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RESUMO 

 

Segundo a Agência Internacional de Energia (IEA) o setor de transportes é o segundo 

maior gerador de gases intensificadores do efeito estufa, atrás apenas do setor de 

aquecimento de ambiente. Por estas razões a busca por soluções ambientalmente 

sustentáveis para o setor de transporte faz-se necessária. A eletrificação da frota apontada 

por muitos como a solução para este desafio ambiental não é tão promissora quanto parece, 

uma vez que 63,95% da energia elétrica gerada no mundo é oriunda de fonte fóssil. Projeções 

estatísticas apontam que pelo menos 73% da frota de veículos leves em 2050 no mundo serão 

equipados com motores de combustão interna. Neste contexto o desenvolvimento de motores 

com elevada eficiência de conversão de combustível movido a biocombustíveis é de suma 

importância. A enorme capacidade do Brasil em produzir etanol, associado as suas 

propriedades físico-químicas que fazem deste combustível uma excelente opção para 

alimentação dos motores de ignição por centelha e a disponibilidade de uma rede de 

distribuição deste combustível em todo território nacional fazem dele a alternativa mais 

interessante para o Brasil. Este trabalho tem como objetivo avaliar o potencial de redução de 

consumo específico de combustível através do aumento da razão volumétrica de compressão 

(𝑟𝑐) para um motor movido exclusivamente a etanol. Para este fim um modelo matemático 1D 

usando o código do GT-Power foi desenvolvido, para um motor monocilíndrico de pesquisa 

experimental da AVL modelo 5496. A partir de dados experimentais este modelo foi calibrado 

e validado para todas as condições de operação testadas, onde a razão volumétrica de 

compressão é variada em 11,5:1, 13,0:1, e 15,0:1, operando com etanol hidratado E100. Uma 

boa concordância entre os resultados numéricos e experimentais foi observada. Os erros 

numéricos nos parâmetros de desempenho ficaram abaixo dos 5%. A análise dos dados 

numéricos obtidos para ISFC mostram que o aumento de uma razão volumétrica de 

compressão de 11,5:1 a 15,0:1, adequada para as propriedades físico-químicas do etanol, 

podem proporcionar uma redução do ISFC superior a 4,2%. 

Palavras Chave: Etanol, Motor de Combustão Interna, Simulação numérica, GT-Power, Razão 

Volumétrica de Compressão, Eficiência de Conversão de Combustível.  



 

 

ABSTRACT 

 

1D NUMERICAL SIMULATION OF THE PERFORMANCE OF A SINGLE CYLINDER 

ENGINE WITH VARIABLE VOLUMETRIC COMPRESSION RATIO OPERATING WITH 

E100 

According to International Energy Agency the transport sector is the second major 

source of greenhouse gases behind heating environmental sector. Hence seeking 

environmental friendly solutions becomes a key factor for this sector. Electric vehicles have 

been pointed by many as a possible solution for this challenge, but it is important to point out 

that 63.95% of global electricity is generated from fossil fuels. Statistic projections shows that 

73% of global fleet will be composed by vehicles equipped with internal combustion engines. 

Therefore, to further develop its technology associated with the adoption of renewable fuels 

still very important. Brazil has a huge capacity to produce bio-ethanol which physical and 

chemical properties turn this fuel in a great alternative for spark ignition engines. Those factors 

associated with a full distribution system available in country makes ethanol the most feasible 

option for the transportation sector in Brazil. The main objective of this work is to evaluate the 

potential of reducing specific fuel consumption by the adoption of the best value of volumetric 

compression ratio. To achieve this goal a 1D mathematical model is develop using GT-Power 

code for an AVL single cylinder research engine model 5496. The numerical model was 

calibrated with experimental data for three different compression ratios 11.5:1, 13.0:1, and 

15.0:1 running with E100. Good agreement between numerical and experimental data was 

observed, with numerical errors under 5%. The results analysis showed that the increase of 𝑟𝑐 

from 11.5:1 to 15.0:1 may lead to ISFC reductions greater than 4.2%. 

Keywords: Ethanol, Internal Combustion Engine, Numerical Simulation, GT-Power, Volumetric 

Compression Ratio, Fuel Conversion Efficiency. 
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𝑚 – Define a forma da curva integrada de liberação de calor 

𝑚̇𝑎 – Vazão mássica de ar [kg/s] 

𝑚𝑐𝑜𝑚𝑏 – Massa de combustível [kg] 

𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑏 – Vazão mássica de combustível [kg/s] 

𝑚𝑐𝑜𝑚𝑏/𝑐𝑖𝑙 – Massa de combustível por cilindro por ciclo [kg] 

𝑀 – Massa molar [kg/mol] 

𝜇 – Viscosidade dinâmica da mistura [kg/m.s] 

𝑁 – Velocidade de rotação do motor [rpm] 

𝑁𝑢 – Número de Nusselt 

𝜔 – Velocidade angular do virabrequim [rad/s] 

𝑃 – Pressão [kPa] 

𝑃𝐶𝑦𝑙,𝑚𝑎𝑥 – Pressão máxima no cilindro [bar] 
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𝑄̇ – Calor transferido [J/s] 
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𝑄𝑞𝑢í𝑚,𝑡𝑜𝑡 – Energia total liberada ao final da combustão [J] 
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𝑅𝑒 – Número de Reynolds 



 

 

𝜌 – Massa específica, densidade [kg/m3] 
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𝑇 – Temperatura [K] 
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𝜃 – Posição angular [°] 
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𝜃𝑓𝑐 – Posição angular do final da combustão [°] 
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𝑈 – Energia interna do fluido de trabalho [J] 
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𝑣 – Volume específico [m³/kg] 
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𝑉 – Volume [m³] 

𝑉𝑐𝑐 – Volume da câmara de combustão [m3] 

𝑉𝑑 – Volume deslocado [m3] 
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𝑤 – Velocidade média do gás no cilindro [m/s] 

𝑊 – Trabalho [kJ] 

𝑊𝑏 – Trabalho de eixo [kJ] 

𝑊𝑖 – Trabalho indicado [kJ] 

𝑊̇ – Potência produzida pelo motor [W] 

𝑊𝐶 – Constante Wiebe 

𝑥𝑏 – Fração da mistura queimada 

𝜉 – Coeficiente de Fricção  
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1. INTRODUÇÃO 

 

1.1. Aspectos gerais 

O motor de combustão interna é um dispositivo capaz de transformar a energia química 

presente nos combustíveis em energia mecânica e sua utilização tem sido essencial na 

geração de boa parte da energia consumida no mundo, estes equipam a grande maioria dos 

meios de transportes que são fundamentais ao funcionamento e no desenvolvimento da 

sociedade moderna, sendo que a maior parte desses motores são alimentados por 

combustíveis fósseis que acarretam vários inconvenientes. (RODRIGUES FILHO, 2014). 

Atualmente, em todo o mundo, há mais de 1,2 bilhão de veículos, onde mais de 99% 

utilizam motores de combustão interna (IEA, 2020). O elevado número de veículos provoca o 

aumento da exploração e consumo de combustíveis que aumenta as emissões de gases 

poluentes e intensificadores do efeito estufa para o meio ambiente. Com isso as restrições 

rigorosas impostas pelos órgãos fiscalizadores em todo o mundo, estabelecendo limites 

máximos para as emissões veiculares tem sido um importante fator para a criação de soluções 

mais sustentáveis em relação a mobilidade, (RODRIGUES FILHO et al., 2016). 

Nos dias atuais a eletrificação da frota de veículos leves tem sido apontada como a 

solução ambiental para a mobilidade sob o argumento destes veículos não emitirem gases 

poluidores e intensificadores do efeito estufa recebendo a nomenclatura ZEV, do inglês, zero 

emission vehicle. É muito importante afirmar que a análise de emissões de poluentes e gases 

intensificadores do efeito estufa deve ser realizada considerando todo o ciclo de produção e 

vida do veículo, com especial atenção a forma em que a energia elétrica é gerada, e não 

apenas durante o momento em que o mesmo é utilizado. Como pode ser visto na Figura 1, 

63,95% da geração de energia elétrica é proveniente de fonte fóssil, somando o carvão 

mineral com 38,01%, o petróleo com 2,93% e o gás natural com 23,01%, (IEA, 2020). Portanto 

pode-se afirmar que assim como os veículos equipados com motores de combustão interna, 

os veículos elétricos (EV) também causam a emissão de gases intensificadores do efeito 

estufa. (MALAQUIAS et al., 2019) demonstra que um veículo elétrico emite 128 g de 𝐶𝑂2 por 

quilômetro enquanto um veículo movido a gasolina emite 237 g de 𝐶𝑂2 por quilômetro, como 

ilustrado na Figura 2. É muito importante observar que os veículos movidos a etanol são 

isentos da emissão de 𝐶𝑂2, uma vez que este gás é absorvido no processo de fotossíntese” 

da biomassa usada na produção do combustível, (MALAQUIAS et al., 2019). 
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Figura 1 – Geração de energia elétrica no mundo em 2018 

 

Fonte: IEA, 2020 

 

Figura 2 – Emissão de 𝑪𝑶𝟐 em função do combustível utilizado 

 

Fonte: Adaptado de MALAQUIAS, et al., 2019 

Carvão mineral 38,01%

Petróleo 2,93%

Gás natural 23,01%

Biocombustíveis 1,94%

Nuclear 10,14%

Hidráulica 16,18%

Geotérmico 0,33%

Solar fotovoltaica 2,07%
Solar térmico 0,04% Vento 4,76% Maré 0,004%

Outras fontes 0,57%
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Neste contexto também deve ser enfatizado o impacto ambiental causado pela atividade 

mineradora, necessário a produção das baterias. Este é agravado pelo fato de ocorrer nos 

países menos desenvolvidos como República Federativa do Congo onde 90% do Cobalto 

consumido pela China é extraído. Além da questão ética envolvendo “exportação” da atividade 

de enorme impacto ambiental (mineração) para países economicamente menos 

desenvolvidos que não fazem uso de EV, deve-se ainda ser considerado a emissão de 𝐶𝑂2 

gerada na extração e transporte do minério realizadas por máquinas e navios movidos a 

diesel. (MALAQUIAS et al., 2019). 

A análise da viabilidade econômica da eletrificação da frota aponta para outro grande 

obstáculo desta proposta. MALAQUIAS et al. (2019) afirma que o elevado custo de produção 

dos veículos elétricos tornam estes economicamente inviáveis. Este autor realiza uma análise 

econômica e demonstra que o tempo de retorno do investimento de um compacto elétrico 

Renaut Zoe é de 13 anos quando comparado a um veículo de categoria superior a combustão, 

o sedan Toyota Corolla. Em 2021 a Fiat Chrysler Automóveis lançou o Fiat 500e elétrico com 

valor a partir de R$ 239.996,00 (duzentos e trinta e nove mil e novecentos e noventa e seis 

reais), (FIAT, 2021). O modelo equivalente equipado com motor de combustão interna, Fiat 

500 cabrio dualogic flex, deixou se ser fabricado em 2017. No ano de 2021, este veículo foi 

vendido por R$ 66.790,00. Considerando a valorização média de dois veículos da mesma 

montadora, o Fiat Mobi Like Flex e Grand Siena Attractive Flex, pode-se estimar o valor 

presente do Fiat 500 cabrio dualogic flex. Em 2017 o Fiat Mobi Like Flex e Grand Siena 

Attractive Flex custavam respectivamente R$ 39.048,00 e R$ 43.807,00. Atualmente estes 

veículos custam R$ 55.154,00 e R$ 60.185,00 correspondendo a uma valorização média de 

39,32%. A partir desse dado estima-se um preço de R$ 93.051,83 para o Fiat 500 cabrio 

dualogic flex, dessa forma sua versão elétrica custa aproximadamente 2,6 vezes mais. 

Considerando a existência de uma rede de distribuição de etanol em todo território 

nacional, da capacidade brasileira em produzir este combustível e sobretudo do mesmo ser 

isento de emissão de 𝐶𝑂2, levando em conta também todo o ciclo de produção e consumo, 

faz-se necessário criticar a adoção da eletrificação veicular que além de ser ambientalmente 

e economicamente questionáveis apresenta a necessidade da implementação de uma 

infraestrutura para recarga dos veículos. (MALAQUIAS et al., 2019). 

Nesse contexto se destaca o etanol brasileiro, produzido a partir da cana de açúcar. A 

simplicidade e a produtividade do etanol a partir da cana de açúcar representa para o Brasil 

uma grande vantagem competitiva. Esta enorme vantagem do etanol produzido a partir da 

cana de açúcar é evidenciada na Tabela 1 que mostra a razão entre a energia obtida na 

produção e a consumida na produção do etanol. (MALAQUIAS et al., 2019). 
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As propriedades físico-químicas do etanol fazem dele um excelente combustível para 

aplicação em motores de ignição por centelha. Seu elevado calor latente de vaporização, 925 

kJ/kg, mais de duas vezes maior que o da gasolina proporciona um efeito refrigerante na 

câmara de combustão tornando os motores alimentados com esse combustível menos 

suscetíveis a ocorrência da detonação. Dessa forma, motores abastecidos com etanol podem 

fazer uso de maiores razões volumétricas de compressão, favorecendo o aumento da 

eficiência de conversão de combustível e de pressões de sobrealimentação, explorando os 

limites da redução do volume deslocado, (ROCHA et al., 2021). Por ser produzido a partir da 

biomassa, o etanol pode ser considerado livre de emissões de 𝐶𝑂2, uma vez que a quantidade 

desse gás absorvido no processo de fotossíntese compensa o gás liberado no processo de 

combustão, (SANTOS et al., 2016). 

Tabela 1 – Razão entre a energia produzida e a consumida na fabricação do etanol 

Matéria prima Energia produzida/consumida 

Milho (EUA) 1,3 

Cana de açúcar (Brasil) 8,9 

Beterraba (Alemanha) 2,0 

Sorgo doce (África) 4,0 

Trigo (Europa) 2,0 

Mandioca 1,0 

Fonte: Adaptado de MALAQUIAS et al., 2019 

A necessidade de reduzir a emissão dos gases intensificadores do efeito estufa demanda 

a substituição dos combustíveis fósseis por renováveis. Neste cenário o Brasil se destaca por 

obter uma frota composta por 86% de veículos leves dotadas de tecnologia flexfuel. Os 

veículos flexfuel são capazes de operar com gasolina, etanol ou uma mistura destes em 

qualquer proporção. Esta tecnologia conferiu ao consumidor final a segurança frente a uma 

possível reincidência crise de abastecimento do biocombustível que ocorreu em meados de 

1980, viabilizando o retorno dos veículos movidos a etanol ao mercado. A partir de dados 

publicados pelo INMETRO no Programa Nacional de Etiquetagem Veicular, RODRIGUES 

FILHO (2014) afirma que o emprego da tecnologia flexfuel proporcionou um aumento médio 

de consumo de combustível de aproximadamente 6%. Este aumento do consumo de 

combustível decorre da utilização de uma razão volumétrica de compressão (𝑟𝑐) intermediária 

entre os valores ótimos para operação com gasolina e etanol. Por possuir maior calor latente 

de vaporização e maior número de octanas, 925 kJ/kg e 111 RON contra 305 kJ/kg e 92 RON 

da gasolina, motores movidos a etanol comercial são capazes de operar com 𝑟𝑐 superiores 

aos motores movidos a gasolina, (MALAQUIAS et al., 2019). 
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Com uma rede de distribuição do etanol em todo território nacional, associada a 

capacidade produtiva de atender a 100% da frota de veículos leves faz-se necessário o projeto 

de um motor de combustão interna com razão volumétrica de compressão otimizada para 

proporcionar o menor consumo específico de combustível do motor quando abastecido com 

etanol. Neste contexto propõe-se um projeto de pesquisa para estudar, a partir de simulações 

numéricas 1D, a influência da razão volumétrica de compressão em um motor monocilíndrico 

de pesquisa abastecido com etanol. 

1.2. Objetivos gerais 

Este trabalho tem como objetivo o desenvolvimento, a calibração e a validação de um 

modelo matemático 1D para avaliar a influência da razão volumétrica de compressão no 

consumo específico de etanol e nos parâmetros de combustão de um motor monocilíndrico 

de pesquisa experimental de ignição por centelha e quatro tempos alimentado com etanol 

comercial, E100. 

1.3. Objetivos específicos 

Afim de atingir o objetivo geral, estabelece-se os seguintes objetivos específicos: 

1. Obtenção dos parâmetros metrológicos do motor, necessários a construção do modelo 

matemático. 

2. Elaboração de um modelo matemático 1D utilizando o código computacional do GT-

Power. 

3. Calibração do modelo a partir de dados experimentais, com as condições de operação 

utilizada nos testes.  

4. Simulação do desempenho e consumo de combustível para três razões volumétricas 

de compressão. 

1.4. Estrutura do trabalho 

Esta dissertação é dividida em cinco capítulos mais as referências bibliográficas da 

seguinte forma: Introdução, Revisão Bibliográfica, Metodologia, Resultados e Análises, 

Conclusão, e por fim as Referências Bibliográficas. Na introdução foi exposto a relevância dos 

MCIs para a sociedade os desafios relacionados a sua sustentabilidade ambiental, sobretudo 

em relação as emissões de gases poluentes e a substituição dos combustíveis fósseis por 

combustíveis renováveis. Na revisão bibliográfica são apresentados os conceitos 

fundamentais relacionados aos MCI, as principais tecnologias aplicadas na atualidade para 

aumentar sua eficiência de conversão de combustível e reduzir as emissões de poluentes e o 
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estado da arte, contendo um resumo dos principais trabalhos relativos ao tema da pesquisa. 

Na metodologia são descritos os equipamentos, programas, modelagens e calibrações 

necessários para o desenvolvimento do modelo matemático utilizado nessa pesquisa. No 

capítulo 4 são apresentados os resultados numéricos que são comparados com os dados 

experimentais. Em seguida uma análise dos resultados e dos erros numéricos é conduzida. 

No Capítulo 5 são apresentadas as principais conclusões dessa pesquisa. Por fim são listadas 

as referências bibliográficas. 
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2. REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 

Este capítulo apresenta os conceitos fundamentais de operação dos motores de 

combustão interna (MCI), como seus principais parâmetros de desempenho e combustão, 

combustíveis mais usados e as emissões de gases decorrentes do processo de combustão. 

Por fim as vantagens da simulação numérica 1D aplicada nos motores de combustão interna 

são expostas bem como o estado da arte com os principais trabalhos realizados sobre o tema 

dessa pesquisa. 

2.1. Fundamentação teórica 

Na fundamentação teórica são descritos os principais parâmetros de desempenho, 

combustão e emissões, assim como os principais combustíveis usados nos motores de 

ignição por centelha, SI do inglês spark ignition. 

2.1.1. Contexto histórico e atual dos motores de combustão interna 

Os motores de combustão interna são máquinas capazes de transformar energia 

química presente nos combustíveis em energia mecânica, com esse propósito o primeiro 

motor de combustão interna de quatro tempos foi concebido em 1862 por Alphonse Beau de 

Rochas, mas implementado em 1876 por Nicolaus A. Otto. Por ter construído o primeiro 

protótipo, o último passou a ser considerado o inventor dos motores de combustão interna de 

quatro tempos e ignição por centelha (HEYWOOD, 2018). 

Com o impacto da criação dos motores, na década de 1880, vários engenheiros como 

Dugald Clerk, James Robson e Karl Benz, dentre outros, desenvolveram também motores de 

dois tempos além de variadas formas de injeção de combustível e ignição. Essas pesquisas 

evoluíram o motor do ciclo Otto tornando-os mais leves e velozes, originando assim os atuais 

motores de ignição por centelha. Rudolf Diesel desenvolveu em 1892 o primeiro motor de 4 

tempos com injeção direta de combustível no cilindro e ignição por compressão (CI), 

(HEYWOOD, 2018). 

Os motores dos ciclos Otto e Diesel, os mais utilizados atualmente em todo o mundo, 

diferenciam entre si pelo processo de combustão e características dos combustíveis 

utilizados. Nos motores do ciclo Otto, modo de combustão pré-misturada, onde o processo de 

combustão é iniciado por uma centelha elétrica que dá origem a uma frente de chama que 

percorre a câmara de combustão consumido a mistura ar/combustível. No ciclo teórico Otto o 

processo de fornecimento de calor ocorre a volume constante. Devido ao seu método de 

ignição estes motores também são conhecidos como de ignição por centelha, SI, do inglês 
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spark ignition. Nos motores Diesel, modo de combustão difusa, onde o processo de 

combustão ocorre por autoignição quando o combustível é injetado sob alta pressão na 

câmara de combustão no final da fase de compressão. Este é atomizado, evapora e é 

aquecido pelo ar comprimido pelo pistão a uma temperatura acima da sua temperatura de 

autoignição. Dessa forma o processo de combustão inicia-se espontaneamente. Por esta 

razão estes motores são denominados de ignição por compressão, CI, do inglês compression 

ignition. (NETTO, 2018). 

2.1.2. Ciclo ideal e real para motores de ignição por centelha 

Os ciclos teóricos são representações simplificadas dos ciclos reais. O ciclo teórico 

Otto é constituído por um processo de compressão isentrópico, adição de calor a volume 

constante, expansão isentrópica e rejeição de calor a volume constante. Assim nos ciclos 

teóricos o processo de combustão é substituído por um processo de transferência de calor e 

o fluido de trabalho é o ar, que se comporta como gás ideal e tem seus calores específicos 

constantes. 

A Figura 3 demonstra os diagramas PV (pressão x volume) e TS (temperatura x 

entropia) do ciclo teórico Otto, importantes para compreensão termodinâmica da operação de 

um motor SI real. (HEYWOOD, 2018). 

Figura 3 – Diagrama PV e Diagrama TS para o ciclo Otto ideal 

 

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018 

O processo de compressão isentrópica 1 → 2, o fluido de trabalho é comprimido devido 

ao movimento ascendente do pistão. O processo 2 → 3, que substitui a combustão que ocorre 

nos ciclos reais, calor é adicionado a volume constante elevando a energia interna do fluido 
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de trabalho. A expansão isentrópica 3 → 4, o fluido se expande promovendo o movimento 

descendente do pistão e produzindo trabalho mecânico. No processo 4 → 1 o calor é rejeitado 

a volume constante, (ÇENGEL, 2007). 

Os motores de ignição por centelha (SI) funcionam em um ciclo de 4 tempos, onde 

cada tempo corresponde ao movimento alternativo do pistão e um deslocamento angular de 

180˚ do virabrequim. Assim um ciclo completo demanda uma revolução de 720˚ do 

virabrequim, correspondendo a duas revoluções completas do motor. Os 4 tempos de um 

motor SI estão representados na Figura 4, são conhecidos por admissão, compressão, 

expansão ou trabalho e exaustão. 

Figura 4 – Os 4 tempos do motor de ignição por centelha 

 

Fonte: RODRIGUES FILHO, 2014 

Descreve-se abaixo os quatro tempos de um motor SI: 

Admissão (primeiro tempo): Estando o pistão no ponto morto superior (PMS) inicia-se o seu 

movimento descendente onde a válvula de exaustão é fechada e a válvula de admissão é 

aberta para a entrada do ar ou mistura ar/combustível para dentro do cilindro, que é favorecido 

por um gradiente de pressão no sentido do próprio cilindro. A admissão terminaria 

teoricamente quando o pistão chegasse no ponto morto inferior (PMI), mas como a pressão 

no cilindro ainda continua favorável para o seu enchimento, a válvula de admissão é fechada 

tardiamente com o pistão movendo-se ascendentemente, quando a pressão de dentro do 

cilindro se iguala a pressão no coletor de admissão. 
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Compressão (segundo tempo): Inicia-se no movimento ascendente do pistão, quando a 

válvula de admissão é fechada e a mistura ar/combustível é comprimida elevando sua pressão 

e temperatura, antes que o pistão chegue no PMS acontece a centelha elétrica gerada pela 

vela de ignição, o adiantamento da centelha elétrica no final da compressão, denominado de 

avanço de ignição, decorre do processo de combustão não ser instantâneo. Assim este deve 

começar antecipadamente visando sincronizar o processo de combustão com o movimento 

alternativo do embolo, de tal forma que a pressão máxima dos gases ocorra aproximadamente 

13o DPMS, maximizando assim a extração de trabalho. O avanço de ignição é medido em 

graus APMS de compressão. (RODRIGUES FILHO, 2014). 

Combustão/Expansão (terceiro tempo): Alguns graus após o centelhamento têm-se o início 

da combustão que libera energia e promove o aumento da temperatura e pressão dos gases 

no cilindro. Até que o pistão atinja o PMS, o aumento da pressão na câmara de combustão 

eleva o trabalho de compressão, reduzindo dessa forma o trabalho útil. Após a passagem pelo 

PMS, o pistão começa a descer e a partir desse ponto o trabalho passa a ser positivo. O 

avanço de ignição deve ser ajustado de tal forma que o pico de pressão no interior ocorra 

alguns graus DPMS. O MBT, do inglês “maximum brake torque”, é atingido quando o pico de 

pressão ocorre em torno de 13˚ DPMS, aproveitando assim o máximo do trabalho causado 

pela expansão da combustão do gás de dentro do cilindro. Antes do pistão chegar no PMI a 

válvula de exaustão é aberta para aproveitar a pressão no interior do cilindro no processo de 

exaustão dos gases de escape, reduzindo assim o trabalho de bombeamento deste processo. 

A técnica de antecipar a abertura da válvula de escape recebe o nome de blowdown.  

Exaustão (quarto tempo): Estando a válvula de exaustão aberta e o pistão no PMI, este inicia 

o seu movimento ascendente empurrando os gases queimados para fora do cilindro. Antes 

do pistão atingir o PMS, a válvula de admissão é aberta. A abertura antecipada da válvula de 

admissão tem duas finalidades: aproveitar a depressão nos condutos de escapamento gerada 

pela velocidade do escoamento dos gases queimadas no escapamento, favorecendo assim o 

surgimento de um gradiente de pressão entre a admissão e o escape que promove um 

aumento da eficiência volumétrica do motor e reduzir o trabalho de bombeamento durante o 

início do movimento descendente do pistão na fase de admissão. O intervalo angular em que 

as válvulas de admissão e escape permanecem simultaneamente abertas é denominado de 

cruzamento de válvulas, do inglês overlap. (RODRIGUES FILHO, 2014). 

2.1.3. Parâmetros de desempenho dos motores de ignição por centelha 

Apresenta-se a seguir os principais parâmetros de desempenho dos motores de 

combustão interna. 
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2.1.3.1. Torque e potência 

O torque mede a capacidade de um motor em realizar trabalho (PULKRABEK, 1997). 

Este é medido em um dinamômetro e obtido pela Equação 1. Com o volante do motor 

acoplado através de um eixo cardã e um conjunto de flanges ao rotor (a) de um freio 

dinamométrico, o dinamômetro (b), mostrado na Figura 5, deve exercer um torque de 

frenagem igual e contrário ao produzido pelo motor de tal forma que o mesmo opere com 

rotação constante (n). O torque de frenagem exercido pelo dinamômetro é medido pelo 

produto vetorial da força (F) obtida por uma célula de carga (c) pela distância da linha de ação 

da força (F) até o centro do freio dinamométrico (d), (HEYWOOD, 2018). 

 𝜏 = 𝐹 × 𝑑 (1) 

Figura 5 – Desenho esquemático de um motor no freio dinamométrico 

 

Fonte: Adaptado de FIORESE et al., 2012 

Pela Equação 2, a potência 𝑊̇ refere-se a taxa em que o motor produz trabalho, sendo 

obtida pelo produto do torque 𝜏 com a velocidade de rotação do motor 𝑁 e sua unidade é o 𝑊 

[Watt], (HEYWOOD, 2018). 

 
𝑊̇ = 𝜏 × 2 × 𝜋 ×

𝑁

60
 

(2) 

2.1.3.2. Pressão média efetiva 

A pressão média efetiva (PME) é uma pressão média hipotética que produz o mesmo 

trabalho do ciclo, como observado nas Equações 3 e 4, (HEYWOOD,2018). Ela é um 
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indexador da carga do motor que independe do deslocamento volumétrico do mesmo, dessa 

forma é utilizada para comparar parâmetros de desempenho, emissões e combustão de 

motores diferentes. 

 
𝑇𝑟𝑎𝑏𝑎𝑙ℎ𝑜 𝑝𝑜𝑟 𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜 =

𝑊̇𝑛𝑅

𝑁
 

(3) 

 
𝑃𝑀𝐸 =

𝑊̇𝑛𝑅

𝑉𝑑
𝑁
60

 
(4) 

Onde 𝑊̇ é a potência,  𝑛𝑅 o número de rotações por ciclo de trabalho, que nos motores 

4 tempos o valor é 2, 𝑁 o número de rotações por minuto e 𝑉𝑑 o volume deslocado. 

Há outras pressões médias que são obtidas em função do trabalho realizado que são: 

IMEP – Pressão média efetiva indicada, considera o trabalho do ciclo extraído do gás 

(fluido de trabalho) no cilindro. 

BMEP – Pressão média efetiva de eixo, considera as perdas passivas de atrito do motor, 

desta forma relaciona-se ao trabalho de eixo. A BMEP é obtida subtraindo o trabalho referente 

ao atrito do trabalho líquido do fluido de trabalho.  

PMEP – Pressão média efetiva de bombeamento, representa o trabalho de 

bombeamento realizado pelo pistão nos processos de admissão e escape.  

NIMEP – Pressão média efetiva indicada líquida, não considera o trabalho de 

bombeamento no cilindro, como retrata a Equação 5, relaciona as perdas do IMEP pela 

PMEP. 

 𝑁𝐼𝑀𝐸𝑃 = 𝐼𝑀𝐸𝑃 − 𝑃𝑀𝐸𝑃 (5) 

FMEP – Pressão média efetiva de atrito, indica a perda por atrito no motor, constitui a 

pressão média produzida na fase de expansão, que seria necessário para se ter um trabalho 

de atrito mecânico produzido pelo motor por ciclo, também pode ser descrita conforme a 

Equação 6: 

 𝐹𝑀𝐸𝑃 = 𝑁𝐼𝑀𝐸𝑃 − 𝐵𝑀𝐸𝑃 (6) 
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2.1.3.3. Eficiência mecânica 

A eficiência mecânica é definida pela razão do trabalho de eixo 𝑊𝑏, pelo trabalho 

indicado 𝑊𝑖, Equação 7. É importante observar que o trabalho de bombeamento nos 

processos de admissão e escapamento influenciam o trabalho de eixo, dessa forma a 

eficiência mecânica varia com a rotação e carga do motor, sendo afetada também pelo projeto 

mecânico dos seus componentes que influenciaram diretamente as perdas devido ao atrito 

entre os componentes móveis. 

 
𝜂𝑚 =

𝑊𝑏

𝑊𝑖
 

(7) 

 Quanto maior for o trabalho de bombeamento no motor de combustão interna, menor 

será a sua eficiência mecânica, esta condição é comum quando o motor é operado em baixas 

cargas caracterizadas pelo elevado trabalho de bombeamento e por maiores perdas relativas 

devido ao atrito das partes móveis. À medida que a carga do motor aumenta, a potência 

indicada se eleva em uma proporção maior que o atrito, a válvula borboleta tem uma abertura 

maior, reduzindo assim as perdas por bombeamento e consequentemente pode-se observar 

um aumento da eficiência mecânica do motor com uma redução associada do consumo 

específico de combustível, (BAETA, 2006). 

2.1.3.4. Eficiência volumétrica 

O processo de admissão de ar é muito importante para o funcionamento e 

desempenho dos MCIs. O sistema de admissão é composto por vários componentes 

mecânicos, como filtro de ar, duto de admissão, válvula borboleta, coletor de admissão e 

válvula(s) de admissão, que reduzem a vazão mássica de ar para o interior do cilindro devido 

à perda de carga imposta ao escoamento por estes componentes. A capacidade em admitir 

ar atmosférico ou mistura ar/combustível para dentro do cilindro é medida pelo parâmetro 

denominado de eficiência volumétrica, 𝜂𝑣. Definida pela Equação 8, é dada pelo quociente 

entre a vazão mássica de ar admitida no cilindro 𝑚̇𝑎 [kg/s], pela taxa de deslocamento 

volumétrico produzido pelo movimento alternativo do pistão que é o produto da massa 

específica do ar admitido na temperatura de referência 𝜌𝑎 [kg/m3], e o volume deslocado 𝑉𝑑 

[m3] do cilindro e a rotação do motor 𝑁 [rpm], (HEYWOOD, 2018): 

 
𝜂𝑣 =

2 × 60𝑚̇𝑎

𝜌𝑎𝑉𝑑𝑁
 

(8) 
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Parâmetros geométricos e operacionais do motor que induzem a velocidade do 

escoamento dos gases através do motor tem grande influência na eficiência volumétrica de 

um MCI. Dentre estes fatores pode-se destacar a carga, rotação, diagrama de válvulas, 

proximidade entre os coletores de admissão e escape, parâmetros geométricos do coletor de 

admissão e escape, sobretudo das válvulas de admissão e escape, etc. 

2.1.3.5. Eficiência térmica 

A eficiência térmica é dada pelo quociente entre o trabalho produzido e o calor 

fornecido. Tanto o aumento da razão volumétrica de compressão, 𝑟𝑐, quanto do expoente 

politrópico, 𝛾, aumentam a eficiência térmica de um motor de combustão interna. A razão 

volumétrica de compressão, expressa na Equação 9, é a razão entre o volume máximo e 

mínimo do cilindro que ocorrem respectivamente com o pistão no PMI e PMS. O volume 

máximo é dado pela soma do volume da câmara de combustão 𝑉𝑐𝑐 com o volume deslocado 

pelo pistão 𝑉𝑑. O volume mínimo corresponde ao volume da câmara de combustão 𝑉𝑐𝑐. O 

coeficiente politrópico é a razão entre os calores específicos a pressão e a volume constante, 

𝑐𝑝 e 𝑐𝑣, (HEYWOOD, 2018). 

A eficiência térmica teórica, 𝜂𝑡 , do ciclo Otto é obtida pela Equação 10, que mostra que 

um aumento da razão volumétrica de compressão e do coeficiente politrópico, para calores 

específicos constantes, promove elevação da eficiência térmica teórica. Na prática o aumento 

da razão volumétrica de compressão é limitado pelo aparecimento da detonação, fenômeno 

indesejado para a combustão nos MCI. Já o aumento do coeficiente politrópico é obtido pelo 

empobrecimento da mistura ar/combustível, que para o caso de motores com sistema de 

ignição convencional é limitado a 5%, fator lambda 1,05, devido ao aumento da variabilidade 

cíclica medida pela covariância da pressão média efetiva indicada, COV do IMEP, 

(RODRIGUES FILHO et al., 2016). 

 
𝑟𝑐 =

𝑉𝑐𝑐 + 𝑉𝑑

𝑉𝑐𝑐
 

(9) 

 
𝜂𝑡 = 1 −

1

𝑟𝑐
𝛾−1 

(10) 

2.1.3.6. Eficiência de combustão 

Durante a combustão, nem todas as moléculas de combustível reagem nesse 

processo, restando uma pequena fração de combustível não queimada ou parcialmente 
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oxidada após o apagamento da frente de chama. Segundo (HEYWOOD, 2018), a eficiência 

de combustão (𝜂𝑐 ) é obtida pela razão entre a energia liberada no processo de combustão e 

a energia contida no combustível, onde a energia liberada no processo de combustão é igual 

a variação da entalpia de formação entre produtos e reagentes, Equação 11. 

 
𝜂𝑐 =

ℎ𝑃 − ℎ𝑅

𝑚𝑐𝑜𝑚𝑏 × 𝑃𝐶𝐼
 

(11) 

Onde ℎ𝑃 é a entalpia dos produtos da combustão, ℎ𝑅 a entalpia dos reagentes, 𝑚𝑐𝑜𝑚𝑏 

a massa de combustível admitida por ciclo [kg] e o PCI é o poder calorífico do combustível 

[kJ/kg]. 

A Equação 11 tem limitações práticas de uso uma vez que o cálculo da entalpia de 

formação dos produtos depende da medição da concentração de cada um deles no 

escapamento, procedimento que demanda a utilização de um analisador de gases. Na falta 

desse equipamento é possível fazer uma inferência a eficiência da combustão através da 

medição do calor aparente 𝑄𝑎𝑡 [J], mostrado na Equação 12, calculado via medição da 

pressão dos gases no interior do cilindro, conforme metodologia descrita em RODRIGUES 

FILHO (2014). O calor aparente é igual ao calor liberado da combustão decrescido do calor 

transferido para o sistema de arrefecimento, (NETTO, 2018). 

 
𝜂𝑐 =

𝑄𝑎𝑡

𝑚𝑐𝑜𝑚𝑏/𝑐𝑖𝑙 × 𝑃𝐶𝐼
 

(12) 

2.1.3.7. Eficiência de conversão de combustível 

A eficiência de conversão de combustível mede a eficiência do motor em converter a 

energia do combustível em potência mecânica útil no virabrequim do motor, sendo obtida pela 

Equação 13, onde o consumo específico de combustível é representado por 𝑠𝑓𝑐, do inglês, 

specifc fuel consumption, (HEYWOOD, 2018). 

 
𝜂𝑐𝑐 =

1

𝑠𝑓𝑐 × 𝑃𝐶𝐼
 

(13) 

2.2. Formação da mistura ar/combustível 

A mistura ar/combustível é formada pela injeção de combustível que pode ocorrer 

diretamente no cilindro ou nos pórticos de admissão, sendo denominadas respectivamente de 
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injeção direta DI, do inglês direct injection, ou indireta PFI, do inglês port fuel injection. Em 

ambos os casos o combustível é injetado por eletroválvulas controladas eletronicamente por 

largura de pulso modulada (PWM), cuja frequência de acionamento e momento de 

acionamento são função da rotação e fase de cada cilindro do motor, (RODRIGUES FILHO, 

2014). O controle preciso da quantidade e do momento da injeção de combustível reduz 

significativamente a emissão de poluentes ao proporcionar uma combustão mais completa, 

associado a uma redução de formação de filme fluido nos coletores de admissão, 

especialmente em condições de partida a frio. 

Segundo (KHOVAKH, 1979), para uma mistura no cilindro ser estequiométrica, a massa 

de ar admitida deve ter quantidade de massa de oxigênio (𝑂2) teórica para reagir 

completamente com a massa de combustível injetada nesta mistura, caso a quantidade de 

oxigênio seja maior que a estequiométrica, a mistura é considerada pobre. Na situação da 

quantidade de oxigênio admitida ser menor que a quantidade estequiométrica, a mistura 

formada é rica. A razão ar/combustível estequiométrica (𝐴/𝐹)𝑠 na Equação 14, é calculada a 

partir do balanceamento químico da reação de combustão. 

 
(𝐴/𝐹)𝑠 =

𝑚̇𝑎𝑟

𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑏
 

(14) 

O fator lambda (𝜆) é dado pela razão da mistura ar/combustível real (𝐴/𝐹)𝑟 pela mistura 

ar/combustível estequiométrica (𝐴/𝐹)𝑠, Equação 15. Este é usado para avaliar de forma 

quantitativa o desvio entre a mistura real formada no MCI e a mistura estequiométrica.  

 
𝜆 =

(𝐴/𝐹)𝑟

(𝐴/𝐹)𝑠
 

(15) 

Percebe-se através da análise matemática da Equação 15 que: 

• 𝜆 < 1, a mistura é rica, há maior quantidade de combustível que a de ar em 

relação a estequiométrica; 

• 𝜆 = 1, a mistura é estequiométrica, quimicamente balanceada; 

• 𝜆 > 1, a mistura é pobre, há maior quantidade de ar que a de combustível em 

relação a estequiométrica. 
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Pode-se determinar a vazão mássica de combustível, 𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑏, a ser fornecida ou 

consumida pelo motor através da Equação 16: 

 
𝑚̇𝑐𝑜𝑚𝑏 =

𝑚̇𝑎𝑟

𝜆 × (𝐴/𝐹)𝑠
 

(16) 

O fator lambda é um parâmetro que afeta bastante nos valores do desempenho, 

consumo de combustível e emissões de gases de um motor de combustão interna. A 

influência do fator 𝜆 na potência e consumo específico de combustível pode ser vista na Figura 

6. Na Figura 7 é mostrada a atuação do fator 𝜆 na concentração relativa de monóxido de 

carbono (𝐶𝑂), Hidrocarboneto (𝐻𝐶) e oxido de nitrogênio (𝑁𝑂𝑥), (NETTO, 2018). 

Como pode ser notado na Figura 6, o torque máximo (MBT) de um MCI é obtido com 

emprego de mistura rica. Este fato decorre do efeito de resfriamento decorrente da 

evaporação do combustível que promove aumento da eficiência. Já o menor consumo 

específico de combustível é obtido para misturas levemente pobres, lambda em torno de 1,03, 

condição onde se obtém maiores eficiências de combustão sem comprometimento da 

ignitabilidade e da variabilidade cíclica do motor, (NETTO, 2018). 

De acordo com o mecanismo de Zeldovich a formação de 𝑁𝑂𝑥 é fortemente 

dependente da temperatura de pico dos gases no cilindro, dessa forma sua emissão é máxima 

para condições de operação que favorecem o aumento da temperatura dos gases no cilindro: 

mistura pobre com fator lambda em torno de 1,10, (MARTINS; FERREIRA, 2010). 

Empobrecimentos adicionais reduzem a energia disponível para combustão e 

consequentemente a temperatura de pico e as emissões de 𝑁𝑂𝑥. Misturas ricas favorecem o 

resfriamento da câmara de combustão e consequentemente promovem redução das 

emissões de 𝑁𝑂𝑥. (RODRIGUES FILHO, 2014). Pode-se observar na Figura 7, um aumento 

das emissões de 𝐶𝑂 e 𝐻𝐶 com o enriquecimento da mistura, este fato é justificado pelo 

excesso de combustível que leva a um processo de combustão incompleta. Por outro lado, 

empobrecimentos da mistura além de lambda 1,20 para gasolina e etanol, geram perda da 

eficiência da combustão por baixa ignitabilidade e apagamento precoce da frente de chama, 

resultando por isso no aumento das emissões de HC. 
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Figura 6 – Influência do fator 𝝀 no desempenho e consumo específico de combustível 

nos motores de combustão interna 

 

Fonte: Adaptado de DENTON, 2004 

 

Figura 7 – Influência do fator 𝝀 nas emissões nos motores de combustão interna 

 

Fonte: DA SILVA, 2018 

Conforme mencionado, a injeção de combustível pode ser classificada de duas 

maneiras quanto sua tipologia, a injeção direta (DI), do inglês, direct injection, que o 

combustível é injetado no interior do cilindro e a injeção indireta (PFI), do inglês, port fuel 

injection, onde o combustível é injetado no coletor de admissão, como na Figura 8. 

 



19 

Figura 8 – Topologia quanto aos sistemas de injeção de combustível 

 

Fonte: Adaptado de LUCAS, 2018 

2.2.1. Sistema de injeção direta e Carga Estratificada 

Os motores equipados com o sistema de injeção direta permitem a eliminação da 

condensação do combustível nas paredes do coletor de admissão, proporcionando um menor 

consumo de combustível pela combustão ser mais uniforme, outra vantagem dessa tecnologia 

é a capacidade de operar com uma maior razão volumétrica de compressão, por ter uma 

injeção de combustível mais tardia e assim um efeito de refrigeração maior, reduzindo as 

temperaturas dos gases no interior do cilindro e a propensão a detonação. Entretanto, os 

motores com o sistema de injeção PFI possuem uma manutenção mais simplificada e de 

menor custo, (NETTO, 2018). 

Existem dois grupos que podem ser divididos os sistemas de injeção direta, a injeção 

direta de baixa pressão, que ocorre no final do tempo de admissão, e a injeção de alta 

pressão, que acontece na fase da compressão, pouco antes da ignição da mistura 

ar/combustível. A última proporciona a formação da mistura estratificada, que é a variação 

espacial do fator lambda na câmara de combustão. (RODRIGUES FILHO, 2014). 

De acordo com (BARBOSA, 1997), a injeção direta a alta pressão pode proporcionar 

a carga estratificada pelo fato de não haver tempo o suficiente para que toda a mistura 
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ar/combustível seja homogeneizada até o momento da ignição. O emprego de carga 

estratificada promove a redução do consumo de combustível e da propensão da ocorrência 

de detonação, tanto pela redução das temperaturas de pico, quanto pela redução do fator 

lambda da fração da mistura não queimada à medida que esta se afasta do ponto de ignição, 

o eletrodo da vela. A Figura 9 a) ilustra o motor operando tanto com carga estratificada 

enquanto a b) com carga homogênea na câmara de combustão. 

Os sistemas atuais de injeção direta podem operar tanto com carga homogênea 

quanto com carga estratificada, com o motor podendo trabalhar com mistura pobre, 

estequiométrica e rica, conforme a região de operação do mapa. (BARBOSA, 1997). 

Figura 9 – Motor operando com carga estratificada (a) e com carga homogênea (b) 

 

Fonte: RODRIGUES FILHO, 2014 

2.3. Combustão 

A reação química entre um combustível e um gás contendo oxigênio, comburente, é 

conhecida como combustão. Esta reação exotérmica é usada para aumentar a energia do 

fluido de trabalho que expande e realiza trabalho sobre um componente mecânico. É 

fundamental o conhecimento do processo de combustão dos motores de combustão interna 

para o seu melhor desempenho, emissões e eficiência de conversão de combustível. 
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2.3.1. Combustão normal 

A combustão nos motores de ignição por centelha é iniciada quando a centelha 

produzida pela vela de ignição, com temperatura em torno de 3000ºC, ionizam e excitam as 

moléculas de uma pequena porção da mistura ar/combustível, que ignitam dando origem a 

frente de chama no cilindro. Como a combustão não é instantânea, demandando um tempo 

finito para acontecer, sua ignição deve acontecer momentos antes do pistão atingir o PMS, 

no final da compressão, de tal forma que exista tempo adequado para que ela se desenvolva 

e o pico de pressão ocorra alguns graus DPMS, promovendo dessa forma a maximização do 

trabalho de expansão do fluido de trabalho. Se a ignição for adiantada, ocorre um aumento 

demasiado da temperatura e pressão na fase de compressão, aumentado assim o trabalho 

de compressão e reduzindo o trabalho útil do ciclo. Caso o centelhamento da vela de ignição 

for atrasado ter-se-á uma redução do trabalho de expansão decorrente do aumento tardio da 

pressão no cilindro, rejeitando uma maior quantidade de calor para o escape, que pode 

provocar danos aos componentes do motor, sobretudo sobre a válvula de escape. (BAETA, 

2006). 

A combustão quando iniciada, se propaga por condução, radiação e convecção do calor, 

causando o aquecimento e ignição da parte da mistura não queimada. Dessa forma, a 

condução e a convecção do calor associada a difusão de massa da mistura queimada para a 

mistura ar/combustível fresca é essencial no processo de combustão. O tempo e a velocidade 

que a frente de chama se propaga no cilindro depende das condições e propriedades da 

mistura, e caso não haja algum escoamento direcionado da combustão no interior do cilindro, 

a frente chama se propaga uniformemente em formato esférico por todas as direções. 

(HEYWOOD, 2018). 

Como mencionado, a combustão ocorre em um período finito de tempo, sendo iniciada 

alguns graus antes do pistão atingir o PMS de compressão. O avanço de ignição visa 

proporcionar o tempo necessário para que a combustão se inicie e se desenvolva de tal forma 

que o pico de pressão resultante desse processo ocorra poucos graus depois do pistão iniciar 

seu movimento descendente. Dessa forma há um momento ótimo para ocorrer a centelha de 

tal forma a minimizar o trabalho de compressão e obter os maiores valores de pressão nos 

instantes iniciais do movimento descendente do pistão, proporcionando o maior torque e 

menor consumo de combustível para um determinado regime de rotação e carga. Este avanço 

é conhecido pela sigla MBT. A Figura 10 mostra a relação da variação do torque com o avanço 

de ignição, (HEYWOOD, 2018). 
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Figura 10 – Variação do torque em relação ao avanço de ignição 

 

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018 

2.3.2. Combustão anormal 

Nos motores de combustão por centelha, a combustão anormal pode ser classificada 

em quatro tipos: misfire parcial, misfire total, pré-ignição ou autoignição da mistura e 

detonação (do inglês, knock). Quando não há ignição da mistura no cilindro, pode-se chamar 

de misfire total. Quando a propagação da frente de chama é incompleta, este fenômeno é 

conhecido por misfire parcial. Tanto o misfire total quanto o misfire parcial podem ocorrer 

devido ao emprego de misturas muito pobres, 𝜆 > 1,3, a baixa energia de ignição e a valores 

de avanço de ignição extremamente atrasados, (RODRIGUES FILHO et al., 2016; 

HEYWOOD, 2018). 

Quando a mistura ar/combustível sofre ignição antes que ocorra a centelha da vela de 

ignição é chamada de pré-ignição, pois o início das reações de oxidação do combustível 

acontece precocemente. A pré-ignição pode ser causada por algum ponto quente no cilindro 

que cede energia suficiente para o início da reação de combustão, (HEYWOOD, 2018).  

A detonação é um fenômeno anormal da combustão nos motores SI, ela ocorre quando 

uma segunda frente de chama surge, decorrente da autoignição da mistura ar/combustível, e 

colide com a frente de chama iniciada pela centelha produzida pela vela de ignição. Uma 
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terceira onda, gerada pela reflexão da colisão, propaga através da mistura não queimada com 

velocidade supersônica consumido rapidamente a mistura não queimada, gerando uma 

elevada taxa de liberação de calor associada a severos gradientes de pressão. Estes geram 

uma vibração característica e audível. Esse som por ser agudo tornou-se popularmente 

conhecido como “batida de pino”. A autoignição ocorre quando a temperatura da mistura não 

queimada excede a temperatura de autoignição, desta forma toda ação de controle sobre o 

MCI que reduz a temperatura dos gases no interior do cilindro favorece a mitigação da 

detonação. As elevadas taxas de liberação de calor provocam elevados gradientes de pressão 

gerando sobrecarga térmica e mecânica que podem causar a quebra do motor, (RODRIGUES 

FILHO, 2014). 

Na Figura 11, percebe-se a comparação das curvas de pressão do gás no cilindro 

medidas sem e com detonação, que demonstram a propagação de ondas de pressão pelo 

cilindro. Diversas técnicas podem ser aplicadas para reduzir a temperatura do gás dentro do 

cilindro visando mitigar a detonação, dentre elas pode-se citar: o enriquecimento da mistura 

ar/combustível, atraso do avanço de ignição, Cooled EGR, injeção de água, uso de trocadores 

de calor na admissão (intercooler), etc. (ZHAO, 2010). 

Figura 11 – Curvas de pressão no cilindro sem e com detonação 

 

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018 

De acordo com RODRIGUES FILHO (2014) as velocidades de um processo normal 

de combustão podem variar de 10 a 25 m/s, mas as velocidades de um processo em que há 

detonação, tem um aumento na ordem de 10 vezes a esta velocidade. A detonação pode 

ocorrer pelas condições em que o motor está operando, pelo tipo de combustível utilizado, 
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pela relação ar/combustível da mistura e pelas características geométricas do motor. Pela 

grande carga térmica e mecânica que são submetidos pela detonação, os motores podem 

sofrer severos danos. 

A razão volumétrica de compressão e o avanço de ignição são importantes parâmetros 

para o controle da detonação, uma vez que tem significativa influência nos valores de pico de 

pressão e consequentemente na temperatura do gás no cilindro. O aumento do avanço de 

ignição ou da razão volumétrica de compressão promove um aumento dos valores da 

temperatura e da pressão do gás no cilindro, que pode levar a ocorrência da detonação. Esta 

acontece quando a temperatura da mistura ar/combustível excede a temperatura de auto 

ignição. De outra maneira, a diminuição do avanço de ignição ou da razão volumétrica de 

compressão, disponibiliza um aumento do volume para a combustão reduzindo 

consequentemente os valores de temperatura e pressão do gás, reduzindo assim as chances 

de ocorrência da detonação. (RODRIGUES FILHO, 2014). 

2.3.3. Análise da combustão 

A medição da pressão dos gases no cilindro em função da posição angular do 

virabrequim, associado ao cálculo do volume disponível no cilindro, Equações 17 e 18, permite 

com auxílio da equação de estado do gás ideal e da primeira lei da termodinâmica, calcular 

importantes parâmetros de combustão, essas equações são válidas para o pino do pistão 

centrado, caso este pino tenha algum deslocamento é necessário correção. Dentre os 

parâmetros de combustão mais importantes pode-se citar a fração mássica queimada, do 

inglês mass burn fraction (MBF), a taxa de liberação de calor, do inglês heat release rate, 

HRR, o IMEP, a covariância do IMEP (COV do IMEP), a curva de temperatura do gás no 

cilindro em função da posição angular do virabrequim, a temperatura de pico, etc. 

 
∀(𝜃) = 𝑉𝑐𝑐 +

𝜋𝐷2

4
(𝑙 + 𝑎 − 𝑠) 

(17) 

 𝑠 = 𝑎 ∙ cos 𝜃 + √𝑙² − 𝑎² ∙ 𝑠𝑒𝑛²𝜃 (18) 

Onde ∀(𝜃) é o volume instantâneo disponível no cilindro como uma função da posição 

angular do virabrequim. O volume da câmara de combustão 𝑉𝑐𝑐, o volume deslocado 𝑉𝑑 e os 

parâmetros 𝑙, 𝑎, 𝑠 e 𝑐 podem ser vistos na Figura 12 que representa o sistema biela-manivela. 
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Figura 12 – Sistema biela-manivela 

 

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018 

A curva de pressão varia de ciclo a ciclo, como pode ser observado na Figura 13, 

fenômeno denominado de variabilidade cíclica. Esta é inferida pela covariância do IMEP, 

razão entre o desvio padrão e a média do IMEP, Equação 19. A covariância do IMEP, COV 

do IMEP (𝐶𝑂𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃), é uma inferência de estabilidade da combustão. Segundo (HEYWOOD, 

2018) seu valor deve ser inferior a 3,5% para garantir uma boa dirigibilidade. 

Figura 13 – Variação cíclica do motor 

 

Fonte: Adaptado de DE OLIVEIRA e SODRE, 2016 
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 𝐶𝑂𝑉𝐼𝑀𝐸𝑃 =
𝜎𝐼𝑀𝐸𝑃

𝐼𝑀𝐸𝑃𝑀É𝐷𝐼𝑂

 (19) 

A pressão média efetiva indicada, IMEP, é obtida pela razão do trabalho indicado pelo 

volume deslocado. A partir da medição da pressão do gás no cilindro em função da posição 

angular do virabrequim, esta pode ser obtida pela Equação 20. 

 
𝐼𝑀𝐸𝑃 =

𝑊𝑖

𝑉𝑑
 

(20) 

A partir de manipulações algébricas da primeira lei da termodinâmica, Equação 21 e da 

equação de estado do gás ideal, Equação 23, pode-se obter uma expressão para o cálculo 

da taxa de liberação de calor, a Equação 21. 

 𝑑𝑈

𝑑𝑡
= 𝑄̇ − 𝑊̇ 

(21) 

Onde 𝑈 é a energia interna do fluido [J], 𝑄̇ a taxa de transferência de calor [J/s], 𝑊̇ a 

taxa do trabalho realizado pelo fluido [J/s], e pode ser reescrita pela Equação 22: 

 
𝑄̇ = 𝑚𝑐𝑣

𝑑𝑇

𝑑𝑡
+ 𝑃

𝑑𝑉

𝑑𝑡
 

(22) 

Onde 𝑇 é a temperatura do fluido [K], 𝑃 a pressão do fluido [Pa], 𝑚 a massa de fluido 

dentro do cilindro [kg], 𝑐𝑣 o calor específico do fluido a volume constante [J/kg.K] e 𝑄̇ é a taxa 

de transferência líquida de calor para o fluido, ou seja, é a taxa de transferência de calor 

decorrente do processo de combustão decrescida da taxa de transferência de calor do fluido 

de trabalho para o sistema de arrefecimento do motor. A equação do gás ideal, é descrita pela 

Equação 23. 

 𝑃𝑉 = 𝑚𝑅𝑇 (23) 
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Assumindo que a massa é constante, quando as válvulas estão fechadas, a Equação 

23 pode ser diferenciada da seguinte forma: 

 𝑑𝑇

𝑑𝑡
=

1

𝑚𝑅
[𝑃

𝑑𝑉

𝑑𝑡
+ 𝑉

𝑑𝑃

𝑑𝑡
] 

(24) 

 Assim, substituindo a Equação 22 em 24, obtém-se a Equação 25: 

 𝑑𝑄

𝑑𝑡
= [

𝑐𝑣

𝑅
+ 1] 𝑃

𝑑𝑉

𝑑𝑡
+

𝑐𝑣

𝑅
𝑉

𝑑𝑃

𝑑𝑡
 

(25) 

Sabendo-se que 𝑐𝑝 = 𝑐𝑣 + 𝑅 e que 𝛾 =
𝑐𝑝

𝑐𝑣
, e substituindo a relação temporal pela relação 

angular, tem-se a Equação 26: 

 𝑑𝑄(𝜃)

𝑑(𝜃)
=

𝛾(𝜃)

𝛾(𝜃) − 1
× 𝑃(𝜃) ×

𝑑𝑉(𝜃)

𝑑(𝜃)
+

1

𝛾 − 1
× 𝑉(𝜃) ×

𝑑𝑃(𝜃)

𝑑(𝜃)
 

(26) 

Onde 𝛾 é o coeficiente politrópico dado pela razão entre os calores específicos a 

pressão constante e volume constante. 𝑉(𝜃) e 𝑃(𝜃) são o volume deslocado e a pressão no 

cilindro em função da posição angular do virabrequim, respectivamente. A integração da 

Equação 26 fornece o calor liberado, 𝑄(𝜃). Dividindo-se os valores obtidos da curva de calor 

liberado, pelo valor total de calor liberado (𝑄𝑡), obtém-se a curva de fração mássica queimada 

em função do ângulo do virabrequim, MBF(𝜃), Equação 27. 

 
𝑀𝐵𝐹 (𝜃) =

𝑄(𝜃)

𝑄𝑡
 

(27) 

A fração de massa queimada também pode ser obtida pela equação de Wiebe, Equação 

28. (AVELAR, 2018). 

 
𝑥𝑏 = 1 − 𝑒𝑥𝑝 [−𝑎 (

𝜃 − 𝜃0

∆𝜃
)

𝑚+1

] 
(28) 

Onde o 𝑥𝑏 é a fração da mistura queimada, 𝜃 é a posição angular, 𝜃0 é o início da 

combustão, ∆𝜃 é a duração da combustão e as variáveis 𝑎 e 𝑚 são os parâmetros ajustáveis, 

sendo 𝑎 = 2 𝑒 𝑚 = 5 os seus valores típicos. (HEYWOOD, 2018). A Figura 14 mostra uma 

curva típica de fração de massa queimada. 
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Figura 14 – Curva típica do MBF 

 

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018 

A partir da fração mássica queimada pode-se analisar importantes parâmetros de 

combustão com atenção especial para os seguintes: 

Início da combustão: devido a enorme variabilidade do processo de ignição, 

(HEYWOOD,2018) sugere considerar o início da combustão quando 5% da massa de 

combustível foi queimada, MBF 5. Alternativamente pode-se considerar o início da combustão 

no MBF 10. 

Final da combustão: de maneira análoga ao processo de ignição, o processo de 

apagamento da chama também é caracterizado por elevada variabilidade. Assim 

(HEYWOOD,2018) sugere considerar o final da combustão quando 90% da massa de 

combustível tiver sido consumida, MBF 90. 

Ângulo de queima: denominado no inglês de fast burn angle, corresponde ao 

deslocamento angular do motor durante o processo de combustão, desconsiderando os 10% 

iniciais e finais do processo de queima. Dessa forma, o fast burn angle é obtido pela subtração 

do MBF10 do MBF 90, sendo identificado pela sigla MBF10-90. O MBF10-90 é uma inferência 

a velocidade do processo de combustão. 

Atraso de ignição: O atraso de ignição é dado pelo deslocamento angular do virabrequim 

entre o momento do centelhamento, avanço de ignição (IGNADV), e o início da combustão 

MBF 5 ou MBF 10. 
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2.4. Combustíveis 

Atualmente os combustíveis de origem fóssil, a gasolina e o óleo diesel, são os mais 

empregados nos motores de combustão interna (IEA, 2020). Devido às emissões de gases 

poluentes, sobretudo os intensificadores do efeito estufa, faz-se necessário a substituição dos 

mesmos por combustíveis renováveis como o etanol e o biodiesel. Por serem a fonte de 

energia primária utilizada nos MCI, a compreensão de suas propriedades físico químicas se 

torna muito importante no estudo de tecnologias para melhoria da eficiência térmica e redução 

das emissões de poluentes. 

2.4.1. Etanol 

Os álcoois são formados por uma cadeia de hidrocarbonetos ligados a um radical 

hidroxila, OH. Dependendo do número de hidroxilas presentes na sua cadeia os álcoois são 

classificados como monoálcool, diálcool ou poliálcool. Apenas os monoálcoois são utilizados 

como combustíveis comerciais alternativos aos derivados do petróleo, sendo eles o metanol 

CH3OH e o etanol C2H5OH. A Figura 15 ilustra a estrutura molecular do etanol e metanol 

também conhecidos respectivamente como álcool etílico e metílico. 

Figura 15 – Estrutura molecular do etanol e metanol 

 

Fonte: Adaptado de NAHRA, 2019 

Devido à presença do oxigênio na sua estrutura molecular, os álcoois apresentam um 

poder calorífico menor do que os hidrocarbonetos desprovidos da hidroxila, OH. A presença 

do oxigênio na sua estrutura molecular diminui a demanda de ar atmosférico admitido por ciclo 

para formação de uma mistura estequiométrica, consequentemente a razão ar/combustível 

estequiométrica do etanol e do metanol são menores que a da gasolina. Por possuírem um 
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número menor de ligações carbono hidrogênio o poder calorífico da mistura ar/álcool é menor 

do que o poder calorífico da mistura ar/gasolina, (PULKRABEK, 1997). 

Pela baixa pressão de vapor e evaporação dos álcoois, geralmente os motores movidos 

a álcool apresentam dificuldade de partida com temperaturas baixas, por isso estes motores 

devem ser equipados com um sistema de partida a frio que injeta uma pequena quantidade 

de gasolina para facilitar o início do funcionamento ou, mais modernamente, ser dotado de 

sistemas que aquecem o combustível durante a partida ou que aqueçam o próprio motor, 

(SILVA, E.R. et al.,1997). 

Uma grande vantagem do etanol é a sua alta resistência à detonação, o etanol pode 

apresentar uma resistência à detonação 18% superior à da gasolina pura. Assim, motores que 

funcionam com o etanol são capazes de utilizar uma maior razão volumétrica de compressão 

e por isso apresentam maior eficiência térmica do que os motores que operam com gasolina, 

(MALAQUIAS et al., 2019). Os álcoois possuem um alto calor latente de vaporização, portanto 

ao serem vaporizados dentro da câmara de combustão produzem um efeito refrigerante sobre 

a mistura ar/combustível, que contribuirá para a mitigação da detonação e no aumento da 

eficiência volumétrica do motor. Por estas razões os motores movidos a álcool possuem maior 

pressão média efetiva. 

O etanol é um combustível renovável que pode ser obtido através da fermentação de 

vegetais ricos em açúcar, como a cana-de-açúcar no Brasil. A produção do álcool etílico a 

partir da cana-de-açúcar utiliza parte dos seus próprios rejeitos para a geração de energia na 

sua fabricação, como por exemplo, o bagaço da cana. O processo de fabricação envolve duas 

etapas que são a fermentação, quando, através da ação de microrganismos, o açúcar 

presente no melaço se transforma em álcool e a destilação, usada para separar o álcool do 

chamado mosto de fermentação. Como resultado da fabricação, um resíduo conhecido como 

vinhoto pode acarretar grandes problemas ecológicos se lançado em rios e lagos através da 

proliferação descontrolada de bactérias, reduzindo drasticamente a quantidade de oxigênio 

dissolvido na água. Por esse motivo a Secretaria do Meio Ambiente faz severas restrições ao 

projeto de destilarias e as obriga a processar adequadamente o seu vinhoto, (SILVA et al., 

1997).  

O álcool combustível brasileiro é chamado de E100 e sua equação para a combustão 

completa pode ser escrita pela Equação 29: 

 𝐶2𝐻5𝑂𝐻 + 3𝑂2 + 11,28𝑁2 → 2𝐶𝑂2 + 3𝐻2𝑂 + 11,28𝑁2 (29) 
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Considerando-se que o etanol comercial contém 6% de água e a queima com o ar 

atmosférico ao invés do oxigênio puro, onde toda fração do ar que não é oxigênio é 

considerada como sendo nitrogênio, pode-se reescrever a Equação 29 pela Equação 30 a 

seguir, (DA SILVA, 2017). 

 𝐶1,66𝐻4,32𝑂𝐻 + 2,49𝑂2 + 9,39𝑁2 → 1,66𝐶𝑂2 + 2,66𝐻2𝑂 + 9,39𝑁2 (30) 

Considerando que a massa molecular do ar, 𝑀𝑎𝑟, é 29 kg/kmol, e a do álcool etílico, 𝑀𝑒𝑡, 

é 41,2 kg/kmol, tem-se a Equação 31: 

 𝐴

𝐹𝑒𝑡
=

𝑚𝑎𝑟

𝑚𝑒𝑡
=

𝑁𝑎𝑟 . 𝑀𝑎𝑟

𝑁𝑒𝑡 . 𝑀𝑒𝑡
=

11,88 × 29

1 × 41,2
≈ 8,36

𝑘𝑔𝑎𝑟

𝑘𝑔𝑒𝑡
 

(31) 

Onde 𝐴/𝐹𝑒𝑡 é a razão mássica ar/combustível estequiométrica [kg/kg], 𝑚𝑎𝑟 é a massa 

de ar admitida no cilindro em um ciclo [kg]; 𝑚𝑒𝑡 é a massa de etanol admitida no cilindro em 

um ciclo [kg]; 𝑁𝑎𝑟é o número de moles de ar admitida no cilindro em um ciclo; 𝑀𝑎𝑟 é a massa 

molar do ar [kg/kmol]; 𝑁𝑒𝑡 é o número de moles de etanol admitido no cilindro em um ciclo; 

𝑀𝑒𝑡 é a massa molar do etanol [kg/kmol]; que é usado para o cálculo da razão ar/combustível 

apresentada por (PULKRABEK, 1997). A Tabela 2 apresenta de forma comparativa as 

principais propriedades do etanol e da gasolina. 

Tabela 2 – Propriedades da gasolina, etanol anidro e etanol hidratado 

Propriedade Gasolina Etanol Anidro Etanol Hidratado 

Número de octanas 92 109 111 

Poder calorífico inferior (MJ/kg) 42 26 24,76 

Calor latente de vaporização (kJ/kg) 305 840 925 

Razão ar/combustível estequiométrica 14,7:1 9:1 8,36:1 

Densidade da energia da mistura ar/combustível (MJ/kg) 2,67 2,60 2,61 

Fonte: MALAQUIAS, 2019 

A viabilidade ambiental e econômica associada a supremacia técnica do etanol sobre 

a gasolina fazem deste biocombustível a melhor opção para o Brasil. Produzido a partir da 

cana de açúcar, seu elevado calor latente de vaporização 925kJ/kg a 1 atm, mais de duas 

vezes maior que o da gasolina, associado à sua maior velocidade de queima laminar e número 

de octanas, fazem do etanol um excelente combustível para os motores de ignição por 

centelha. Sobretudo deve-se destacar que todo 𝐶𝑂2 emitido durante a combustão é 
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reabsorvido no processo de fotossíntese durante o cultivo da cana de açúcar, por essa razão 

veículos movidos a etanol emitem menos 𝐶𝑂2/𝑘𝑚 quando comparados a veículos 

abastecidos com gasolina ou veículos elétricos, (MALAQUIAS et al., 2019). Estes fatos 

somados a capacidade de produção e distribuição do biocombustível instalada no país tornam 

o etanol a melhor alternativa para mitigação das emissões de 𝐶𝑂2 oriundas dos veículos leves 

no Brasil. 

2.5. Emissões de poluentes 

As emissões de gases na atmosfera decorrentes da utilização dos motores de 

combustão interna é um tema primordial nas questões referentes a sustentabilidade ambiental 

e econômica da sociedade. Devido a extensa utilização dessas máquinas e seu enorme 

potencial de poluição, leis reguladoras dos níveis máximos de emissão de poluentes estão 

cada vez mais severos. O desenvolvimento de tecnologias que reduzem as emissões de 

poluentes tem sido uma intensa busca da comunidade científica para atender a legislação 

atual e garantir o uso dos motores de combustão interna como meio de geração de potência 

mecânica. 

A combustão completa da gasolina e do etanol teria como produto o dióxido de carbono 

(𝐶𝑂2) e a água (𝐻2𝑂), como esta não ocorre dessa forma, gases poluentes como o monóxido 

de carbono (𝐶𝑂), hidrocarbonetos (𝐻𝐶) e óxidos de nitrogênio (𝑁𝑂𝑥) dentre outros são 

gerados, causando diversos inconvenientes. 

2.5.1. Monóxido de carbono 

A emissão de monóxido de carbono (𝐶𝑂) pelos motores de combustão interna é 

fortemente influenciada pelo fator lambda. O enriquecimento da mistura resulta no aumento 

da emissão de 𝐶𝑂, pela falta de 𝑂2 para promover uma combustão completa. Misturas muito 

pobres também vão provocar o aumento desse poluente, porém devido a uma combustão 

incompleta resultante de um processo de ignição deficiente, (HEYWOOD, 2018). O 𝐶𝑂 é um 

gás inodoro que tem afinidade com a hemoglobina 12 vezes superior ao oxigênio sendo 

asfixiante para o ser humano podendo provocar a morte. 

2.5.2. Hidrocarbonetos 

Conhecidos por 𝐻𝐶, assim como o 𝐶𝑂 tem sua concentração aumentada com o 

enriquecimento da mistura, consequência direta da falta de oxigênio para oxidar todo o 

combustível. A extinção de frente de chama nas paredes do cilindro, mistura incompleta, o 

vazamento nas válvulas e o volume entre o anel de seguimento, pistão e cilindro, contribuem 
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para a formação de 𝐻𝐶, (HEYWOOD, 2018). Quando inalado ou em contato com a pele e 

mucosa, pode causar irritação e desconforto, com alguns tipos considerados cancerígenos. 

2.5.3. Óxidos de nitrogênio 

Os óxidos de nitrogênio (𝑁𝑂𝑥) são gases que se formam na câmara de combustão 

através do resultado da oxidação do nitrogênio do ar atmosférico que depende dos valores da 

pressão, temperatura do gás no cilindro e da composição química deste no momento da 

combustão, sendo os principais óxidos de nitrogênio, o monóxido de nitrogênio ou óxido nítrico 

(𝑁𝑂) e o dióxido de nitrogênio (𝑁𝑂2), sendo o 𝑁𝑂2 bastante perigoso para a saúde. 

A temperatura é o principal fator para a formação de 𝑁𝑂𝑥 no interior do cilindro, que 

também depende da quantidade de oxigênio disponível, quanto maior for a temperatura na 

câmara de combustão, mais rápidas serão as reações do oxigênio com o nitrogênio. Em 

misturas ricas, a menor presença do oxigênio reduz a produção de 𝑁𝑂𝑥 e em misturas pobres, 

as menores temperaturas no cilindro, mesmo com maiores concentrações de oxigênio, 

também diminui a formação de 𝑁𝑂𝑥, portanto a mistura ligeiramente pobre com o lambda em 

torno de 1,10 é a condição mais favorável para a formação dos óxidos de nitrogênio, pelas 

altas temperaturas e disponibilidade de oxigênio, (BRAGA, 2007). 

2.6. Simulação numérica 1D aplicada a motores de combustão interna 

O contexto atual exige o uso de ferramentas numéricas para reduzir tempo e custo no 

desenvolvimento de novas tecnologias para motores de combustão interna. A previsão do 

desempenho, parâmetros de combustão e das emissões de poluentes a partir de modelos 

matemáticos 1D tem sido uma ferramenta importante no desenvolvimento de motores de 

combustão interna, já que os resultados obtidos podem apresentar erros máximos inferiores 

a 7%, quando comparados com resultados experimentais. A confiabilidade dos resultados 

numéricos obtidos a partir de modelos calibrados permite ao pesquisador reduzir o número 

de experimentos realizados para a obtenção de um protótipo otimizado, tanto no que diz 

respeito à geometria de seus componentes, quanto à estratégia de controle do motor, 

(AVELAR et al. 2019). 

Como a modelagem numérica 1D consegue obter resultados com erros médios em torno 

de 5%, associados a um pequeno custo computacional, os modelos 1D se tornaram os mais 

adequados para simulações de desempenho e emissões de gases de um MCI. Da mesma 

forma, os modelos 3D têm ganhado notoriedade para obter informações sobre o campo de 

velocidade e temperatura que são muito úteis para o entendimento dos fenômenos físicos e 

químicos, imprescindível para entender os motivos que proporcionam ganhos ou perdas de 
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desempenho de um MCI. Nesse contexto, os modelos 1D também têm sido importantes para 

a obtenção das condições de contorno necessárias para implementação na modelagem 3D, 

(MELO, 2012). 

2.7. Modelo de atrito no GT-Power 

O modelo de atrito utilizado no GT-Power é o proposto por Chen-Flyn, que utiliza os 

valores da pressão dos gases no interior do cilindro para estabelecer as condições de atrito 

das partes móveis do motor, este é um modelo empírico que afirma que o atrito total do motor 

é uma função do pico de pressão do cilindro, velocidade média do pistão e velocidade média 

do pistão ao quadrado, (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). Essa função se encontra na 

biblioteca de modelos do GT-Power, Template: EngFrictionCF, sendo definida pela seguinte 

Equação 32: 

 𝐹𝑀𝐸𝑃 = 𝐹𝑀𝐸𝑃𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡 + 𝑃𝐹. 𝑃𝐶𝑦𝑙,𝑚𝑎𝑥 + 𝑀𝑃𝑆𝐹. 𝑐 + 𝑀𝑃𝑆𝑆𝐹. 𝑐2 (32) 

Onde 𝐹𝑀𝐸𝑃 é a pressão média efetiva de atrito [bar], 𝐹𝑀𝐸𝑃𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡 ,PF, MPSF e MPSSF 

são constantes. O 𝐹𝑀𝐸𝑃𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡 é uma constante que pode assumir valores na faixa 

compreendida entre 0,3 a 0,5 [bar]. A influência do termo 𝑃𝐹 no atrito acontece de forma 

independente da carga no cilindro, pelas condições de contorno existentes na parede do 

cilindro com o pistão e pelo atrito no perímetro, já o termo 𝑀𝑃𝑆𝐹 implica no atrito que é 

dependente da velocidade média do pistão, a fricção hidrodinâmica, e o termo 𝑀𝑃𝑆𝑆𝐹 atua 

proporcionalmente ao quadrado da velocidade média do pistão, que são as forças turbulentas 

de dissipação, (AVELAR, 2018).  

Um modelo matemático alternativo para estimar o trabalho de atrito é proposto por 

(HEYWOOD, 2018). Segundo este autor esse modelo é adequado para motores SI, operando 

em WOT, com volume deslocado para motores de 0,845 a 2,000 litros. Por depender apenas 

da rotação, 𝑁, do motor é bastante útil para elaboração de modelos onde não existe a 

disponibilidade de dados indicados de pressão. Com isso (HEYWOOD, 2018) sugere utilizar 

a correlação de (BARNES-MOSS, 1975) para se obter a FMEP pela Equação 33. 

 
𝐹𝑀𝐸𝑃 = 0,97 + 0,15 (

𝑁

1000
) + 0,005 (

𝑁

1000
)

2

 
(33) 
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2.8. Modelo de combustão no GT-Power 

De acordo com LÓPEZ E NIGRO (2000), a simulação de um MCI pode ser classificada 

em quatro categorias; zero dimensional, quasi-dimensionais, unidimensional (1D) e modelos 

multidimensionais (3D). HEYWOOD (2018), denomina os modelos zero dimensionais como 

termodinâmicos. O modelo zero dimensional usa a metodologia semelhante da termodinâmica 

clássica, calculando os parâmetros termodinâmicos a partir de balanços de escoamento de 

massa e energia de forma independe da geometria do domínio estudado. A câmara de 

combustão é considerada como uma única região, obtendo-se valores dos parâmetros em 

função da posição angular do motor. Obviamente não é possível captar a heterogeneidade do 

campo de temperatura e pressão, fato que impossibilita a estimativa das emissões de 

poluentes, cuja geração não pode ser realizada de forma satisfatória a partir de valores médios 

do domínio, demandando o conhecimento do campo de temperatura e pressão, (MERKER et 

al., 2006). 

Os modelos multidimensionais discretizam o domínio a ser estudado em muitas regiões 

e aplicam as equações de balanço de massa e energia em cada uma delas possibilitando 

assim a determinação dos valores de temperatura, pressão, dentre outras em função da 

posição no espaço. Em contrapartida é demandado um esforço computacional muito maior. 

Como alternativa a essa limitação, os modelos de duas zonas possibilitam a 

diferenciação das regiões da mistura ar/combustível e dos produtos da combustão em um 

modelo termodinâmico. Desta forma, o modelo é capaz ao menos de computar as diferenças 

de estado e composição entre estas duas regiões e permitem o uso de submodelos que 

necessitem desta diferenciação. 

Dentre os modelos mencionados, os modelos fenomenológicos ou quasi-dimensionais 

possuem uma forma de aplicação intermediária que os permite a modelar diferentes zonas de 

uma região de interesse heterogênea. Para isso, utilizam-se de submodelos simplificados que 

computam as propriedades locais de cada zona. Contudo, diferente dos modelos CFD, não 

solucionam os campos de temperatura, pressão e velocidade de maneira explícita. Por utilizar 

um número bastante inferior de subdivisões do domínio geométrico em relação aos modelos 

multidimensionais, (MERKER et al., 2006; STIESCH, 2003). 

Conforme o manual GT-SUITE do software GT-Power (GAMMA TECHNOLOGIES, 

2016), os modelos de combustão são classificados como preditivos e não preditivos. O tipo 

de análise e os resultados desejados determinam o tipo de modelo de combustão a ser usado. 
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Modelos Não Preditivos 

• Taxa de queima prescrita/imposta explicitamente pelo usuário, demandando 

dessa forma dados experimentais de combustão em cada condição operacional 

para melhor precisão; 

• O fornecimento da taxa de queima pelo usuário elimina a necessidade do seu 

cálculo pelo programa, reduzindo o esforço computacional além de colaborar 

para obtenção de resultados com erros menores. 

• Não é afetado pelas condições de operação (ou seja, velocidade, carga, 𝐴/𝐹); 

Modelos Preditivos 

• Requer maior detalhamento geométrico do cilindro e cabeçote do motor,  

• Demanda informar tempo de injeção e a curva de vazão do eletroinjetor para que 

o software possa calcular a vazão mássica de combustível fornecida, 

• Por não demandar parâmetros de combustão para cada condição de operação 

do motor, este é autoajustável para condições transitórias; 

• Possibilita o cálculo das emissões de poluentes. 

Para um estudo sobre projeto dos sistemas de admissão e escape, diagrama das 

válvulas de admissão e escape ou análises acústicas, a utilização o modelo de combustão 

não preditiva pode ser o suficiente. Por outro lado, caso o objetivo da pesquisa seja obter 

dados sobre a influência do EGR, do avanço de ignição, sobre desempenho do motor, deve-

se utilizar o modelo preditivo uma vez que os parâmetros relacionados são fortemente 

influenciados pela curva de pressão do gás no cilindro.  (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). 

No modelo não preditivo a combustão deve ser utilizada quando a variável a ser 

estudada não é afetada diretamente pelo processo de combustão, como a influência da 

geometria do coletor de admissão na eficiência volumétrica, determinação do melhor 

momento de abertura ou fechamento das válvulas de admissão e escape para cada condição 

de operação do motor, etc., (AVELAR, 2018). A Tabela 3 apresenta o resumo da comparação 

dos modelos de combustão. 
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Tabela 3 – Comparação entre os modelos de combustão 

Modelo não preditivo Modelo preditivo 

Parâmetros da combustão medidos 
experimentalmente inseridas no modelo 

Não requer dados experimentais da 
combustão (curva de pressão do gás no 
cilindro em função da posição angular do 

virabrequim) 

Necessita de dados experimentais da 
combustão para cada ponto de operação 

Ajuste automático para as condições 
transientes 

Não afetado pelas condições de operação 

Gera resultados detalhados do processo de 
combustão, permitindo predição de 

detonação e estimativa de avanço de 
ignição para obtenção do MBT 

Menor esforço computacional em relação 
ao modelo preditivo (menores tempos de 

simulação) 
 

Fonte: Adaptado de AVELAR, 2018 

De acordo com (MERKER et al., 2006), a função Wiebe tem como objetivo de reproduzir 

o típico perfil em formato de “𝑆” da curva da taxa de liberação de calor. A curva de calor 

liberado acumulado dessa função pode ser aproximada através da variação do parâmetro 

“𝑚”, já o parâmetro “𝑎” indica a eficiência de combustão. A função Wiebe é dada pela 

Equação 34: 

 𝑄𝑙𝑖𝑏(𝜃)

𝑄𝑞𝑢í𝑚,𝑡𝑜𝑡
= 1 − 𝑒𝑥𝑝 [−𝑎 (

𝜃 − 𝜃𝑖𝑐

𝜃𝑓𝑐 − 𝜃𝑖𝑐
)

𝑚+1

] 
(34) 

Onde 𝑄𝑙𝑖𝑏(𝜃) é a energia total liberada até a posição angular 𝜃, 𝑄𝑞𝑢í𝑚,𝑡𝑜𝑡 a energia total 

liberada ao final da combustão (que é a massa total de combustível multiplicada por seu poder 

calorífico inferior), 𝜃 a posição angular instantânea, 𝜃𝑖𝑐 a posição angular do início da 

combustão, 𝜃𝑓𝑐 a posição angular do final da combustão, e 𝑎 é o parâmetro de eficiência de 

combustão, calculado pela Equação 35: 

 𝑎 = −ln (1 − 𝜂𝑐  ) (35) 

A taxa de liberação de calor instantânea pode ser obtida pela Equação 36, diferenciando 

a Equação 34 em relação ao ângulo da manivela: 
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 𝑑𝑄𝑙𝑖𝑏

𝑑𝜃
= 𝑎. 𝑄𝑞𝑢í𝑚,𝑡𝑜𝑡(𝑚 + 1) (

𝜃 − 𝜃𝑖𝑐

𝜃𝑓𝑐 − 𝜃𝑖𝑐
)

𝑚

𝑒𝑥𝑝 [−𝑎 (
𝜃 − 𝜃𝑖𝑐

𝜃𝑓𝑐 − 𝜃𝑖𝑐
)

𝑚+1

] 
(36) 

A Figura 16 mostra a constante 𝑚 que define a forma da curva integrada de liberação 

de calor, já a constante 𝑎, que é a derivada da percepção de que apenas uma certa fração do 

combustível injetado foi queimado no final da combustão, pode ser vista na Figura 17. 

Figura 16 – Função Wiebe para variados parâmetros 𝒎 

 

Fonte: Adaptado de (DA PENHA; DE MAGALHÃES, 2015) 

 

Figura 17 – Derivada da Função Wiebe para variados parâmetros 𝒎 

 

Fonte: Adaptado de (DA PENHA; DE MAGALHÃES, 2015) 
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A função SI-Wiebe disponível no GT-Power é uma metodologia não preditiva que 

descreve a combustão no software. Esta função utiliza a curva de fração de massa queimada 

(MBF) em função da posição angular do motor para modelar a combustão. Dessa forma os 

parâmetros de entrada demandados por essa função devem ser fornecidos para cada 

condição de operação do motor a ser simulada, (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). Os 

parâmetros de combustão de entrada da função Wiebe são o expoente de Wiebe, a eficiência 

de combustão, que é usado para calcular o parâmetro “𝑎”, e o MBF 10-90 além do MBF 50 já 

que são aplicados para definir a duração da combustão através dos parâmetros 𝜃𝑓𝑐 − 𝜃𝑖𝑐. 

2.9. Modelo de transferência de calor no GT-Power 

No modelo matemático, a transferência de calor dos gases para as superfícies do motor 

é obtida através da função WoschniGT, que utiliza a taxa de transferência de calor por 

convecção entre o gás e a parede do cilindro descrita na Equação 37, disponível no Template: 

EngCylHeatTr, sendo esta função uma simplificação dada ao modelo de Woschni. O modelo 

simplificado utilizado pelo GT-Power desconsidera os efeitos do swirl e tumble, sobre o 

coeficiente convectivo. Esta simplificação resulta em erros do cálculo da transferência de calor 

para as superfícies do motor durante os períodos em que as válvulas de admissão e escape 

estão abertas, momento em que o tumble e o swirl tem maior influência sobre o coeficiente 

convectivo. (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). 

Dessa forma o coeficiente de transferência de calor fica nulo quando a velocidade do 

pistão for igual a zero, um recurso para contornar essa limitação do modelo é adotar um 

coeficiente mínimo de transferência de calor quando o pistão estiver no seu PMI ou PMS, 

atribuindo uma velocidade laminar para que ocorra essa transferência no modelo matemático 

com Nu = 3,66, (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). A Equação 37 mostra como o modelo 

matemático utiliza os coeficientes médios instantâneos de transferência de calor. 

 𝑄̇𝑤 = ℎ𝑐𝐴(𝑇𝑔 − 𝑇𝑤) (37) 

Onde 𝑄̇𝑤 é a taxa de transferência de calor por convecção entre o gás e a parede do 

cilindro [W], ℎ𝑐 o coeficiente convectivo de transferência de calor [W/m2K], 𝐴 a área da 

superfície da câmara de combustão exposta a mistura [m2], 𝑇𝑔 a temperatura dos gases no 

interior do cilindro [K], e 𝑇𝑤 a Temperatura da parede do cilindro [K]. 

O coeficiente de transferência de calor foi derivado assumindo uma analogia com um 

escoamento turbulento sobre uma parede sólida, onde o gradiente de temperatura 
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adimensional na superfície é representado pelo o número de Nusselt, que é descrito em 

termos dos números de Reynolds e Prandtl do escoamento, na Equação 38. 

 
𝑁𝑢 =

ℎ𝑐𝐵

𝑘
= 𝐶. 𝑅𝑒𝑎. 𝑃𝑟𝑏 

(38) 

Onde 𝑁𝑢 é o número de Nusselt, 𝐵 o diâmetro do cilindro [m], 𝑘 a condutividade térmica 

da mistura [W/mK]; 𝐶 a constante de Woschni de transferência de calor, 𝑅𝑒 número de 

Reynolds, e 𝑃𝑟 número de Prandtl. A abordagem mais utilizada desta categoria sugerida por 

Woschni, assume uma analogia entre o escoamento do cilindro e um escoamento turbulento 

através de um tubo circular, dessa forma as constantes 𝑎 e 𝑏 são escolhidas como 0,8 e 0,4, 

respectivamente, (MERKER, 2006). Substituindo o número de Reynolds conforme a Equação 

39, têm-se: 

 
𝑅𝑒 =

𝜌𝑐𝐵

𝜇
=

𝑃

𝑅𝑇

𝑐𝐵

𝜇
 

(39) 

Sendo o 𝜌 a massa específica da mistura [kg/m3], 𝑐 a velocidade média do pistão [m/s], 

𝜇 a viscosidade dinâmica da mistura [kg/m.s], 𝑃 a pressão da mistura [Pa], 𝑇 a temperatura 

da mistura [K], e 𝑅 a constante dos gases [Pa.m3/(kg.k)]. Com isso, a Equação 38 pode ser 

reescrita pela Equação 40: 

  
𝑁𝑢 =

ℎ𝑐𝐵

𝑘
= 𝐶. 𝑅𝑒0.8. 𝑃𝑟0.4 = 𝐶 (

𝑃

𝑅𝑇

𝑐𝐵

𝜇
)

0.8

𝑃𝑟0.4 
(40) 

Onde aplicando as relações de propriedade, 𝑃𝑟 é uma constante de valor aproximado 

de 𝑃𝑟 ≈ 0,74, 𝑘/𝑘0 = (𝑇/𝑇0)𝑥, e, 𝜇/𝜇0 = (𝑇/𝑇0)𝑦, pode-se resolver o coeficiente convectivo 

de transferência de calor pela Equação 41. 

 ℎ𝑐 = 𝐶. 𝐵−0.2. 𝑃0.8. 𝑐0.8. 𝑇−𝑟 (41) 

Onde 𝑟 = 0.8(1 + 𝑦) − 𝑥, que em comparação com os dados experimentais, o expoente 

𝑟 da dependência da temperatura assume o valor de 𝑟 = 0,53, e a constante 𝐶 = 127,93 

[W/m2K], (MERKER, 2006). No entanto esta relação é aplicável apenas com o motor em 

motoring, uma vez que o processo de combustão nessa condição aumenta significativamente 

o nível de turbulência, e portanto, o coeficiente de transferência de calor da Equação 40 deve 
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ser corrigido, substituindo 𝑐 por um termo de velocidade 𝑣, que leva em consideração a 

velocidade média do pistão e a turbulência induzida pela combustão, como mostra a Equação 

42, (MERKER, 2006). 

 ℎ𝑐 = 127,93. 𝐵−0.2. 𝑃0.8. 𝑣0.8. 𝑇−0,53 (42) 

Onde a velocidade média do pistão 𝑣 pode ser calculada pela Equação 43 a seguir: 

 
𝑣 = 𝐶1𝑐 + 𝐶2

𝑉𝑑𝑇1

𝑃1𝑉1
(𝑃 − 𝑃𝑚𝑜𝑡) 

(43) 

Sendo o índice 1 para indicar as propriedades no início da compressão, definido pelo 

momento em que a válvula de admissão fecha, e 𝑉𝑑 o volume deslocado, 𝑃 é a pressão dos 

gases no cilindro e 𝑃𝑚𝑜𝑡 pressão dos gases no cilindro na condição de motoring [Pa], as 

constantes 𝐶1 e 𝐶2, são obtidas via ajustes aos valores medidos conforme as Equações 44 e 

45: 

 
𝐶1 = {

6,18 + 0,417𝑅𝑠 → 𝑡𝑟𝑜𝑐𝑎 𝑔𝑎𝑠𝑜𝑠𝑎

2,28 + 0,308𝑅𝑠 → 𝑐𝑜𝑚𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠ã𝑜 /𝑒𝑥𝑝𝑎𝑛𝑠ã𝑜
 

(44) 

 
𝐶2 = {

6,22 × 10−3 𝑚/(𝑠𝐾) → 𝑝𝑟é − 𝑐â𝑚𝑎𝑟𝑎 𝑑𝑜 𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟

3,24 × 10−3 𝑚/(𝑠𝐾) → 𝐷𝐼 𝑒𝑛𝑔𝑖𝑛𝑒
 

(45) 

A constante 𝐶1 foi validada para razões de swirl com o intervalo de 0 ≤ 𝑅𝑠 ≤ 3, 

(MERKER, 2006). 

2.10. Estado da arte 

Apresenta-se a seguir resultados de pesquisa de desenvolvimento de motores de 

combustão interna utilizando modelos matemáticos quasi-dimensionais e unidimensionais. 

Resultados de trabalhos experimentais referentes a influência da razão volumétrica de 

compressão também são apresentados.  

NETTO (2018), conduziu testes experimentais em um motor monocilíndrico de 

pesquisa alimentado com E27 (gasolina brasileira) e E100 (etanol hidratado) para caracterizar 

e estudar a influência da razão volumétrica de compressão, sistema de injeção de 

combustível, injeção de água, EGR e estrutura de escoamento visando a maximização da 
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eficiência de conversão de combustível. Os resultados obtidos na pesquisa mostraram que o 

aumento da razão volumétrica de compressão de 11,5:1 para 15,0:1 proporcionou um ganho 

absoluto médio de 5% na eficiência de conversão de combustível. As Figuras 18 e 19 mostram 

respectivamente os resultados do consumo específico de combustível e da eficiência de 

conversão de combustível obtidos nos experimentos dessa pesquisa. 

Figura 18 – Consumo específico de combustível 

 

Fonte: NETTO, 2018 

 

Figura 19 – Eficiência de Conversão de Combustível 

 

 Fonte: NETTO, 2018 
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Através da análise do MBF 50, (NETTO, 2018) constatou que uso do E100 permitiu a 

operação com avanço de ignição ajustado para o MBT para todas as razões volumétricas de 

compressão utilizadas. O mesmo não aconteceu quando o motor foi alimentado com E27 e 𝑟𝑐 

de 15:1 onde o aparecimento da detonação demandou o atraso do avanço de ignição. Foi 

observado também que o atraso do avanço de ignição para esta condição foi menor para o 

sistema DI em relação ao PFI.  

WANG et al., 2021 desenvolveram um modelo 1D no GT-Power visando reduzir o 

trabalho de bombeamento pela aplicação do ciclo Miller em um motor CI seis cilindros, de 9l, 

com 𝑟𝑐 de 13:1, modificado para SI e abastecido com gás natural. Um sistema de ignição de 

alta potência foi instalado permitindo que o mesmo operasse com mistura pobre (𝜆 =1,2) e 

baixa variabilidade cíclica (COV do IMEP <5%). O modelo matemático foi calibrado e validado 

a partir de dados experimentais de desempenho, consumo específico de combustível e 

parâmetros de combustão para 7 pontos operacionais definidos pelas cargas de: 2, 4, 5, 8, 

10, 11 e 14 bar de BMEP a 1200 rpm. Os resultados numéricos mostraram que o fechamento 

tardio da válvula de admissão como estratégia para modulação da carga proporciona uma 

redução do trabalho de bombeamento proporcionando um aumento da eficiência de 

conversão de combustível de 5,4%. (MIKLANEK et al., 2012) também conduziu uma pesquisa 

em um motor SI abastecido com gás natural utilizando um modelo 1D desenvolvido no GT-

Power visando avaliar os efeitos da aplicação do ciclo Miller para aumento da eficiência de 

conversão de combustível. Os autores apresentaram resultados coerentes com os 

apresentados por (WANG et al., 2021). 

FENG et. al., 2019, desenvolveram um modelo quasi-dimensional de duas zonas para 

simular o processo de combustão de um motor SI de quatro cilindros de 1,8 l com razão 

volumétrica de compressão de 9,5:1. O objetivo do estudo foi avaliar o efeito de diferentes 

misturas de etanol e n-butanol na gasolina comum, 92 RON, na supressão da detonação. 

Modelos semi-empíricos foram usados para o processo de transferência de calor, Woschni, e 

para o modelo de predição de detonação. O modelo matemático foi validado a partir de dados 

experimentais com o motor operando com gasolina pura e com uma mistura de E5B5 (adição 

de 5% de etanol e 5% de n-butanol) na gasolina. Uma boa coerência entre os dados 

experimentais e numéricos foi observada com erro máximo inferior a 5%. Os resultados 

numéricos mostraram que a adição de n-butanol proporciona uma maior tendência de redução 

da detonação quando comparado com o etanol. Os autores constataram pouca diferença no 

consumo específico de combustível entre as misturas B5Ex e E5By. 

TIAN et. al., 2020 utilizaram um modelo 1D desenvolvido no GT-Power para simular os 

parâmetros de combustão e as emissões de um motor SI, quatro tempos, sobrealimentado 
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com 1,8l abastecido com misturas contendo 10 e 20% de etanol, metanol e butanol na 

gasolina pura. De acordo com a proporção e tipo de álcool utilizado as misturas foram 

identificadas pelas sigas E10, E20, M10, M20, B10 e B20. E10 indica que a mistura é 

constituída de 10% de etanol e 90% de gasolina em volume, sendo utilizada a mesma lógica 

para as outras nomenclaturas. O modelo matemático foi calibrado e validado com dados 

experimentais observando-se um erro máximo inferior a 5%. Os resultados mostraram que a 

adição de álcool na gasolina aumenta o torque máximo do motor e HRR. O nível de aumento 

obtido seguiu a seguinte ordem:  M20 > E20 > M10 > E10 > BU20 > BU10. Em relação a 

emissão observou-se que a adição de álcool na gasolina promove a redução de CO e CO2 

para a maior parte das condições operacionais, porem com aumento das emissões de HC. 

Decorrente do maior calor latente de vaporização dos álcoois em relação a gasolina, a adição 

de álcool na gasolina promove redução da temperatura dos gases no cilindro e 

consequentemente as emissões de 𝑁𝑂𝑥, para todas as condições de operação. De forma 

coerente com os resultados experimentais da pesquisa de (NETTO, 2018), observou-se que 

quanto maior o teor de álcool na gasolina maior será a eficiência de conversão de combustível, 

contudo devido a estes serem combustíveis oxigenados um aumento do consumo específico 

é observado. 

LATTIMORE et al., 2016, realizaram um estudo com variados tipos de combustíveis em 

um motor de combustão interna com sistema de injeção direta de combustível visando 

entender o efeito da variação da 𝑟𝑐 sobre o desempenho, combustão e emissões de material 

particulado. A 𝑟𝑐 foi variada de 10,7 a 11,5. Os combustíveis testados foram o 1-butanol-

gasolina e etanol-gasolina do qual ambos obtiveram ganhos nas eficiências térmicas 

indicadas. No Bu20 o aumento foi de 1,26% na eficiência térmica indicada, já no E20 foi de 

1,30%, e na gasolina pura o aumento foi de 1,14%. Neste contexto é importante observar que 

o avanço de ignição foi ajustado para o MBT em todos os pontos operacionais estudados e 

para todos os combustíveis utilizados. O aumento da razão volumétrica de compressão de 

10,7:1 para 11,5:1 aumentou as emissões de 𝑁𝑂𝑥, de 17,38% para o Bu20, de 21,69% para 

o E20 e de 23,51% para gasolina pura. Também foi observado aumento nas emissões de 𝐻𝐶 

para todos os combustíveis, de 20,9% para o Bu20, de 20,8% para E20 e de 26,2% para a 

gasolina pura. Foi explícito que tanto o 1-butanol e o etanol adicionado na gasolina reduziram 

a duração da combustão nos experimentos. 

LUIGI et al., 2015, propõem uma metodologia numérica utilizando modelos 1D e 3D com 

objetivo de mostrar que é possível obter a curva de torque e potência de um motor sem a 

utilização de dados experimentais preliminares com excelente coerência. Para essa finalidade 

os autores implementaram a geometria do motor a ser simulado no ANSYS FLUENT e 
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determinaram de forma numérica os coeficientes de descarga das válvulas de admissão e 

escape. Estes dados foram fornecidos como dados de entrada no GT-Power que gerou 

numericamente as curvas de potência e torque a partir de um modelo preditivo. As curvas de 

potência e torque numéricas foram comparadas com as curvas experimentais, observando 

excelência coerência dos resultados. Os autores não apresentaram os erros médios, nem o 

erro percentual máximo. Neste contexto destaca-se que os gráficos das curvas de torque e 

potência numéricas ficaram quase sobrepostas as obtidas experimentalmente, mostrando 

uma boa coerência. Resultados de outros parâmetros como consumo especifico de 

combustível, avanço de ignição, curva de pressão dos gases no cilindro em função da posição 

angular do motor não foram apresentadas. 

SMITH et al., 2014, investigaram o efeito do aumento da razão volumétrica de 

compressão no desempenho e eficiência na conversão de combustível nos motores de 

ignição por centelha. Os experimentos foram conduzidos gasolina com número de octanas 96 

(RON) com 𝑟𝑐 de compressão de 10:1, 11,5:1 e 13:1. A elevação da 𝑟𝑐 de 10:1 para 13:1 

proporcionou um aumento de 5,1% na eficiência de conversão de combustível. Os autores 

observaram que 2/3 do aumento da eficiência térmica foram obtidos com a alteração desta de 

10:1 para 11,5:1. O aumento médio da eficiência de conversão de combustível foi de 2,1% 

quando a 𝑟𝑐 foi aumentada de 10:1 para 11:1, de 1,7% quando a 𝑟𝑐 foi aumentada de 11:1 

para 12:1 e de 1,3% quando a 𝑟𝑐 de compressão foi aumentada de 12:1 para 13:1. 

2.11. Considerações finais 

Na revisão bibliográfica foi demonstrado algumas técnicas atualmente usadas para 

aumento da eficiência térmica e redução das emissões de poluentes em motores de 

combustão interna, sem a ocorrência de redução de potência. Foi enfatizado a importância da 

simulação numérica por promover menores custos em desenvolvimento e testes de 

tecnologias e redução de tempo de desenvolvimento com erros que não ultrapassam os 7% 

em comparação aos testes experimentais. Pode-se afirmar ser inviável o desenvolvimento de 

uma pesquisa de ponta sem o auxílio de modelos matemáticos calibrados e validados. 
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3. METODOLOGIA 

Neste capítulo são apresentadas as especificações técnicas do motor utilizado nesta 

pesquisa e as principais características dos sistemas de medição utilizados para medição dos 

dados experimentais. Os pontos operacionais para os quais foram obtidos os dados de 

desempenho, consumo de combustível e parâmetros de combustão são especificados. Na 

sequência apresentam-se os métodos para elaboração, calibração e validação do modelo 

matemático 1D desenvolvido no código computacional do GT-Power. 

3.1. Especificações do motor 

O motor de combustão interna utilizado nesta pesquisa é o AVL 5496. Este é um motor 

monocilíndrico de pesquisa, SCRE (single cylinder research engine), localizado no CTM – 

Centro de Tecnologia da Mobilidade da UFMG (Universidade Federal de Minas Gerais), de 

ignição por centelha, quatro tempos, que pode operar com aspiração natural ou 

sobrealimentado, sendo equipado com os sistemas de injeção PFI ou DI, que podem ser 

escolhidos de acordo com o interesse do experimento. Este possui quatro válvulas no 

cabeçote, sendo duas válvulas de admissão e duas de exaustão, que podem ser ajustadas 

de acordo com a prova dentro de uma faixa de operação e dependendo da razão de 

compressão utilizada. A variação da sua razão volumétrica de compressão é através da 

adição de placas metálicas entre o bloco e o cabeçote do motor e da utilização de pistão 

apropriado. As especificações do motor estão descritas na Tabela 4. 

Tabela 4 – Especificações do motor monocilíndrico 

Modelo AVL 5496 

Número de cilindros 1 

Volume deslocado 454,16 cm³ 

Comprimento da biela 144.0 mm 

Diâmetro x Curso 82,0 x 86,0 mm 

Variação da razão volumétrica de compressão 11,5:1 / 13,0:1 / 15,0:1 

Abertura da válvula de admissão (APMS) 5˚ (0,25 mm Ref.) 

Fechamento da válvula de admissão (DPMS) 210˚ (0,25 mm Ref.) 

Diâmetro válvula de admissão x levante da válvula 33,9 x 10,19 mm 

Abertura da válvula de exaustão (APMS) 230˚ (0,25 mm Ref.) 

Fechamento da válvula de exaustão (DPMS) 10˚ (0,25 mm Ref.) 

Diâmetro válvula de exaustão x levante da válvula 28,0 x 8,83 mm 

Tipo de injeção PFI/DI 

Número de válvulas 4 

Fonte: DA COSTA et al. 2018; VAZ, 2018 
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A Figura 20 mostra um esquema da bancada de teste do motor com toda a 

instrumentação utilizada. De acordo com DA COSTA et al. 2019, O SCRE encontra-se 

acoplado a um dinamômetro de corrente alternada (AVL DynoDur 160) com sistema de 

controle aquisição de dados AVL PUMA. Uma unidade central eletrônica (AVL 427) controla 

os parâmetros operacionais do motor, tais como tempo e fase de injeção de combustível e 

avanço de ignição. A pressão dos gases no cilindro foi medida com um transdutor de pressão 

piezoelétrico AVL GU22C para determinação dos parâmetros de combustão. Esta medição 

foi realizada através do modulo AVL IndiModul 622. Os dados de pressão foram sincronizados 

com a posição angular do motor através de um encoder com resolução de 0,1 ° (AVL 365).  A 

proporção de excesso de ar foi medida no coletor de exaustão usando um sensor de oxigênio 

de banda larga e medidor lambda (ETAS LA4). Uma balança de combustível AVL 753 foi 

utilizada para a medição da vazão mássica de combustível, permitindo calcular o consumo 

específico de combustível líquido indicado (NISFC). Um fluxômetro de massa térmica 

(Sensyflow FMT700-P) foi usado para a medição da vazão mássica de ar de admissão. A 

Tabela 5 apresenta a incerteza de medição e a faixa de medição dos principais instrumentos 

utilizados. A incerteza expandida foi calculada para todas as dimensões medidas conforme o 

guia para a expressão da incerteza de medição (ABNT; INMETRO, 2003). Além disso, é 

importante ressaltar que a incerteza expandida de todas as grandezas medidas durante os 

experimentos foi menor que a repetibilidade dos valores máximos estipulados pela norma 

NBR-1585 (ABNT, 1996). 

Figura 20 – Desenho esquemático do motor monocilíndrico de pesquisa 

 

Fonte: Adaptado de DA COSTA et al., 2018 
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A faixa de medição e a incerteza dos principais instrumentos utilizados para medição 

das grandezas são apresentados na Tabela 5. 

Tabela 5 – Lista de especificações do dispositivo de medição 

Variável medida Tipo de sensor/Modelo/Fabricação Faixa 
Incerteza de 

medição 

Pressão do cilindro (bar) Piezoelétrico/GU22C/AVL 0-250 ±0,3% 

Ângulo da manivela (°) / velocidade do motor (rpm) Codificador óptico/365/AVL -/50-20000 <±0,03%/±3rpm 

Lambda (-) Sensor de oxigênio de banda larga/LA4/Bosch 0,65-8,0 ±0,009 

Vazão de combustível (kg/h) Balanço de combustível/753/AVL 0-160 ±0.05% 

Vazão de massa de ar (kg/h) Massa térmica/FMT700-P/Sensyflow 0-400 <±1,0% 

NOx (ppm) Analisador de gás/OBS 2200/Horiba 0-3000 ±2,5% 

THC (ppm) Analisador de gás/OBS 2200/Horiba 0-10000 ±2,5% 

CO (%vol) Analisador de gás/OBS 2200/Horiba 0-10 ±2,5% 

Temperatura ambiente (°C) PT100/-/ECIL 0-60 ±0,1% 

Pressão barométrica (mbar) / Umidade (%) Resistiva/HMT330/VaiSala 800-1200/0-100 ±0,7%/±0,5% 

Pressão do ar de admissão (bar) Piezoelétrico/LPD11DA05/AVL 0-5 ±0,1% 

Temperatura do ar de admissão (°C) PT100/-/TC 0-650 ±0,1% 

Pressão do ar de exaustão (bar) Piezoelétrico/GU21C/AVL 0-10 ±0,1% 

Temperatura do ar de exaustão (°C) Tipo K/-/TC 0-1372 ±1,1% 

Fonte: Adaptado de DA COSTA et al., 2019 

3.1.1. Condições de operação do motor 

Os dados experimentais foram obtidos em testes realizados no CTM pela equipe da 

UFMG em 2018. Dados de desempenho, consumo específico de combustível e combustão 

foram medidos para as rotações de 1000, 1500, 2000, 2500, 3000 e 4500 rpm para as cargas 

de 2, 3, 4, 5, 8 bar e plena carga (WOT, do inglês, wide open throtte), que é em torno de 10 

bar, apresentados na Figura 21. Nesta figura é possível observar que os ensaios realizados 

para a condição WOT, a 3000 e 4500 rpm obtém-se um IMEP diferente para cada 𝑟𝑐. Durante 

o experimento a pressão barométrica variou 0,92 a 0,93 bar e a temperatura ambiente de 23 

a 29˚C. Alimentado com etanol comercial, E100, o motor operou com sistema de injeção PFI. 

A razão volumétrica de compressão do motor foi aumentada de 11,5:1 para 13,0:1 e 

depois para 15,0:1 mantendo-se os mesmos pontos de rotação pela carga na disposição 

mostrada conforme a Figura 21. Para cada razão volumétrica de compressão foram simulados 

11 pontos diferentes, totalizando 33 pontos de operação para as três razões de compressão 

utilizadas de acordo com o experimento. 
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Figura 21 – Pontos de operação para análise de desempenho 

 

Fonte: Próprio autor 

A pressão de injeção do combustível foi mantida constantemente em 3,8 bar. As 

propriedades do combustível E100 estão descritos na Tabela 6. 

Tabela 6 – Propriedade do E100 

Propriedade E100 Norma 

Composição C2H6O – 94%, H2O – 6% - 

Massa específica a 20˚C 805,2 a 811,2 kg/m3 ASTM D4052 

Número de octanas > 100 ASTM D2699 

Poder calorífico inferior 24,76 MJ/kg ASTM 5865 

Razão ar/combustível estequiométrica 8,36 - 

Fonte: Adaptado de DA COSTA et al. 2019 

3.1.2. Modelo de atrito 

O objeto de referência 'EngFrictionCF', disponível na configuração do software, é usado 

para modelar o atrito mecânico no motor. As perdas auxiliares (como bombas de água, 

ventiladores de radiador, etc.) também podem ser combinadas no objeto de referência 

'EngFrictionCF', embora possam ser modeladas separadamente se forem especificamente 

conhecidas conectando as peças 'Torque' ou 'PowerRot' ao 'EngineCrankTrain', (GAMMA 

TECHNOLOGIES, 2016). 

0

1

2

3

4

5

6

7

8

9

10

11

12

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000

IM
EP

 (
B

A
R

)

RPM

rc = 11,5:1 rc 13,0:1 rc 15,0:1



50 

Existem valores recomendados no Manual do GT-Power que são adequados para 

aproximar o atrito de um MCI. No entanto, a determinação experimental do FMEP para o 

motor simulado contribui para melhorar os valores especificados para o modelo Chen-Flynn. 

3.1.3. Modelo de combustão 

O modelo não preditivo SI-Wiebe foi utilizado para modelar a combustão. Desta forma os 

dados de pressão dos gases no cilindro em função da posição angular do motor obtidos 

experimentalmente foram implementados para cada condição de operação do motor 

estudado. 

Os parâmetros fornecidos para modelo SI-Wiebe foram: a curva de pressão dos gases no 

cilindro em função do ângulo do virabrequim, das quais os valores do MBF 50, MBF 10-90, 

fração de combustível queimado e o expoente Wiebe foram obtidos via modelo TPA do GT-

Power para calibrar a fase da combustão. O modelo da combustão é implementado no 

Template: EngCylCombSIWiebe. (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). 

3.1.4. Modelo de transferência de calor 

O modelo de transferência de calor utilizado pelo GT-Power demanda o fornecimento 

das temperaturas da parede do cilindro, pistão e cabeçote. Como essas temperaturas não 

foram medidas no experimento, foi utilizado os valores “default” sugeridos pelo próprio GT-

Power sendo 450K para a parede do cilindro, de 590K para o pistão e de 550K para o 

cabeçote. (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). 

Segundo o Manual GT-ISE, (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016), na função WoschniGT, 

o expoente de temperatura foi implementado como -0,5 para eficiência computacional (menos 

esforço computacional). A diferença mais importante está no tratamento dos coeficientes de 

transferência de calor durante o período em que as válvulas estão abertas, onde a 

transferência de calor é aumentada pelas velocidades de entrada pelas válvulas de admissão 

e também pelo refluxo pelas válvulas de exaustão. Esta opção é recomendada quando os 

dados referentes a intensidade do swirl e tumble medidos não estão disponíveis. Além disso, 

existem opções dentro deste objeto ‘EngClHeatTr’ para aumentar ou diminuir a transferência 

de calor devido à convecção ou radiação. O coeficiente de transferência de calor por 

convecção para os modelos WoschniGT é definido Pela Equação 46: 

 
ℎ𝑐(𝑊𝑜𝑠𝑐ℎ𝑛𝑖) =

𝐾1𝑃0,8𝑤0,8

𝐵0,2𝑇𝐾2
 

(46) 
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Onde ℎ𝑐(𝑊𝑜𝑠𝑐ℎ𝑛𝑖) é o coeficiente convectivo de transferência de calor para os modelos 

Woschni [W/m2K], 𝑃 a pressão dos gases no cilindro [Pa], 𝑇 a temperatura dos gases no 

cilindro [K], 𝑤 a velocidade média do gás no cilindro [m/s], e as constantes 𝐾1 e 𝐾2 são 

definidas como 3,01426 e 0,50 respectivamente conforme o Woschni no manual GT-ISE 

(GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). A velocidade média do gás no cilindro pode ser calculada 

pela Equação 47 a seguir: 

 
𝑤 = 𝐶1𝑐 + 𝐶2

𝑉𝑑𝑇1

𝑃1𝑉1
(𝑃 − 𝑃𝑚𝑜𝑡) 

(47) 

Sendo o índice 1 para indicar o estado no início da compressão, quando a válvula de 

admissão estiver fechada, 𝑐 a velocidade média do pistão [m/s] e 𝑉𝑑 o volume deslocado. A 

diferença de pressão no cilindro entre a operação do motor com e sem combustão, também 

conhecido do inglês motoring, é dado por (𝑃 − 𝑃𝑚𝑜𝑡), onde 𝑃𝑚𝑜𝑡 é a pressão da mistura 

quando não há combustão [Pa]. Para o Woschni GT as constantes 𝐶1 e 𝐶2, foram obtidas via 

ajustes aos valores medidos conforme as Equações 48 e 49: 

 
𝐶1 = 2,28 + 3,9𝑀𝐼𝑁 (

𝐹𝑙𝑢𝑥𝑜 𝑑𝑒 𝑚𝑎𝑠𝑠𝑎 𝑙í𝑞𝑢𝑖𝑑𝑎 𝑞𝑢𝑒 𝑝𝑎𝑠𝑠𝑜𝑢 𝑝𝑒𝑙𝑎𝑠 𝑣á𝑙𝑣𝑢𝑙𝑎𝑠

𝑀𝑎𝑠𝑠𝑎 𝑎𝑝𝑟𝑖𝑠𝑖𝑜𝑛𝑎𝑑𝑎 × 𝐹𝑟𝑒𝑞𝑢𝑒𝑛𝑐𝑖𝑎 𝑑𝑜  𝑚𝑜𝑡𝑜𝑟
, 1) 

 (48) 

 
𝐶2 = {

 0 → 𝐷𝑢𝑟𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑎 𝑡𝑟𝑜𝑐𝑎 𝑑𝑒 𝑔á𝑠 𝑑𝑜 𝑐𝑖𝑙𝑖𝑛𝑑𝑟𝑜 𝑒 𝑚𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑚𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠ã𝑜

3,24 × 10−3 → 𝐷𝑢𝑟𝑎𝑛𝑡𝑒 𝑜 𝑚𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑑𝑒 𝑐𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡ã𝑜 𝑒 𝑒𝑥𝑝𝑎𝑛𝑠ã𝑜
 

 (49) 

3.1.5. Dados geométricos dos condutos 

A implementação numérica da geometria dos dutos de admissão e exaustão, e do 

cabeçote foram feitos a partir de arquivos em CAD (do inglês, Computer Assisted Design), 

que foram fornecidos pela equipe do modelo experimental da UFMG, contendo as dimensões 

e formatos exatos que constituem o motor de pesquisa. Na modelagem geométrica algumas 

simplificações foram realizadas para minimizar potenciais inconsistências de cálculo 

suavizando os cantos e partes vivas através do software, além disso o material e rugosidade 

dos componentes da admissão e exaustão foram aplicados. Afim de facilitar o desenho dos 

condutos de admissão e escape em um software de CAD (do inglês, Computer Assisted 

Design), estes foram segmentados. 

O modelo geométrico dos condutos e cabeçote foi importado para o programa GEM3D 

para ser convertido e utilizado pelo GT-Power. No GEM3D a geometria feita no CAD é 
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subdividida em dutos menores que são representadas por blocos na biblioteca do GT-Power, 

esses blocos são interligados seguindo a lógica de escoamento do fluido, da admissão à 

exaustão. O modelo geométrico dos condutos e cabeçote obtido pelo GEM3D é representado 

na Figura 22. 

Figura 22 – Modelo dos condutos e cabeçote representado por divisões no GEM3D 

 

Fonte: Adaptado de VAZ, 2018 

Por fim a vista superior do modelo GEM3D encontra-se na Figura 23 e os seus 

respectivos objetos criados em forma de blocos no GT-Power estão ilustrados na Figura 24. 

Figura 23 – Vista superior do modelo com as divisões no GEM3D 

 

Fonte: Adaptado de VAZ, 2018 

 

Figura 24 – Modelo representado por blocos no GT-Power 

 

Fonte: Próprio autor 
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3.1.6. Diagrama de válvulas 

As duas válvulas de admissão têm o diâmetro e o levante com 33,9 mm e 10,19 mm 

respectivamente, e sua abertura ocorre a 5˚ APMS com o fechamento a 210˚ DPMS. As duas 

válvulas de exaustão têm seu diâmetro e levante em 28,0 mm e 8,83 mm respectivamente, 

com sua abertura ficando a 230˚ APMS e o fechamento a 10˚ DPMS, (VAZ, 2018). A Figura 

25 mostra a curva do levante das válvulas de admissão e escape em função da posição 

angular do virabrequim obtida experimentalmente. 

Figura 25 – Curva de levante das válvulas 

 

Fonte: DA COSTA et al. 2018; VAZ, 2018 

As Tabelas 7 e 8 mostram os coeficientes de descarga (CD) direto e reverso das 

válvulas de admissão e escape respectivamente em função do levante, que foram obtidas 

experimentalmente, já na Figura 26 é apresentada as curvas dos coeficientes de descarga da 

admissão e na Figura 27 as curvas dos coeficientes de descarga da exaustão. 
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Tabela 7 – Coeficiente de descarga das válvulas de admissão 

Levante (mm) CD Direto CD Reverso 

1 0,0878 0,0901 

2 0,1717 0,1682 

3 0,2518 0,2228 

4 0,3220 0,2828 

5 0,3786 0,3172 

6 0,4101 0,3405 

7 0,4365 0,3720 

8 0,4569 0,3831 

9 0,4717 0,3829 

10 0,4816 0,3954 

10,19 0,4820 0,3943 

Fonte: VAZ, 2018 

 

Figura 26 – Curva do coeficiente de descarga das válvulas de admissão 

 

Fonte: Próprio autor 
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Tabela 8 – Coeficiente de descarga das válvulas de exaustão 

Levante (mm) CD Direto CD Reverso 

1 0,1110 0,1110 

2 0,2270 0,2290 

3 0,3350 0,3400 

4 0,4440 0,4370 

5 0,5750 0,5190 

6 0,6290 0,5810 

7 0,6510 0,6200 

8 0,6740 0,6160 

8,83 0,6810 0,6220 

Fonte: VAZ, 2018 

 

Figura 27 – Curva do coeficiente de descarga das válvulas de admissão 

 

Fonte: Próprio autor 
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3.1.7. A variação da razão volumétrica de compressão 

A variação da razão volumétrica de compressão no SCRE é realizada através da adição 

de placas metálicas de diferentes espessuras entre o bloco e o cabeçote, variando dessa 

forma o volume da câmara de combustão além de um pistão projetado para se aumentar as 

razões volumétricas de compressão de 11,5:1 a 13,0:1 e a 15,0:1, (NETTO, 2018). A Figura 

28 mostra o SCRE montado com chapa metálica, sendo esta identificada pela seta amarela. 

A Tabela 9 mostra as espessuras dos espaçadores metálicos utilizados e o valor da razão 

volumétrica de compressão obtida a partir o uso das mesmas. O pistão utilizado possui um 

volume da coroa maior reduzindo assim o volume da câmara de combustão. O modelo 

matemático e o pistão fabricado podem ser vistos na Figura 29 (a) e (b) respectivamente, 

(NETTO, 2018). 

Figura 28 – Espaçadores metálicos para a variação 𝒓𝒄 

 

Fonte: Adaptado de NETTO, 2018 

 

Tabela 9 – Espessuras dos espaçadores e sua razão volumétrica de compressão 

Razão volumétrica de compressão Espessuras das juntas metálicas Espessura Total 

11,5:1 3 + 1 + 0,2 (mm) 4,2 mm 

13,0:1 3 + 0,2 (mm) 3,2 mm 

15,0:1 2 + 0,2 (mm) 2,2 mm 

Fonte: NETTO, 2018 
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Figura 29 – Modelo geométrico e fotografia do pistão fabricado para o SCRE 

 

Fonte: Adaptado de NETTO, 2018 

 

3.2. Modelo Matemático 

Neste tópico são apresentadas as equações dos modelos matemáticos empregados 

pelo software GT-Power. O programa possui uma biblioteca de blocos, onde cada um 

representa um componente do MCI. Cada um destes blocos deve ser configurado de acordo 

com as características do motor a ser modelado. Os blocos devem ser interligados de maneira 

coerente com o escoamento da mistura ar/combustível no motor. 

3.2.1. Modelagem dos escoamentos 

Para a solução de equações de escoamento interno do fluido através do motor, o 

programa utiliza um código numérico unidimensional, baseado na lei da continuidade, 

quantidade de movimento e energia, Teorema de Transporte de Reynolds, apresentados a 

seguir. A Figura 30 mostra esquematicamente o volume de controle (VC) para a análise 

unidimensional do escoamento na direção X, onde as grandezas e propriedades de interesse, 

energia interna (𝑈), densidade (𝜌), pressão (𝑃), energia interna específica (𝑢) e área da 

seção transversal (𝐴), encontram-se representadas. 
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Figura 30 – Volume de controle para o escoamento unidimensional 

 

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018 

Apresenta-se a seguir as equações da continuidade (conservação da massa), da 

quantidade de movimento e da conservação da energia, Equações 50, 51 e 52 

respectivamente. 

 𝜕𝜌

𝜕𝑡
+

𝜕

𝜕𝑥
(𝜌𝑈) +

𝜌𝑈

𝐴

𝜕𝐴

𝜕𝑥
= 0 

(50) 

 
−𝐴

𝜕𝑝

𝜕𝑥
𝑑𝑥 − 𝜉

𝜌𝑈2

2
𝜋𝐷𝑑𝑥 =

𝜕

𝜕𝑡
(𝜌𝑈𝐴)𝑑𝑥 +

𝜕

𝜕𝑥
(𝜌𝑈2𝐴)𝑑𝑥 

(51) 

𝜕

𝜕𝑡
[(𝜌𝐴𝑑𝑥) (𝑢 +

𝑃

𝜌
+

𝑈2

2
)] +

𝜕

𝜕𝑥
[(𝜌𝑈𝐴) (𝑢 +

𝑃

𝜌
+

𝑈2

2
)] 𝑑𝑥 − 𝑞̇𝜌𝐴𝑑𝑥 = 0 

(52) 

Onde 𝜌 é a massa específica instantânea [kg/m3], 𝑈 a componente da velocidade do 

fluido na direção X [m/s], 𝑢 a energia interna específica [kJ/kg], 𝑃 a pressão [Pa], 𝐴 a área 

[m2], 𝐷 o diâmetro equivalente [m], e 𝜉 o coeficiente de Fricção. 
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 O Diâmetro equivalente pode ser calculado pela Equação 53: 

 

𝐷 = (
4𝐴

𝜋
)

1
2
 

(53) 

O Coeficiente de Fricção pode ser obtido pela Equação 54: 

 𝜉 =
𝜏𝑤

1
2

𝜌𝑈2
 (54) 

Onde 𝜏𝑤 é a tensão de cisalhamento [N/m2] na parede da superfície de controle. 

As Equações de 50 a 52 são apresentadas na forma diferencial. No GT-Power essas 

equações são representadas de forma simplificadas. A equação da continuidade, que 

descreve a taxa de variação de massa no interior do volume de controle pode ser 

representada pela Equação 55: 

 

𝑑𝑚

𝑑𝑡
= ∑ 𝑚̇𝑒

𝑒
− ∑ 𝑚̇𝑠

𝑠
 (55) 

A equação da conservação da energia calcula a taxa de variação da energia dentro do 

volume de controle, pode ser descrita pela a Equação 56, na forma da Primeira Lei da 

Termodinâmica, e também pela Equação 57:  

 

𝐷𝐸

𝐷𝑡
=

𝐷𝑊

𝐷𝑡
+

𝐷𝑄

𝐷𝑡
 (56) 

 

𝑑(𝑚𝑒)

𝑑𝑡
= 𝑃

𝑑𝑉

𝑑𝑡
+ ∑ 𝑚̇𝑒

𝑒
ℎ𝑒 − ∑ 𝑚̇𝑠

𝑠
ℎ𝑠 − ℎ𝑐𝐴𝑠𝑢𝑝(𝑇𝑓 − 𝑇𝑝) (57) 

Onde 𝑒 é a energia total específica [kJ/kg], ℎ𝑒 a entalpia específica na entrada do VC 

[kJ/kg], ℎ𝑠 a entalpia específica na saída do VC [kJ/kg], e 𝐴𝑠𝑢𝑝 a área da superfície de controle. 

 A equação da quantidade de movimento, derivada da segunda lei de Newton pode ser 

alternativamente descrita pela Equação 58: 

 𝑑𝑚̇

𝑑𝑡
=

𝑑𝑝𝐴 + ∑ 𝑚̇𝑒𝑒 𝑈𝑒 − ∑ 𝑚̇𝑠𝑠 𝑈𝑠 − 4𝐶𝑓
𝜌𝑈2𝑑𝑥𝐴

2𝐷
− 𝐶𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠 (

𝜌𝑈2

𝐴
) 𝐴

𝑑𝑥
 

(58) 
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Onde 𝐶𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠 é responsável por modelar as perdas de pressão devido aos efeitos 

tridimensionais do escoamento, como alterações na geometria e escoamentos secundários e 

pode ser obtido pela Equação 59: 

 
𝐶𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠 =

𝑝𝑒 − 𝑝𝑠

1
2

𝜌𝑢𝑒
2

 
(59) 

Onde 𝐶𝑓 é o coeficiente de atrito para o escoamento em tubos lisos, o 𝐶𝑓 é calculado de 

acordo com o regime de escoamento segundo as Equações 60 e 61: 

 𝐶𝑓 =
16

𝑅𝑒𝐷
, 𝑙𝑎𝑚𝑖𝑛𝑎𝑟 𝑅𝑒𝐷 < 2000 (60) 

 𝐶𝑓 =
0,08

𝑅𝑒𝐷
0,025 , 𝑡𝑢𝑟𝑏𝑢𝑙𝑒𝑛𝑡𝑜 𝑅𝑒𝐷 > 4000 (61) 

Onde 𝑅𝑒𝐷  é o número de Reynolds para o escoamento interno. 

 O termo ℎ pode ser descrito pela Equação 62: 

 
ℎ = 𝑒 +

𝑝

𝜌
 

(62) 

 

3.3. Procedimento Numérico 

Descreve-se a seguir o método numérico utilizado pelo software GT-Power para solução 

das equações de continuidade, conservação da energia e da quantidade de movimento. Neste 

contexto destaca-se que o GT-Power considera o cilindro do motor como um sistema fechado 

quando as válvulas de admissão e escape estão fechadas e como um volume de controle 

quando pelo menos uma delas encontra-se aberta.  

3.3.1. Modelagem dos volumes finitos 

Na análise de um subdomínio, as grandezas escalares são consideradas contínuas e as 

variáveis vetoriais são calculadas para cada fronteira deste domínio, para se conseguir essa 

discretização é necessário fazer um escalonamento do conduto em estudo. A Figura 31 

mostra uma malha de forma esquemática. 
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Figura 31 – Análise de uma malha esquemática que mostra as grandezas escalares 

consideradas uniforme em cada domínio e as grandezas vetoriais calculadas nas 

fronteiras 

 

Fonte: Adaptado de GAMMA TECHNOLOGIES, 2016 

Através da modelagem por volumes finitos pode-se obter soluções das equações de 

conservação de massa e energia pela discretização do volume de controle em escala espacial 

e temporal. (PATANKAR, 1980), explica que as variáveis de interesse seguem o princípio da 

continuidade que são as diretrizes das leis de conservação das espécies químicas, energia, 

momentum, equações de turbulência e energia cinética. As propriedades do escoamento e a 

velocidade 𝑢, quando determinadas, podem ser utilizadas na forma diferencial para modelos 

unidimensionais pela Equação 63: 

 

𝜕

𝜕𝑡
(𝜌𝜙) +

𝜕

𝜕𝑡𝑗
(𝜌𝑢𝑗𝜙) =

𝜕

𝜕𝑥𝑗
(Г𝜙

𝜕𝜙

𝜕𝑥𝑖
) + 𝑆𝜙 (63) 

 Onde Г𝜙 representa o coeficiente de difusão e 𝑆𝜙 o termo fonte para a variável de 

interesse 𝜙. 

Todo o cálculo é realizado para uma unidade escalar baseado nas equações de 

conservação em relação dos valores do período anterior, que produz as variáveis primárias e 

faz com que um novo valor seja calculado a partir da integração dessa derivada em função 

do tempo e a direção unidimensional averiguada. 

O domínio adjacente em relação ao analisado faz com que o método de volumes finitos 

se torne mais simples de ser estudado. Assim a conservação de uma variável do escoamento 

dentro de um volume de controle, como uma velocidade ou entalpia, é mantida em todos os 

domínios analisados que pode ter o seu valor diminuído ou aumentado. Conforme 

(MALALASEKERA, 2007), uma relação entre a variável em análise 𝜙 e os fenômenos que 

ocorrem no volume de controle pode ser observado na Figura 32. 
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Figura 32 – Esquema da conservação de uma variável em uma análise numérica de 

um volume de controle 

[
𝑇𝑎𝑥𝑎 𝑑𝑒 𝑚𝑢𝑑𝑎𝑛ç𝑎 𝑑𝑒
𝜙 𝑛𝑜 𝑉𝐶 𝑒𝑚 𝑟𝑒𝑙𝑎çã𝑜

𝑎𝑜 𝑡𝑒𝑚𝑝𝑜

] = [
𝑇𝑎𝑥𝑎 𝑙í𝑞𝑢𝑖𝑑𝑎 𝑑𝑒 𝑎𝑢𝑚𝑒𝑛𝑡𝑜
𝑑𝑒 𝜙 𝑑𝑒𝑣𝑖𝑑𝑜 𝑎 𝑐𝑜𝑛𝑣𝑒𝑐çã𝑜

𝑝𝑎𝑟𝑎 𝑜 𝑉𝐶

] + [
𝑇𝑎𝑥𝑎 𝑙í𝑞𝑢𝑖𝑑𝑎 𝑑𝑒 𝑎𝑢𝑚𝑒𝑛𝑡𝑜

𝑑𝑒 𝜙 𝑑𝑒𝑣𝑖𝑑𝑜 𝑎 𝑑𝑖𝑓𝑢𝑠ã𝑜
𝑝𝑎𝑟𝑎 𝑜 𝑉𝐶

] + [
𝑇𝑎𝑥𝑎 𝑑𝑒 𝑐𝑟𝑖𝑎çã𝑜 𝑑𝑒

𝜙 𝑑𝑒𝑛𝑡𝑟𝑜 𝑑𝑜 𝑉𝐶
] 

Fonte: Adaptado de MALALASEKERA, 2007 

 Para a Equação 63 ser implementada nesse modelo, há algumas técnicas de 

discretização para o tratamento das equações de conservação. Como o termo convectivo é 

aplicado às mudanças em relação ao escoamento e o termo difusivo em relação a variação 

de 𝜙 ponto a ponto, (MALALASEKERA, 2007), indica que as equações para um sistema 

unidimensional podem ser redefinidas em equações que descrevem os fenômenos de 

conservação da massa, quantidade de movimento e energia. 

Dessa forma o método dos volumes finitos consiste em realizar a integração da Equação 

63, com o termo 𝜙 em função do tempo e da posição, apresentado pela Equação 64 a seguir. 

∫ ∫ (
𝜕

𝜕𝑡
(𝜌𝜙)) 𝑑𝑥𝑑𝑡 + ∫ ∫ (

𝜕

𝜕𝑥
(𝜌𝑢𝑗𝜙)) 𝑑𝑥𝑑𝑡 − ∫ ∫ (

𝜕

𝜕𝑡
(Г𝜙

𝜕𝜙

𝜕𝑥
)) 𝑑𝑥𝑑𝑡 − ∫ ∫ 𝑆𝜙𝑑𝑥𝑑𝑡 = 0

𝑒

𝑤

𝑡

0

𝑒

𝑤

𝑡

0

𝑒

𝑤

𝑡

0

𝑒

𝑤

𝑡

0

 (64) 

 Feitas as integrações e considerando que o regime seja permanente, resulta na 

Equação 65 discretizada onde se tem o coeficiente relativo ao nó oeste, 𝑎𝑤, o coeficiente 

referente ao nó leste, 𝑎𝑒, e o coeficiente baseado no ponto nodal de interesse da variável 𝜙, 

𝑎𝑝. 

 
𝑎𝑃𝜙𝑃 + 𝑎𝑊𝜙𝑊+𝑎𝐸𝜙𝐸 − 𝑆𝑢 = 0 

(65) 

Na Equação 66 obtêm-se o coeficiente da variável 𝑎𝑝: 

 
𝑎𝑃 = 𝑎𝑊+𝑎𝐸 − 𝑆𝑝 

(66) 

Após a integração, o termo fonte pode ser representado pela Equação 67: 

 
𝑆𝜙
̅̅̅̅ ∆𝑥 = 𝑆𝑢+𝑆𝑃𝜙𝑝 

(67) 

O termo 𝑆𝜙
̅̅̅̅  é o termo fonte médio. 
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3.3.2. Discretização espacial 

A discretização espacial na direção do escoamento fica por conta da modelagem 

numérica dos condutos de admissão e exaustão, pela interligação de blocos que representam 

as características do duto implementado. Conforme consta no manual GT-SUITE do software 

GT-Power (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016), é indicado como discretização que os dutos de 

admissão sejam até 40% do diâmetro do pistão e 55% para os dutos de exaustão, pela 

influência da temperatura e pressão na velocidade do som. Para rotações elevadas, acima 

dos 6000 RPM, ou para analises acústicas, os valores de discretização devem ser diminuídos 

pela metade. 

3.3.3. Modelo TPA – Three Pressure Analysis 

O Modelo TPA é geralmente usado para impor condições de contorno de pressão, 

temperatura e composição do fluido para realização de uma análise das pressões dos gases 

na admissão, escape e cilindro do motor. Além dos valores de pressão dos gases medidos na 

admissão, exaustão e no cilindro do motor, também são usados os valores médios das 

temperaturas nestes locais, esse modelo é mais simplificado por ser implementado até o local 

dos condutos onde os sensores que fizeram as suas medições instantâneas, (GAMMA 

TECHNOLOGIES, 2016). Para utilização desse modelo é necessário selecionar o modo de 

cálculo TPA disponível no bloco que representa o cilindro. Este realiza uma comparação entre 

os dados medidos experimentalmente e os numericamente obtidos. Caso seja constatado um 

erro dos resultados numéricos significativo o software indica a necessidade de se ajustar o 

modelo construído, (VAZ, 2018). O Modelo TPA criado é mostrado na Figura 33 a seguir. 

Figura 33 – Modelo TPA onde as pressões medidas de admissão e exaustão são 

representadas pelos blocos verdes das extremidades 

 

Fonte: Próprio autor 

Na simulação TPA é permitido fazer pequenas alterações e ajustes como de 

referenciamentos, defasagem de fase, dentre outros que podem ter sido provocados por 
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ruídos ou atrasos do sistema, os ajustes do modelo acontecem até atingir as correções 

necessárias do projeto implementado. Pequenas variações entre os resultados podem ser 

relacionadas com as incertezas de todo o experimento. (VAZ, 2018). 

3.3.3.1. Condições de operação no Modelo TPA 

Para a executar o Modelo TPA foram selecionadas todas as condições de operação 

com o motor operando nas três razões volumétricas de compressão de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1. 

A Figura 34 mostra a curva de pressão versus posição angular do motor a 4500 RPM na 

condição de WOT e com razão volumétrica de compressão de 11,5:1. O valor máximo da 

pressão do gás no cilindro medido experimentalmente foi de 59,17 bar enquanto o valor 

simulado foi de 61,43 bar, um erro de 3,82%. Essa função disponibiliza os valores do MBF 50 

e MBF 10-90 das condições de operação solicitadas além do expoente Wiebe e fração de 

combustível queimado para serem implementados. 

Figura 34 – Curva de pressão dos gases no cilindro experimental e numérico a 4500 

RPM em condição de WOT e 𝒓𝒄 de 11,5:1 

 

Fonte: Próprio autor 

A Figura 35 mostra o diagrama P x V do ciclo obtido com dados experimentais em 

vermelho e numericamente em azul para as condições de 4500 RPM em condição de WOT e 

com 𝑟𝑐 de 11,5:1. 
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Figura 35 – Diagrama P x V medido e simulado a 4500 RPM em condição de WOT e 𝐫𝐜 

de 11,5:1 

 

Fonte: Próprio autor 

3.3.4. Calibração do modelo 

É necessário fazer a calibração do modelo matemático usando os dados experimentais, 

para minimizar os erros dos resultados numéricos. Para isso o GT-Power disponibiliza alguns 

multiplicadores a serem aplicados nas funções relativas ao escoamento, transferência de 

calor e atrito das partes móveis do motor. Quanto maior for o volume de dados medidos 

experimentalmente disponíveis, melhor serão os ajustes obtidos. 

Foi implementada a geometria completa dos condutos da admissão e exaustão do SCRE, 

realizado um refinamento dos ângulos e levantes das válvulas do motor, e inseridos dados da 

combustão adquiridos no Modelo TPA, como a taxa de queima pelos expoentes de Wiebe, o 

MBF 50, o MBF 10-90 e a fração de combustível queimado. Na Figura 36 pode-se observar 

esquematicamente os blocos utilizados pelos GT-Power para modelagem do MCI. 
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Figura 36 – Modelo matemático completo subdividido 

 

Fonte: Próprio autor 
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1 – Condições ambientais na entrada e saída do modelo 

2 – Coletor de admissão 

3 – Válvula borboleta 

4 – Eletroinjetor de combustível 

5 – Pórtico de admissão 

6 – Válvulas de admissão 

7 – Cilindro 

8 – Bloco do motor com o eixo virabrequim 

9 – Válvulas de exaustão 

10 – Pórtico de exaustão 

11 – Coletor de exaustão 

A calibração do modelo desenvolvido foi realizada através dos valores do IMEP e da 

eficiência volumétrica, onde os maiores erros dos valores simulados comparados com os 

valores medidos foram de 4,52% a 4500 RPM, na condição de WOT e 𝑟𝑐 de 11,5:1 para o 

IMEP, e de 3,22% a 1000 RPM, 2 bar e 𝑟𝑐 de 13,0:1 para a eficiência volumétrica. 

A Tabela 10 mostra os valores experimentais e numéricos do IMEP e os seus 

respectivos erros após a calibração do modelo. 

Tabela 10 – Modelo calibrado de acordo com o IMEP (bar) 

 𝒓𝒄 = 11,5:1 𝒓𝒄 = 13,0:1 𝒓𝒄 = 15,0:1 

RPM / IMEP (bar) Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro 

1000 / 2 2,00 2,01 0,50% 2,02 2,02 0,00% 2,00 2,00 0,00% 

1000 / 3 3,03 3,03 0,00% 3,02 3,02 0,00% 3,01 3,01 0,00% 

1500 / 2 2,04 2,04 0,00% 2,00 2,00 0,00% 1,99 1,99 0,00% 

2000 / 3 3,00 3,00 0,00% 2,97 2,97 0,00% 3,00 3,01 0,33% 

2000 / 4 4,01 4,01 0,00% 4,03 4,02 0,25% 4,01 4,02 0,25% 

2000 / 8 7,97 7,96 0,13% 8,01 8,01 0,00% 8,02 8,02 0,00% 

2500 / 3 3,00 3,02 0,67% 3,02 3,01 0,33% 3,00 3,01 0,33% 

2500 / 5 4,96 4,97 0,20% 5,01 5,01 0,00% 5,01 5,02 0,20% 

2500 / 8 7,97 7,96 0,13% 7,97 7,98 0,13% 7,99 7,99 0,00% 

3000 / WOT 9,62 10,03 4,26% 9,99 10,28 2,90% 10,18 10,25 0,69% 

4500 / WOT 9,73 10,17 4,52% 10,22 10,47 2,45% 10,66 10,72 0,56% 

Fonte: Próprio autor 
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A Tabela 11 mostra os valores experimentais e numéricos da eficiência volumétrica e 

os seus respectivos erros após a calibração do modelo. 

Tabela 11 – Modelo calibrado de acordo com a eficiência volumétrica (%) 

 𝒓𝒄 = 11,5:1 𝒓𝒄 = 13,0:1 𝒓𝒄 = 15,0:1 

RPM / IMEP (bar) Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro 

1000 / 2 23,80 23,43 1,55% 24,24 23,46 3,22% 23,57 23,02 2,33% 

1000 / 3 33,00 32,52 1,45% 31,54 31,40 0,44% 31,75 30,90 2,68% 

1500 / 2 24,37 24,10 1,11% 23,26 23,16 0,43% 23,05 23,00 0,22% 

2000 / 3 31,04 30,45 1,90% 29,29 29,04 0,85% 29,48 29,13 1,19% 

2000 / 4 38,63 37,52 2,87% 36,69 36,30 1,06% 36,38 35,93 1,24% 

2000 / 8 68,98 68,46 0,75% 65,19 64,51 1,04% 63,93 63,23 1,09% 

2500 / 3 30,73 30,34 1,27% 29,55 29,46 0,30% 29,48 29,29 0,64% 

2500 / 5 45,12 44,50 1,37% 43,65 43,11 1,24% 43,12 42,81 0,72% 

2500 / 8 66,49 66,18 0,47% 63,77 62,72 1,65% 62,57 61,69 1,41% 

3000 / WOT 78,66 76,44 2,82% 77,72 76,99 0,94% 77,53 76,67 1,11% 

4500 / WOT 80,89 79,14 2,16% 80,28 80,13 0,19% 82,79 80,26 3,06% 

Fonte: Próprio autor 

Os erros dos valores do IMEP e da 𝜂𝑣 ficaram abaixo dos 5% validando assim a 

metodologia empregada nessa pesquisa. É importante destacar não foi necessário o ajuste 

nos multiplicadores do modelo matemático. A Tabela 12 mostra como ficaram os 

multiplicadores. 

Tabela 12 – Multiplicadores do modelo matemático 

Multiplicador Valor 

Transferência de calor no coletor de admissão  1,0 

Fricção no coletor de admissão 1,0 

Transferência de calor no coletor de exaustão 1,0 

Fricção no coletor de exaustão 1,0 

Troca de calor no cilindro 1,0 

Levantamento da válvula de admissão 1,0 

Levantamento da válvula de exaustão 1,0 

Coeficiente de área da válvula de admissão 1,0 

Coeficiente de área da válvula de exaustão 1,0 
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Fonte: Próprio autor 

3.3.5. Considerações sobre o modelo matemático 

Por meio do código computacional do GT-Power foi construído um modelo 1D do motor 

AVL 5496 operando com razão volumétrica de compressão de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1. A partir 

de dados experimentais a calibração do mesmo foi realizada para todas as condições de 

operação solicitadas com o erro numérico sempre abaixo dos 5%. Dessa forma pode-se 

considerar satisfatório os resultados numéricos obtidos a partir do modelo implementado. 
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4. RESULTADOS E ANÁLISES 

Neste capítulo são apresentados os resultados numéricos obtidos. Uma comparação 

destes com os dados experimentais é realizada, apresentando-se em seguida os erros e uma 

análise dos mesmos. 

4.1. Análise do desempenho e resultados 

Neste tópico são apresentados os resultados simulados obtidos para todas as condições 

de operação experimental, conforme a Figura 21, nas razões volumétricas de compressão de 

11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1, abastecido com E100. Apresenta-se a seguir gráficos e tabelas com 

os resultados numéricos e experimentais referentes a eficiência volumétrica, IMEP, torque 

indicado, potência indicada, pressão máxima dos gases no cilindro, ângulo da pressão 

máxima dos gases no cilindro e consumo específico de combustível. 

A comparação dos valores da eficiência volumétrica é apresentada nas Figuras 37,38, 

e 39, para as 𝑟𝑐 de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1 respectivamente. Seus valores e o erro percentual 

estão publicados na Tabela 11. 

Figura 37 – Eficiência volumétrica medida e simulada com 𝒓𝒄 a 11,5:1 

 

Fonte: Próprio autor 
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Figura 38 – Eficiência volumétrica medida e simulada com 𝒓𝒄 a 13,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Figura 39 – Eficiência volumétrica medida e simulada com 𝒓𝒄 a 15,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 
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Conforme a comparação dos valores simulados com os valores medidos da eficiência 

volumétrica, é apresentado na Figura 40 um gráfico com os erros percentuais dos resultados 

obtidos nas três razões volumétricas de compressão. 

Figura 40 – Erro percentual da eficiência volumétrica 

 

Fonte: Próprio autor 

Nota-se que o erro percentual da 𝜂𝑣 na maioria das condições de operação ficaram abaixo 

dos 3%, onde o maior erro encontrado foi de 3,22% na condição de 1000 RPM, 2 bar e 𝑟𝑐 de 

13,0:1. Demonstrando uma boa concordância entre resultados numéricos e os experimentais. 

Os valores medidos e simulados do IMEP são comparados nas Figuras 41, 42 e 43, 

para as 𝑟𝑐 de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1 respectivamente. Seus valores e o erro percentual estão 

descritos na Tabela 10. 
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Figura 41 – IMEP medido e simulado com 𝒓𝒄 a 11,5:1 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Figura 42 – IMEP medido e simulado com 𝒓𝒄 a 13,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 
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Figura 43 – IMEP medido e simulado com 𝒓𝒄 a 15,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 

A seguir, na Figura 44, é apresentado um gráfico com o erro percentual dos valores 

simulados em relação aos valores medidos obtidos do IMEP para as três razões volumétricas 

de compressão. 

Figura 44 – Erro percentual do IMEP 

 

Fonte: Próprio autor 
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O erro percentual do IMEP nos casos de 1000 a 2500 RPM, independentemente da carga 

e nas três razões volumétricas de compressão, ficou próximo de zero, entretanto em 3000 e 

4500 RPM, ambas na condição de WOT e 𝑟𝑐 de 11,5:1, os maiores erros verificados foram de 

4,26% e 4,52% respectivamente. Os menores erros observados para as condições de carga 

parcial decorrem da metodologia para obtenção dos dados numéricos balizada pelos valores 

de IMEP para a condição operacional do motor. Dessa forma, os resultados para eficiência 

volumétrica, consumo de combustível e dos outros parâmetros obtidos numericamente são 

extraídos do software quando o IMEP numérico torna-se igual ao experimental. É importante 

observar que para a condição de WOT, os dados numéricos não são extraídos para 

comparação com os experimentais quando ocorre o casamento entre o IMEP numérico com 

o experimental, sendo decorrentes da condição de WOT, ou seja, sem restrição do 

escoamento da carga de admissão pela válvula borboleta. 

Conforme as Equações 1, 2 e 4, a potência e o IMEP são grandezas calculadas a partir 

do torque. Por essa razão foi observado que os resultados numéricos do torque e da potência 

seguiram o mesmo padrão de qualidade que o observado para o IMEP. Os resultados 

numéricos obtidos para torque e potência encontram-se publicados no Apêndice A. 

O resultado das simulações da pressão máxima dos gases no interior do cilindro é 

comparado com o experimental nas Figuras 45, 46 e 47, para as 𝑟𝑐 de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1 

respectivamente. Os seus valores também podem ser vistos na Tabela 13, além dos seus 

erros percentuais. 

Figura 45 – Pressão máxima dos gases no cilindro medida e simulada com 𝒓𝒄 a 11,5:1 

 

Fonte: Próprio autor 
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Figura 46 – Pressão máxima dos gases no cilindro medida e simulada com 𝒓𝒄 a 13,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Figura 47 – Pressão máxima dos gases no cilindro medida e simulada com 𝒓𝒄 a 15,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 
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Na Figura 48 é ilustrado um gráfico com o erro percentual dos valores simulados em 

relação aos valores medidos da pressão máxima dos gases no interior do cilindro nas três 

razões volumétricas de compressão. 

Figura 48 – Erro percentual da pressão máxima dos gases no cilindro 

 

Fonte: Próprio autor 

A maior variação do erro percentual da pressão máxima dos gases no interior no cilindro 

se deve ao fato do MBF 50, MBF 10-90, expoente de Wiebe e a fração de combustível 

queimado terem sidos utilizados do TPA na calibração dessa simulação, com esses valores 

sendo um pouco diferentes dos obtidos experimentalmente. Dessa forma o erro máximo 

encontrado na pressão máxima foi de 18,71% em 1000 RPM, 2 bar e 𝑟𝑐 de 11,5:1. Neste 

contexto é importante destacar que as variações dos valores experimentais de pressão 

máxima ciclo a ciclo chegam próximos de 30%. A título de exemplo a pressão máxima dos 

gases no cilindro do ciclo 122, extraído de uma amostra de 200 ciclos, apresenta uma pressão 

máxima de 63,12 bar enquanto a pressão máxima do ciclo 196 é de 44,06 bar. Assim observa-

se uma variação percentual de 30,2% para a pressão máxima entre ciclos para a mesma 

condição de operação do motor, a 3000 RPM, na condição de WOT e 𝑟𝑐 = 11,5:1. Dessa 

forma, os erros numéricos apresentados não são incoerentes com o comportamento 

experimental da curva de pressão. 
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Tabela 13 – Valores e erros percentuais da pressão máxima dos gases no cilindro 

Pressão Máxima Dos Gases No Cilindro (bar) 

 𝒓𝒄 = 11,5:1 𝒓𝒄 = 13,0:1 𝒓𝒄 = 15,0:1 

RPM / IMEP 
(bar) 

Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro 

1000 / 2 16,54 18,14 9,67% 18,36 21,39 16,50% 19,99 23,73 18,71% 

1000 / 3 22,84 24,33 6,52% 24,21 26,78 10,62% 26,32 30,07 14,25% 

1500 / 2 16,53 17,64 6,72% 17,54 19,55 11,46% 19,93 23,31 16,96% 

2000 / 3 21,45 21,01 2,05% 23,59 23,07 2,20% 26,29 26,25 0,15% 

2000 / 4 27,18 25,49 6,22% 29,62 27,56 6,95% 31,73 30,62 3,50% 

2000 / 8 47,94 45,77 4,53% 51,69 48,35 6,46% 58,13 53,12 8,62% 

2500 / 3 21,11 21,29 0,85% 23,33 23,79 1,97% 26,10 25,41 2,64% 

2500 / 5 31,48 30,52 3,05% 34,37 32,99 4,02% 37,63 36,26 3,64% 

2500 / 8 47,31 42,70 9,74% 49,72 45,33 8,83% 55,98 54,51 2,63% 

3000 / WOT 55,79 61,09 9,50% 63,58 58,56 7,90% 68,55 63,90 6,78% 

4500 / WOT 59,17 60,51 2,26% 67,20 58,69 12,66% 67,66 62,94 6,98% 

Fonte: Próprio autor 

A comparação dos ângulos da pressão máxima dos gases no interior do cilindro 

simulados em relação aos experimentais estão apresentados nas Figuras 49, 50 e 51, para 

as 𝑟𝑐 de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1 respectivamente. Os seus valores e erros percentuais também 

são descritos na Tabela 14. 
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Figura 49 – Ângulo da pressão máxima dos gases medido e simulado com 𝒓𝒄 a 11,5:1 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Figura 50 – Ângulo da pressão máxima dos gases medido e simulado com 𝒓𝒄 a 13,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 
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Figura 51 – Ângulo da pressão máxima dos gases medido e simulado com 𝒓𝒄 a 15,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 

Na Figura 52 é demonstrado um gráfico com os erros percentuais dos valores simulados 

em relação aos valores medidos da pressão máxima dos gases no interior do cilindro nas três 

razões volumétricas de compressão. 

Figura 52 – Erro percentual do ângulo da pressão máxima dos gases no cilindro 

 

Fonte: Próprio autor 
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De forma semelhante com o que acontece com a pressão máxima dos gases no cilindro, 

os maiores valores de erro percentual do ângulo da pressão máxima se deve também pela 

utilização do MBF 50, MBF 10-90, expoente de Wiebe e a fração de combustível queimado 

obtidos no TPA e implementados na simulação, assim o erro máximo encontrado no ângulo 

da pressão máxima foi de 43,98% em 4500 RPM, na condição de WOT e 𝑟𝑐 de 13,0:1. 

Novamente deve ser observado que assim como acontece uma grande variação experimental 

dos valores de pressão máxima, ocorre também uma grande variação dos valores 

experimentais do ângulo de pressão máxima. A título de exemplo, para uma amostra de dados 

de pressão de 200 ciclos, observou-se um ângulo de pressão máxima de 9,2º para o ciclo 35 

e 18,6º para o ciclo 196, correspondendo a uma variação de 50,5%, para a condição de 3000 

RPM, WOT com 𝑟𝑐 de 11,5:1. 

Tabela 14 – Valores e erros percentuais do ângulo da pressão máxima dos gases no 

cilindro 

Ângulo da Pressão Máxima Dos Gases No Cilindro (˚) 

 𝒓𝒄 = 11,5:1 𝒓𝒄 = 13,0:1 𝒓𝒄 = 15,0:1 

RPM / IMEP 
(bar) 

Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro 

1000 / 2 12,62 8,01 36,53% 11,73 7,21 38,53% 11,00 6,88 37,45% 

1000 / 3 12,66 8,15 35,62% 12,54 7,93 36,76% 11,87 7,42 37,49% 

1500 / 2 12,35 8,14 34,09% 11,80 7,71 34,66% 10,17 7,90 22,32% 

2000 / 3 12,56 8,43 32,88% 11,17 8,22 26,41% 10,26 7,39 27,97% 

2000 / 4 12,30 9,24 24,88% 11,45 9,08 20,70% 11,12 8,42 24,28% 

2000 / 8 12,79 9,37 26,74% 12,03 9,28 22,86% 10,58 8,53 19,38% 

2500 / 3 12,66 8,71 31,20% 11,44 8,08 29,37% 10,08 8,77 13,00% 

2500 / 5 12,62 9,48 24,88% 11,65 9,35 19,74% 10,71 8,81 17,74% 

2500 / 8 12,31 10,12 17,79% 12,18 10,83 11,08% 10,63 8,94 15,90% 

3000 / WOT 12,93 13,80 6,73% 11,55 14,43 24,94% 11,38 10,33 9,23% 

4500 / WOT 12,64 13,87 9,73% 11,55 16,63 43,98% 13,30 14,21 6,84% 

Fonte: Próprio autor 

Os valores do consumo específico de combustível indicado (ISFC) simulados 

comparados com os seus valores medidos estão ilustrados nas Figuras 53, 54 e 55, para as 

𝑟𝑐 de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1 respectivamente. Os seus valores e erros percentuais são 

mostrados na Tabela 15.  
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Figura 53 – Consumo específico de combustível medido e simulado com 𝒓𝒄 a 11,5:1 

 

Fonte: Próprio autor 

Figura 54 – Consumo específico de combustível medido e simulado com 𝒓𝒄 a 13,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 
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Figura 55 – Consumo específico de combustível medido e simulado com 𝒓𝒄 a 15,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 

A seguir, na Figura 56, é apresentado um gráfico com o erro percentual dos valores do 

consumo específico de combustível nas três razões volumétricas de compressão. 

Figura 56 – Erro percentual do consumo específico de combustível 

 

Fonte: Próprio autor 
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Nota-se que o erro percentual do ISFC ficou abaixo dos 4%, onde o maior erro 

encontrado foi de 3,89% em 3000 RPM, na condição de WOT e 𝑟𝑐 de 11,5:1. Esse percentual 

de erro demonstra uma boa concordância na simulação em relação aos valores obtidos 

experimentalmente. 

Tabela 15 – Valores e erros percentuais do consumo específico de combustível 

ISFC (g/kWh) 

 𝒓𝒄 = 11,5:1 𝒓𝒄 = 13,0:1 𝒓𝒄 = 15,0:1 

RPM / IMEP 
(bar) 

Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro 

1000 / 2 555,64 546,98 1,56% 559,63 543,77 2,83% 549,08 539,64 1,72% 

1000 / 3 502,75 502,69 0,01% 493,90 488,01 1,19% 486,74 480,90 1,20% 

1500 / 2 546,71 553,51 1,24% 546,08 543,46 0,48% 541,12 540,42 0,13% 

2000 / 3 474,08 475,04 0,20% 462,67 457,60 1,10% 457,26 453,44 0,84% 

2000 / 4 438,61 440,97 0,54% 427,59 422,78 1,12% 420,35 418,59 0,42% 

2000 / 8 394,44 403,28 2,24% 378,10 377,74 0,10% 369,59 369,51 0,02% 

2500 / 3 466,77 468,86 0,45% 455,08 456,96 0,41% 452,94 455,44 0,55% 

2500 / 5 412,98 419,30 1,53% 403,52 402,04 0,37% 397,21 399,22 0,51% 

2500 / 8 381,30 389,68 2,20% 372,28 368,47 1,02% 362,75 361,91 0,23% 

3000 / WOT 371,55 357,11 3,89% 361,30 351,86 2,61% 352,67 350,71 0,56% 

4500 / WOT 377,34 365,04 3,26% 364,79 359,09 1,56% 357,84 350,98 1,92% 

Fonte: Próprio autor 

A análise dos resultados numéricos do ISFC mostra uma redução do valor desse 

parâmetro de 3,15% quando se aumentou a 𝑟𝑐 de 11,5:1 para 13,0:1 e de 1,11% com a 

elevação da 𝑟𝑐 de 13,0:1 para 15,0:1. A mesma análise dos resultados experimentais fornece 

uma redução do ISFC de 2,13% e 1,66% para aumentos correlatos da 𝑟𝑐. A coerência entre 

as reduções de ISFC numérica e experimental mostram a relevância da utilização de modelos 

matemáticos nas pesquisas de desenvolvimento dos motores de combustão interna.  

Uma vez que os motores comerciais utilizam uma 𝑟𝑐 em torno de 10,5:1, típicos do 

emprego da tecnologia flex, os resultados dessa pesquisa apontam para o significativo 

potencial de redução de ISFC via aumento da 𝑟𝑐. Neste contexto é importante observar que 

esta é uma modificação de projeto de custo baixo e enorme facilidade técnica. Deve-se 

mencionar também, que tal modificação resultará em uma redução da eficiência de conversão 
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de combustível para o motor quando alimentado com gasolina em algumas regiões de 

operação do mapa do mesmo decorrente ao aparecimento da detonação. Esta seria uma 

medida de fomento à maior utilização do etanol em detrimento da gasolina, sendo por isso 

uma medida alinhada com a descarbonização do setor de transporte. 

A Tabela 16 mostra os erros máximos percentuais dos parâmetros obtidos numericamente 

para cada razão volumétrica de compressão.  

Tabela 16 – Erro percentual dos valores numéricos em relação aos experimentais 

Parâmetros 𝒓𝒄 = 11,5:1 𝒓𝒄 = 13,0:1 𝒓𝒄 = 15,0:1 

1 - Eficiência Volumétrica 2,87% 3,22% 3,06% 

2 - Torque Indicado 4,49% 2,85% 0,76% 

3 - Potência Indicada 4,46% 2,82% 0,78% 

4 - IMEP 4,52% 2,90% 0,69% 

5 - Pressão Máxima 9,74% 16,50% 18,71% 

6 – Ângulo da Pressão Máxima 36,53% 43,98% 37,49% 

7 - ISFC 3,89% 2,83% 1,92% 

Fonte: Próprio Autor 
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5. CONCLUSÃO 

A Revisão Bibliográfica realizada mostrou a necessidade de pesquisas para continuo 

desenvolvimentos dos MCI. A necessidade de mitigação da emissão de gases 

intensificadores do efeito estufa mostra a importância da substituição dos combustíveis 

fósseis por renováveis, com especial atenção para o etanol brasileiro. Neste cenário as 

ferramentas numéricas tem um papel imprescindível, por reduzirem custo e tempo das 

pesquisas. 

Os resultados numéricos mostraram que o aumento da razão volumétrica de compressão 

é uma estratégia promissora para aumento da eficiência de conversão de combustível dos 

motores de combustão interna. O projeto e construção de motores dotados de razão 

volumétrica mais elevadas adequados para o emprego do etanol brasileiro podem 

proporcionar uma redução do ISFC próxima de 5%. Resultados numéricos apontaram uma 

redução de 3,15% para um aumento da 𝑟𝑐 de 11,5:1 para 13,0:1 e de 1,11% de 13,0:1 para 

15,0:1.  

Estes resultados apontam para as excelentes propriedades do etanol, que proporcionou 

a operação na condição de MBT para todas as condições estudadas. Tanto os resultados 

numéricos, quanto os resultados experimentais mostram a importância do desenvolvimento 

de um motor a etanol que onde a razão volumétrica de compressão é ajustada para este 

combustível visando a minimização do ISFC.  

O método de simulação não preditivo mostrou-se eficaz para simulação dos parâmetros 

de desempenho, eficiência volumétrica e consumo especifico de combustível, demandando 

baixo esforço computacional. Em contrapartida, essa metodologia demanda o fornecimento 

dos dados de pressão do gás no interior do cilindro, fato que requer equipamentos de medição 

caros e uma grande massa de dados para calibração e validação do modelo.  

A eficácia do método numérico aplicado é evidenciada pelos baixos erros percentuais 

encontrados nos resultados, todos abaixo de 5% com exceção dos valores referentes a 

pressão máxima dos gases e do ângulo de pressão máxima dos gases no cilindro. Como 

mencionado anteriormente, esses erros numéricos são coerentes com o comportamento 

experimental desses parâmetros. 

Para a melhor convergência dos dados numéricos, foi necessário utilizar os dados da 

combustão obtidos pelo TPA, uma ferramenta do software GT-Power que serve para analisar 

as pressões da admissão, do cilindro e da exaustão, que comparados com os resultados 

numéricos ajudam na melhor calibração do modelo criado.  
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Os resultados também confirmam que a razão volumétrica de compressão de 15,0:1 

permite o menor consumo específico, com ganhos no torque e potência em relação a 𝑟𝑐 de 

11.5:1 e 13,0:1, como foi demonstrado experimentalmente, se mostrando ser a melhor razão 

volumétrica de compressão para o motor estudado operando com E100. 

5.1. Sugestão para Trabalhos Futuros 

Lista-se abaixo temas de estudo correlatos que contribuirão para o desenvolvimento do 

tema da pesquisa realizada: 

➢ Criação de um modelo matemático 1D de combustão preditivo, que inclui 

parâmetros da geometria da câmara de combustão, visando a comparação com 

os resultados obtidos com o modelo não preditivo. 

➢ Criação de um modelo matemático 1D de combustão preditivo visando a 

realização de uma análise dos parâmetros de combustão. 

➢ Replicação do trabalho realizado, utilizando o mesmo modelo proposto, com 

outros combustíveis: gasolina, n-butanol, gás natural, etc.  

➢ Utilização do modelo proposto para estudo dos ciclos não convencionais, Miller 

e Atkinson visando a maximização da eficiência de conversão de combustível. 
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APÊNDICE A – Valores do Torque e da Potência 

 

Os valores medidos e simulados do torque indicado são comparados nas Figuras 57, 

58 e 59, para as 𝑟𝑐 de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1 respectivamente. Seus valores e o erro 

percentual estão descritos na Tabela 17. 

Figura 57 – Torque indicado medido e simulado com 𝒓𝒄 a 11,5:1 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Figura 58 – Torque indicado medido e simulado com 𝒓𝒄 a 13,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 
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Figura 59 – Torque indicado medido e simulado com 𝒓𝒄 a 15,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 

A seguir, na Figura 60, é apresentado um gráfico com o erro percentual dos valores 

simulados em relação aos valores medidos obtidos do torque para as três razões volumétricas 

de compressão. 

Figura 60 – Erro percentual do torque indicado 

 

Fonte: Próprio autor 
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O erro percentual do torque indicado nos casos de 1000 a 2500 RPM, independentemente 

da carga e nas três razões volumétricas de compressão, ficou próximo de zero, entretanto em 

3000 e 4500 RPM, ambas na condição de WOT e 𝑟𝑐 de 11,5:1, o maior erro verificado foi de 

4,29% e 4,49% respectivamente. 

Tabela 17 – Valores e erros percentuais do toque indicado 

Torque Indicado (Nm) 

 𝒓𝒄 = 11,5:1 𝒓𝒄 = 13,0:1 𝒓𝒄 = 15,0:1 

RPM / IMEP 
(bar) 

Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro 

1000 / 2 7,22 7,25 0,42% 7,31 7,31 0,00% 7,23 7,22 0,14% 

1000 / 3 10,94 10,95 0,09% 10,90 10,90 0,00% 10,86 10,89 0,28% 

1500 / 2 7,37 7,38 0,14% 7,23 7,22 0,14% 7,21 7,21 0,00% 

2000 / 3 10,83 10,85 0,18% 10,73 10,74 0,09% 10,83 10,87 0,37% 

2000 / 4 14,58 14,51 0,48% 14,55 14,54 0,07% 14,50 14,53 0,21% 

2000 / 8 28,82 28,77 0,17% 28,94 28,94 0,00% 28,97 29,00 0,10% 

2500 / 3 10,85 10,93 0,74% 10,91 10,89 0,18% 10,84 10,86 0,18% 

2500 / 5 17,94 17,95 0,06% 18,09 18,12 0,17% 18,09 18,14 0,28% 

2500 / 8 28,80 28,78 0,07% 28,81 28,84 0,10% 28,89 28,88 0,03% 

3000 / WOT 34,77 36,26 4,29% 36,11 37,14 2,85% 36,77 37,05 0,76% 

4500 / WOT 35,18 36,76 4,49% 36,94 37,82 2,38% 38,52 38,74 0,57% 

Fonte: Próprio autor 

A comparação dos valores experimentais e numéricos da potência indicada são 

demonstrados nas Figuras 61, 62 e 63, para as 𝑟𝑐 de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1 respectivamente. 

Seus valores e o erro percentual podem ser vistos na Tabela 18. 
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Figura 61 – Potência indicada medida e simulada com 𝒓𝒄 a 11,5:1 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Figura 62 – Potência indicada medida e simulada com 𝒓𝒄 a 13,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 
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Figura 63 – Potência indicada medida e simulada com 𝒓𝒄 a 15,0:1 

 

Fonte: Próprio autor 

Na Figura 64 é apresentado um gráfico com o erro percentual dos valores simulados em 

relação aos valores medidos da potência indicada, obtidos nas três 𝑟𝑐. 

Figura 64 – Erro percentual da potência indicada 

 

Fonte: Próprio autor 
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Semelhante ao torque indicado, o erro percentual da potência indicada na maioria dos 

casos ficou próximo de zero, onde o maior erro foi de 4,46% em 4500 RPM, na condição de 

WOT e 𝑟𝑐 de 11,5:1. 

Tabela 18 – Valores e erros percentuais da potência indicada 

Potência Indicada (kW) 

 𝒓𝒄 = 11,5:1 𝒓𝒄 = 13,0:1 𝒓𝒄 = 15,0:1 

RPM / IMEP 
(bar) 

Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro Medido Simulado Erro 

1000 / 2 0,76 0,76 0,00% 0,77 0,77 0,00% 0,76 0,76 0,00% 

1000 / 3 1,15 1,15 0,00% 1,14 1,14 0,00% 1,14 1,14 0,00% 

1500 / 2 1,16 1,16 0,00% 1,14 1,13 0,88% 1,13 1,13 0,00% 

2000 / 3 2,27 2,27 0,00% 2,25 2,25 0,00% 2,27 2,28 0,44% 

2000 / 4 3,03 3,04 0,33% 3,05 3,05 0,00% 3,04 3,04 0,00% 

2000 / 8 6,04 6,03 0,17% 6,06 6,06 0,00% 6,07 6,07 0,00% 

2500 / 3 2,84 2,86 0,70% 2,86 2,85 0,35% 2,84 2,84 0,00% 

2500 / 5 4,70 4,70 0,00% 4,74 4,74 0,00% 4,74 4,75 0,21% 

2500 / 8 7,54 7,53 0,13% 7,54 7,55 0,13% 7,56 7,56 0,00% 

3000 / WOT 10,92 11,39 4,30% 11,35 11,67 2,82% 11,55 11,64 0,78% 

4500 / WOT 16,58 17,32 4,46% 17,41 17,82 2,35% 18,15 18,25 0,55% 

Fonte: Próprio autor 


