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Introduzione

1.1 Il motore analizzato

Il motore richiesto dal cliente € un motore monaditico 4T, per utilizzo motociclistico; € un

motore completamente nuovo, quindi € necessarigeti@rlo per intero: basamento, cambio,
distribuzione e tutta la parte termica.

Studio di questa tesi sara la progettazione e lluppo della parte termica, iniziando dalla
definizione dello skeleton passera dal dimensiomamdi parte dell'impianto di aspirazione, parte
dellimpianto di scarico, dallo studio delle legdi alzata delle valvole, e del circuito di

raffreddamento, con le relative simulazione debcas

Le richieste del cliente sono state di sviluppare dersioni del motore con le seguenti specifiche:
Alesaggio 76 mm

Corsa = 65 mm

(Cilindrata 295 cc)

Versione STD

Potenza 19 Kw
Coppia 24 Nm

Versione EVO

Potenza 21 Kw

Coppia 26Nm

Il cliente ci ha imposto alcuni vincoli costruttigla rispettare:
Impianto di aspirazione comprensivo di Snorkel edbéx;

Corpo farfallato ;
Layout impianto di scarico (versione Std)
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| primi sono stati introdotti dall'azienda in quantorrebbero utilizzare gia alcuni componenti che
utilizzano su altri motocicli. Mentre il terzo ewddo ad una richiesta di designer.

Naturalmente si hanno limiti dimensionali imposdilaitilizzo di un certo telaio; come si vedra in

seguito, questo limitera i gradi di liberta pepibgetto del condotto di aspirazione e di quello di

scarico.

Inoltre le due versione del motore devono avere:

Stesso impianto di aspirazione;
Stessa testata,

Stesso gruppo valvole (molle, piattelli, valvolefrsconi)

Una volta definito lo skeleton di base del motdne comprende i punti principali del treno valvole
come il posizionamento dell'albero motore, l'ass dlindro inclinazione delle valvole di
aspirazione e di scarico, la posizione degli agsimmme, € il momento di iniziare a definire qualche
dimensione del progetto come: la posizione delierfacce del condotto di aspirazione e di scarico
dovuti agli ingombri del telaio. Una volta fattoegio, e stato possibile iniziare il dimensionamento
dei condotti con la possibilita ancora, in questsefiniziale, di andare a modificare lo skeleton
cerando di andar a soddisfare gli ingombri datiteliio.
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Figura 1.1 Skeleton di base del motore

Si riassume brevemente grazie all'utilizzo di wikf il lavoro che verra svolto, come si puo
vedere € pieno di iterazioni che prevedono obkietta raggiungere in caso contrario bisogna
cambiare qualcosa in modo tale da raggiungerlppter fare correttamente la fase successiva.
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Teoria del motore

2.1 Introduzione

| motori alternativi a combustione interna ( m)dianno fatto la loro comparsa nello scenario
delle macchine produttrici di potenza intorno ait@ta del XIX secolo, quando nacque la
necessita di sostituire le grosse macchine a vapelreampo delle piccole potenze. Da allora
questi motori hanno subito una costante evoluzidimpstrandosi in grado di adattarsi alle
piu disparate richieste, dal campo aeronautico valaaa quello delle elevate potenze per
impianti fissi, sino ad arrivare a quello automibito.

Proprio grazie a questo continuo processo di periemento si pud affermare che, mentre
negli altri campi si osserva un totale o parziatenthio di macchine di tipo rotativo, nel
campo automobilistico il motore a combustione iméeha trovato la sua perfetta collocazione,
facendo supporre che ancora per lungo tempo raciter questo settore il ruolo di
protagonista. Lo conferma il fatto che anche nedtimi anni, i motori m.c.i. hanno
confermato la loro supremazia nel campo della dreziterrestre e navale, nonostante le
limitazioni ecologiche sulla composizione dei gasschrico avessero fatto pensare ad una
loro ormai prossima scomparsa.

In questo capitolo verranno descritte le princigaéindezze che influenzano le prestazioni dei
m.c.i. con particolare riguardo all'ottimizzaziofieidodinamica della fase di aspirazione ed

all'ottenimento di elevate potenze specifiche.

2.2 Prestazioni

Genericamente, lo scopo primario di un m.c.i. ellqusti sopperire alla richiesta di potenza
meccanica da parte di un utilizzatore che nel nos#&so risulta essere il sistema strada-
veicolo. Occorre poi, nel caso particolare in esateaer conto non solo della massima
potenza prodotta ma anche di come detta potenzdisiébuita nell’arco di funzionamento
del motore, ovvero I'andamento della potenza inziome della frequenza di rotazione
dell'albero motore. Inoltre sappiamo che un cedgime di rotazione pud essere raggiunto
con diversi gradi di apertura della valvola a flafaovvero diverse quantita di miscela
bruciata. L’'andamento delle curve di potenza e @fp due grandezze sono legate essendo
la prima pari alla seconda moltiplicata per la e&b angolare del motore) in funzione del
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numero di giri permette pertanto di valutare un on@tdal punto di vista prestazionale. In
particolare si possono confrontare diversi motern ypedere se si tratta di motori portati alla
competizione o motori commerciali piu orientati s@muna guida confortevole. Risulta a tale

scopo utile illustrare tre tipici andamenti delia&tteristica esterna di un motore:

Motore a
L
N O
z s
i =
5 2.
E <
AM, g
O
O
— N
g AB
' \
|
m, n,
REGIME MOTORE
Motore b Motore ¢

POTENZA
COPPIA MOTRICE
POTENZA
COPPIA MOTRICE

REGIME MOTORE REGIME MOTORE

Figura 2.1 Andamento della coppia e della potenza per tre motori

Esaminando l'intervallo di utilizzazione compresa itregimi di coppia massimayre quello
di potenza massimq),nsi vede come il motore a), pur producendo unanxat limitata, abbia

un ampio intervallo di utilizzazion@An, mentre il motore c) presenta una potenza erogata
molto elevata a svantaggio d&h, rendendosi piu adatto al settore delle compmetizinfine

il motore b) rappresenta un buon compromessodue.i
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2.3 Potenza

Supponiamo di conoscere le caratteristiche geoohetidi un motore e proviamo a ricavare la
potenza prodotta. Siano:

o V, lacilindrata unitaria;
0 V. il minimo volume tra pistone e cilindro;

Z il numero dei cilindri;
D il diametro di ciascun cilindro;

C la corsa del pistone;

o O O o

ng il numero di giri al minuto;

I motore & una macchina che produce ciclicameaterb, ottenendolo dalla combustione di
una certa quantita di combustibile. Supponendmdsiderare condizioni di pieno carico, sia
myt la portata di combustibile entrante in cameraotiloustione ad ogni ciclo termodinamico
e H il suo potere calorifico inferiore. Con queste wsoni, per ogni cilindro si rende
disponibile I'energia

Q =m, [H, (2.1)
che, non essendo tutta convertita in lavoro pepiivihche vedremo in seguito, produce il

lavoro L, che possiamo legare alla (2.1) introducendo idlirento utile:

L
=__u 2.2
Ny Q (2.2)
L,=n.Q,- (2.3)

La determinazione della quantita di combustibile ltaciare & chiaramente legata alle
caratteristiche “respiratorie” del motore stessajundi alla capacita di intrappolare la

massima quantita d’aria possibile. E’ utile quindrodurre le quantita gp,definita come la
quantita effettiva di aria che entra nel cilindre, la a; rappresentante il rapporto

aria/combustibile :

o, =2 (2.4)

Sostituendo nella (2.1) e (2.3) si ottiene peaviro utile
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m

I-u :,7u i (25)

t
la quale mostra come sia possibile aumentare ibréavprodotto, aumentando l'aria
intrappolata, ovviamente a parita @i . Tuttavia tale aumento non é illimitato dovendo
comunque rispettare i vincoli geometrici impostil aaotore: il volume a disposizione

dell’aria e infatti limitato da Y. Si pu0 allora introdurre un parametro che indipisanto il

motore in osservazione e in grado di riempire takime. Definita la massa di aria ideale
come quella che a determinate condizioni riempliadrata unitaria

M,iq = Po VY, (2.6)
dove py € la densita di riferimento alle condizioni in @apione, si puo introdurre il

rendimento volumetrico totalg; :

N =— (2.7)
maid
e quindi scrivere per il lavoro utile
mai
I-u :,7u,7vt < Hi (28)
at
Passando dal lavoro alla potenza si ottiene:
Wu = nunvt pOVu Hins g (29)
a, T

dove T € il numero dei tempi del motore in consad@ne. Questa formula e di fondamentale
importanza; tuttavia, per comprendere linfluenzaidscun fenomeno, occorre espandere il
rendimento utile in un prodotto di termini, ciasoutei quali riassume in sé una particolare
“famiglia” di perdite.

Esaminiamo a tale scopo, passo dopo passo, qualisgerdite di calore, e quindi di lavoro.
Non tutta I'aria aspirata ad ogni ciclo rimane resagiamente nel cilindro. Si possono avere
infatti fenomeni di rifiuto attraverso le valvoleort perdita di una frazione piu o meno
importante della carica. Volendo tenere conto d¢tameente di questa perdita definiamo con il
termine di “rendimento di intrappolamento” (“traffieency”) come il rapporto tra l'aria
realmente presente nel cilindro all’atto della coistipne e quella totale aspirata ad ogni ciclo

mac —_ rT\)C —_ QC
=8 = _be < 2.10
,7t mat rT‘Ot Qt ( )
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Una volta introdotto il combustibile nel cilindrapn tutto il calore corrispondente alla sua
massa puo essere liberato, a causa della everitnatenpletezza” della combustione. Per
tener conto di questa perdita, definiamo il renditoedi combustione, rapporto tra il calore
Q, effettivamente liberato dalla combustione ed iloma corrispondente alla completa
combustione della massa di combustibileir@rappolata nel cilindro. L’espressione analitica

e dunque la seguente :

- 2.11
Ne Q (2.11)

Il calore liberato dalla frazione bruciata di comatbile, inoltre, puo non partecipare
interamente al ciclo. Una parte viene perduta derén combustione stessa, perché ceduta,
per convezione ed irraggiamento, alle pareti dedlamera. Teniamo conto di questa perdita
definendo con il termine di “rendimento di adiab##” della camera di combustione, il
rapporto tra il calore Q che effettivamente partecipa al ciclo, ed il cal@, effettivamente

generato dalla combustione. Ovvero :

Q
=Ze, 2.12
nac Qb ( )

Per legare i calori presenti nelle precedenti fdenai parametri contenuti nella (2.9) occorre
fare un passo indietro e considerare il ciclo pescalal fluido nel motore. In sede ideale esso
e rappresentato dal ciclo Otto ed ha un rendimetgbnito dal rapporto tra calore

effettivamente introdotto e lavoro prodotto:

Nia = (2.13)

Q.
Spostandosi al ciclo limite, la variabilita dellestanti fisiche provoca una riduzione nel
lavoro raccolto della quale si tiene conto intraghabo il rendimento limite:

L,
=—. 2.14
M L., ( )
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L ideale

L limite

v

Figura 2.2 ciclo limite ed ideale

Nella realta il ciclo percorso dal fluido motoregae solo parzialmente il ciclo limite, poiché
sono presenti perdite relative alle irreversibilitélle trasformazioni ed a causa della non

istantaneita della fase di combustione e delletapee chiusure delle valvole.

A

P
positivo

negativo
(pompaggio)

e
¥

Figura 2.3 ciclo indicato

Come si nota il ciclo indicato € di fatto divisodue parti, una “positiva” ed una “negativa”.
La parte positiva & percorsa in senso orario, gudordisce lavoro ed e detta anche la parte
“calda” del ciclo. La seconda, negativa, € inveeeprsa in senso antiorario e quindi assorbe
lavoro. Tale parte € chiamata anche la parte dé@ corrisponde al ricambio (nelle fasi di
aspirazione e scarico) del fluido operante; il i@encon cui si indica solitamente questo
fenomeno é detto “pompaggio”. Viene chiamato laviodicato (Li) la somma algebrica del
ciclo positivo (Ly) e di quello negativo (f), ovvero é il lavoro realmente ottenuto dal ciclo

Teoria del motore
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reale. Si preferisce esplicitare i due termini,if{pas e negativo, che compongono il lavoro
indicato, per poter separare nella formula delléepra i due rendimenti, indicato e di
pompaggio, in quanto appartenenti a due fenomeniaitro molto diversi (compressione-
combustione-espansione per il lavoro indicato &agpne-scarico per quello di pompaggio).
Dunque, algebricamente :

L; =L, +L, (2.15)
Si definisce quindi convenzionalmente “rendimemtdi¢ato (positivo)” il rapporto fra il

lavoro fornito dalla parte positiva del ciclo edaVoro fornito dal ciclo limite :

L
= 2.16
n, L (2.16)
ed analogamente per il pompaggio
L
n, = T (2.17)

Il lavoro del ciclo indicato completo; e quello che viene raccolto dalla superficie dsigme

e trasferito agli organi meccanici del motore. Ta@lyani presentano non trascurabili attriti;
inoltre si ha il trascinamento da parte dell’albarotore di alcuni organi (pompe dell’acqua e
olio, generatori elettrici,trasmissione, ecc.) endu il lavoro utile, che viene raccolto
sull’'albero motore e messo a disposizione per daidne, risulta inferiore al rendimento
indicato. Si definisce “rendimento organico” il papto fra il lavoro utile L raccolto
sull’albero al netto di tutte le perdite ed il l@m@andicato completo:

L
Mo =L— (2.18)

Ora effettuando delle semplici sostituzioni, siesté il cercato prodotto di rendimenti che

esprime il rendimento utile come causato da uremsidi perdite specifiche:

L
,7u =— :nonpnlnidnacncnt (219)
Q
e quindi la potenza
vV, 2
Wu :nonpnlnidnacncntnvtpg—Hins?' (220)
t

Il fatto che in tale espressione compaiano un é&erramero di termini, rispecchia il fatto che
I'ottimizzazione di un motore € un processo ch&iede molteplici interventi. Si tratta in

pratica di elevare, con vari accorgimenti, i valdei singoli rendimenti anche solo di un

Teoria del motore
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punto percentuale. Occorre precisare comungue,araarseglio spiegato piu avanti, che i
parametri presenti nella formula della potenza rsmno comunque indipendenti: il
miglioramento di un aspetto provoca spesso il pggiento di un altro.

Un ulteriore passo in avanti € quello di considenaon piu la potenza unitaria ma quella
globale relativa all'insieme dei cilindri; per faré necessario moltiplicare la (2.20) per Z:
PoVy

t

2
W, =171 1o 2111 Hins?z (2.21)

dove

V, =V, Z (2.22)
e la cilindrata totale.
Dalla (2.21) si deduce I'ovvia conseguenza chegoenentare la potenza occorre aumentare
la cilindrata. Per ottenere una formula con validjenerale occorre quindi svincolarsi da
guesto parametro che non consente il paragonedi@rinson diversa cilindrata totale.

Un modo per farlo & quello di introdurre la velaamedia del pistone, definita come

u=2nC (2.23)
e considerando che
V,=C[5 (2.24)
si ottiene per la potenza
uls,, z
W, :”o”p”l”id”id”acncnt”vtpo7Hi ? (2.25)
t

Un’altra grandezza fondamentale nella valutazioelegdado di sviluppo di un motore € la
pressione media effettiva PME. Essa e definita cdni@voro utile fornito ad ogni ciclo

dall’'unita di cilindrata:
W, = PME[Z m/un3$ =PME[Z ES% ) (2.26)

Questo parametro, come del resto la velocita maelipistone, assume grande importanza in
quanto rappresentativo dei livelli di pressione m#indro e quindi del suo sviluppo
termomeccanico.

Dividendo la (2.26) cosi ottenuta per I'area corapiea degli stantuffi si ottiene:

Wo _pygd (2.27)
VAR T

Teoria del motore
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La precedente € una formula che contiene le prticgrandezze che determinano lo stato
tecnologico di un motore e consente di paragonatencon diverse caratteristiche.

2.4 Incremento della potenza

Supponendo di applicare la (2.25) a due motorraembi a quattro tempi con ciclo Otto (non
sovralimentati) e con lo stesso livello di ottimazione, ovvero aventi lo stesso valore del
prodotto dei rendimenti, si puo scrivere per laepat prodotta

W, DulsZ (2.28)

scritta con l'ulteriore assunzione che il combukibruciato sia lo stesso.

Il primo fattore che compare a secondo membroveliacita media del pistone ed e un indice
del livello tecnologico raggiunto, essendo limitpi@valentemente da considerazioni di tipo
meccanico e fluidodinamico. Supponendo che il grddesviluppo sia lo stesso, si puo

assumere di avere la stessa velocita media dehgisGli unici due parametri variabili sono a
questo punto il numero dei cilindri e la superficieitaria, ovvero la superficie globale dei

pistoni. Emerge quindi che un modo per aumentangoteanza e quello di aumentare tale
superficie. Del resto, tale conclusione si sarepbtita ottenere anche da considerazioni
intuitive: la grandezza che determina la potenzandmotore €, in prima approssimazione, la
pressione in camera di combustione o meglio laaf@zercitata sul pistone, prodotto della
pressione per la superficie. Aumentando quindi Badta di altre condizioni, aumenta tale

forza e di conseguenza la potenza.

Partendo dalla (2.28) e tenendo conto delle pretedensiderazioni, si supponga di essere
vincolati ad avere una certa cilindrata ed un certonero di cilindri e concentriamo
I'attenzione sulla superficie del singolo pistoRécordando la (2.24), la (2.28) si puo scrivere

come
W, DusOueol (2.29)
cC C

Ragionando sempre a parita di grado di sviluppocar@co e fluidodinamico, cioé a parita di
u, si ottiene il risultato che per aumentare laeppa occorre diminuire la corsa e
considerando il vincolo sulla cilindrata totale, eqto produce un necessario aumento
dell'alesaggio. In pratica si ha una forte dimirung del rapporto corsa/alesaggio. Occorre

inoltre considerare che i due parametri della (Rs2ho tra loro legati. Consideriamo, con le

Teoria del motore
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assunzioni fatte, di avere due motori uno con c@gaorta e I'altro con corsafpiu lunga.

Per mantenere la stessa u dovra essere:

udC,hg =C, th, = ny >n,, (2.30)
ovvero il motore piu performante in termini di poz@ massima, girera ad un piu alto regime.
Le conclusioni fin qui riportate trovano confermal rfatto che nelle attuali vetture da
competizione si osserva un regime di rotazione arglitvato ed un basso rapporto C/D.
Ovviamente la riduzione della corsa deve operarserido anche in conto gli svantaggi che
provoca. In particolare il fatto di ottenere un iage alesaggio causa un maggiore percorso
del fronte di fiamma nella fase di combustione, anotando il rischio di detonazione ed
allontanando il ciclo indicato da quello limite.dXra parte si ha a disposizione piu spazio per
la collocazione di valvole di maggiore diametropsentendo un recupero per quanto riguarda
la quantita di aria entrante nel cilindro.
Qualora non fosse possibile diminuire il rapporbosa/alesaggio, si pudé comungue ottenere
un aumento della superficie totale dei pistoni mdjuun aumento della potenza, adottando un
maggiore frazionamento della cilindrata. Supponianfaiti di avere due motori con la stessa
cilindrata totale ( 3 litri), lo stesso rapportddC# 0,5 ma uno con 10 cilindri I'altro con 12. Si

ottiene per l'alesaggio un valore;£81,4 mm per il primo e $-86 mm per il piu frazionato,

conseguentemente si ottiene per la superficiecatadjli stantuffi:

z,S 02D = ZZDZZ& = zszﬁ : (2.31)

Cl Dl

Ovvero aumentando il frazionamento,a parita dieattondizioni, si ottiene una piu ampia
superficie e quindi una maggiore potenza, almendinea teorica. Nella realta ci sono
chiaramente delle limitazioni al frazionamento alettsia dalla complessita costruttiva che da
fattori funzionali. Ad esempio, con un maggior numeli cilindri aumentano le superfici
dalle quali si perde calore, quindi si ha un minmredimento di adiabaticita , si avranno
condotti con diametri piu piccoli e di conseguerpiet ampie perdite di carico con un

probabile incremento del lavoro di pompaggio.

Si vuole ora porre l'attenzione sul fatto che itte¢ue formule della potenza ricavate nel
precedente paragrafo appare il numero dei tem@n@rdinatore; cio lascia credere che un

motore due tempi sia in grado di produrre una pEatenaggiore ( addirittura doppia) di uno a
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quattro tempi. La realtd smentisce chiaramentetguamnclusione, almeno nel campo delle
applicazioni automobilistiche.

Nonostante i due motori condividano lo stesso cteleonodinamico, il vantaggio del due
tempi consistente nel produrre lavoro con frequeshgapia rispetto al quattro tempi, viene
completamente perduto a causa del basso valorem#imento complessivo. L'unico campo
in cui i 2T dominano la scena € quello dei motanpidcola cilindrata, nei quali la presenza
delle valvole e dell'impianto di distribuzione nearebbe tollerabile e porterebbe a difficolta

costruttive e funzionali.

2.4.1 Incremento del rendimento limite

Fino a questo punto si sono descritti gli indiridziprogetto nel caso si voglia ottenere un
motore ad alta potenza specifica, ovvero il puntpagitenza per un successivo sviluppo. Una
volta deciso di costruire un motore con basso rdppG/D ed elevato frazionamento, si
procedera alla determinazione dei valori ottimalgnsiderando tutti i fenomeni che
influenzano la produzione di potenza. A questo puatna utile la definizione (2.25) nella
quale compaiono tutti i rendimenti che occorrer&siraizzare.
Partiremo nella nostra analisi dall’espressione mgidimenti ideale e limite dai quali
otterremo delle conclusioni che risulteranno uér il successivo sviluppo. Considerando il
ciclo ideale di figura 2.1 si ottiene per il ren@into ideale I'espressione

1

k-1

7 =1- (2.32)

r
dove r € il rapporto di compressione e k € il rappdra i calori specifici. Essendo k>1 la
precedente relazione ci dice che aumentando il ordppdi compressione aumenta il
rendimento ideale ovvero la quantita di calore ftnasato in lavoro. L'andamento del

rendimento utile in funzione di r e illustrato da&lguente grafico.
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Figura 2.4 Variazione del rendimento limite con il rapporto di compressione

Come si nota, per i valori di r degli attuali matad accensione comandata, il rendimento si
aggira attorno allo 0,6. Aumentando il rapport@ampressione il guadagno ottenuto diventa
sempre minore: passando dar =8 ar =9 si haimeato del rendimento del 3,5 %, mentre
dar=12a r=13sihaunguadagno del 1,8 %

A parita di cilindrata, aumentare il rapporto dingaressione significa diminuire il volume
della camera di combustione ma tale diminuzionempanandare oltre a certi limiti dettati per
esempio dalla necessita di spazio causata dallteroporanea apertura delle valvole di
scarico ed aspirazione, attorno al punto morto rsogedi incrocio. Inoltre aumentando r si
aumentano le pressioni e temperature massime raggnel ciclo, favorendo altri tipi di
perdite nonché il rischio di detonazione.

Per quel che riguarda il rendimento limite, essteterminato dalla variazione delle costanti
fisiche del fluido ed & quindi poco controllabilal grrogettista.

2.4.2 Combustione

Si analizzeranno in questo paragrafo le principalatteristiche del processo di combustione
nei motori a combustione interna con particolageiardo per quelli aspirati ad accensione
comandata.

Il combustibile costituisce la risorsa primariaetiergia, quindi il modo con cui tale risorsa
viene convertita in lavoro € di fondamentale impora nello sviluppo di un motore. |
rendimenti da prendere in considerazione sono @uigkcritto dalla (2.11) ( rendimento di
combustione) e quello definito dalla (2.12) ( remehto adiabatico di combustione); il primo

dei quali illustra la capacita di bruciare la maggi quantita possibile di combustibile
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presente in camera di combustione. Nei ragionansexgtiienti ipotizzeremo quindi di isolare

tale volume dal resto del motore.

Essendo la combustione un particolare processossidarzione, perché essa abbia luogo,
occorre che il combustibile e il comburente ( Barsiano presenti in quantita legate tra loro

da un certo rapporto che deve almeno essere parelo stechiometricog;, determinato in

base alla composizione chimica del combustibile. IBebenzine tale rapporto si aggira
attorno a 14.6 mentre per i prodotti della distidkene del petrolio piu pesanti ( gasolio)
assume un valore leggermente inferiore. Chiarameate difficolta in un motore si potra
raggiungere esattamente tale rapporto e si creeraitnazioni in cui la miscela é ricca
(eccesso di combustibile) o povera ( eccesso Q,ama in ogni caso non ci si discostera
molto dal valore ottimale, pena una forte diminn&alel rendimento di combustione. Sotto
questo aspetto si nota una forte differenza tratomhcommerciali e quelli da competizione: i
primi, a causa delle necessita economiche e dinaqento, tendono a lavorare con eccesso
d’aria, in modo che tutto il combustibile presebteci, i secondi operano in condizioni di
miscela ricca in modo da bruciare la piu grandentitzadi combustibile in relazione alla
quantita di aria intrappolata, a costo di averelidagombusti allo scarico. Dalle precedenti
considerazioni risulta evidente, ed € gia statemecato in precedenza, che la combustione e il
processo di aspirazione risultano intimamente idgatloro, nel senso che ad un aumento
dell’'aria intrappolata corrisponde senz’altro umamto del combustibile bruciato e quindi
della potenza prodotta.

Un altro fondamentale aspetto per la buona riustetea combustione € quello relativo allo
stato della miscela. Occorre considerare infaté dhcombustibile pud essere presente in
camera di combustione sia in stato gassoso chetalio liquido, e avvenendo la combustione
degli idrocarburi in fase gassosa, la fase liquddara evaporare prima di partecipare alla
reazione. Si parla in questo caso di combustiofifeisiiia in quanto i fenomeni relativi
all'evaporazione sono governati dagli scambi doealtra gocce di combustibile e fluido
circostante. Combustioni di questo tipo sono tipicei motori ad accensione per
compressione, nei quali il combustibile viene i@t direttamente in camera di combustione
0 in una precamera nella quale prende il via icpsso. Attualmente vengono anche prodotti
motori ad accensione comandata con iniezione dir&it deve pero aggiungere che per tali
motori si prevede una iniezione molto precoce, odmtale da dare al combustibile il tempo

di evaporare e trovarsi in condizioni favorevolmamento dell'accensione. Una applicazione
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tipica dei motori a ciclo Otto con iniezione indiee prevede la presenza di un iniettore di
potenza posto a monte della valvola a farfalla eol eperante ai carichi parziali posizionato
sotto la valvola a farfalla onde sfruttare la deprene provocata dalla sua chiusura. In tutti i
casi € comunque necessario avere in camera di bimibe la voluta distribuzione di
combustibile. In quest’ottica si colloca il tentetidi avere, per i motori di produzione, una
distribuzione a carica stratificata, ovvero preaatéd una miscela ricca vicino al punto di
accensione, ed una sempre piu povera allontanaddbgicandela. Infatti la fase critica della
combustione si concentra nella zona di accensioperata la quale il fronte di fiamma
procede regolarmente anche in condizioni di mispelzera.

La fatica, incontrata nell’avvio della fase di camsbone, viene manifestata dal fatto che
rilievi della pressione, effettuati ad ogni cicle 8n motore operante a punto fisso, mostrano
delle oscillazioni, alle quali si da il nome di pégsione ciclica. Essa deriva dal tipico
andamento del flusso nella camera di combustioperishlta fortemente turbolento e quindi
tipicamente casuale. Non essendo praticabile dstdella stratificazione della carica,
'unico modo per ovviare a tale inconveniente ellgudi generare la massima omogeneita
della miscela all'interno del cilindro, provocandei moti organizzati della carica, atti al
mescolamento della stessa. Tali moti vengono gertireante la fase di aspirazione grazie a
particolari curvature dei condotti o ad altri aggorenti, come, ad esempio, la schermatura di
una parte della valvola di aspirazione, al finendirizzare il flusso in una zona ben definita.
Per comprendere meglio la reale utilita di questioagimenti occorre tenere presente il loro
sviluppo successivo alla chiusura delle valvolemdti organizzati, o macroturbolenze,
arricchiscono il fluido di energia cinetica che néedissipata durante la compressione. Come
sara spiegato nel capitolo relativo alla turbolenake dissipazione avviene in prima battuta
con un trasferimento di energia dal moto medio, eowvquello organizzato, a quello
turbolento, caratteristico delle fluttuazioni seqola scala, ed, infine, avverra la dissipazione
in calore ad opera della viscosita. La presenzaatiroturbolenze garantisce quindi un buon
livello di turbolenza vera e propria in camera dmbustione e questo aiuta la propagazione
del fronte di famma. In un motore, infatti, la cbustione € sempre turbolenta sia a causa
dell'inevitabile presenza della turbolenza, ma atiptto perché una combustione laminare
presenterebbe un fronte di fiamma, estremamente. |&mnazie alla turbolenza si intensificano
gli scambi di energia e di massa nella zona deitérali fiamma aumentandone la velocita di

propagazione.
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Esistono prevalentemente tre tipi di moti organizeamacroturbolenze: il moto di swirl,

quello di tumble e quello di squish.

swirl tumble

squish

Figura 2.5 Principali tipi di moto organizzato nel cilindro.

Il moto di swirl consiste un una rotazione del losattorno ad un asse parallelo a quello del
cilindro e la sua presenza é favorita da un andtoneicoidale intorno all'asse valvola del
condotto di aspirazione.

Il moto di squish si instaura verso la fine ddgb@e di compressione ed € causato dalla
diversa variazione di volume a disposizione daldft provocata dalla geometria della
camera di combustione. Esso € molto importanteiantp la sua presenza si riscontra proprio
quando sta per avvenire la combustione ed e favdstparticolari accorgimenti geometrici
nel disegno del pistone e della testa del cilintitei. motori diesel, ad esempio, si realizzano
pistoni con una cavita centrale o leggermente agimca in modo tale da ospitare questo tipo
di moto, mentre, nei motori ad accensione coman@aso € favorito da disegni della testa

del cilindro tipo quello a “tetto”.
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Infine, il moto di tumble si verifica quando il 880 viene indirizzato verso le pareti del
cilindro e, a causa dell'interferenza con il piggprassume un moto rotatorio con asse
perpendicolare a quello del cilindro. Nella fasecdmpressione, questo vortice é forzato a
ridurre la sua dimensione radiale e, a causa tilidenza a conservare la quantita di moto,
aumenta la sua velocita di rotazione con consegupridduzione di scorrimento e forte
produzione di turbolenza. La presenza di quesio dipmoto é favorita da un’inclinazione
elevata del condotto di aspirazione che indiriziusso verso la valvola di scarico. || moto di
tumble e quello di squish sono ampiamente usatnuoeori da competizione anche se occorre
aggiungere che, per queste applicazioni, le elewatiocita del pistone garantiscono
comungue un buon livello di turbolenza.

L’aspetto negativo di questi fenomeni risiede r@dd che la loro generazione spesso obbliga
a disegnare condotti non ottimali dal punto diaigel riempimento, causando una perdita
nella quantita di aria intrappolata. L'unico mot@anizzato esente da questo difetto & quello
di squish, sul quale non influisce la geometriaadeldotto.

Fondamentale, nella messa appunto della fase diastione, risulta essere la determinazione
dei tempi di accensione della miscela. Come siaéwvigto in figura 2.2, il ciclo indicato
mostra che la combustione non puo essere istantar@eaopre un certo intervallo di tempo a
cavallo del punto morto superiore ( angolo di costimme). In questo intervallo si generano
pressioni crescenti fino ad arrivare ad un massiim® deve ottenersi in un istante tale da
fornire la massima spinta al pistone. Consideraciu® ci troviamo nell'intorno del PMS,
possiamo affermare che il movimento del pistonenéol e che i volumi variano poco durante
la combustione. Tuttavia e facile intuire che gualla massima pressione venisse raggiunta
prima del PMS, si avrebbe un effetto frenante solondel pistone. Analogamente, un picco
di pressione collocato esattamente al PMS non otinsiebe di trasmettere un elevato
momento torcente all’albero a causa dell'allineaimetra biella e manovella. Sarebbe
altrettanto sbagliato ritardare eccessivamenteolabeistione perché qualora la massima
pressione venisse raggiunta quando il volume delmera di combustione € aumentato
troppo, si avrebbe un calo di detta pressione coseguente minore spinta sul pistone.

In pratica, la determinazione dell’anticipo d’acsieme di un motore € un processo di
ottimizzazione che si sviluppa sul banco di prduao al raggiungimento del valore per |l
quale si ha la massima potenza prodotta.

Un altro fondamentale aspetto nella valutaziond'efétacia della combustione, € quello

relativo alle combustioni anomale. Esistono priatipente tre tipi di anomalie.
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La preaccensione & un’accensione anticipata préeatalla presenza di punti caldi nella
camera di combustione, causati, ad esempio, dasidleparboniosi. L’instaurarsi di questo
fenomeno abbassa il rendimento utile, in quantsem& gli stessi effetti di un aumento di
anticipo. E inoltre un fenomeno che si autoesattheepertanto pud provocare l'insorgenza di
danni strutturali.

L’autoaccensione €, invece, causata dal raggiungonein una parte della carica, di
condizioni alle quali la miscela brucia senza Emento di una sorgente di accensione
esterna. Tra i parametri che intervengono e cdatroltale fenomeno, € molto importante il
tempo che intercorre tra listante in cui la miscel portata in determinate condizioni ed il
momento in cui si avvia la combustione. Questorvai#o € noto come ritardo d’accensione
ed e fortemente influenzato dalla temperatura deiteela. All'atto pratico, I'autoaccensione
risulta favorita da elevati rapporti di compresgi@da una scarsa refrigerazione delle pareti
del cilindro.

Infine la detonazione & l'anomalia piu temuta nedton ad accensione comandata.
Nonostante non ci siano certezze sulle cause chianmoallo sviluppo di questo fenomeno,
alcuni rilievi sperimentali mostrano che si traittapratica dell’autoaccensione di una parte
della miscela che brucia prima dell'arrivo del freri flamma. La detonazione si manifesta
con I'emissione di un rumore metallico causato edibrti vibrazioni in camera di
combustione, che possono portare anche alla faratello stantuffo. Se si accetta l'ipotesi
fatta sull’origine della detonazione, si comprendenendo conto di quanto detto per
'autoaccensione, che un’elevata velocita del fomli fiamma o, meglio, un rapido
completamento del processo di combustione, podnama diminuzione della possibilita che
si verifichi 'anomalia. In altri termini oltre adna buona refrigerazione, &€ molto importante la
massima distanza che deve percorrere il frontéadirha; quindi sono favoriti i motori che
prevedono un alto numero di cilindri, viceversahasso rapporto corsa/alesaggio facilita la
detonazione. Il fatto che i motori da competizigmesentino un basso rapporto C/D ed un
elevato rapporto di compressione senza che detosiispiega osservando che si raggiungono
velocita di rotazione molto alte, e si riduce i@ a disposizione per la combustione; inoltre
si opera con miscele molto ricche e con turbolenzzamera molto elevata, con conseguente
accelerazione del fronte di fiamma.

Risulta importante, infine, descrivere le caratttiche che deve avere una camera di
combustione onde ottimizzare tutti gli aspetti gin discussi. Dal punto di vista delle perdite

di calore, risultano avvantaggiati i motori convale velocita medie del pistone in quanto la
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piu rapida evoluzione dei fenomeni comporta un mifiosso di calore verso I'esterno.
Inoltre, essendo le perdite proporzionali alla sfipe di scambio, sarebbe opportuno avere
una camera di combustione pil compatta possibife wo basso rapporto tra superficie e
volume. Questo criterio, tra l'altro, aumenta andbecaratteristiche antidetonanti. Infatti
supponendo di avere una camera sferica con caatleentro, la propagazione del fronte di
fiamma, subisce una notevole accelerazione neli i prossima alle pareti, che & quella
dove si ha in genere l'inizio della detonazione.

Inoltre la compattezza consente di ottenere ottimalli di turbolenza con i vantaggi gia
descritti.

Per quanto riguarda la collocazione della candsglegbbe opportuno che fosse in posizione
centrale in modo da ridurre il cammino massimofo@ite di fiamma e che fosse piu vicina

possibile alle valvole di scarico, poiché questiopginto piu caldo della testa del cilindro.

2.4.3Aspirazione

In questo paragrafo si analizzera il processo plirasione, la cui efficienza, come detto nel
precedente paragrafo, determina la potenza geneBatprescindera a tale scopo dalla
presenza o meno di combustibile in seno all’anajuanto le caratteristiche del processo non
vengono modificate in maniera apprezzabile.
Nel ricavare la formula generale del rendimentdeutsi sono introdotti il rendimento
volumetrico totale (2.7) e quello di intrappolan@2.10), che riassumono i fenomeni legati
all'aspirazione. Nell’analisi che seguira verra siderato il prodotto di questi due rendimenti,
al quale si da il nome di rendimento volumetricieifvo

m

= =_a 2.33
,7v ,7t Ij7vt pov 3 )

u

bY

Esso é influenzato principalmente da due tipi diofaeni: quelli relativi al disegno
dell'apparato di aspirazione (condotto, valvolauago, valvola a farfalla, trombetta ecc.) e
quelli relativi alla dinamica di funzionamento @jro componente di tale apparato.

Il primo tipo di fenomeni é descrittivo delle parldi carico che il flusso subisce durante il
processo di aspirazione e pud essere ben intaipmdaun’analisi stazionaria. Viceversa, il
secondo tipo € caratteristico dei fenomeni noni@tazi, ovvero tiene conto dell’elasticita del

fluido aspirato. Nonostante il fatto che verrannidste separatamente, queste due
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caratteristiche sono strettamente legate tra diiloguanto entrambe suggeriscono modifiche
alla geometria che spesso sono le une contraealite.

2.4.3.1 Fenomeni stazionari

L’intero apparato di aspirazione di un motore attjaatempi vede nelle valvole a fungo
I'elemento piu critico, in quanto il loro movimenpoovoca il restringimento o I'allargamento
della sezione di passaggio, ovvero la portataidiiatrodotta nel cilindro. Nonostante il fatto
che il flusso di aria cambi in ogni istante, a @auwkel cambiamento della differenza di
pressione tra condotto e cilindro e dell’'area disa@gio, e possibile verificare I'efficacia del
processo di aspirazione considerando condiziorzicstarie. Infatti, le modifiche capaci di
migliorare il flusso nel caso stazionario, risutiarantaggiose anche nel reale funzionamento.

A questo scopo si introduce il concetto di coedfite d’efflusso

C, = e (2.34)

che misura il rapporto tra la portata realmenteage nel cilindro e quella che vi entrerebbe
se le condizioni di flusso fossero ideali (portas@ntropica). In realta la portata a
denominatore ha il solo scopo di definire un valdreiferimento e nonostante il fatto che
fisicamente sarebbe opportuno calcolarla in bdsered di passaggio disponibile al flusso per
I'alzata valvola considerata, molto spesso vieneotata considerando una sezione di area
fissa, indipendentemente che essa rappresenti o o effettiva sezione della geometria.
Data quindi un’area di riferimentof\ la portata ideale si calcola applicando le segjuen
equazioni :

1. equazione di conservazione dell’energia;

2. conservazione della portata massica;

3. equazione del gas perfetto per il fluido considerat

4. equazione della trasformazione adiabatica.
Considerando che non ci siano scambi di lavoro kesterno, c'e assenza di reazioni
chimiche, assenza di dissipazioni (il fluido e siderato inviscido), si ottiene per la portata

isentropica, I'espressione

1 k-1

Kk 3
G ::01[&] A ZL& 1_[&j +c (2.35)

1
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dove i pedici 1 e 2 si riferiscono rispettivamealie sezioni di ingresso e di usc

La portata che effettivamente passa all’internoco@ldott(, viene invece misurata imponen
un salto di pressione definito a cavallo della wly L’apparato che consente tale mis
prende il nome di banco di flussaggio ed € scheamagnte rappresentato nella segu

figura.

Misuratore
part ita aria

Aspirazione aria

Figura 2.6 lllustrazione schematica del flussaggio di un condotto di aspirazione e di scarico

Posizionata la valvola all'alzata desiderata, viasgirata aria dal lato cilindro fino ad aver
cavallo della valvola il voluto salto di pressiof@cendo variare la differenza di pressio

I'alzata si ottiene 'andamento del coefficientefflusso, dal quale si possono ottenere 1
informazioni sia di carattere assoluto che di comip tra diverse geometrie. Una di que
informazioni & quale sia il valore piu opportundl’dzata masima della valvola. Durante

sua apertura, infatti, la valvola genera la sezidngassaggio del flus, definita dalla
superficie cilindrica o conica ( in relazione alora delle alzate) tra il fungo della valvola €
battuta della stessa. Superain certo valore dell’alzata, tale superficie diveniguale ¢
successivamente maggiore della superficie rapprasedalla sezione trasversale della ¢
valvola diminuita dellingombro dello stelo. A quespunto, un ulteriore incremen
dell’alzata risulerebbe inutile, restando inalterata la seziorteetia di passaggio del fluss

L’alzata massima si puo quindi determinare comd gare oltre il quale non si nota |
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aumento del coefficiente d’efflusso. Nella pratitdunzionamento si andra leggermente oltre
tale valore perché a causa del continuo movimeetia dalvola ( almeno per i sistemi di
distribuzione tradizionali), il valore massimo aggiunge in un solo istante mentre sarebbe
opportuno avere un’ampia area di passaggio pex futtorsa di aspirazione.

Occorre notare che i valori forniti dal’landamerdel coefficiente d'efflusso in funzione
dell’alzata, andrebbero pesati in base alla podataia. Infatti I'effetto benefico prodotto da
un aumento del coefficiente d’efflusso alle piccaleate € minore di quello prodotto dallo
stesso aumento in corrispondenza dell’'alzata massiRer questo motivo diventa di
fondamentale importanza una dettagliata investoyezidel flusso a valvola completamente
aperta. In particolare occorre individuare evemtéediomeni di distacco della vena fluida
dalla parete che comporterebbero una minore seaffettiva di passaggio per il flusso.
L’ottenimento di un’analisi dettagliata & praticarteeimpossibile nel campo sperimentale ed
€ a questo scopo che risulta molto utile un’analisipo numerico che consente il calcolo
delle grandezze di interesse in ogni punto deltargsria.

Tra le informazioni ottenute da un’analisi di tigbazionario, riveste una fondamentale
importanza la determinazione delle dimensioni delévole, del loro numero e della loro
disposizione. Appare infatti intuitivo che il fatwi avere valvole con diametro maggiore
comporterebbe un aumento nelle sezioni di passaggundi un aumento di aria introdotta
nel cilindro. Uno dei motivi per cui avere un algg@® maggiore provoca una maggiore
potenza erogabile e da attribuirsi proprio all'antoeedi area disponibile per la collocazione
delle valvole di aspirazione. Le attuali applicazipratiche mostrano inoltre che avere due o
tre valvole di aspirazione, invece che una solay@ra un aumento dell’area di passaggio.
Supponendo infatti di avere una testa del cilingiiena, il rapporto tra la sezione totale di
passaggio e quella del cilindro passa da un va@agsimo di 0.25 nel caso delle due valvole
a 0.34 nel caso delle quattro valvole, con una amndi circa il 30%. Inoltre I'avere una
testa del cilindro non piana ma, ad esempio, a thsente un ulteriore aumento di questa
area. La differenza tra una soluzione con 2 valdokscarico e 2 di aspirazione ed una con 2
valvole di scarico e 3 di aspirazione, € moltoikgte la preferenza per I'una o l'altra dipende
da molti fattori. A vantaggio della soluzione a quie valvole, c’e il fatto che adottando
valvole piu piccole aumenta il rendimento organicwjtre, volendo ulteriormente abbassare
il rapporto C/D mantenendo un certo rapporto di passione, occorrerebbe diminuire le
alzate a causa della necessaria presenza di chweekudel pistone e risulterebbe quindi

necessario aumentare il numero delle valvole. Biglarte con la soluzione a quattro valvole
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si ottiene una forma dei condotti piu favorevole, minor numero di pinne divisorie tra i

condotti ed una forma piu adeguata della camecardbustione.

2.4.3.2 Fenomeni non stazionari

Il processo di aspirazione nel reale funzionameéinton motore a quattro tempi, e fortemente
influenzato dal movimento delle valvole e dall'eleisa del fluido. Osservando la forma del
ciclo indicato, si nota come, a causa dellimpatitibdi avere un’istantanea apertura e
chiusura delle valvole, si introducono delle pexdihe allontanano il ciclo da quello ideale.
Tuttavia un buono sfruttamento dell’elasticita flaldo consente di recuperare tali perdite,
giungendo ad ottenere valori del rendimento voluit@tmaggiori di uno (& per questo che
spesso invece della definizione come “rendimenttunaetrico”, si preferisce parlare di
“coefficiente di riempimento”). Per capire come sglae sia possibile, si analizzeranno
brevemente i singoli fenomeni, iniziando dal rit@ardlella chiusura della valvola di
aspirazione.

Durante la corsa di aspirazione, a valvola tutertap il fluido acquisisce una certa inerzia ad
entrare nel cilindro, causata dalla elevata vedo@ggiunta. Avvicinandosi al PMI il pistone
progressivamente rallenta fino a fermarsi, ma aa&aiella citata inerzia, il fluido continua ad
entrare nel cilindro ed & quindi opportuno manteriarvalvola aperta. Inoltre, un disegno
accurato dei condotti consente di sfruttare leesgloni delle onde di depressione generate
negli istanti di apertura della valvola, ottenengdogco prima della sua chiusura, I'arrivo di
un’onda di compressione che spinga I'aria ad emtnat cilindro. Si ottiene cosi una sorta di
sovralimentazione che consente di intrappolarecitieldro una quantita di aria maggiore di
guella che occuperebbe la cilindrata unitaria etledizioni di riferimento, ovvero di ottenere
un rendimento volumetrico maggiore dell’'unita. Sservi che questa caratteristica e tanto piu
importante quanto maggiore € il regime di rotazjaneneglio, quanto maggiore € la velocita
media del pistone. Di conseguenza, nei motori dmps&tizione tale vantaggio viene
ampiamente sfruttato.

Vediamo ora cosa succede alla fine della fase plresone. | gas combusti, dopo essersi
espansi fornendo lavoro all’albero motore, si travancora ad una pressione maggiore di
guella esterna. In queste condizioni, I'aperturdladgalvola di scarico prima del PMI,
provoca la spontanea fuoriuscita dei gas, che weska loro espansione all'interno del

cilindro. Si ha quindi una perdita nel lavoro rdtaoche, pero, non € molto rilevante perche,
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intorno al PMI la forza esercitata sul pistone @wsstita in un modesto momento torcente
sull'albero. Inoltre, si ha un calo di pompaggiaaddal fatto che nella successiva fase di
scarico forzato, il pistone incontrera meno res@tedurante la corsa di risalita verso il PMS.
Anche la chiusura della valvola di scarico e rigdedrispetto al PMS, per motivi analoghi a
guelli che spiegano il ritardo della chiusura deldvola di aspirazione, tranne per il fatto che
ora il disegno del condotto di scarico deve conseld presenza di un onda di depressione.
Tuttavia, questa fase necessita di una particalttemzione. Infatti, a cavallo del PMS finisce
la fase di scarico, ma deve anche iniziare quellaagpirazione, che per un corretto
funzionamento richiede un anticipo della apertwebadvalvola. Si avra quindi un periodo di
tempo in cui entrambe le valvole sono aperte, wrala funzione di asportare fluido dal
cilindro, l'altra di immetterlo; € quella che, comamente, si chiama fase di incrocio. Oltre ad
essere necessaria per un corretto ricambio dadiflla fase di incrocio, se ben studiata,
consente di operare un lavaggio della camera dbastione, asportando i gas combusti che
tendono a rimanere intrappolati. | rischi che sr@oo sono sostanzialmente due: nonostante
la fase di scarico sia giunta al termine, la pmssiall’interno del cilindro & ancora superiore
a quella all'interno del condotto di aspiraziorguindi, al momento di apertura della valvola,
parte dei gas caldi potrebbero andare ad occupgmesio della carica fresca, diminuendo
senz’altro I'efficienza della successiva combustioRer ovviare a tale inconveniente occorre
che, come gia detto, allo scarico sia presentedepeessione che favorisca il flusso in uscita,
mentre, in aspirazione, ci sia una certa sovrajgmess<he spinga I'aria ad entrare nel cilindro.
In questo modo, pero, si corre il rischio di ottenana sorta di corto-circuito della carica
fresca dall’aspirazione allo scarico. Nella praticgorrera un lungo lavoro di messa a punto,
che portera ad una situazione intermedia tra leddseritte, ovvero una leggera fuoriuscita
dei gas caldi dall'aspirazione, seguita dalla lespulsione allo scarico, insieme alla piu
piccola quantita possibile di carica fresca. Queshmeno, € quanto avviene in un motore da
competizione.

Nei motori di produzione, invece, la fuoriuscitautia parte della miscela e inaccettabile a
causa della conseguente presenza di incombustediaco e dell'innalzamento dei consumi
e si preferisce avere una piccola quantita di gédi @ camera di combustione. Per i motori
diesel, infine, viene ampiamente sfruttata la peenaa dei gas di scarico, in quanto questo
consente di avere una sorta di gas inerte all@gtla combustione, che permette di abbassare

il livello di ossidi di azoto emessi ( si trattapratica di un EGR naturale).
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L’insieme dei parametri introdotti definisce la &sra di un motore, generalmente riportata
su un diagramma polare come quello della seguagteaf in cui sono indicati i valori

comunemente adottati:

Figura 2.7 Diagramma di distribuzione

Le sigle indicate hanno i seguenti significati:

o0 AAS = anticipo apertura scarico;

0 AAA = anticipo apertura aspirazione;

0 RCA =ritardo chiusura aspirazione;

0 RCS = ritardo chiusura scarico.
Si riporta, inoltre, anche I'andamento delle pressiall'interno del cilindro, a valle della
valvola di scarico e a monte di quella di aspiragio funzione dell’angolo di manovella, per

un dato regime di rotazione.
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Figura 2.8 Diagramma delle pressioni

In questadiagramma si ritrovano i ragionamenti fatti in preenza, €, in particolare, occorre
porre l'attenzione sul fatto che un buon riempiroegt determinato dalle oscillazioni
pressione nel condotto di aspirazione. Senza enimadettaglio, occorre ricdare che tali
oscillazioni nascono dalle riflessioni delle ondepressione in corrispondenza di ostaco
piu in generale di cambiamenti di sezione. Si de, quindi, che i fattori determinan
risiedono nel disegno del condotto, e , al variare delregime di rotazione, sareb
necessario variare tali fattori. Questo e il motole induce molti costruttori a realizz:
particolari meccanismi, che consentano la variazidn alcuni parametri delle geometi
come nel caso dei condotti a lunghezza abile entro un ristretto limite, imponen
spostamenti di alcune parti, oppure utilizzando ciuedotti diversi a seconda del regime e
carico, nel qual caso non si ha una regolaziongpdi continuo. Non essendo comunc
possibile produrre delle vazioni ampie della geometria, si otterra un riempitneottimale
solo per un dato regimehe, nei motori da competizione, corrisponde alqudil potenze
massima. Sotto questo aspetto, si osserva a vetenaggiore “raffinatezza” dei motori
produzioneispetto a quelli sportivi, a causa della maggiorportanza che assumono i fatt
di guidabilita e consumo.

Sulla base di quanto detto finora, da un’analish ngtazionaria si ottengono de
importantissime informazioni riguardo ai tempi @egtura ' chiusura delle valvole e alla lo
legge di alzata. Anche per la fasatura si incolatrstesso problema rilevato per la geome
dei condotti, ovvero la necessita di avere unatfia@anolto ampia agli elevati regimi ed L

pill stretta quando il motogira pitl lentamente. E questo il motivo della corsg, sui motori
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di serie, di meccanismi che consentano di adoteygi di alzata dipendenti dal regime di
rotazione, permettendo rotazioni dell'albero a camtali da seguire correttamente le
indicazioni fornite dal banco di prova. Una nuowventiera per quanto riguarda la
distribuzione é costituita dal tentativo di sviresi dai sistemi tradizionali tipo camma-
bicchierino o camma-bilancere e tentare di govertialzata della valvola tramite dispositivi
elettrici o pneumatici. La scomparsa della camma'altro, consentirebbe di eliminare la
presenza della valvola a farfalla che costituist®@stacolo al flusso e di operare in condizioni
di parzializzazione, semplicemente imprimendo batzse alla valvola di aspirazione.
Tornando alla fase di incrocio delle valvole, oceofare alcune importanti precisazioni.
Supponendo di descrivere il comportamento di umadgtmotore da competizione, come gia
detto avremo un basso rapporto C/D ed un elevapporto di compressione, ovvero
pochissimo spazio tra pistone e cilindro al PMSqlresto spazio, nella fase di incrocio, si
dovranno muovere le valvole di aspirazione e socagicper evitare il loro contatto con il
pistone, sul quale comunque sono praticate delle par le valvole, non si puo eccedere con
I'alzata. Inoltre, si deve osservare che, essemtlnialla conclusione della fase di scarico e
solo all'inizio di quella di aspirazione, le poeaattraversanti le luci non sono di certo le
massime. Associando queste considerazioni a giedieanti dalla necessita di un’ampia fase
di incrocio agli alti regimi, si conclude che sdrebnecessario avere la massima area di
passaggio con la minima alzata, ovvero e praticéenanbligatoria una soluzione a quattro o

cinque valvole.

2.4.4Configurazione tipica del gruppo di aspirazio  ne

Sulla scorta di quanto detto al precedente paragcata lo sfruttamento delle onde di
pressione che si generano nei condotti di aspmazéoscarico, si puo concludere che un buon
disegno dei condotti € quello che consente di eteenn andamento delle pressioni del tipo di
guello di Figura 2.8. Chiaramente, se si ragionsspedo ad una fasatura fissa ed ad una data
geometria, al variare del regime di rotazione varie entita delle onde di pressione e quindi
variano gli effetti che queste hanno sullo scanabituido in camera di combustione.
Concentrando l'attenzione sul condotto di aspimjola configurazione tipica € quella
riportata nella seguente figura.
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Figura 2.9 Condotto di aspirazione

Partendo dalla sezione di battuta valvola, sinligtono le seguenti zone:

« Zona di raccordo con la testa: & questa la zondgditata dal punto di vista del flusso
ottenuto. La curvatura del condotto puo infattiurré fenomeni di distacco della vena
fluida che riducono la sezione di passaggio debdluPiu il condotto €& inclinato
rispetto all’asse del cilindro e piu é alto quesigchio; tuttavia, condotti molto
verticali sono penalizzati sia dal fatto che imgieno il flusso ortogonalmente al
fungo, sia perché non sono in grado di produrradeguato moto di tumble. Inoltre,
in questa zona si cerca di tenere il diametro miagho possibile, compatibilmente con
I problemi appena accennati, sfruttando in questdar’accrescimento dell’'onda di
depressione prodotta.

e Zona a sezione costante: e il cuore del condotté edportuno che la sua forma sia
studiata in modo tale da minimizzare le perditegiito.

* Pinna di separazione: e il punto di innesco deidotth appartenenti allo stesso
cilindro; nel caso riportato i condotti confluestirebbero due ma esistono, come gia

detto, casi con tre o piu condotti a seconda deiera delle valvole. In
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corrispondenza della pinna si hanno forti perditégdbdinamiche ed il suo disegno
deve essere ottimizzato per minimizzare questoti@mspe
e Trombetta: & un tratto di condotto a sezione deerge nel verso del moto. La sua
utilita risiede nel rallentamento della velocit@atta dall’'onda di depressione. Infatti,
a causa di questa onda, si genera nella sezioalke fitella trombetta, che comunica
con |" airbox, una forte velocita del fluido, chigbassa la pressione vigente e quindi
abbassa la differenza di pressione con il condQteesto abbassamento provoca un
indebolimento dell’onda di compressione rimandatesw il cilindro, che € proprio
quello che si cerca di evitare.
* Boccaglio: rappresenta “l'invito” al flusso entrandlel condotto ed e realizzato per
evitare fenomeni che sarebbero indotti dalla prasei spigoli vivi, quali ad esempio
il distacco del flusso dalla parete.
Come si nota tutti gli elementi descritti sono $fis nel senso che, apparentemente, non si
vede la possibilita di variare le loro dimensiomifunzione del carico, come invece sarebbe
opportuno fare, onde consentire di sfruttare i fieani dinamici anche ai regimi che non sono
di potenza massima. Nella pratica si realizzante dsluzioni come, ad esempio, quella delle
trombette telescopiche che, allungandosi o acawdoisi, modificano I'entita e i tempi di

generazione dell'onda riflessa di compressione.
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Sistem | di aspirazione e scarico

3.1 Dimensionamento dell'impianto aspirazione

Anche non trattandosi di un motore da competiziané&nomeni non stazionari sono molto
importanti anche per un motore da produzione.

Visto che il motore deve essere versatile ed agatbane alle due versioni richieste, si € sceito d
utilizzare 4 Valvole (2 di aspirazione e 2 di scaji

Innanzitutto bisogna iniziare a dimensionare lamez del condotto di aspirazione cercando di far
funzionare in modo opportuno le onde che si genarer al loro interno.

Per massimizzare queste onde esse devono essreeintial moto di aspirazione dello stantuffo &
tanto piu intensa quanto piu e piccola la sezioelecdndotto risonante. In queste condizioni e
infatti massimo l'impulso di velocita impresso @ik all'inizio del condotto ed il corrispondente
impulso di pressione. Se cosi fosse, bisogneredneecbndotti molto piccoli; naturalmente questo
non e attuabile nella realta, perche bisogna anohsiderare fenomeni come gli attriti (fenomeni
dissipativi) ed il possibile raggiungimento di caridni soniche locali nelle zone dove é minima la
sezione del condotto.

Ridurre troppo le sezioni significa aumentareditgita delle onde primarie generate, ma quelle che
tornano potrebbero poi essere troppo smorzatetda atdissipazioni, e, anziché guadagnare in
termini di effettiva sovralimentazione del motoseperde.

La sonicita € invece di per sé piu drastica; sa g&ne raggiunta in aspirazione, anche la portata
raggiunge un limite massimo invalicabile, a partiad quale non € piu in grado di crescere.

Cio che conte in definitiva & fare entrare nelndto la massima massa di aria: non € quindi solo
guestione di sovrappressioni, ma anche di sezighiquindi il miglior compromesso tra la
sovrapposizione d'onda e sezione del condotto cterie cercare.

Si definisce per questo un indice di Mach per idatto:

us

IMC =
AcCso

(3.1)
in cui:

u: velocita media del pistone

S: sezione del pistone

Ac: sezione del condotto

Cso Velocita del suono nell'ambiente di aspirazione
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Girando la formula trovo:

y/p—— (3.2)

~ IMcCso

Questa mi forniscéa sezione minima di gc presente nel condotto di aspirazi. Si utilizza una
semplice regola pratica dove:

IMc=0.25 (3.3)
Allo stesso modo della sezione del condotto diragmne si € fatto il proporzionamentella
trombetta di aspirazione.
Se le onde seguissero esattamente le leggi dssifie,, la forma delle migliore del condot
sarebbe quella a sezione costante cilindrica pex i lunghezz, completata da un boccaglio. Se
prescinde dai modesti attriti, lungo il condottsezione costante un‘onda si propaga press
invariata sempre circa simile a se stessa, sefieasioni parziali, trasportando percio intera m
unico "pacchetto” Igropria energia e portata in massa. Qualsiasi ziana di sezione invec
provoca invece una riflessione parziale, cioé suddil'onda in onde parziali procedenti in se
opposto, ciascuna con la propria frazione di eaezgli portat:
E' invecenecessario allargare il condotto andando a forraaeetrombetta perché quando l'ol
giunge all'estremita aperta del ti, essa vi si riflette raddoppiando (almeno idealmyelateelocita
del fluido. Questa violenta aspirazione di arieeest genera néambiente un‘onda sferica che
propaga in esso e che viene percepita in formardore.
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Figura 3.1 Onde sferiche
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La condizione al contorno per la riflessione dalifa nel tubo non e quindi piu la pressione
ambiente indisturbata, bensi la pressione nel pdntorigine dell'onda sferica. Data la violenta
accelerazione verso l'interno del tubo subita atél tale pressione & notevolmente inferiore a
guella ambiente, ed, in proporzione, risulta indédd'onda di sovrappressione riflessa, cioe il
cercato effetto di sovralimentazione. Lo studio en@dtico del problema indica che in tale ugello
rappresenta una condizione al contorno tanto peraalte, in termini di cattiva riflessione quanto
piu intensa € l'onda che si riflette € quindi neae® andarla a rallentare in modo da attenuare la
sua intensita. La cosa si capisce facilmente imiguka caduta di pressione all'imbocco e di tipo
bernulliano, cioé quadratica con la velocita. Véboche tende al raddoppio alla bocca e puo
dunque raggiungere, in un tubo a sezione costeali@; assai elevati, con la corrispondente elevata
caduta di pressione. Il condotto a sezione costante € quindi il piu indicato per i motori.
Occorrerebbe invece allargare la sezione in modgidagere alla riflessione sull'ambiente con
velocita pit bassa, affinché la tendenza al radidopgnduca a perdite di riflessioni inferiori.

Siamo giunti alla conclusione che bisogna allargarendotto, ma quanto deve essere allargato?

A favore di un modesto allargamento sta la conairlene, sopra svolta, che un condotto cilindrico
tenderebbe a mantenere invariata la forma dell'edampatta” la sua energia e portata.

A favore di un piu pronunciato allargamento stata@onsiderazioni sulle perdite di riflessione
sopracitate.

Anche qui conviene ragionare in termini di indiecévach.
us

Ap = (3.4)

T IMCso

Dove anche in questo caso l'esperienza insegrididzare valori dell'intorno di

IM=0.125 (3.5)
Una piccola regola facile da ricordare: la sezidela trombetta deve essere doppia rispetto alla
minima del condotto.
Infine occorre andare a proporzionare il boccaghh® ha lo scopo di guidare con il minima
dissipazione il fluido dall'ambiente di aspirazidniiale del condotto, cioe all'incirca alla semo
della trombetta.
Un ampio raggio di raccordo non e certo molto daonana se € troppo ampio sSi ispessisce
inutiimente, con un percorso eccessivamente lufgatrato limite che entra nel condotto con
perdita di energia del fluido.
Un raggio troppo stretto pud produrre, al contraglevate supervelocita locali sulla troppo stretta
curvatura, con successiva decelerazione e possthdtacco locale, cioé un'altra possibile

dissipazione di energia.

Sistemi di aspirazione e scarico
35



Date le modeste vetda in gioco, la cosa non € molto cri, comunquesi puo tentare di troval
delle regole pratiche, un tubo a pareti sottili a@spiri aria dall'ambiente genera all'imbocco
distacco di fluido capace di ridurre la seziongassaggio fino al rapporto S2/S1 circa pari a
(che e il massimo coefficiemdi contrazione noto in fluidodinam).

Appare plausibile che Isezione massima della tromb sia in grado di avviare senza distacct
raddoppiare della sezione massima della trom e sia in grado di avviare senza distacchi il flu
al condotto.

Siccome il fluido & abbastanza sensibile alle brasariazioni di curvatura della parete, reage
ad esse con micrdistacchi, che sono a loro volta causa di n-dissipazioni, conviene dungt
determinato il rapporto di sezioni del boccagliagaodarsi con la trombetta con una curvat

variabile, o almeno con due raggi, in modo da aggnoare un profilo piuttosto ellittico,

parabolico.
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Figura 3.2 Boccaglio
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In definitiva il condotto di aspirazione risultastituito da quattro par

D)

e

At |seione

Figura 3.3 Condotto aspirazione

Il boccaglio;
La trombetta;

[l tratto a sezione costal

P w0 nh PR

il raccordo con la sezione di riferimento dellavdd.

Le sezioni appena descritte devono essere consademane sezioni nette disponibili per
passaggio del fluido.

A partire dal punto di ingresso nel condotto deitelo della valvol, occorrera percio aumente
lievemente la sezione quanto bi, appunto,per compensare lI'ingombro aerodinamico dello ¢
stesso.

Lo spessore dello strato limite cresce inso del flusso, cioé andando dalla bocca alla \aled il
suo "spessore di spostamento” d,, del pari,essere compensato con un corrispondente increr

di sezione del condotto che risultera dunque liemedivergente andando verso il cilini
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Giunti a ridosso della valvola, occorrera, infimaccordarsi alla sua sezione di riferimento con
dolcezza, in modo da realizzare il suo massimoficteite di efflusso; nel nostro caso quello che é
stato ricercato come si vedra piu avanti non @ gtaello di massimizzare il coefficiente di efflass
guanto trovare un giusto compromesso tra un buefficente di efflusso e una generazione di un
moto di tumble per migliorare la combustione.

In questo paragrafo & stato descritto il problemladimensionamento ed accordatura di valvole e
condotti (il cui scopo é di far entrare la massimoasibile massa d'aria, quindi di combustibile, nel
cilindro: cioé massimizzare il rendimento volumatritotale) € estremamente interconnesso con
guello della fasatura il cui scopo e quello diapolare, nel cilindro, la massima frazione possibi
di aria: cioé di massimizzare il rendimento di amjpolamento.

Essi sono tanto interconnessi da costringere tateansieme i due rendimenti.

Per comprenderlo bene, bisogna osservare il sistieimdadinamico di aspirazione che alimenta il
cilindro; e costituito da due sottosistemi tra loimteragenti: da un lato il cilindro viene
sovralimentato dalle onde, che percorrono i comdigbnanti, dall'altro le onde nei condotti
risonanti vengono eccitati dal moto dello stantuffo

Il sistema viene cioe a far parte integrante dsflesia risonante, che permette il funzionamento
ottimale da cui si ottiene il massimo rendimenttuaeetrico.

Dimensionate con le regole precedenti, le seziali @bndotto, massimizzare il rendimento
volumetrico significa massimizzare l'intensita dedhde che lo percorrono.

Massimizzare l'intensita delle onde significa exd# con la giusta fase.

Cio vuol dire che il moto dello stantuffo, anzickgsere qualcosa che, con la sua dominante forza
eccitatrice, "cancella” comunque le onde del cjplesedente e ne origina di nuove destinate a
durare per un solo ciclo e poi a loro volta "catatel' dalla nuova corsa di aspirazione, deve essere
perfettamente accordato con esse, facendo giutggnepria azione eccitatrice nel momento piu

adatto, in modo che essa rimanga la piu intenssilptes
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Figura 3.4 Onda ideale condotto di aspirazione

Lo schema delle risonanze del condotto di aspirezioella situazione di perfetta reciproca
accordatura tra onde e moto dello stantuffo.

La corsa di aspirazione che dura 180 gradi, gehenda di depressione primaria. A distanze
regolari definite dalla lunghezza del condotto mtmo al cilindro le onde riflesse, idealmente
indeformate, ed alternativamente di sovrapposizianedi depressione. La loro parziale
sovrapposizione determina la forma dell'onda résuét, quella che si misura sperimentalmente.

In condizioni di accordatura ottimale, nel ciclo tmm@ devono starci esattamente tre picchi di
sovrapressione ( e le corrispondenti tre valli epreéssione). La distanza dei picchi deve quindi
valere 720/3=240 gradi. Se la lunghezza del coadbtcelta in modo da realizzare proprio questa
situazione, la corsa di aspirazione viene perci@oacidere con la quarta valle dell'onda,
realizzando cioe le condizioni ottimali di fase pletrattenimento delle onde: il moto eccitatore
dello stantuffo che genera un'onda di depression@@e nel momento esatto in cui nel cilindro
giunge dal condotto un'onda di depressione, ciparp dello stesso segno.

La situazione rappresentata nellimmagine preceddntografa la situazione di massimo
rendimento volumetrico: non solo il | e il lll piocdi sovrappressione sono al giusto posto per
realizzare al meglio le loro funzioni, ma anchelVavalle (coincidente con la prima del ciclo
successivo) di depressione dell'onda va, circajreciclere con la corsa di aspirazione. Quest'ultima
genererebbe infatti, di per se un‘onda di depressie@ quest'onda, sommandosi alla valle di
depressione dell'onda del condotto, la rafforzaaitenendo cosi l'intenso regime oscillatorio del
condotto.

Per i motivi gia esposti in precedenza, la valvdlaaspirazione deve aprire esattamente in
corrispondenza del terzo picco e chiudere esatt@men corrispondenza del primo picco di
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sovrappressione: se manteniamo per l'aperturdatesai 30-40 gradi prima del terzo picco e per la
chiusura ancora di 30-40 gradi dopo il primo picoe risulta un angolo totale di apertura completo
della valvola di 240° + 2 x (30° + 40°) cioé:

0= 300 + 320°

che definisce, nella situazione considerata, € landobapertura totale ottimale delle valvole di
aspirazione.

Bisogna ora determinare la lunghezza del conddttorealizzi le condizioni ottimali e cioé i tre
voluti picchi equidistanti sul ciclo motore.

Volendo ricavare le formule che per quanto appnoai, rispecchino ragionevolmente la realta,
vogliamo tener conto sia del fatto che le onde viaggiano alla velocita del suono ma bensi alla
velocita G + u;, sia del fatto che il condotto é costituito da yaate a sezione costante e da una
trombetta a sezione maggiore.

Teniamo conto della trombetta, assimilandola adranco di cono avente una sezione pari alla
sezione media i = (Ac+A)/2 della trombetta.

A noi interessano sopratutto i picchi delle onder, pquali, come velocita (massima) del fluido,

rispettivamente nel condotto e nella trombettaj@Eamo le espressioni convenzionali seguenti:

u S
U, = —=U— (3.6)
u Ac
2 u 2 'S
U = Us 7 =—=u (3.7)
Amt 4 U Ac(Ac+Amp

dove:

Umax € la velocitd massima dello stantuffo;
u : é la velocita media dello stantuffo;

S: area dello stantuffo;

A.: area del condotto;

Ami: area media della trombetta;

Uc: la velocita del fluido nel condotto.

La prima espressione assume che la velocita ddbflmel picco dell'onda, stia alla velocita media

convenzionale, nello stesso rapporto in cui laciomassima dello stantuffo sta alla media.
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La seconda e l'espressione della velocita dell'dratamessa in una variazione di sezione, t
dalla teoria dello onde "piccole".

Le velocita introdotte, se sono corrette per iicpeso di andata Isono meno per quello di ritort
(c'e stata una riflessione nell'ambiente, ed umargka sulla sezione di raccordo tra trombet
condotto) ma qui cerchiamo solo formule approssm@ier definire correttamente tutte
lunghezze ed i diametri si utiliera un codice monodimensionale 1-Bjche s, a conti fatti, la

formula risolutiva che troveremo dara valori abbaga prossimi al ver

Figura 3.5 Schematizzazione condotto

Se L ¢e la lunghezza totale del condotto indremo con KL la lunghezza ddratto cilindrico e
conseguentemente conK)l- la lunghezza della trombet
Il semiperiodo del condotto corrispondente ad una andataue ritorno dell'onda val

evidentemente:

7 = KL +(1—K)L (1-K)L KL (3.8)

¢ Cs—Uc Cs—Ut Cs+ug Cst+uc

| primi due termini rappresentano il tempo di aaddell'onda di depressione iniziale, i secondi
il tempo di ritorno dell'onda di compressione 8.

In prima approssimazione si puo utilizzare cons il Cgp indisturbato.

Tra un picco ed una valle adiace, ci sta urdndata ed un ritorno dell'onda, percio nei 720igtat
ciclo ci sono 6 andati e 6 ritorni.

Il periodo del motore corrispondente adciclo vale dunque evidentemente:
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Th=—=mm=— (3.9

in cui n € il regime del motore
Uguagliando dunque 6 volte sem-periodo del condotto e risolvendo rispetto allaghezza de

condotto si ha subito:

L= — K , - 1K (3.10)

1_(umaxu S )2 2
u CsAc 1 Umax U S 2

u CsAcAmt
Ac

La lunghezza cosi trovata dovrebbe essere ultegiatencorretta per il fatto che la riflessione |
avviene esattamente alla bocca della trombettaym@o’ piu fuori, ed anche un po' all'interno
cilindro.

Quello che e sta fatto nella reanon é stato suddividere il condotto di aspirazionelue zone

trombetta e condotto a sezione cost, ma lo si € andat a suddividere in ot zone:

Figura 3. 6 Condotto realmente schematizzato

I' 1-2° fanno parte della trombet
il 3° e un tratto a séane costant(collettore aspirazione);
il 4-5° fanno parte del corpo farfalla

il 6-7-8° fanno parte del coll@tre di aspirazione e condotto di aspirazigresta.

In questo modo é stato possibile fin da subitaanéza delineare le lunghezopportune nei singoli

tratti.
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Come gia detto all'inizio del capitolo, erano sthdti alcuni vincoli costruttivi al progetto uno di
guesti era appunto l'utilizzo di un dato corpodHato, che & stato opportunamente semplificato ed
introdotto all'interno del conto.

Dopo aver determinato la sezione del condotto seldone della trombetta, si € terminato le
lunghezze con dei tratti 1, 2, 3, 6, grazie anchiatibzzo di parametri adimensionali per il
proporzionamento delle singole lunghezze.

A questo punto il condotto di aspirazione almenprima approssimazione e stato determinato.

3.2 Dimensionamento del tubo primario di scarico

Per quanto riguarda la sezione del condotto diigmavale un criterio che definisce la sezione
totale delle valvole di scarico, come una frazioleda sezione delle valvole di aspirazione. Esso
infatti dice che una sezione totale del tubo drisogpari a circa 1.4-1.5 vuole la sezione totadtad
parte piu stretta del condotto di aspirazione.

Definita la sezione in questo modo, si potra giecattorno ad essa con software 1-D per
ottimizzazione piu raffinata.

Resta da definire la lunghezza ottimale del tuboanio, in questo caso considerato a sezione
costante.

Volendo tener conto del fatto che le onde non vy alla velocita del suono nei gas di scarico
Css bensi alla velocita g+ us, definiamo per prima cosa la velocita dei gasalle condizioni di
picco dell'onda, che é quella che ci interessa.

Per definire tale valore, consideriamo il fatto theelocitd massima convenzionale nel condotto di
aspirazione non e altro che la velocita massimaaonla massa di aria aspirata si muove nel
condotto per entrare nel cilindro, massa che, ablarico dovra uscirne invariata: la stessa
moltiplicata per il rapporto tra temperature des gadell'aria e per il rapporto inverso delle sezio

fornisce dunque, in prima approssimazione, la ¢ancessima convenzionale dei gas, cioe:

Ts A u S Ts A u Ts S
sfe _ Umax, 2 Isfc _ Umax, s (311)

In cui:
Ts temperatura media dei gas di scarico (Assoluta)

Aq la sezione del tubo di scarico
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Cerchiamo ora la lunghezza ottirr.

La funzione fondamentale dellda di scarico € di provocare iménsa aspirazione durar

I'incrocio in modo da operare le importanti funZigia discusse. intensa onda di sovrappressic

generata dal violento scarico spontaneo e dalleessova violenta espulsione operata dalla ris

dello stantuffo, devo dungqyeopagarsi fino all'estremita del tubo, riflettesiviome intensa onda

depressione e ritnare al cilindro a svolgere la sua funzione estatEssa dunque, deve giung

al cilindro a meta dell'incrocio (sostanzialment®®S), quando entrambe le valvole (aspirazio

scarico) sono semiaperte. L'angolo motore intetesalandata e rirno dell'onda va dunqt

dall'istante di apertura della valvola di scaricmfal punto morto di incrocio. Esso dunque \

T+ Oas
dove:
Bas€ I'angolo di anticipo di apertura dello scarictiadealvola di scaricc

Seo e la velocita angolare del motore, il tempo cooiggente vale

T = T X (14 fas) K (g B 30 (g B
w Vs Vs n T

w

60

La situazione schematica delle onda descritta ératasn figur::

Figura 3. 7 Onda ideale condotto scarico
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Tra il picco e la valle di depressione ci sta emntéenente un‘andata ed un ritorno dell'onda. Il tguar
di onda compreso tra l'apertura della valvola egidco di sovrappressioni dura circa quanto
un‘andata, quindi il tempo totale tra l'aperturbadealvola ed il ritorno della valle di depresseal

punto morto superiore vale circa:

_Umax U STs

3
L L L L u  CgssAsT
To=—t 4t 4L L ssiTa (3.14)
Csstus  Costus  Css—us  Cs 1_(M)
u CssAsTa

Dove il primo termine corrisponde al tempo di perenza di quarto d'onda.

Uguagliando le equazioni e risolvendo rispettailaghezza del tubo si ottiene rapidamente:

1_(umax u S Ts)z
u CssAsTq
_Umax U STs (315)

u CssAsTq

L :%(1.'.%)
S n 13 3

dove:
Ls: rappresenta la lunghezza ottimale del tubo, griondi scarico.

il rapporto tra% ~ 1.62 .

La formula cosi sviluppata, pero, fornisce lungleetzeppo corte, cio appare sia dovuto al fatto che
nel condotto di scarico le dissipazioni (cioé looseamento delle onde) sono assai superiori rispetto
all'aspirazione, e percio li si utilizza un rapjopgri non piu a 1,62 ma a 1.

Nell'utilizzo della formula, € bene ricordare irdirche nel tubo di gas di scarico si raffredda
sensibilmente: conviene usare per i calcoli unaodppa temperatura media anziché quella
immediatamente a valle delle valvole di scarico.

Una regola semiempirica € che, per i tubi non auiite I'ordine di grandezza della caduta di
temperatura & di 100 gradi ogni 20 diametri di tubo

Dimensionato in questo modo il tubo in sede di pttwg bisogna poi passare a una ottimizzazione
tramite software 1D.

Ora le principali grandezze del motore che sonte steavate e si trasferiscono nel codice 1-D che
verra utilizzato per ottimizzarli. Il software corengiale che é stato utilizzato per questo lavoro é

Gt-Power.
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La simulazione monodimensionale

4.1 Introduzione alla simulazione monodimensionale nei motori

Per gli studi di impostazione, per la progettazieng generale, per I'analisi del funzionamento de
motori a combustione interna, riveste grande ingya@& una particolare tipologia di software
definiti monodimensionali, che in maniera versatdd efficace permettono la modellazione
dell'intero sistema motore al fine di simularnefiinzionamento, con una elevata velocita di
esecuzione dei calcoli di simulazione, consentetidadurre il numero di costose e complesse
prove sperimentali. Fra questi software, nello gpeccampo dei motori endotermici alternativi,

gli strumenti piu diffusi sia a livello universiiarche industriale, sono, senza dubbio, il codide G

Power di Gamma Technologies ed il codice Wave daRio Software, entrambi modelli di calcolo
gasdinamico, che si propongono di risolvere le eiuma di bilancio della massa, della quantita di
moto e dell’energia in funzione del tempo e depp@zmo, mediando la soluzione di tali equazioni
sull’asse del condotto, per mezzo di una formula&imonodimensionale alle differenze finite. Le

equazioni citate, fondamentali per lo studio detaraei fluidi, sono di seguito riportate.

Continuita:
(Z—T = Zboundarym (4.1)
Energia:
% =—p ‘;—: + Lvoundariy(MH) + H As(Triwia — Twau) (4.2)
Momento:

pululdxA_
2

, 1
dm dpA+Zboundary(mu)_4Cf D Cp(EPu|u|)A

at dx

(4.3)
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Dove:

m portata di massa dentrov@lume, Aup= mmassa del volume ;
V volume ;

p pressione;

p densita;

A area (attraverso la sezione) ;

As area per il trasferimento di calore;

e energia interna totale per unita di massa;
H entalpia totaleH = e + %;

h coefficiente di trasferimento del calore;
Truid fluid temperature;

Twal wall temperature;

u velocita sulla boundary;

Cr coefficiente attrito;

Cp coefficenti di perdita di pressione;

D diametro equivalente;

dxlunghezza di discretizzazione;

dp differenza di pressione che agisce sul dx.

4.2 Cenni sul metodo numerico di soluzione

Questa tipologia di codici opera una discretizzagidel dominio di calcolo (costituito dalla rete di
volumi, condotti e giunzioni che modella il propatig) in un certo numero di volumi di controllo,
di ampiezzaAV, per ciascuno dei quali vengono scritte le re@tquazioni differenziali (4.1-3);
ovviamente, quanto piu fitta e tale discretizzagidanto maggiore risulta 'accuratezza dei rigulta
ottenuti. Solitamente il valore di V viene definito in funzione del diametro del cottdce la sua
variazione all'interno del modello deve essere gadel in maniera da favorire la convergenza dei
risultati. In generale, una volta definit®V, si mantiene costante il suo valore per tuttondotti
caratterizzati dalla stessa temperatura e dalssteondizioni di moto del fluido. Le equazioni
sono quindi risolte in forma di differenze finiiesolutore si occupa infatti di integrare le egoaz
differenziali sia nel tempo che nello spazio, toasfandole in un sistema di equazioni algebriche

non lineari. Il codice € in grado di risolvere gigoblemi stazionari che problemi non stazionari,
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mentre le variabili fondamentali di cui si cercaslaluzione sono la densita, la portata in massa e
I'energia interna del sistema: in particolare, leuatita scalari primarie (densita, energia intemna)
secondarie (temperatura, pressione, entalpia josaleo calcolate nei centri delle celle, quelle
vettoriali primarie (come la portata in massa) eoséarie (quali la velocita) ai confini delle celle
stesse. In conseguenza a cio, le equazioni schlagnservazione della massa e dell’energia sono
risolte per ciascuno dei volumi elementari in cuiessuddiviso il dominio di calcolo, mentre

'equazione vettoriale di conservazione della gitardi moto e risolta solamente ai confini dei

volumi stessi.
x L] L] LI L] L \
I | 1 | |
- I "] | @ Ll ] | " 1 &
! ! n_ : | A
X 7 - \

g, |

i

Scalar quantities
p.e, PT etc.

Vector quantities
m, v, etc.

-

Figura 4.1 Schema di approccio: scalari calcolati nel centroide, quantita vettoriali nell'interfacce

Una tecnica d'integrazione comunemente utilizzatadedta time marching: partendo dalle
condizioni iniziali imposte dall’'utente, si realezin transitorio numerico, privo di ogni significat
fisico, che in una serie di intervalli temporali ceassivi converge, almeno teoricamente,
all’effettiva soluzione stazionaria. Questo tipaagiproccio richiede una discretizzazione temporale
del sistema attraverso la definizione di un passopbrale che consenta di ricavare la soluzione
corrispondente ad un dato istante/t) partendo da quella nota all’istante precedenteéA{finché

la soluzione ottenuta da una simulazione numeri@aasignificato fisico, € necessario che il
dominio numerico del tempo sia contenuto all'interti quello reale. Se questo non accade, la
soluzione viene calcolata in un istante, in cuin®rmazioni non sono ancora fisicamente giunte
nel punto spaziale considerato. Per questo motipasso temporale deve essere piu piccolo o, al
limite, uguale al tempo necessario alle informaziper propagarsi attraverso ciascun volume
discreto. In particolare, la condizione limite, cpeende il nome di condizione di Courant,

determina il valore massimo 4t nel modo seguente:

Ax
|lul+c

At <0.8-

(4.4)
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nella quale il termine al denominatore rapprestnteelocita con cui si trasmettono le informazioni
all'interno del sistema, data dalla somma dellaeith del fluido (1) e della velocita del suono)(
Come accennato, il solutore si occupa di integaexjuazioni differenziali sia nel tempo che nello
spazio, trasformandole in equazioni algebricheotB&ne cosi un sistema di equazioni algebriche

non lineari del tipo:

Z+AW] - {u} = (T} (45)
in cui:
[A(u)] e la matrice che dipende dalle caratteristiche gd&oohe e dalle incognite;

{u} &il vettore delle incognite;

{ T.} &l vettore dei termini noti;

a . : . . .
6—1: rappresenta la fluttuazione non stazionaria dut@ dal time marching.

Partendo da condizioni iniziali note si determihaailore della fluttuazione, detta anche residuo. |
processo di calcolo prosegue quindi in manieratitea fino a quando la differenza tra la soluzione
al passorf+l) e quella al passa) non risulta minore di un certo valore, ossia fanguando il
residuo non é sufficientemente piccolo. |l modeliene inizializzato con condizioni al contorno
specificate in un opportuno file di input; in setguiil solutore prosegue integrando nel tempo le
equazioni di conservazione fino a raggiungere inaro massimo di cicli o il tempo massimo
d’integrazione che sono stati fissati, oppure, ffnguando sono soddisfatti contemporaneamente
tutti i criteri di convergenza fissati dall’'utente.

Giungere a convergenza significa trovarsi nelladtdone nella quale il flusso raggiunge un regime
stazionario in cui tutte le variabili termodinamgclassumono un valore costante nel tempo. Se
guesta condizione non viene raggiunta entro il massnumero di cicli imposti, il codice
interrompe la simulazione e segnala in output ihca&o raggiungimento della convergenza. Tutti i
dati forniti dal solutore durante la simulazionengeno raccolti all'interno di opportuni file di
output, unitamente a tutte le grandezze termofllilmmiche calcolate, mentre ciascuna sessione di
calcolo tipicamente é costituita da una sequenzeasii che si differenziano tra loro per i valori
assegnati ai parametri geometrici o di funzionamehe caratterizzano un dato modello.

Risulta opportuno specificare che nei softwareigh monodimensionale le variabili del modello

dipendono soltanto dalla coordinata assiale eatapb. Questo fatto, come gia accennato, implica
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una maggiore rapidita di calcolo, che rende quigstéogia di codici molto competitiva in tutti quei
problemi in cui non interessa indagare in dettaglisla geometria specifica del sistema: un
software monodimensionale non e adatto per stydéteesempio, l'influenza della geometria di
una sezione di passaggio sul flusso che la atsayenentre sono facilmente calcolabili le pressioni
e le portate puntuali del flusso all'uscita.

Le proprieta termodinamiche dei fluidi sono basai##equazione dei gas perfetti per le miscele
aria/lbenzina, per combustibili composti da carbpiimgeno, ossigeno ed azoto.

La soluzione numerica del problema permette quatidanalizzare la dinamica delle onde di
pressione, i flussi di massa e le perdite di emedgl fluido nel sistema; il propulsore viene itifat
schematizzato come un circuito in cui l'aria en@ttraversa condotti, giunzioni e volumi, e poi
esce. Tale schematizzazione del sistema & possibildando gli oggetti contenuti nelle diverse
librerie di modellazione dei software, che cossit@no appunto i blocchi di base per creare il
modello, e richiedono una serie di dati di inpué dhcaratterizzino. Tra questi oggetti, i volumi
sono considerati elementi zero-dimensionali: alo lanterno non si registrano variazioni di
pressione, di velocita o di temperatura, in quatno idealmente rappresentati solamente da un
punto. Altri elementi zero-dimensionali sono, a@émapio, i cilindri, la turbina e il compressore.
Analogamente a quanto avviene in un software patisantridimensionali, dunque, la fase di
modellazione avviene sfruttando un pre-processpporuno, che fornisce all’'utente l'interfaccia
grafica per la costruzione del modello. Il prograasncompone quindi di tre ambienti: oltre al pre-
processore, sono presenti il solutore vero e popphe risolve numericamente le equazioni citate,

ed un postprocessore, che permette di visualizzemgltati in grafici, immagini e tabelle.
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4.3 Costruzione del modello

Si é partiti a generare il modello monodimensiorddegruppo di aspirazione fornito dall'azienda
del quale si avevano sia il modello cad 3d siaateilo fisico, che mi ha permesso di rilevare con
precisione le dimensioni.

Si é patrtiti dalla misurazione dello snorkel mastia figura:

Snarkel_a-1 EndIn

=
pitbox_a-03-1

=
STFE o _a-0d-3

Figura 4.2 Snorkel e modellazione snorkel 1D

Si é poi passati a modellare l'airbox: questo épmsto da due ambienti, uno che chiameremo
superiore dove sbocca lo snorkel, il filtro di aspione ed infine un ambiente inferiore, che
chiameremo plenum.

Per fare una modellazione piu simile alla realta¢ scelto di andare a suddividere il volume
superiore in quattro sottovolumi: una la zona giaé quella in cui sbocca lo snorkel, due parti
laterali ed infine una parte inferiore, che é quelhe sara a contatto con il filtro, la parte azzur
non €& stata considerata in quanto il volume presentmolto ridotto come si pud notare
dall'immagine 4.2

Birbox_a-02-1

o]
Snorkel_b-1 Snorkel_a-1
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Figura 4.3 Suddivisione volume superiore airbox e modellazione 1D

Si é poi passati a modellare il filtro che rappréaaina leggera strozzatura.
Si e infine passati alla suddivisione del plenumb5ireone, come si puo vedere nella figura
sottostante:

Figura 4.4 Suddivisione plenum

O E
Threttle_Horhwditlel b ok
]

o—=F—=o—sF=0o—sF—=o
Intake_01-1 Irmtake_02-1 Intake_03-1 Intake_04-1

Airbox_f-01-1

Figura 4.5 Modellazione plenum

Si e poi andati ad inserire una prima ipotesi dimioetta e condotto di aspirazione, che sono state
ricavate dal calcolo precedentemente fatti.

Si e iniziato gia ad introdurre qualche prima imgzione ai dati trovati, come ad, esempio,
introducendo una forma piu reale del corpo farfallaon tutte le conicita interne. Di questo

componente infatti si aveva a disposizione si@ald-3d che il pezzo fisico.
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Figura 4.6 Corpo farfallato

S T T T —
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@
qtake_03-1 Intake_04-1

Figura 4. 7 Modellazione corpo farfallato

Per modellare opportunamente il corpo farfa, sono stati fattianche calcoli CFD come
mostrera nei capitoli successivi andando a ricavk coefficiente di effluss alle varie aperture
della farfalla,anche se il valore che serve per il calcol momento € solo quello ad apea
massima.

Infine per quando riguarda l'impianto di aspirag, si € andato a riprodurre i condotti ricav
dall'analisi preliminare descritta nel capitolo ggdente, andando a suddividere il condotto in
condotti diugual sezione all'interno della tes, fino ad arrivare al gruppo valvole di aspirazio
gueste poi collegate al cilindro.

Si é andato a modellare l'impianto di sce, come gia descrittprecedentemer, la richiesta del
cliente € quella di avere una prima versione defoneocon un impianto di scarico doppio ed
versione con il singolo impianto di scar. Dimentichiamo,in questo momen, della seconda

versione del motoreoncentrandoci sulla prinversione.
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Si é andato ad inserire una prima ipotesi di imjpiah scarico cosi composto:

Condotto scarico (testa)
Tubo primario
Catalizzatore

Polmone di scarico

Due tubi secondari di scarico

S o

Doppio silenziatore a due camere

Il cliente ci ha fornito una prima bozza con glgambri di massima che l'impianto di scarico
doveva rispettare. Si € andato a modellare il siégare come un ambiente composto da due
camere, in un secondo momento ottimizzato dal pdintgsta acustico.

Qui sotto si puo vedere I'impianto di scarico oitirato.

Figura 4.8 Impianto di scarico ottimizzato
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Figura 4.9 Modellazione impianto di scarico

Per quanto riguarda il motore, si sono inseritargmetri principali quali I'alesaggio, la corsa, la
lunghezza della biella, il rapporto di compressigoelto, ed infine il pin offset, andando anche a
definire i parametri di combustione e di attritdliezzando dati gia utilizzati per altri motori con
caratteristiche simili, in modo da diminuire I'eadurante la costruzione del modello di un motore
nuovo .

E' stato necessario, inoltre, definire i coeffitieh efflusso per le valvole di aspirazione e saar

di questo, pero, si trattera piu approfonditamerdecapitolo successivo, in quanto si € andato a
lavorare molto sulla forma del condotto di aspwa®, cercando un buon compromesso tra
penetrazione del condotto stesso e la generazionen dnoto di tumble per migliorare la
combustione in camera di combustione.

Si é poi passati ad una prima definizione dellatalzalvola, utilizzando due alzate base, che poi
sono state ottimizzate in un secondo momento.

Vengono mostrate, in figura, i modelli ottimizze#&l motore.
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in basso la versione EVO
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Figura 4.10 In alto il modello 1D motore versione STD,



Come si nota dalle due immagine dei modelli 1-Dpritno acchito non si notano grosse differenze
se non per quanto riguarda l'impianto di scarinéatti per lo sviluppo di questa seconda versione
del motore denominata EVO, si & andati a lavorarpache cose perché vi erano, come si ricorda
diversi "paletti" costruttivi da rispettare, conag, esempio, lI'impiego dello stesso gruppo molke, gi
utilizzato anche per la versione Std del motore2 otuto infatti lavorare solamente sulle leggi di
alzate delle valvole di aspirazione e scarico ¢éeduhghezze del tubo primario dell'impianto di
scarico. Per avere un incremento di potenza, an®iato il regime massimo di funzionamento del
motore passando dagli 8000 RPM del motore Std @0 $PM della versione EVO.

Una parte molto delicata dello studio del motorstaga lo studio delle leggi di alzata delle vagvol
di aspirazione e scarico questa e stato fattazzaitido un software sviluppato in azienda che mi ha
permesso di tenere sotto controllo alcuni paramietportanti come la legge di alzala, di velocita e

di accelerazione delle valvole.
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Figura 4.11 Software dimensionamento leggi alzate valvole
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Nel dimensionamento delle molle di aspirazione,esdovuto tenere presente delle masse in

movimento presenti del treno valvola:

Intake

Figura 4.12 Treno valvola di aspirazione e scarico

Come si puo notare viene utilizzato sia per I'impdadi aspirazione che per l'impianto di scarico lo
stesso treno valvola (ad eccezione naturalmenta dalvola e della pastiglia calibrata) che e

composto da:

Valvola

Molla interna

Molla esterna

Spring retainer down
Spring retainer up

N.2 semiconi per valvola

Bicchierino

© N o g s~ w D PF

Pastiglia calibrata

Solo pero una parte di questi elementi € in movimemuindi da considerare nel calcolo. Visto che
viene utilizzato lo stesso treno valvole sia pearga riguarda l'aspirazione che lo scarico, ci si

messi nella posizione piu critica quella dove lesseadelle parti in movimento e le accelerazioni
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SOno piu gravose, cioe si € dimensionato il trealwole rispetto alla valvola di aspirazione nella

versione Evo, che e anche quella che ha acceleigiio elevate. Come appena detto, non tutte le

masse sono in movimento ed entrano a far del aglgoklle dunque che bisogna considerare sono:

1
2
3
4.
5
6
7

Valvola

Parte in movimento della molla esterna
Parte in movimento della molla interna
Spring retainer up

N.2 semiconi

Bicchierino

Pastiglia calibrata

Per la corretta determinazione delle forze, siikzzato lo stesso software gia utilizzato per il

dimensionamento delle leggi di alzate della valv@leno state considerate le forze di inerzia, le

forze della camma e le forze dovute alle molle. Spriailtime sono state introdotte andando a

mettere i parametri di rigidezza della molla e ikegarico che questa ha. Vi & poi stato un

maggioramento della forza trovata, utilizzando oefficiente di sicurezza sulla forza realmente

esercitata in modo tale da evitare problemi difaf@mento, che potrebbero presentarsi, ad

esempio, in caso di fuori giri dovuto a violentalste.
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Figura 4.13 Immagine software pagina verifica molle
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Figura 4.14 Immagine software pagina verifica bicchierino

Si e poi andati a verificare che la dimensione bliechierino ipotizzato in precedenza (per
ipotizzare una massa) sia abbastanza elevata pdavarare il bicchierino per tutta la sua
escursione.

Qui di seguito vi & un confronto tra le diverseatdzottimizzate delle due versioni del motore.
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Legge alzata valvole

= |ntake Std

Exhaust Std

Intake EVO

Exhaust EVO

Gioco valvole Intake
Gico valvole Exhaust

400 500 600 700

0 100 200 300 Gradi

Figura 4.15 Leggi alzate aspirazione e scarico Std ed EVO

Nel dimensionamento delle leggi di alzate, si ehandovuto tenere presente della presenza del
pistone; che al punto morto, durante l'incrociaqe nella quale si hanno entrambe le valvole aperte
ed il pistone é prossimo al PMS) per evitare léigiohe tra il pistone e le valvole e stato necessa
praticare nicchie di diversa profondita nei due (aspirazione e scarico) del pistone. Tutto cié si
fatto costruendo un foglio excel nel quale sondi #taeriti la posizione del pistone, lo squish, le
leggi di alzate di aspirazione e scarico, dei gioehlvola di aspirazione e scarico e delle
inclinazioni delle valvole rispetto alla verticadd infine la profondita delle nicchie da praticavt

pistone.
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Figura 4.16 Gioco tra valvole aspirazione scarico - pistone

Si puo vedere nella figura 4.15 si le due leggialfiate aspirazione e scarico (in blu e rosso)
normalizzate con I'angolo di inclinazione valvateentre in verde e viola si puo notare il gioco che
c'é tra le nicchie praticate sul pistone e le vahex infine in nero c'e la distanza del pistonke da
piano di testa, la distanza minima compresa téadbe € appunto il piatto inferiore della testdled
pistone equivale allo squish.

Nella figura sottostante invece si puo notare &senza nel cielo del pistone delle nicchie praticat

per evitare la collisione come appena spiegato.
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Figura 4.17 Nicchie pistone Modello Cad - Modello reale

Si mostrano qui di seguito alcuni dei principasiultati ottenuti dai modelli 1-D delle due versioni
del motore.

25

Power Std
Power EVO

Power
[Kw]]
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Figura 4.18 Curve di potenza Motore Std ed EVO
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Figura 4.19 Curve di coppia Motore Std ed EVO

In fase di progetto si e cercati di tenere un tiapge elevato di quello imposto dal cliente dal fun

di vista prestazionale per evitare che nel casmaliello un non corretto si abbiano sottostime in
fase di realizzazione e messa a punto del motofattil si sono supposte diverse cose per la
costruzione del modello fra cui gli attriti e lancbustione, andando a utilizzare quelli di modalli d
motore simili gia sviluppati in precedenza.

Sarebbe piu facile sviluppare un motore gia reat@n quanto nella costruzione del modello e
nella sua calibrazione si avrebbero dati sperintientdi su cui basarsi, in questo caso non si € in

possesso di nulla in quanto € un progetto nuovo.

La simulazione monodimensionale
64



Determinazione dei coefficienti di efflusso

5.1 Il corpo farfallato

Il calcolo della portata attraverso il corpo faldéd € stato fatto mediante il codice CFD
commerciale (Star-CCM+), che mi ha permesso di tificare le perdite che sono presenti
nell'attraversamento della farfalla e quindi diliztiare questi dati nel codice 1-D per avere una
previsione piu corretta del modello motore.
Vediamo come viene definito questo coefficienteeffiusso. Il calcolo della portate attraverso il
corpo farfallato viene realizzato a partire dali@zjone del moto dei fluidi.
Innanzitutto bisogna stabilire, nel caso genetaldjrezione del flusso principale che attraversera
corpo farfallato. In modo da definire le condiziomlecontorno degli ambienti a monte e a valle.
Solitamente il flusso che attraversa il corpo fidmfa avra sempre la stessa direzione di
attraversamento perché e raro che questi camtziaime, mentre sulle valvole € piu facile che
succeda come si vedra in seguito; non si effettuzalooli anche in direzione opposta ma si
assumono per semplicita gli stessi coefficienti.
Si suppone che avvenga una trasformazione isoecdrdpl fluido dall'ambiente a monte a quello a
valle, considerando che le condizioni di flussmesiatazionarie. L'equazione della portata sara per
tanto data dalla seguente espressione:

m = Apc (5.1)
Dove:
A é l'area di passaggio
p € la densita

c € la velocita del fluido.

Bisogna pero in realta distinguere tra l'area dispggio geometrica e l'are efficace (che e quella

relativa alla sezione di gola) in quanto in reddtportata in massa e data dall'espressione:

m = Aeffpgcg (52)

A questo punto si consideri la seguente figura neggntante uno schema della parte iniziale del

collettore di aspirazione contenente la farfalla:
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Figura 5.1 Schema corpo farfallato

Utilizzando I'equazione del moto dei flui
cdc+gdz+%p+dR+dL=0 (5.3)
integrandola tra la sezione di monte) e gola (g), otteniamo l'equazione:
[nede+ [y gdz+ [0+ [ dR + [ dL =0 (5.4)

Dato che il lavoro € nullo poiché il fluicnon "sposta” nessuna parete, trascurando le peedilatc
che la variazione di quota & pressoché nulla, ss@uo eliminare il 2°, 4° ed 5° termine
dall'equazione.

A questo punto non e possibile portare fip dal segno di integrazione dato che essa dipertie
pressionepertanto si procede nel seguente modo: supponiamongiderare una trasformazic
isentropica (adiabatica reversd) tale per cui vale la relazione segue

pvY = cost (5.5)
Dove
)
=2
v & il volume specifico
Possiamo pertanto scrivere:
pv’ = P, (5.6)
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Dove:
Pm € la pressione nella condizione di monte

Vm € il volume specifico nella condizione di monte

da cui:
= Z—Z (5.7)
Si puo esplicitare ricavando:
1
_ P\
P = Pm (pm) (5.8)

Che sostituita nell'equazione (5.4) e consideranndog,=0 e risolvendo, porta all'equazione:

. ir, 119
L f] =0 (5.9)
2 Pm 1—;
m
Dato checest = Cg Si ha:
1
Cerf” _ ¥ Pmly _ (Pa)'TY
L= bn [1 (pm) l (5.10)
Si puo quindi ricavarecg :
2 p 1-
Y Pm
Cops = Eﬁll - (ﬁ) Vl (5.11)
1
Ricordando l'equazione 5.2 e 5.8 e considerand@ ¢h@, ¢ = py, (%)y si ha:
e A (pﬂ)% 2y pm|;_ (v_g)l‘% (5.12)
= fefrPm 7, Y—1pm Pm '

A questo punto l'area effettivafla si puo pensare come prodotto tra I'area diguags
geometrica e un coefficiente di contrazione chambremd3 (che sarebbe il nostro coefficiente di
efflusso) (in realta questo coefficiente ha andlrsuia interno un ‘incertezza dovuta al fatto che si

approssima la pressione di gola con quella di kalle

B =L (5.13)

Ageom

Il coefficiente & dipendente dall'angolo di apertura della faafallquindi e variabile. Dal codice
CFD posso misurare senza problemi la portata meassla densita dell'lambiente a monte; questo
mi permette di calcolare I'Area efficace e quindirdvare il coefficiente di efflusso per le varie

aperture della farfalla.
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1 1
oY ezl

La relazione (5.12) non applicabile tutto il campo dei rapportf2® in quanto per valori ¢

Pmonte

guesto rapporto inferiori a 0.528 (rapporto crifisoentra nel campo del blocco sonico, e pert

la portata rimane bloccata al valore assuntc222e-

Pmonte

= 0.528 ottenendo un andamento qualitat

della portata in funzione df?*c- come quello mostrato nella figura sottoste

Pmonte

Figura 5.2 Andamento portata in funzione del rapporto di pressioni
L'andamento del coefficient§y in funzione dell'angolo di apertura della farfalla
sperimentalmente € il seguente:

trove
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Figura 5.3 Andamento coeff. efflusso

Come si nota il coefficientf non ha un andamento lineare con i gradi di apeertiedla farfalla,
infatti il 50% di apertura della corrisponde a aifs5° di apertura della farfalla.

Velocity: Magnitude (m/s) Velocity: Magnitude (m/s)
15.467 23,201 30.934 38.668 0.00000 7.4545 14.909 22364 20818 37.273

0.00000 7.7336

Figura 5.4 Analisi di velocita a 90° e 80° di apertura

Velocity: Magnifude (m/s)
1.295

Velocity: Magnifude (m/s)
0.00000 7.0983 14,197 2 13,805 20.707

28.393 36,491 0.00000 6,9023 27.609 34.511

Figura 5.5 Analisi di velocita a 70° e 60° di apertura
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iy i Velocity: Magnitude (m/s)
Velocity: Magnitude (m/s)
0.00000 66204 13.241 ~19.861 26,482 33.102 g doom Siss J250 S 2o 32795

Figura 5.6 Analisi di velocita a 50° e 40° di apertura

Velocity: Magnitude (m/s)
.085

Velocity: Magnitude (m/s)
0.00000 6.0283 12.057 18, 201 18.301

24,113 30,142 0.00000 6. 1003 24,401 30.502

Figura 5.7 Analisi di velocita a 30° e 20° di apertura

Velocity: Magnitude (m/s) Velocity: Magnifude (m/s)
0.00000 6.1795 12.359 18.539 24.718 30.898 0.00000 4.1836 8.3671 12.551 16.734 20.918

Figura 5.8 Analisi di velocita a 15° e 10° di apertura
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Figura 5.9 Percentuale apertura in funzione dell'angolo di apertura della farfalla

Come si puo vedere anche dalle analisi di velodifgassaggio del flusso inizia quando I'apertura
della farfalla € superiore a 30° infatti sotto @spa apertura vi € un‘apertura pari solo al 10%ned
passa del flusso molto limitato.
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5.2 Il condotto di aspirazione

La definizione del condaitdi aspirazione e una delle parti del motore @licdte ed importanti i
guanto ha il compito di portare la miscela -combustibile all'interno della testata, la forme

guesta deve essere quitapiu dolce possibile in modo da limitare le p& fluidodinamiche.

Figura 5.10 Conformazione del condotto di aspirazione e scarico

Solitamente il condotto di aspirazione viene faitametrico rispetto al piano di mezzeria che ta
il cilindro, in modo taé da avere uno stesso comportamententrambicordotti. Purtroppo in
guesto caso non e stato possibile a causa divers@del telaio ct ha fattosi che fosse necessa
trovare un'altra soluzione.

Si & dovuto fare un grande laeati ricerca della forma delle sezioni in modo dacivecomunque
a far lavora i condotti in modo simi

Un altro dobiettivo, che ci si era prefiss: era quello di raggiungere un buon grado del mot

tumble, tovando un compromes con la penetrazione del condotto.
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5.2.1 Rilievo sperimentale del coefficiente mediante banc o di flussaggio

Per la determinazione del coefficiente d’efflusso@ne gia affermato, necessario procedere al
rilievo della portata reale () che si realizza attraverso il gruppo testa-vavatlle assegnate
condizioni di alzata valvola, pressione e tempeeafimbiente, pressione in camera di calma.

N

=

— Pa mh
Tamh

L Pass

CAMERA DI CALMA

Valvola di
by-pass

AP

T,® Pass m
11
Misuratore
di portati

.

Figura 5.11 Schema banco di flussaggio

Come schematizzato in figura 5.11, per effettuargrova di flussaggio € necessario fissare la
testata in prova (reale oppure un suo simulacra@) @émera di calma mediante una tubazione
flangiata di collegamento. Dopo aver posizionatovédvola all’alzata desiderata, si avvia la
soffiante e si opera sul by-pass fino ad ottenkeligello di depressione richiesta all’interno dell
camera di calma. In condizioni di flusso staziomasi effettua quindi la misura della portata in
massa che fluisce attraverso il sistema testa kala@rova.

Il calcolo della portata che si realizzerebbe indimioni ideali, nelle stesse condizioni di pressio

e temperatura, attraverso l'area di riferimentoltaceostituisce il termine di confronto con cui
rapportare la portata sperimentale per il calcelocdefficiente d’efflusso.

La ripetizione delle operazioni elencate, variafidizata valvola, consente di ottenere la curva del

coefficiente d’efflusso (figura 5.12).
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Figura 5.12 Tipico andamento del Cd in funzione dell'alzata valvola

Alcune precisazioni sono necessarie circa il sespgrimentale necessario all’esecuzione delle
prove.

- Posizionamento valvole. Tale operazione risultatonalelicata, essendo richiesta una
precisione dell’ordine del centesimo di millimetro particolare per le alzate minori. Un
valore errato dell'alzata valvola si ripercuotefaiti, in maniera sostanzialmente lineare
sull’effettiva sezione di flusso; ad esempio, sisideri che ad un’alzata errata di 0.01 mm
in difetto a fronte di un’alzata nominale di 1 morresponde in prima approssimazione un
errore dell’1% sul coefficiente d'efflusso.

- Tubazione flangiata di collegamento testata-candem@alma. Oltre ad essere elemento di
collegamento, questo particolare svolge una paatieofunzione fluidodinamica. Il suo
diametro interno deve essere, infatti, equivalaitalesaggio del motore in maniera da

realizzare le medesime condizioni di efflusso detare reale.

Per quanto riguarda la sua lunghezza, invece, s@teeuno standard riconosciuto. Le diverse
strutture di ricerca, infatti, operano con lungheztella tubazione variabili da 1 a 4 volte
I'alesaggio, seguendo standard interni piu 0 mentivaiti.

In realtd la lunghezza del condotto di collegamérdaicadute significative sull’accuratezza della
misura. L'importanza delle condizioni flusso neildazione di collegamento € legata al problema
del rilievo della pressione statica di valle P2sétglo, come gia affermato, impossibile il riliewo i
corrispondenza della sezione contratta sulla valwdinecessario effettuare il rilievo in una segion

piu accessibile. Per facilitare il rilievo svincotiosi dalle particolarita del flusso nella tubazah
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collegamento, si preferisce di solito usare comel@?ressione nella camera di calma; tale
approssimazione é accettabile se:

a) lo sbocco della tubazione nella camera é nocordato, in maniera che la perdita concentrata
sia esattamente pari alla quota cinetica del flusdla tubazione;

b) il flusso € distribuito in maniera ragionevolneruniforme sulla sezione della tubazione, in
modo da non alterare I'entita della perdita di simoc

E' opportuno utilizzare tubazioni di lunghezza @ad volte I'alesaggio, in maniera da consentire
un’adeguata uniformazione del flusso sulla seziita tubazione prima dello sbocco in camera di
calma. L'utilizzo di tubazioni di collegamento dinghezza inferiore (ad es. con L=1,5xB) porta ad
un’esaltazione delle perdite di sbocco in camera@alina e ad una conseguente sottostima del
coefficiente d’efflusso che, sperimentalmente adastalutata attorno all’1-1.5%.

- Strumentazione per la misura della portata insaak dispositivi utilizzabili per la misurazione
della portata sono di vario tipo. Quanto schemat@azn figura 5.11 presuppone una misura
separata di portata volumetrica e di densita d&lt'anoltiplicando tali valori si ottiene la poréat
massica. In questo caso, decisamente piu comumelapmisura di portata si possono usare
Venturimetri, diaframmi, tubi di Pitot, misuratdaminari etc.

Cd - Coefficiente di efflusso riferito alla sezeodel condotto (Flow Coefficient).

In questo caso, la sezione di riferimento sceliaade con la sezione interna della sede valvola/e

oggetto di prova:

(5.15)

dove:

n numero di valvole oggetto del flussaggio;

dy diametro minore del sede valvola.

Anche in questo caso, la sezione di riferimento dipendente dall’alzata valvola h determina una
curva Cd(h) crescente fino a quando la sezioneraltanite il flusso non sara piu I'anello fungo
valvola-sede ma il condotto. Il valore di Cd é tsotiente compreso fra0 e 0.4 — 0.7

L'utilizzo, quale riferimento, della sezione delteede valvola consente, infatti, di valutare in
maniera immediata I'efficienza del disegno del autwl e della valvola, prescindendo dalle
dimensioni assolute della valvola stessa.

Questo viene fatto in caso si abbia gia a dispmsé&iuna testata; pero, nel nostro caso la prova
sperimentale verra eseguita in un secondo momergaadnto siamo ancora in fase di progettazione
del condotto. Quello che bisognera fare é ripraglerstesse condizioni mediante un modello cfd

che simuli il flussaggio.
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Sono state eseguite sia le prove con direzion#wdeso diretta che inversa infatti durante I'inéooc
parte vi & un reflusso di gas combusti all'intedebcondotto di aspirazione.

Per quanto riguarda invece il calcolo della vebbaiel Tumble & stato necessario definire una
funzione specifica basata sulla teoria trovatalidgrafia.

La velocita angolare del vortice di tumble vienensiderata come velocita angolare di un
movimento rigido attorno ad un asse fisso che gstjucaso € stato preso sulla mezzeria della corsa
che il pistone effettua e viene calcolato come oajptra il flusso della quantita di moto e il fags

del momento di inerzia

SEpiViviry
w, =Lt 5.16
b Shpivirs? ( )

E' quindi necessario definire una funzione appogiel nostro caso abbiamo preferito per un
miglior controllo definire due funzioni differentina per il numeratore ed una per il denominatore
ed in secondo momento effettuare la divisione &adle funzioni) per poi effettuare una

sommatoria sulle celle interessate.

Qui di sotto lo schema utilizzato per il flussaggiduale.

Figura 5.13 Schema banco di flussaggio
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Purtroppo, per limitare il numero di celle, si étdala canna del cilindro pari solo a 1,5 volte
l'alesaggio: questo produrra, come gia detto prima,esaltazione delle perdite di sbocco in camera
di calma ed ad una conseguente sottostima delicieete di efflusso.

Solitamente in questo tipo di simulazioni, viengetfiato solo un condotto, andando a tagliare |l
cilindro sul piano di simmetria questo permetteisiparmiare molte celle e snellire il calcolo. In

guesto caso pero non e stato possibile propriesacdell'asimmetria del condotto di aspirazione.

Alzata a 10 mm

Velocity: Magnitude (m/s)
42.039 63.058 ~ 4 | it 705.10

Figura 5.14 Analisi velocita condotto sx condotto dx

Alzata 8 mm

121.37

Figura 5.15 Analisi velocita condotto sx condotto dx

Alzata 6 mm
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Alzata 4 mm

Figura 5.16 Analisi velocita condotto sx condotto dx

Alzate 2 mm

Figura 5.17 Analisi velocita condotto sx condotto dx

Figura 5.18 Analisi velocita condotto sx condotto dx

Determinazione dei coefficienti di efflusso

106.61

124,12

133.26

78



Se andiamo ad indagare la zona prossima alla alsblnota chiaramente che il passaggio del
fluido attraverso la sezione non € uguale, anziavdecisamente a seconda della zona in cui si
trova. Per cercare di osservare meglio questo fenoirsi € scritto uno script in codice java, che mi
ha permesso di dividere la sezione di passaggi®b6iaone (una ogni 10°) e di valutare come si
suddivide la portata in ciascuna di esse. Medi#atdéizzo di diagrammi polari & stato possibile

andare a graficare i singoli andamenti.

w10 mm
—8 mm
6 mm
4 mm
— ) M

180

Figura 5.20 Analisi di portata valvola Sx
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Come si vede, la portata maggiore come si potevagpporre vista la conformazione del condotto
di aspirazione, € nella parte frontale della vavobmpresa tra i 180° ed i 360°, si notano, inoltre
due rientranze una tra i 130° ed i 180° dovute\altamanza della parete del cilindro, mentre, laalt
tra i 20° gli 80° dovuta alla presenza dello steddvola che scherma parte del condotto. Questa &
tanto piu avvertibile quanto piu l'alzata é elevata

Un'osservazione analoga € possibile farla anchéapeaivola di destra, come infatti si vede dalla
figura sottostante, questa volta pero le ossermasiano ribaltate infatti la schermatura dovuta all

parete avviene tra i 0° ed i 60° mentre la scharmalovuta allo stelo valvola e tra i 100° ed i°160

é\‘ NSLY

0

=%,

180

Figura 5.21 Analisi di portata valvola Dx

Se andiamo a fare considerazioni sulla percentligdertata che passa in ogni singola zona, si nota
guanto detto prima: ad alte alzate il flusso e stosella parte anteriore della valvola, mentr&ma

mano si scende, il flusso tende ad omogeneizzarsi.
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Figura 5.22 Passaggio percentuale della portata sulla valvola Sx e Dx

Qui di seguito sono mostrati i confronti tra le dizdvole alle diverse alzate: come si potra notare,
stato fatto un buon lavoro dal punto di vista ddidinizione della forma dei due condotti, infdéti
portata si distribuisce abbastanza equamente thadealvole.

Figura 5.23 Analisi portate 10 mm Figura 5.24 Analisi portate 8 mm
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Figura 5.27 Analisi portate 2 mm
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Per concludere si mostrano le percentuali di susidive nelle due valvole della portata in funzione

delle varie alzate:

Sx  Dx
Alzate % %
10 mm 50.2 49.8
8 mm 50.5 49.5
6 mm 49.9 50.1
4mm 50 50
2mm 50 50

Come gia introdotto prima ora si puo avere confedeledbuon lavoro fatto nell'andare a suddividere
il flusso nei due condotti in modo uguale.
Vengono ora mostrati i coefficienti di efflussoauati e confrontati con le prove sperimentali,

eseguite in un secondo momento quando si € andzdliazare le prime testate per il prototipo.

Cd Intake Valve

0,700
o / e
0,500
0,400 orward
-]
o == Cd Reverse
0,300
Cd Forward Measured
0,200 - == Cd Reverse Measured
0,100
0,000
0,000 0,050 0,100 0,150 0,200 0,250 0,300 0,350 0,400

h/d

Figura 5.28 Confronto tra calcolo e cd sperimentale

L'errore massimo che e stato riscontrato e neilierdlel 2,5%; si puo quindi affermare che il

calcolo e stato eseguito in modo coerente con quamiato per via sperimentale.
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Per quanto riguarda il moto di Tumble, nel cilindéostato adottato come preannunciato, sia il
metodo di valutazione classico che prevede il d¢alclla velocita angolare come rapporto tra
flusso della quantita di moto e flusso del momedioerzia, sia il metodo visivo andando a
verificare I'evoluzione del vortice rispetto allasé d'aspirazione plottando direttamente i vettori
velocita su tre piani il primo sulla mezzeria déindro, e gli altri su un piano che passa sulla

mezzeria delle due valvole.

Figura 5.29 Porzione analizzata per il calcolo del Tumble

Per quanto riguarda i valori ottenuti per la ve®@ngolare, occorre precisare ancora una volta che
la teoria alla base del calcolo di tale parametasgnta notevoli approssimazioni, tra le quali per
esempio, il fatto che il vortice sia assunto comemovimento rigido attorno ad un asse fisso nel
centro del cilindro. Tale assunzione & ovviamenddtariimitante, per cui i risultati che ne derivano
SONO0 spesso soggetti a variabilita che risultaresaevitabile.

Viene mostrato qui di seguito I'andamento dell@eih di questo moto.
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Tumble

140,0

0 / ~~
60,0 /

)
o
=)

Omega Tumble
[rad/s]

0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 0,35 0,4
h/d

Figura 5.30 Andamento Tumble

5.3 Il condotto di scarico

Figura 5. 31 Conformazione del condotto di aspirazione e scarico

Anche in questo casd,condotto di scarico non & simmetr, cosa semprdovuto alla presenzdi
un traverso nel telai@he mi ha costretto a trovare una soluzione alteaa, come si puo vedere,

e stata fatta una curvatura evidente proprio pgnsare il travers
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Figura 5. 32 Suddivisione angolare valvole scarico

In questo caso, essendo presente nel condottcadc@aina curvatura cosi evidente, essa genera
meno problemi rispetto alle perdite fluidodinamichke ci sarebbero state nel condotto di
aspirazione o per lo meno dal punto di vista fldidamico meno importanti. Infatti il compito del
condotto & evacuare i gas che sono ad una press@aggiore rispetto all'ambiente.

Lo schema di impianto che é stato utilizzato € edaémente lo stesso; solo in questo caso la testa

viene girata, infatti si genera una depressiorsefale del condotto di scarico.
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10 mm

180

Figura 5.33 Analisi di portata valvola Sx

Come si puo vedere anche dal grafico sovrastanseno problemi simili a quello di aspirazione: si

osserva un grosso "buco” di portate tra 180° ed gv&di dovuto alla schermatura del cilindro e si
puo poi notare che la portata rimane pressochamestra 330° ed 30° per le alzate 10,8,6 mm
dovuta all'interazione fluidodinamica tra le dudvete. In questo caso non c'e il "buco" dovuto alla

schermatura dello stelo valvola in quanto il fluBsancontra dopo I'attraversamento della sezione.
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Figura 5.34 Analisi di portata valvola Dx

Anche in questo caso si fanno le stesse consideiazppena fatte ma ribaltate: infatti il primo
"buco" dovuto alla schermatura da parte del cibnéltra i 270° ed i 360°, mentre l'interazione con
l'altra valvola si avverte tra i 150° ed i 210°.

Qui di seguito sono mostrati i confronti tra le diadvole alle diverse alzate, come si potra noitare
guesto caso, le forme hanno un andamento non prsipnimetrico tra le due, in quando il condotto
cosi profondamente diverso fa sentire la sua inspad nella distribuzione delle portate.

Se andiamo a fare le considerazioni sulla percéntiaportata che passa per ogni singola fetta
analizzata, gia fatte per il condotto di aspiragiosi nota che la percentuale di flusso rimane
pressoché costante durante tutte le alzate.
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Figura 5.36 Analisi portate 10 mm Figura 5.37 Analisi portate 8 mm
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Figura 5.40 Analisi portate 2 mm

Per concludere si mostrano le percentuali di susidive nelle due valvole della portata in funzione
delle varie alzate: si nota quanto gia detto, ctieale alzate il bilancio tra le due valvole é
leggermente sbilanciato, dovuto proprio alla fomsanmetrica del condotto.
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Alzate

Sx Dx
% %

10 mm 47.3 52.7

8 mm
6 mm
4 mm

2 mm

47.5 52.5
48.1 51.9
48.8 51.2
49.5 50.5

Vengono ora mostrati i coefficienti di efflussoav@ti e confrontati con le prove sperimentali.

Anche in questo caso l'errore percentuale rimatte ab2 %, quindi anche queste prove sono state

condotte in modo corretto.

0,800

Cd Exhaust Valve

0,700

=

0,600

0,500

0,400

—— Cd Forward
=J— Cd Reverse

Cd

Cd Forward Measured

0,300

0,200

== Cd reverse Measured

0,100

0,000
0,000 0,050 0,100

0,150

0,200

h/d

0,250

0,350 0,400 0,450

Figura 5.41 Confronto tra calcolo e cd sperimentale
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Il raffreddamento

6.1 Il raffreddamento

Nei motori a combustione interna la combustioneienw all'interno del cilindro, portandola
temperatura del fluido di lavoro da poche centimtiigradi ad oltre i 2000 °C. Ne deriva un intenso
flusso di calore:

» fra i gas e la superficie interna della cameraainisustione attraverso gli organi (testata,

valvole, pistoni, cilindri) che la delimitano;

» dalla superficie esterna di questi ultimi al fluiddrigerante.
Esso provoca consistenti sollecitazioni di origteemica in molte parti del motore e causa una
dissipazione verso I'ambiente esterno di energegarebbe stato auspicabile, invece, convertire in
lavoro meccanico.
Fin dalla nascita del motore a combustione intetiesperienza ha suggerito la pratica della
refrigerazione dei cilindri, effettuata tenendo peenpresente che lo scopo da raggiungere non ¢ la
sottrazione di forti quantita di calore, ma la kazione delle temperature al di sotto dei valori
imposti principalmente da problemi di resistenzardateriali e di possibilita di lubrificazione. A
guesti, nel motore ad Otto si aggiunte la necessigitare forme di autoaccensione anomale della
miscela aria-combustibile. Se si avessero a digjos materiali, lubrificanti e combustibili capaci
di comportarsi bene a temperature dell'ordine adb,csi potrebbe pensare di realizzare un motore
"adiabatico”, da cui tutto il calore che non pueezs convertito in lavoro viene evacuato con i gas
di scarico.
Per meglio quantificare i termini del problema, giamo quantificare il bilancio delle energie in
gioco in un motore, facendo riferimento al diagraanaila figura, dove il flusso di energia é
assimilato ad un corso d'acqua che si dirama, eieéluenti e si assottiglia per le varie derivazio
In esso si puo notare come la potenza inizialmdrgponibile B, dovuta al contento energetico
della carica fresca (dato in pratica dalla portdtacombustibile per il suo potere calorifico
inferiore), venga ripartita nel cilindro fra:
P, := potenza indicata, ceduta dal fluido di lavoro akqne;

Ql.p:: potenza termica trasmessa alle pareti interne defteera di combustione;

Qus = flusso di entalpia sensibile dei gas di scarico;

Pnc := potenza non liberata dal combustibile per inconapbdetmbustione.
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La potenza R resa disponibile come potenza effetti all'albero motore, mentre una part-8%

della iniziale R) € invece perduta, per vincere gli attriti nei vari accoppiamenti magici e pel
comandare gli accessori. La frazion¢, dissipata sull'accoppiamento canna pistone v
parzialmente ceduta al fluido refrigerante, mer&erestante &€ asportata dal lubrificante

trasmesa all'ambiente esterno per convezione ed irraggiéonda parte delle suffici esterne del
pistone.

Nella figura seguente si vedle quest'ultima forma di flusso di energia e arriceldal contributc
dato sia dai gas dicarico che dal fluido refrigente. Infatti una frazione (-15%) del flusso
entalpico rimasto nei gas allo scarico del mO'QgS contribuisce a scaldare i relativi condotti,
dove il calore passa in parete al refrigerante,treaghresto € trasmesso direttamente all'ambi
per convezione ed irraggiamento. Infine la potenza iganmasportata dal fluido di raffreddame
Q'rf e costituita da quellzasmessa alle pareti interne della camera di cetidneQ'l-p, arricchita
dai contributi gia ricordati dei gas di scaricoadla potenza dissipata per attritc cilindro, mentre
e ridotta per frazione trasmessa direttamentardi@nte dalle superfici esterne dei condotti in

il fluido circola.

Figura 6.1 Bilancio termico
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Si riportano i valori medi dei termini finali delilancio espressi come percentuale ¢i kelle

condizioni di massima potenza.

Pe [%] Pre [%] Qgs [%] Qrf [%] st [%]
30+35 2+4 30+40 20+32 3+8

Si puo notare che la quantita di calore sottratea @areti per mantenerle sufficientemente fredde
risulta assai elevata, ammontando mediamente a220-8ell'energia inizialmente disponibile.
Bisogna inoltre ricordare che qualora si riuscsdesliminare completamente tale perdita, non ci si
puo illudere di trovare incrementata nelle stessaira la potenza meccanica sviluppata dal motore.
Il calore, infatti, viene sottratto ai cilindri mgipalmente durante le fasi di combustione, espaesi

e scarico.

Quello asportato durante l'ultima fase non da luadoalcuna perdita di potenza, mentre quello
relativo alla combustione ed all'espansione avredbhéo possibilita tanto piu ridotte di essere
convertito in energia meccanica, quanto piu avanzaf il ciclo motore. Mediamente si puo

ritenere pari al 2-3% l'aumento dellg Per la riduzione del 10% d]ip. La restante parte di energia

va ad incrementare |'entalpia sensibile dei gasalico.

6.2 Processo di trasmissione del calore

La figura sottostante mostra schematicamente bag@processo di trasmissione del calore dai gas
all'interno del cilindro al fluido refrigerante ti@tverso le pareti della camera di combustione. €om
Si puo notare, in esso intervengono tutti e tendmentali modi di propagarsi del calore:

» Conduzione: attraverso il moto di agitazione mal@wdi solidi o fluidi in condizione di
riposo, per effetto di un gradiente di temperatura;

» Convezione: tra fluidi e superfici solide o traifluin moto relativo, che si trovano a
temperature diverse. La convezione si dice forgatando il moto dei fluidi & causato da
forze diverse dalla gravita;

* Irraggiamento: attraverso emissioni ed assorbimeltoadiazioni elettromagnetiche nel
campo del visibile e dell'infrarosso, con variagatella configurazione elettronica a livello

atomico.
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Figura 6.1 Trasmissione del calore Figura 6.2 Flusso istantaneo di calore

In un motore, infatti, il calore passa: dai gasdadirico nel cilindro alla superficie interna dedbreti
principalmente per convezione ed in parte per gia@gento; per conduzione attraverso gli organi
che delimitano il volume entro cui evolve il fluidh lavoro; nuovamente per convezione dalla
superficie esterna di tali organi al fluido refrigete. Nella figura sopra esposta si riporta itnéla
profili di temperatura in un dato istante, evidemzio I'elevato gradiente attraverso lo strato émit
di fluido aderente alle pareti.

Il flusso di calore varia fortemente con la posmaae con il tempo (o con I'angolo di manovélla

ad esso proporzionale). Viene mostrato nella ssoeedigura un andamento tipico durante il ciclo
del flusso istantaneo per unita di areattraverso la testata di un motore a 4T nelle oo di
piena potenza, con la convezione di considejgpesitivo quando e uscente dal sistema costituito
dal fluido di lavoro. Si vede allora che, duranéspirazione, il calore passa dalle pareti dehdild

alla carica piu fresca, influenzando cosi il riemento. Il flusso di calore si mantiene negativo
nella prima parte della compressione, per poi itmeeil segno quando la carica compressa ha
aumentato sufficientemente la sua temperaturaaltbre scambiato in questa fase condiziona
temperatura e pressione del fluido di lavoro dwadatcompressione. Le alte temperature e velocita
dei gas prodotte dalla combustione fanno quindresabpidamente; che raggiunge cosi il suo

picco piu elevato, influendo principalmente sultegtazioni e sulle sollecitazioni termiche. Durante
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I'espansione e lo scarico le temperature diminuigecapidamente, provocando un cal@gdche va
sopratutto a ridurre la temperatura dei gas diczar

Il processo globale, purtroppo, risulta complesaaadalizzare, per la forte variabilita locale e nel
tempo delle principali grandezze che vi interver@d®i limitiamo a ricordare che:

» la temperatura dei gas assume valori diversi ddopanpunto nel cilindro (specialmente
durante la fase di combustione) e periodicamentante il ciclo con il tempo;

* la velocita e densita dei gas (e percio il coedfiteé di scambio termico convettivo)
cambiano localmente e con il tempo;

» la geometria del sistema (e quindi la superficteagérso cui avviene il flusso di calore)
varia col tempo;

» parte del calore trasmesso alla canna del ciliedfovuto all'attrito del pistone;

» la conducibilita della parete dipende dalla quandit olio, carbone ed altri depositi che si
raccolgono sulle superfici interne ed esterne;

* la temperatura delle pareti raggiunge localmenterivdiversi da punto a punto, sia sul lato
refrigerazione sia sul lato gas, dove si puo aaahe una dipendenza dal tempo, seppure
limitata ad un sottile strato superficiale.

Ne deriva che il processo di scambio termico immgtore costituisce certamente uno dei casi piu
complicati che si incontrano nella tecnica ingeggtiea dei trasferimenti di calore. La sua analisi

richiede pertanto l'introduzione di ipotesi semgdifive legate agli scopi che ci si propone.
6.3 Calcolo del flusso medio di calore

Per una valutazione globale della quantita di eatasmessa dai gas alle pareti nell'unita di tempo

0, al fine di ottenere un dato di riferimento su icopostare il progetto del sistema di raffreddamesitpud
fare ricorso alle classiche espressioni adottatglpecambiatori, introducendo opportuni valoriandocali

e nel tempo, in modo da ottenere risultati in sidgfite accordo con l'esperienza.

Fatta l'ipotesi di quasi - stazionarieta del prsoeger il calcolo del valore medio @i durante il ciclo si

potra sinteticamente utilizzare la seguente refezio
= 1 (6
dove:

0 & il calore medio trasmesso dai gas alle parétinigd di tempo;

0. periodo del ciclo (nel motore a quattréd= 4n);
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h; e il coefficiente istantaneo di trasmissione gleltea gas e superficie interna;

S é l'area della superficie interna istantanea illatico esposta ai gas

T, € la temperatura istantanea dei gas, ottenutaamealisu tutta la massa del fluido
T; € la temperatura istantanea delle pareti inteneeliata sull'intera superficie;

0 € l'angolo di rotazione dell'albero motore

La relazione (6.1) si pud semplificare, mettendewdenza l'area Adella sezione trasversale del

cilindro, a cui si puo ritenere proporzionale l@esposta dei gas, un coefficiente medio locale e n

tempo di trasmissione globa!_'e (che tenga conto anche del calore trasmesso @giamento) ed

opportune temperature medie corrette dei7_g,§se delle pareti interng; definite dalle seguenti espressioni:

— 1 (0. S;

Tg = 9_c 0 A—CngQ (62)

— 1 (0. S;

TL' = 9_c 0 A—CTLdQ (63)
Per cui la (6.1) assume la semplice forma:

Q = Ei AC(Tg - Tl) (64)

6.4 Progetto del waterjaket

Si e partiti andando a quantificare quanto devereda portata del fluido refrigerante in modo tale
da avere una sottrazione di calore pari al 25%adg@lle si e poi andati a costruire un piccolo foglio

Excel introducendo:

* Potenza massima erogata dal motore;
* Delta T richiesto;
*« Rendimento motore;

* Percentuale di potenza per il raffreddamento.

Potenza termica tot = —mex_ [KW] (6.5)
Nmotore
Psottratta dalraff = Pterm tot * [% Praff] [J/S] (66)
y Psottratta dalraff .
v = e [I/min] 6.7
Il raffreddamento
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= % [kg/s] (6.8)

Una volta ricavata la portata massica ed aversceltametri delle sezioni di ingresso ed uscita in

modo tale da avere delle velocita nelle due inbedanon troppo elevate, si &€ andati a disegnare il
circuito di raffreddamento iniziale (di primo tetit®), e con esso, anche una prima disposizione
dei passaggi sulla guarnizione cercando di noneaneleccessiva perdita localizzata con l'utilizzo

di un diametro equivalente a quello di entrata (€He stesso di quello di uscita), che provoca un
aumento locale considerevole della velocita nesaggio attraverso i fori della guarnizione.

Si é passati a fare un'analisi CFD per valutares@® presenti zone di ristagno, cercando di

ottimizzare, in seguito, la forma dei circuito dffreddamento in moto tale da diminuirle.

Figura 6.4 Circuito raffreddamento iniziale
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Ay
Velocify: Magnitude (m/s) Velocity: Magnitude (m/s)

0.00000 0.80000 1.6000 2.4000 3.2000 4.0000 g oooo0 0.80000 7.6000 2.4000 3.2000 4,0000

Figura 6.5 Analisi di velocita scalare

Velocify (m/s) Velocify (m/s)
0.00000 0.80000 1.6000 2.4000 . 200 1.6000 2.4000

Figura 6.6 Analisi di velocita vettoriale

Come si pu0 notare, vi sono molte zone in cuidiacita € bassa, quindi si € in pericolo di ristagn
di conseguenza quello che si é fatto nelle suosessitimizzazioni € cercare di rendere minime

queste zone.
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Si mostrano ora gli ultimi due step di ottimizzamo del circuito di raffreddamento, che

chiameremo versione A e versione B.

Velocity: Magnifude (m/s) Velocity: Magnitude (m/s)
0.00000 0.80060 1.6000 2.4000 3.2000 4.0000  0.00000 0.80000 1.6000 2.4000 3.2000 4,0000

Figura 6.7 Analisi di velocita scalare versione A

Velocity (m/s)
1.6000 2.4600

Velocity (m/s)
0.00000 0.80000 1.6000 24000 3.2000 4.0000

Figura 6.8 Analisi di velocita vettoriale Versione A
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PO,

Velocity: Magnifude (m/s)

LT
) Velocity: Magni
0.00000 0.80000 1.6000 2.4000 3.200Q 4.0000 0.00000 0.80000 16000

Figura 6.9 Analisi di velocita scalare versione B

Velocity (m/s)
0.00000 0.80000 1.6000 2.4000 3.2000 4.0000 0.00000 0.80000 1.6000 2.4000 3.2000 40000

Figura 6.9 Analisi di velocita vettoriale versione B

La versione A e la versione B si differenziano uando nella B si e cercato di indirizzare il flusso
gia all'uscita dei passaggi della guarnizione, iodmtale che lambisca solo alcune parti scelte
opportunamente. In questa versione vi € anche aura@ attenzione per quanto riguarda gli

eventuali sottosquadri in modo da semplificaneiitea che servira a realizzarla.
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Nelle versioni A e B si pud anche notare la presispone per il sensore per rilevazione della
temperatura del circuito di raffreddamento, cheedessere posizionato in una zona nella quale non
vi & un ristagno per non falsare la misurazione.

Da queste simulazioni sono state inoltre preseoledizioni al contorno, che serviranno per
condurre I'analisi termica sulla testata null'ifsecia dei passaggi della guarnizione.

Si vanno ora a valutare le perdite di pressione shehanno all'interno del circuito di
raffreddamento, che serviranno per trovare la tarstica complessiva del circuito di

raffreddamento.
Versione iniziale Versione A Versione B
AP Cilindro 3118 [Pa] 3583 [Pa] 3821 [Pa]
AP Testa 3303 [Pa] 4566 [Pa] 6297 [Pa]
AP Totale 6421 [Pa] 8149 [Pa] 10118.5 [Pa]

Figura 6.10 Circuito raffreddamento finale (Versione B)
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6.5 Gruppo termico

Si affronta in questo paragrafo la simulazione teaneseguita sul gruppo termico comprensivo di:

testata, circuito raffreddamento, sedi valvoledgualvole ed il circuito olio, come mostrato nella

sezione in figura.

Figura 6.11 Gruppo termico

Quello che si vuole andare a valutare € la poteazaica trasmessa effettivamente al fluido per

andare a verificare che sia in accordo con le gdédte in precedenza, le temperature massime che

si raggiungono nella testata, nelle sedi valvabelée guide valvole.

Si & andati di andare ad introdurre i flussi teirmediati sul ciclo derivati dalla simulazione 1D

condotta in precedenza. Sono stati introdotti itigpalare:

Portate su ingresso waterjaket testa

Temperatura e coefficiente di trasferimento debieabulla camera di combustione
Temperatura e coefficiente di trasferimento debieakulle sedi valvole

Temperatura e coefficiente di trasferimento debieabui condotti di aspirazione e scarico
Temperatura e coefficiente di trasferimento debi@akul circuito olio

Temperatura e coefficiente di trasferimento debi@apareti esterne della testata

Temperatura e coefficiente di trasferimento debi@kull'interfaccia della guarnizione
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Naturalmente vi sono materiali diversi all'interthella testata e quindi diversi comportamenti degli
stessi alla trasmissione del calore; questa sinarazserve anche per andare a definire i campi di
tolleranze per la costruzione, ad esempio, peuidegvalvole in modo tale da evitare il grippaggio

della valvola quando questa si scalda.

Come per il circuito di raffreddamento, anche g@iiranno presentate le ultime due versioni della
testata, che corrispondono proprio alle due versga presentate nel paragrafo precedente
(chiamate ancora versione A e versione B). Si ptes® ora i risultati ottenuti nelle due versioni

presentate.

Temperature (K)
35800 57040 38280 39520 40760 420.00 o0 o e e e e D S e S R

Temperature (K)

Figura 6.12 Analisi termica circuito raffreddamento Versione A
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Temperature (K)
405,00 425.00 445.00

N

385.00

Figura 6.13 Analisi termica guide e sedi valvole Versione A

Temperature (K) Temperature (K)
360.00 380.00 400.00 420,00 440.00 460.00 360.60 380.00 400.00 42000

Figura 6.14 Analisi termica testata Versione A
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e Temperature (K)
360,00 380.00 400,00 420.00 440,00 460,00

Figura 6.15 Analisi termica testata Versione A

Temperature (K)

Temperature (K)
358.00 370.40 382.80 395.20 407.60 420.00 s S7ad0 G220 ) A07.60 420,00

Figura 6.16 Analisi termica circuito raffreddamento Versione B
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Temperature (K)
365.00 385.00 405.00 425.00 445.00 465.00

'

Figura 6.17 Analisi termica guide e sedi valvole Versione B

Temperature (K) Temperature (K)
360.00 380.00 400.00 420.00 440.00 460.00 360,00 400.00 420.00

Figura 6.18 Analisi termica testata Versione A
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Temperature (K)
360.00 380,00 400.00 420.00 440.00 460.00

Figura 6.19 Analisi termica testata Versione B

Come e possibile notare, nei risultati riguarddattemperatura del circuito di raffreddamento si
raggiungono temperature ben al disopra della teatper di ebollizione di 373 K: questo & dovuto
alla possibilita data al fluido ci cambiare stagagllo che infatti si vede non é la temperatura del
liquido ma quella del vapore presente nel circuito.

Valutiamo ora qualche risultato numerico ottenwtbendue simulazioni.

Versione A Versione B

Temp max Al 455 [K] 457.8 [K]
Temp max sedi 461 [K] 463 [K]
Temp max guide 387 [K] 389 [K]
AT fluido refrigerante 1.9 [°C] 2.5[°C]
Potenza termica 3667 [W] 3335 [W]

scambiata

Come si pud notare, non vi sono significative ddfee di temperatura massime che vengono
raggiunte nei due casi, entrambe sono sotto i linutilizzo imposti dai materiali impiegati.

Si puo notare una differenza di circa 300 [W] peando riguarda la potenza termica scambiata tra
testata e circuito di raffreddamento dovuta allengédicazione del circuito di raffreddamento
sopratutto attorno alle valvole di scarico.
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Si puo ,inoltre, notare una differenza marcataaidgante la zona vicina al condotto di scarico

dovuta ad un ampliamento del circuito di raffredeato.
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Acustica

7.1 Richiami di acustica nei motori

Il rumore prodotto dal funzionamento dei motori etwmici alternativi pu0 essere
schematicamente suddiviso nei seguenti contributi:

1. unrumore di combustionedovuto al rapido incremento di pressione neindilo durante il
processo di combustione; tale pressione, agendpisioine, sulla testa e sulle pareti del cilindro,
produce impatti attraverso gli organi del manosgetio trasmessi alla struttura del motore, che vibra
irradiando rumore.

2. Unrumore meccanicogenerato dagli urti di natura meccanica, cheratlggcono nei principali
accoppiamenti cinematici del motore; fra questii usi evidenziano, ad esempio, lo
“scampanamento” del pistone in prossimita dei ponditi sotto I'azione combinata della pressione
e delle forze d’'inerzia, I'impatto delle valvolellgusedi, la chiusura degli iniettori, quelli dovagli
organi della distribuzione, all'ingranamento di tieecc.

3. Unrumore gasdinamicocausato dal processo ciclico di sostituzionefllgtio di lavoro nel
cilindro. Il moto instazionario dei gas che ne darcausa oscillazioni di pressione di ampiezza
rilevante che, dopo aver attraversato i sistenasgiirazione e di scarico del motore, raggiungono
'ambiente esterno.

Il rumore puo essere definito un suono non desidepodotto dalle vibrazioni di un corpo (una
sorgente sonora), che si trasmettono al mezzostaote con una data velocita (la velocita del
suono), dipendente dalle caratteristiche elastidble mezzo, raggiungendo I'orecchio umano e
facendo vibrare la membrana del timpano. Quandstgquabrazioni sono percepite dal cervello,
danno origine alla sensazione uditiva.

Le forme tipiche di un’onda sonora sono:

1. onda piana(unidirezionale), che presenta un’ampiezza ugualéuiti i punti di ogni piano
perpendicolare alla direzione di propagazione. Esgere considerata piana I'onda sonora che si
propaga in un condotto avente diametro piccolcetispalla sua lunghezza.

2.onda sfericache si propaga in tutte le direzioni dello spazjmartire da una sorgente puntiforme,
dando origine, cosi, ad una serie di fronti d’ortlaforma sferica. Di questo tipo puo essere
considerata I'onda che si propaga nelllambienteostante dalla sezione terminale dello scarico di

un motore.
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Un campo sonoro, vale a dire la regione dello spazicui si propagano le onde sonore, viene
descritto dalle seguenti proprieta:

1. Livello di pressione sonord.a pressione sonora in un punto del campo pu@reain modo piu

0 meno complesso. L’'orecchio umano e sensibilei@hs nella gamma di frequenze compresa tra
20 Hz e 20 kHz: alla frequenza di 1 kHz, il suon0 passo che puo essere udito dall'orecchio
umano presenta una pressione sonora di 2*10-5lIRédira estremo della scala la soglia del dolore
si verifica con valori di circa 100 Pa.

Per valutare la pressione sonora, se si usassamlgwari si dovrebbe lavorare con numeri molto
diversi; risulta piu comodo esprimere i parametusdici come logaritmo del rapporto tra il valore
considerato ed uno di riferimento. Cio porta albudi numeri piu maneggevoli e alla unita di
misura chiamata Bel. Il Bel &€ pero nella praticgppo grande, allora per non dover lavorare su
numeri eccessivamente piccoli si usa un’unita @dnin decimo di Bel, il decibel (dB).

La pressione sonora viene quindi espressa in tedniivello di pressione sonora L.glefinito da:

L, = 20 logy, (pﬂ) [dB] (7.1)
Dove:
Po pressione sonora di riferimento, pari a 2*10-5 Pa.
Lp € compreso tra 0 dB (soglia minima di udito) e 4B (soglia del dolore). Tale parametro &
semplice da misurare, per mezzo di un comune naoof
2. Livello di potenza sonoraLa potenza sonora € data dall’energia totalaimta nell’'unita di
tempo; variando tale grandezza in un intervallotmmampio, si introduce una scala logaritmica e si

definisce illivello di potenza sonora LBi una sorgente come:
_ p
L, = 10 logy, (E) [dB] (7.2)

DovePy, potenza sonora di riferimento, pari a 10-12 W.
3. Livello di intensita sonoral’intensita sonora e definita come I'energia senohe attraversa
nell'unita di tempo l'unita di area disposta normeahte alla direzione di propagazione dell’onda.

Anche in questo caso tale proprieta viene espiadsamini di livello dalla seguente relazione:

L; = 10 logy, (Ii) [dB] (7.3)
Dove | intensita di riferimento € assunta pari a 10-12&/m
4. Spettri di frequenzal’orecchio umano e sensibile non solo alla passisonora, ma anche al
contenuto in frequenza di un suono. Per carattmézan suono, dunque, occorre descrivere anche
le frequenze che lo compongono, e cio lo si ottiéaedo lo spettro del livello di pressione sonora.
Nel caso di tono puro, la pressione acustica v@tmauna legge sinusoidale nel dominio del tempo:
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una sola frequenza é presente, per cui il suorpg@resentato nel dominio della frequenza con uno
spettro costituito da una sola linea. Se il suoravd dalla composizione di due toni puri, ne
risultera un’onda distorta che presenta uno spéitieequenze formato da due linee.

Estendendo il ragionamento, un segnale comunqueplessd pud essere visto come la
combinazione di un numero opportunamente elevatmmdie sinusoidali, grazie al principio
dell'analisi di Fourier.

Come primo step dell’analisi & stato realizzatmddello Gt-Power del motore (come gia detto nel
capitolo 4), per il quale particolare cura & statalta ai componenti fluidodinamicamente piu
complessi, quali i volumi che il flusso incontranfio il proprio cammino dall’aspirazione allo
scarico. Avendo a disposizione il disegno CAD desfy ogni elemento € stato modellato con una
rete piu 0 meno complessa di sotto-volumi e di otindconnessi da orifizi, sfruttando un
particolare strumento del pacchetto Gt-Power (Gem3b grado di discretizzare in maniera
semiautomatica un componente complesso, sulla #ekssuo disegno 3D. Il componente piu
articolato e piu interessante per I'acustica detameé il silenziatore, in questo caso i silenziato
realizzati in modi diversi a seconda che si stidapalo della versione Std o di quella Evo. |
silenziatori sono stati studiati in modo tale dadaperare le prove di omologazione come si vedra

in seguito.

Figura 7.1: Schema dei silenziatore Std Figura 7.2: Schema dei silenziatore EVO

Per ciascuno dei componenti complessi, il livelloatfinamento del modello e stato ottimizzato al
fine di determinare un compromesso fra I'accurate® risultati acustici e i tempi di calcolo. Dal
punto di vista prestazionale, infatti, non sarebbleiesta una discretizzazione dettagliata, in tpan
sarebbe sufficiente cogliere la perdita di pressiassociata all’attraversamento del componente da
parte del flusso di gas. Inoltre, la lunghezzaghiaotto-volume della rete del modello Gt-power
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deve essere impostata piccola abbastanza perreolglipiu alta frequenza di interesse, seguendo le

linee guida riportate nel manuale del codice di@al, attraverso la seguente correlazione empirica:

Ax = == (7.4)

10 fmax

Dove:

c la velocita del suono;

Fmaxla piu alta frequenza di interesse (che dipendemdalsimo regime di rotazione e dal numero
di cilindri).

Un ordine motore rappresenta, infatti, il parametraltiplicativo della frequenza di rotazione del
motore stesso: l'ordine 1 visualizza cosi, regiree iggime, la frequenza del motore; I'ordine 2
visualizza il doppio della frequenza del motorepsi via.

La lunghezza di discretizzazione ottenuta con (&.4)ata aumentata per il sistema di scarico, per
tenere conto del flusso di gas ad alta temperatnae espresso da un’altra relazione empirica,

riportata. Mentre per far il confronto sperimentaieé mantenuto ilAx trovato dalla forma

empirica.

(ﬁ—)ht - (ﬁ—)ld (7.5)

Figura 7.3: Discretizzazione del silenziatore STD

Il test di riferimento € la prova diransmission Losdi un componente: tale parametro rappresenta
la differenza in dB tra il livello della potenzargwa dell’onda incidenteP(), la quale, passando
attraverso il componente, subisce un’attenuazibtweerisulta funzione della sua sola geometria e ne

caratterizza il comportamento acustico, e quellbahela trasmessaP(T).
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TL = 10 logy, (;’—;) (7.6)

Per eseqguire la prova, I'elemento da testare vieserito fra due tubi di uguale diametro e nel
condotto a monte e predisposto un altoparlanteadaydi generare un rumore su tutto lo spettro di
frequenze di interesse; il condotto a valle terntioa un’estremita anecoica, anch’essa in grado di
non produrre alcuna eco delle onde che la raggnmgealizzata tramite I'impiego di materiale
fonoassorbente. Due microfoni elettrostatici sonontati a monte del muffler per misurare la
potenza acustica netta incidente (Pi = potenzatisaugasmessa dall'autoparlante meno quella
riflessa), un solo microfono é posto a valle defftauper misurare la potenza acustica trasmessa
(PT). La spaziatura tra i microfoni a monte viemtedminata in funzione del campo di frequenze

del campo di frequenze da indagare.

Microphones

Anechoic

/ termination
Muffler

Figura 7.4: Schema strumentazione misura TL

Nonostante le condizioni della prova siano différenspetto a quelle presenti durante |l
funzionamento del motore, un modello del compondattato che presenti un buon accordo
numerico-sperimentale relativamente al test di Sim@esion Loss permette di far ottenere dei buoni
risultati acustici anche quando € inserito nel flod®mmplessivo del motore,dove sono considerate
le reali condizioni operative di quest'ultimo (iarpcolare la temperatura del gas che attraversa |l
muffler, ovviamente molto superiore alla provaedfto di valutazione della TL).

La bonta del modello di un componente dipende oneide da come questo € stato realizzato sulla
base della geometria effettiva del componente stesdal livello di discretizzazione considerato,
che é stato ottimizzato al fine di permettere dilieve bene i risultati acustici alle frequenze di

interesse, senza far lievitare a dismisura i tesnpalcolo del solutore.
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7.2 Normativa e prova di by-pass

La normativa europea per questo tipo di veicolua diote dice:

“La direttiva di base del Consiglio relativa aldiio sonoro ammissibile e ai dispositivi di
scappamento dei veicoli a motore (70/157) si apmitutti i veicoli in grado di superare la velacit
di 25 km orari."

"l rumori prodotti dai veicoli a motore a due rugteotocicli) sono ormai da tempo limitati da
direttive comunitarie (direttiva 78/1015) che préero una riduzione in piu fasi. L'ultima di tali
fasi & entrata in vigore nel 1993/1994. | valamiite che essa fissa sono 75 dB(A) per le moto di
cilindrata inferiore a 80 cm3, 77 dB(A) per qualiecilindrata compresa fra gli 80 e 175 cm3 e 80
dB(A) per le moto di cilindrata superiore a 175%¢m

Avendo una cilindrata maggiore a 175%critadiamo quindi nella terza categoria dove ilifere

fissato a 80 dB(A). Vediamo come si svolge la prdviay-pass per 'omologazione del veicolo:

|~ Light Barrier 1
|

=) S
A § HFE - Thate shall b2 na large scoustically
Centreline of travel » vefle s aobjects wethin this radius

¥

10
{3
5

Mandrmur ares covered with test read surface, i, estarea

Microphone distance 7.5 m (+ 0.05 m)
®  Micgphone theipht 1,2m) Dimenslons in matres Microphone height 1.2 m (+ 0.02 m)
Meteo-station height 1.2 m (x 0.02 m)
Temperature range: 5 °C — 40 °C
Wind speed below 5 m/s (18 km/h)
Background noise 10 dB below test reading

Figura 7.5: Schema prova di by-pass

Acustica
114



La prova si suddivide in due:

» accelerazione fino a 50Km/h fino ad una linea f@rimento;

» velocita costante di 50 Km/h in terza marcia .
Ad una distanza di 7,5 m in direzione perpendiekdla direzione del veicolo vengono messi due
microfoni che vanno a misurare il rumore prodottte deve essere inferiore agli 80 dB(A).
Purtroppo non riuscendo a riprodurre la prova cosiraulazione viene fatto una piccola
semplificazione. Quello che viene fatto € mettedrieé microfoni ad una distanza pari a 7.5m dal
veicolo facendo una prova stazionaria ed andandoisarare il rumore prodotto, ne vengono
valutati i risultati finché non soddisfano i reqtiiper 'omologazione.
Noto il rapporto primario, la rapportatura del camli numero dei denti del pignone e della corona
ed infine il diametro della ruota posteriore, églbse andare a valutare a che regime del motore ci
corrisponde a una velocita del veicolo pari a 50Kniv questo caso si € ad un regime pari a circa
5500 RPM.

140 First
120 ~

100 // ——Second
80 // Third

<
S
X 60 Fourth

40 — ——Fifth

20 E )

Sixth
0
0 2000 4000 6000 8000 10000
RPM

Figura 7.6 Rapportature cambio

7.3 | silenziatori

Si é proseguito a disegnare il modello Cad denziori dentro al modulo di Gt-power Gem3D

ed in seguito discretizzando il modello in modo ayypno, come gia detto nel primo paragrafo. La
frequenza massima, con cui sono state condott@ie pé pari a 1500 Hz pari a 10 ordini motore.
Una volta soddisfatti della TL prodotta, si é tradato il modello del silenziatore dentro al modell
del motore per andare a verificare se l'attenuazpovocata dal silenziatore fosse sufficiente per
superare la prova di omologazione. Per aver uneleggnargine di sicurezza, la prova € stata

effettuata sia a pieno carico (caso peggioratispatito a quello reale) che sia a carico parziasqc
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piu simile alla realta della prova) per verificathe, anche nel caso piu sfortunato, verifichi la

condizione di omologazione. Nel caso questa nosefasifficiente, si modificava il silenziatore per

produrre un'attenuazione maggiore.
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Figura 7.7 TL Silenziatore Std
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Figura 7.8 Attenuazione motore STD
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Come si puo vedere dai grafici sopra citati, iloglo dovuto alla normativa e stato pienamente
soddisfatto infatti a ad un regime di 5500 RPM,imeg a cui viene svolta la prova i
dB(A)[misurati]<80dB(A)[normativa].

Per quanto riguarda la seconda versione del mogsore,voluto dare un carattere piu sportivo al
motore e si e scelto di fare un silenziatore piassico, con candela perforata, materiale
fonoassorbente ed infine "db killer", come si pwane dalla figura (7.2), il db killer non e altro
che una strozzatura (di diametro inferiore al tpbmario) che viene inserita nella parte terminale
del silenziatore per ottenere un‘attenuazionerdore.

Anche in questo caso vi € stato un processo diniaitazione della forma, tale da riuscire ad

ottenere l'attenuazione desiderata senza andare@éntaccare le prestazioni del motore.
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Figura 7.9 TL Silenziatore EVO
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Figura 7.10 Attenuazione motore EVO

Come si pu0 vedere anche in questo caso vengqgreitasi i limiti imposti.
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Analisi sperimentali

8.1 Analisi sperimentali motore

In questo capitolo verranno confrontati i risultattenuti dai modelli 1-D con i dati ottenuti
sperimentalmente. Innanzi tutto e stato necessauiare a calibrare il modello sulla base dei dati
ottenuti sperimentalmente. Si e partiti dall'anatislle pressioni in camera di combustione dalle
guali si sono potute ricavare informazioni impottaiguardanti la durata della combustione. Si é
poi passati all'analisi degli attriti (si avevamdeitti a disposizione dati sul motore trascinate) poi

andare validare altri dati importati, come, ad gsemil consumo specifico.

Figura 8.1 Prototipo del motore al banco

Molti dei dati presentati sono del motore Std, she il primo ad essere messo in produzione ed e

anche il primo che si realmente sviluppato di guilisponevano dati sperimentali, e quindi si e
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preferito dare precedenza a questa versione, meuéia della versione EVO verra presentata in

un secondo momento.
Iniziamo un piccolo confronto paragonando i ristulbdtenuti tra il modello non calibrato ed i dati

sperimentali ottenuti.

28
21 e *—Experimental
o o
19 #—Experimental - Modello non calibrato
Modello non calibrato
26
17 ,/'
G $ =
§ 3 g £2a
o X =
a3~ = R
[ |
11 22
9 —
7 " 4 20
2000 4000 6000 8000 2000 4000 6000 8000
RPM RPM

Figura 8.2 Confronto curve prestazionali modello 1d - sperimentale

La figura 8.2 mostra un buon accordo tra le prést@stimate dal calcolo 1D (non calibrato) e
guelle misurate sperimentalmente (<3%).

La calibrazione del modello 1D produce un succesaffinamento, e consiste nel modificare alcuni
parametri inizialmente solo ipotizzati - ad esemarametri di combustione (durata, picco di
pressione in camera), temperature dei gas di scatiava delle friction in funzione del regime
motore, etc.. — in modo da adeguarli a quantoatiewel motore. Dopo tale step, il modello 1D puo
definirsi calibrato, cosi che l'effetto di eventualodifiche pud essere valutato a livello di cadcol
creando opportune varianti del modello calibrapyaedendo per confronto.

Nel caso si avesse avuto un motore del quale svadlare un suo sviluppo si sarebbero avuti a
disposizione fin da subito dati sperimentali che amrebbero permesso di modellare in modo
opportuno il modello 1D in modo piu verosimile ergli ottenere fin da subito dati piu fedeli alla
realta in questo caso non é stato possibile farfpuando il motore era un progetto tutto nuovo dove
e stato necessario ipotizzare molti dati nella fiasgale prendendo spunto da motori sviluppati

precedentemente a questo con caratteristiche simili
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Vengono ora mostrati i confronti tra le pressioni ¢éamera ottenute dal modello dopo la

calibrazione e quelli trovi dalla prova sperimeatalediate su 100 cicli motore:

Experimental

= Simulation

= Experimental
—— Simulation

-20 0 20 40 60
Figura 8.3 Andamento pressioni 3000 RPM

Experimental

= Simulation

Figura 8.4 Andamento pressioni 3500 RPM

Experimental

= Simulation

-20 0 20 40 60
Figura 8.5 Andamento pressioni 4000 RPM

= Experimental
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-20 0 20 40 60

Figura 8.6 Andamento pressioni 4500 RPM
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= Simulation

-20 0 20 40 60 -20

Figura 8.7 Andamento pressioni 5000 RPM

0 20 40 60
Figura 8.8 Andamento pressioni 5500 RPM
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Figura 8.7 Andamento pressioni 6000 RPM
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Figura 8.9 Andamento pressioni 7000 RPM
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Figura 8.11 Andamento pressioni 8000 RPM
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Figura 8.8 Andamento pressioni 6500 RPM
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Figura 8.10 Andamento pressioni 7500 RPM
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Figura 8.12 Andamento pressioni 8500 RPM
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E' stato necessario eseguire anche prove al bamtanotore trascinato, in modo da ottenere
informazioni riguardanti gli attriti interni del nhare: questo ha permesso di calibrare il modello 1D
rendendolo piu affidabile.

FMEP-PMEP rappresentano le perdite dovute agltiatt alle perdite di pompaggio. Dato molto

importante per ottenere informazioni sugli attriti.

—&— Experimental

== Simulation

[Bar]

FMEP-PMEP

2500 3500 4500 5500 6500 7500 8500

[RPM]
Figura 8.13 Andamento FMEP-PMEP

Altri dati con cui e stato possibile confrontareniodello, sono quelli riguardanti il consumo
specifico del carburante, importante per tarartotaid che riguarda il consumo di combustibile

grazie all'utilizzo anche dei valori del lambda.
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Figura 8.14 Andamento BSFC
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Si confrontano ora le curve riguardanti le prestazdel motore per verificare la qualita del catcol
rispetto al risultato ottenuto sperimentalmente.

Vengono ora riproposte le curve prestazionali ggsentate a inizio capitolo dove si mostrano tre
curve una del modello di partenza (non calibratma del modello calibrato ed infine una del
modello sperimentale: si pud notare che dal moddilgpartenza fino ad arrivare allo prova
sperimentale il livello delle prestazioni si & abksto questo dovuto ad una prima sottostima degli

attriti nel modello iniziale.
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Figura 8.15 Confronto curve potenza motore STD
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Figura 8.16 Confronto curve coppia motore STD

Il motore Evo e stato eseguito (fisicamente) irsenondo tempo rispetto alla versione STD: questo
ci ha permesso di fare una calibrazione del modgil@zando la calibrazione gia eseguita sulla

versione STD. Se si pensa infatti agli attriti,uedmotori sono praticamente identici dal punto di

vista meccanico, se si esclude la differenza legi¢adiverse leggi di alzate degli alberi a camme.
Tutta la trattazione della combustione si puo agsaome ipotesi molto simile nei due motori e

con questa anche tutta la trattazione legataialtimne e quindi legata ai consumi. Con questo
modello calibrato si & potuto andare a raffinacdeesempio, la lunghezza del primario di scarico; in
un secondo momento, quando si sono avuti i datiimpatali anche di questo motore, si &

effettuata un ulteriore calibrazione, ma le duébcationi restano comunque molto simili in quanto

si tratta comunque dello stesso motore.

Vengono mostrate qui di seguito le tre curve comesgposto per il motore STD.
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Figura 8.17 Confronto curve potenza motore EVO
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Figura 8.18 Confronto curve coppia motore EVO
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8.2 Analisi sperimentali acustiche

Oltre alle principali grandezze che solitamente geermisurate per andare a definire le
caratteristiche del motore, si sono fatte anchéronti sperimentali per quanto riguarda I'analisi d
Transmission-Loss, grazie ad una apparecchiatultgppata in azienda (denominata ATB Acustic
Test Bench), che € in grado di misurare l'atterargzche avviene all'interno del silenziatore.

Figura 8.19 Macchinario di misura TL

Con I"utilizzo di un altoparlante ed un microfooome gia spiegato nel capitolo precedente, € in
grado di andare a quantificare il TL, caratterizitail comportamento acustico del silenziatore; in
questo caso verra utilizzato per andare a confrentdati sperimentali ottenuti con quelli simulati
in precedenza.

La stessa macchina (utilizzando una parte diveeda dtessa) € in grado di misurare anche la
perdita di pressione che avviene all'interno dehgiatore in funzione della portata (molto utikr p

la calibrazione del silenziatore all'interno deflice 1D).
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Figura 8.20 Confronto TL silenziatore STD
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Figura 8.21 Confronto TL silenziatore EVO
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Conclusioni

In conclusione di questo lavoro svolto si analigzzercorso effettuato durante lo svolgimento del

progetto.
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Una delle prime difficolta che sono state riscaietr@ stato riuscire ad alloggiare in modo corretto
un motore dentro ad un telaio gia completament@itf solitamente il lavoro di sviluppo del
motore e del telaio si svolgono in parallelo cedmmli risolvere gli eventuali problemi che si
propongono assieme, questo purtroppo non € stawljle farlo, questo ha imposto limitazioni dal
punto costruttivo come i gia citati problemi nedlafinizione dei condotti, dovuti dalla presenza di

traversi portanti presenti sul telaio, traversi obe é stato possibile modificare in alcun modo.

Una volta che si e sistemato il motore dentro laidesi € passati alla progettazione del motore. Pe
guanto riguarda la forma e le lunghezze dei congagsenti sul del motore, € stato necessario una
accurata ricerca della giusta forma mediante ikatl combinato dei codici di simulazione 1D e
CFD. Questa € stata una sezione molto critica dejgtto, che ha richiesto un grande numero di
iterazioni tra gli ambienti 1D, CFD, CAD alla ricar del compromesso migliore tra i vari target di
progetto (anche il CAD impone vincoli riguardantindustrializzazione dei componenti con

I'obiettivo di ridurre al massimo le lavorazionigessarie dopo la fusione).

Risolte queste prime tappe nello sviluppo del netsiré passati alla trattazione termica che ha
previsto in primis la definizione del circuito diffreddamento mediante I'utilizzo di un CAD con
una relativa un'analisi di velocita cercando durré al minimo i punti di ristagno.

E’ stato poi necessario estrapolare i dati ottedaticalcoli 1D per trovare i flussi di calore che
agiscono sulla testata e da qui una simulazione CEBnica strutturale con relativa ottimizzazione

delle temperature mediante la variazione del diocdii raffreddamento.

A questo lungo processo di ottimizzazione si € @ggi un vincolo legato alle emissioni acustiche
imposto dallo normativa sui veicoli a due ruote €éhstato necessario rispettare per permettere la
successiva omologazione del veicolo. Anche in queas$o € stata effettuata una ricerca iterativa in

modo tale da penalizzare troppo le prestazioni.

| calcoli eseguiti mostrano un buon accordo coi dpérimentali ottenuti al banco (vedi capitoli
precedenti), gia all'atto del modello di partengai, ancora affinato con la calibrazione del modello
Il modello calibrato ha costituito la base pervdiugppo della versione EVO del motore: anche in tal

caso l'accordo coi dati sperimentali & stato sdddente.
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In conclusione si puo affermare che la metodolasgituppata nella presente tesi, e riassunta nella
struttura a blocchi soprastante, si &€ dimostrdieaek per guidare il progetto del motore e dalie s
componenti attraverso previsioni corrette dei tajefunzionamento motore. Questo risultato e
ancor piu rimarchevole se si pensa al fatto cimeoilore in questione era completamente nuovo: in

tal caso una metodologia corretta (anche se cosglles essenziale per massimizzare I'accuratezza

del calcolo.
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