas de válvula e impor uma diferença de pressão 

para gerar o escoamento. As principais medições realizadas neste caso correspondem à perda 

de carga da admissão, CD, e as maiores estruturas da turbulência, swirl e tumble. Assim, o 

estudo é simplificado em comparação a medições com o motor completo. Embora a pressão 

no coletor varie significantemente durante o processo de admissão, para o funcionamento do 

motor em faixa de rotação normal, o escoamento em regime permanente através do duto de 

admissão pode representar, com boa aproximação, o escoamento transiente [Heywood, 1988]. 

A área mínima para o escoamento, onde estão as maiores velocidades, está localizada 

na região do assento da válvula. Após a região de restrição, o escoamento entra no cilindro 

formando um jato que se desprende da parede na região do assento da válvula formando 

camadas cisalhantes com grandes gradientes de velocidade [Arcoumanis e Whitelaw, 1987]. 

Esta separação do escoamento causa uma grande recirculação abaixo da válvula e na região 

próxima à intersecção entre a parede do cilindro e da câmara de combustão. Os efeitos 

tridimensionais e a assimetria do fenômeno de interação entre o jato e as paredes do cilindro 

adicionam complexidade ao problema [Kamimoto e Kobaiashi, 1991]. 

Na área experimental, os anemômetros de filme e fio quente são amplamente 

utilizados no estudo do escoamento em motores. Kanoto et al., 2011, desenvolveram um 

sensor de rápida resposta para medir a variação ciclo a ciclo do enchimento do cilindro de um 

motor HCCI (Homogeneous Charge Compression Ignition). Pajkovic e Petrovic, 2008, 

utilizaram anemômetros de fio quente de 2,5 μm de diâmetro para medir o coeficiente de 

descarga, em regime permanente, e o perfil de velocidade do escoamento em torno da válvula 

de admissão de um motor Diesel de produção em série. Os autores revelaram que o 

coeficiente de descarga para pequenas aberturas de válvula é dependente da pressão de sucção 

utilizada para gerar o escoamento pois, para baixas velocidades, os efeitos viscosos tornam-se 

importantes. Com o aumento da velocidade do fluido, os efeitos viscosos são sobrepostos 
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pelos efeitos de inércia e o coeficiente de descarga passa a não ter grande dependência da 

pressão de sucção. Weclas et al., 1998, em um estudo experimental do escoamento em 

diferentes dutos de admissão, mostraram que para pequenas aberturas de válvula o coeficiente 

de descarga é significantemente dependente da pressão de sucção. Quando a abertura é em 

torno de 0,12 a 0,15 em relação ao diâmetro da válvula, o CD passa a ser praticamente 

independente do número de Reynolds. Já para aberturas acima de 0,15 o CD passa a decair 

linearmente para ambos os dutos estudados. Existem também metodologias experimentais por 

meio ótico, como é o caso de Chan e Turner, 2000, que mediram o campo de velocidade 

tridimensional no interior do cilindro utilizando laser Doppler. Ficou evidente para os autores 

a dificuldade de obter todo o campo com uma resolução aceitável para captar todas as escalas 

de velocidade presentes no funcionamento de um motor. O movimento do pistão na fase de 

compressão causa uma diminuição nos níveis de velocidade e o escoamento passa a ter um 

comportamento mais uniforme. Krishna et al, 2010, usaram um equipamento do tipo PIV 

(Particle Image Velocimetry) para estudar o efeito da inclinação do coletor de admissão na 

característica do escoamento dentro do cilindro de um motor de combustão interna. Para 

baixos valores de abertura de válvula, a inclinação de 30° do coletor de admissão obteve a 

maior energia cinética turbulenta (TKE), porém, para grandes aberturas, o modelo com 60° de 

inclinação passou a apresentar os maiores valores para a TKE, o que sugere a variação da 

inclinação ao longo da abertura da válvula caso se busque um duto que produza a máxima 

energia cinética turbulenta. Embora seja possível quantificar as propriedades do escoamento 

sem afetá-lo, esta técnica necessita de maior recurso financeiro.  

Com o crescente aumento da capacidade de processamento dos computadores, a 

técnica de dinâmica dos fluidos computacional (CFD) passou a ser amplamente utilizada, 

tanto na área da pesquisa em fenômenos de transporte quanto no desenvolvimento de novas 

tecnologias. Para o caso dos motores de combustão interna, a CFD serve como uma 

importante ferramenta, auxiliando em projetos de motores de menor consumo e menores 

níveis de poluição. Além disso, através da CFD é possível visualizar grandezas do 

escoamento que normalmente necessitam de técnicas experimentais avançadas, que possuem 

um grande custo operacional e despendimento de tempo. Por outro lado, para a turbulência ser 

resolvida em todo seu espetro espacial e temporal, é necessário um grande esforço 

computacional. A saída encontrada consiste em resolver os escoamentos turbulentos através 

de modelos que realizam uma média nas equações de transporte, para simplificar a física do 

problema e realizar uma aproximação do fenômeno envolvido. Primeiramente surgiram os 

modelos algébricos, como o de Prandtl, que insere uma dissipação adicional através do 
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cálculo de uma viscosidade turbulenta. Porém, por utilizar grandezas globais, este modelo 

necessita de ajustes de acordo com o escoamento estudado. A evolução dos modelos 

algébricos foi realizada com a inserção de uma equação de transporte para a energia cinética 

turbulenta e relacioná-la com a viscosidade turbulenta. Assim, o modelo passou a necessitar 

de menos ajustes por parte do usuário. Entretanto, ainda deve-se prescrever um comprimento 

de escala para a solução do escoamento, o que adiciona erros na solução caso a geometria 

estudada seja complexa. Posteriormente, surgiram os modelos que utilizam duas equações de 

transporte, uma para a energia cinética turbulenta e outra para contabilizar o comprimento de 

escala. Estes são amplamente utilizados no estudo de escoamentos atualmente. Dentre eles 

pode-se citar o modelo k-ε standard, com suas derivações, e os modelos k-ω e k-ω SST. 

Embora a modelagem da turbulência tenha evoluído ao longo dos anos a um estágio que não 

há necessidade do usuário realizar ajustes nos parâmetros, por ainda se tratarem de modelos 

estas técnicas necessitam de validação experimental, para garantir sua correta aplicação.  

Diversos autores realizaram estudos com anemometria de fio quente e metodologias 

para visualização do escoamento por meio de laser Doppler, para investigar a distribuição de 

velocidades no cilindro, e compará-la com resultados de soluções computacionais utilizando o 

modelo de turbulência k-ε, proposto por Launder e Spalding, 1974, ambos para a condição de 

escoamento em regime permanente e diversas aberturas constantes de válvula [Brandstatter et 

al., 1985; Gosman e Ahmed, 1987; Errera et al., 1988]. O comportamento global do 

escoamento apresentou razoável concordância com os dados experimentais, entretanto, devido 

à complexidade da separação do escoamento na região da válvula e do jato na região da 

câmara de combustão, o modelo de turbulência adotado, o k-ε que será apresentado 

posteriormente, não se mostrou capaz de predizer corretamente todo o campo de velocidades 

na fase de admissão. Tal deficiência do modelo k-ε standard foi também demonstrado por 

Tsui e Lee, 1992. Em um caso em regime permanente e o duto de admissão axissimétrico, o 

modelo não foi capaz de captar a separação do escoamento na região do assento da válvula e, 

segundo o autor, este problema representa a maior deficiência deste modelo de turbulência. 

De acordo com Lilek et al., 1991, a deficiência na predição da separação do escoamento na 

válvula afeta significativamente a direção do jato anular formado após a restrição do 

escoamento, assim como o tamanho dos maiores vórtices dentro do cilindro. Além disso, em 

comparação com resultados experimentais, o autor revela que, embora qualitativamente haja 

uma boa concordância, o modelo k-ε subestima a energia cinética turbulenta na região de 

expansão do escoamento após a válvula, devido à incapacidade de captar a instabilidade do 

jato, que tende a aumentar o nível de turbulência do escoamento. 
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Os processos físicos que ocorrem em um motor aumentam a dificuldade do 

modelamento numérico da turbulência, incluindo técnicas avançadas como a Simulação das 

Grandes Escalas (LES) [Rutland, 2011]. Segundo Weclas et al., 1998, a separação do 

escoamento na região da válvula de admissão de um motor de combustão interna é altamente 

transiente e não-uniforme ao longo da periferia da válvula e depende da sua abertura, da 

geometria e da posição na câmara de combustão. Embora se coloque o conjunto duto de 

admissão e válvula na linha de simetria do cilindro, instabilidades introduzidas devido ao 

processo turbulento impossibilitam que o escoamento seja tratado como simétrico. Assim, 

deve-se ter cuidado ao atribuir a condição de simetria em um estudo numérico [Weclas et al., 

1993]. Conforme observado na Figura 2.1 por Weclas et al., 1993, em um estudo 

experimental da simetria do escoamento, levando em conta diferentes posições do duto e 

válvula de admissão ao longo do eixo de simetria do cilindro, o grau de assimetria do 

escoamento é dependente da abertura de válvulas, e aumenta conforme aumenta a abertura de 

válvulas, como pode ser visualizado na Figura 2.1. Tal dependência espacial é relacionada a 

não uniformidade da região de separação do escoamento no assento da válvula, causado por 

recirculações a jusante, na haste da válvula. A Figura 2.1 é o resultado médio de 180  de 

escoamento em um corte perpendicular ao cilindro. 

 

 

Figura 2.1 – Visualização do escoamento no interior do cilindro para diferentes aberturas de 

válvula: 10 mm, 5 mm e 3 mm, respectivamente. [Fonte: Weclas et al., 1993] 

 

Diversos trabalhos numéricos e experimentais têm sido realizados a fim de aumentar o 

entendimento dos fenômenos envolvidos no processo de admissão, bem como o 

comportamento da mistura ar-combustível no interior do cilindro e descarga em motores de 

combustão interna. Vielmo et al., 2008, utilizaram resultados experimentais para analisar a 

metodologia empregada na simulação numérica do escoamento de ar em regime permanente 

no sistema de admissão de um motor Diesel. Os resultados foram comparados através do 
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coeficiente de descarga. Para este fim foram utilizados diferentes softwares de volumes 

finitos, como o Star_CD e Fluent, assim como os modelos de turbulência k-ε standard e k-ε 

RNG. O resultado numérico obtido do coeficiente de descarga global que mais se aproximou 

do resultado experimental foi o realizado no software Star_CD, com modelo k-ε RNG, porém 

o resultado global que apresentou maior dispersão do valor experimental foi igual a 6%, 

mostrando boa concordância para todas as simulações. Rech, 2010, confrontou os resultados 

numéricos e experimentais do coeficiente de descarga transiente em um motor CFR 

(Cooperative Fuel Research), a fim de validar a metodologia numérica. A solução numérica 

transiente foi obtida com o modelo de turbulência k-ω SST, e malha no formato hexaédrico. Já 

a medição de massa de ar foi realizada a 200 rpm, com um sensor automotivo do tipo 

anemômetro de filme quente. Os resultados da simulação revelaram uma boa concordância 

com os valores obtidos experimentalmente. Dai Zotti et al., 2012, realizaram um estudo 

numérico e experimental do coeficiente de descarga e tumble, em regime permanente, para o 

duto de admissão de um motor de ignição por centelha, utilizando dois modelos de 

turbulência: realizable k-ε e k-ω. Com relação aos resultados obtidos para o tumble, o modelo 

k-ω foi capaz de captar a tendência dos resultados experimentais. Os resultados do CD com o 

modelo k-ω demonstraram uma melhor concordância com o experimento, conseguindo este 

predizer corretamente o valor da máxima eficiência do sistema de admissão. O maior erro 

encontrado entre o numérico e o experimental foi de 8%, para o modelo k-ω, e 12% para o 

realizable k-ε, sendo ambos os valores máximos obtidos para aproximadamente a metade da 

máxima abertura de válvula. Para a abertura de válvula igual à metade do valor máximo, 

Weclas et al., 1993, relata uma maior área de interação entre o jato proveniente da válvula e a 

parede do cilindro, para diferentes dutos de admissão estudados, o que adiciona complexidade 

ao fenômeno e pode contribuir para a variação dos resultados numéricos e experimentais do 

coeficiente de descarga. Martins et al., 2009, utilizaram o software Fluent, e modelo de 

turbulência k-ε RNG, para desenvolver um sistema de admissão que fosse capaz de gerar 

movimento de swirl em um motor de pequenas proporções, utilizado em competições de 

eficiência energética. Paul e Ganesan, 2010, realizaram um estudo numérico para comparar 

diferentes tipos de geometria de coletores de admissão para motores Diesel. Embora com a 

configuração helicoidal-espiral não se obteve os melhores resultados de eficiência 

volumétrica, os autores recomendam este formato devido à geração de swirl.  

Atualmente, o método de solução numérica da turbulência via Simulação das Grandes 

Escalas (LES) vem sendo cada vez mais empregado no estudo do escoamento em motores. 

Conforme a discretização espacial utilizada, esta abordagem se aproxima mais da realidade 
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física do problema, pois obtém a solução de estruturas da turbulência que são compatíveis 

com o grau de refinamento da malha computacional, e atribui modelos somente para as 

escalas menores que a discretização adotada. Desta forma, é possível obter mais estruturas do 

escoamento em comparação com os modelos baseados em médias de Reynolds (RANS). Em 

contrapartida, problemas e incertezas nas condições de contorno e inicial, no modelo de 

submalha e grau de refinamento, podem contribuir para os resultados utilizando LES não 

serem tão bons quanto RANS, mesmo que mais estruturas do escoamento sejam captadas 

[Rutland, 2011]. Semlitsch et al., 2014, realizaram um estudo da fase de escape em um motor 

de combustão interna utilizando a metodologia LES. As válvulas de escape foram fixadas em 

uma abertura intermediária e foram analisadas duas condições de contorno, uma com a vazão 

prescrita constante e outra com a vazão variando ao longo do tempo, para simular o real 

funcionamento do motor. De acordo com os autores, o coeficiente de descarga médio aumenta 

de 0,5 a 2,5 % quando a vazão fixa é utilizada como condição de contorno. O escoamento 

altera drasticamente seu comportamento quando a vazão variável é utilizada, o que justifica o 

aumento da perda de carga. Através da metodologia LES é possível avaliar numericamente a 

variação cíclica de um motor devido à configuração do escoamento no interior do cilindro. De 

acordo com Heywood, 1994, um processo de combustão robusto é importante para a 

qualidade de operação do motor, ou seja, deseja-se um alto grau de repetitividade para que a 

variação ciclo a ciclo seja a mínima possível. Di Mare e Knappstein, 2014, estudaram a 

variabilidade cíclica de um motor de quatro válvulas por cilindro utilizando LES. Foi adotado 

um volume de controle na região da vela de ignição para analisar a média ensemble de cada 

componente da velocidade no volume após 23 ciclos. Ao analisar os dados em função do 

desvio padrão da velocidade ao longo do ciclo completo sem combustão, foi possível 

visualizar pequenos desvios durante a fase de admissão, o que demonstrou que as flutuações 

cíclicas são pequenas neste instante. Próximo à metade da fase de compressão o desvio passa 

a ser significativamente maior, indicando um maior grau de variabilidade neste estágio em 

que o movimento de tumble decai em estruturas menores.  

Conforme pode ser observado, diversos autores realizam a simplificação de tratar o 

escoamento no duto de admissão como sendo em regime permanente. Contudo, com a 

aplicação da metodologia LES em mecânica dos fluidos computacional para motores, foram 

observadas as instabilidades inerentes do escoamento turbulento que causam, por exemplo, a 

variação cíclica da combustão.  

Baseado na presente revisão bibliográfica, a pesquisa em motores ainda carece de 

trabalhos que tratem dos fenômenos associados à turbulência de maneira transiente, na 
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tentativa de identificar quais estruturas do escoamento são responsáveis, por exemplo, pela 

variação cíclica, e quais frequências estão associadas ao jato turbulento formado pela válvula 

de admissão. Neste sentido, o presente trabalho propõe o estudo numérico do escoamento 

através da metodologia RANS para diversas aberturas de válvula em um motor monocilíndrico 

de aplicação comercial, e considera a instabilidade do escoamento, até então desprezada por 

diversos autores. Para comparação, o trabalho utiliza dois modelos de turbulência: k-ω SST e 

k-ε standard. A metodologia numérica adotada é validada experimentalmente através da 

comparação dos resultados para o coeficiente de descarga. Os resultados de swirl e tumble são 

apresentados e comparados com resultados obtidos pelo presente grupo de pesquisa utilizando 

outras metodologias. A frequência de oscilação da vazão mássica de ar e o estudo dos campos 

tridimensionais também são apresentados e discutidos.  

2.1 Coeficiente de descarga 

O coeficiente de descarga instantâneo (CD) é a relação entre a vazão real (𝑚̇) de ar 

através da válvula de admissão e a vazão ideal (escoamento isentrópico), considerando a 

mesma área de passagem e diferença de pressão. As pressões consideradas são a de saída 

(pout) e a de estagnação (po). O coeficiente de descarga para determinada abertura de válvula e 

escoamento não compressível (Mach < 0,3), conforme Heywood, 1988, é o seguinte 

 

𝐶𝐷 =
𝑚̇

𝐴
𝑝𝑜

(𝑅𝑇𝑜)
1

2⁄
(
𝑝𝑜𝑢𝑡

𝑝𝑜
)

1
𝑘⁄

{
2𝑘

𝑘 − 1 [1 − (
𝑝𝑜𝑢𝑡

𝑝𝑜
)

𝑘−1
𝑘⁄

]}

1
2⁄
 

(2.1) 

 

em que A representa a área de passagem, R a constante universal do gás, k a razão entre os 

calores específicos à pressão constante e volume constante e To a temperatura ambiente. 

O coeficiente de descarga global (CD_global) é obtido por meio da integração ao longo 

da posição da árvore de manivelas, durante a admissão, conforme Rech et al., 2008,  

 

𝐶𝐷_𝐺𝑙𝑜𝑏𝑎𝑙  =
∫ 𝐶𝐷  𝑑𝜃

𝐼𝑉𝐶

𝐼𝑉𝑂

𝐼𝑉𝐶 − 𝐼𝑉𝑂
 (2.2) 

 

em que θ representa a posição angular do eixo de manivelas, IVO o ângulo do início da 

abertura da válvula de admissão e IVC o seu ângulo final de abertura (fechamento). 
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O método adotado para o cálculo da área anelar de passagem do escoamento através 

da válvula utiliza duas equações, conforme apresentado por Blair, 1999. A Figura 2.2 

apresenta um conjunto válvula-duto, com suas respectivas nomenclaturas. 

 

Figura 2.2 - Conjunto válvula-duto [adaptado de Blair, 1999] 

 

Quando a abertura da válvula for menor ou igual à abertura limite (L ≤ Llim) a área é 

calculada através da equação 

 

 

em que 𝜙 representa o ângulo do assento da válvula, e dis o seu diâmetro interno (inner seat 

diameter). Já a abertura limite é obtida por 

 

 

em que dos representa o diâmetro externo do assento da válvula (outer seat diameter). Quando 

a abertura de válvula for maior que a abertura limite (L >Llim) é utilizado: 

 

 

O CD do conjunto da válvula de admissão é influenciado pelos seguintes fatores: 

largura do assento da válvula, ângulo do assento da válvula, arredondamento dos seus cantos, 

𝐴 = 𝜋𝐿 cos𝜙(𝑑𝑖𝑠 + 𝐿sin 𝜙 cos𝜙) (2.3) 

𝐿𝑙𝑖𝑚 =
𝑑𝑜𝑠 − 𝑑𝑖𝑠

sin 2𝜙
 (2.4) 

𝐴 = 𝜋 (
𝑑𝑜𝑠 + 𝑑𝑖𝑠

2
)√(𝐿 −

𝑑𝑜𝑠 − 𝑑𝑖𝑠

2
tan 𝜙)

2

(
𝑑𝑜𝑠 − 𝑑𝑖𝑠

2
)

2

 (2.5) 
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formato do duto de admissão e formato da câmara de combustão [Heywood, 1988]. A Figura 

2.3 ilustra os três principais regimes de escoamento em função da abertura da válvula, para 

um conjunto válvula-duto. Para pequenas aberturas, Figura 2.3a, devido aos efeitos viscosos o 

escoamento permanece colado à superfície da válvula e do assento, que formam um canal, 

atingindo altos valores de CD [Weclas et al., 1998]. Conforme Ferguson, 1985, quanto mais o 

escoamento preenche a área de passagem, maior será o CD. Para aberturas intermediárias, 

como é o caso da Figura 2.3b, o escoamento separa-se da válvula na região do assento, e o CD 

passa a diminuir devido à diminuição da área efetiva de passagem. Segundo Ferrari, 2005, 

normalmente para aberturas intermediárias o escoamento é colado à superfície do assento 

externo da válvula (lado do cabeçote), e há um descolamento da camada limite na região da 

válvula. Para grandes aberturas, conforme apresenta a Figura 2.3c, devido ao efeito de inércia, 

o fluido não é capaz de acompanhar a mudança abrupta da geometria, devido aos cantos 

vivos, causando uma separação do escoamento na borda do assento externo e interno, e 

consequentemente a formação de um jato no formato cônico [Ferrari, 2005].  

   

(a) (b) (c) 

Figura 2.3 – Característica do escoamento: (a) para pequenas aberturas; (b) para médias 
aberturas; (c) para grandes aberturas [Ferrari, 2005] 

 

Os valores típicos máximos para a abertura de válvula são de ¼ de seu diâmetro. Após 

este valor a restrição no escoamento passa a ser imposta pela própria área do duto, e não mais 

pela área cônica demonstrada na Figura 2.4. Mudanças na largura do assento da válvula 

afetam a abertura com que o escoamento em torno da válvula muda seu regime, sendo que o 

CD tende a aumentar com a diminuição da diferença entre os diâmetros. O arredondamento da 

parte superior do assento diminui a tendência do escoamento descolar da parede, aumentando 

o CD em grandes aberturas. Já o ângulo de assento da válvula afeta o CD em pequenas 

aberturas [Heywood, 1988]. 
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A metodologia utilizada para avaliar o coeficiente de descarga é realizada em regime 

permanente, e não leva em consideração o transiente de pressão existente durante o 

funcionamento do motor, conforme apresenta Rech et al., 2012, que podem modificar o 

comportamento do escoamento na região da válvula. Entretanto, esta metodologia é simples e 

usualmente utilizada, pois apresenta resultados adequados, se comparados ao estudo 

transiente para rotações usuais de um motor de combustão interna [Heywood, 1988]. 

2.2 Swirl e tumble 

Em um motor de combustão interna não é suficiente a preocupação em somente 

preencher o cilindro com certa quantidade de mistura ar-combustível. Os detalhes relativos às 

condições do movimento do fluido têm um papel importante na determinação do rendimento 

do motor [Ferrari, 2005]. O ar ao passar pelos dutos de admissão encontra a válvula e forma 

um jato cônico com alto nível de turbulência para dentro do cilindro. Para que a turbulência 

persista a fase de compressão com uma intensidade capaz de acelerar o processo de 

combustão, movimentos organizados do fluido são desejados para armazenar parte da energia 

do jato liberado pela válvula, que é menos dissipativo que um movimento puramente 

turbulento. O swirl e o tumble surgem, então, como as definições destes movimentos. A 

Figura 2.5 apresenta o desenho esquemático do swirl e o tumble, respectivamente, no interior 

do cilindro.  

 

  

Figura 2.5 – Movimento de swirl e tumble, respectivamente 

 

Dois métodos são utilizados para gerar o movimento de swirl durante o processo de 

admissão. Um baseia-se em forçar o escoamento a sair do duto tangencialmente à parede do 

cilindro, onde este é defletido para baixo em um movimento rotacional. O outro método 
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consiste em gerar o movimento no duto, ou seja, rotacionar o fluido em torno do eixo da 

válvula antes de entrar no cilindro [Heywood, 1988]. 

Para o estudo em regime permanente do movimento do fluido no interior do cilindro, o 

swirl relaciona o movimento rotacional, axial ao cilindro, com uma dimensão característica do 

motor e uma velocidade calculada a partir da diferença de pressão imposta para gerar o 

escoamento. O swirl é calculado a partir da seguinte equação [Heywood, 1988] 

 

 

em que 𝜔𝑠 é a rotação do fluido, B é o diâmetro do êmbolo e vo a velocidade do fluido 

calculada para um escoamento incompressível  

 

 

sendo ∆𝑝 a diferença de pressão imposta na bancada de testes ou modelo computacional e 𝜌 a 

massa específica do fluido.  

O tumble é calculado da mesma forma, porém levando em consideração a rotação do 

fluido perpendicular ao eixo do cilindro [Ferrari, 2005] 

 

 

O tumble é gerado em todos os tipos de motores. Durante a fase de admissão, vórtices 

são formados abaixo da válvula devido à baixa pressão na região, este comportamento gera 

um movimento radial ao eixo do cilindro embora com pequena intensidade. A característica 

de geração de tumble é mais aplicada em motores que possuem duas válvulas de admissão por 

cilindro. O mecanismo utilizado para gerar o movimento do fluido consiste em desenvolver 

um duto de admissão que celere e direcione o escoamento para a saída superior da válvula. 

Em dutos tradicionais, a velocidade do escoamento mantem-se abaixo de 50 a 60 m/s, já em 

dutos que são desenhados para gerar movimento de tumble, restringe-se a área de passagem 

para o fluido atingir velocidades próximas de 90 a 120 m/s, além da modificação da direção 

do escoamento [Ferrari, 2005].  

𝐶𝑠 =
𝜔𝑠𝐵

𝑣𝑜

 (2.6) 

𝑣𝑜 = [
2(∆𝑝)

𝜌
]

1/2

 (2.7) 

𝑅𝑇 =
𝜔𝑇𝐵

𝑣𝑜

 (2.8) 
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3 MODELAGEM DA TURBULÊNCIA 

Devido ao escoamento turbulento possuir flutuações de suas propriedades ao longo do 

tempo, como por exemplo, velocidade e pressão, sua modelagem matemática é desenvolvida 

em função de um tratamento estatístico. A metodologia desenvolvida por Osborne Reynolds 

(1895) consiste em reescrever a propriedade considerada como sendo o somatório de um valor 

médio com uma flutuação ou através de uma integral. Existem três formas básicas adotadas 

em modelos de turbulência: a média temporal, a média espacial e a média ensemble [Wilcox, 

2006]. 

A média temporal é apropriada para escoamentos turbulentos em regime estacionário, 

ou seja, para o caso em que o valor médio da grandeza analisada não varie no tempo. Para 

este caso, pode-se expressar uma variável instantânea do escoamento f(x,t) em termos de sua 

média temporal FT(x) 

 

 

A média espacial é adotada quando a turbulência é dita homogênea, ou seja, as 

flutuações turbulentas são iguais em todas as direções. Para realizar a média espacial em 

função do tempo (FV(t)) faz-se a integral volumétrica em relação a todas as coordenadas 

espaciais, assim 

 

 

Já a média ensemble é a mais comumente utilizada dentre as médias de Reynolds, pois 

é capaz de capturar, por exemplo, o escoamento com variação temporal. Esta técnica realiza a 

média de N amostras do fenômeno através da seguinte equação 

 

 

Devido as perturbações intrínsecas no escoamento turbulento, a variação temporal das 

propriedades do escoamento e fluido são descritas através da Decomposição de Reynolds, 

𝐹𝑇(𝑥) = lim
𝑇→∞

1

𝑇
∫ 𝑓(𝑥, 𝑡) 𝑑𝑡

𝑡+𝑇

𝑡

 (3.1) 

𝐹𝑉 (𝑡) = lim
𝑉→∞

1

𝑉
∫ ∫∫ 𝑓(𝑥, 𝑡) 𝑑𝑉

0

𝑉

 (3.2) 

𝐹𝐸 (𝑥, 𝑡) = lim
𝑁→∞

1

𝑁
∑ 𝑓𝑛(𝑥, 𝑡)

𝑁

𝑛=1

 (3.3) 



18 

 

conforme a Figura 3.1, em que o valor médio é somado a uma flutuação, conforme a Eq.(3.4, 

escrita para a velocidade instantânea (u) na direção x 

 

 

 

Figura 3.1 – Decomposição de Reynolds [adaptado de Bird et al., 2004] 

 

A média (𝑢̅) é calculada através da média temporal para um ponto fixo no espaço, 

descrita pela Eq.(3.1, portanto para o termo de velocidade tem-se 

 

 

Neste cálculo deve-se considerar um intervalo de tempo suficientemente grande se 

comparado ao período da flutuação associada à turbulência. Em contrapartida, este tempo 

deve ser pequeno o bastante para captar a variação temporal do escoamento em regime 

transiente [Tannehill et al., 1997]. O mesmo acontece para as outras componentes de 

velocidade e pressão 

 

 

sendo v e w as componentes da velocidade na direção y e z, respectivamente, e p 

representando a pressão. As flutuações da velocidade (u’, y’, w’) são de fundamental 

importância para o escoamento turbulento, pois influenciam o movimento médio (𝑢̅, 𝑣̅, 𝑤̅) de 

forma que o fluido passa a apresentar um aparente aumento em sua resistência à deformação. 

Em outras palavras, a presença das flutuações manifesta um aparente aumento na viscosidade, 

sendo este o conceito central para todas as considerações da teoria do escoamento turbulento 

𝑢(𝑡) = 𝑢̅ + 𝑢′ (3.4) 

𝑢̅(𝑡) = lim
𝑇→∞

1

𝑇
∫ 𝑢(𝑡) 𝑑𝑡

𝑡+𝑇

𝑡

 (3.5) 

𝑣 = 𝑣̅ + 𝑣 ′       𝑤 = 𝑤̅ + 𝑤 ′       𝑝 = 𝑝̅ + 𝑝′ (3.6) 
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[Schlichting, 1968]. Esta constatação, obtida através de experimentos, pode ser evidenciada 

formalmente através da equação de Navier-Stokes, Eq.(3.7, escrita para o escoamento laminar 

incompressível na direção x  

 

 

em que ∇2 representa o operador de Laplace, e 𝜇 a viscosidade cinemática. Adicionando na 

Eq.(3.7 a decomposição de Reynolds para as componentes da velocidade e para a pressão (Eq. 

(3.4 e (3.6), e realizando a média temporal da nova equação, levando em consideração que a 

média de uma flutuação é zero, surge um novo termo na equação de Navier-Stokes 

 

𝜌 (
𝜕𝑢̅

𝜕𝑡
+ 𝑢̅

𝜕𝑢̅

𝜕𝑥
+ 𝑣̅

𝜕𝑢̅

𝜕𝑥
+ 𝑤̅

𝜕𝑢̅

𝜕𝑥
) = −

𝜕𝑝̅

𝜕𝑥
+ 𝜇∇2𝑢̅ − 𝜌 (

𝜕𝑢′2̅̅ ̅̅

𝜕𝑥
+

𝜕𝑢′𝑣′̅̅ ̅̅ ̅

𝜕𝑦
+

𝜕𝑢′𝑤′̅̅ ̅̅ ̅̅

𝜕𝑧
) (3.8) 

 

Esta nova equação pode ser deduzida analogamente para as outras direções, y e z. O 

lado esquerdo da equação e os dois primeiros termos do lado direito permanecem os mesmos, 

se forem substituídos os termos de velocidade e pressão por suas médias temporais. O novo 

termo escrito do lado direito da equação, conhecido como tensor de Reynolds, e representa o 

aumento aparente da viscosidade do fluido. Levando em consideração as três dimensões, esta 

análise originará nove termos adicionais, devidos à flutuação turbulenta, que representam uma 

matriz simétrica, conforme pode ser visto na equação a seguir  

 

(

𝜎𝑥
′ 𝜏𝑥𝑦

′ 𝜏𝑥𝑧
′

𝜏𝑥𝑦
′ 𝜎𝑦

′ 𝜏𝑦𝑧
′

𝜏𝑥𝑧
′ 𝜏𝑦𝑧

′ 𝜎𝑧
′

) = − (

𝜌𝑢′2̅̅ ̅̅ 𝜌𝑢′𝑣′̅̅ ̅̅ ̅ 𝜌𝑢′𝑤′̅̅ ̅̅ ̅̅

𝜌𝑢′𝑣′̅̅ ̅̅ ̅ 𝜌𝑣 ′2̅̅ ̅̅ 𝜌𝑣′𝑤′̅̅ ̅̅ ̅̅

𝜌𝑢′𝑤′̅̅ ̅̅ ̅̅ 𝜌𝑣′w′̅̅ ̅̅ ̅̅ 𝜌𝑤 ′2̅̅ ̅̅̅
) 

(

3.9) 

 

em que 𝜎′ representa a tensão normal, com o subscrito indicando cada direção, e 𝜏′a tensão 

cisalhante, com subscrito indicando as componentes paralelas à face de um elemento fluido. O 

problema introduzido a partir de agora compreende o desenvolvimento de um método para 

determinar o tensor de Reynolds, de forma a prever adequadamente o maior número de 

situações de escoamento [Deschamps, 1998]. Este novo tensor ainda adiciona complexidade à 

solução matemática do problema, devido ao maior número de variáveis comparativamente ao 

número de equações. 

𝜌 (
𝜕𝑢

𝜕𝑡
+ 𝑢

𝜕𝑢

𝜕𝑥
+ 𝑣

𝜕𝑢

𝜕𝑦
+ 𝑤

𝜕𝑢

𝜕𝑧
) = −

𝜕𝑝

𝜕𝑥
+ 𝜇∇2𝑢 (3.7) 
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3.1 Equação da continuidade e momentum 

Para resolver o escoamento turbulento, as médias de Reynolds são aplicadas à equação 

da continuidade e momentum. Escrevendo na notação cartesiana tensorial para um 

escoamento compressível e transiente, de acordo com Fluent, 2011, a continuidade é reescrita 

como sendo  

 

𝜕𝜌̅

𝜕𝑡
+

𝜕

𝜕𝑥𝑖

(𝜌𝑢𝑖̅̅ ̅̅̅) = 0 (3.10) 

 

já para o momentum 

 

𝜕(𝜌𝑢̅𝑖)

𝜕𝑡
+

𝜕(𝜌𝑢𝑖𝑢𝑗̅̅ ̅̅̅  )

𝜕𝑥𝑖

=
𝜕

𝜕𝑥𝑗

( 𝜏𝑖̅𝑗 − 𝜌𝑢𝑖
′𝑢𝑗

′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅) (3.11) 

 

em que 𝜏𝑖̅𝑗  representa a forma reduzida do termo difusivo laminar 

 

𝜏̅𝑖𝑗 = 𝜇 (
𝜕𝑢̅𝑖

𝜕𝑥𝑗

+
𝜕𝑢̅𝑗

𝜕𝑥𝑖

) (3.12) 

 

A Eq.(3.10 apresenta a mesma forma da equação instantânea, porém com a solução 

das variáveis representando um valor médio temporal. Já a Eq.(3.11 é chamada de equação de 

Navier-Stokes em médias de Reynolds (Reynolds Averaged Navier-Stokes – RANS). Esta 

equação possui a mesma forma da equação de Navier-Stokes escrita para escoamento laminar, 

entretanto, seus termos são definidos através de médias temporais e com a adição do tensor de 

Reynolds (−𝜌𝑢𝑖
′𝑢𝑗

′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅), que contabiliza o efeito da turbulência. Este novo tensor causa um 

problema matemático de fechamento, pois adiciona mais incógnitas que equações. Sendo 

assim, deve-se utilizar modelos para contabilizá-lo, sendo cada modelo dependente das 

hipóteses assumidas para representação física do problema. Os modelos apresentados neste 

trabalho levam em consideração a hipótese de Boussinesq, que propôs que a tensão turbulenta 

aparente deve ser relacionada com a deformação média, e um aparente escalar relacionado à 

turbulência ou uma viscosidade turbulenta. A forma geral escrita para o tensor de Reynolds, 

levando em consideração a hipótese de Boussinesq, é 
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−𝜌𝑢𝑖
′𝑢𝑗

′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ = 𝜇𝑡𝑆𝑖𝑗 −
2

3
(𝜇𝑡

𝜕𝜇𝑘

𝜕𝑥𝑘

+ 𝜌𝑘) 𝛿𝑖𝑗 (3.13) 

 

em que 𝜇𝑡 é a viscosidade turbulenta, k é a energia cinética turbulenta (𝑘 = 𝑢𝑖
′𝑢𝑗

′̅̅ ̅̅ ̅̅ 2⁄ ), 𝛿𝑖𝑗 é o 

delta de Kronecker (𝛿𝑖𝑗 =1 para i = j e 𝛿𝑖𝑗=0 para i ≠ j) e 𝑆𝑖𝑗 é o tensor da taxa de deformação 

descrito na equação seguinte 

 

𝑆𝑖𝑗 =
1

2
(
𝜕𝑢̅𝑖

𝜕𝑥𝑗

+
𝜕𝑢̅𝑗

𝜕𝑥𝑖

) (3.14) 

 

A viscosidade turbulenta não é uma propriedade física do fluido, mas sim do 

escoamento, variando de ponto a ponto e de escoamento para escoamento (Deschamps, 1998), 

assim, 𝜇𝑡 é calculado por uma equação que depende do modelo de turbulência utilizado. 

3.2 Conservação da energia 

A conservação da energia é calculada a partir da analogia com o transporte de 

momentum, em que a decomposição de Reynolds é aplicada. Assim, segundo Fluent, 2011, o 

transporte de energia é realizado através da seguinte equação 

 

𝜕

𝜕𝑡
(𝜌𝐸) +

𝜕

𝜕𝑥𝑖

[𝑢𝑖(𝜌𝐸 + 𝑝)] =
𝜕

𝜕𝑥𝑗

(𝑘𝑒𝑓𝑓

𝜕𝑇

𝜕𝑥𝑗

+ 𝑢𝑖(𝜏𝑖𝑗)𝑒𝑓𝑓
) + 𝑆ℎ (3.15) 

 

em que E é a energia total do fluido calculado a partir do somatório da entalpia, energia 

cinética e associada à pressão p , 𝑘𝑒𝑓𝑓  a condutividade térmica efetiva, Sh é o termo fonte que 

pode contabilizar, por exemplo, a liberação de calor em uma reação química. Já o termo 

(𝜏𝑖𝑗)𝑒𝑓𝑓
 representa o aquecimento do fluido devido aos efeitos viscosos. Este último termo é 

calculado semelhantemente ao tensor da taxa de deformação, conforme mostrado a seguir 

 

(𝜏𝑖𝑗)𝑒𝑓𝑓
= 𝜇𝑒𝑓𝑓 (

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗

+
𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑖

) −
2

3
(𝜇𝑒𝑓𝑓

𝜕𝑢𝑘

𝜕x𝑘

+ 𝜌𝑘) 𝛿𝑖𝑗 (3.16) 

 

sendo 𝜇𝑒𝑓𝑓 a soma da viscosidade cinemática com a viscosidade turbulenta. 
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3.3 Classificação dos modelos de turbulência  

Na dinâmica dos fluidos computacional (CFD), os métodos utilizados para resolver o 

escoamento turbulento podem ser divididos basicamente em três grandes grupos: a simulação 

numérica direta (Direct Numerical Simulation – DNS), a simulação das grandes escalas 

(Large Eddy Simulation – LES) e os modelos de turbulência. A simulação numérica direta 

resolve todas as escalas do escoamento turbulento através das equações de Navier-Stokes, 

portanto não é um modelo. Devido ao escoamento turbulento ter inúmeras escalas, ser 

tridimensional, altamente difusivo e dissipativo [Silveira Neto, 2002], a solução direta da 

equação de Navier-Stokes demanda grandes recursos computacionais, tendo em vista o 

elevado grau de discretização do domínio necessário para a solução. Chen e Jaw, 1989, 

definem que, em geral, para o método DNS o número de células necessárias é proporcional ao 

número de Reynolds (Re) na potência 9/4. Para um escoamento com Re = 105, caso frequente 

encontrado em problemas de engenharia, o domínio deve ter aproximadamente 1011 células. 

Este valor representa um elevado custo computacional, portanto o método DNS ainda é 

aplicado somente para casos simplificados. 

O método LES resolve as grandes escalas da turbulência e atribui modelos para as 

menores, sendo assim o tempo computacional é menor, se comparado com o DNS. Este 

método vem sendo cada vez mais utilizado pela comunidade científica devido a sua solução 

apresentar boa concordância com a física do problema, entretanto, para números limitados de 

Reynolds e domínios computacionais. 

Para tornar viável a solução numérica, na metodologia de médias de Reynolds, já 

descrita, diversas abordagens vêm sendo adotadas para realizar o fechamento das equações 

através de modelos que resultem em uma boa aproximação do fenômeno. De acordo com 

Tanehill et al., 1997, os modelos podem ser classificados primeiramente em dois grupos: os 

que levam em consideração a hipótese de Boussinesq para viscosidade turbulenta, e os que 

introduzem a equação de transporte para cada um dos nove termos do tensor de Reynolds 

(RSM - Reynolds Stress Models). De acordo com estudos experimentais a hipótese de 

viscosidade turbulenta é válida para muitas circunstâncias e, por isso, a maioria dos modelos 

utilizados em cálculos de engenharia utiliza tal conceito. Ainda, conforme o autor, os modelos 

podem ser classificados de acordo com o número de equações diferenciais parciais a serem 

resolvidas. Este número pode variar de zero para modelos simples composto de equações 

algébricas a até 12 para o caso mais complexo proposto por Donaldson e Rosenbaum, 1968, 

para o modelo RSM.  
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O modelo algébrico baseado na hipótese de comprimento de mistura (l) foi 

primeiramente proposto por Prandtl (1925). Este conceito relaciona a viscosidade turbulenta 

(𝜇𝑡) com o gradiente de velocidade principal e um comprimento de mistura conforme, da 

seguinte forma  

 

 

O comprimento de mistura pode ser interpretado como sendo a distância transversal 

que deve ser percorrida por uma porção de fluido, com sua velocidade original, de tal forma 

que a diferença entre sua velocidade e a velocidade no novo local seja igual ao valor da 

flutuação da velocidade. Por levar em conta grandezas globais do escoamento, este modelo 

necessita de ajustes para o comprimento de mistura de acordo com a região e com o tipo de 

escoamento que se está resolvendo. Para regiões de separação do escoamento este modelo não 

é adequado, devido aos pequenos gradientes de velocidade média na região de separação 

[Deschamps, 1998]. A necessidade de ajustes para escoamentos internos surge devido ao fato 

de que o gradiente de velocidade, para escoamento em dutos, por exemplo, é zero na região 

central, levando a viscosidade turbulenta ser igualmente zero. Esta deficiência foi resolvida 

nos modelos a uma equação através da introdução da relação da viscosidade turbulenta com 

uma equação de transporte para a energia cinética turbulenta (k), da seguinte forma 

 

 

em que 𝐶𝑘 é um coeficiente empírico. Através desta relação, a viscosidade turbulenta passa a 

não ser igual a zero quando o gradiente de velocidade é zero e, além disso, a energia cinética 

turbulenta é uma grandeza mensurável e com fácil interpretação física. Entretanto, em tais 

modelos ainda é necessário a prescrição de uma escala de comprimento para a solução da 

turbulência, o que adiciona erros na solução de um escoamento com geometria complexa. 

Assim, notou-se a necessidade do comprimento de escala depender das condições do 

escoamento a montante e não somente das condições locais, o que foi solucionado com a 

inserção de uma nova equação de transporte para a variação da grandeza l. Assim, então, 

surgem os modelos de turbulência a duas equações, amplamente utilizados em estudo de 

escoamentos. 

𝜇𝑡 = 𝜌𝑙2 |
𝜕𝑢

𝜕𝑦
| (3.17)  

𝜇𝑡 = 𝐶𝑘𝜌𝑙(𝑘)
1

2⁄  (3.18)  
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3.4 Modelo de turbulência k- 𝜺 standard 

Os primeiros trabalhos relacionados ao modelo k-ε standard foram publicados por 

Harlow e Nakayama, 1968, Jones e Launder, 1972, e Launder e Spalding, 1974. Este modelo 

baseia-se na solução de duas equações diferenciais adicionais, uma para o transporte de 

energia cinética turbulenta (k) e outra para o transporte de taxa de dissipação da energia 

cinética turbulenta (ε), que contabiliza o comprimento de escala. Neste modelo 𝜇𝑡 é 

relacionada a k e ε como segue 

 

 

sendo Cµ um coeficiente empírico, normalmente considerado como constante. Para a solução 

da viscosidade turbulenta, duas equações são adicionadas às equações da continuidade, 

energia e quantidade de movimento nos três eixos (para escoamento tridimensional) 

 

 

 

Nas Eqs.(3.20 e (3.21, Gb representa a geração da energia cinética turbulenta devido 

ao gradiente de temperatura e efeito do campo gravitacional, da seguinte forma 

 

 

em que g é a componente do vetor gravidade, Prt é o número de Prandtl turbulento, adotado 

como constante e igual a 0,85. Gk é a geração de energia cinética turbulenta devido aos 

gradientes da velocidade média do escoamento, e seu valor é assim obtido  

 

 

𝜇𝑡 =
𝐶𝜇𝜌𝑘2

𝜀
 (3.19)  

𝜕(𝜌𝑘)

𝜕𝑡
+

𝜕(𝜌𝑘𝑢𝑖)

𝜕𝑥𝑖

=
𝜕

𝜕𝑥𝑗

[(𝜇 +
μ𝑡

𝜎𝑘

)
𝜕𝑘

𝜕𝑥𝑗

] + 𝐺𝑘 + 𝐺𝑏 − 𝜌𝜀 − 𝑌𝑀 + 𝑆𝑘 (3.20) 

𝜕(𝜌𝜀)

𝜕𝑡
+

𝜕(𝜌𝜀𝑢𝑖)

𝜕𝑥𝑖

=
𝜕

𝜕𝑥𝑗

[(𝜇 +
𝜇𝑡

𝜎𝜀

)
𝜕𝜀

𝜕𝑥𝑗

] + 𝐶1ε

𝜀

𝑘
(𝐺𝑘 + 𝐶3ε 𝐺𝑏) − 𝐶2𝜀𝜌

𝜀2

𝑘
+ 𝑆𝜀  (3.21) 

𝐺𝑏 = −𝑔
𝜇𝑡

𝜌𝑃𝑟𝑡

𝜕𝜌

𝜕𝑥𝑖

 (3.22) 

𝐺𝑘 = 𝜇𝑡𝑆
2     ∴       𝑆 ≡ √2𝑆𝑖𝑗𝑆𝑖𝑗 (3.23) 
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sendo S o módulo do tensor da taxa de deformação, calculado conforme Eq.(3.23 à direita. 

Ainda na Eq.4.20, YM representa o efeito da compressibilidade do fluido (Mach > 0,3) na 

turbulência, adotado como zero para escoamentos incompressíveis. Quando há uma variação 

significativa da massa específica do fluido, o termo YM é calculado como segue 

 

em que Mt é o número de Mach turbulento, calculado a partir da razão entre energia cinética 

turbulenta (k) e a velocidade do som (a). 𝐶1ε, 𝐶2ε  e 𝐶3ε  são constantes. 𝜎𝑘  e 𝜎𝜀  são o número 

de Prandtl em cada equação, adotados como iguais a 0,85 tanto para k quanto para ɛ. Já 𝑆𝑘  e 

𝑆𝜀  são termos fonte. A Tabela 1 apresenta as constantes do modelo k-ε standard. 

 

Tabela 1 – Constantes do modelo k-ε standard 

𝐶1ε 𝐶2ε Cµ 𝜎𝑘 𝜎𝜀 

1,44 1,92 0,09 1,00 1,30 

Fonte: Fluent, 2011 

 

O modelo k-ɛ standard é válido somente para escoamentos turbulentos. Já para regiões 

próximas às paredes sólidas, onde o número de Reynolds torna-se pequeno, ou seja, onde os 

efeitos viscosos são predominantes em relação aos turbulentos, faz-se necessário adotar outros 

métodos para resolver o escoamento [Launder; Spalding, 1974]. 

3.5 Modelo de turbulência k-𝝎 SST 

O modelo k-ω padrão, proposto por Wilcox, 1988, difere do modelo k-ε standard pela 

melhor predição do escoamento em gradientes de pressão adverso e regiões próximas à 

parede. Quando comparado com os resultados obtidos por DNS, a taxa de dissipação 

específica (𝜔) obtém boa concordância ao se integrada próximo à parede [Wilcox, 2006]. Um 

dos pontos fracos do modelo k-ω padrão é sua sensibilidade em regiões de escoamento livre 

[Fluent, 2011]. Neste sentido, Menter, 1994, propôs um modelo que alia a boa predição do 

escoamento em regiões longe da parede, obtido com o modelo k-ε, e da região próxima à 

parede, obtido pelo k-ω. Esta combinação é realizada através de uma função de acoplamento 

(F).  

O transporte da energia cinética turbulenta (k) é descrito por 

𝑌𝑀 =  2𝜌𝜀𝑀𝑡
2        ∴       𝑀𝑡 ≡ √

𝑘

𝑎2   (3.24) 
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𝜕(𝜌𝑘)

𝜕𝑡
+

𝜕(𝜌𝑘𝑢𝑖)

𝜕𝑥𝑖

=
𝜕

𝜕𝑥𝑗

[(𝜇 +
𝜇𝑡

𝜎𝑘

)
𝜕𝑘

𝜕𝑥𝑗

] + 𝐺𝑘̃ − 𝑌𝑘 + 𝑆𝑘 (3.25) 

 

A taxa de dissipação específica é definida como 𝜔 = 𝜀/𝐶𝜇𝑘, sendo sua equação de 

transporte descrita por 

 

𝜕(𝜌𝜔)

𝜕𝑡
+

𝜕(𝜌𝜔𝑢𝑖)

𝜕𝑥𝑖

=
𝜕

𝜕𝑥𝑗

[(𝜇 +
𝜇𝑡

𝜎𝜀

)
𝜕𝜔

𝜕𝑥𝑗

] + 𝐺𝜔 − 𝑌𝜔 + 𝐷𝜔 + 𝑆𝜔 (3.26) 

 

em que 𝑆𝑘  e 𝑆𝜔 são termos fonte, 𝜎𝑘  e 𝜎𝜀  são o número de Prandtl turbulento e 𝐺𝑘̃ representa 

a geração de energia cinética turbulenta devido aos gradientes médios da velocidade calculado 

como segue 

 

𝐺𝑘̃ = min (𝐺𝑘 ,10𝜌𝛽∗𝑘𝜔) (3.27) 

 

O cálculo do termo 𝐺𝑘 é apresentado na Eq.(3.23. Já o termo 𝛽∗, proveniente do 

modelo k-ω padrão, é  

 

𝛽∗ = 𝛽∞
∗

[
 
 
 
 
 
 
4

5⁄ + (𝑅𝑒𝑡
𝑅𝛽

⁄ )

4

1 + (𝑅𝑒𝑡
𝑅𝛽

⁄ )

4

]
 
 
 
 
 
 

[1 + 𝜁∗𝐹(𝑀𝑡)] (3.28) 

 

sendo 𝑅𝛽 , 𝛽∞
∗  e 𝜁∗ constantes respectivamente iguais a 8; 0,09 e 1,5. A função 𝐹(𝑀𝑡) 

corresponde a uma correção devida à compressibilidade do fluido, levando em consideração o 

número de Mach (𝑀𝑡), calculado a partir da Eq.(3.24. Já 𝑅𝑒𝑡 é o número de Reynolds 

turbulento calculado a partir da energia cinética turbulenta (k) e da taxa de dissipação 

específica (𝜔). 𝐺𝜔, presente na Eq.(3.26), corresponde à geração de 𝜔 e é obtido da seguinte 

forma 
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𝐺𝜔 =
𝛼

𝜈𝑡

𝐺𝑘̃ (3.29) 

 

𝑌𝑘  e 𝑌𝜔 representam a dissipação de k e 𝜔 devida à turbulência, e são calculados, 

respectivamente, da seguinte forma 

 

𝑌𝑘 = 𝜌𝛽∗𝑘 𝜔 (3.30) 

 

em que 𝛽∗ é calculado a partir da Eq.(3.28. O termo da dissipação de 𝜔 é modelado 

semelhantemente a k  

 

𝑌𝜔 = 𝜌𝛽𝜔2 (3.31) 

 

Já o valor de 𝛽 é calculado da seguinte maneira 

 

𝛽 = 𝐹1𝛽𝑖,1 + (1 − 𝐹1)𝛽𝑖,2 (3.32) 

 

sendo F1 uma função de acoplamento. 

Ainda, descrevendo a Eq.(3.26, 𝐷𝜔 representa o termo de difusão cruzada, baseada nos 

modelos padrões k-𝜔 e k-ε. Para realizar o acoplamento entre os modelos, as equações de ε 

são transformadas em equações baseadas em 𝜔, o que torna possível a definição de 𝐷𝜔  

 

𝐷𝜔 = 2(1 − 𝐹1)𝜌
1

𝜔𝜎𝜔,2

𝜕𝑘

𝜕𝑥𝑗

𝜕𝜔

𝜕𝑥𝑗

 (3.33) 

 

Neste modelo a viscosidade turbulenta é calculada de acordo com a Eq.(3.34, levando 

em consideração uma função de acoplamento F2 

 

𝜇𝑡 =
𝜌𝑘

𝜔

1

𝑚𝑎𝑥 [
1
𝛼∗ ,

𝑆 𝐹2
𝑎1 𝜔

]
 (3.34) 

 

sendo S a magnitude do tensor da taxa de deformação e 𝛼∗  um coeficiente de 

amortecimento da viscosidade turbulenta, que causa uma correção próximo à parede. 

Na Tabela 2 são apresentados os coeficientes do modelo. 
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Tabela 2 – Coeficientes do modelo k-𝜔 SST 

𝜎𝑘,1 𝜎𝜔,1 𝜎𝑘,2 𝜎𝜔,2 𝑎1 𝛽𝑖 ,1 𝛽𝑖 ,2 

1,176 2,000 1,000 1,168 0.310 0.075 0.0828 

Fonte: Fluent, 2011 

3.6 Tratamento da parede 

O escoamento próximo à parede pode ser dividido em três regiões: região mais 

próxima à parede, chamada de subcamada viscosa, onde os efeitos viscosos tem maior 

importância e o perfil de velocidade está muito próximo do linear; região intermediária, 

chamada de camada amortecedora, onde os efeitos viscosos e turbulentos possuem a mesma 

magnitude; e por fim a região afastada da parede, chamada de camada de superposição, onde 

os efeitos turbulentos são dominantes em relação aos efeitos viscosos (Yunus et al., 2007).  

Para a solução numérica do escoamento turbulento próximo à parede, dois tipos 

principais de formulação são empregadas. O método mais simples utiliza formulações 

algébricas que representam a camada limite, diminuindo assim a necessidade de uma melhor 

discretização da região próxima à parede, e consequentemente o tempo computacional 

[Launder e Spalding, 1974]. Este método é chamado de Alto Número de Reynolds ou Função 

de Parede. O outro método, mais elaborado, ao invés de atribuir um perfil logarítmico para 

descrever toda a camada limite, resolve as equações desde a subcamada viscosa até a camada 

de superposição. Este método, chamado de Baixo Número de Reynolds, deve possuir um 

maior refinamento da malha pois, ao invés de usar uma função de parede, resolve a camada 

limite. Entretanto, existem modelos híbridos mais recentes que associam o tratamento de 

parede de Alto e Baixo Números de Reynolds. Caso a malha seja refinada o suficiente para 

resolver a camada viscosa, a formulação de Baixo Número de Reynolds será utilizada. Porém 

nas regiões em que o refinamento da malha não atende às condições necessárias, utiliza-se a 

Função de Parede. Este modelo produz resultados satisfatórios, tendo em vista que o número 

de células próximo à parede não necessita ser suficientemente grande para resolver a camada 

limite, diminuindo o tempo computacional, e ao mesmo tempo sem reduzir significativamente 

a fidelidade do resultado devido à Função de Parede (Fluent, 2011). 
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3.7 Função de parede- Alto número de Reynolds 

A formulação adotada pelo software Fluent para predizer a camada limite turbulenta 

utiliza a formulação desenvolvida por Launder e Spalding, 1974. De acordo com os autores 

esta formulação possui dois méritos: economizar tempo de processamento e memória, além da 

capacidade de introduzir informação empírica para casos em que a parede seja rugosa. O 

perfil de velocidade normal à parede é calculado a partir da seguinte equação 

𝑈∗ =
1

𝑘
ln(𝐸𝑦∗) (3.35) 

 

em que 𝑈∗ representa a velocidade adimensional, E é uma constante empírica (igual a 9,793), 

k é a constante de von Kármán (igual a 0,4187) e 𝑦∗ é a distância adimensional da parede. A 

velocidade adimensional é calculada através da seguinte equação 

 

𝑈∗ =
𝑈𝑃𝐶𝜇

1
4⁄ 𝑘

𝑃

1
2⁄ 𝑦𝑃

𝜏𝑤 𝜌⁄
 (3.36) 

 

sendo 𝑈𝑃 a velocidade média do fluido no ponto P próximo à parede, 𝐶𝜇 é uma constante, 𝑘𝑃 

é a energia cinética turbulenta no ponto P próximo à parede, 𝑦𝑃  a distância do ponto P até a 

parede e 𝜏𝑤  a tensão de cisalhamento na parede. O valor da distância adimensional à parede 

(𝑦∗), necessário na Eq.(3.35, é obtido pela seguinte equação 

 

𝑦∗ =
𝜌𝐶𝜇

1
4⁄ 𝑘

𝑃

1
2⁄ 𝑦𝑃

𝜇
 (3.37) 

 

Os valores de 𝑦∗ em que a função de parede é válida dependem do número de 

Reynolds, entretanto o valor mínimo é da ordem de 𝑦∗~15 e o valor máximo da ordem de 

𝑦∗~500 para casos com altos números de Reynolds como, por exemplo, o escoamento em 

aviões. O valor mínimo adotado pelo Fluent para aplicar a função logarítmica é de 𝑦∗>11,225, 

valores menores tendem a deteriorar a solução [Fluent, 2011]. Os valores de 𝑦∗ e 𝑦+ são 

aproximadamente iguais para camadas limites em equilíbrio. Para valores abaixo deste limite 

é utilizada a relação da tensão de cisalhamento laminar, em que 𝑈∗ = 𝑦∗. 
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3.8 Função de parede modificada – Função híbrida 

A função de parede modificada utilizada pelo software Fluent resolve a região da 

camada limite até a subcamada viscosa, assumindo que o escoamento possui duas regiões: 

uma região turbulenta em que o modelo é aplicado, e uma região afetada pela viscosidade em 

que outra formulação é adotada para reproduzir com maior fidelidade o fenômeno. Ainda, na 

região da camada limite, a função de parede calcula tanto ε (para o modelo k- ε) quanto a 

viscosidade turbulenta. A divisão das duas regiões do escoamento é determinada através do 

número de Reynolds turbulento (Rey) baseado na distância normal a parede (y) calculada no 

centro da célula 

 

𝑅𝑒𝑦 =
𝜌𝑦√𝑘

𝜇
 (3.38) 

 

Para valores de Rey > 200 é assumido que o escoamento é completamente turbulento, e 

portanto são aplicados os modelos de turbulência. Os valores inferiores a este correspondem à 

região próxima à parede em que o modelo a uma equação, desenvolvido por Wolfshtein, 

1969, é aplicado. De acordo com o Manual Fluent, 2011, neste modelo a equação de 

momentum e energia cinética turbulenta permanecem inalteradas, entretanto a viscosidade 

turbulenta é assim calculada  

 

𝜇𝑡,𝑝 = 𝜌𝑙𝜇𝐶𝜇√𝑘 (3.39) 

 

em que 𝜇𝑡,𝑝 é a nova viscosidade turbulenta calculada para a região próxima à parede, e 𝑙𝜇 é 

um comprimento de escala calculado através da Eq.(3.40 desenvolvida por Chen e Patel, 1988 

 

𝑙𝜇 = 𝑦𝐶𝑙
∗(1 − 𝑒−𝑅𝑒𝑦/𝐴𝜇) (3.40) 

 

sendo 𝐶𝑙
∗ e 𝐴𝜇  constantes empíricas. A viscosidade turbulenta calculada através da Eq.(3.39 

deve ser gradualmente homogeneizada com a viscosidade turbulenta (𝜇𝑡) conforme se chega a 

regiões mais longe da parede, assim a equação a seguir apresenta a nova formulação para o 

cálculo de 𝜇𝑡  
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𝜇𝑡,𝑚𝑜𝑑 = 𝜆𝜀𝜇𝑡 + (1 − 𝜆𝜀)𝜇𝑡,𝑝 (3.41) 

 

em que 𝜇𝑡,𝑚𝑜𝑑  é o resultado da proporção entre a viscosidade turbulenta e a viscosidade 

calculada para a região próxima à parede (𝜇𝑡,𝑝). Já 𝜆𝜀 é a variável de acoplamento entre as 

duas viscosidades, definida como zero para a região adjacente à parede e igual a um para a 

região longe da parede, conforme pode ser visto na Eq.  

 

𝜆𝜀 =
1

2
[1 + 𝑡𝑎𝑛ℎ (

𝑅𝑒𝑦 − 𝑅𝑒𝑦
∗

𝐴
)] (3.42) 

 

sendo A uma constante e 𝑅𝑒𝑦
∗ igual a 200, o que representa o número de Reynolds utilizado 

para definir o limite entre região turbulenta e camada limite.  

Conforme descrito anteriormente, a dissipação da energia cinética turbulenta (ε) é 

calculada na região próxima à parede ao invés de ser resolvida via equação de transporte, 

assim, para esta região teremos uma nova equação para ε 

 

𝜀 =
𝑘

2
3⁄

𝑦𝐶𝑙
∗ (1 − 𝑒−𝑅𝑒𝑦 /2𝑘𝐶𝜇

−3 4⁄

)
 (3.43) 

 

Por outro lado, para o caso do modelo k-ω não é utilizado uma nova equação para o 

cálculo de ω próximo à parede, já que esta grandeza pode ser integrada ao longo da 

subcamada viscosa, caso a malha seja suficientemente refinada nesta região. 

A região da subcamada viscosa, onde o perfil de velocidade é linear, e a região 

turbulenta, onde o perfil é logarítmico, é tratada através da soma de dois termos  

 

𝑑𝑢

𝑑𝑦+

+

= 𝑒𝛤
𝑑𝑢𝑙𝑎𝑚

+

𝑑𝑦+
+ 𝑒1 𝛤⁄ 𝑑𝑢𝑡𝑢𝑟𝑏

+

𝑑𝑦+
 (3.44) 

 

onde 𝑢+ é a velocidade adimensional relacionada com a velocidade média do fluido e sua 

velocidade de fricção com a parede, 𝑢𝑙𝑎𝑚
+  é a velocidade na região de escoamento laminar da 

camada limite, 𝑢𝑡𝑢𝑟𝑏
+  é a velocidade na região turbulenta da camada limite, e 𝛤 é a função de 

acoplamento, escrita da seguinte forma 
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𝛤 = −
𝑎(𝑦+)4

1 + 𝑏𝑦+
 (3.45) 

 

onde a e b são constantes com valores iguais a 0,01 e 5, respectivamente. 

Através desta função de acoplamento uma faixa maior de valores para 𝑦+ pode ser 

atingida, pois caso a malha não seja refinada o suficiente na parede para que o 𝑦+ seja baixo, 

o segundo termo do lado direito da Eq.(3.44 será o termo que possuirá maior peso na equação, 

caso contrário a formulação resolve a subcamada viscosa. De acordo com Fluent, 2011, esta 

metodologia garante uma boa aproximação do comportamento assintótico de valores grandes 

e pequenos de 𝑦+, e uma razoável representação do perfil de velocidade para os casos em que 

𝑦+ esteja na região entre 3 < 𝑦+ < 10. Esta formulação auxilia o usuário caso o escoamento 

em análise possua uma grande faixa de valores para o número de Reynolds, como é o caso de 

motores de combustão interna.  

Para escoamento compressível, com transferência de calor e gradientes de pressão, o 

tratamento da parede modificado foi desenvolvido através da combinação de duas 

aproximações [White e Cristoph. 1971; Huang et al., 1993]. Assim, as derivadas do lado 

direito da Eq.(3.44 são resolvidas a partir das seguintes equações 

 

𝑑𝑢𝑡𝑢𝑟𝑏
+

𝑑𝑦+
=

1

𝑘𝑦+
[𝑆′(1 − 𝛽𝑢+ − 𝛾(𝑦+)2)]1 2⁄  (3.46) 

sendo 

 

𝑆 ′ = {
1 + 𝛼𝑦+  para  𝑦+ < 𝑦𝑆

+

1 + 𝛼𝑦𝑆
+  para  𝑦+ ≥ 𝑦𝑆

+ (3.47) 

 

em que 𝑦𝑆
+ representa a distância normal à parede, em que a lei logarítmica é aplicada, 

𝑦𝑆
+ = 60, e 𝛼 o parâmetro que leva em consideração o gradiente de pressão (

𝑑𝑝

𝑑𝑥
), da seguinte 

forma 

 

𝛼 =
𝜇

𝜌2(𝑢∗)3

𝑑𝑝

𝑑𝑥
 (3.48) 

 

sendo 𝑢∗ a velocidade de fricção da parede (𝑢∗ = (𝜏𝑤 𝜌𝑤⁄ )1 2⁄ ). As variáveis 𝛽 e 𝛾 presentes 

na Eq.(3.46 representam, respectivamente, o parâmetro que leva em consideração a 
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transferência de calor com a parede, escrito na Eq. (3.49, e o parâmetro que leva em 

consideração os efeitos de compressibilidade, Eq.(3.50.  

 

𝛽 =
𝜎𝑡𝑞𝑤

𝜌𝑐𝑝𝑢∗𝑇𝑤

 (3.49) 

 

𝛾 =
𝜎𝑡(𝑢

∗)2

2𝑐𝑃𝑇𝑊

 (3.50) 

 

em que 𝑇𝑊  é a temperatura da parede, 𝑐𝑃 é o calor específico a pressão constante e 𝜎𝑡 é um 

fator de recuperação com valor igual a 0,89 [White e Cristoph, 1971].  

Voltando à Eq.(3.44, o primeiro termo do lado direito da equação é escrito da seguinte 

forma 

𝑑𝑢𝑙𝑎𝑚
+

𝑑𝑦+
= 1 + 𝛼𝑦+ (3.51) 

 

Nesta equação há apenas o termo que inclui o efeito do gradiente de pressão (𝛼), 

enquanto o os efeitos de transferência de calor e compressibilidade na subcamada laminar são 

negligenciados, devido a estes efeitos serem pouco importantes para o escoamento nesta 

região [Fluent, 2011]. 
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4 METODOLOGIA EXPERIMENTAL 

 
A partir deste ponto, a abertura de válvula é adimensionalisada em função do seu 

diâmetro (L/dis sendo dis = 14 mm) para que os resultados obtidos neste trabalho possam ser 

comparados com outros da literatura. Assim, conforme apresentado na Tabela 3, os casos 

estudados correspondem a cinco diferentes razões de aberturas de válvulas, sendo que para 

cada abertura, três pressões manométricas de sucção foram testadas a fim de avaliar a 

influência da velocidade do escoamento na eficiência do duto. 

Tabela 3 – Casos estudados 

L/dis 0,0714 0,1071 0,1428 0,1785 0,2000 

Pressão de 

sucção [kPa] 

10 10 10 10 10 

8 8 8 8 8 

6 6 6 6 6 

 

Estes valores de pressão correspondem a valores realísticos obtidos por Zancanaro, 

2014, conforme Figura 4.1, para o mesmo motor utilizado neste trabalho, tendo como 

combustível o metano, para uma rotação de 3600 rpm e em plena carga. O resultado transiente 

representa a média da pressão manométrica no interior do cilindro referente 100 ciclos de 

combustão, enquanto que a linha tracejada representa a média de pressão ao longo dos 180° 

do ciclo de admissão. 
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Figura 4.1 – Medição de pressão no interior do cilindro [Zancanaro, 2014] 

 

A seguir é apresentado o detalhamento de cada componente utilizado na bancada de 

testes e, para finalizar, o estudo da incerteza de medição da vazão mássica. 

 

4.1 Motor Honda GX35  

O motor utilizado para este trabalho foi um Honda GX35, monocilíndrico, com ciclo 

operativo de quatro tempos e ignição por centelha. O motor opera com gasolina como 

combustível, sendo fornecido pelo sistema de carburador. Sua principal aplicação comercial é 

em roçadeiras, entretanto, atualmente este motor possui é utilizado também em, motocicletas 

de baixo custo e em veículos autônomos não tripulados (VANT). Suas especificações são 

apresentadas a seguir 
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Tabela 4 - Dados do motor Honda GX35  

Honda GX35 

Êmbolo x Curso [mm] 39 x 30 

IVO/IVC [BTDC/ATDC] 25,41/66,21 

Volume deslocado [cm
3
] 35,8 

Máxima abertura de válvula [mm] 2,82 

Sistema de admissão de ar Naturalmente aspirado 

Razão de compressão 8:1 

Potência  1 kW a 7000 rpm 

Torque 1,6 Nm a 5500 rpm 

Fonte: Honda, 2012 

 

A Figura 4.2 apresenta uma vista das partes internas do motor. Para as medições de 

vazão na admissão, o sistema de alimentação de combustível, comando de válvulas, árvore de 

manivela e êmbolo foram retirados. 

 

Figura 4.2 – Motor Honda GX35 [Honda, 2012] 

4.2 Aquisição de Dados  

Os sinais analógicos dos sensores foram digitalizados através de uma placa conversora 

A/D da National Instruments, modelo 6363, controlada pelo software LabVIEW [LabVIEW, 

2008]. Esta placa possui 32 entradas analógicas com taxa de aquisição máxima de 1 MHz, 

quando operada na função multicanais [National Instruments, 2014]. Os valores de tensão 

elétrica foram coletados e processados com as curvas de calibração correspondentes de cada 

sensor. 
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Os dados foram adquiridos com uma taxa de aquisição de 1 kHz por um tempo de um 

minuto, assim os resultados da vazão de ar em regime permanente de cada medição 

correspondem a uma média deste número de amostras. Os ensaios foram realizados três vezes 

para cada abertura de válvula e pressão de sucção, primeiramente variando a abertura e 

posteriormente a pressão. Os resultados finais apresentados neste trabalho, portanto, são a 

média aritmética de três amostras de um minuto de aquisição cada. 

4.3 Medição da Vazão Mássica  

Para obter os resultados de vazão mássica de ar através do sistema de admissão foi 

utilizado um anemômetro de filme quente (MAF) de aplicação automotiva (Bosch 0 280 218 

002). Seu princípio de funcionamento consiste na dissipação de calor através da diferença de 

temperatura entre o ar que passa pelo sensor e o filme aquecido, portanto quanto maior a 

vazão de ar mais calor é dissipado [Bosch, 2012]. A mudança de temperatura do filme causa 

uma mudança da resistência elétrica e, por consequência, resulta em um desequilíbrio da 

ponte de Wheatstone. Um sistema eletrônico híbrido avalia a mudança da resistência elétrica e 

fornece uma maior tensão elétrica a fim de manter o fio aquecido a mesma temperatura 

[Beckwith et al. 1993]. Como o transdutor está exposto a uma parte do escoamento, a vazão 

total que passa pelo tubo é determinada através da curva de calibração do anemômetro. Para 

este fim, uma placa de orifício foi confeccionada de acordo com a ABNT NBR ISO 5167-1. 

Uma placa de orifício padrão é descrita como uma placa delgada, com sua espessura 

pequena quando comparada com o diâmetro da seção de medição, e com o bordo da placa a 

montante com ângulo reto [ABNT NBR ISO 5167-1, 1994]. O princípio de funcionamento da 

placa de orifício consiste na correlação da diferença de pressão a montante e a jusante do 

orifício, devido à imposição de uma perda de carga localizada, com a vazão mássica de ar. A 

bancada foi construída com tubos de PVC com um metro de comprimento cada, conectando a 

placa de orifício ao sensor MAF. Já o escoamento foi gerado através de um ventilador elétrico 

controlado por um variador de tensão elétrica (Varivolt), conforme mostrado a seguir 
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Figura 4.3 - Placa de orifício 

 

A vazão é determinada então através da diferença de pressão, da relação entre os 

diâmetros da placa e da tubulação e das características do fluido utilizado. A curva de 

calibração do sensor MAF utilizada neste trabalho é uma média aritmética de três ensaios, 

sendo cada ponto das três curvas uma média aritmética de um minuto de aquisição. De acordo 

com Brunn et al., 1988, o polinômio de quarta ordem é o que melhor caracteriza a relação 

entre a velocidade do escoamento e a tensão elétrica obtida em um anemômetro de fio quente. 

Como a área de passagem do escoamento no sensor é constante, a velocidade pode ser 

diretamente relacionada com a vazão, portanto o polinômio de quarta ordem foi adotado na 

curva de calibração. A Figura 4.4a apresenta a relação entre a tensão elétrica medida no 

sensor MAF e a pressão diferencial na placa de orifício, para as três medições realizadas. 

Conforme pode ser visto, as três curvas apresentaram o mesmo comportamento para toda a 

faixa de pressão diferencial utilizada, o que demonstra a confiabilidade do sistema adotado 

para a obtenção da curva de calibração. Já a Figura 4.4b apresenta a relação entre a média das 

três medições e a linha de tendência obtida através do polinômio de quarta ordem. Nesta 

figura os dados de pressão na placa de orifício são convertidos em vazão através das equações 

presentes na norma ABNT.  
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Figura 4.4 – a) Relação entre a tensão elétrica do MAF e a pressão diferencial na placa de 

orifício para as três medições; b) Média das três medições e o polinômio de quarta ordem 

 

Na Tabela 5 é apresentada a equação de calibração do sensor utilizado neste trabalho, 

que relaciona a tensão elétrica medida com a vazão. O somatório dos resíduos quadráticos, 

presente na tabela, é calculado através do somatório da diferença ao quadrado entre o valor 

obtido pela equação e o valor da série de dados no mesmo ponto. Através deste parâmetro é 

possível analisar o erro total existente entre a função e os dados experimentais. A linha de 

tendência mostrou-se adequada para toda a faixa de vazão utilizada na calibração, com toda a 

linha próxima à média das três medições, o que resulta em um baixo valor do resíduo e um 

coeficiente de determinação (R2) tendendo a 1.  

 

Tabela 5 – Resultado da calibração para um polinômio de quarta ordem 

Equação 𝑦 = 𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑐𝑒𝑝𝑡 + 𝐵1 ∙ 𝑥 + 𝐵2 ∙ 𝑥2 + 𝐵3 ∙ 𝑥3 + 𝐵4 ∙ 𝑥4  

Somatório dos resíduos quadráticos 0,00458 

R
2 

0,99999 

intercept -7,89614 

B1 5,0462 

B2 1,05144 

B3 -0,89556 

B4 0,19817 
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4.4 Medição da Pressão de Sucção  

Um transdutor piezoresistivo modelo MPX 5050DP, com faixa de medição de 0 a 

50 kPa (Freescale, 2010) foi utilizado para monitorar a pressão diferencial na placa de orifício 

para calibração do sensor MAF. Já para as medições no motor, foi utilizado o transdutor 

modelo MPX 4115AP com faixa de medição de 15 a 115 kPa de pressão absoluta. De acordo 

com o fabricante o máximo erro do sensor é de 1,5% para a temperatura de trabalho entre 0 a 

80 ºC. As curvas de calibração foram obtidas através de uma coluna d’água e são 

apresentadas, respectivamente, no APÊNDICE A e APÊNDICE B. 

4.5 Medição da Abertura de Válvula 

A abertura da válvula de admissão foi medida através de um relógio comparador 

digital com incerteza de ± 0,2 μm [Heidenhain MT 25, 2012]. Para garantir a aberta constante 

da válvula durante as medições, um dispositivo foi fixado ao motor e a válvula acionada por 

um parafuso que comprime o conjunto válvula e mola.  

A fim de obter a curva de abertura de válvulas em função da árvore de manivela para o 

cálculo do CD_Global, utilizou-se um encoder (Autonics E40S-6-2048-6-L-5) com resolução de 

0,17º e o mesmo relógio comparador descrito anteriormente. O ponto morto superior 

geométrico foi referenciado conforme metodologia descrita por Oliveira et al., 1996. Essa 

metodologia sugere que o ponto morto superior seja definido entre a média de dois ângulos 

simétricos opostos ao ponto morto superior, em que a variação do deslocamento do êmbolo 

tenha resolução suficiente em relação à variação da posição angular da árvore de manivelas.  

A Tabela 6 apresenta as cinco aberturas de válvulas utilizadas e seus respectivos 

intervalos angulares. A curva de abertura das válvulas de admissão e escape, referenciadas à 

árvore de manivelas, são apresentadas no APÊNDICE C. 

 

Tabela 6 - Abertura de válvula utilizada e seu respectivo intervalo angular. 

Abertura da válvula de admissão [L/d is]  Intervalo angular (∆θ) [º] 

0,0714 41,967 

0,1071 13,228 

0,1428 16,831 

0,1785 21,138 

0,2000 28,345 
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4.6 Incerteza da Medição 

O método utilizado para quantificar o erro associado à medição de vazão em massa de 

ar, denominado Propagação de Incertezas, foi proposto por Kline e McClintock ,1953. Este 

método consiste no somatório da incerteza de medição de cada variável utilizada para calcular 

determinada grandeza, e pode ser determinado através da equação a seguir [Beckwith, 1993]. 

 

 

em que 𝜎𝑦 representa a incerteza da medição da grandeza y, 
𝜕𝑦

𝜕𝑥1
 a derivada parcial da equação 

y em função da grandeza x1 e σ1 representa a incerteza total da medição de x1. 

Entretanto, faz-se necessário introduzir o conceito de incerteza da medição e incerteza 

da medida. A incerteza da medição (Px) refere-se à incerteza com base em um número finito 

de amostras. Já a incerteza da medida (Bx) está relacionada ao instrumento de medição 

utilizado, determinada pelo fabricante do instrumento. Como citado anteriormente, a curva de 

calibração do sensor de massa de ar foi obtida através de uma placa de orifício, de acordo com 

a norma ABNT NBR ISO 5167-1. A equação utilizada para quantificar a vazão em massa de 

ar (𝑚̇) é uma função do diâmetro do tubo (D), diâmetro do orifício (d), temperatura do fluido 

(T) e a pressão diferencial (P) a montante e a jusante da placa de orifício. Logo, antes de 

calcular a propagação da incerteza deve-se calcular a incerteza da medição de D e d. 

Para determinar os diâmetros do tubo e do orifício foi utilizado um paquímetro digital 

com resolução de 0,01 mm, sendo que para cada caso foram realizadas 15 medições. 

Considerando uma distribuição normal, pode-se definir a incerteza da medição (∆) como 

(Balbinot; Brusamarello, 2006) 

 

 

sendo 𝜎 o desvio padrão, Z o intervalo de confiança obtido através da tabela t-student, que 

para o caso de 15 medições e um nível de confiança de 99 % é igual a 2,624, e n o número de 

amostras.  

𝜎𝑦 = √(
𝜕𝑦

𝜕𝑥1

𝜎1)
2

+ (
𝜕𝑦

𝜕𝑥2

𝜎2)
2

+ ⋯ + (
𝜕𝑦

𝜕𝑥𝑛

𝜎𝑛)
2

 (4.1) 

∆=
𝑍 ∙ 𝜎

√𝑛
 (4.2) 
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Após a determinação da incerteza da medida e medição, deve-se associá-las a fim de 

obter a incerteza total (𝜎𝑛) da medição dos diâmetros através da equação [Beckwith et al., 

1993] 

 

 

Finalmente, com as incertezas devidamente determinadas, torna-se possível o cálculo 

da incerteza do resultado do sensor de massa de ar. A Eq.(4.1 tem a seguinte forma 

 

 

Resolvendo a Eq.(4.4 para a máxima vazão obtida na curva de calibração, a incerteza 

do resultado experimental obtida é de 3,98 %, o que pode ser aproximado para 4%.  

𝜎𝑛 = √𝑃𝑥2 + 𝐵𝑥2 (4.3) 

𝜎𝑄 = √(
𝜕𝑚̇

𝜕𝐷
𝜎𝐷)

2

+ (
𝜕𝑚̇

𝜕𝑑
𝜎𝑑)

2

+ (
𝜕𝑚̇

𝜕𝑃
𝜎𝑃)

2

+ (
𝜕𝑚̇

𝜕𝑇
𝜎𝑇)

2

 (4.4) 
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5 METODOLOGIA NUMÉRICA 

A formulação empregada para a solução das equações diferenciais parciais que 

descrevem o escoamento e a transferência de calor foi o Método dos Volumes Finitos (MVF). 

Historicamente, a experimentação numérica na área de fluidos teve início com o Método das 

Diferenças Finitas (MDF). Posteriormente o MVF passou a ser amplamente estudado e 

aprimorado. Tal formulação foi primeiramente empregada na solução de escoamentos 

bidimensionais em 1971 e posteriormente utilizada para a solução de escoamentos 

tridimensionais a partir de 1973 [Hirsch, 2007]. 

Neste capítulo é apresentada a descrição do método dos volumes finitos, a função de 

interpolação utilizada para solução dos termos advectivos, a discretização temporal adotada, o 

algoritmo para o acoplamento pressão-velocidade, a metodologia utilizada para a modelagem 

da geometria em software de CAD, geração da malha, estudo de independência de malha e 

solução numérica do escoamento turbulento. 

5.1 Método de volumes finitos 

O método de volumes finitos obtém a solução das equações diferenciais parciais 

através da sua integração em volumes de controle, sendo inerentemente conservativo. Assim, 

discretiza-se o domínio estudado em um número finito de volumes de controle, para a solução 

do conjunto de equações, observando-se que o erro proveniente desta hipótese tenda a 

diminuir, com relação à solução exata, conforme se aumenta o número de volumes adotados 

[Maliska, 2004].  

Para ilustrar a metodologia clássica utilizada na solução das equações em volumes 

finitos, tomou-se como base o transporte difusivo e advectivo unidimensional, relativo à 

variável escalar genérica ϕ , em regime permanente e sem termo fonte. Tal fenômeno é 

governado pela seguinte equação 

 

 

Este escoamento deve satisfazer a equação da continuidade, Eq.(3.10. Para resolver 

numericamente o problema, a Eq.(5.1 deve ser integrada ao longo do volume de controle fixo 

no espaço, conforme apresentado pela linha tracejada na Figura 5.1. O ponto P é o nó central 

𝑑

𝑑𝑥
(𝜌𝑢𝜙) =

𝑑

𝑑𝑥
(𝛤

𝑑𝜙

𝑑𝑥
) (5.1) 
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do volume de controle de fronteiras we, os pontos W e E representam os nós adjacentes ao 

ponto P e δxwe corresponde ao tamanho do volume de controle. As distâncias δxwP e δxPe são 

respectivamente a metade da distância entre os nós W-P e P-E, a individualização entre as 

distâncias é realizada para contabilizar malhas em que os nós não são igualmente espaçados 

  

 

Figura 5.1 – Método dos volumes finitos [Versteeg e Malalasekera, 1995] 

 

A integração da Eq.(5.1 no volume de controle mostrado é realizada da seguinte forma 

 

 

A partir deste momento é apresentada a forma com que o programa Fluent realiza o 

balanço das equações dentro de um volume de controle, considerando a não uniformidade da 

malha, algo bastante utilizado quando há geometrias complexas a serem modeladas. Ao 

reescrever a Eq.(5.1 em termos de um balanço no volume para o transporte do escalar 𝜙 , 

considerando a tridimensionalidade, o termo fonte e o termo temporal têm-se  

 

 

sendo 𝑣⃗ o vetor velocidade, 𝐴⃗ o vetor normal da área da superfície, 𝛤 o coeficiente difusivo, 

∇𝜙 o gradiente de 𝜙 e 𝑆𝜙 o termo fonte. A Eq.(5.3 é aplicada a cada volume de controle ou 

célula do domínio computacional como, por exemplo, as apresentadas na Figura 5.2. 

 

∫
𝑑

𝑑𝑥
(𝜌𝑢𝜙)

𝑒

𝑤

𝑑𝑥 = ∫
𝑑

𝑑𝑥
(𝛤

𝑑𝜙

𝑑𝑥
)𝑑𝑥

𝑒

𝑤

 (5.2) 

∫
𝑑𝜌𝜙

𝑑𝑡

0

𝑉

𝑑𝑉 + ∮ 𝜌𝜙𝑣⃗ 𝑑𝐴⃗ = ∮ 𝛤∇𝜙𝑣⃗  𝑑𝐴⃗ + ∫ 𝑆𝜙𝑑𝑉
𝑒

𝑉

 (5.3) 
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Figura 5.2 – Método de volumes finitos para malha não uniforme 

 

Ao realizar a discretização da Eq.(5.3 para uma dada célula no domínio chega-se a 

seguinte equação 

 

 

sendo Nfaces o número de faces que delimitam a célula, 𝜙𝑓  o valor de 𝜙 que passa pela face 

calculado para o ponto f, 𝜌𝑓 𝑣⃗𝑓𝐴⃗𝑓  o fluxo de massa através da face, 𝐴⃗𝑓 a área da face, ∇𝜙𝑓
 o 

gradiente de 𝜙 extrapolado para a face f e V o volume da célula. Através desta metodologia é 

possível utilizar qualquer tipo de poliedro para discretizar o domínio computacional, pois 

através de uma relação vetorial as informações calculadas são transferidas para os volumes 

adjacentes. O método utilizado para a solução dos termos da Eq.(5.4 é de grande importância 

para a estabilidade e acurácia da solução numérica. 

5.2 Funções de interpolação 

As aproximações para o cálculo dos fluxos difusivos e advectivos podem ser 

classificadas em dois grandes grupos: 

 Esquemas de primeira ordem: são aproximações mais robustas do ponto de 

vista da convergência, produzem soluções fisicamente coerentes, entretanto 

podem apresentar a suavização dos altos gradientes conforme demonstra a 

Figura 5.3a [Maliska, 2004]. 

 Esquemas de alta ordem: possuem menor erro de truncamento em comparação 

com os esquemas de primeira ordem, porém em problemas de advecção 

𝜕𝜌𝜙

𝜕𝑡
𝑉 + ∑ 𝜌𝑓𝜙𝑓 𝑣⃗𝑓𝐴⃗𝑓 = ∑ 𝛤∇𝜙𝑓

𝐴⃗𝑓 +

𝑁𝑓𝑎𝑐𝑒𝑠

𝑓

𝑁𝑓𝑎𝑐𝑒𝑠

𝑓

𝑆𝜙𝑉 (5.4) 
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dominante podem gerar soluções não realísticas levando a uma oscilação 

numérica demonstrada na Figura 5.3b [Maliska, 2004]. 

 

Ambos os resultados apresentados na Figura 5.3 são soluções convergidas, portanto, 

esta deficiência ocorre devido à maneira com que a integração das equações é realizada e não 

a impossibilidade de convergência na presença de altos gradientes. 

 

 

a) 

 

b) 

Figura 5.3 – a) difusão numérica devido à aproximação de primeira ordem; b) oscilação 
numérica devido à aproximação de alta ordem [Adaptado de Versteeg e Malalasekera, 1995] 

 

Embora haja diversas metodologias para a abordagem de um problema advectivo-

difusivo, neste trabalho será apresentado somente um exemplo de cada grupo das funções de 

interpolação e a sua utilizada neste trabalho.  

5.3 Esquema de diferenças centrais 

Este esquema de interpolação é considerado de alta ordem por apresentar um erro de 

truncamento de ordem dois (∆x2). Voltando a formulação clássica, na integração da Eq.(5.2 ao 

longo do volume de controle, tem-se a seguinte expressão 

 

 

em que os subíndices denotam as fronteiras do volume de controle. Ao aplicar o conceito de 

diferenças centrais para reescrever a Eq.(5.5 em função de equações algébricas tem-se  

 

(𝜌𝑢𝜙)𝑒 − (𝜌𝑢𝜙)𝑤 = (𝛤
𝑑𝜙

𝑑𝑥
)

𝑒

− (𝛤
𝑑𝜙

𝑑𝑥
)

𝑤

 (5.5) 
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Reescrevendo esta equação genericamente em função de 𝜙, colocando todas as outras 

variáveis dentro de um coeficiente A e deixando 𝜙𝑃  em evidencia, a Eq. (5.6 fica 

 

 

Com os coeficientes dados por 

 

 

Uma das regras básicas para consistência implica em ter todos os coeficientes com o 

mesmo sinal, para que a formulação seja robusta e apresente resultados fisicamente coerentes. 

Caso o critério não seja atendido, é possível que a solução não apresente uma convergência 

satisfatória, ou apresente oscilações nas grandezas calculadas, conforme demonstrado na 

Figura 5.3. Conforme descrito por Patankar, 1980, a presença de coeficientes vizinhos (Ae e 

Aw) negativos pode gerar uma situação em que um aumento da temperatura em uma das faces 

pode gerar uma diminuição da temperatura em um nó adjacente. Outra implicação dos 

coeficientes negativos é a inconsistência com o critério de Scarborough, que declara que o 

somatório dos coeficientes adjacentes deve ser igual ao coeficiente AP , para aumentar a 

robustez do modelamento. Assim, considerando a velocidade u positiva, a seguinte relação 

deve ser satisfeita para assegurar a positividade do coeficiente Ae  

 

 

Caso a equação de quantidade de movimento esteja sendo resolvida, o termo do lado 

esquerdo da inequação corresponde ao número de Reynolds da célula, para equação da 

energia este termo corresponde ao número de Peclet. Para escoamentos este critério determina 

o tamanho máximo admissível do volume de controle para uma dada velocidade local 

conhecida. Em outras palavras, conforme a velocidade aumenta a malha deve ser refinada. 

𝜌𝑢
(𝜙𝐸 + 𝜙𝑃)

2
− 𝜌𝑢

(𝜙𝑃 + 𝜙𝑊 )

2
= 𝛤

(𝜙𝐸 + 𝜙𝑃 )

∆𝑥
− 𝛤

(𝜙𝑃 + 𝜙𝑊 )

∆𝑥
 (5.6) 

𝐴𝑃𝜙𝑃 = 𝐴𝑒𝜙𝐸 + 𝐴𝑤𝜙𝑊  (5.7) 

𝐴𝑃 =
2𝛤

∆𝑥2
 𝐴𝑒 = −

𝜌𝑢

2∆𝑥
+

𝛤

∆𝑥2
 𝐴𝑤 =

𝜌𝑢

2∆𝑥
+

𝛤

∆𝑥2
 (5.8) 

𝜌𝑢∆𝑥

𝛤
≤ 2 (5.9) 
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Este é o motivo pelo qual o esquema de diferença central é mais aplicável a escoamentos com 

baixo número de Reynolds [Patankar, 1980]. 

5.4 Esquema upwind de primeira ordem 

O esquema Upwind foi primeiramente desenvolvido por Courant et al., 1952, como 

uma solução para o problema de coeficientes negativos e instabilidades numéricas. Ao invés 

de considerar o valor do coeficiente Ae, este esquema considera o valor do coeficiente a 

montante, levando em consideração a direção do escoamento [Patankar, 1980]. Para u 

positivo, a aproximação upwind é obtida da seguinte forma  

 

 

Assim, os coeficientes da Eq.(5.7 são reescritos conforme pode ser visto a seguir 

 

 

Como a velocidade u possui valores positivos, a regra da positividade dos coeficientes 

não é violada com este esquema. Caso a velocidade seja negativa, o primeiro termo a 

esquerda da Eq.(5.10 seria obtido para o ponto E, e o segundo termo a esquerda desta mesma 

equação seria em função do ponto P. O esquema upwind tem sua relação direta com o termo 

parabólico, isto é, o valor da função na interface é igual ao valor da função no volume a 

montante [Maliska, 2004]. No programa Fluent, as grandezas na face do volume são 

determinadas assumindo que os valores do centro são iguais para todo o volume, entretanto 

para este esquema o valor da face será igual ao valor do centro do volume a montante [Fluent, 

2011]. 

5.5 Esquema upwind de segunda ordem 

O esquema upwind de segunda ordem calcula as grandezas na face do volume através 

de uma expansão em série de Taylor em relação ao seu centro, truncada no segundo termo. 

Assim, haverá variação da grandeza dentro do volume de controle, e o valor da face (𝜙𝑓) é 

calculado a partir da seguinte equação 

(𝜌𝑢𝜙)𝑃 − (𝜌𝑢𝜙)𝑊 = 𝛤
(𝜙𝐸 + 𝜙𝑃 )

∆𝑥
− 𝛤

(𝜙𝑃 + 𝜙𝑊 )

∆𝑥
 (5.10) 

𝐴𝑃 =
2𝛤

∆𝑥2
 𝐴𝑒 =

𝛤

∆𝑥2
 𝐴𝑤 =

𝜌𝑢

2∆𝑥
+

𝛤

∆𝑥2
 (5.11) 
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em que 𝜙 é o valor da grandeza no centro do volume, ∇𝜙 é o gradiente de 𝜙 na célula a 

montante e 𝑟 é o vetor direção do centro da célula a montante até a face. O gradiente ∇𝜙 é 

limitado de forma que novos máximos ou mínimos sejam introduzidos.  

O escoamento no duto de admissão de um motor de combustão interna apresenta 

grandes gradientes próximo à região da válvula, portanto a função upwind de segunda ordem 

foi escolhido para este trabalho pois, comparada à formulação de primeira ordem, esta 

apresenta melhores resultados na presença de grandes gradientes, devido à adoção de um 

perfil linear da grandeza calculada no interior do volume.  

5.6 Dicretização temporal 

Para fenômenos que sejam transientes deve-se optar por um método para realizar o 

avanço temporal da solução. Neste trabalho o esquema utilizado foi o totalmente implícito de 

primeira ordem. A discretização totalmente implícita obtém a solução do tempo atual no 

ponto P considerando o valor da variável no mesmo ponto em relação ao tempo anterior t , e 

dos vizinhos no tempo atual t+∆t , conforme segue  

 

 

Figura 5.4 – Discretização temporal totalmente implícita de primeira ordem. [Maliska, 2004] 

  

De acordo com Versteeg e Malalasekera, 1995, embora este esquema seja de primeira 

ordem, e um passo de tempo pequeno seja necessário para garantir a acuracidade dos 

resultados, o método totalmente implícito é recomendado para soluções transientes, devido a 

sua robustez e estabilidade.  

 

𝜙𝑓 = 𝜙 + ∇𝜙 𝑟 (5.12) 
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5.7 Acolpamento pressão-velocidade 

Em escoamentos incompressíveis deve-se utilizar um algoritmo para calcular o campo 

de pressão, pois a sua obtenção via equação de estado pode inserir instabilidades numéricas ao 

problema, devido a ρ não variar significativamente com a pressão e, por isso, pequenos erros 

no cálculo de ρ via equação de conservação de massa, quando aplicados na equação de estado, 

podem gerar campos de pressão não condizentes com a física do problema. Segundo Maliska, 

2004, a instabilidade se dá quando a pressão obtida é utilizada para o cálculo da velocidade, e 

esta velocidade utilizada na equação de conservação de massa para o cálculo de ρ no próximo 

passo de tempo. Assim, outras técnicas devem ser utilizadas para que se obtenha um campo 

de pressão, que aplicado nas equações de movimento, dê origem a um campo de velocidades 

que satisfaça a conservação de massa. 

Genericamente, os algoritmos são caracterizados por resolver a equação de momentum 

para as componentes da velocidade obtidas através de um campo de pressão estimado, assim 

realiza-se iterativamente correções no campo de pressão e velocidade, até que a convergência 

da equação da continuidade seja alcançada. Diversos algoritmos foram desenvolvidos ao 

longo dos anos para o acoplamento da pressão com a velocidade, a maioria deles variantes do 

SIMPLE (Semi-Implicit Method for Pressure Linked) desenvolvido por Patankar e Spalding, 

1972. Este algoritmo foi escolhido no presente trabalho devido a sua eficiência e robustez 

neste tipo de solução [Vielmo et al., 2008; Martins et al., 2009; Kesgin, 2005; Prasad et al., 

2011]. A sua sequência iterativa é , de acordo com Maliska, 2004,  

1. Estimar um campo de pressão p*. 

2. Resolver as equações de momentum utilizando p* para obter as componentes de 

velocidade. 

3. Resolver a Eq.(5.13 de correção da pressão para obter p’ 

 

 

4. Corrigir as componentes da velocidade para obter um campo que satisfaça a 

equação da continuidade. 

5. Obter p através da Eq.(5.13. 

6. Resolver as equações de conservação para as outras variáveis, como por exemplo a 

temperatura e concentração de massa. 

7. Fazer 𝑝 = 𝑝∗ e voltar para o item 2 até que a convergência seja satisfeita. 

𝑝 = 𝑝∗ + 𝑝’ (5.13) 
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O algoritmo SIMPLE foi aplicado com sucesso em inúmeros escoamentos 

incompressíveis, entretanto em alguns casos a taxa de convergência obtida não era 

satisfatória. Este fato ocorre devido à estimativa da pressão de correção sobrestimar os valores 

de P’, mesmo que as correções das componentes da velocidade estejam em valores razoáveis 

[Tannehill et al., 1997]. O problema é contornado através da adoção de um fator de 

subrelaxação aplicado na Eq.(5.13 para diminuir o avanço da solução. Por este motivo, o 

mesmo é realizado para a equação de momentum.  

Quando ρ varia com a temperatura, esta dependência é contabilizada através da 

equação de estado em função apenas de T, obtida via equação de conservação de energia. Esta 

metodologia de correção de ρ pela temperatura foi utilizada neste trabalho.  

 

5.8 Modelagem da geometria 

A geometria interna do motor ensaiado, um Honda GX35, foi modelada no software 

SolidWorks e suas dimensões obtidas com um paquímetro com resolução de 0,02 mm. O 

comprimento do cilindro foi aumentado em duas vezes o curso do êmbolo, para que fosse 

possível calcular corretamente o fenômeno de desprendimento de vórtice após a válvula e não 

haver massa entrando no domínio pela face de saída.  

A  

Figura 5.5 apresenta a geometria do motor em perspectiva e em corte, 

respectivamente, para uma abertura de 2,5 mm da válvula de admissão. 

 

 

Figura 5.5 – Geometria do motor Honda GX35 em perspectiva e em corte  
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5.9 Geração de malha 

A malha computacional foi gerada no software ICEM (ANSYS) sendo a célula no 

formato tetraédrico. Para captar com detalhe a camada limite, foram adotadas três camadas 

prismáticas, com espessura máxima de 0,3 mm e taxa de crescimento de 1,2. A Figura 5.6 

apresenta o resultado da malha tetraédrica na superficie da geometria 

 

 

Figura 5.6 – Malha tetraedrica na superficie 

 

A Figura 5.7 apresenta a malha no interior do domínio para um corte na seção A-A. É 

possível visualizar o refinamento próximo da válvula, para captar os maiores gradientes de 

velocidade e pressão ali presentes. 
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Figura 5.7 – Malha no interior do domínio 

5.10 Solução numérica 

A solução numérica foi obtida através do software comercial de volumes finitos Fluent 

13, utilizando diferentes modelos de turbulência: k-ɛ standard e k-ω SST. Para o caso do 

modelo k-ɛ standard foi adotado um tratamento padrão da parede (standard wall function) e, 

devido ao modelo não ser capaz de captar a instabilidade da região de descolamento da 

camada limite após a válvula, as soluções para este caso foram realizadas em regime 

permanente, com critério de convergência de 10-5.  

De acordo com Rutland, 2011, os modelos baseados no método RANS são 

desenvolvidos para capturar médias ensemble, resultando em uma viscosidade turbulenta 

elevada, que na maioria dos casos remove ou mascara a variação do escoamento no cilindro 

que coincide com a variação cíclica do funcionamento do motor. Embora o modelo k-ɛ 

standard não seja adequado para escoamentos com linhas de corrente curvas [Deschamps, 

1998], e para a região de separação do escoamento após a válvula, ele é robusto e ainda 

popular na indústria, motivo pelo qual foi aqui testado. 

Porém, para o caso com k-ω SST uma instabilidade devido à turbulência é captada. 

portanto não haverá solução em regime permanente e todas as simulações para este modelo 

são realizadas levando em conta o termo temporal. Vale enfatizar que os resultados de 

coeficiente de descarga são obtidos realizando uma média temporal de dez desprendimentos 

de vórtice. A dependência da condição inicial para os resultados de vazão mássica na fronteira 

de saída do domínio foi eliminada descartando-se os primeiros 0,005 s de simulação. Como 
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visto na Figura 5.8, neste período inicial a vazão muda o sentido duas vezes antes de tender a 

um valor assintótico, em que variações são causadas pela instabilidade do escoamento. A 

condição inicial do problema foi gerada através de um método híbrido presente no Fluent, em 

que o Laplaciano da pressão é resolvido levando em consideração a pressão adotada no 

contorno. A solução desta equação diferencial gera um campo suave de variação de pressão 

ao longo do domínio. O mesmo acontece para o termo de velocidade, onde o escoamento é 

calculado como sendo invíscido. A temperatura e os parâmetros da turbulência, como 

intensidade e comprimento de escala são adotados como constantes, e representam um valor 

médio.  
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Figura 5.8 – Variação da vazão na fronteira de saída considerando a condição inicial 

 

As condições de contorno utilizadas foram: pressão na entrada (pressure inlet) do duto 

de admissão e pressão na saída (pressure outlet) do cilindro. As pressões de saída utilizadas 

no modelo numérico foram as mesmas obtidas do método experimental: 10 kPa, 8 kPa e 

6 kPa abaixo da pressão atmosférica. A temperatura utilizada foi medida no momento dos 

experimentos e utilizada para todos os casos igual a 296 K, com as propriedades do ar para 

esta temperatura conforme Tabela 7. O ar foi tratado como gás ideal, a fim de se obter sua 

massa específica, em função da variação de temperatura devida à compressão e expansão do 

fluido. A parede foi tratada como sendo adiabática, a intensidade da turbulência I = 0,05 e 

comprimento de escala l = 0,014 m, como consequência do escoamento e características da 

geometria. Para todos os casos as simulações foram realizadas em dupla precisão (double 

precision), a função de interpolação utilizada foi a upwind de segunda ordem e o acoplamento 

pressão-velocidade através do método SIMPLE. 
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Tabela 7 - Propriedades do ar para 296 K e 1 atm  

Viscosidade dinâmica 1,839E-5 kg/m.s 

Massa molecular 28,9664 kg/kmol 

Calor específico 1007,0 J/kg.K 

Condutividade térmica 0,02536 W/m.K 

Fonte: Yunus et al., 2007 

5.11 Estudo de independência de malha 

O estudo de independência de malha foi realizado através do Índice de Convergência 

da Malha (GCI), proposto por Roache, 1994. Neste método, a estimativa do erro associado à 

discretização espacial é realizada utilizando a extrapolação de Richardson de segunda ordem. 

O GCI pode ser calculado utilizando duas malhas com diferente número de volumes, 

entretanto três é o número recomendado para estimar a ordem de convergência e verificar se a 

solução está no patamar assintótico de convergência [Nasa, 2008]. O valor extrapolado de 

uma grandeza Ø, quando o espaçamento da malha tende a zero, é calcula através da seguinte 

relação 

  

 

onde Ø1 e Ø2  correspondem ao resultado da grandeza analisada, r representa o fator de 

refinamento entre a malha mais e menos refinadas, subscritos 1 e 2 respectivamente. De 

acordo com a ASME, 2008, o valor de r deve ser maior que 1,3. Este fator é obtido através do 

comprimento característico (h) da malha utilizada. O expoente P corresponde à taxa de 

convergência do resultado 

onde 

e 

 

Øext =
𝑟21

𝑃 Ø1 − Ø2

𝑟21
𝑃 − 1

 (5.14) 

𝑃 =
1

ln 𝑟21

|ln |
𝜀32

𝜀21

| + 𝑞(𝑃)| (5.15) 

𝑞(𝑃) = ln (
𝑟21

𝑃 − 𝑠

𝑟32
𝑃 − 𝑠

) (5.16) 

𝑠 = 1 ∙ 𝑠𝑖𝑔𝑛 (
𝜀32

𝜀21

) (5.17) 
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sendo 𝜀32 = Ø3 − Ø2 e 𝜀21 = Ø2 − Ø1. A Eq.(5.16 é utilizada quando a razão de refinamento 

não é constante, como é o caso do presente trabalho. Já a Eq.(5.17 é utilizada quando a 

solução com diferentes malhas está apresentando um comportamento oscilatório, ou seja, 

quando 𝜀32 𝜀21⁄ < 0. Caso os resultados de 𝜀32  e 𝜀21  sejam próximos de zero, o método 

apresenta falhas, e nestes casos deve-se obter novas soluções com outras malhas [ASME, 

2008].  

O erro relativo aproximado é dado pela seguinte equação 

 

 

Já o erro relativo ao valor extrapolado pelo método de Richardson é 

 

 

O índice de convergência da malha, que informa a incerteza do resultado numérico 

devido à malha, é obtido por 

 

 

A constante 1,25 corresponde a um fator de segurança. Caso sejam comparadas duas 

malhas é recomendado usar 3,0. Para a comparação entre três malhas ou mais utiliza-se 1,25 

[Nasa, 1998].  

Para o cálculo do GCI da malha utilizada neste trabalho, o comprimento característico 

(h) foi obtido através do tamanho da aresta do volume prescrito no software gerador de malha 

ICEM. No presente trabalho, o parâmetro Ø adotado para o GCI foi a vazão mássica para uma 

abertura de válvula igual a 1 mm, e pressão de 10 kPa abaixo da pressão atmosférica (pressão 

de sucção). Primeiramente foi avaliada a discretização espacial e posteriormente a temporal. 

Como para o caso do modelo k-ω SST detecta-se a variação temporal da solução, devida às 

características da geometria e escoamento estudado, não é possível obter um resultado 

satisfatório quanto à convergência para a simulação em regime permanente. Assim, os 

resultados obtidos para este modelo são uma média temporal da emissão de dez dos maiores 

𝑒𝑎
21 = |

Ø1 − Ø2

Ø1

| (5.18) 

𝑒𝑒𝑥𝑡
21 = |

Øext − Ø1

Øext

| (5.19) 

𝐺𝐶𝐼21 =
1,25𝑒𝑎

21

𝑟21
𝑃 − 1

 (5.20) 
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vórtices após a válvula. Nas simulações com o modelo de turbulência k-ε standard, é possível 

convergir a solução em regime permanente, portanto para este modelo é realizado somente o 

estudo de malha espacial. A Tabela 8 apresenta os resultados do GCI para o caso com modelo 

de turbulência k-ω SST. Conforme observado, a malha com h=1 mm apresenta um erro menor 

do que 1 %, considerado satisfatório para o estudo em questão, tendo em vista o erro 

experimental de aproximadamente 4 %. Para valores de h=0,4 mm, o tempo computacional 

aumenta consideravelmente, e não justifica sua utilização. Assim, a discretização espacial 

utilizada neste trabalho, para todos os casos, possui tetraedros com arestas de 1 mm, e o erro 

da solução numérica adotada de 0,8298 %. Para o modelo de turbulência k-ε standard foi 

adotada a mesma malha espacial, pois como visto a seguir, este apresenta o mesmo 

comportamento assintótico da solução conforme a malha é refinada. Além disso, o foco do 

trabalho está na análise do escoamento transiente obtido através do modelo k-ω SST. 

 

Tabela 8 – GCI para o modelo de turbulência k-ω SST 

h1,h2, h3 [mm] 0,4;1,0;2,0 

r21 2,5 

r32 2,0 

Ø1 [g/s] 4,4968 

Ø2 [g/s] 4,4739 

Ø3 [g/s] 4,4140 

P 1,5933 

Ø𝑒𝑥𝑡
32  [g/s] 4,5036 

ea
32

 [%]
  

1,3394 

eext
32

 [%] 0,006595 

GCI
32

 [%] 0,8298 

 

No acréscimo de volumes para o estudo de independência de malha, o número de 

camadas prismáticas e a razão de crescimento a partir da parede foi mantida constante, 

atendendo ao valor de y+ determinado pelo manual do software (y+ mínimo em torno de 15 e 

máximo de 500), conforme pode ser visto na Figura 5.9. Na região próxima à válvula, onde 

estão os maiores gradientes e mudanças na geometria, foi criado um volume de controle para 

refinar a malha em 50% do tamanho adotado para todo o domínio.  
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Figura 5.9- Contorno de y+ na região da válvula 

 

Na Figura 5.10a é apresentado, em função do CD, o comportamento assintótico da 

solução conforme refina-se a malha para ambos os modelos de turbulência utilizados. Como 

pode ser visto, os resultados de vazão mássica apresentaram o mesmo comportamento para 

ambos os modelos de turbulência, sendo que após 1,5 milhões de células (h=1 mm) a vazão 

mássica variou pouco em função do refinamento da malha. Para o caso transiente com modelo 

k-ω SST, foi estudado o comportamento da solução para cinco passos de tempo, sendo cada 

passo metade do anterior. De acordo com a Figura 5.10b, há uma pequena variação do 

coeficiente de descarga com o passo de tempo adotado. Para o caso de ∆t igual a 5x10-6 s, a 

variação foi de aproximadamente 0,07 %, em relação ao mínimo passo adotado, e foi por isso 

utilizado em todas as simulações subsequentes.  
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Figura 5.10 – a) Independência de malha espacial para os modelos de turbulência adotados; b) 
Independência de malha temporal para o modelo de turbulência k-ω SST, já na malha espacial 

adotada 
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O estudo da independência do resultado da vazão mássica em relação ao critério de 

convergência foi realizado para o mesmo caso do estudo de independência de malha. Devido 

ao processo iterativo, deve-se prescrever o máximo resíduo admissível para o balanço de 

conservação das equações. Resíduos menores aproximam-se mais do resultado exato da 

solução, porém o tempo computacional aumenta consideravelmente. Por outro lado, a 

imposição de um critério de convergência com valores altos, de 10-3, por exemplo, pode levar 

a uma grande diferença da solução final em regime transiente, causada pela propagação de 

erro. Neste sentido, a Figura 5.11 apresenta a variação do resultado da vazão mássica para três 

critérios de convergência. Assim como no estudo de independência de malha espacial e 

temporal, é possível notar um comportamento assintótico da solução conforme o critério de 

convergência adquire valores menores. A variação percentual relativa entre o resultado para 

10-5 e 10-6 foi de 0,02 % e, por isso, optou-se por adotar para todas as simulações o critério de 

10-5. Este critério é adotado para todas as equações que governam o fenômeno, ou seja, o 

resíduo de todas as equações deve estar abaixo desse valor para que a solução avance no 

tempo. A continuidade é a última equação a convergir nas simulações realizadas, portanto 

todas as outras estão ao menos uma ordem de magnitude abaixo de 10-5, conforme 

apresentado na Figura 5.12.  
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Figura 5.11 – Variação do resultado com o critério de convergencia adotado 
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Figura 5.12 – Convergência das equações governantes em cada passo de tempo 
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6 RESULTADOS 

Nesta seção são apresentados os resultados obtidos através da metodologia 

experimental, assim como a comparação entre os resultados experimentais e os resultados 

numéricos para os diferentes modelos de turbulência adotados e um estudo do comportamento 

do escoamento transiente obtido pelo modelo de turbulência k-ω SST. 

6.1 Resultados experimentais 

Os resultados experimentais da vazão mássica de ar no duto de admissão de um motor 

de combustão interna foi medido com um anemômetro de filme quente, para diferentes 

aberturas de válvula e pressão de sucção. A Figura 6.1 apresenta os resultados obtidos nas três 

medições de vazão e aberturas de válvula para as três pressões de sucção adotadas, sendo que 

os símbolos de fundo branco correspondem às medições com 10 kPa, em preto para 8 kPa e as 

remanescentes para 6 kPa. Conforme pode ser visto, os resultados apresentaram boa 

repetitividade em toda a faixa medição. 
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Figura 6.1 – Três medições realizadas para cada abertura de válvula e pressão de sucção, com 
símbolos em branco para 10 kPa, em preto para 8 kPa e as remanescentes para 6 kPa 

 

A Figura 6.2a apresenta o resultado experimental do coeficiente de descarga para 

diferentes aberturas de válvula e pressão de sucção. O resultado é coerente com o discutido 

pela literatura [Heywood, 1988; Ferrari, 2005; Weclas et al., 1998], em que o duto de 

admissão é mais eficiente para pequenas aberturas de válvula devido ao descolamento da 

camada limite na região do assento. É possível notar na Figura 6.2a, uma variação do CD em 
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função da pressão de sucção para a menor abertura de válvula utilizada (L/d is ≅ 0,07), para 

outras aberturas os resultados não apresentam tal variação. Nas menores aberturas a influência 

da parede é mais significativa que para os outros casos, portanto os efeitos viscosos tendem a 

diminuir a eficiência do duto para menores pressões de sucção e o escoamento é dependente 

do número de Reynolds. Conforme a válvula abre, a parede passa a não influenciar no 

coeficiente de descarga, e para a mesma abertura todas as pressões de sucção possuem o 

mesmo resultado. Para avaliar se a variação dos resultados para L/dis ≅ 0,07 estão fora da 

faixa de incerteza de medição, os resultados para esta abertura foram colocados na Figura 

6.2b com suas respectivas barras de incerteza experimental. Embora haja uma tendência de 

diminuição do CD conforme a diferença de pressão diminui, não é possível realizar esta 

afirmação para o caso estudado, pois a variação dos resultados está dentro da incerteza da 

medição. Entretanto, este comportamento é observado em outros trabalhos [Pajkovic and 

Petrovic, 2008; Binjuwair, 2013]. 
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Figura 6.2 – a) Resultados experimentais do CD para várias pressões de sucção e aberturas de 

válvula; b) Comparação do CD para 1 mm de abertura de válvula com a incerteza 
experimental 

6.2 Comparação dos resultados numéricos e experimentais 

O coeficiente de descarga é um dos importantes fatores para o desenvolvimento e 

correta predição do funcionamento de um motor de combustão interna. Assim, metodologias 

numéricas capazes predizer tal coeficiente são importantes para o desenvolvimento de 

motores mais eficientes e diminuição de custos de projeto. 

Na Figura 6.3 são apresentados os resultados do CD em função da abertura de válvula 

utilizando o modelo de turbulência k-ɛ. Conforme descrito anteriormente, o modelo k-ɛ 
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apresenta limitações para resolver escoamentos com grandes curvaturas e regiões de 

separação da camada limite, entretanto para a análise de uma grandeza global, como é o caso 

do CD, o modelo apresentou resultados próximos às medidas experimentais. Para as duas 

maiores aberturas, todos os resultados estão dentro da faixa de incerteza experimental. Para 

L/dis ≅ 0,11, todos os resultados numéricos sobreestimaram o CD. Na menor abertura não foi 

captada a tendência do escoamento depender do número de Reynolds, e os resultados do CD 

ficaram no limite inferior em relação ao resultado experimental com 10 kPa de pressão de 

sucção, Figura 6.3c. 
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Figura 6.3 - – Comparação entre os resultados numéricos com modelo k-ɛ e resultados 
experimentais: a) Pressão de sucção de 6 kPa; b) Pressão de sucção de 8 kPa; c) Pressão de 

sucção de 10 kPa; d) Todas as curvas sobrepostas 

 

A Figura 6.4 apresenta a comparação entre os resultados numéricos, utilizando o 

modelo k-ω SST, e os resultados experimentais do coeficiente de descarga para todas as 

pressões de sucção e aberturas de válvula utilizadas. Os dados de CD apresentaram boa 
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concordância para todos os casos estudados. Assim como para o caso com modelo k-ɛ, para 

uma abertura de válvula de L/dis ≅ 0,11 o CD é sobreestimado pelo método numérico. O 

comportamento aproximadamente linear do resultado numérico demonstra que, embora o 

escoamento nessa geometria seja complexo, para o modelo de turbulência adotado, o CD está 

dependente somente da abertura da válvula. A característica linear do coeficiente de descarga 

a partir de L/dis ≥ 0,11 é evidenciada em outros trabalhos [Pajkovic e Petrovic, 2008]. 

Diferentemente dos resultados com o modelo k-ɛ, os resultados numéricos para a menor 

abertura de válvula, com o modelo k-ω SST, ficaram acima do limite superior do CD em 

relação ao resultado experimental para 6 kPa, Figura 6.4a.  
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Figura 6.4 – Comparação entre os resultados numéricos com o modelo k-ω SST e os 

resultados experimentais: a) Pressão de sucção de 6 kPa; b) Pressão de sucção de 8 kPa; c) 
Pressão de sucção de 10 kPa; d) Todas as curvas sobrepostas 
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A simulação do escoamento turbulento em motores de combustão interna é um desafio 

para os modelos de turbulência existentes, pois há regiões de recirculação, interação do jato 

com as paredes do cilindro e uma grande variação de velocidade no domínio. Entretanto, 

ambos os modelos apresentaram bons resultados para o coeficiente de descarga. Por outro 

lado, quando é calculado o erro percentual relativo aos dados experimentais é possível 

identificar em quais pontos cada modelo apresentou deficiência. A Figura 6.5a apresenta o 

desvio dos resultados numéricos em relação aos experimentais, para toda faixa de abertura de 

válvula com pressão de sucção de 10 kPa. O modelo k-ɛ, para as aberturas de L/dis ≅ 0,07 e 

L/dis ≅ 0,11, apresentou desvios maiores do que a faixa de incertezas numérica e 

experimental, o que é esperado devido às deficiências do modelo. Embora os três resultados 

estejam fora da faixa de erro percentual relativo máximo, seus valores estão próximos da faixa 

de incerteza experimental. Conforme visto nas Figura 6.3 e Figura 6.4, e ressaltado na Figura 

6.5, o maior desvio encontrado em ambos os modelos é obtido para a mesma abertura de 

válvula, L/dis ≅ 0,11. Este comportamento é encontrado em outros trabalhos, como o de Dai 

Zotti et al., 2012, onde os maiores desvios em relação ao resultado experimental foram 

obtidos para 0,1 < L/dis < 0,125, tanto para o modelo k-ω padrão quanto para o Realizable k-ɛ. 

De acordo com Weclas et al., 1993, para aberturas de válvula intermediárias em um motor 

com o duto de admissão localizado na linha de centro do cilindro, configuração próxima ao 

caso estudado, o jato que deixa a válvula tem a tendência de incidir em uma área maior da 

parede do cilindro. Este fenômeno pode não estar sendo captado corretamente pelos modelos 

de turbulência adotados. Outra possível fonte de erro para os resultados numéricos é 

rugosidade superficial especificada, que possui influência na perda de carga em escoamentos 

turbulentos dependendo da espessura da subcamada viscosa. No entanto, Falcão, 2014, em um 

estudo numérico transiente de ondas de pressão no coletor de admissão do mesmo motor 

utilizado no trabalho, realizou a variação da rugosidade superficial para verificar sua 

influência na perda de carga da fase de admissão. De acordo com o autor, não foi possível 

detectar mudanças nos resultados para a variação de rugosidade implementada.  

Na Figura 6.5b, embora o resultado para L/dis ≅ 0,07 e modelo k-ω SST esteja acima 

da incerteza experimental, a incerteza numérica calculada pelo GCI está dentro da faixa de 

compatibilidade dos resultados. Para a abertura de L/dis ≅ 0,11, a variação do resultado entre 

os modelos de turbulência e o experimental permaneceu aproximadamente constante. Já para 

a maior abertura, todos os resultados numéricos estão dentro da faixa de incerteza 

experimental. Na Figura 6.5c, o resultado para L/dis ≅ 0,07 e modelo k-ω SST teve um desvio 
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em torno de 6,5 % do resultado experimental enquanto que para o modelo k-ɛ o resultado 

ficou dentro da faixa experimental, o que não era esperado a priori.  
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Figura 6.5 – Erro percentual dos resultados numéricos relativo aos resultados experimentais. 
a) Pressão de sucção de 10 kPa; b) Pressão de sucção de 8 kPa; c) Pressão de sucção de 6 kPa 

 

A Figura 6.6 apresenta a comparação do CD_GLOBAL em função da pressão de sucção 

adotada para as três metodologias usadas neste trabalho. Os resultados numéricos mostraram-

se coerentes com os dados experimentais para toda a faixa de pressão utilizada, portanto 

quando é necessário obter valores globais, como o coeficiente de descarga, para geometrias e 

diferenças de pressão semelhantes à adotada neste trabalho, ambos os modelos podem ser 

empregados. Por outro lado, quando se está interessado no estudo das estruturas do 
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escoamento no conjunto duto de admissão e cilindro, o modelo k-ɛ apresenta deficiências por 

não captar o comportamento transiente relativo aos desprendimentos de vórtice.  
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Figura 6.6 – CD_GLOBAL para as três pressões de sucção utilizadas 

6.3 Comparação dos campos de energia cinética turbulenta 

Embora ambos os modelos apresentem resultados globais com boa concordância em 

relação à metodologia experimental, a configuração do escoamento no domínio apresenta 

grande variação entre as metodologias de solução da turbulência. A Figura 6.7 apresenta a 

comparação entre os resultados de energia cinética turbulenta (k) obtidos com o modelo de 

turbulência k-ω SST, coluna à esquerda, e modelo k-ɛ standard, coluna à direita. O campo foi 

obtido para um corte paralelo ao cilindro, localizado no centro da válvula. Para os resultados 

transientes obtidos com o modelo k-ω SST, os campos foram escolhidos para um instante de 

tempo onde o campo de energia cinética turbulenta fosse similar à solução encontrada com o 

modelo k-ɛ standard. Na comparação entre todos os casos estudados, é possível visualizar 

uma considerável diferença no nível de k obtido para cada modelo, ao longo do corte 

realizado no domínio. Os resultados estão de acordo com o apresentado por Lilek et al., 1991, 

em que o modelo k-ɛ subestimou a energia cinética turbulenta do escoamento para a região de 

expansão após a válvula, e apresentou seu valor máximo na região de restrição do 

escoamento. Conforme os resultados experimentais destes autores, obtidos através de laser 

Doppler, os valores de k são pequenos na região do assento da válvula e tendem a aumentar 

conforme o jato entra e se espalha no cilindro. Este comportamento é capturado pelo modelo 

k-ω SST para todas as aberturas de válvula analisadas. Na região do duto de admissão, onde 

há a recirculação do escoamento a jusante da válvula, o modelo k-ɛ não considera o aumento 
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de k causado pela região de separação da camada limite, conforme ressaltado nas Figura 6.7a 

e Figura 6.7b.  

Na comparação entre os modelos para as duas primeiras aberturas de válvula 

utilizadas, Figura 6.7a, b, c, d, a diferença na predição da região de separação do escoamento 

faz com que a direção do jato formado após a válvula apresente uma acentuada diferença. 

Ainda na Figura 6.7c é possível visualizar o comportamento oscilatório do jato que se 

desprende da válvula por este apresentar um formato ondulado, conforme se distancia da 

válvula. A partir desta abertura é possível encontrar uma maior semelhança entre os modelos 

para campos de k, pois o jato muda de direção para aberturas maiores que L/dis ≅ 0,11, no 

modelo k-ɛ. Para a abertura de L/dis ≅ 0,14, Figura 6.7e e Figura 6.7f, é evidenciada a 

diferença entre os valores máximos para k, com o modelo k-ɛ apresentando resultados em 

torno de 3,8 vezes menor que o obtido pelo k-ω SST. Por apresentar valores altos de k no 

instante analisado, o jato propaga-se no cilindro com um comprimento aproximadamente 

igual ao curso total da árvore de manivelas. Na Figura 6.7g, abertura de L/dis= 0,18, ocorre 

um substancial aumento da largura do jato em comparação com as figuras analisadas até 

então. Já o campo de k, apresentado na Figura 6.7h, é marcado pela suave mudança da 

grandeza ao longo do escoamento. Para a máxima abertura de válvula estudada, com o 

modelo k-ω SST, Figura 6.7i, é possível visualizar o jato com desprendimentos de vórtice que 

se propagam e chocam-se na parede do cilindro, enquanto que na Figura 6.7j, modelo k-ɛ, o 

escoamento apresenta aproximadamente o mesmo comportamento da abertura anterior.  
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a) L/dis ≅ 0,07 

 

b) L/dis ≅ 0,07 

 

c) L/dis ≅ 0,11 

 

d) L/dis ≅ 0,11 

 

e) L/dis ≅ 0,14 

 

f) L/dis ≅ 0,14 
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g) L/dis= 0,18 

 

h) L/dis= 0,18 

 

i) L/dis= 0,20 

 

j) L/dis= 0,20 

Figura 6.7 – Comparação da energia cinética turbulenta [m2/s2] do modelo k-ω SST, coluna à 
esquerda, e modelo k-ɛ standard, coluna à direita  

 

A diferença existente entre os modelos para o campo de energia cinética turbulenta 

provém do cálculo de geração de k. Para o modelo k-ɛ, a geração de k, devido aos gradientes 

de velocidade média do escoamento, é calculada a partir do módulo do tensor da taxa de 

deformação e da viscosidade turbulenta, conforme apresenta a Eq.(3.23). No caso com 

L/dis ≅ 0,14e 10 kPa de pressão de sucção, a solução do modelo para a viscosidade turbulenta 

é cerca de 5 vezes maior para a região a montante da haste da válvula em relação a sua 

jusante. A razão corresponde à diferença de k entre as duas regiões próximas da haste, pois os 

gradientes de velocidade apresentam pouca variação. Esta característica faz com que haja uma 

maior produção de k a montante da haste da válvula. Com o modelo de turbulência k-ω SST a 

solução é inversa, para a região da haste da válvula, a energia cinética turbulenta é menor para 

região de entrada do duto e maior na região de recirculação após a haste. Este modelo calcula 

a produção de k através de uma relação entre o mínimo de duas equações, sendo que uma 

delas corresponde à equação utilizada no modelo k-ɛ, como pode ser visto na Eq. (3.27). Ao 
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realizar um estudo de ordem de grandeza para o mesmo caso analisado para o modelo k-ɛ na 

região a jusante da haste, 𝐺𝑘 é menor em uma ordem de magnitude, portanto o modelo k-ω 

SST está utilizando a mesma equação do modelo k-ɛ para calcular a energia cinética 

turbulenta. A diferença nos resultados se deve principalmente à forma com que a viscosidade 

turbulenta é computada por cada modelo. 

Os valores máximos de energia cinética turbulenta são aproximadamente constantes 

para todas as aberturas de válvula quando o modelo de turbulência k-ɛ é utilizado. Conforme a 

válvula de admissão abre, a velocidade do escoamento passa a aumentar e consequentemente 

suas flutuações passam a serem maiores, e assim é esperado que k aumente com a abertura de 

válvula. Este comportamento é encontrado no modelo k-ω SST para os instantes de tempo 

tomados para a comparação dos resultados. Portanto, embora os dois modelos apresentem 

resultados de vazão que estão de acordo com o obtido no experimento, há uma significativa 

diferença do escoamento no interior do domínio, com o modelo k-ω SST possuindo uma 

maior concordância com a física do problema, pois apresenta um comportamento transiente e 

qualitativamente coerente com os campos de energia cinética turbulenta apresentados por 

Lilek et al., 1991. 

6.4 Investigação do impacto do tratamento de parede na solução 

Para ambos os modelos de turbulência adotados, não foi possível obter resultados 

semelhantes ao experimental quanto a tendência do escoamento depender de Re para a menor 

abertura de válvula adotada. Este fato pode estar associado ao tratamento da parede adotado 

para calcular a camada limite, sendo que para o modelo k-ɛ foi utilizado o tratamento de Alto 

Número de Reynolds, descrito na seção 3.7, e para o modelo k-ω SST o tratamento híbrido, 

seção 3.8. Embora o tratamento híbrido possa resolver a camada limite até a parede, para o 

valor de y+ utilizado na região da válvula, a camada limite está sendo resolvida com Alto 

Número de Reynolds. Assim, para avaliar se o modelo k-ω SST capta a tendência de o 

escoamento depender de Re, uma nova malha computacional foi gerada com 15 camadas 

prismáticas junto à parede conforme sugerido em Fluent, 2011. Nesta nova malha o número 

de células dentro do domínio foi deixado conforme o estudo de independência de malha 

previamente realizado, sendo que somente a camada próxima à parede foi refinada para 

garantir valores de y+ ~ 1. O número total de volumes passou de aproximadamente 

1,5 milhões para 2 milhões. A Figura 6.8 apresenta os valores de y+ na região da válvula para 

a nova malha adotada.  



72 

 

 

 

Figura 6.8 – y+ na região da válvula para o tratamento de parede de Baixo Reynolds 

 

A Figura 6.9 apresenta o resultado do teste realizado para avaliar a sensibilidade da 

metodologia numérica na tentativa de obter um escoamento dependente de Re. O caso 

estudado possui abertura de válvula L/dis ≅ 0,07, sendo que baixos valores de y+ foram 

utilizados para forçar a solução com tratamento de parede de Baixo Reynolds. Conforme a 

Figura 6.9, para a solução obtida anteriormente, em que o y+ na região da válvula resulta no 

tratamento de parede de Alto Reynolds, o comportamento da solução possui tendência 

contraria ao obtido nos resultados experimentais. Ao comprar com a solução da nova malha, 

nota-se a dependência do resultado do CD em função do tratamento de parede utilizado. Para a 

solução em Baixo Reynolds, embora haja uma pequena variação do CD em função da pressão 

de sucção, que possui a mesma tendência dos dados experimentais, os resultados 

apresentaram uma mudança que está dentro da incerteza da malha, conforme calculado pelo 

GCI. Portanto, para os casos estudados, não há dependência da eficiência do duto com a 

diferença de pressão imposta para gerar o escoamento.  
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Figura 6.9 – Comparação do resultado do CD para L/dis ≅ 0,07 utilizando diferentes 
tratamentos de parede 

 

6.5 Análise de frequência  

A verificação da frequência de oscilação da vazão mássica no problema estudado 

aumenta a compreensão dos fenômenos associados ao escoamento. A análise de frequência é 

realizada para o resultado de vazão mássica que atravessa a fronteira de saída do domínio 

computacional para todos os casos estudados. Como exemplo da oscilação em questão, a 

Figura 6.10 apresenta a vazão mássica obtida para o caso com L/dis  = 0,18 e 10 kPa de 

pressão de sucção, utilizando o modelo de turbulência k-ω SST. Conforme mencionado 

anteriormente, a influência da condição inicial foi eliminada com a desconsideração dos 

primeiros 0,005 s simulados, portanto o tempo utilizado na Figura 6.10 é após este período. O 

sinal negativo para a vazão é convencionalmente utilizado quando massa está saindo do 

domínio. Embora não haja uma repetitividade da oscilação em questão, ou seja, trata-se de um 

fenômeno aleatório, é possível observar através dos picos a predominância de uma frequência 

aproximadamente constante. O resultado em frequência foi obtido através da Transformada 

Rápida de Fourier (FFT). 
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Figura 6.10 – Oscilação da vazão mássica para L/dis  = 0,18 e 10 kPa 

 

Primeiramente, conforme a Figura 6.11, foram analisados os resultados para 

L/dis ≅ 0,07 em função da diferença de pressão imposta. Os resultados abaixo de 250 Hz são 

desconsiderados, pois representam o tempo físico total simulado de aproximadamente 0,008 s. 

É possível observar na Figura 6.11 que o pico de oscilação da vazão ocorre entre 1250 e 

1500 Hz conforme a pressão de sucção utilizada, aumentando na razão em que a velocidade 

do escoamento aumenta. Este fato pode estar atrelado ao número de Strouhal que relaciona a 

frequência de emissão de vórtice com um comprimento característico e a velocidade do 

escoamento. Para uma geometria simples como um cilindro, a frequência de desprendimento 

de vórtice está diretamente relacionada com a velocidade do escoamento, e o número de 

Strouhal permanece constante e igual a 0,21 para uma grande faixa de altos números de 

Reynolds [Schlichting, 1968]. Assim, quando a velocidade do escoamento aumenta a 

frequência deve aumentar para manter a razão constante. Além disso, a amplitude da 

oscilação aumenta conforme é adota uma maior diferença de pressão. 
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Figura 6.11 – Frequência de oscilação para L/dis ≅ 0,07 

 

Para o caso com L/dis ≅ 0,11 a oscilação não apresenta o mesmo comportamento em 

relação ao apresentado anteriormente. Para a pressão de sucção de 6 kPa não há uma 

frequência que apresente um pico de oscilação, mas sim uma região entre 1250 e 1500 Hz em 

que a maior amplitude predomina. O mesmo ocorre para o caso com 10 kPa, com a amplitude 

persistindo até frequências superiores a 1500 Hz. Como as maiores amplitudes de oscilação 

estão distribuídas ao longo de uma faixa de frequência, o pico é menor que o apresentado para 

o caso com 8 kPa em que o valor máximo é bem definido e próximo a 1380 Hz.  
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Figura 6.12 - Frequência de oscilação para L/dis ≅ 0,11 

 

Para a abertura de válvula de L/dis ≅ 0,14, semelhante fenômeno ocorre conforme 

aumenta a diferença de pressão imposta para gerar o escoamento. De acordo com a Figura 
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6.13, para a pressão de 8 kPa há um pico bem definido para a oscilação da vazão no domínio, 

enquanto que para a pressão de 10 kPa possui a menor amplitude de oscilação. Este 

comportamento pode estar relacionado ao aumento da velocidade do escoamento e à 

dificuldade do modelo de turbulência em predizer corretamente a física do problema. 
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Figura 6.13 - Frequência de oscilação para L/dis ≅ 0,14 

 

Já nos resultados para a abertura L/dis= 0,18, presente na Figura 6.14, os resultados 

para 8 kPa apresentam a menor amplitude, porém em uma maior faixa de frequência. O pico 

de frequência para a máxima pressão de sucção ocorre em 1284 Hz, enquanto que para a 

menor pressão a máxima amplitude de oscilação está em 1604 Hz, o que não é esperado. 

Espera-se que a frequência de oscilação aumente devido ao aumento da velocidade. 
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Figura 6.14 - Frequência de oscilação para L/dis= 0,18 

 



77 

 

A máxima abertura de válvula, Figura 6.15, é caso com a maior amplitude de 

oscilação dentre as aberturas estudadas. Neste caso, a variação da massa no domínio ocorre 

com frequências entre 1190 e 1430 Hz. Assim como para a maioria das aberturas analisadas, a 

pressão de sucção de 8 kPa foi o caso que apresentou um pico de amplitude melhor definido 

que as outras pressões. Este comportamento, assim como o aumento da frequência de 

oscilação com a diminuição da pressão de sucção, trata-se da instabilidade hidrodinâmica 

oriunda dos desprendimentos de vórtices que ocorrem no duto de admissão. 
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Figura 6.15 – Frequência de oscilação para L/dis= 0,20  

 

Na tentativa de validar a frequência de oscilação do escoamento, os resultados 

experimentais obtidos pelo presente grupo de pesquisas, na análise de outros fenômenos 

referentes ao funcionamento do motor, podem servir como base para a comparação. A Figura 

6.16a apresenta o resultado experimental da frequência de oscilação da pressão no duto de 

admissão do motor Honda GX35, operando somente com a válvula de admissão em 

movimento e uma pressão de sucção média de 11,3 kPa [Falcão et al., 2015]. Um sensor de 

pressão estática foi colocado no coletor de admissão a aproximadamente 130 mm da válvula 

para medir a evolução transiente da pressão ao longo da abertura da válvula, e o fenômeno de 

ressonância após o fechamento, como pode ser visto na figura. Na região da curva entre 45° e 

90°, ocorrem oscilações de pressão devido a desprendimentos de vórtice no duto de admissão. 

O comportamento elíptico da pressão faz com que as perturbações se propaguem a montante e 

sejam medidas pelo sensor. A Figura 6.16b revela o resultado da FFT para o intervalo entre 

45° e 90° da oscilação de pressão. A frequência medida de maior amplitude corresponde a 

1290 Hz, e está localizada na região de máxima abertura de válvula. Ao realizar a média dos 
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picos de frequência obtidos para as duas maiores aberturas de válvula através de simulações 

numéricas neste trabalho, para a pressão de sucção de 10 kPa, chega-se ao resultado de 

1294 Hz, o que corresponde a 0,3 % de diferença em relação ao resultado experimental. 

Portanto, as frequências de oscilação obtidas no presente trabalho, através do modelo de 

turbulência baseado na metodologia RANS, têm um significado físico real. 
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Figura 6.16 – a)Resultado esperimental da oscilação da pressão no coletor de admissão; FFT 
para a oscilação entre 45° e 90°. [Fonte: Falcão et al., 2015[ 

6.6 Análise do escoamento obtido com modelo de turbulência k-𝝎 SST 

A Figura 6.17 apresenta o resultado da oscilação ao longo do tempo da vorticidade 

média em um plano perpendicular ao eixo do cilindro, corte B-B mostrado na figura, para o 

caso com L/dis=0,2, pressão de sucção de 10kPa e modelo de turbulência k-ω SST. Como 

pode ser visto, há uma grande variação da vorticidade média no plano, não só no sentido 

preferencial de rotação do escoamento, mas há também a inversão do sentido de giro. Para 

identificar o fenômeno causador da mudança da direção principal do escoamento, ou seja, a 

variação entre valores positivos e negativos para a vorticidade, a análise do escoamento foi 

realizada para os primeiros 3 ms. As linhas verticais na Figura 6.17 representam os pontos em 

que as linhas de corrente foram analisadas em um corte no duto de admissão e cilindro, que 

será mostrado na Figura 6.18. Para uma maior compreensão da análise que será realizada a 

seguir, as Figura 6.17 e Figura 6.18 devem ser consultadas simultaneamente.  
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Figura 6.17 – Oscilação da vorticidade na seção B-B 

 

O escoamento aumenta ou diminui a vorticidade no cilindro de acordo com o que 

acontece ainda no duto de admissão. O fluido, ao entrar no duto de admissão, encontra a haste 

da válvula perpendicular à sua direção principal. Esta configuração faz com que um par de 

vórtices se forme atrás da haste, a jusante, e que o fluido adote o mesmo comportamento de 

um escoamento em torno de um cilindro. A Figura 6.18 apresenta as linhas de corrente para o 

corte B-B no cilindro para o mesmo caso apresentado na Figura 6.17. Para compreender a 

causa da variaçao da vorticidade neste corte, também são apresentadas as linhas de corrente 

para outro plano que secciona o duto de admissão em sua linha de centro. Nos primeiros 

instantes da simulação, a vorticidade na seção B-B é positiva. Neste momento é possível notar 

na Figura 6.18 –que os vórtices formados atrás da haste válvula possuem aproximadamente o 

mesmo tamanho, porém o que está rotacionando em sentido anti-horário já apresenta uma 

pequena deformação, devida a um aumento da velocidade na região de descolamento. Este 

comportamento dá indício de que o vórtice está entrando em colapso e logo se desprenderá da 

região de baixa pressão. No próximo instante de tempo analisado, quando a vorticidade média 

do plano está diminuindo, para posteriormente mudar o sentido principal de rotação e possuir 

valores negativos, é possível visualizar na Figura 6.18 –b que a recirculação na lateral 

superior do duto, causada pela mudança da geometria (10mm de diâmetro do duto de entrada 

e 14mm do duto axial ao cilindro), aumenta consideravelmente de tamanho, e possui sentido 

de giro horário, o que corresponde à vorticidade negativa. Conforme a Figura 6.18 –c, este 

vórtice entra no cilindro em uma região em que o escoamento está em movimento anti-

horário, portanto passa a haver uma desaceleração do movimento rotacional até que o 
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movimento com maior energia prevaleça. A extinção do vórtice de sentido horário irá ocorrer 

no tempo de     8,67x10-4 s, mostrado na Figura 6.18d. Ainda na Figura 6.18 –c, quando a 

vorticidade atinge seu valor máximo negativo, o vórtice da lateral do duto diminui de 

tamanho, por ter se deslocado da região de baixa pressão e entrado no cilindro. Por outro lado, 

o vórtice atrás da haste da válvula, que rotaciona em sentido de vorticidade positiva, passa a 

aumentar sua energia cinética até o próximo instante analisado, apresentado na Figura 6.18d. 

Neste momento, o par de vórtices se desprendem da região e entram no cilindro com sentido 

de giro contrário. No instante 1,017x10-3, Figura 6.18e, a vorticidade média do plano 

permanece aproximadamente constante, assim como as linhas de corrente permanecem 

aproximadamente simétricas no duto de admissão. No entanto, em 1,47x10-3 s, Figura 6.18f, o 

vórtice de uma das laterais do duto aumenta sua velocidade de rotação no sentido anti-horário. 

Neste instante, a vorticidade ainda está próxima a 100, mas logo irá atingir valores maiores, o 

que sugere que o grande vórtice irá se desprender da zona de baixa pressão e será o causador 

da diminuição da vorticidade negativa no cilindro. Portanto, existem dois movimentos 

rotacionais bem definidos do fluido, no plano B-B, que tendem a manter valores positivos 

para a vorticidade devido à assimetria da geometria. No entanto, os fenômenos de 

desprendimento de vórtice no duto de admissão possuem grande influência no comportamento 

do escoamento no interior do cilindro. Ao invés destes fenômenos adicionarem movimento 

rotacional nas estruturas já existentes, estes entram no cilindro com movimento contrário ao 

movimento predominante na região e assim retiram energia do escoamento principal. Este 

comportamento do escoamento faz com que baixos valores de swirl estejam presentes na fase 

de compressão do motor.  

Mesmo para o caso estudado, onde as condições de contorno estão fixas, há uma 

variação do movimento do fluido no cilindro ao longo do tempo. Quando a ideia do 

comportamento transiente do escoamento apresentado é aplicada ao funcionamento de um 

motor real, o movimento da massa de ar apresentará variações ainda maiores de um ciclo para 

o outro ocasionado pela mudança da condição inicial de cada ciclo de admissão. Portanto, o 

comportamento instável do escoamento faz com que a variação cíclica deste motor seja 

acentuada, pois para ciclos sucessivos haverão movimentos diferentes do escoamento que 

originarão um comportamento diferente na combustão.  
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a)2,67x10-4 s 

 

 

b)4,17x10-4 s 

 

c)5,67x10-4 s 

 

d)8,67x10-4 s 

 

e)1,02x10-3 s 

 

f) 1,47x10-3 s 

Figura 6.18 – Linhas de corrente para o caso com L/dis=0,2 e 10 kPa de pressão de sucção 

6.7 Distribuição da velocidade em torno da válvula 

Como pôde ser visto no subcapítulo 6.6, o comportamento do escoamento no cilindro 

está intimamente ligado aos fenômenos ocorridos no duto de admissão. Através da análise da 

distribuição de velocidade em torno da válvula é possível estimar o movimento preferencial 

do escoamento no interior do cilindro. A Figura 6.19 apresenta o resultado da velocidade na 
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periferia da válvula para uma abertura de L/dis= 0,2, pressão de sucção de 10 kPa e modelo de 

turbulência k-ω SST. Os pontos numerados no gráfico correspondem a uma média de 20 

amostras ao longo de cada uma das linhas apontadas na figura. Embora o duto de admissão 

esteja aproximadamente na linha de simetria do cilindro, com um desvio de 2,5 mm em 

direção à Linha 4, a distribuição da velocidade média apresenta uma assimetria em relação à 

linha de 0 e 180°. A diferença de velocidade entre a Linha 3 e 4 é de aproximadamente 

13 m/s, o que revela a tendência do escoamento girar no sentido anti-horário. Para as Linhas 1 

e 2 esta diferença é maior. A proximidade da válvula com a parede do cilindro na região da 

Linha 2, e o desenho da entrada do duto de admissão formando 90° com a região da abertura 

da válvula, como pode ser visto na Figura 6.7, gera uma restrição ao escoamento e uma região 

de recirculação que diminuem a velocidade no ponto. Ao analisar a distribuição de velocidade 

entre as linhas adotadas, o motor deve possuir a tendência de apresentar maiores valores de 

tumble do que de swirl. 
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Figura 6.19 - Distribuição de velocidade no perimetro da válvula 

 

A Figura 6.20 apresenta os 20 perfis de velocidade resultante ao longo das linhas 

apresentadas na Figura 6.19, onde as médias foram realizadas. A direção Z corresponde ao 

eixo axial ao cilindro e seus valores representam a coordenada da malha e não o valor da 

abertura da válvula. O comportamento transiente torna-se evidente através desta análise, bem 

como a variação tanto de uma linha para outra quanto para os perfis obtidos na mesma linha. 

Na Figura 6.20a é possível visualizar dois comportamentos distintos do escoamento, em que o 

perfil é típico de um escoamento turbulento, com velocidade aproximadamente constante ao 

longo da direção Z, mas com alguma variação em sua magnitude. O outro comportamento 
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corresponde a um pico de velocidade aproximadamente em 0,0022 m da direção Z, que ocorre 

quando há um descolamento da camada limite na região superior do assento da válvula. A 

Figura 6.20b apresenta o resultado para a região de menor velocidade da periferia da válvula. 

Esta região é marcada por uma grande instabilidade do perfil de velocidade ao longo da 

direção Z, onde muitas amostras possuem seu valor máximo próximo à ponta inferior do 

assento da válvula. Pajkovic and Petrovic, 2008, apresentam em seus resultados experimentais 

um comportamento semelhante ao encontrado neste trabalho, para o perfil de velocidade do 

jato de saída da válvula. Os autores afirmam que não foi possível encontrar na literatura 

consultada tal comportamento, e que este ele necessita de uma explicação. A variação da 

velocidade nessa linha de monitoramento ocorre devido ao desprendimento de vórtice na 

região do duto de admissão, em que há um ângulo reto entre a entrada do escoamento no 

domínio e a local onde a válvula está inserida. Como a válvula de admissão está deslocada do 

centro do cilindro, e a Linha 2 capta a velocidade da área de passagem mais próxima da 

parede, outro fator que influencia tal comportamento é a interação da região superior do jato 

com a parede lateral da câmara de combustão. A Linha 3, Figura 6.20c, apresenta um 

comportamento mais ordenado do perfil de velocidade. Embora haja uma variação da 

amplitude do jato, todas as amostras possuem aproximadamente a mesma tendência. Já na 

Linha 4, apresentada na Figura 6.20d, é possível observar o descolamento da camada limite na 

região superior do perfil de velocidade, para todas as amostras obtidas independente da 

amplitude de velocidade. O comportamento do perfil de velocidade na região mais afastada da 

parede é semelhante ao encontrado na Linha 2, em que o pico de velocidade não está no 

centro da área de passagem. O fluido, ao entrar na região vertical do duto, encontra o cálice da 

válvula com certa inclinação em relação à parede, que aumenta a pressão na região e acelera o 

fluido para o interior do cilindro. O centro do jato não é afetado pelo aumento de pressão da 

parede e, por isso, não sofre aceleração. 
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Figura 6.20 – Perfil de velocidade em torno da válvula 

6.8 Swirl e tumble 

O nível de turbulência no interior do cilindro durante a fase de combustão dita a 

velocidade com que o processo irá ocorrer. O swirl e o tumble são movimentos ordenados 

gerados pelo sistema de admissão para armazenar energia cinética até o início da chama. A 

grande maioria de motores ciclo Diesel é desenvolvida para gerar altos valores de swirl, 

enquanto que em motores ciclo Otto o tumble é comumente utilizado. Conforme o estudo 

apresentado para a distribuição de velocidade em torno da válvula, para o motor utilizado no 

presente trabalho, espera-se que sejam gerados baixos valores de swirl e tumble em relação ao 

eixo x e altos valores de tumble em relação ao eixo y, devido a diferença de velocidade entre 

os pontos 1 e 2 da Figura 6.19.  

Para calcular o valor de swirl, conforme Eq.(2.6), foi realizado um corte B-B, 

mostrado na Figura 6.17, e a média aritmética calculada a partir da vorticidade média 
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ponderada na área, para cada passo de tempo, foi obtida como sendo o valor da rotação do 

fluido. A Figura 6.21a apresenta os resultados de swirl para os dois modelos de turbulência 

adotados, todas as aberturas de válvula utilizadas e pressão de sucção de 10 kPa. O sinal do 

resultado representa, por convenção, a direção de rotação principal do fluido. Para a menor 

abertura com o modelo k-ω SST, o escoamento apresentou rotação em sentido contrário às 

aberturas maiores, porém o desvio padrão da amostra, denotado pelas barras na figura, é alto 

em comparação ao resultado. Em alguns instantes o swirl para a abertura de L/dis≅ 0,11 chega 

a ser nulo ou mudar de direção, o que ressalta a oscilação presente no escoamento. Conforme 

a válvula abre, o escoamento passa a ter um sentido preferencial de giro, porém o desvio 

padrão passa a ser maior. Para o modelo k-ɛ, os resultados para as três primeiras aberturas 

oscilam em torno de zero e posteriormente tendem a valores negativos, o que contradiz os 

resultados com o modelo k-ω SST. Na literatura consultada, não foram encontrado resultados 

de swirl para uma geometria semelhante, o que dificulta a validação de um modelo. De acordo 

com Heywood, 1988, o swirl para um duto de admissão em formato helicoidal pode atingir 

valores de 0,6 para as máximas aberturas de válvula. Contudo, o duto de admissão do motor 

está deslocado 2,5 mm no sentido de negativo de y, Figura 6.21b, portanto deve haver um 

sentido preferencial de rotação do fluido ainda nas primeiras aberturas de válvula. Como o 

duto estudado não possui um formato que propicie ao fluido um grande movimento rotacional 

ao entrar no cilindro, e a válvula de admissão está localizada aproximadamente no centro, o 

motor Honda GX35 possui baixos valores de swirl.  
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Figura 6.21 – a)Resultado obtido para o swirl para 10 kPa de pressão de sucção; b) Vista 

superior do domínio com a linha central do cilindro em preto  
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A comparação dos resultados de swirl com modelo k-ω SST deste trabalho com os 

resultados obtidos pelo presente grupo de pesquisas na simulação numérica transiente com as 

fronteiras móveis, Zancanaro, 2014, pode servir para análise da influência da presença do 

êmbolo e dos componentes móveis no escoamento. O autor citado utilizou o software Star-CD 

es-ice com modelo de turbulência k-ω SST e rotação de 3600 rpm. A Figura 6.22 apresenta a 

comparação do resultado instantâneo de swirl retirado de Zancanaro, 2014, com os obtidos 

através de uma média neste trabalho. Os resultados apresentaram boa aproximação, embora 

haja alguns desvios, como na abertura de L/dis≅ 0,07, em que o módulo dos resultados são 

semelhantes mas possuem direção oposta, e para a maior abertura deste trabalho prevê uma 

diminuição do swirl. Assim, conforme Heywood, 1988, os resultados obtidos pela avaliação 

do escoamento no duto de admissão em regime podem predizer com boa aproximação o seu 

comportamento em regime transiente. 
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Figura 6.22 – Comparação de swirl entre os resultados obtidos por Zancanaro, 2014, e os do 

presente trabalho 

 

Os resultados de tumble foram obtidos com a mesma metodologia utilizada para o 

swirl, porém as vorticidades adquiridas em relação ao eixo x e y. De acordo com Ferrari, 

2005, os valores de tumble chegam a aproximadamente 0,5 para um motor com quatro 

válvulas por cilindro. A medição do autor é realizada sem o conjunto árvore de manivela e 

êmbolo em uma região afastada da válvula e, devido ao efeito dissipativo da turbulência, estes 

valores devem ser menores do que na região da câmara de combustão conforme obtido no 

presente trabalho. Na Figura 6.23a é possível visualizar os resultados obtidos de tumble para 
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as coordenadas x e y mostradas na Figura 6.23b. O movimento do fluido apresenta um 

comportamento distinto para cada coordenada. No movimento rotacional em x, o escoamento 

possui sentido negativo de giro, como esperado, pois o duto está deslocado para y negativo, 

possibilitando uma maior rotação em sentido horário. Já para o tumble em relação ao eixo y 

não eram esperados resultados positivos de rotação, pois as maiores velocidades estão 

presentes na região a jusante da válvula, e o maior vórtice é esperado rotacionar em sentido 

horário em relação ao plano normal a y positivo. A vorticidade média positiva ocorre devido 

ao jato que entra no cilindro possuir uma vorticidade positiva, com ordem de grandeza 

superior à vorticidade da recirculação abaixo da válvula. 
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Figura 6.23 – a) Resultado de tumble; b) Localização das coordenadas x e y 

 

Em uma primeira análise pode-se chegar à conclusão de que o plano em que foi 

realizada a média do resultado está muito próximo do jato da válvula, entretanto ao analisar 

um plano normal ao eixo y, que corta o cilindro em sua linha de centro, mostrado na Figura 

6.24, percebe-se que a vorticidade apresenta valores positivos altos para o jato, à esquerda e à 

direita do domínio. Na figura em questão, embora a maior parte do escoamento esteja 

rotacionando em sentido horário, sua vorticidade é baixa, e portanto a média de vorticidade no 

plano possui valor positivo.  
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Figura 6.24 – Vorticidade normal a y para um plano na linha de centro do cilindro 

 

O baixo valor de vorticidade do vórtice presente abaixo da válvula é resultado da baixa 

velocidade do escoamento na região. A vorticidade (ξ) é calculada através da seguinte forma 

 

𝜉 = ∇ × 𝑉⃗⃗ (6.1) 

 

sendo ∇ o multiplicador vetorial nabla e 𝑉⃗⃗ o vetor velocidade. A velocidade resultante 

no plano mostrado na Figura 6.24 para o jato que sai da válvula é de cerca de 90 m/s, 

enquanto que a velocidade abaixo da válvula e na região afastada do jato é de até 15 m/s.  

Ao analisar os resultados deste trabalho com os obtidos por Zancanaro, 2014, é 

possível identificar na Figura 6.25, que embora a presença do êmbolo possa afetar o 

movimento radial do fluido no interior do cilindro, uma boa concordância entre os resultados 

de tumble em relação ao eixo x e a mesma tendência para o movimento em relação ao eixo y 

são encontrados.  
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Figura 6.25 – Comparação dos resultados de tumble  

 

De acordo com Star-CD, 2009, o tumble é calculado de forma diferente da 

metodologia deste trabalho, conforme demonstrado a seguir 

 

 

sendo ρi é a massa específica na célula i, Vi o volume da célula i, yi e zi são as 

coordenadas do centróide da célula i, xm, ym e zm coordenadas do centro de massa do cilindro, 

v i e wi a velocidade do ar na célula i, nas coordenadas y e z, respectivamente, e N a rotação do 

motor. Com esta metodologia de cálculo o software pondera o movimento rotacional em 

relação ao centro de massa do cilindro para todo domínio computacional. Portanto, são formas 

diferentes de calcular a rotação do fluido no cilindro, mas que chegam a resultados 

semelhantes do comportamento médio do escoamento. 

  

𝑅𝑇 =
∑ 𝜌𝑖𝑉𝑖[(𝑦𝑖 − 𝑦)𝑤𝑖 − (𝑧𝑖 − 𝑧𝑚)𝑣𝑖]𝑐𝑒𝑙𝑙𝑠

2𝜋
𝑁
60

∑ 𝜌𝑖𝑉𝑖[(𝑦𝑖 − 𝑦𝑚)2 + (𝑧𝑖 − 𝑧𝑚)2]𝑐𝑒𝑙𝑙𝑠

 (6.2) 
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7 CONCLUSÃO 

O presente trabalho realizou o estudo numérico tridimensional do escoamento no duto 

de admissão e cilindro de um motor de combustão interna, utilizando dois modelos de 

turbulência distintos: k-ω SST e k-ɛ standard. Os resultados foram validados 

experimentalmente para diferentes aberturas de válvula e pressões de sucção, considerando o 

coeficiente de descarga medido através de um anemômetro de filme quente de aplicação 

automotiva, calibrado para as condições dos testes.  

Os resultados experimentais apresentaram boa repetitividade para toda a faixa de 

medição. Para a menor abertura de válvula, há uma tendência do coeficiente de descarga ser 

dependente da pressão de sucção utilizada, conforme encontrado em outros trabalhos na 

literatura. Entretanto, a variação do CD em função da diferença de pressão imposta está dentro 

da faixa de incerteza de medição calculada neste trabalho. Com relação à comparação com os 

resultados numéricos, houve uma boa concordância do CD para todos os casos estudados, o 

que valida a metodologia empregada na solução do escoamento. Portanto, para a obtenção de 

dados globais, como é o caso do CD, ambos os modelos de turbulência podem ser 

empregados. 

Por outro lado, quanto aos modelos de turbulência adotados, embora haja uma boa 

concordância do resultado da eficiência do duto de admissão, a predição do comportamento 

do escoamento no interior do cilindro apresenta uma elevada diferença entre eles. Na 

comparação do campo de energia cinética turbulenta em um corte realizado no cilindro, é 

evidenciada a diferença entre os valores máximos para k, com o modelo k-ɛ apresentando 

resultados em torno de 3,8 vezes menor do que o obtido pelo k-ω SST. Esta variação está 

relacionada com a forma com que a viscosidade turbulenta é calculada em cada modelo de 

turbulência. Além disso, há uma diferença na predição do ângulo do jato que se forma na 

borda de saída da válvula para as baixas aberturas. 

Como o modelo k-ω SST apresenta melhores resultados em escoamentos com a 

presença de gradientes adversos de pressão e parede, este é capaz de captar o comportamento 

transiente dos desprendimentos de vórtice na haste da válvula e do jato no interior do cilindro. 

Ao realizar uma análise de frequência da oscilação da vazão mássica na fronteira de saída do 

domínio, obteve-se a maior amplitude para valores em torno de 1300 Hz, variando conforme 

o caso estudado. As frequências calculadas neste trabalho foram confrontadas com resultados 

experimentais de oscilação de pressão no coletor de admissão, obtidos em outros trabalhos do 

presente grupo de pesquisa. O erro percentual relativo entre as frequências com maior 
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amplitude de oscilação foi de 0,3 %, evidenciando a correta predição da instabilidade 

principal do escoamento obtida com o modelo k-ω SST.  

Através da análise das linhas de corrente dos resultados numéricos para planos 

perpendiculares ao cilindro, foi possível encontrar a causa da oscilação do escoamento. 

Existem dois movimentos rotacionais bem definidos do fluido, que tendem a manter uma 

certa proporção devida à assimetria da geometria. No entanto, os fenômenos de 

desprendimento de vórtice no duto de admissão aumentam a oscilação do jato na válvula, e 

possuem grande influência no comportamento do escoamento no interior do cilindro. Ao 

invés destes fenômenos adicionarem movimento rotacional às estruturas já existentes, estes 

entram no cilindro com movimento contrário ao movimento predominante na região, e retiram 

energia do escoamento principal.  

Na análise dos resultados de swirl houve uma grande discrepância entre os modelos de 

turbulência adotados. O modelo k-ɛ standard apresenta valores próximos a zero ao longo da 

abertura da válvula, enquanto o modelo k-ω SST prediz um aumento do movimento rotacional 

do fluido com o aumento da área de passagem, conforme esperado. Ao confrontar os 

resultados de swirl com os obtidos numericamente por Zancanaro, 2014, para o mesmo motor 

em estudo, houve uma boa concordância para toda a faixa de abertura de válvula, o que 

mostra a independência do swirl em relação à presença das partes móveis do motor. Para os 

resultados de tumble com modelo de turbulência k-ω SST, os dados em relação ao eixo x 

apresentaram o comportamento esperado, conforme o estudo do perfil de velocidade em torno 

da válvula. Para o movimento do fluido em relação ao eixo y, embora o maior vórtice 

apresente vorticidade negativa, o jato que entra no cilindro possui altos valores de vorticidade 

positiva, e a média no plano passa a não representar o movimento global do escoamento. Ao 

confrontar estes resultados com outra metodologia para o cálculo do tumble, apresentados em 

Zancanaro, 2014, o mesmo comportamento é encontrado.  

7.1 Sugestões de trabalhos futuros 

A seguir são apresentadas sugestões para a continuidade do estudo realizado: 

 Aplicar a metodologia deste trabalho em outras geometrias (motores) para verificar se 

o mesmo comportamento oscilatório é captado pelo modelo de turbulência k-ω SST 

 Analisar os resultados através da técnica POD (Proper Orthogonal Decomposition) 

para classificar as estruturas do escoamento em diferentes níveis de energia 

 Realizar o estudo aplicando a metodologia LES no modelamento da turbulência 
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 Modificar a geometria da válvula na tentativa de atenuar a oscilação do escoamento e 

aumentar a eficiência do duto de admissão  

 Estudar a implementação de uma perturbação no duto de admissão para controlar a 

oscilação do jato, na tentativa de diminuir sua oscilação e aumentar o CD 
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9 APÊNDICE A 

A Figura 9.1 apresenta a curva de calibração do sensor de pressão diferencial 

piezoresistivo obtida através de uma coluna d’água. 
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Figura 9.2 - Curva de calibração do sensor de pressão diferencial piezoresistivo 
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10 APÊNDICE B 

A Figura 10.1 apresenta a curva de calibração do sensor de pressão piezoresistivo 

obtida através de uma coluna d’água. 
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Figura 10.1 - Curva de calibração do sensor de pressão piezoresistivo 
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11 APÊNDICE C 

A Figura 11.1 apresenta a abertura de válvulas do motor Honda GX35 obtida através 

dos sensores descritos na Seção 4.5. 
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Figura 11.1 – Abertura de válvulas. 

 


