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RESUMO

Segundo a Agéncia Internacional de Energia (IEA) o setor de transportes € o segundo
maior gerador de gases intensificadores do efeito estufa, atras apenas do setor de
aquecimento de ambiente. Por estas razbes a busca por solugbes ambientalmente
sustentaveis para o setor de transporte faz-se necesséria. A eletrificacdo da frota apontada
por muitos como a solucéo para este desafio ambiental ndo é tdo promissora quanto parece,
uma vez que 63,95% da energia elétrica gerada no mundo é oriunda de fonte féssil. Projecbes
estatisticas apontam que pelo menos 73% da frota de veiculos leves em 2050 no mundo serédo
equipados com motores de combustéo interna. Neste contexto o desenvolvimento de motores
com elevada eficiéncia de conversdo de combustivel movido a biocombustiveis é de suma
importancia. A enorme capacidade do Brasil em produzir etanol, associado as suas
propriedades fisico-quimicas que fazem deste combustivel uma excelente opcéo para
alimentacdo dos motores de ignicdo por centelha e a disponibilidade de uma rede de
distribuicdo deste combustivel em todo territério nacional fazem dele a alternativa mais
interessante para o Brasil. Este trabalho tem como objetivo avaliar o potencial de reducéo de
consumo especifico de combustivel através do aumento da razao volumétrica de compressao
(r.) para um motor movido exclusivamente a etanol. Para este fim um modelo matemético 1D
usando o cadigo do GT-Power foi desenvolvido, para um motor monocilindrico de pesquisa
experimental da AVL modelo 5496. A partir de dados experimentais este modelo foi calibrado
e validado para todas as condi¢cdes de operacdo testadas, onde a razdo volumétrica de
compressao € variadaem 11,5:1, 13,0:1, e 15,0:1, operando com etanol hidratado E100. Uma
boa concordancia entre os resultados numéricos e experimentais foi observada. Os erros
numéricos nos parametros de desempenho ficaram abaixo dos 5%. A analise dos dados
numeéricos obtidos para ISFC mostram que o aumento de uma razdo volumétrica de
compressao de 11,5:1 a 15,0:1, adequada para as propriedades fisico-quimicas do etanol,

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

Palavras Chave: Etanol, Motor de Combustéo Interna, Simulagdo numérica, GT-Power, Razao

Volumétrica de Compressao, Eficiéncia de Conversao de Combustivel.



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 r,
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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K, — Constante do modelo Woschni

A — Fator lambda

m — Massa [kg]

m — Define a forma da curva integrada de liberagéo de calor
m, — Vazao massica de ar [kg/s]

Meomp — Massa de combustivel [kg]

Meomp — Vazao massica de combustivel [kg/s]

Meompb/cit — Massa de combustivel por cilindro por ciclo [kg]
M — Massa molar [kg/mol]

u — Viscosidade dindmica da mistura [kg/m.s]

N — Velocidade de rotacdo do motor [rpm]

Nu — Numero de Nusselt

w — Velocidade angular do virabrequim [rad/s]

P — Presséo [kPa]

P¢yimax — Pressé@o maxima no cilindro [bar]

Pr — Ndmero de Prandtl

Q — Calor transferido [J/s]

Q4+ — Calor aparente liberado [J]

Q (@) — Calor liberado em funcéo da posicéo do eixo virabrequim [J]
Q. — Calor total fornecido no ciclo [J]

Qui» (8) — Energia total liberada até a posicéo angular 6 [J]
Qquim,tot — Energia total liberada ao final da combustéo [J]
r —Raio [m]

1. — Razao volumétrica de compressao

R — Constante do gas ideal do ar [kJ/kg.K]

Re -NUmero de Reynolds



p — Massa especifica, densidade [kg/m?]

po. — Massa especifica do ar [kg/m?]

S — Altura cilindro, do PMI ao PMS [m]

S4 — Termo fonte para a variavel de interesse ¢

sfc — Specific fuel consumption — Consumo de combustivel indicado
S0C — Inicio da combusté&o

omgp — Desvio padrdo do IMEP

T — Temperatura [K]

T, — Temperatura dos gases no interior do cilindro [K]

T, — Temperatura da parede do cilindro [K]

T — Torque produzido pelo motor [Nm]

7,, — Tenséo de cisalhamento [N/m?]

6 — Posicao angular [°]

6, — Inicio da combustéo [°]

0;. — Posicao angular do inicio da combustéo [°]

¢ — Posicéo angular do final da combustéo [°]

u — Energia interna especifica do fluido de trabalho [kJ/kg]
u — Velocidade de escoamento [m/s]

U — Energia interna do fluido de trabalho [J]

U — Componente da velocidade do fluido [m/s]

v — Volume especifico [m3/kg]

v — Velocidade média do gas no cilindro com a turbuléncia induzida pela combustdo [m/s]
¥V — Volume [m3]

V.. — Volume da camara de combustdo [m?]

V; — Volume deslocado [m?]

v(6) — Volume instantaneo no cilindro em funcéo da posi¢do angular do virabrequim [m?]
w — Velocidade média do géas no cilindro [m/s]

W — Trabalho [kJ]

W, — Trabalho de eixo [kJ]

W; — Trabalho indicado [kJ]

W — Poténcia produzida pelo motor [W]

WC — Constante Wiebe

xp — Fracdo da mistura queimada

& — Coeficiente de Friccdo
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1. INTRODUCAO

1.1. Aspectos gerais

O motor de combustao interna é um dispositivo capaz de transformar a energia quimica
presente nos combustiveis em energia mecanica e sua utilizacdo tem sido essencial na
geracdo de boa parte da energia consumida no mundo, estes equipam a grande maioria dos
meios de transportes que sdo fundamentais ao funcionamento e no desenvolvimento da
sociedade moderna, sendo que a maior parte desses motores sdo alimentados por

combustiveis fésseis que acarretam varios inconvenientes. (RODRIGUES FILHO, 2014).

Atualmente, em todo o mundo, h&a mais de 1,2 bilhdo de veiculos, onde mais de 99%
utilizam motores de combustao interna (IEA, 2020). O elevado nimero de veiculos provoca o
aumento da exploracdo e consumo de combustiveis que aumenta as emissbes de gases
poluentes e intensificadores do efeito estufa para 0 meio ambiente. Com isso as restricées
rigorosas impostas pelos 6rgaos fiscalizadores em todo o mundo, estabelecendo limites
mMAaximos para as emissoes veiculares tem sido um importante fator para a criagcao de solucdes
mais sustentaveis em relacéo a mobilidade, (RODRIGUES FILHO et al., 2016).

Nos dias atuais a eletrificacdo da frota de veiculos leves tem sido apontada como a
solu¢do ambiental para a mobilidade sob o argumento destes veiculos ndo emitirem gases
poluidores e intensificadores do efeito estufa recebendo a nomenclatura ZEV, do inglés, zero
emission vehicle. E muito importante afirmar que a analise de emissdes de poluentes e gases
intensificadores do efeito estufa deve ser realizada considerando todo o ciclo de producéo e
vida do veiculo, com especial atencdo a forma em que a energia elétrica é gerada, e nao
apenas durante 0 momento em que 0 mesmo é utilizado. Como pode ser visto na Figura 1,
63,95% da geracdo de energia elétrica é proveniente de fonte féssil, somando o carvao
mineral com 38,01%, o petrdleo com 2,93% e o gas natural com 23,01%, (IEA, 2020). Portanto
pode-se afirmar que assim como o0s veiculos equipados com motores de combustéo interna,
os veiculos elétricos (EV) também causam a emissdo de gases intensificadores do efeito
estufa. (MALAQUIAS et al., 2019) demonstra que um veiculo elétrico emite 128 g de C0, por
quildmetro enquanto um veiculo movido a gasolina emite 237 g de €0, por quildmetro, como
ilustrado na Figura 2. E muito importante observar que os veiculos movidos a etanol s&o
isentos da emissao de C0O,, uma vez que este gas é absorvido no processo de fotossintese”

da biomassa usada na produgéo do combustivel, (MALAQUIAS et al., 2019).



Figura 1 — Geracéao de energia elétrica no mu
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Neste contexto também deve ser enfatizado o impacto ambiental causado pela atividade
mineradora, necessério a producdo das baterias. Este é agravado pelo fato de ocorrer nos
paises menos desenvolvidos como Republica Federativa do Congo onde 90% do Cobalto
consumido pela China é extraido. Além da questéo ética envolvendo “exportagdo” da atividade
de enorme impacto ambiental (mineracdo) para paises economicamente menos
desenvolvidos que ndo fazem uso de EV, deve-se ainda ser considerado a emisséo de €0,
gerada na extracdo e transporte do minério realizadas por maquinas e navios movidos a
diesel. (MALAQUIAS et al., 2019).

A andlise da viabilidade econémica da eletrificacdo da frota aponta para outro grande
obstaculo desta proposta. MALAQUIAS et al. (2019) afirma que o elevado custo de producéo
dos veiculos elétricos tornam estes economicamente inviaveis. Este autor realiza uma analise
econbmica e demonstra que o tempo de retorno do investimento de um compacto elétrico
Renaut Zoe é de 13 anos quando comparado a um veiculo de categoria superior a combustao,
o sedan Toyota Corolla. Em 2021 a Fiat Chrysler Automoveis langou 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 combustéo interna, Fiat
500 cabrio dualogic flex, deixou se ser fabricado em 2017. No ano de 2021, este veiculo foi
vendido por R$ 66.790,00. Considerando a valorizagdo média de dois veiculos 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
veiculos custam R$ 55.154,00 e R$ 60.185,00 correspondendo a uma valorizacdo média de
39,32%. A partir desse dado estima-se um preco de R$ 93.051,83 para o Fiat 500 cabrio

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

Considerando a existéncia de uma rede de distribuicdo de etanol em todo territério
nacional, da capacidade brasileira em produzir este combustivel e sobretudo do mesmo ser
isento de emissdo de C0,, levando em conta também todo o ciclo de produgéo e consumo,
faz-se necessario criticar a ado¢ao da eletrificacdo veicular que além de ser ambientalmente
e economicamente questionaveis apresenta a necessidade da implementacdo de uma

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

Nesse contexto se destaca o etanol brasileiro, produzido a partir da cana de agucar. A
simplicidade e a produtividade do etanol a partir da cana de agucar representa para o Brasil
uma grande vantagem competitiva. Esta enorme vantagem do etanol produzido a partir da
cana de acuUcar é evidenciada na Tabela 1 que mostra a razdo entre a energia obtida na

producéo e a consumida na producao do etanol. (MALAQUIAS et al., 2019).



As propriedades fisico-quimicas do etanol fazem dele um excelente combustivel para
aplicacdo em motores de ignicdo por centelha. Seu elevado calor latente de vaporizacéo, 925
kJ/kg, mais de duas vezes maior que o da gasolina proporciona um efeito refrigerante na
camara de combustdo tornando os motores alimentados com esse combustivel menos
suscetiveis a ocorréncia da detonagdo. Dessa forma, motores abastecidos com etanol podem
fazer uso de maiores razf6es volumétricas de compressdo, favorecendo o aumento da
eficiéncia de conversédo de combustivel e de pressfes de sobrealimentagéo, explorando os
limites da reducéo do volume deslocado, (ROCHA et al., 2021). Por ser produzido a partir da
biomassa, o etanol pode ser considerado livre de emissdes de C0,, uma vez que a quantidade
desse gas absorvido no processo de fotossintese compensa o gés liberado no processo de
combustéo, (SANTOS et al., 2016).

Tabela 1 — Razéo entre a energia produzida e a consumida na fabricacédo do etanol

Matéria prima Energia produzida/consumida
Milho (EUA) 1,3
Cana de acgucar (Brasil) 8,9
Beterraba (Alemanha) 2,0
Sorgo doce (Africa) 4,0
Trigo (Europa) 2,0
Mandioca 1,0

Fonte: Adaptado de MALAQUIAS et al., 2019

A necessidade de reduzir a emissdo dos gases intensificadores do efeito estufa demanda
a substituicao dos combustiveis fésseis por renovaveis. Neste cenario o Brasil se destaca por
obter uma frota composta por 86% de veiculos leves dotadas de tecnologia flexfuel. Os
veiculos flexfuel séo capazes de operar com gasolina, etanol ou uma mistura destes em
qualquer proporcédo. Esta tecnologia conferiu ao consumidor final a seguranca frente a uma
possivel reincidéncia crise de abastecimento do biocombustivel que ocorreu em meados de
1980, viabilizando o retorno dos veiculos 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 combustivel de aproximadamente 6%. Este aumento do consumo de
combustivel decorre da utilizacdo de uma raz&o volumétrica de compresséo (r.) intermediaria
entre os valores 6timos para operacao com gasolina e etanol. Por possuir maior calor latente
de vaporiza¢do e maior nimero de octanas, 925 kJ/kg e 111 RON contra 305 kJ/kg e 92 RON
da gasolina, motores movidos a etanol comercial sdo capazes de operar com 7. superiores

aos motores movidos a gasolina, (MALAQUIAS et al., 2019).



Com uma rede de distribuicdo do etanol em todo territério nacional, associada a
capacidade produtiva de atender a 100% da frota de veiculos leves faz-se necessario o projeto
de um motor de combustédo interna com razdo volumétrica de compressédo otimizada para
proporcionar o menor consumo especifico de combustivel do motor quando abastecido com
etanol. Neste contexto propde-se um projeto de pesquisa para estudar, a partir de simulacbes
numeéricas 1D, a influéncia da raz&o volumétrica de compressao em um motor monocilindrico

de pesquisa abastecido com etanol.
1.2.Objetivos gerais

Este trabalho tem como objetivo o desenvolvimento, a calibracdo e a validacdo de um
modelo matemético 1D para avaliar a influéncia da razado volumétrica de compressédo no
consumo especifico de etanol e nos pardmetros de combustdo de um motor monocilindrico
de pesquisa experimental de ignicdo por centelha e quatro tempos alimentado com etanol

comercial, E100.
1.3.Objetivos especificos

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

1. Obtencédo dos parametros metrolégicos do motor, necessarios a constru¢cdo do modelo
matematico.

2. Elaboragdo de um modelo matematico 1D utilizando o cddigo computacional do GT-
Power.

3. Calibracdo do modelo a partir de dados experimentais, com as condicdes de operagao
utilizada nos testes.

4. Simulagcdo do desempenho e consumo de combustivel para trés razdes volumétricas

de compressao.
1.4.Estrutura do trabalho

Esta dissertacdo é dividida em cinco capitulos mais as referéncias bibliograficas da
seguinte forma: Introducdo, Revisdo Bibliografica, Metodologia, Resultados e Andlises,
Conclusao, e por fim as Referéncias Bibliograficas. Na introdugéo foi exposto a relevancia dos
MCls para a sociedade os desafios relacionados a sua sustentabilidade ambiental, sobretudo
em relacdo as emissdes de gases poluentes e a substituicdo dos combustiveis fésseis por
combustiveis renovaveis. Na revisdo bibliografica sao apresentados o0s conceitos
fundamentais relacionados aos MCI, as principais tecnologias aplicadas na atualidade para

aumentar sua eficiéncia de conversao de combustivel e reduzir as emiss@es de poluentes e 0



estado da arte, contendo um resumo dos principais trabalhos relativos ao tema da pesquisa.
Na metodologia s&o descritos 0s equipamentos, programas, modelagens e calibragfes
necessarios para o desenvolvimento do modelo matematico utilizado nessa pesquisa. No
capitulo 4 sdo apresentados os resultados numéricos que sdo comparados com os dados
experimentais. Em seguida uma analise dos resultados e dos erros numéricos € conduzida.
No Capitulo 5 sdo apresentadas as principais conclusdes dessa pesquisa. Por fim séo listadas
as referéncias bibliogréaficas.



2. REVISAO BIBLIOGRAFICA

Este capitulo apresenta os conceitos fundamentais de operacdo dos motores de
combustao interna (MCI), como seus principais parametros de desempenho e combustao,
combustiveis mais usados e as emissdes de gases decorrentes do processo de combustéo.
Por fim as vantagens da simula¢@o numeérica 1D aplicada nos motores de combustao interna
sdo expostas bem como o estado da arte com os principais trabalhos realizados sobre o tema

dessa pesquisa.
2.1.Fundamentacdo tedrica

Na fundamentacdo teérica sdo descritos o0s principais parametros de desempenho,
combustdo e emissdes, assim como o0s principais combustiveis usados nos motores de

ignicdo por centelha, Sl do inglés spark ignition.
2.1.1. Contexto histérico e atual dos motores de combustdo interna

Os motores de combustdo interna sdo maquinas capazes de transformar energia
guimica presente nos combustiveis em energia mecénica, com esse proposito o primeiro
motor de combustéo interna de quatro tempos foi concebido em 1862 por Alphonse Beau de
Rochas, mas implementado em 1876 por Nicolaus A. Otto. Por ter construido o primeiro
protétipo, o ultimo passou a ser considerado o inventor dos motores de combustao interna de

guatro tempos e ignicdo por centelha (HEYWOOD, 2018).

Com o impacto da criagdo dos motores, na década de 1880, varios engenheiros como
Dugald Clerk, James Robson e Karl Benz, dentre outros, desenvolveram também motores de
dois tempos além de variadas formas de injecdo de combustivel e ignicdo. Essas pesquisas
evoluiram o motor do ciclo Otto tornando-o0s mais leves e velozes, originando assim o0s atuais
motores de ignicdo por centelha. Rudolf Diesel desenvolveu em 1892 o primeiro motor de 4
tempos com injecdo direta de combustivel no cilindro e ignicdo por compressdo (Cl),
(HEYWOOD, 2018).

Os motores dos ciclos Otto e Diesel, os mais utilizados atualmente em todo o mundo,
diferenciam entre si pelo processo de combustdo e caracteristicas dos combustiveis
utilizados. Nos motores do ciclo Otto, modo de combustéo pré-misturada, onde o processo de
combustao é iniciado por uma centelha elétrica que da origem a uma frente de chama que
percorre a cAmara de combustdo consumido a mistura ar/combustivel. No ciclo tedrico Otto o
processo de fornecimento de calor ocorre a volume constante. Devido ao seu método de

ignicdo estes motores também sdo conhecidos como de igni¢do por centelha, Sl, do inglés



spark ignition. Nos motores Diesel, modo de combustdo difusa, onde o processo de
combustdo ocorre por autoignicdo quando o combustivel é injetado sob alta pressédo na
camara de combustdo no final da fase de compressdo. Este é atomizado, evapora e é
aquecido pelo ar comprimido pelo pistdo a uma temperatura acima da sua temperatura de
autoignicdo. Dessa forma o processo de combustdo inicia-se espontaneamente. Por esta
razao estes motores sdo denominados de igni¢éo por compressao, Cl, do inglés compression
ignition. (NETTO, 2018).

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

Os ciclos te6ricos sdo representacdes simplificadas dos ciclos reais. O ciclo teérico
Otto € constituido por um processo de compressao isentropico, adicao de calor a volume
constante, expansédo isentropica e rejeicdo de calor a volume constante. Assim nos ciclos
tedricos o processo de combustdo é substituido por um processo de transferéncia de calor e
o fluido de trabalho é o ar, que se comporta como gas ideal e tem seus calores especificos

constantes.

A Figura 3 demonstra os diagramas PV (pressdo x volume) e TS (temperatura X
entropia) do ciclo tedrico Otto, importantes para compreensao termodinamica da operacao de
um motor Sl real. (HEYWOOD, 2018).

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

P 3 T

3
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2

2 4
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Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018

O processo de compresséo isentrépica 1 — 2, o fluido de trabalho € comprimido devido
ao movimento ascendente do pistdo. O processo 2 — 3, que substitui a combustdo que ocorre

nos ciclos reais, calor é adicionado a volume constante elevando a energia interna do fluido



de trabalho. A expansao isentrépica 3 — 4, o fluido se expande promovendo 0 movimento
descendente do pistéo e produzindo trabalho mecéanico. No processo 4 — 1 o calor é rejeitado
a volume constante, (CENGEL, 2007).

Os motores de ignicdo por centelha (Sl) funcionam em um ciclo de 4 tempos, onde
cada tempo corresponde ao movimento alternativo do pistdo e um deslocamento angular de
180° do virabrequim. Assim um ciclo completo demanda uma revolucdo de 720° do
virabrequim, correspondendo a duas revolu¢des completas do motor. Os 4 tempos de um
motor Sl estdo representados na Figura 4, sdo conhecidos por admissdo, compressao,

expanséo ou trabalho e exaustao.

Figura 4 — Os 4 tempos do motor de igni¢cdo por centelha

Vilvula de Vilvula
admissdo de escape Vela
/ \

Admissio Compressio Combustio Exaustio

Fonte: RODRIGUES FILHO, 2014
Descreve-se abaixo 0s quatro tempos de um motor Sl:

Admisséo (primeiro tempo): Estando o pistdo no ponto morto superior (PMS) inicia-se o seu
movimento descendente onde a véalvula de exaustao é fechada e a vélvula de admisséo &
aberta para a entrada do ar ou mistura ar/combustivel para dentro do cilindro, que é favorecido
por um gradiente de pressdo no sentido do préprio cilindro. A admissdo terminaria
teoricamente quando o pistdo chegasse no ponto morto inferior (PMI), mas como a pressao
no cilindro ainda continua favoravel para o seu enchimento, a valvula de admisséo é fechada
tardiamente com o pistdo movendo-se ascendentemente, quando a pressdo de dentro do

cilindro se iguala a pressao no coletor de admisséo.
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Compressao (segundo tempo): Inicia-se no movimento ascendente do pistdo, quando a
valvula de admissao é fechada e a mistura ar/combustivel € comprimida elevando sua presséo
e temperatura, antes que o pistdo chegue no PMS acontece a centelha elétrica gerada pela
vela de ignicdo, o adiantamento da centelha elétrica no final da compressao, denominado de
avanco de ignigéo, decorre do processo de combustido ndo ser instantaneo. Assim este deve
comecar antecipadamente visando sincronizar o processo de combustdo com o movimento
alternativo do embolo, de tal forma que a pressdo maxima dos gases ocorra aproximadamente
13° DPMS, maximizando assim a extracdo de trabalho. O avango de ignicdo € medido em
graus APMS de compresséo. (RODRIGUES FILHO, 2014).

Combustdo/Expanséo (terceiro tempo): Alguns graus apés o centelhamento tém-se o inicio
da combustado que libera energia e promove 0 aumento da temperatura e pressao dos gases
no cilindro. Até que o pistao atinja o PMS, o aumento da pressdo na camara de combustao
eleva o trabalho de compresséo, reduzindo dessa forma o trabalho util. ApGs a passagem pelo
PMS, o pistdo comeca a descer e a partir desse ponto o trabalho passa a ser positivo. O
avanco de ignicao deve ser ajustado de tal forma que o pico de pressao no interior ocorra
alguns graus DPMS. O MBT, do inglés “maximum brake torque”, é atingido quando o pico de
pressao ocorre em torno de 13° DPMS, aproveitando assim o maximo do trabalho causado
pela expansdo da combustdo do gas de dentro do cilindro. Antes do pistdo chegar no PMI a
valvula de exaustdo é aberta para aproveitar a pressao no interior do cilindro no processo de
exaustdo dos gases de escape, reduzindo assim o trabalho de bombeamento deste processo.

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

Exaustdo (quarto tempo): Estando a vélvula de exaustédo aberta e o pistdo no PMI, este inicia
0 seu movimento ascendente empurrando os gases queimados para fora do cilindro. Antes
do pistdo atingir o PMS, a valvula de admissao é aberta. A abertura antecipada da valvula de
admissao tem duas finalidades: aproveitar a depressdo nos condutos de escapamento gerada
pela velocidade do escoamento dos gases queimadas no escapamento, favorecendo assim o
surgimento de um gradiente de pressao entre a admissdo e 0 escape que promove um
aumento da eficiéncia volumétrica do motor e reduzir o trabalho de bombeamento durante o
inicio do movimento descendente do pistdo na fase de admissao. O intervalo angular em que
as valvulas de admisséo e escape permanecem simultaneamente abertas é denominado de
cruzamento de valvulas, do inglés overlap. (RODRIGUES FILHO, 2014).

2.1.3. Parametros de desempenho dos motores de igni¢cao por centelha

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

combustao interna.
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2.1.3.1. Torque e poténcia

O torque mede a capacidade de um motor em realizar trabalho (PULKRABEK, 1997).
Este é medido em um dinamdmetro e obtido pela Equacdo 1. Com o volante do motor
acoplado através de um eixo cardd e um conjunto de flanges ao rotor (a) de um freio
dinamométrico, o dinamdémetro (b), mostrado na Figura 5, deve exercer um torque de
frenagem igual e contrario ao produzido pelo motor de tal forma que o mesmo opere com
rotacdo constante (n). O torque de frenagem exercido pelo dinambémetro € medido pelo
produto vetorial da forca (F) obtida por uma célula de carga (c) pela distancia da linha de acéo
da forca (F) até o centro do freio dinamomeétrico (d), (HEYWOOD, 2018).

T=FXxd (1)

Figura 5 — Desenho esquematico de um motor no freio dinamométrico

Célulade c
carga

Base

Fonte: Adaptado de FIORESE et al., 2012

Pela Equacao 2, a poténcia W refere-se a taxa em que o motor produz trabalho, sendo
obtida pelo produto do torque T com a velocidade de rotacdo do motor N e sua unidade é o W
[Watt], (HEYWOOD, 2018).

. N (2)
W=1X2XTX—
T T 60

2.1.3.2. Pressao média efetiva

A pressdo média efetiva (PME) € uma pressdo média hipotética que produz o mesmo
trabalho do ciclo, como observado nas Equacgbes 3 e 4, (HEYWOOD,2018). Ela € um
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indexador da carga do motor que independe do deslocamento volumétrico do mesmo, dessa

forma é utilizada para comparar parametros de desempenho, emissfes e combustdo de
motores diferentes.

. Wnp
Trabalho por ciclo =

(3)
Wn 4
PME = —=X @)
v N
450

Onde W é a poténcia, ng 0 nimero de rotacdes por ciclo de trabalho, que nos motores
4 tempos o valor é 2, N o numero de rota¢des por minuto e V; o volume deslocado.

Ha outras pressdes médias que sdo obtidas em fungéo do trabalho realizado que séo:

IMEP — Pressdo média efetiva indicada, considera o trabalho do ciclo extraido do gas
(fluido de trabalho) no cilindro.

BMEP — Pressao 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 liquido do fluido de trabalho.

PMEP

Pressdo média efetiva de bombeamento,

representa o trabalho de
bombeamento realizado pelo pistdo nos processos de admissédo e escape.

PMEP.

NIMEP - Pressdo média efetiva indicada liquida, ndo considera o trabalho de
bombeamento no cilindro, como retrata a Equacéo 5, relaciona as perdas do IMEP pela

NIMEP = IMEP — PMEP (5)

FMEP — Presséo média efetiva de atrito, indica a perda por atrito no motor, constitui a

pressdo média produzida na fase de expansao, que seria necessario para se ter um trabalho

de atrito mecénico produzido pelo motor por ciclo, também pode ser descrita conforme a
Equacéo 6:

FMEP = NIMEP — BMEP

(6)
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2.1.3.3. Eficiéncia mecanica

A eficiéncia mecanica é definida pela razdo do trabalho de eixo W, pelo trabalho
indicado W;, Equacdo 7. E importante observar que o trabalho de bombeamento nos
processos de admissdo e escapamento influenciam o trabalho de eixo, dessa forma a
eficiéncia mecéanica varia com a rotacdo e carga do motor, sendo afetada também pelo projeto
mecénico dos seus componentes que influenciaram diretamente as perdas devido ao atrito

entre 0s componentes moveis.

_Wy @)

Quanto maior for o trabalho de bombeamento no motor de combustdo interna, menor
sera a sua eficiéncia mecéanica, esta condicdo € 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 méveis. A medida que a carga do motor aumenta, a poténcia
indicada se eleva em uma propor¢cdo maior que o atrito, a valvula borboleta tem uma abertura
maior, reduzindo assim as perdas por bombeamento e consequentemente pode-se observar
um aumento da eficiéncia mecénica do motor com uma reducdo associada do consumo
especifico de combustivel, (BAETA, 2006).

2.1.3.4. Eficiéncia volumétrica

O processo de admissdo de ar é muito importante para o funcionamento e
desempenho dos MClIs. O sistema de admissdo € composto por varios componentes
mecanicos, como filtro de ar, duto de admissao, valvula borboleta, coletor de admisséo e
valvula(s) de admisséao, que reduzem a vazao massica de ar para o interior do cilindro devido
a perda de carga imposta ao escoamento por estes componentes. A capacidade em admitir
ar atmosférico ou mistura ar/combustivel para dentro do cilindro € medida pelo parametro
denominado de eficiéncia volumétrica, n,,. Definida pela Equacao 8, é dada pelo quociente
entre a vazao massica de ar admitida no cilindro m, [kg/s], pela taxa de deslocamento
volumétrico produzido pelo movimento alternativo do pistdo que é o produto da massa
especifica do ar admitido na temperatura de referéncia p, [kg/m?], e o volume deslocado V,
[m3] do cilindro e a rotagdo do motor N [rpm], (HEYWOOD, 2018):

2 X 601, (8)
M ="+
PaVaN
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Parametros geométricos e operacionais do motor que induzem a velocidade do
escoamento dos gases através do motor tem grande influéncia na eficiéncia volumétrica de
um MCI. Dentre estes fatores pode-se destacar a carga, rotacdo, diagrama de valvulas,
proximidade entre os coletores de admissao e escape, parametros geométricos do coletor de

admisséao e escape, sobretudo das valvulas de admissao e escape, etc.
2.1.3.5. Eficiénciatérmica

A eficiéncia térmica € dada pelo quociente entre o trabalho produzido e o calor
fornecido. Tanto o aumento da razdo volumétrica de compresséao, 7., quanto do expoente
politrépico, y, aumentam a eficiéncia térmica de um motor de combustdo interna. A razao
volumétrica de compressao, expressa na Equacao 9, é a razdo entre o volume maximo e
minimo do cilindro que ocorrem respectivamente com o pistdo no PMI e PMS. O volume
maximo é dado pela soma do volume da camara de combustdo Vcc com o volume deslocado
pelo pistdo Vd. O volume minimo corresponde ao volume da camara de combustdo Vcc. O
coeficiente politropico é a razao entre os calores especificos a pressao e a volume constante,
cp € ¢y, (HEYWOOD, 2018).

A eficiéncia térmica teorica, n;, do ciclo Otto é obtida pela Equacdo 10, que mostra que
um aumento da razdo volumétrica de compressao e do coeficiente politrépico, para calores
especificos constantes, promove elevacgéo da eficiéncia térmica tedrica. Na pratica o aumento
da razado volumétrica de compresséao é limitado pelo aparecimento da detonacao, fendmeno
indesejado para a combustdo nos MCI. Ja o aumento do coeficiente politropico € obtido pelo
empobrecimento da mistura ar/combustivel, que para o caso de motores com sistema de
ignicdo convencional € limitado a 5%, fator lambda 1,05, devido ao aumento da variabilidade
ciclica medida pela covariancia da pressdo média efetiva indicada, COV do IMEP,
(RODRIGUES FILHO et al., 2016).

Vcc + Vd (9)

(10)

Me = 1- rCV—l

2.1.3.6. Eficiénciade combustdo

Durante a combustdo, nem todas as moléculas de combustivel reagem nesse

processo, restando uma pequena fracdo de combustivel ndo queimada ou parcialmente
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oxidada apés o apagamento da frente de chama. Segundo (HEYWOOD, 2018), a eficiéncia
de combustao (1. ) € obtida pela raz&o entre a energia liberada no processo de combustao e
a energia contida no combustivel, onde a energia liberada no processo de combustao ¢é igual

a variacao da entalpia de formagéo entre produtos e reagentes, Equacgéo 11.

hp — hg (11)

e = Mooy X PCI

Onde hp € a entalpia dos produtos da combustao, hy a entalpia dos reagentes, mymp
a massa de combustivel admitida por ciclo [kg] e o PCI é o poder calorifico do combustivel
[kJ/kg].

A Equacéo 11 tem limitacBes praticas de uso uma vez que o célculo da entalpia de
formacdo dos produtos depende da medicdo da concentragdo de cada um deles no
escapamento, procedimento que demanda a utilizacdo de um analisador de gases. Na falta
desse equipamento é possivel fazer uma inferéncia a eficiéncia da combustéo através da
medicdo do calor aparente Q,; [J], mostrado na Equacdo 12, calculado via medicdo da
pressdo dos gases no interior do cilindro, conforme metodologia descrita em RODRIGUES
FILHO (2014). O calor aparente é igual ao calor liberado da combustdo decrescido do calor

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

N, = Qat (12)
¢ Mcomb/cil X PCI

2.1.3.7. Eficiénciade conversado de combustivel

A eficiéncia de conversao de combustivel mede a eficiéncia do motor em converter a
energia do combustivel em poténcia mecéanica util no virabrequim do motor, sendo obtida pela
Equacéo 13, onde o consumo especifico de combustivel é representado por sfc, do inglés,
specifc fuel consumption, (HEYWOQOD, 2018).

1 (13)

Mee = sfc x PCI

2.2. Formacé&o da mistura ar/combustivel

A mistura ar/combustivel é formada pela injecdo de combustivel que pode ocorrer

diretamente no cilindro ou nos pérticos de admisséo, sendo denominadas respectivamente de
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injecdo direta DI, do inglés direct injection, ou indireta PFI, do inglés port fuel injection. Em
ambos 0s casos o combustivel é injetado por eletrovalvulas controladas eletronicamente por
largura de pulso modulada (PWM), cuja frequéncia de acionamento e momento de
acionamento séo funcéo da rotacéo e fase de cada cilindro do motor, (RODRIGUES FILHO,
2014). O controle preciso da quantidade e do momento da inje¢cdo de combustivel reduz
significativamente a emissédo de poluentes ao proporcionar uma combustdo mais completa,
associado a uma reducdo de formacdo de filme fluido nos coletores de admisséo,

especialmente em condicdes 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 oxigénio (0,) tedrica para reagir
completamente com a massa de combustivel injetada nesta mistura, caso a quantidade de
oxigénio seja maior que a estequiométrica, a mistura é considerada pobre. Na situacdo da
guantidade de oxigénio admitida ser menor que a quantidade estequiométrica, a mistura
formada é rica. A raz&o ar/combustivel estequiométrica (A/F)s na Equacao 14, é calculada a

partir do balanceamento quimico da reacdo de combustéo.

(A/F); = == 4

comb

O fator lambda (1) é dado pela razdo da mistura ar/combustivel real (A/F), pela mistura
ar/combustivel estequiométrica (A/F)s, Equacdo 15. Este é usado para avaliar de forma

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

LA, (15)
(A/F)s

Percebe-se através da analise matematica da Equacéo 15 que:

e 1< 1, amistura é rica, h4 maior quantidade de combustivel que a de ar em
relagdo a estequiométrica;

e 1 =1, amistura é estequiométrica, quimicamente balanceada,

e 1> 1, amistura é pobre, h4 maior quantidade de ar que a de combustivel em
relagdo a estequiométrica.
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Pode-se determinar a vazdo massica de combustivel, m.,,,, @ ser fornecida ou

consumida pelo motor através da Equacao 16:

L T (16)
comb A X (A/F)s

O fator lambda € um parametro que afeta bastante nos valores do desempenho,
consumo de combustivel e emissdes de gases de um motor de combustédo interna. A
influéncia do fator A na poténcia e consumo especifico de combustivel pode ser vista na Figura
6. Na Figura 7 é mostrada a atuacdo do fator A na concentracao relativa de monéxido de
carbono (C0), Hidrocarboneto (HC) e oxido de nitrogénio (NOx), (NETTO, 2018).

Como pode ser notado na Figura 6, o torque maximo (MBT) de um MCI é obtido com
emprego de mistura rica. Este fato decorre do efeito de resfriamento decorrente da
evaporacdo do combustivel que promove aumento da eficiéncia. JA& 0 menor consumo
especifico de combustivel é obtido para misturas levemente pobres, lambda em torno de 1,03,
condicdo onde se obtém maiores eficiéncias de combustdo sem comprometimento da
ignitabilidade e da variabilidade ciclica do motor, (NETTO, 2018).

De acordo com o mecanismo de Zeldovich a formagdo de NOx € fortemente
dependente da temperatura de pico dos gases no cilindro, dessa forma sua emissédo € maxima
para condicdes de operacdo 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 disponivel para combustdo e
consequentemente a temperatura de pico e as emissdes de NOx. Misturas ricas favorecem o
resfriamento da camara de combustdo e consequentemente promovem redugcdo das
emissfes de NOx. (RODRIGUES FILHO, 2014). Pode-se observar na Figura 7, um aumento
das emissbes de CO e HC com o enriquecimento da mistura, este fato é justificado pelo
excesso de combustivel que leva a um processo de combustao incompleta. Por outro lado,
empobrecimentos da mistura além de lambda 1,20 para gasolina e etanol, geram perda da
eficiéncia da combustéo por baixa ignitabilidade e apagamento precoce da frente de chama,

resultando por isso no aumento das emissfes de HC.
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Figura 6 — Influéncia do fator A no desempenho e consumo especifico de combustivel

nos motores de combustao interna
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Figura 7 — Influéncia do fator 4 nas emiss@es nos motores de combustado interna
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Fonte: DA SILVA, 2018

Conforme mencionado, a inje¢cdo de combustivel pode ser classificada de duas
maneiras quanto sua tipologia, a inje¢cdo direta (DI), do inglés, direct injection, que o
combustivel é injetado no interior do cilindro e a injecao indireta (PFI), do inglés, port fuel

injection, onde o combustivel é injetado no coletor de admissédo, como na Figura 8.
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Figura 8 — Topologia quanto aos sistemas de injecdo de combustivel
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Injecao Indireta - PFI Injecao Direta - DI

Fonte: Adaptado de LUCAS, 2018
2.2.1. Sistema de injecdo direta e Carga Estratificada

Os motores equipados com o sistema de injecdo direta permitem a eliminacdo da
condensacédo do combustivel nas paredes do coletor de admissédo, proporcionando um menor
consumo de combustivel pela combustao ser mais uniforme, outra vantagem dessa tecnologia
€ a capacidade de operar com uma maior razao volumétrica de compressédo, por ter uma
injecdo de combustivel mais tardia e assim um efeito de refrigeracdo maior, reduzindo as
temperaturas dos gases no interior do cilindro e a propensdo a detonacdo. Entretanto, os
motores com o sistema de inje¢cdo PFI possuem uma manutencdo mais simplificada e de
menor custo, (NETTO, 2018).

Existem dois grupos que podem ser divididos os sistemas de inje¢ao direta, a injegéo
direta de baixa pressdo, que ocorre no final do tempo de admisséo, e a injecdo de alta
pressdo, que acontece na fase da compressdo, pouco antes da ignicdo da mistura
ar/combustivel. A Ultima proporciona a formacéo da mistura estratificada, que é a variacéo
espacial do fator lambda na camara de combustédo. (RODRIGUES FILHO, 2014).

De acordo com (BARBOSA, 1997), a injecdo direta a alta pressdo pode proporcionar
a carga estratificada pelo fato de ndo haver tempo o suficiente para que toda a mistura
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ar/combustivel seja homogeneizada at¢é o momento da ignicdo. O emprego de carga
estratificada promove a reducdo do consumo de combustivel e da propensdo da ocorréncia
de detonacdo, tanto pela reducédo das temperaturas de pico, quanto pela reducéo do fator
lambda da fragdo da mistura nao queimada a medida que esta se afasta do ponto de ignigéo,
o eletrodo da vela. A Figura 9 a) ilustra o motor operando tanto com carga estratificada

enquanto a b) com carga homogénea na camara de combustao.

Os sistemas atuais de injecdo direta podem operar tanto com carga homogénea
guanto com carga estratificada, com o motor podendo trabalhar com mistura pobre,
estequiométrica e rica, conforme a regiao de operacdo do mapa. (BARBOSA, 1997).

Figura 9 — Motor operando com carga estratificada (a) e com carga homogénea (b)

Fonte: RODRIGUES FILHO, 2014

2.3. Combustéao

A reacdo quimica entre um combustivel e um gés contendo oxigénio, comburente, é
conhecida como combustdo. Esta reacdo exotérmica é usada para aumentar a energia do
fluido de trabalho que expande e realiza trabalho sobre um componente mecéanico. E
fundamental o conhecimento do processo de combustdo dos motores de combustdo interna

para o seu melhor desempenho, emissdes e eficiéncia de conversdo de combustivel.
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2.3.1. Combustao normal

A combustdo nos motores de ignicao por centelha € iniciada quando a centelha
produzida pela vela de ignicdo, com temperatura em torno de 3000°C, ionizam e excitam as
moléculas de uma pequena por¢do da mistura ar/combustivel, que ignitam dando origem a
frente de chama no cilindro. Como a combustao néo € instantdnea, demandando um tempo
finito para acontecer, sua ignicdo deve acontecer momentos antes do pistdo atingir o PMS,
no final da compresséo, de tal forma que exista tempo adequado para que ela se desenvolva
e 0 pico de presséo ocorra alguns graus DPMS, promovendo dessa forma a maximizacao do
trabalho de expanséo do fluido de trabalho. Se a ignicéo for adiantada, ocorre um aumento
demasiado da temperatura e pressdo na fase de compresséao, aumentado assim o trabalho
de compressao e reduzindo o trabalho util do ciclo. Caso o centelhamento da vela de igni¢éo
for atrasado ter-se-a uma reducao do trabalho de expansao decorrente do aumento tardio da
pressédo no cilindro, rejeitando uma maior quantidade de calor para o escape, que pode
provocar danos aos componentes do motor, sobretudo sobre a valvula de escape. (BAETA,
2006).

A combustdo quando iniciada, se propaga por conducao, radiacdo e conveccao do calor,
causando o0 aquecimento e ignicdo da parte da mistura ndo queimada. Dessa forma, a
conducao e a conveccéo do calor associada a difusdo de massa da mistura queimada para a
mistura ar/combustivel fresca é essencial no processo de combustdo. O tempo e a velocidade
gue a frente de chama se propaga no cilindro depende das condi¢cdes e propriedades da
mistura, e caso ndo haja algum escoamento direcionado da combustédo no interior do cilindro,
a frente chama se propaga uniformemente em formato esférico por todas as direcdes.
(HEYWOOD, 2018).

Como mencionado, a combustéo ocorre em um periodo finito de tempo, sendo iniciada
alguns graus antes do pistdo atingir o PMS de compressdo. O avan¢o de igni¢cao visa
proporcionar o tempo necessario para gue a combustao se inicie e se desenvolva de tal forma
gue o pico de pressao resultante desse processo ocorra poucos graus depois do pistao iniciar
seu movimento descendente. Dessa forma ha um momento 6timo para ocorrer a centelha de
tal forma a minimizar o trabalho de compresséo e obter os maiores valores de pressdo nos
instantes iniciais do movimento descendente do pistdo, proporcionando o maior torque e
menor consumo de combustivel para um determinado regime de rotacdo e carga. Este avanco
€ conhecido pela sigla MBT. A Figura 10 mostra a relagédo da variagao do torque com o avango
de ignicdo, (HEYWOOD, 2018).
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Figura 10 — Variacado do torque em relacdo ao avanco de ighi¢céo
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Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018

2.3.2. Combustdo anormal

Nos motores de combustdo por centelha, a combustdo anormal pode ser classificada
em quatro tipos: misfire parcial, misfire total, pré-ignicdo ou autoignicdo da mistura e
detonacdo (do inglés, knock). Quando nédo ha ignicdo da mistura no cilindro, pode-se chamar
de misfire total. Quando a propagacgéo da frente de chama é incompleta, este fendémeno é
conhecido por misfire parcial. Tanto o misfire total quanto o misfire parcial podem ocorrer
devido ao emprego de misturas muito pobres, 1 > 1,3, a baixa energia de ignicdo e a valores

de avanco de ignicdo extremamente atrasados, (RODRIGUES FILHO et al.,, 2016;
HEYWOOD, 2018).

Quando a mistura ar/combustivel sofre ignicdo antes que ocorra a centelha da vela de
ignicdo é chamada de pré-igni¢do, pois o inicio das reagfes de oxidacdo do combustivel
acontece precocemente. A pré-ignicao pode ser causada por algum ponto quente no cilindro
gue cede energia suficiente para o inicio da rea¢do de combustédo, (HEYWOOD, 2018).

A detonacéo é um fenbmeno anormal da combustéo nos motores Sl, ela ocorre quando
uma segunda frente de chama surge, decorrente da autoignigdo da mistura ar/combustivel, e

colide com a frente de chama iniciada pela centelha produzida pela vela de ignigcdo. Uma
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terceira onda, gerada pela reflexdo da coliséo, propaga através da mistura nao queimada com
velocidade supersbnica consumido rapidamente a mistura ndo queimada, gerando uma
elevada taxa de liberacdo de calor associada a severos gradientes de presséo. Estes geram
uma vibracdo caracteristica e audivel. Esse som por ser agudo tornou-se popularmente
conhecido como “batida de pino”. A autoigni¢gdo ocorre quando a temperatura da mistura nao
gueimada excede a temperatura de autoignicdo, desta forma toda acdo de controle sobre o
MCI que reduz a temperatura dos gases no interior do cilindro favorece a mitigacdo da
detonacédo. As elevadas taxas de liberacdo de calor provocam elevados gradientes de pressao

gerando sobrecarga térmica e mecanica que podem causar a quebra do motor, (RODRIGUES
FILHO, 2014).

Na Figura 11, percebe-se a comparacao das curvas de pressdo do gas no cilindro
medidas sem e com detonacdo, que demonstram a propagacdo de ondas de presséo pelo
cilindro. Diversas técnicas podem ser aplicadas para reduzir a temperatura do gas dentro do
cilindro visando mitigar a detonacao, dentre elas pode-se citar: o enriquecimento da mistura
ar/combustivel, atraso do avanco de igni¢do, Cooled EGR, injecdo de agua, uso de trocadores
de calor na admisséo (intercooler), etc. (ZHAO, 2010).

Figura 11 — Curvas de presséo no cilindro sem e com detonagéo
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Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018

De acordo com RODRIGUES FILHO (2014) as velocidades de um processo normal
de combustdo podem variar de 10 a 25 m/s, mas as velocidades de um processo em que ha
detonacgdo, tem um aumento na ordem de 10 vezes a esta velocidade. A detonacdo pode

ocorrer pelas condicbes em que o motor esta operando, pelo tipo de combustivel utilizado,
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pela relacdo ar/combustivel da mistura e pelas caracteristicas geométricas do motor. Pela
grande carga térmica e mecéanica que sado submetidos pela detonagéo, os motores podem

sofrer severos danos.

A razéo volumétrica de compressao e 0 avanco de igni¢cdo sao importantes parametros
para o controle da detonacgdo, uma vez que tem significativa influéncia nos valores de pico de
pressdo e consequentemente na temperatura do gas no cilindro. O aumento do avanc¢o de
ignicdo ou da razdo volumétrica de compressdo promove um aumento dos valores da
temperatura e da presséo do gas no cilindro, que pode levar a ocorréncia da detonagéo. Esta
acontece quando a temperatura da mistura ar/combustivel excede a temperatura de auto
ignicdo. De outra maneira, a diminuicdo do avanco de ignicdo ou da razdo volumétrica de
compressao, disponibiliza um aumento do volume para a combustdo reduzindo
consequentemente os valores de temperatura e pressao do gas, reduzindo assim as chances
de ocorréncia da detonagéo. (RODRIGUES FILHO, 2014).

2.3.3. Analise da combustao

A medicdo da pressdo dos gases no cilindro em funcdo da posi¢do angular do
virabrequim, associado ao calculo do volume disponivel no cilindro, Equacgbes 17 e 18, permite
com auxilio da equacgéo de estado do gas ideal e da primeira lei da termodinamica, calcular
importantes parametros de combustéo, essas equacfes sdo validas para o pino do pistdo
centrado, caso este pino tenha algum deslocamento é necessério correcdo. Dentre os
parametros de combustdo mais importantes pode-se citar a fracdo massica queimada, do
inglés mass burn fraction (MBF), a taxa de liberacdo de calor, do inglés heat release rate,
HRR, o IMEP, a covariancia do IMEP (COV do IMEP), a curva de temperatura do gas no

cilindro em funcgéo da posi¢ao angular do virabrequim, a temperatura de pico, etc.

nD? a7
V(@) =V, +T(l+a—s)

s=a-cos@ ++/I12—a%-sen?d (18)

Onde V(6) é o volume instantédneo disponivel no cilindro como uma funcdo da posi¢ao
angular do virabrequim. O volume da camara de combustéo V., o volume deslocado V,; e os

parametros [, a, s e c podem ser vistos na Figura 12 que representa o sistema biela-manivela.



Figura 12 — Sistema biela-manivela
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Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018
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A curva de pressao varia de ciclo a ciclo, como pode ser observado na Figura 13,

fenbmeno denominado de variabilidade ciclica. Esta é inferida pela covariancia do IMEP,

razdo entre o desvio padrdo e a média do IMEP, Equacao 19. A covariancia do IMEP, COV
do IMEP (COV;uEp), € uma inferéncia de estabilidade da combustao. Segundo (HEYWOOD,

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

Figura 13 — Variacao ciclica do motor
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OIMEP (19)
cov, =
IMEP IMEP ygpio

A pressdo média efetiva indicada, IMEP, é obtida pela raz&o do trabalho indicado pelo
volume deslocado. A partir da medicdo da pressdo do gés no cilindro em funcdo da posi¢ao
angular do virabrequim, esta pode ser obtida pela Equacéo 20.

W:
IMEP = — (20)
Va

A partir de manipulacdes algébricas da primeira lei da termodindmica, Equacgéo 21 e da
equacédo de estado do gas ideal, Equacdo 23, pode-se obter uma expressao para o calculo

da taxa de liberacédo de calor, a Equacéo 21.

v _ . (21)

dt

Onde U é a energia interna do fluido [J], Q a taxa de transferéncia de calor [J/s], W a

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

. dT  dv (22)
Q = mch + PE

Onde T é a temperatura do fluido [K], P a pressédo do fluido [Pa], m a massa de fluido
dentro do cilindro [kg], ¢, o calor especifico do fluido a volume constante [J/kg.K] e Q é a taxa
de transferéncia liquida de calor para o fluido, ou seja, € a taxa de transferéncia de calor
decorrente do processo de combustdo decrescida da taxa de transferéncia de calor do fluido
de trabalho para o sistema de arrefecimento do motor. A equacéo do gas ideal, é descrita pela
Equacéo 23.

PV = mRT (23)
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Assumindo que a massa € constante, quando as valvulas estdo fechadas, a Equacéao

23 pode ser diferenciada da seguinte forma:

dr _ 1 p,av. dp (24)
dt  mR\| dt dt

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

dQ_[Cv 1]Pd_V C_qu_P (25)

dt LR

Sabendo-sequec, =c,+ Requey = z—” e substituindo a relacdo temporal pela relacéo

angular, tem-se a Equacao 26:

d®) _ v() av(e) 1 dP(6) (26)

a@ -1 PO G Ty 1 VO X

Onde y é o coeficiente politropico dado pela razdo entre os calores especificos a
pressao constante e volume constante. V(8) e P(6) sdo o volume deslocado e a pressédo no
cilindro em funcéo da posicdo angular do virabrequim, respectivamente. A integracdo da
Equacéo 26 fornece o calor liberado, Q(8). Dividindo-se os valores obtidos da curva de calor
liberado, pelo valor total de calor liberado (Qt), obtém-se a curva de fragdo massica queimada

em func¢éo do angulo do virabrequim, MBF(6), Equacao 27.

Q(0) (27)
Q¢

MBF (6) =

A fracdo de massa queimada também pode ser obtida pela equacédo de Wiebe, Equacgao
28. (AVELAR, 2018).

xp =1—exp [—a (6 ;090)"“'1] (28)

Onde o x, € a fracdo da mistura queimada, 6 € a posicdo angular, 8, é o inicio da
combustao, AG é a duragdo da combustéo e as variaveis a e m sdo 0s parametros ajustaveis,
sendoa = 2em =5 o0s seus valores tipicos. (HEYWOOD, 2018). A Figura 14 mostra uma

curva tipica de fragdo de massa queimada.
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Figura 14 — Curva tipica do MBF

A6,
100
s L
= 50
> -
o 95()%
0
R — - y— |
es 91 0% 9‘)()‘% 91 00%

Angulo do eixo virabrequim [°]
Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018

A partir da fracdo massica queimada pode-se analisar importantes parametros de

combustdo com atengéo especial para os seguintes:

Inicio da combustdo: devido a enorme variabilidade do processo de ignicéo,
(HEYWOOD,2018) sugere considerar o inicio da combustdo quando 5% da massa de
combustivel foi queimada, MBF 5. Alternativamente pode-se considerar o inicio da combustéo
no MBF 10.

Final da combustdo: de maneira analoga ao processo de ignicdo, o processo de
apagamento da chama também é caracterizado por elevada variabilidade. Assim
(HEYWOOD,2018) sugere considerar o final da combustdo quando 90% da massa de

combustivel tiver sido consumida, MBF 90.

Angulo de queima: denominado no inglés de fast burn angle, corresponde ao
deslocamento angular do motor durante o processo de combustéo, desconsiderando os 10%
iniciais e finais do processo de queima. Dessa forma, o fast burn angle é obtido pela subtracéo
do MBF10 do MBF 90, sendo identificado pela sigla MBF10-90. O MBF10-90 € uma inferéncia

a velocidade do processo de combustao.

Atraso de ignicdo: O atraso de ignicdo é dado pelo deslocamento angular do virabrequim
entre o momento do centelhamento, avanco de ignicdo (IGNADV), e o inicio da combustao
MBF 5 ou MBF 10.
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2.4. Combustiveis

Atualmente os combustiveis de origem féssil, a gasolina e o 6leo diesel, sdo os mais
empregados nos motores de combustdo interna (IEA, 2020). Devido as emissfes de gases
poluentes, sobretudo os intensificadores do efeito estufa, faz-se necessario a substituicdo dos
mesmos por combustiveis renovaveis como o etanol e o biodiesel. Por serem a fonte de
energia primaria utilizada nos MCI, a compreenséao de suas propriedades fisico quimicas se
torna muito importante no estudo de tecnologias para melhoria da eficiéncia térmica e reducao

das emissdes de poluentes.
2.4.1. Etanol

Os alcoois sdo formados por uma cadeia de hidrocarbonetos ligados a um radical
hidroxila, OH. Dependendo do nimero de hidroxilas presentes na sua cadeia os alcoois sédo
classificados como monodélcool, didlcool ou polidlcool. Apenas os monodlcoois sdo utilizados
como combustiveis comerciais alternativos aos derivados do petréleo, sendo eles o metanol
CHsOH e o etanol C;HsOH. A Figura 15 ilustra a estrutura molecular do etanol e metanol

também conhecidos respectivamente como alcool etilico e metilico.

Figura 15 — Estrutura molecular do etanol e metanol
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Fonte: Adaptado de NAHRA, 2019

Devido a presenca do oxigénio na sua estrutura molecular, os alcoois apresentam um
poder calorifico menor do que os hidrocarbonetos desprovidos da hidroxila, OH. A presenca
do oxigénio na sua estrutura molecular diminui a demanda de ar atmosférico admitido por ciclo
para formacdo de uma mistura estequiométrica, consequentemente a razdo ar/combustivel

estequiométrica do etanol e do metanol sdo menores que a da gasolina. Por possuirem um
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numero menor de ligacdes carbono hidrogénio o poder calorifico da mistura ar/alcool é menor

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

Pela baixa pressao de vapor e evaporacgao dos élcoois, geralmente os motores movidos
a alcool 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 inicio do funcionamento ou, mais modernamente, ser dotado de
sistemas que aquecem o combustivel durante a partida ou que aquegam o proprio motor,
(SILVA, E.R. et al.,1997).

Uma grande vantagem do etanol é a sua alta resisténcia a detonagao, o etanol pode
apresentar uma resisténcia a detonacdo 18% superior a da gasolina pura. Assim, motores que
funcionam com o etanol sdo capazes de utilizar uma maior razdo volumétrica de compressao
e por isso apresentam maior eficiéncia térmica do que os motores que operam com gasolina,
(MALAQUIAS etal., 2019). Os éalcoois possuem um alto calor latente de vaporiza¢ao, portanto
ao serem vaporizados dentro da camara de combustao produzem um efeito refrigerante sobre
a mistura ar/combustivel, que contribuira para a mitigacdo da detonacdo e no aumento da
eficiéncia volumétrica do motor. Por estas razdes 0s motores movidos a alcool possuem maior

pressédo média efetiva.

O etanol € um combustivel renovavel que pode ser obtido através da fermentacao de
vegetais ricos em agucar, como a cana-de-agucar no Brasil. A producdo do alcool etilico a
partir da cana-de-acucar utiliza parte dos seus préprios rejeitos para a geracao de energia na
sua fabricacéo, como por exemplo, o bagaco da cana. O processo de fabricacao envolve duas
etapas que sdo a fermentacdo, quando, através da acdo de microrganismos, o acgucar
presente no melaco se transforma em alcool e a destilagdo, usada para separar o alcool do
chamado mosto de fermentacédo. Como resultado da fabricacdo, um residuo conhecido como
vinhoto pode acarretar grandes problemas ecoldgicos se lancado em rios e lagos através da
proliferacdo descontrolada de bactérias, reduzindo drasticamente a quantidade de oxigénio
dissolvido na 4gua. Por esse motivo a Secretaria do Meio Ambiente faz severas restricées ao
projeto de destilarias e as obriga a processar adequadamente o seu vinhoto, (SILVA et al.,
1997).

O alcool combustivel brasileiro € chamado de E100 e sua equacao para a combustao

completa pode ser escrita pela Equacgéo 29:

C,HsOH + 30, + 11,28N, — 2C0, + 3H,0 + 11,28N, (29)
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Considerando-se que o etanol comercial contém 6% de dgua e a queima com o ar
atmosférico ao invés do oxigénio puro, onde toda fragdo do ar que ndo € oxigénio &
considerada como sendo nitrogénio, pode-se reescrever a Equacgéo 29 pela Equacéo 30 a

seguir, (DA SILVA, 2017).

C166H4320H + 2,490, + 9,39N, - 1,66C0; + 2,66H,0 + 9,39N, (30)

Considerando que a massa molecular do ar, M,,., € 29 kg/kmol, e a do alcool etilico, M,;,

é 41,2 kg/kmol, tem-se a Equacao 31:

Mar  Nor-Mgr 11,88 x29 36kgar (31)
Mot Nee.Mer  1Xx412 7 kge

A
Fet

Onde A/F,; € a razdo massica ar/combustivel estequiométrica [kg/kg], m,, é a massa
de ar admitida no cilindro em um ciclo [kg]; m.; € a massa de etanol admitida no cilindro em
um ciclo [kg]; No-€ 0 numero de moles de ar admitida no cilindro em um ciclo; M,,- € a massa
molar do ar [kg/kmol]; N,; € o nimero de moles de etanol admitido no cilindro em um ciclo;
M., é a massa molar do etanol [kg/kmol]; que é usado para o calculo da razao ar/combustivel
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
Numero de octanas 92 109 111
Poder calorifico inferior (MJ/kg) 42 26 24,76
Calor latente de vaporizacao (kJ/kg) 305 840 925
Razao ar/combustivel estequiométrica 14,7:1 9:1 8,36:1
Densidade da energia da mistura ar/combustivel (MJ/kg) 2,67 2,60 2,61

Fonte: MALAQUIAS, 2019

A viabilidade ambiental e econémica associada a supremacia técnica do etanol sobre
a gasolina fazem deste biocombustivel a melhor opg¢ao para o Brasil. Produzido a partir da
cana de acUcar, seu elevado calor latente de vaporizacdo 925kJ/kg a 1 atm, mais de duas
vezes maior que o da gasolina, associado a sua maior velocidade de queima laminar e nimero
de octanas, fazem do etanol um excelente combustivel para os motores de igni¢cdo por

centelha. Sobretudo deve-se destacar que todo CO, emitido durante a combustdao é
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reabsorvido no processo de fotossintese durante o cultivo da cana de acucar, por essa razao
veiculos movidos a etanol emitem menos CO,/km quando comparados a veiculos
abastecidos com gasolina ou veiculos elétricos, (MALAQUIAS et al., 2019). Estes fatos
somados a capacidade de producéo e distribuigdo do biocombustivel instalada no pais tornam
o etanol a melhor alternativa para mitigacdo das emissdes de €0, oriundas dos veiculos leves

no Brasil.
2.5. Emissdes de poluentes

As emissbes de gases na atmosfera decorrentes da utilizagdo dos motores de
combustao interna é um tema primordial nas questdes referentes a sustentabilidade ambiental
e econbmica da sociedade. Devido a extensa utilizacdo dessas maquinas e seu enorme
potencial de poluicdo, leis reguladoras dos niveis maximos de emisséo de poluentes estédo
cada vez mais severos. O desenvolvimento de tecnologias que reduzem as emissfes de
poluentes tem sido uma intensa busca da comunidade cientifica para atender a legislacéo
atual e garantir o uso dos motores de combustdo interna como meio de geragéo de poténcia

mecéanica.

A combustao completa da gasolina e do etanol teria como produto o diéxido de carbono
(C0,) e a &gua (H,0), como esta nao ocorre dessa forma, gases poluentes como o monéxido
de carbono (C0), hidrocarbonetos (HC) e Oxidos de nitrogénio (NO,) dentre outros sao

gerados, causando diversos inconvenientes.
2.5.1. Monéxido de carbono

A emissdo de mondéxido de carbono (CO) pelos motores de combustdo interna é
fortemente influenciada pelo fator lambda. O enriquecimento da mistura resulta no aumento
da emisséo de CO, pela falta de 0, para promover uma combustdo completa. Misturas muito
pobres também vao provocar o aumento desse poluente, porém devido a uma combustéo
incompleta resultante de um processo de ignicao deficiente, (HEYWOOD, 2018). O CO é um
gas inodoro que tem afinidade com a hemoglobina 12 vezes superior ao oxigénio sendo

asfixiante para o ser humano podendo provocar a morte.
2.5.2. Hidrocarbonetos

Conhecidos por HC, assim como o CO tem sua concentragdo aumentada com o
enriqguecimento da mistura, consequéncia direta da falta de oxigénio para oxidar todo o
combustivel. A extincado de frente de chama nas paredes do cilindro, mistura incompleta, o

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

mucosa, pode causar irritacdo e desconforto, com alguns tipos considerados cancerigenos.
2.5.3. Oxidos de nitrogénio

Os oOxidos de nitrogénio (NO,) sdo gases que se formam na camara de combustéo
atraveés do resultado da oxidag&o do nitrogénio do ar atmosférico que depende dos valores da
pressédo, temperatura do gas no cilindro e da composicdo quimica deste no momento da
combustao, sendo os principais 6xidos de nitrogénio, o mondxido de nitrogénio ou 6xido nitrico

(NO) e o dioxido de nitrogénio (NO,), sendo o N0, bastante perigoso para a saude.

A temperatura é o principal fator para a formagéo de NO, no interior do cilindro, que
também depende da quantidade de oxigénio disponivel, quanto maior for a temperatura na
camara de combustdo, mais rapidas serdo as rea¢gbes do oxigénio com o nitrogénio. Em
misturas ricas, a menor presenca do oxigénio reduz a producédo de NO, e em misturas pobres,
as menores temperaturas no cilindro, mesmo com maiores concentracbes de oxigénio,
também diminui a formacao de NO,, portanto a mistura ligeiramente pobre com o lambda em
torno de 1,10 é a condicdo mais favoravel para a formacdo dos 6xidos de nitrogénio, pelas

altas temperaturas e disponibilidade de oxigénio, (BRAGA, 2007).
2.6. Simulagdo numérica 1D aplicada a motores de combustéo interna

O contexto atual exige o uso de ferramentas numéricas para reduzir tempo e custo no
desenvolvimento de novas tecnologias para motores de combustéo interna. A previsao do
desempenho, parametros de combustdo e das emissdes de poluentes a partir de modelos
matematicos 1D tem sido uma ferramenta importante no desenvolvimento de motores de
combustao interna, ja que os resultados obtidos podem apresentar erros maximos inferiores
a 7%, quando comparados com resultados experimentais. A confiabilidade dos resultados
numericos obtidos a partir de modelos calibrados permite ao pesquisador reduzir o nimero
de experimentos realizados para a obtencdo de um protétipo otimizado, tanto no que diz
respeito a geometria de seus componentes, quanto a 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 o0s mais
adequados para simulagcbes de desempenho e emissdes de gases de um MCI. Da mesma
forma, os modelos 3D tém ganhado notoriedade para obter informacdes sobre o campo de
velocidade e temperatura que sdo muito Uteis para o entendimento dos fenémenos fisicos e

guimicos, imprescindivel para entender os motivos que proporcionam ganhos ou perdas de
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desempenho de um MCI. Nesse contexto, os modelos 1D também tém sido importantes para
a obtencao das condi¢des de contorno necessarias para implementagdo na modelagem 3D,
(MELO, 2012).

2.7. Modelo de atrito no GT-Power

O modelo de atrito utilizado no GT-Power € o proposto por Chen-Flyn, que utiliza os
valores da presséo dos gases no interior do cilindro para estabelecer as condi¢des de atrito
das partes moveis do motor, este € um modelo empirico que afirma que o atrito total do motor
€ uma funcéo do pico de pressao do cilindro, velocidade média do pistdo e velocidade média
do pistdo ao quadrado, (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). Essa funcdo se encontra na
biblioteca de modelos do GT-Power, Template: EngFrictionCF, sendo definida pela seguinte

Equacéo 32:
FMEP = FMEP,yns + PF.P¢yimax + MPSF.c + MPSSF.c? (32)

Onde FMEP é a pressao média efetiva de atrito [bar], FMEP,.,,: ,PF, MPSF e MPSSF
sdo constantes. O FMEP.,,;; € uma constante que pode assumir valores na faixa
compreendida entre 0,3 a 0,5 [bar]. A influéncia do termo PF no atrito acontece de forma
independente da carga no cilindro, pelas condi¢cdes de contorno existentes na parede do
cilindro com o pistdo e pelo atrito no perimetro, ja o termo MPSF implica no atrito que €
dependente da velocidade média do pistdo, a friccdo hidrodinamica, e o termo MPSSF atua
proporcionalmente ao quadrado da velocidade média do pistdo, que séo as forcas turbulentas
de dissipacédo, (AVELAR, 2018).

Um modelo matematico alternativo para estimar o trabalho de atrito € proposto por
(HEYWOOD, 2018). Segundo este autor esse modelo é adequado para motores Sl, operando
em WOT, com volume deslocado para motores de 0,845 a 2,000 litros. Por depender apenas
da rotagdo, N, do motor € bastante Util para elaboragdo de modelos onde ndo existe a
disponibilidade de dados indicados de pressdo. Com isso (HEYWOOD, 2018) sugere utilizar
a correlagdo de (BARNES-MOSS, 1975) para se obter a FMEP pela Equacéo 33.

FMEP = 097 + 015 () + 0005 () 9
o 7 \1000 ’ 1000
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2.8. Modelo de combustdo no GT-Power

De acordo com LOPEZ E NIGRO (2000), a simulacéo 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
termodinamicos. O modelo zero dimensional usa a metodologia semelhante da termodinamica
classica, calculando os parametros termodinamicos a partir de balangcos de escoamento de
massa e energia de forma independe da geometria do dominio estudado. A camara de
combustdo é considerada como uma Unica regido, obtendo-se valores dos parametros em
funcao da posicdo angular do motor. Obviamente nao é possivel captar a heterogeneidade do
campo de temperatura e pressdo, fato que impossibilita a estimativa das emissbes de
poluentes, cuja geracao ndo pode ser realizada de forma satisfatéria a partir de valores médios
do dominio, demandando o conhecimento do campo de temperatura e pressao, (MERKER et
al., 2006).

Os modelos multidimensionais discretizam o dominio a ser estudado em muitas regiées
e aplicam as equagdes de balanco de massa e energia em cada uma delas possibilitando
assim a determinacdo dos valores de temperatura, pressdo, dentre outras em funcdo da

posicao no espaco. Em contrapartida € demandado um esforco computacional muito maior.

Como alternativa a essa limitagdo, os modelos de duas zonas possibilitam a
diferenciacdo das regides da mistura ar/combustivel e dos produtos da combustdo em um
modelo termodinamico. Desta forma, o modelo é capaz ao menos de computar as diferencas
de estado e composicao entre estas duas regibes e permitem o0 uso de submodelos que

necessitem desta diferenciacao.

Dentre os modelos mencionados, os modelos fenomenolégicos ou quasi-dimensionais
possuem uma forma de aplicacdo intermediaria que os permite a modelar diferentes zonas de
uma regido de interesse heterogénea. Para isso, utilizam-se de submodelos simplificados que
computam as propriedades locais de cada zona. Contudo, diferente dos modelos CFD, néo
solucionam os campos de temperatura, pressao e velocidade de maneira explicita. Por utilizar
um numero bastante inferior de subdivisdes do dominio geométrico em relagdo aos modelos
multidimensionais, (MERKER et al., 2006; STIESCH, 2003).

Conforme o manual GT-SUITE do software GT-Power (GAMMA TECHNOLOGIES,
2016), os modelos de combustdo s&o classificados como preditivos e n&o preditivos. O tipo

de andlise e os resultados desejados determinam o tipo de modelo de combustéo a ser usado.
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Modelos Nao Preditivos

e Taxa de queima prescrita/imposta explicitamente pelo usuéario, demandando
dessa forma dados experimentais de combustdo em cada condigéo operacional
para melhor precisao;

e O fornecimento da taxa de queima pelo usuario elimina a necessidade do seu
célculo pelo programa, reduzindo o esforco computacional além de colaborar
para obtencéo de resultados com erros menores.

¢ Nao é afetado pelas condi¢gGes de operacédo (ou seja, velocidade, carga, A/F);
Modelos Preditivos

e Requer maior detalhamento geométrico do cilindro e cabecote do motor,

¢ Demanda informar tempo de injecao e a curva de vazao do eletroinjetor para que
o software possa calcular a vazdo massica de combustivel fornecida,

e Por ndo demandar parametros de combustdo para cada condicdo de operacao
do motor, este € autoajustavel para condicdes transitorias;

e Possibilita o calculo das emissdes de poluentes.

Para um estudo sobre projeto dos sistemas de admissdo e escape, diagrama das
valvulas de admissdo e escape ou analises acusticas, a utilizacdo o modelo de combustao
nao preditiva pode ser o suficiente. Por outro lado, caso o objetivo da pesquisa seja obter
dados sobre a influéncia do EGR, do avanco de ignigéo, sobre desempenho do motor, deve-
se utilizar o modelo preditivo uma vez que os parametros relacionados sdo fortemente
influenciados pela curva de pressao do gas no cilindro. (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016).

No modelo ndo preditivo a combustdo deve ser utilizada quando a variavel a ser
estudada ndo é afetada diretamente pelo processo de combustdo, como a influéncia da
geometria do coletor de admissdo na eficiéncia volumétrica, determinacdo do melhor
momento de abertura ou fechamento das vélvulas de admisséo e escape para cada condicao
de operacao do motor, etc., (AVELAR, 2018). A Tabela 3 apresenta o resumo da comparacéo

dos modelos de combustao.
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Tabela 3 — Comparacéao entre os modelos de combustéo

Modelo néo preditivo Modelo preditivo

N&o requer dados experimentais da
Parédmetros da combustdo medidos combustéo (curva de presséo do gas no
experimentalmente inseridas no modelo cilindro em funcéo da posicdo angular do
virabrequim)

Necessita de dados experimentais da Ajuste automatico para as condicdes
combustéo para cada ponto de operacdo transientes

Gera resultados detalhados do processo de
combustdo, permitindo predicdo de
detonacéo e estimativa de avanco de
ignicdo para obtencédo do MBT

Nao afetado pelas condi¢Bes de operagdo

Menor esforco computacional em relacédo
ao modelo preditivo (menores tempos de
simulacéo)

Fonte: Adaptado de AVELAR, 2018

De acordo com (MERKER et al., 2006), a funcdo Wiebe tem como objetivo de reproduzir
o tipico perfil em formato de “S” da curva da taxa de liberacdo de calor. A curva de calor
liberado acumulado dessa funcdo pode ser aproximada através da variagdo do parametro
“m”, ja o pardmetro “a” indica a eficiéncia de combustdo. A funcdo Wiebe é dada pela

Equacédo 34:

Quu® _ [ (-8 \"" (34)
Bl P ch_eic

Qquim,tot
Onde Q;;»(0) € a energia total liberada até a posi¢do angular 8, Qgyim o+ @ €NErgia total

liberada ao final da combustéo (que é a massa total de combustivel multiplicada por seu poder
calorifico inferior), 8 a posicdo angular instanténea, 6;. a posicdo angular do inicio da

combustao, 8¢, a posi¢do angular do final da combustéo, e a € o parametro de eficiéncia de
combustao, calculado pela Equacéo 35:

a=-In(1-n.) (35)

A taxa de liberacao de calor instantédnea pode ser obtida pela Equacéo 36, diferenciando

a Equacéo 34 em relacdo ao angulo da manivela:
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(36)

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

de calor, ja a constante a, que é a derivada da percepcao de que apenas uma certa fracdo do

combustivel injetado foi queimado no final da combust&o, pode ser vista na Figura 17.

Figura 16 — Funcdo Wiebe para variados parametros m
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Figura 17 — Derivada da Funcédo Wiebe para variados parametros m
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A funcdo SI-Wiebe disponivel no GT-Power é uma metodologia ndo preditiva que
descreve a combustéo no software. Esta funcéo utiliza a curva de fracdo de massa queimada
(MBF) em funcéo da posicdo angular do motor para modelar a combustdo. Dessa forma os
parametros de entrada demandados por essa fungdo devem ser fornecidos para cada
condicdo de operagdo do motor a ser simulada, (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). Os
parametros de combustéo de entrada da funcdo Wiebe sédo o expoente de Wiebe, a eficiéncia
de combustao, que é usado para calcular o parametro “a”, e o MBF 10-90 além do MBF 50 ja

que sdo aplicados para definir a duragédo da combustéo através dos parametros 6y, — 6;..

2.9. Modelo de transferéncia de calor no GT-Power

No modelo matematico, a transferéncia de calor dos gases para as superficies do motor
€ obtida através da fungdo WoschniGT, que utiliza a taxa de transferéncia de calor por
conveccao entre 0 gas e a parede do cilindro descrita na Equacéo 37, disponivel no Template:
EngCylHeatTr, sendo esta funcdo uma simplificacdo dada ao modelo de Woschni. O modelo
simplificado utilizado pelo GT-Power desconsidera os efeitos do swirl e tumble, sobre o
coeficiente convectivo. Esta simplificacdo resulta em erros do calculo da transferéncia de calor
para as superficies do motor durante os periodos em gue as valvulas de admissao e escape
estdo abertas, momento em que o tumble e o swirl tem maior influéncia sobre o coeficiente
convectivo. (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016).

Dessa forma o coeficiente de transferéncia de calor fica nulo quando a velocidade do
pistdo for igual a zero, um recurso para contornar essa limitacdo do modelo é adotar um
coeficiente minimo de transferéncia de calor quando o pistdo estiver no seu PMI ou PMS,
atribuindo uma velocidade laminar para que ocorra essa transferéncia no modelo matematico
com Nu = 3,66, (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). A Equacdo 37 mostra como o0 modelo

matematico utiliza os coeficientes médios instantaneos de transferéncia de calor.

Qw = hcA(Tg —Tw) (37)

Onde Q,, é a taxa de transferéncia de calor por conveccdo entre o gas e a parede do
cilindro [W], h. o coeficiente convectivo de transferéncia de calor [W/m?K], A a area da
superficie da camara de combustéo exposta a mistura [m?], T, a temperatura dos gases no

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

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

escoamento turbulento sobre uma parede soélida, onde o gradiente de temperatura
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adimensional na superficie é representado pelo o numero de Nusselt, que é descrito em

termos dos numeros de Reynolds e Prandtl do escoamento, na Equacgéo 38.

h.B 38
Nu = ; = C.Re%. Prb (38)

Onde Nu é o nimero de Nusselt, B o didmetro do cilindro [m], k a condutividade térmica
da mistura [W/mK]; C a constante de Woschni de transferéncia de calor, Re nimero de
Reynolds, e Pr nimero 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 sdo escolhidas como 0,8 e 0,4,
respectivamente, (MERKER, 2006). Substituindo o nimero de Reynolds conforme a Equacgéo

39, tém-se:

Re=PB_FPcB (39)
i RT p

Sendo o p a massa especifica da mistura [kg/m?), ¢ a velocidade média do pistdo [m/s],
u a viscosidade dinamica da mistura [kg/m.s], P a pressao da mistura [Pa], T a temperatura
da mistura [K], e R a constante dos gases [Pa.m?/(kg.k)]. Com isso, a Equacgdo 38 pode ser

reescrita pela Equacéo 40:

P cB\%® 40
= C.Re’8.Pro4 = (ﬁ?) P04 (40)

h.B

Nu =
YET%

Onde aplicando as relacdes de propriedade, Pr € uma constante de valor aproximado
de Pr = 0,74, k/ky = (T/Ty)*, e, u/uy = (T/Ty)Y, pode-se resolver o coeficiente convectivo

de transferéncia de calor pela Equacgéo 41.

h. = C.B~02 po8 ;08 T-T (41)

Onde r = 0.8(1 + y) — x, que em comparacao com os dados experimentais, 0 expoente
r da dependéncia da temperatura assume o valor de r = 0,53, e a constante C = 127,93
[W/m2K], (MERKER, 2006). No entanto esta relacdo é aplicavel apenas com o motor em
motoring, uma vez que o processo de combustao nessa condicdo aumenta significativamente

o nivel de turbuléncia, e portanto, o coeficiente de transferéncia de calor da Equacao 40 deve
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ser corrigido, substituindo ¢ por um termo de velocidade v, que leva em consideracdo a
velocidade média do pistao e a turbuléncia induzida pela combustdo, como mostra a Equacao
42, (MERKER, 2006).

h. = 127,93.B702,p08 108 7-053 (42)
Onde a velocidade média do pistdo v pode ser calculada pela Equacéo 43 a seguir:

(43)

Sendo o indice 1 para indicar as propriedades no inicio da compressao, definido pelo
momento em que a valvula de admisséo fecha, e V; o volume deslocado, P é a pressao dos
gases no cilindro e P,,,; pressdo dos gases no cilindro na condicdo de motoring [Pa], as
constantes C; e C,, séo obtidas via ajustes aos valores medidos conforme as Equagtes 44 e
45:

_ { 6,18 + 0,417R; — troca gasosa (44)
172,28 + 0,308R; — compressao /expansao

. — 6,22 X 1073 m/(sK) - pré — camara do motor (45)
2= 3,24 x 1073 m/(sK) — DI engine

A constante C; foi validada para razbes de swirl com o intervalo de 0 < R < 3,
(MERKER, 2006).

2.10. Estado da arte

Apresenta-se a seguir resultados de pesquisa de desenvolvimento de motores de
combustao interna utilizando modelos matematicos quasi-dimensionais e unidimensionais.
Resultados de trabalhos experimentais referentes a influéncia da razdo volumétrica de

compressao também s&o apresentados.

NETTO (2018), conduziu testes experimentais em um motor monocilindrico de
pesquisa alimentado com E27 (gasolina brasileira) e E100 (etanol hidratado) para caracterizar
e estudar a influéncia da razdo volumétrica de compressao, sistema de injecdo de

combustivel, injecdo de agua, EGR e estrutura de escoamento visando a maximiza¢do da
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eficiéncia de conversao de combustivel. Os resultados obtidos na pesquisa mostraram que o

aumento da razdo volumétrica de compresséo de 11,5:1 para 15,0:1 proporcionou um ganho

absoluto médio de 5% na eficiéncia de converséo de combustivel. As Figuras 18 e 19 mostram

respectivamente os resultados do consumo especifico de combustivel e da eficiéncia de

de combustivel obtidos nos experimentos dessa pesquisa.

~

conversao

Figura 18 — Consumo especifico de combustivel
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Através da andlise do MBF 50, (NETTO, 2018) constatou que uso do E100 permitiu a
operagdo com avango de igni¢éo ajustado para o MBT para todas as razdes volumétricas de
compressao utilizadas. O mesmo néo aconteceu quando o motor foi alimentado com E27 e r,
de 15:1 onde o aparecimento da detonagdo demandou o atraso do avanco de ignicdo. Foi
observado também que o atraso do avanc¢o de igni¢cao para esta condi¢cao foi menor para o

sistema DI em relagéo ao PFI.

WANG et al., 2021 desenvolveram um modelo 1D no GT-Power visando reduzir o
trabalho de bombeamento pela aplicacédo do ciclo Miller em um motor Cl seis cilindros, de 9l,
com r, de 13:1, modificado para Sl e abastecido com gas natural. Um sistema de ignicdo de
alta poténcia foi instalado permitindo que o mesmo operasse com mistura pobre (1 =1,2) e
baixa variabilidade ciclica (COV do IMEP <5%). O modelo matematico foi calibrado e validado
a partir de dados experimentais de desempenho, consumo especifico de combustivel e
parametros de combustdo 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 valvula de admissdo como estratégia para modulacdo da carga proporciona uma
reducdo do trabalho de bombeamento proporcionando um aumento da eficiéncia de
conversao de combustivel de 5,4%. (MIKLANEK et al., 2012) também conduziu uma pesquisa
em um motor Sl abastecido com gés natural utilizando um modelo 1D desenvolvido no GT-
Power visando avaliar os efeitos da aplicacdo do ciclo Miller para aumento da eficiéncia de
conversao de combustivel. Os autores apresentaram resultados coerentes com o0s
apresentados por (WANG et al., 2021).

FENG et. al., 2019, desenvolveram um modelo quasi-dimensional de duas zonas para
simular o processo de combustdo de um motor S| de quatro cilindros de 1,8 | com raz&o
volumétrica de compresséo 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 supressdo da detonacao.
Modelos semi-empiricos foram usados para o processo de transferéncia de calor, Woschni, e
para o modelo de predi¢do de detonacdo. O modelo matemético foi validado a partir de dados
experimentais com o motor operando com gasolina pura e com uma mistura de E5B5 (adicédo
de 5% de etanol e 5% de n-butanol) na gasolina. Uma boa coeréncia entre os dados
experimentais e numéricos foi observada com erro maximo inferior a 5%. Os resultados
numéricos mostraram que a adicdo de n-butanol proporciona uma maior tendéncia de reducéo
da detonacdo quando comparado com o etanol. Os autores constataram pouca diferenca no

consumo especifico de combustivel entre as misturas B5Ex e E5BYy.

TIAN et. al., 2020 utilizaram um modelo 1D desenvolvido no GT-Power para simular os

parametros de combustdo e as emissdes de um motor Sl, quatro tempos, sobrealimentado
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com 1,8| abastecido com misturas contendo 10 e 20% de etanol, metanol e butanol na
gasolina pura. De acordo com a propor¢cdo e tipo de alcool utilizado as misturas foram
identificadas pelas sigas E10, E20, M10, M20, B10 e B20. E10 indica que a mistura é
constituida de 10% de etanol e 90% de gasolina em volume, sendo utilizada a mesma ldgica
para as outras nomenclaturas. O modelo matematico foi calibrado e validado com dados
experimentais observando-se um erro maximo inferior a 5%. Os resultados mostraram que a
adicao de alcool na gasolina aumenta o torque méaximo do motor e HRR. O nivel de aumento
obtido seguiu a seguinte ordem: M20 > E20 > M10 > E10 > BU20 > BU10. Em relagéo a
emissao observou-se que a adi¢do de alcool na gasolina promove a reducao de CO e CO2
para a maior parte das condicbes operacionais, porem com aumento das emissfes de HC.
Decorrente do maior calor latente de vaporizacdo dos alcoois em relacéo a gasolina, a adicdo
de alcool na gasolina promove redugdo da temperatura dos gases no cilindro e
consequentemente as emissdes de NO,, para todas as condi¢ces de operacdo. De forma
coerente com os resultados experimentais da pesquisa de (NETTO, 2018), observou-se que
guanto maior o teor de alcool na gasolina maior sera a eficiéncia de conversédo de combustivel,
contudo devido a estes serem combustiveis oxigenados um aumento do consumo especifico

é observado.

LATTIMORE et al., 2016, realizaram um estudo com variados tipos de combustiveis em
um motor de combustdo interna com sistema de injecdo direta de combustivel visando
entender o efeito da variacdo da r, sobre o desempenho, combustdo e emissdes de material
particulado. A . foi variada de 10,7 a 11,5. Os combustiveis testados foram o 1-butanol-
gasolina e etanol-gasolina do qual ambos obtiveram ganhos nas eficiéncias térmicas
indicadas. No Bu20 o aumento foi de 1,26% na eficiéncia térmica indicada, ja no E20 foi de
1,30%, e na gasolina pura o aumento foi de 1,14%. Neste contexto é importante observar que
0 avancgo de ignicéo foi ajustado para o MBT em todos 0s pontos operacionais estudados e
para todos os combustiveis utilizados. O aumento da razao volumétrica de compressao de
10,7:1 para 11,5:1 aumentou as emiss@es de NOx, de 17,38% para o Bu20, de 21,69% para
0 E20 e de 23,51% para gasolina pura. Também foi observado aumento nas emissdes de HC
para todos os combustiveis, de 20,9% para o Bu20, de 20,8% para E20 e de 26,2% para a
gasolina pura. Foi explicito que tanto o 1-butanol e o etanol adicionado na gasolina reduziram

a duracdo da combustao nos experimentos.

LUIGI et al., 2015, propdem uma metodologia numérica utilizando modelos 1D e 3D com
objetivo de mostrar que é possivel obter a curva de torque e poténcia de um motor sem a
utilizacao de dados experimentais preliminares com excelente coeréncia. Para essa finalidade

0s 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 valvulas de admisséo e
escape. Estes dados foram fornecidos como dados de entrada no GT-Power que gerou
numericamente as curvas de poténcia e torque a partir de um modelo preditivo. As curvas de
poténcia e torque numéricas foram comparadas com as curvas experimentais, observando
exceléncia coeréncia dos resultados. Os autores ndo apresentaram os erros médios, nem o
erro percentual maximo. Neste contexto destaca-se que os graficos das curvas de torque e
poténcia numéricas ficaram quase sobrepostas as obtidas experimentalmente, mostrando
uma boa coeréncia. Resultados de outros pardmetros como consumo especifico de
combustivel, avanco de igni¢céo, curva de pressao dos gases no cilindro em funcao da posicao

angular do motor ndo foram apresentadas.

SMITH et al., 2014, investigaram o efeito do aumento da raz&do volumétrica de
compressao no desempenho e eficiéncia na conversdo de combustivel nos motores de
ignicdo por centelha. Os experimentos foram conduzidos gasolina com niamero de octanas 96
(RON) com r. de compresséo de 10:1, 11,5:1 e 13:1. A elevagéo da r. de 10:1 para 13:1
proporcionou um aumento de 5,1% na eficiéncia de conversdao de combustivel. Os autores
observaram que 2/3 do aumento da eficiéncia térmica foram obtidos com a alteracdo desta de
10:1 para 11,5:1. O aumento médio da eficiéncia de conversdo de combustivel foi de 2,1%
guando a 7, foi aumentada de 10:1 para 11:1, de 1,7% quando a r,. foi aumentada de 11:1

para 12:1 e de 1,3% quando a r. de compressao foi aumentada de 12:1 para 13:1.
2.11. Consideracdes finais

Na revisdo bibliogréfica foi demonstrado algumas técnicas atualmente usadas para
aumento da eficiéncia térmica e reducdo das emissBes de poluentes em motores de
combustao interna, sem a ocorréncia de reducado de poténcia. Foi enfatizado a importancia da
simulacdo numérica por promover menores custos em desenvolvimento e testes de
tecnologias e reducéo de tempo de desenvolvimento com erros que ndo ultrapassam os 7%
em comparagao aos testes experimentais. Pode-se afirmar ser inviavel o desenvolvimento de

uma pesquisa de ponta sem o auxilio de modelos matematicos calibrados e validados.
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3. METODOLOGIA

Neste capitulo sdo apresentadas as especificagcdes técnicas do motor utilizado nesta
pesquisa e as principais caracteristicas dos sistemas de medi¢ao utilizados para medi¢do dos
dados experimentais. Os pontos operacionais para os quais foram obtidos os dados de
desempenho, consumo de combustivel e pardmetros de combustdo sdo especificados. Na
sequéncia apresentam-se os métodos para elaboracdo, calibracdo e validagdo do modelo

matemético 1D desenvolvido no cédigo computacional do GT-Power.
3.1. Especificacbes do motor

O motor de combustéo interna utilizado nesta pesquisa € o AVL 5496. Este € um motor
monocilindrico de pesquisa, SCRE (single cylinder research engine), localizado no CTM —
Centro de Tecnologia da Mobilidade da UFMG (Universidade Federal de Minas Gerais), de
ignicBo por centelha, quatro tempos, que pode operar com aspiragdo natural ou
sobrealimentado, sendo equipado com os sistemas de injecdo PFl ou DI, que podem ser
escolhidos de acordo com o interesse do experimento. Este possui quatro valvulas no
cabecote, sendo duas valvulas de admissdo e duas de exaustdo, que podem ser ajustadas
de acordo com a prova dentro de uma faixa de operacdo e dependendo da razdo de
compressao utilizada. A variagdo da sua raz&o volumétrica de compresséo € através da
adicdo de placas metalicas entre o bloco e o cabecote do motor e da utilizacdo de pistédo

apropriado. As especificagdes do motor estéo descritas na Tabela 4.

Tabela 4 — Especificagcdes do motor monocilindrico

Modelo AVL 5496
Numero de cilindros 1

Volume deslocado 454,16 cm3
Comprimento da biela 144.0 mm
Diametro x Curso 82,0 x 86,0 mm
Variacdo darazdo volumétrica de compresséao 11,5:1/13,0:1/15,0:1
Abertura da valvula de admissédo (APMS) 57 (0,25 mm Ref.)
Fechamento da valvula de admisséo (DPMS) 210° (0,25 mm Ref.)
Diametro valvula de admisséo x levante da valvula 33,9 x 10,19 mm
Abertura da valvula de exaustao (APMS) 230° (0,25 mm Ref.)
Fechamento da vélvula de exaustdo (DPMS) 10° (0,25 mm Ref.)
Diametro valvula de exaustdo x levante da véalvula 28,0 x 8,83 mm
Tipo de injecao PFI/DI
Numero de valvulas 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
instrumentacgdo utilizada. De acordo com DA COSTA et al. 2019, O SCRE encontra-se
acoplado a um dinamdmetro de corrente alternada (AVL DynoDur 160) com sistema de
controle aquisicdo de dados AVL PUMA. Uma unidade central eletronica (AVL 427) controla
0s parametros operacionais do motor, tais como tempo e fase de injecao de combustivel e
avanco de igni¢ao. A pressao dos gases no cilindro foi medida com um transdutor de pressao
piezoelétrico AVL GU22C para determinacdo dos parametros de combustao. Esta medi¢éo
foi realizada através do modulo AVL IndiModul 622. Os dados de pressédo foram sincronizados
com a posicao angular do motor através de um encoder com resolucao de 0,1 ° (AVL 365). A
proporcéo de excesso de ar foi medida no coletor de exaustdo usando um sensor de oxigénio
de banda larga e medidor lambda (ETAS LA4). Uma balanca de combustivel AVL 753 foi
utilizada para a medi¢édo da vazado massica de combustivel, permitindo calcular o consumo
especifico de combustivel liquido indicado (NISFC). Um fluxbmetro de massa térmica
(Sensyflow FMT700-P) foi usado para a medi¢cdo da vazdo massica de ar de admisséo. A
Tabela 5 apresenta a incerteza de medicao e a faixa de medicdo dos principais instrumentos
utilizados. A incerteza expandida foi calculada para todas as dimens6es medidas conforme o
guia para a expressao da incerteza de medicdo (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 maximos estipulados pela norma
NBR-1585 (ABNT, 1996).

Figura 20 — Desenho esquematico do motor monocilindrico de pesquisa
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Fonte: Adaptado de DA COSTA et al., 2018
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A faixa de medicéo e a incerteza dos principais instrumentos utilizados para medi¢cao

das grandezas séo apresentados na Tabela 5.

Tabela 5 - Lista de especificagcdes do dispositivo de medicéo

Incerteza de

Variavel medida Tipo de sensor/Modelo/Fabricacé&o Faixa )
medicao
Presséo do cilindro (bar) Piezoelétrico/GU22C/AVL 0-250 +0,3%
Angulo da manivela (°) / velocidade do motor (rpm) Codificador 6ptico/365/AVL -/50-20000 <+0,03%/+3rpm
Lambda (-) Sensor de oxigénio de banda larga/LA4/Bosch 0,65-8,0 +0,009
Vazao de combustivel (kg/h) Balanco de combustivel/753/AVL 0-160 +0.05%
Vazao de massa de ar (kg/h) Massa térmica/FMT700-P/Sensyflow 0-400 <+1,0%
NOX (ppm) Analisador de gas/OBS 2200/Horiba 0-3000 +2,5%
THC (ppm) Analisador de gas/OBS 2200/Horiba 0-10000 +2,5%
CO (%vol) Analisador de gas/OBS 2200/Horiba 0-10 +2,5%
Temperatura ambiente (°C) PT100/-/ECIL 0-60 +0,1%
Pressédo barométrica (mbar) / Umidade (%) Resistiva/HMT330/VaiSala 800-1200/0-100 +0,7%/+0,5%
Presséo do ar de admisséo (bar) Piezoelétrico/LPD11DAO05/AVL 0-5 +0,1%
Temperatura do ar de admisséo (°C) PT100/-/TC 0-650 +0,1%
Presséo do ar de exaustéo (bar) Piezoelétrico/GU21C/AVL 0-10 10,1%
Temperatura do ar de exaustao (°C) Tipo K/-/TC 0-1372 +1,1%

Fonte: Adaptado de DA COSTA et al., 2019

3.1.1. Condicdes de operacdo do motor

Os dados experimentais foram obtidos em testes realizados no CTM pela equipe da
UFMG em 2018. Dados de desempenho, consumo especifico de combustivel e combustéo
foram medidos para as rota¢des de 1000, 1500, 2000, 2500, 3000 e 4500 rpm para as cargas
de 2, 3, 4, 5, 8 bar e plena carga (WOT, do inglés, wide open throtte), que é em torno de 10
bar, apresentados na Figura 21. Nesta figura é possivel observar que os ensaios realizados
para a condicdo WOT, a 3000 e 4500 rpm obtém-se um IMEP diferente para cada r,.. Durante
0 experimento a pressao 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 injecéo PFI.

A razéo volumétrica de compressédo do motor foi aumentada de 11,5:1 para 13,0:1 e
depois para 15,0:1 mantendo-se os mesmos pontos de rotacdo pela carga na disposicado
mostrada conforme a Figura 21. Para cada razdo volumétrica de compressao foram simulados
11 pontos diferentes, totalizando 33 pontos de operagéo para as trés razées de compressao

utilizadas de acordo com o experimento.
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Figura 21 — Pontos de operacéo para analise de desempenho
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Fonte: Proprio autor

A pressdo de injecdo do combustivel foi mantida constantemente em 3,8 bar. As

propriedades do combustivel E100 estao descritos na Tabela 6.

Tabela 6 — Propriedade do E100

Propriedade E100 Norma
Composicédo C2HsO — 94%, H20 — 6% -
Massa especifica a 20°C 805,2 a 811,2 kg/m?3 ASTM D4052
Numero de octanas > 100 ASTM D2699
Poder calorifico inferior 24,76 MJ/kg ASTM 5865
Razao ar/combustivel estequiométrica 8,36 -

Fonte: Adaptado de DA COSTA et al. 2019
3.1.2. Modelo de atrito

O objeto de referéncia 'EngFrictionCF', disponivel na configuracéo do software, é usado
para modelar o atrito mecanico no motor. As perdas auxiliares (como bombas de agua,
ventiladores de radiador, etc.) também podem ser combinadas no objeto de referéncia
'EngFrictionCF', embora possam ser modeladas separadamente se forem especificamente
conhecidas conectando as pecas 'Torque' ou 'PowerRot' ao 'EngineCrankTrain', (GAMMA
TECHNOLOGIES, 2016).
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Existem valores recomendados no Manual do GT-Power que sdo adequados para
aproximar o atrito de um MCI. No entanto, a determinacdo experimental do FMEP para o

motor simulado contribui para melhorar os valores especificados para o modelo Chen-Flynn.
3.1.3. Modelo de combustao

O modelo néo preditivo SI-Wiebe foi utilizado para modelar a combustéo. Desta forma os
dados de pressdo dos gases no cilindro em funcdo da posi¢cdo angular do motor obtidos
experimentalmente foram implementados para cada condicdo de operacdo do motor

estudado.

Os parametros fornecidos para modelo SI-Wiebe foram: a curva de pressao dos gases no
cilindro em funcdo do &ngulo do virabrequim, das quais os valores do MBF 50, MBF 10-90,
fracdo de combustivel queimado e o expoente Wiebe foram obtidos via modelo TPA do GT-
Power para calibrar a fase da combustdo. O modelo da combustdo € implementado no
Template: EngCylCombSIWiebe. (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016).

3.1.4. Modelo de transferéncia de calor

O modelo de transferéncia de calor utilizado pelo GT-Power demanda o fornecimento
das temperaturas da parede do cilindro, pistdo e cabecote. Como essas temperaturas ndo
foram medidas no experimento, foi utilizado os valores “default” sugeridos pelo proprio GT-
Power sendo 450K para a parede do cilindro, de 590K para o pistdo e de 550K para o
cabecote. (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016).

Segundo o Manual GT-ISE, (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016), na fungdo WoschniGT,
0 expoente de temperatura foi implementado como -0,5 para eficiéncia computacional (menos
esforgco computacional). A diferenca mais importante esta no tratamento dos coeficientes de
transferéncia de calor durante o periodo em que as valvulas estdo abertas, onde a
transferéncia de calor € aumentada pelas velocidades de entrada pelas valvulas de admissdo
e também pelo refluxo pelas vélvulas de exaustdo. Esta opcdo € recomendada quando os
dados referentes a intensidade do swirl e tumble medidos n&o estao disponiveis. Além disso,
existem op¢des dentro deste objeto ‘EngClHeatTr’ para aumentar ou diminuir a transferéncia
de calor devido a conveccdo ou radiacdo. O coeficiente de transferéncia de calor por

convecc¢ao para os modelos WoschniGT é definido Pela Equacéo 46:

K, PO8w 08 (46)
hc(Woschni) = W
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Onde hewoschniy € 0 Coeficiente convectivo de transferéncia de calor para os modelos
Woschni [W/m?K], P a pressdo dos gases no cilindro [Pa], T a temperatura dos gases no
cilindro [K], w a velocidade média do gas no cilindro [m/s], e as constantes K, e K, sdo
definidas como 3,01426 e 0,50 respectivamente conforme o Woschni no manual GT-ISE
(GAMMA TECHNOLOGIES, 2016). A velocidade média do gas no cilindro pode ser calculada

pela Equacao 47 a seguir:

(47)

VaTy
w = Cic+C, (P — Ppot)
1

d
P,V
Sendo o indice 1 para indicar o estado no inicio da compresséo, quando a valvula de
admissao estiver fechada, c a velocidade média do pistdo [m/s] e V; o volume deslocado. A
diferenca de pressao no cilindro entre a opera¢do do motor com e sem combustdo, também
conhecido do inglés motoring, € dado por (P — Pp,,:), onde P,,: € a pressdo da mistura

guando ndo h& combustéo [Pa]. Para o Woschni GT as constantes C; e C,, foram obtidas via

ajustes aos valores medidos conforme as Equacgtes 48 e 49:

Fluxo de massa liguida que passou pelas valvulas 48
Cy =228+ 3,9MIN( d quep P 1) (48)

Massa aprisionada X Frequencia do motor

{ 0 - Durante a troca de gas do cilindro e momento de compressao (49)
2 3,24 X 1073 > Durante o momento de combustio e expansio

3.1.5. Dados geométricos dos condutos

A implementacdo numérica da geometria dos dutos de admissdo e exaustdo, e do
cabecote foram feitos a partir de arquivos em CAD (do inglés, Computer Assisted Design),
gue foram fornecidos pela equipe do modelo experimental da UFMG, contendo as dimensbdes
e formatos exatos que constituem o motor de pesquisa. Na modelagem geométrica algumas
simplificacdes foram realizadas para minimizar potenciais inconsisténcias de calculo
suavizando os cantos e partes vivas através do software, além disso o material e rugosidade
dos componentes da admissédo e exaustao foram aplicados. Afim de facilitar o desenho dos
condutos de admissédo e escape em um software de CAD (do inglés, Computer Assisted
Design), estes foram segmentados.

O modelo geométrico dos condutos e cabecote 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 séo representadas por blocos na biblioteca do GT-Power,
esses blocos sao interligados seguindo a légica de escoamento do fluido, da admisséo a
exaustdo. O modelo geométrico dos condutos e cabecote obtido pelo GEM3D é representado

na Figura 22.

Figura 22 — Modelo dos condutos e cabecote representado por divisbes no GEM3D

Fonte: Adaptado de VAZ, 2018

Por fim a vista superior do modelo GEM3D encontra-se na Figura 23 e 0s seus

respectivos objetos criados em forma de blocos no GT-Power estéo ilustrados na Figura 24.

Figura 23 — Vista superior do modelo com as divisdes no GEM3D

Fonte: Adaptado de VAZ, 2018

Figura 24 — Modelo representado por blocos no GT-Power
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3.1.6. Diagrama de valvulas

As duas valvulas de admissao tém o diametro 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
valvulas de exaustdo tém seu diametro 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 valvulas de admissédo e escape em funcao da posicao

angular do virabrequim obtida experimentalmente.

Figura 25 — Curva de levante das vélvulas
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Fonte: DA COSTA et al. 2018; VAZ, 2018

As Tabelas 7 e 8 mostram os coeficientes de descarga (CD) direto e reverso das
vélvulas de admissdo e escape respectivamente em funcéo do levante, que foram obtidas
experimentalmente, ja na Figura 26 € apresentada as curvas dos coeficientes de descarga da

admisséo e na Figura 27 as curvas dos coeficientes de descarga da exaustéo.



Figura 26 — Curva do coeficiente de descarga das valvulas de admisséo
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Tabela 7 — Coeficiente de descarga das valvulas de admisséo

Levante (mm)

O© 0 N O ol b WN PP

=
o

10,19

CD Direto

0,0878
0,1717
0,2518
0,3220
0,3786
0,4101
0,4365
0,4569
0,4717
0,4816
0,4820

CD Reverso

0,0901
0,1682
0,2228
0,2828
0,3172
0,3405
0,3720
0,3831
0,3829
0,3954
0,3943

Fonte: VAZ, 2018
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Tabela 8 — Coeficiente de descarga das valvulas de exaustéo

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 valvulas de admissao
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3.1.7. A variacdo darazado volumétrica de compresséao

A variacdo da raz&o volumétrica de compressdo no SCRE é realizada através da adicédo
de placas metélicas de diferentes espessuras entre o bloco e o cabecote, variando dessa
forma o volume da cdmara de combustdo além de um pistdo projetado para se aumentar as
razdes volumétricas de compressédo de 11,5:1 a 13,0:1 e a 15,0:1, (NETTO, 2018). A Figura
28 mostra 0 SCRE montado com chapa metalica, sendo esta identificada pela seta amarela.
A Tabela 9 mostra as espessuras dos espacadores metélicos utilizados e o valor da razao
volumétrica de compresséao obtida a partir o uso das mesmas. O pistao utilizado possui um
volume da coroa maior reduzindo assim o volume da camara de combustdo. O modelo
matematico e o pistdo fabricado podem ser vistos na Figura 29 (a) e (b) respectivamente,
(NETTO, 2018).

Figura 28 — Espacadores metalicos para a variacao r,

Fonte: Adaptado de NETTO, 2018

Tabela 9 — Espessuras dos espagadores e sua razdo volumétrica de compresséao

Razédo volumétrica de compresséo Espessuras das juntas metadlicas  Espessura Total

11,51 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 pistédo fabricado para o SCRE

(a) (b)

Fonte: Adaptado de NETTO, 2018

3.2. Modelo Matemético

Neste tdpico sdo apresentadas as equacdes dos modelos matematicos 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 caracteristicas do motor a ser modelado. Os blocos devem ser interligados de maneira

coerente com o escoamento da mistura ar/combustivel no motor.
3.2.1. Modelagem dos escoamentos

Para a solucdo de equacdes de escoamento interno do fluido através do motor, o
programa utiliza um co6digo numérico unidimensional, baseado na lei da continuidade,
guantidade de movimento e energia, Teorema de Transporte de Reynolds, apresentados a
seguir. A Figura 30 mostra esquematicamente o volume de controle (VC) para a analise
unidimensional do escoamento na direcéo X, onde as grandezas e propriedades de interesse,
energia interna (U), densidade (p), pressao (P), energia interna especifica (u) e area da

secao transversal (4), encontram-se representadas.
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Figura 30 — Volume de controle para o escoamento unidimensional

Volume de controle

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 2018

Apresenta-se a seguir as equacbes da continuidade (conservacdo da massa), da

guantidade de movimento e da conservagdo da energia, Equacbes 50, 51 e 52

respectivamente.
ap pU 0A (50)
at +_(p I+ 70
a2 4x PV e = 2 puayax + 2 ouiaya 1)
gy X 8y mhdx =5 (pUA)dx + 50 (p x

(52)

g Ad PLU UA P d Ad 0
3% (pAdx) u+p+2 + (p )u+p+ X — pAdx =

Onde p é a massa especifica instantanea [kg/m3], U a componente da velocidade do

fluido na direcdo X [m/s], u a energia interna especifica [kJ/kg], P a presséo [Pa], A a area

[m?], D o diametro equivalente [m], e ¢ o coeficiente de Fricgao.
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O Diametro equivalente pode ser calculado pela Equacao 53:

4AnzZ (53)
= ()
T
O Coeficiente de Friccdo pode ser obtido pela Equacéo 54:
§=1 - 59
2rV?

Onde 1,, € a tensdo de cisalhamento [N/m?] na parede da superficie de controle.

As Equagbes de 50 a 52 séo apresentadas na forma diferencial. No GT-Power essas
equacles sao representadas de forma simplificadas. A equacdo da continuidade, que
descreve a taxa de variacdo de massa no interior do volume de controle pode ser

representada pela Equacéao 55:

dam . Z .
e~ LT LT (55)

A equacéo da conservacgdo da energia calcula a taxa de variacdo da energia dentro do
volume de controle, pode ser descrita pela a Equagédo 56, na forma da Primeira Lei da
Termodinamica, e também pela Equagéo 57:

DE _ DW N DQ
Dt~ Dt ' Dt (56)

d(me) 4V

dt PE + eme he — zsms hs = heAsup (Tr — Tp) (57)

Onde e € a energia total especifica [kJ/kg], h, a entalpia especifica na entrada do VC

[kJ/kg], h, a entalpia especifica na saida do VC [kJ/kg], e A, a area da superficie de controle.

A equacéo da quantidade de movimento, derivada da segunda lei de Newton pode ser

alternativamente descrita pela Equacéo 58:

. . U?dxA U2
din  APA+Xeme Up — Yot Ug — 4Cfp 55— — Cpress (pT)A

dt dx

(58)
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Onde C,,.ss € responsavel por modelar as perdas de pressdo devido aos efeitos

tridimensionais do escoamento, como altera¢cdes na geometria e escoamentos secundarios e

pode ser obtido pela Equacéo 59:

C __DPe — Ds
press — 71 59
jpug (59)

Onde C; € o coeficiente de atrito para o escoamento em tubos lisos, o C; € calculado de

acordo com o regime de escoamento segundo as Equacdes 60 e 61:

16 ]
Cr= E,lammar Rep < 2000 (60)
__008 turbulento Rep, > 4000
= ReDO’OZS' urbulento Rep (61)

Onde Rep, € 0 numero de Reynolds para o escoamento interno.

O termo h pode ser descrito pela Equacao 62:

p (62)

3.3. Procedimento Numérico

Descreve-se a seguir o método numérico utilizado pelo software GT-Power para solugao
das equacdes de continuidade, conservacao da energia e da quantidade de movimento. Neste
contexto destaca-se que o GT-Power considera o cilindro do motor como um sistema fechado
guando as valvulas de admissao e escape estdo fechadas e como um volume de controle

gquando pelo menos uma delas encontra-se aberta.
3.3.1. Modelagem dos volumes finitos

Na analise de um subdominio, as grandezas escalares sdo consideradas continuas e as
variaveis vetoriais sdo calculadas para cada fronteira deste dominio, para se conseguir essa
discretizacdo € necessario fazer um escalonamento do conduto em estudo. A Figura 31

mostra uma malha de forma esquematica.
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Figura 31 — Analise de uma malha esquemaética que mostra as grandezas escalares

consideradas uniforme em cada dominio e as grandezas vetoriais calculadas nas

fronteiras
| I 1 1 | |
N R S T N S D - R R
| | 1 I = N | A |
: . ek — - .
- e S |
o™ ~J
Grandezas vetorias @* Grandezas escalares
V. €lc. m, p. e, P. T. etc.

Fonte: Adaptado de GAMMA TECHNOLOGIES, 2016

Através da modelagem por volumes finitos pode-se obter solu¢cfes das equacdes de
conservacdo de massa e energia pela discretizacdo do volume de controle em escala espacial
e temporal. (PATANKAR, 1980), explica que as variaveis de interesse seguem o principio da
continuidade que séo as diretrizes das leis de conservagao das espécies quimicas, energia,
momentum, equac¢des de turbuléncia e energia cinética. As propriedades do escoamento e a
velocidade u, quando determinadas, podem ser utilizadas na forma diferencial para modelos
unidimensionais pela Equacéo 63:

9 9 0 (. 0
3¢ PP + 50 (8) = 5 (Fcp 6_xl-) + 5o (63)

Onde T'y representa o coeficiente de difuséo e Sy, o termo fonte para a variavel de

interesse ¢.

Todo o célculo é realizado para uma unidade escalar baseado nas equacgbes de
conservacdo em relacdo dos valores do periodo anterior, que produz as variaveis primarias e
faz com que um novo valor seja calculado a partir da integracdo dessa derivada em fungéo

do tempo e a dire¢do unidimensional averiguada.

O dominio adjacente em relagéo ao analisado faz com que o método de volumes finitos
se torne mais simples de ser estudado. Assim a conservacao de uma variavel do escoamento
dentro de um volume de controle, como uma velocidade ou entalpia, € mantida em todos os
dominios analisados que pode ter o seu valor diminuido ou aumentado. Conforme
(MALALASEKERA, 2007), uma relacédo entre a varidvel em analise ¢ e os fenbmenos que

ocorrem no volume de controle pode ser observado na Figura 32.
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Figura 32 — Esquema da conservacao de uma variavel em uma analise numérica de

um volume de controle

¢ noVC em relagio de ¢ devido a convecgio |+

ao tempo paraoVC

Taxa liquida de aumento [Taxa de criacio de

de ¢ devido a difusdo ¢ dentro do VC
paraoVC

Taxa de mudanga de‘ [Taxa liquida de aumento

Fonte: Adaptado de MALALASEKERA, 2007

Para a Equacdo 63 ser implementada nesse modelo, h4 algumas técnicas de
discretizacao para o tratamento das equac¢des de conservacdo. Como o termo convectivo é
aplicado as mudancas em relacdo ao escoamento e o termo difusivo em relacéo a variacdo
de ¢ ponto a ponto, (MALALASEKERA, 2007), indica que as equacdes para um sistema
unidimensional podem ser redefinidas em equacBes que descrevem os fendmenos de

conservacgdo da massa, quantidade de movimento e energia.

Dessa forma o método dos volumes finitos consiste em realizar a integracéo da Equagéo

63, com o termo ¢ em funcdo do tempo e da posicéo, apresentado pela Equacédo 64 a seguir.

f f (%(p@) dxdt + f f <aa_x (pujd))) dxdt — f f (% <r¢, g—f)) dxdt — f f Spdxdt =0 (64)
0w 0w 0w 0w

Feitas as integracbes e considerando que o regime seja permanente, resulta na
Equacdo 65 discretizada onde se tem o coeficiente relativo ao n6 oeste, a,,, 0 coeficiente
referente ao no leste, a,, e 0 coeficiente baseado no ponto nodal de interesse da variavel ¢,

ap.

apdpp + awdwtagdpg — Sy =0 (65)
Na Equagéo 66 obtém-se o coeficiente da variavel ay:

ap = aw‘l'aE - Sp (66)

Apoés a integracao, o termo fonte pode ser representado pela Equacéo 67:

SpAx = Sy +Spih, 67)

O termo S € o termo fonte médio.
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3.3.2. Discretizagcéo espacial

A discretizacdo espacial na direcdo do escoamento fica por conta da modelagem
numeérica dos condutos de admisséo e exaustéo, pela interligacéo de blocos que representam
as caracteristicas do duto implementado. Conforme consta no manual GT-SUITE do software
GT-Power (GAMMA TECHNOLOGIES, 2016), é indicado como discretizac&o que os dutos de
admissdo sejam até 40% do diametro do pistdo e 55% para os dutos de exaustdo, pela
influéncia da temperatura e pressédo na velocidade do som. Para rotacdes elevadas, acima
dos 6000 RPM, ou para analises acusticas, os valores de discretizacdo devem ser diminuidos

pela metade.
3.3.3. Modelo TPA — Three Pressure Analysis

O Modelo TPA é geralmente usado para impor condicdes de contorno de presséao,
temperatura e composicao do fluido para realizagdo de uma andlise das pressées dos gases
na admissao, escape e cilindro do motor. Além dos valores de pressao dos gases medidos na
admissao, exaustdo e no cilindro do motor, também s&o 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 medicGes instantadneas, (GAMMA
TECHNOLOGIES, 2016). Para utilizagdo desse modelo é necessario selecionar o modo de
célculo TPA disponivel no bloco que representa o cilindro. Este realiza uma comparacao 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 construido, (VAZ, 2018). O Modelo TPA criado é mostrado na Figura 33 a seguir.

Figura 33 — Modelo TPA onde as pressdes medidas de admissé&o e exaustdo séo

representadas pelos blocos verdes das extremidades
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N - H
intvalve-2 “eylinfler-14 extwalve-2
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............ T
|
............ T'\H”,'U A
............ i P 0 o o o
............ I <0 < I

Fonte: Proprio autor

7

Na simulacdo TPA ¢é permitido fazer pequenas alteracbes e ajustes como de

referenciamentos, defasagem de fase, dentre outros que podem ter sido provocados por
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ruidos ou atrasos do sistema, os ajustes do modelo acontecem até atingir as correcdes
necessarias do projeto implementado. Pequenas variacdes entre os resultados podem ser

relacionadas com as incertezas de todo o experimento. (VAZ, 2018).
3.3.3.1. Condic¢des de operagdo no Modelo TPA

Para a executar o Modelo TPA foram selecionadas todas as condi¢cdes de operacao
com o motor operando nas trés razdes volumétricas de compressado de 11,5:1,13,0:1 e 15,0:1.
A Figura 34 mostra a curva de pressao versus posicdo angular do motor a 4500 RPM na
condi¢cdo de WOT e com razado volumétrica de compressédo de 11,5:1. O valor maximo da
pressdo do gas no cilindro medido experimentalmente foi de 59,17 bar enquanto o valor
simulado foi de 61,43 bar, um erro de 3,82%. Essa fun¢éo disponibiliza os valores do MBF 50
e MBF 10-90 das condicbes de operacdo solicitadas além do expoente Wiebe e fracdo de

combustivel queimado para serem implementados.

Figura 34 — Curva de presséao dos gases no cilindro experimental e numérico a 4500
RPM em condicdo de WOT er.de 11,5:1
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A Figura 35 mostra o diagrama P x V do ciclo obtido com dados experimentais em
vermelho e numericamente em azul para as condi¢des de 4500 RPM em condicdo de WOT e
comr, de 11,5:1.
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Figura 35 — Diagrama P x V medido e simulado a 4500 RPM em condi¢cdo de WOT e r,
de 11,5:1
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Fonte: Proprio autor
3.3.4. Calibracdo do modelo

E necessario fazer a calibracdo do modelo matemaético usando os dados experimentais,
para minimizar os erros dos resultados huméricos. Para isso o GT-Power disponibiliza alguns
multiplicadores a serem aplicados nas funcdes relativas ao escoamento, transferéncia de
calor e atrito das partes moveis do motor. Quanto maior for o volume de dados medidos

experimentalmente disponiveis, melhor serdo os ajustes obtidos.

Foi implementada a geometria completa dos condutos da admisséo e exaustdo do SCRE,
realizado um refinamento dos angulos e levantes das valvulas do motor, e inseridos dados da
combustdo adquiridos no Modelo TPA, como a taxa de queima pelos expoentes de Wiebe, o
MBF 50, o MBF 10-90 e a fracdo de combustivel queimado. Na Figura 36 pode-se observar

esquematicamente os blocos utilizados pelos GT-Power para modelagem do MCI.



Figura 36 — Modelo matemaético completo subdividido
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1 — CondicBes ambientais na entrada e saida do modelo
2 — Coletor de admisséo

3 — Valvula borboleta

4 — Eletroinjetor de combustivel

5 — Portico de admisséo

6 — Valvulas de admisséo

7 — Cilindro

8 — Bloco do motor com o eixo virabrequim

9 — Valvulas de exaustao

10 — Pdrtico de exaustao

11 — Coletor de exaustao

A calibracdo do modelo desenvolvido foi realizada através dos valores do IMEP e da
eficiéncia volumétrica, onde os maiores erros dos valores simulados comparados com 0s
valores medidos foram de 4,52% a 4500 RPM, na condicdo de WOT e r. de 11,5:1 para o
IMEP, e de 3,22% a 1000 RPM, 2 bar e 7. de 13,0:1 para a eficiéncia volumétrica.

A Tabela 10 mostra os valores experimentais e numéricos do IMEP e os seus

respectivos erros ap0s a calibracdo do modelo.

Tabela 10 — Modelo calibrado de acordo com o IMEP (bar)

re=11,5:1 re=13,0:1 r.=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: Proprio autor
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A Tabela 11 mostra os valores experimentais e numéricos da eficiéncia volumétrica e

0S seus respectivos erros apos a calibracdo do modelo.

Tabela 11 — Modelo calibrado de acordo com a eficiéncia volumétrica (%)

RPM / IMEP (bar)
1000/ 2
1000/ 3
1500/ 2
2000/ 3
2000/ 4
2000/ 8
2500/ 3
2500/5
2500/ 8

3000 / WOT

4500 / WOT

Medido
23,80
33,00
24,37
31,04
38,63
68,98
30,73
45,12
66,49
78,66

80,89

r,=11,5:1

Simulado
23,43
32,52
24,10
30,45
37,52
68,46
30,34
44,50
66,18
76,44

79,14

Erro
1,55%
1,45%
1,11%
1,90%
2,87%
0,75%
1,27%
1,37%
0,47%
2,82%

2,16%

Medido
24,24
31,54
23,26
29,29
36,69
65,19
29,55
43,65
63,77
77,72

80,28

r.=13,0:1

Simulado
23,46
31,40
23,16
29,04
36,30
64,51
29,46
43,11
62,72
76,99

80,13

Fonte: Proprio autor

Erro
3,22%
0,44%
0,43%
0,85%
1,06%
1,04%
0,30%
1,24%
1,65%
0,94%

0,19%

Medido
23,57
31,75
23,05
29,48
36,38
63,93
29,48
43,12
62,57
77,53

82,79

r,=15,0:1

Simulado
23,02
30,90
23,00
29,13
35,93
63,23
29,29
42,81
61,69
76,67

80,26

Erro
2,33%
2,68%
0,22%
1,19%
1,24%
1,09%
0,64%
0,72%
1,41%
1,11%

3,06%

Os erros dos valores do IMEP e da 7, ficaram abaixo dos 5% validando assim a

metodologia empregada nessa pesquisa. E importante destacar no foi necessario o ajuste

nos multiplicadores do modelo matematico. A Tabela 12 mostra como ficaram o0s

multiplicadores.

Tabela 12 — Multiplicadores do modelo matematico

Multiplicador

Transferéncia de calor no coletor de admissao

Friccdo no coletor de admisséo

Transferéncia de calor no coletor de exaustdo
Friccdo no coletor de exaustédo
Troca de calor no cilindro

Levantamento da valvula de admissao
Levantamento da valvula de exaustédo
Coeficiente de area da valvula de admisséo
Coeficiente de area da valvula de exaustédo

Valor

1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
1,0
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Fonte: Proprio autor
3.3.5. Consideragbes sobre o modelo matematico

Por meio do cddigo computacional do GT-Power foi construido um modelo 1D do motor
AVL 5496 operando com razao volumétrica de compresséo de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1. A partir
de dados experimentais a calibracdo do mesmo foi realizada para todas as condi¢bes de
operacdo solicitadas com o erro numérico sempre abaixo dos 5%. Dessa forma pode-se

considerar satisfatorio os resultados numéricos obtidos a partir do modelo implementado.
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4. RESULTADOS E ANALISES

Neste capitulo sdo apresentados os resultados numeéricos obtidos. Uma comparacao
destes com os dados experimentais € realizada, apresentando-se em seguida 0s erros e uma

analise dos mesmos.
4.1. Andlise do desempenho e resultados

Neste topico sdo apresentados os resultados simulados obtidos para todas as condi¢cdes
de operacao experimental, conforme a Figura 21, nas razdes volumétricas de compressao de
11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1, abastecido com E100. Apresenta-se a seguir graficos e tabelas com
0s resultados numéricos e experimentais referentes a eficiéncia volumétrica, IMEP, torque
indicado, poténcia indicada, pressdao maxima dos gases no cilindro, angulo da presséao

méaxima dos gases no cilindro e consumo especifico de combustivel.

A comparacado dos valores da eficiéncia volumétrica é apresentada nas Figuras 37,38,
e 39, paraasr, de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1 respectivamente. Seus valores e o erro percentual

estdo publicados na Tabela 11.

Figura 37 — Eficiéncia volumétrica medida e simulada com r,. a 11,5:1
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Figura 38 — Eficiéncia volumétrica medida e simulada com r. a 13,0:1
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Figura 39 — Eficiéncia volumétrica medida e simulada com r. a 15,0:1
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Conforme a comparacao dos valores simulados com os valores medidos da eficiéncia
volumétrica, é apresentado na Figura 40 um grafico com os erros percentuais dos resultados

obtidos nas trés razdes volumétricas de compresséao.

Figura 40 — Erro percentual da eficiéncia volumétrica
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Nota-se que o erro percentual da n,, na maioria das condi¢cfes de operacéo ficaram abaixo
dos 3%, onde o maior erro encontrado foi de 3,22% na condi¢éo de 1000 RPM, 2 bar e r, de

13,0:1. Demonstrando uma boa concordancia entre resultados numéricos e 0s experimentais.

Os valores medidos e simulados do IMEP sdo comparados nas Figuras 41, 42 e 43,
paraasr, de 11,5:1,13,0:1 e 15,0:1 respectivamente. Seus valores e o0 erro percentual estdo
descritos na Tabela 10.
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Figura 41 — IMEP medido e simulado com r.a 11,5:1
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Figura 42 — IMEP medido e simulado com r.a 13,0:1
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Figura 43 — IMEP medido e simulado com r. a 15,0:1
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A seguir, na Figura 44, é apresentado um gréfico com o erro percentual dos valores
simulados em relacéo aos valores medidos obtidos do IMEP para as trés razdes volumétricas

de compressao.

Figura 44 — Erro percentual do IMEP
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O erro percentual do IMEP nos casos de 1000 a 2500 RPM, independentemente da carga
e nas trés razbes volumétricas de compressao, ficou proximo de zero, entretanto em 3000 e
4500 RPM, ambas na condicdo de WOT e r. de 11,5:1, os maiores erros verificados foram de
4,26% e 4,52% respectivamente. Os menores erros observados para as condicdes de carga
parcial decorrem da metodologia para obtencéo dos dados numéricos balizada pelos valores
de IMEP para a condicdo operacional do motor. Dessa forma, os resultados para eficiéncia
volumétrica, consumo de combustivel e dos outros parametros obtidos numericamente sao
extraidos do software quando o IMEP numérico torna-se igual ao experimental. E importante
observar que para a condicdo de WOT, os dados numéricos ndo sdo extraidos para
comparagdo com 0s experimentais quando ocorre o casamento entre o IMEP numérico com
0 experimental, sendo decorrentes da condicdo de WOT, ou seja, sem restricdo do

escoamento da carga de admissao pela valvula borboleta.

Conforme as Equacdes 1, 2 e 4, a poténcia e o IMEP séo grandezas calculadas a partir
do torque. Por essa razao foi observado que os resultados numéricos do torque e da poténcia
seguiram o mesmo padrdo de qualidade que o observado para o IMEP. Os resultados

numeéricos obtidos para torque e poténcia encontram-se publicados no Apéndice A.

O resultado das simulagfes da pressdo maxima dos gases no interior do cilindro é
comparado com o experimental nas Figuras 45, 46 e 47, paraas r, 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 — Pressdo maxima dos gases no cilindro medida e simulada com r.a 11,5:1
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Figura 46 — Pressdo maxima dos gases no cilindro medida e simulada com r. a 13,0:1
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Figura 47 — Pressdo maxima dos gases no cilindro medida e simulada com r. a 15,0:1
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Na Figura 48 é ilustrado um grafico com o erro percentual dos valores simulados em
relacdo aos valores medidos da pressdo maxima dos gases no interior do cilindro nas trés

razdes volumétricas de compressao.

Figura 48 — Erro percentual da pressdo méaxima dos gases no cilindro
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A maior variacao do erro percentual da pressdo maxima dos gases no interior no cilindro
se deve ao fato do MBF 50, MBF 10-90, expoente de Wiebe e a fracdo de combustivel
gueimado terem sidos utilizados do TPA na calibragdo dessa simulacdo, com esses valores
sendo um pouco diferentes dos obtidos experimentalmente. Dessa forma o erro maximo
encontrado na pressao maxima foi de 18,71% em 1000 RPM, 2 bar e r. de 11,5:1. Neste
contexto é importante destacar que as variagbes dos valores experimentais de pressao
maxima ciclo a ciclo chegam préximos de 30%. A titulo de exemplo a pressdao maxima dos
gases no cilindro do ciclo 122, extraido de uma amostra de 200 ciclos, apresenta uma pressao
maéaxima de 63,12 bar enquanto a pressdo méaxima do ciclo 196 é de 44,06 bar. Assim observa-
se uma variagado percentual de 30,2% para a pressao maxima entre ciclos para a mesma
condicdo de operacdo do motor, a 3000 RPM, na condi¢cdo de WOT e r. = 11,5:1. Dessa
forma, o0s erros numéricos apresentados nao sao incoerentes com 0O comportamento

experimental da curva de pressao.
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Tabela 13 — Valores e erros percentuais da pressdo maxima dos gases no cilindro

RPM / IMEP
(bar)

1000/ 2
1000/ 3
1500/ 2
2000/3
2000/ 4
2000/ 8
2500/3
2500/5
2500/ 8
3000 / WOT

4500 / WOT

Medido

16,54
22,84
16,53
21,45
27,18
47,94
21,11
31,48
47,31
55,79

59,17

Pressdo Maxima Dos Gases No Cilindro (bar)

re=115:1

Simulado

18,14
24,33
17,64
21,01
25,49
45,77
21,29
30,52
42,70
61,09

60,51

Erro

9,67%
6,52%
6,72%
2,05%
6,22%
4,53%
0,85%
3,05%
9,74%
9,50%

2,26%

Medido

18,36
24,21
17,54
23,59
29,62
51,69
23,33
34,37
49,72
63,58

67,20

re=13,0:1

Simulado

21,39
26,78
19,55
23,07
27,56
48,35
23,79
32,99
45,33
58,56

58,69

Erro

16,50%
10,62%
11,46%
2,20%
6,95%
6,46%
1,97%
4,02%
8,83%
7,90%

12,66%

Medido

19,99
26,32
19,93
26,29
31,73
58,13
26,10
37,63
55,98
68,55

67,66

r. = 15,0:1

Simulado Erro

23,73 18,71%
30,07 14,25%
23,31 16,96%
26,25 0,15%
30,62 3,50%
53,12 8,62%
25,41 2,64%
36,26 3,64%
54,51 2,63%
63,90 6,78%

62,94 6,98%

Fonte: Proprio autor

A comparagdo dos angulos da pressdo maxima dos gases no interior do cilindro

simulados em relacdo aos experimentais estdo apresentados nas Figuras 49, 50 e 51, para

asr, de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1 respectivamente. Os seus valores e erros percentuais também

sdo descritos na Tabela 14.
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Figura 49 — Angulo da pressdo méaxima dos gases medido e simulado com r,a 11,5:1
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Figura 50 — Angulo da pressdo méaxima dos gases medido e simulado com r. a 13,0:1
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Figura 51 — Angulo da pressdo méaxima dos gases medido e simulado com r. a 15,0:1
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Na Figura 52 é demonstrado um gréfico com os erros percentuais dos valores simulados

em relacdo aos valores medidos da pressdo maxima dos gases no interior do cilindro nas trés

razdes volumétricas de compressao.

Figura 52 — Erro percentual do angulo da pressdo maxima dos gases no cilindro
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De forma semelhante com o que acontece com a pressdo maxima dos gases no cilindro,
0s maiores valores de erro percentual do angulo da pressdo maxima se deve também pela
utilizacdo do MBF 50, MBF 10-90, expoente de Wiebe e a fracdo de combustivel queimado
obtidos no TPA e implementados na simulacéo, assim o erro maximo encontrado no angulo
da pressdo maxima foi de 43,98% em 4500 RPM, na condicao de WOT e r, de 13,0:1.
Novamente deve ser observado que assim como acontece uma grande variagéo experimental
dos valores de pressdo maxima, ocorre também uma grande variacdo dos valores
experimentais do angulo de pressdo maxima. A titulo de exemplo, para uma amostra de dados
de pressédo de 200 ciclos, observou-se um angulo de pressédo maxima de 9,2° para o ciclo 35
e 18,6° para o ciclo 196, correspondendo a uma variagéo de 50,5%, para a condigdo de 3000
RPM, WOT com . de 11,5:1.

Tabela 14 — Valores e erros percentuais do angulo da pressdo méaxima dos gases no

cilindro

Angulo da Press&do Maxima Dos Gases No Cilindro (°)

r.=115:1 r.=13,0:1 r. =15,0:1
RP'\(Ab/aIr';AEP 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: Proprio autor

Os valores do consumo especifico de combustivel indicado (ISFC) simulados
comparados com os seus valores medidos estéo ilustrados nas Figuras 53, 54 e 55, para as
. de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1 respectivamente. Os seus valores e erros percentuais sao

mostrados na Tabela 15.
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Figura 53 — Consumo especifico de combustivel medido e simulado com r.a 11,5:1
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Figura 54 — Consumo especifico de combustivel medido e simulado com r. a 13,0:1

M~ 0 ©
600 © ~ |« o <
a m NS o m N o 0 ©
< N x < <t © o . S &
w@ o N n X )
O in 1™ 0 ag
500 < < ~N A o < < n o
NN =N < ~ = 00 ™~ o D
< RS salial ~N < © Sl
< 00 I~ [eNe] S s M 0 * O
< N o0 L >
NS < — < o
400 nm e © 3 © n
z P 70
<
S~
@ 300
O
)
= 200
100

RPM / IMEP (BAR)

B Medido M Simulado

Fonte: Proprio autor



83

Figura 55 — Consumo especifico de combustivel medido e simulado com r. a 15,0:1
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A seguir, na Figura 56, é apresentado um grafico com o erro percentual dos valores do
consumo especifico de combustivel nas trés razdes volumétricas de compressao.

Figura 56 — Erro percentual do consumo especifico de combustivel
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Nota-se que o erro percentual do ISFC ficou abaixo dos 4%, onde o0 maior erro
encontrado foi de 3,89% em 3000 RPM, na condi¢do de WOT e r. de 11,5:1. Esse percentual
de erro demonstra uma boa concordancia na simulacdo em relacdo aos valores obtidos

experimentalmente.

Tabela 15 — Valores e erros percentuais do consumo especifico de combustivel

ISFC (g/kWh)

re=115:1 re=13,0:1 r. = 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: Proprio autor

A analise dos resultados numéricos do ISFC mostra uma reducdo do valor desse
parametro de 3,15% quando se aumentou a r. de 11,5:1 para 13,0:1 e de 1,11% com a
elevacdo da r, de 13,0:1 para 15,0:1. A mesma analise dos resultados experimentais fornece
uma reducédo do ISFC de 2,13% e 1,66% para aumentos correlatos da r.. A coeréncia entre
as reducdes de ISFC numérica e experimental mostram a relevancia da utilizagdo de modelos

matematicos nas pesquisas de desenvolvimento dos motores de combustao interna.

Uma vez que os motores comerciais utilizam uma 7. em torno de 10,5:1, tipicos do
emprego da tecnologia flex, os resultados dessa pesquisa apontam para o significativo
potencial de reducdo de ISFC via aumento da r.. Neste contexto € importante observar que
esta € uma modificacdo de projeto de custo baixo e enorme facilidade técnica. Deve-se

mencionar também, que tal modificacdo resultara em uma reducéo da eficiéncia de conversao
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de combustivel para o motor quando alimentado com gasolina em algumas regibes de
operagdo do mapa do mesmo decorrente ao aparecimento da detonagcdo. Esta seria uma
medida de fomento & maior utilizacdo do etanol em detrimento da gasolina, sendo por isso

uma medida alinhada com a descarbonizagéo do setor de transporte.

A Tabela 16 mostra os erros maximos percentuais dos parametros obtidos numericamente

para cada razéo volumétrica de compressao.

Tabela 16 — Erro percentual dos valores numéricos em relagédo aos experimentais

Parametros r.=11,5:1 r.=13,0:1 r.=15,0:1

1 - Eficiéncia Volumétrica 2,87% 3,22% 3,06%

2 - Torque Indicado 4,49% 2,85% 0,76%

3 - Poténcia Indicada 4,46% 2,82% 0,78%

4 - IMEP 4,52% 2,90% 0,69%

5 - Pressdo Maxima 9,74% 16,50% 18,71%
6 — Angulo da Pressdao Maxima 36,53% 43,98% 37,49%
7 -ISFC 3,89% 2,83% 1,92%

Fonte: Proprio Autor
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5. CONCLUSAO

A Reviséo Bibliografica realizada mostrou a necessidade de pesquisas para continuo
desenvolvimentos dos MCI. A necessidade de mitigacdo da emissdo de gases
intensificadores do efeito estufa mostra a importancia da substituicio dos combustiveis
fGsseis por renovaveis, com especial atencdo para o etanol brasileiro. Neste cenério as
ferramentas numéricas tem um papel imprescindivel, por reduzirem custo e tempo das

pesquisas.

Os resultados numéricos mostraram que o aumento da razao volumétrica de compressao
€ uma estratégia promissora para aumento da eficiéncia de conversao de combustivel dos
motores de combustido interna. O projeto e construcdo de motores dotados de razéo
volumétrica mais elevadas adequados para o emprego do etanol brasileiro podem
proporcionar uma reducdo do ISFC préxima de 5%. Resultados numéricos apontaram uma
reducdo de 3,15% para um aumento da r. 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 operacdo na condicdo de MBT para todas as condi¢cdes estudadas. Tanto os resultados
numeéricos, quanto os resultados experimentais mostram a importancia do desenvolvimento
de um motor a etanol que onde a razdo volumétrica de compressao é ajustada para este

combustivel visando a minimiza¢éo do ISFC.

O método de simulagao néo preditivo mostrou-se eficaz para simulacdo dos parametros
de desempenho, eficiéncia volumétrica e consumo especifico de combustivel, demandando
baixo esforco computacional. Em contrapartida, essa metodologia demanda o fornecimento
dos dados de pressédo do gas no interior do cilindro, fato que requer equipamentos de medicéo

caros e uma grande massa de dados para calibracdo e validacdo do modelo.

A eficacia do método numérico aplicado é evidenciada pelos baixos erros percentuais
encontrados nos resultados, todos abaixo de 5% com exce¢do dos valores referentes a
pressdo maxima dos gases e do angulo de pressdo maxima dos gases no cilindro. Como
mencionado anteriormente, esses erros numericos sao coerentes com 0 comportamento

experimental desses parametros.

Para a melhor convergéncia dos dados numéricos, foi necessario utilizar os dados da
combustéo obtidos pelo TPA, uma ferramenta do software GT-Power que serve para analisar
as pressfes da admissao, do cilindro e da exaustdo, que comparados com os resultados

numéricos ajudam na melhor calibracdo do modelo criado.
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Os resultados também confirmam que a razdo volumétrica de compressao de 15,0:1
permite 0 menor consumo especifico, com ganhos no torque e poténcia em relacdo a r, de
11.5:1 e 13,0:1, como foi demonstrado experimentalmente, se mostrando ser a melhor razao

volumétrica de compresséo para o motor estudado operando com E100.
5.1. Sugestao para Trabalhos Futuros

Lista-se abaixo temas de estudo correlatos que contribuirdo para o desenvolvimento do

tema da pesquisa realizada:

» Criacdo de um modelo matematico 1D de combustao preditivo, que inclui
parametros da geometria da cAmara de combustao, visando a comparacao com
os resultados obtidos com o0 modelo nao preditivo.

» Criagdo de um modelo matematico 1D de combustdo preditivo visando a
realizacdo de uma andlise dos parametros de combusté&o.

» Replicagédo do trabalho realizado, utilizando o0 mesmo modelo proposto, com
outros combustiveis: gasolina, n-butanol, gas natural, etc.

» Utilizacdo do modelo proposto para estudo dos ciclos ndo convencionais, Miller

e Atkinson visando a maximizagéo da eficiéncia de conversédo de combustivel.
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APENDICE A - Valores do Torque e da Poténcia

Os valores medidos e simulados do torque indicado sao comparados nas Figuras 57,
58 e 59, para as 7, de 11,5:1, 13,0:1 e 15,0:1 respectivamente. Seus valores e o0 erro

percentual estdo descritos na Tabela 17.

Figura 57 — Torque indicado medido e simulado com r.a 11,5:1
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Figura 58 — Torque indicado medido e simulado com r. a 13,0:1
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Figura 59 — Torque indicado medido e simulado com r. a 15,0:1
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A segquir, na Figura 60, é apresentado um grafico com o erro percentual dos valores
simulados em relag&o aos valores medidos obtidos do torque para as trés razdes volumétricas

de compresséo.

Figura 60 — Erro percentual do torque indicado
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O erro percentual do torque indicado nos casos de 1000 a 2500 RPM, independentemente
da carga e nas trés razdes volumétricas de compresséo, ficou proximo de zero, entretanto em
3000 e 4500 RPM, ambas na condicdo de WOT e r. 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)

re=115:1 r. =13,0:1 r. =15,0:1

RP'\(/lbgr'\)/lEP 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: Proprio autor

A comparacdo dos valores experimentais e numéricos da poténcia indicada sao
demonstrados nas Figuras 61, 62 e 63, para asr, 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 62 — Poténcia indicada medida e simulada com r. a 13,0:1
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Figura 63 — Poténcia indicada medida e simulada com r, a 15,0:1
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Na Figura 64 é apresentado um grafico com o erro percentual dos valores simulados em

relacéo aos valores medidos da poténcia indicada, obtidos nas trés r..

Figura 64 — Erro percentual da poténcia indicada
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Semelhante ao torque indicado, o erro percentual da poténcia indicada na maioria dos
casos ficou proximo de zero, onde o maior erro foi de 4,46% em 4500 RPM, na condicao de
WOT e r, de 11,5:1.

Tabela 18 — Valores e erros percentuais da poténcia indicada

Poténcia Indicada (kW)

re=115:1 r. =13,0:1 r. =15,0:1

RPI\(/Ib;IrI\)/IEP 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: Proprio autor



