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RESUMO

Este trabalho visa simular numericamente, sob o ponto de vista térmico, o ciclo
mecanico de um motor Diesel, desde a compressao até a expansao, funcionando com diesel
e/ou misturas diesel e biodiesel e compard-lo aos dados simulados do ciclo avancgado,
proposto no trabalho, com a injecdo de &gua. O modelo mateméatico adotado é o zero
dimensional ou termodindmico single-zone e é baseado na Primeira Lei da Termodinadmica e
na equacao de estado, com a finalidade de obter os dados de pressao e temperatura dos gases
contidos no interior do cilindro, em fungdo do angulo da arvore de manivelas com objetivo de
analisar e examinar as implicacfes em relacdo aos parametros de desempenho. A modelagem
considera a transferéncia de calor pelas paredes, a energia liberada durante a combustdo,
considerando a funcdo dupla de Wiebe, as propriedades termofisicas dos reagentes e dos
produtos variaveis e 0s parametros geométricos do motor, entre outros. Analises paramétricas
foram realizadas variando a proporcdo de diesel e biodiesel na mistura, o angulo de inicio da
combustdo e a razdo de equivaléncia, bem como modificando o percentual de massa e a
posicdo angular de adicdo de agua. Os resultados mostram que, mantendo-se a massa de
combustivel constante, ocorre uma reducdo nos valores de temperatura e pressao ao aumentar
a participacdo de biodiesel na mistura que reflete, diretamente, em menores valores dos
parametros de desempenho, os picos de pressao e de temperatura sd0 maiores ao Se aumentar
a razdo de equivaléncia e o adiantamento do inicio da queima do combustivel promove
maiores picos de pressdo e temperatura. Os niveis de poluentes sdo obtidos utilizando as
temperaturas e pressdes maximas de cada caso, além dos dados de entrada requeridos pelo
programa. O modelo utilizado representa o comportamento fisico do problema, tendo em vista
a boa concordancia entre os dados simulados e experimentais disponiveis na literatura; os
parametros da funcdo de Wiebe influenciam de forma direta no comportamento da combustéo
e, consequentemente, nos valores de pressdo e temperatura, bem como nos dados de
desempenho do motor. Observa-se que os valores de pressdo no interior do cilindro tendem a
aumentar com o acréscimo de agua. As temperaturas apresentam situacdo oposta, diminuindo
seus valores. No caso dos niveis de (NOy), hd uma reducdo nos seus valores com o aumento

da participacdo de agua.

Palavras-chave: Biodiesel. Injecdo de 4gua. Modelo zero dimensional. Motor diesel.



ABSTRACT

This work aims to numerically simulate the mechanical cycle, on a thermic view, of a
diesel engine from its compression to expansion using diesel and / or diesel and biodiesel
mixtures and to compare it with the simulated data of the proposed advanced cycle at work,
with the injection of water studied. The mathematical model adopted is the zero dimensional
or thermodynamic single-zone and it is based on the First Law of Thermodynamics and the
state equation, in order to obtain the pressure and temperature data from the gases contained
inside the cylinder, as a function of the crankshaft’s angle, purposing to analyze and examine
the implications in relation to performance parameters. The equation encompasses the transfer
of heat through the walls, the energy released during the combustion, considering the dual
function of Wiebe, the thermo-physical properties of the reagents and variable products and
the geometric parameters of the motor, among others. Parametric analyzes were performed
varying the proportion of diesel and biodiesel in the mixture, the combustion starting angle
and the equivalence ratio, as well as modifying the mass percentage and the angular position
of addition of water. The results show that, maintaining the fuel mass constant, there are
reductions of the temperature and pressure values if the proportion of biodiesel in the mixture
is increased, which directly reflects lower values of the performance parameters, the peaks of
pressure and temperature are higher if the equivalence ratio is increased or if the fuel burn
starts early. The pollutants’ levels are obtained using the maximum temperatures and
pressures of each case, in addition to the input data required by the program. The model that
was used represent the physical behavior of the problem, in view of the good agreement
between the simulated data and experimental ones available in the literature; the parameters of
the Wiebe function directly affect the combustion behavior and hence the pressure and
temperature values as well as the engine performance data. It is observed that the pressure
values inside the cylinder tend to increase with the addition of water. Temperatures present
the opposite situation, decreasing their values. In the case of the levels of (NOy), there is a

reduction in their values with the increase of water participation.

Keywords: Biodiesel. Water injection. Zero dimensional mode. Diesel engine.
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1 INTRODUCAO

A partir da Revolugdo Industrial foi cada vez mais crescente o desenvolvimento de
maquinas para impulsionar e facilitar o trabalho do homem e que possibilitassem a
humanidade o crescimento social, financeiro e econémico. Com a contribuigdo de diversos
pesquisadores, foi possivel a invencdo de diversos equipamentos e maquinas, em especial a
maquina térmica para producdo de energia mecénica Util através de energia térmica advinda
da reacdo quimica de combustdo (Lora, 2004) que permitisse alcancar essa evolucgéo.

Como exemplo desse grupo, podem ser citadas a maquina a vapor, a turbina a gas, a
turbina a vapor e o Motor de Combustdo Interna (MCI). Esse tltimo é largamente utilizado
em diversos setores da economia. Como exemplos de suas aplicagdes, pode-se citar 0 seu uso
para transporte individual e coletivo (carros, motos, onibus, caminhdes, barcos, trens, etc)
para o transporte de cargas (caminhdes, trens, barcos, entre outros) para a industria no
acionamento motriz de maquinas e equipamentos (bombas, compressores, entre outros) e para
acionamento de grupos geradores.

Tratando especificamente dos MCls, é importante frisar que estas maquinas consomem,
principalmente, combustiveis de origem fossil, notadamente, gasolina e Gleo diesel, e
possuem um baixo aproveitamento energético desses vetores primarios. Com o aumento dos
precos do petréleo e o seu fornecimento de petroleo cada vez menor, é necessario pensar em
novas solucdes (lyer, et al., 2017). Aliado a isso, a frota de veiculos equipados com motores
desse tipo cresce vertiginosamente a cada dia. No caso especifico do Brasil, de acordo com o
relatorio Balanco Energético Nacional (BEN, 2017) o consumo total de energia no setor de
transporte foi da ordem de 82,7 Mtep o que representa 34% do consumo final total de energia,
ficando atras somente do setor industrial que consome 35% (Figura 1a). Em relacdo a matriz
energética do setor de transporte no Brasil, essa é, na sua maioria, de origem fossil, conforme
apresentado na Figura 1b (BEN, 2017). No Brasil, o modal rodoviario é o principal
consumidor dentro do setor de transporte, sendo a principal fonte energética o 6leo diesel. Seu
consumo total, em 2016, foi de 46,3 Mtep. De 2007 a 2016 houve um aumento no consumo

energético do setor de transportes de, aproximadamente, 40% (BEN, 2017).
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No mundo essa realidade ndo é muito diferente. De acordo com dados descritos no
documento World Energy Balances — 2017, elaborado pela International Energy Agency
(IEA, 2017) o setor de transporte é detentor de 29% do consumo total final de energia que
representa 9.384 Mtep (Figura 2a), enquanto que nos paises que participam da Organisation
for Economic Co-Operation and Development (OECD) este percentual sobe para 34% Figura
2b).

Figura 1 - Distribuicdo de energia no Brasil: (a) Consumo por setor; (b) Matriz energética no setor de
transporte.

i ablico: Agricultura; 4% Etanol; 17% Gas natural; 2%
Servico publico; 2% g 0 Energético: 11%
Comércio: 4% Querosene;4%

Residencial; 10% P
Oléo diesel 44%
Gasolina; 30%

(a) (b)
FONTE: adaptado do (BEN, 2017)

Biodiesel; 3%

Figura 2 - Distribuicdo da energia por setor: (a) No mundo; (b) Nos paises participes da OECD.
2015 (OECD)

2015 (Mundo)

Nao especific

Agricullura 2%

Comeércioe

0,
Servigo Publico 8% Outros 3%

Residencial
19%

Transporie
29%

*Qutros incluem agricullura,

9384 Mioe silvicullura, pesca

(a) (b)
FONTE: adaptado do (IEA, 2017).

Verificando os valores supracitados, pode-se concluir que o setor de transportes responde
por uma parcela consideravel no consumo total de energia do pais. Esse panorama tem levado
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a buscar solucdes tecnoldgicas para essas maquinas que passam por quatro temas
fundamentais, conforme descrito num estudo publicado em 2008 sobre o estado atual e
avancos futuros, além do ano de 2015 das tecnologias de motores de combustdo interna no
ambito da energia (Taylor, 2008). Neste estudo foi apontado que a grande maioria das
solugdes aos problemas, anteriormente, citados esta relacionada através de quatro pilares
principais que s@o: (1) legislacdo sobre emissdo de poluentes e controle de emissdes; (2)
utilizacdo de novos combustiveis, principalmente, biocombustiveis; (3) melhoramento no
processo de combustdo e desenvolvimento de novos ciclos termodindmicos e (4)
desenvolvimento e aplicacdo de conceitos avancados de aproveitamento e recuperacdo de
energia.

No que tange as emissdes de poluentes, diversos programas governamentais tém sido
gerados com a finalidade de impor limites aos indices de emissdo de poluentes e
especificagdes aos motores de combustdo (Feng, et al., 2014; Hooftman, et al., 2018; Rangel,
et al., 2018; Tsokolis, et al., 2016). Dentro desse contexto, no Brasil, foi instituido pelo
Conselho Nacional de Meio Ambiente (CONAMA), através da resolu¢do niumero 18 de 6 de
maio de 1986, o Programa de Controle da Poluicdo do Ar por Veiculos Automotores
(PROCONVE) e 0 mesmo programa aplicado a motocicletas e similares (PROMOT) que tém
como objetivos, por exemplo: (1) reduzir os niveis de emissdo de poluentes por veiculos
automotores, visando ao atendimento aos padrGes de qualidade do ar, especialmente, nos
centros urbanos; (2) promover a melhoria das caracteristicas técnicas dos combustiveis
liquidos, postos a disposicdo da frota nacional de veiculos automotores, visando a reducédo de
emissdes poluidoras a atmosfera; (3) estabelecer os limites maximos de emissdo de poluentes

do ar para os motores e veiculos automotores novos. De acordo com (MMA, 2013), na década

de 80, os veiculos leves emitiam, em média, 50% de mondxido de carbono (CO) e em 2013,

nova fase do PROCONVE, alcangou 0 maximo de 1,3 %.

Outras nacdes possuem 0 mesmo comprometimento com relacdo as melhorias tecnologicas
dos motores e, consequentemente, com controle das emissdes dos poluentes causados por sua
frota automotiva (D’Angelo, et al., 2018; Fontaras, et al., 2017; Huang, et al., 2018; Reixeis,
et al., 2009). Na Europa, por exemplo, os indices de emissdes provenientes dos veiculos tém
sido controlados através dos padrbes Euro (Bielaczyc, et al., 2014; Fontaras, et al., 2014). O
objetivo maior € buscar um equilibrio sustentavel entre o setor de transporte, 0 meio ambiente

e a economia (Hooftman, et al., 2018).
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As melhorias nos motores sob o aspecto térmico e das emissdes de poluentes tém sido
estudadas por diversos pesquisadores. Muitos caminhos podem conduzir a reducéo nos niveis
6xidos de nitrogénio (NOy), mondxido de carbono (CO), diéxido de carbono (CO,), material
particulado (MP), hidrocarbonetos (HC), entre outros, como por exemplo, a injecdo de dgua
no interior do cilindro (Kokkulink, et al., 2013; Mingrui, et al., 2016; Gonca, 2014); a
aplicacdo do ciclo Miller ao motor diesel (Gonca, et al., 2015); a utilizacdo de gas natural e
combustivel de origem vegetal (Santos, et al., 2018; Renzi, et al., 2016); a adicdo de
combustiveis oxigenados ao diesel, tais como: gas natural, alcool e o dimetil-éter-diesel
(DME) (L1, et al., 2008 ) apud (Nur, et al., 2015; Wu, et al., 2014; Pati, 2013; Um, et al.,
2010); e a utilizacao de células de hidrogénio (Verhelst, 2014).

Muitos trabalhos estdo focados em modificagdes do ciclo convencional e/ou utilizagdo de
biocombustiveis (Nur, et al., 2015; Rasheda, et al., 2016; Wu, et al., 2014; Zhanga, et al.,
2018). No primeiro caso, 0 objetivo principal é reduzir a temperatura dos gases provenientes
da combustéo que terd impacto direto nos principais poluentes emitidos por motores movidos
a diesel que tém sua formacéo fortemente dependente da temperatura (H, et al., 2015). Ao
utilizar biocombustiveis, ha a possibilidade de reduzir as emissbes de (HC), fumaga e (CO).
No entanto, os indices de (NOy) aumentardo devido a presenca do oxigénio (0,) contido no
biodiesel que favorece a formacao de (NO,) (Kumar, et al., 2018).

Outro ponto, ndo menos importante, a ser destacado é a distribuicdo energética de um

MCI. Observa-se através do grafico da Figura 3 os percentuais de distribuicdo de energia para
um motor do ciclo Diesel aspirado. Seu rendimento térmico indicado (ntind) esta entre 30 a
45% (Heywood, 1988). No tocante ao rendimento térmico efetivo (ntefet) 0 seu valor é
menor devido a serem considerados os valores medidos no eixo (trabalho util ou efetivo).
Segundo (Heywood, 1988), o (ntefet ) esta entre 34 a 38% para um motor diesel aspirado. No

caso de um motor do ciclo Otto, esse valor esta entre 25 a 28%.

Os diagramas apresentados na Figura 3 e Figura 4 contém o0s percentuais energéticos dos
motores de combustdo interna de ignicdo por compressao e por centelha, respectivamente.
Observa-se, em ambos os ciclos, que grande parte do potencial energético advindo da

combustdo é desperdicada em forma de calor (Kumar, et al., 2013).
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Figura 3 - Diagrama representativo dos percentuais energéticos indicados de um MCI do ciclo Diesel.

Rendimento térmico
indicado
{45%)
Energia langada pela reacéo
de combustao
(100%)
Perdas devido a fricgdo
(2%)

Perdas devido ao sistema
de arrefrecimento
(23%)

Perdas devido aos gases
(30%)

FONTE: Adaptado de (Heywood, 1988)

Figura 4 - Distribuicdo energética em um motor quatro tempos com ignicdo comandada (centelha)

Energia Quimica a {1%) >
5
Energia Mecanica (il
(35%)
Energia Mecanica gasla com alrlo (4%} >
Energia ica dos gases de A0 (30%)

Transferdncia de calor direla para o ambiente (2%)

Calor transferido atraves da supericie
da janela de exaustdo (14%

Cilindro (7%)

Pistio (3%

Ca @ (4%

FONTE: (Bertoldi, 2007)

Dessa forma, um estudo do ponto de vista térmico desses motores é de grande importancia,
tendo em vista que contribuigdes advindas de pesquisas e desenvolvimento de ferramentas
computacionais de analise podem conduzir a melhoras energéticas e ambientais (Liu, et al.,
2017; Sinay, et al., 2018).
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1.1 JUSTIFICATIVA

Partindo da premissa que as sociedades atuais necessitam de maquinas térmicas cada vez
mais eficientes, menos poluentes e que atendam aos anseios pessoais e coletivos de forma
satisfatOria e estejam dentro dos indices estabelecidos através de programas governamentais
no tocante a valores energeéticos e & emissdo de poluentes, como por exemplo, o INOVAR-
AUTO e, atualmente, o ROTA 2030 ambos do governo federal brasileiro através do
Ministério da Industria, Comércio Exterior e Servicos, além dos citados, o presente trabalho
foi planejado com a finalidade de fornecer informac@es a respeito do ponto de vista térmico
em MCI, contribuir para a sua otimizacdo e desenvolver ferramentas computacionais de
analise.

Outros aspectos que motivaram o trabalho estéo citados abaixo:

e Necessidade de desenvolvimento de um modelo matematico e uma ferramenta
computacional que possuam menor complexidade sem, entretanto, comprometer a exatidao
dos resultados nas analises e avaliacfes dos motores de combustdo interna de igni¢do por
compressao;

e Utilizacdo de um software que apresente um baixo consumo computacional e que possa
simular o ciclo motor, considerando os cursos de compressdo e combustao/expansao;

e Elaboracdo de um modelo matematico disponivel para os mais diversos casos de analise
e avaliagcdo de MCI;

e Existéncia de pesquisas relativas a motores de combustdo interna utilizando

biocombustiveis no PROGRAMA DE POS-GRADUACAO DE ENGENHARIA

MECANICA (PPGEM) e no DEPARTAMENTO DE ENGENHARIA MECANICA

(DEMEC), ambos da UNIVERSIDADE FEDERAL DE PERNAMBUCO que sdo

desenvolvidas em nivel de mestrado e doutorado e graduacdo como, por exemplo: 1)

Utilizacdo de biodiesel em grupos geradores e sua aplicacdo em sistemas de micro-

cogeracdo; 2) Analise comparativa de um Ciclo Motor Miller sob diferentes condicdes

operacionais; 3) Analise do efeito do uso de um turbo compressor sobre coeficientes de
downsizing e downspeeding em motores de combustdo interna; 4) Andlise da Utilizacao de
um gaseificador para o reaproveitamento parcial da energia rejeitada pelos motores Diesel

de uma planta termoelétrica, entre outros. Dessa forma, procurou-se dar continuidade a

essas pesquisas, contudo propondo um ciclo mecanico avangado.

28



1.2 OBJETIVO GERAL

Dentro desse contexto, o presente trabalho propde desenvolver um modelo simplificado
que permita simular as principais etapas de um ciclo motor diesel operando com misturas
diesel/biodiesel/vapor de &gua. Através dele, realizar estudos paramétricos e emissdo de

poluentes.

1.3 OBJETIVOS ESPECIFICOS

e Desenvolver uma modelagem matematica que represente o funcionamento, sob aspectos
térmicos e emissdes de poluentes, dos motores de ignicdo por compressdo considerando 0s
ciclos convencional (ar e combustivel) e avancado (ar, combustivel e agua);

e propor um modelo matematico para predizer os parametros de desempenho (trabalho
indicado, pressdo média indicada, poténcia indicada, torque indicado e rendimento térmico;

e validar a modelagem através de dados experimentais;

e implementar um algoritmo computacional para resolver as equacbes e torna-lo
disponivel a comunidade;

e analisar e avaliar o comportamento da pressdo, temperatura, trabalho indicado/efetivo,
poténcia indicada/efetiva e rendimento térmico indicado/efetivo através da modelagem e do
cddigo computacional desenvolvidos para os seguintes cenarios:

a) diferentes composic¢6es quimicas do combustivel equivalente;

b) diferentes angulos de inicio da combustao;

c) diferentes massas de combustivel equivalente injetadas;

d) diferentes massas de dgua adicionada no interior do cilindro;

e) diferentes angulos de injecdo de agua liquida no interior do cilindro;

e analisar e avaliar os niveis de (NO) emitidos pelo motor para cada cenario proposto;

e adquirir, desenvolver e divulgar conhecimentos e informacGes a respeito do
funcionamento de motores de combustdo interna, em especial o motor diesel, visando

contribuir para o desenvolvimento de novas tecnologias na area.

1.4 ESTRUTURA DA TESE

O trabalho estéa dividido em sete capitulos.
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No Capitulo I, apresenta-se uma introducdo do trabalho onde sdo definidos: o objetivo
geral, os objetivos especificos e a estruturacdo da dissertacéo.

O Capitulo Il é dedicado a revisdo bibliografica, contendo os trabalhos mais recentes na
area e conceitos fundamentais para o desenvolvimento da tese.

O Capitulo 111 trata da fundamentacéo tedrica, onde se apresentam um breve histérico para
sobre a cronologia dos motores de combustdo interna e as definicdes dos termos que serdo
utilizados no decorrer do trabalho.

No Capitulo IV, apresenta-se a metodologia matematica utilizada para obtencdo dos
valores preditos dos pardmetros de desempenho e de emissédo de poluentes considerando o
equilibrio e a cinética quimica.

No Capitulo V, apresentam-se a validacdo do modelo a partir de dados experimentais, bem
como os resultados e as discussdes das simulacdes realizadas. Sdo apresentados graficos e
tabelas com os dados preditos obtidos atraves dos casos operacionais do motor.

O Capitulo VI contém as conclusdes e sugestdes para trabalhos futuros relacionados.

Apos as conclusdes, apresentam-se as referéncias bibliograficas utilizadas como base para
0 desenvolvimento da tese.

Por Gltimo, constam 0s anexos.
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

O objetivo desse capitulo é apresentar, sucintamente, uma revisdo da literatura relacionada
a motores de combustdo interna dos ciclos Diesel e Otto que utilizam combustiveis
alternativos e/ou que proponham alguma modificagdo no ciclo mecénico, com a finalidade de
analisar e avaliar os efeitos causados sobre os pardmetros de desempenho e o0s niveis de
poluentes emitidos.

O artigo elaborado por (Taylor, 2008) descreve uma revisdo cientifica dos motores de
combustdo interna. Trata-se de um estudo sobre o estado da ciéncia atual (2008) até 2050.
Segundo o autor, quatro topicos serdo dominantes nas proximas décadas: legislacdo e controle
de emissdes, novos combustiveis, melhorias na combustdo e uma gama de conceitos
avancados de economia de energia. Analises mostram que houve uma melhora relativa ao
consumo de energia durante o periodo de 2002 a 2010, ou seja, uma melhora na eficiéncia (10
a 15%) dos motores a gasolina e a gas natural alimentados por injecdo indireta ou Port
Injection Spark Ignition Engine (PISI) e direta ou Direct Injection Spark Ignition Engine
(DISI). Nos motores alimentados pelo PISI, tem-se o chamado downsizing (enxugamento),
proporcionando, em média, uma diminuicdo da perda de energia na geracdo de trabalho. Essa
condicao pdde ser alcancada através da hibridacdo ou da desativacéo de algum (s) cilindro (s)
quando nd@o houver necessidade de grande quantidade de energia.

Nos motores DISI, as principais melhoras em termos de eficiéncia energética vém de
medidas como: a opera¢do com uma mistura pobre e aumento na taxa de compressdo que
necessitam de melhorias no sistema de gerenciamento da distribuicdo da mistura ar e
combustivel no cilindro

Nos motores a compressdo, a eficiéncia pode ser aumentada através de melhorias no
controle da combustéo

Outro aspecto citado é a utilizacdo de softwares do tipo Computational Fluid Dinamics
(CFD) e investigacdes experimentais dos processos, isto €, movimentacao do gas, atomizacao
do combustivel liquido e a mistura do vapor com o oxidante, ignicdo e propagacdo da frente
de chama e a producdo e propagacdo dos poluentes no interior do cilindro a partir de analises
Oticas (laser)

Melhorias nas transmissdes (manual, automaticas, automatizadas e a transmissdo
continuamente variavel ou Continuously Variable Transmission - CVT); otimizacdo de

lubrificantes; reaproveitamento de energia através da recuperacdo da frenagem e dos gases
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quentes da exaustdo a partir dos turbo-compressores sdo fatores que podem reduzir 0 consumo
energético.

Os avangos para o futuro, isto é, para 0 ano 2050 em diante estdo apoiados no
desenvolvimento da legislagdo e controle da emissdo, novos combustiveis, suas
disponibilidades e composicdo, melhoras na combustdo e avangados conceitos de economia
de energia.

No trabalho de (Bancha, et al., 2009) foi desenvolvido um modelo para predizer as
variacOes de temperatura e de pressio em um MCI operando em como um motor
Homogeneous Charge Compression Ignition (HCCI). Nesse motor, uma mistura homogénea €
aspirada através da valvula de admissdo. Essa mistura € comprimida dentro da camara de
combustdo até que sejam atingidas a sua pressao e a temperatura de autoignicao. Utilizaram o
modelo de zona simples acoplado com o modelo de dupla-Wiebe para simular a presséo e
temperatura entre o periodo compreendido entre o fechamento da valvula de admisséo e a
abertura da valvula de exaustdo. O modelo foi validado através de dados experimentais. Como
resultados, verificaram que durante a fase de combustéo a pressdo maxima era dependente da
razdo de equivaléncia e que o maior valor desse parametro causa um aumento no pico de
pressdo, conforme o grafico de pressdo em funcdo do angulo da arvore de manivela mostrado
na Figura 5. A Figura 6 ilustra o comportamento da temperatura em funcdo do angulo da
arvore de manivela onde se pode observar que para uma razao de equivaléncia de 0,5 o inicio
da combust&o ocorre mais antecedéncia e a duracdo da combustdo é de 4 graus antes do Ponto
Morto Superior (PMS). J& para uma razdo de equivaléncia de 0,38 o inicio da combustao €

mais retardado implicando maior duracdo da combustéo.

Figura 5 - Historico de pressao dos gases no Figura 6 - Historico da temperatura dos gases no
interior do cilindro em fun¢éo do &ngulo da interior do cilindro em fun¢éo do &ngulo da arvore
arvore de manivelas de manivelas
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Os pesquisadores (Um, et al., 2010) realizaram um estudo numérico do efeito da razdo de

mistura do biodiesel e as caracteristicas das emissdes em um motor HCCI variando o

32



percentual de mistura de 0% (diesel convencional) a 100% (biodiesel puro). Utilizaram o
cdédigo KIVA acoplado com as reagGes quimicas para simular a combustdo e a emissdo de
poluentes. Resultados mostraram que o atraso na igni¢do do biodiesel € menor que no diesel
convencional ocasionado pelo alto nimero de cetano do biodiesel. Com relacdo a emisséo de
poluentes, segundo o estudo, houve pequena discrepancia entre os niveis de mondxido de
carbono (CO) e 6xidos de nitrogénio (NO,) quando comparados os resultados do diesel e do
biodiesel.

(Nabi, 2010) realizou em seu trabalho uma investigagdo tedrica sobre a eficiéncia térmica
do motor, do calor especifico a pressdo constante, temperatura do gas, temperatura adiabatica
de chama, emissdo de Oxidos de nitrogénio (NO,) e alguns parametros fundamentais, tais
como: razdo teorica ar/combustivel), poder calorifico inferior, entre outros. Para o referido
estudo, foram utilizadas equac@es para obter cada um dos parametros supracitados. Segundo o
pesquisador, alguns aspectos sdo considerados para melhorias nos indices de emissdo de
(NOy) e materiais particulados (MP). Podem ser citados os sistemas de injecdo e combustéo,
sistemas de tratamento de gases de exaustdo e as propriedades dos fluidos. Resultados
confirmam a tendéncia de decrescimento dos poder calorifico inferior e da razdo ar-
combustivel com o aumento do teor de oxigénio nos combustiveis. Com relacéo a temperatura
adiabatica de chama e ao nivel de emissdo de (NO,), observa-se que hd uma tendéncia de
reducdo de ambos com o aumento do teor de oxigénio.

No trabalho de (Wu, et al., 2014), foi apresentado um novo conceito de ciclo motor com a
combinacdo de injecdo de agua com um ciclo Otto buscando melhorar a eficiéncia térmica. A
evaporacdo da agua injetada ndo apenas modera a temperatura maxima do cilindro, mas
também aumenta a massa do gas de trabalho dentro do cilindro, melhorando, assim, a
eficiéncia térmica do ciclo. Um modelo matematico termodinamico ideal que associa um ciclo
de ignicdo por centelha com a injecdo de agua foi utilizado para investigar a eficiéncia térmica
do ciclo. Os resultados dos calculos mostram que esse parametro de desempenho atinge 53%
quando a temperatura de injecdo de agua € de 120°C e 67% quando a temperatura de injecao
de agua atinge 200°C. Além disso, foram realizados experimentos com o protétipo do motor
com base neste ciclo de trabalho. Resultados experimentais mostram que a eficiéncia térmica
melhora com o aumento da carga do motor e da massa de injecdo de agua, e indica que a
eficiéncia térmica aumenta de 32,1% para 41,5% sob condicbes de teste apropriadas.
Concluiram que o desempenho do ciclo aumenta significativamente com a adi¢do de agua. Os

resultados da modelagem mostram que o processo de injecdo de agua pode controlar a
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temperatura de exaustdo, e tanto a eficiéncia térmica quanto a pressdo média efetiva (MEP)
sdo melhoradas com o0 aumento da massa de injecdo e temperatura de injecéo.

(Kokkultink, et al., 2013) pesquisaram o comportamento do motor de combustao interna de
ignicdo por compressdo funcionando com diesel de inje¢do direta de combustivel e com a
injecdo de wvapor de 4&gua no coletor de admissdo. Realizaram um trabalho
tedrico/experimental para analisar e avaliar os efeitos da injecdo do vapor de agua no motor
de ignigé@o por compressdo, em termos de desempenho e poluentes A adi¢cdo de 10, 20 e 30%
de vapor em relagdo a massa de combustivel foi realizada no coletor de admisséo, ocorrendo a
compressdo da mistura ar e vapor. O ciclo mecéanico proposto foi equacionado através do
modelo zero-dimensional de zona Unica. Os dados obtidos foram validados com o motor
diesel monocilindrico, aspirado e quatro tempos em termos de pressdo, temperatura,
parametros de desempenho e emissdes de NO, CO, CO, e HC. Nos resultados, verificaram que
houve aumento da presséo (Figura 7) e reducédo na temperatura (Figura 8) em relagéo ao ciclo
operando com diesel. Observaram uma melhora no torque, poténcia e eficiéncia térmica
efetivos com a injecdo de vapor e reducdo de emissdes de NO. O torque maximo foi obtido a
1.600 rpm com uma razao de vapor de 20%. A maior alteracdo no torque e a poténcia é
observada a 1.200 rpm com um percentual de 2,5% de acréscimo. Consequentemente, a
injecdo de vapor produz um efeito positivo no desempenho e na emissdo de NO em todas as

velocidades e pode servir como uma ferramenta essencial para os projetos de motores reais.

Figura 7 - Historico de pressdo dos gases no interior  Figura 8 - Histérico da temperatura dos gases no

do cilindro em fun¢éo do angulo da arvore de interior do cilindro em fun¢éo do &ngulo da
manivela para 20% de &gua e 1.600 rpm arvore de manivela para 20% de 4gua e 1.600
rpm
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Um novo conceito de ciclo motor foi proposto e analisado por (Conklin, et al., 2010). No
estudo, a ideia foi aumentar a eficiéncia combinando um ciclo Otto ou Diesel de quatro

tempos seguido por um ciclo de vapor de recuperacgdo de calor. Utilizaram o calor residual de
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duas fontes (refrigerante do motor e gas de exaustdo) para converter em trabalho util. Um
modelo termodindmico ideal de compressdo de gases de escape, injecdo de dgua e expansdo
foi utilizado para investigar essa modificacdo. Dentre as conclusdes, tém-se: 1) a &gua de
injecdo é aquecida pelo liquido de arrefecimento do motor, esse conceito de seis tempos aqui
apresentado recupera a energia tanto do liquido de arrefecimento do motor quanto do gas de
exaustdo da combustdo. Assim, este conceito recupera energia de duas fontes de calor residual
dos projetos de motores atuais e converte o calor normalmente descartado em poténcia e
trabalho; 2) A modificacdo proposta eleva a eficiéncia térmica em relagdo aos motores de
combustéo interna convencionais existentes e a economia de combustivel.

(Gonca, 2014) realizou uma investigacdo numeérica sobre os efeitos da injecdo de vapor na
performance e na emissdo de mondxido de nitrogénio (NO) em um motor diesel funcionando
com mistura de etanol e diesel e vapor de agua. Os resultados, em termos dos parametros de
desempenho e emissdo de (NO), foram obtidos e comparados ao motor diesel convencional,
motor a diesel com injecdo de vapor, motor a diesel com mistura de etanol-diesel e injecdo de
vapor no motor operando com mistura etanol-diesel. Os resultados mostraram que as
emissdes de (NO) diminuem consideravelmente e o desempenho aumenta significativamente
com o método de injecdo de vapor. No caso de misturas de diesel e etanol, comparados com
os do diesel puro, houve um aumento consideravel nas emissdes de (NO) e uma reducdo no
torque, poténcia e eficiéncia efetivos.

(Kokkultnk, et al., 2014) investigaram, experimentalmente e teoricamente, a injecdo de
vapor em um motor diesel, utilizando a Exhaust Gas Recirculation (EGR) ou recirculacdo de
gases de exaustdo. A proposta era injetar de 20% vapor +10% de EGR na massa de
combustivel. Modelos matematicos baseados em balancos de energia e de massa foram
elaborados, além de outras correlaces para a determinagdo dos parametros de desempenho e
dos poluentes (NOy), (CO), (CO,) e (HC). Dentre os resultados, verificaram que os indices de
(NO) utilizando a recirculacao e injecdo e vapor diminuiram quando comparados aos valores
obtidos quando se utilizou apenas a inje¢do de vapor de agua.

(Parlak, et al., 2013) estudaram experimentalmente o uso de vapor de agua em um motor
diesel funcionando com 20% de biodiesel (semente de tabaco). Foram analisados os efeitos da
injecdo de 10% e 20% de vapor no motor no desempenho e emissdo de poluentes. Os
resultados mostram que houve aumento no torque, na poténcia e na eficiéncia efetivos,
reducdo no consumo especifico de combustivel e diminuicdo nos niveis de (NO,), quando se

utilizou o biodiesel e o vapor de agua.
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(Hassan, et al., 2015) realizaram um estudo numérico utilizando a injecéo direta de agua na
camara de combustdo no motor diesel. A analise é realizada atraves de Computational Fluid
Dynamics (CFD) ou computacional fluidodindmica (codigo Star-CD). S&o utilizadas duas
técnicas para injecdo da agua: 1 - Pré-mistura homogénea com os reagentes; 2 - Injecdo direta
nas paredes da cdmara de combustdo. Segundo os pesquisadores, na primeira técnica, ha
reducdo de pressdo, temperatura e NO,. Na segunda, 0s comportamentos da temperatura e
NO, sdo 0s mesmos da primeira. J& para a pressdo ocorre 0 aumento ao se elevar a parcela de
agua injetada.

O trabalho desenvolvido por (Nabi, et al., 2017) foi baseado em uma investigacao
experimental para examinar a influéncia do biodiesel derivado do 6leo de cozinha usado sobre
0 desempenho do motor e nas emissdes. Os experimentos foram realizados com trés misturas
de biodiesel a 20%, 40% e 60% (em volume) misturado com 80%, 60% e 40% de diesel,
respectivamente. Todas as medicdes foram realizadas em um motor a diesel turbo de seis
cilindros com um sistema de injecdo common rail de alta pressdo em conformidade com o
European Stationary Cycle (ESC) ou Ciclo Estacionario Europeu. Observaram que os perfis
de pressdo e temperatura eram apresentavam valores menores quando acrescentavam
biodiesel a mistura, justificado pelo fato de o biodiesel possuir menor poder calorifico. Esse
comportamento promove uma reducdo na poténcia efetiva; um combustivel com 60% de
biodiesel, em volume, apresentou maior NO, do que o diesel de referéncia (100% de diesel);
foram observadas reducdes significativas nas emissdes de material particulado e nimero de
particulas com misturas de biodiesel relativas aquelas do diesel de referéncia.

No trabalho de (Tesfa, et al., 2012), foi realizada uma anéalise experimental da injecdo de
agua no interior do cilindro durante a aspiracdo do ar, com o objetivo de verificar os dados de
desempenho e emissBes. O experimento foi conduzido utilizando-se um motor diesel
funcionando com biodiesel (produzido a partir do dleo de colza), com injecdo direta de
combustivel, de quatro cilindros, quatro tempos e turboalimentado. Foram obtidos os dados
de pressdo no cilindro, o consumo especifico de combustivel, a taxa de fluxo de injecdo de
agua, a taxa de fluxo de combustivel e a emissdo de gases de escape (NO,,CO e CO,). Os
resultados experimentais revelam que a injecdo de dgua a uma resulta na reducdo da emissdo
de (NOy) em cerca de 50% sem causar qualquer mudanca significativa no consumo especifico
de combustivel. Além disso, a injecdo de agua no coletor de admissao tem pouco efeito sobre
a pressdo, considerando diferentes condigdes de operacdo. Outro ponto observado, é que a

temperatura maxima pode nao ser afetada. No entanto, afeta a temperatura da combustéo da
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fase pré-misturada. Observou-se que o consumo especifico de combustivel aumentou e a
eficiéncia térmica diminuiu devido a injecdo de agua.

Buscando verificar os efeitos causados na pressdo, temperatura € nos niveis de poluentes
ao injetar vapor de agua no interior da cdmara de combustdo, (Hadia, et al., 2014) realizaram
uma simulacdo numeérica, utilizando um modelo zero-dimensional e um sistema fechado e
utilizaram o software Chemkin para obtengdo dos dados referentes aos poluentes. Concluiram
que com o aumento da proporcdo de &gua injetada na camara de combustdo, ocorreu a
reducdo nos dados de presséo e temperatura dos gases no interior do cilindro e uma reducgéo
significativa nos valores de (NO,, CO e CO,).

Experimentos realizados por (Arroyo, et al., 2014) no motor de igni¢cdo por centelha
utilizando gases derivados da sintese do biogés (syngas 1 e syngas 2) foram comparados aos
dados obtidos com o motor operando com gasolina, metano e biogés. Os testes foram
efetuados com trés razdes de equivaléncia diferentes (¢ = 0,70, 0,85 e 1,00) e rotacGes entre
2.000 e 4.500 rpm (rotagdes por minuto). Resultados mostraram que as pressdes maximas no
interior do cilindro aumentaram devido as fragdes de hidrogénio nos gases de sintese. Dados
de eficiéncias indicadas foram superiores a gasolina. O teor de (CO) e (CO,) presente na
composicdo dos gases sintéticos contribuiu para aumentar as concentracfes dos gases
poluentes em comparacdo com 0s outros combustiveis. No caso do (HC), houve reducéo
devido a pequena fracdo de metano que permaneceu inalterada. Embora as emissdes de (NO,)
tenham sido reduzidas, a alta fracdo de hidrogénio na composicao de gas de sintese envolveu
emissOes elevadas desse poluente devido ao aumento da temperatura da chama que o
hidrogénio produz.

(Rasheda, et al., 2016) realizaram analises experimentais em um motor diesel operando
com biodiesel de moringa, palm, jatropha e diesel. Os resultados foram comparados com o
objetivo de verificar os indices de desempenho e dos poluentes emitidos. De acordo com 0s
autores, para todas as amostras de combustivel biodiesel houve reducéo da poténcia de efetiva
e aumento no consumo de combustivel especifico em relacdo aos valores encontrados com o
uso do diesel. Os resultados das emissdes do motor indicaram que o consumo combinado
reduz as emissGes médias de (CO) e (HC), exceto as emissdes de (NO) comparando-se com 0S
do diesel.

Pesquisa desenvolvida por (Rahman, et al., 2014) teve como objetivo revisar alguns
estudos realizados para analisar e avaliar a influéncia do tempo de injecdo (inicio da
combustdo) no desempenho e emissdo de poluentes para diversos combustiveis. Foram

verificados o consumo especifico de combustivel, a eficiéncia térmica, a temperatura dos
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gases de exaustdo e os niveis de poluentes emitidos. Os poluentes observados foram os 6xidos
de nitrogénio, o0 mondxido de carbono, os hidrocarbonetos e o material particulado. Segundo
0s autores, o tempo de injecdo é um fator preponderante que interfere na combustdo e na
emissdo de poluentes. Ao se alterar o tempo ou angulo de injecdo, modifica-se o delay ou
atraso da ignicédo. Tais alteracOes, nos valores de pressao e temperatura promovem mudancas
nos parametros de desempenho e nas emissoes. (Park, et al., 2011; Sayin, et al., 2008; Zhu, et
al., 2013) apud (Rahman, et al., 2014) sugeriram que o retardo no tempo de igni¢do propicia a
reducdo nos niveis de NO, devido a reducdo na pressao e temperatura. No caso de avanco,
ocorre a diminuicdo dos niveis de (CO) e (HC). Concluiram: (1) Quando o tempo de injecédo é
atrasado, a duracdo da combustdo diminui o que resulta em presséo de cilindro com pico mais
baixo. Ocorre a combustdo incompleta, provocando a reducdo da temperatura de saida dos
gases, aumento do consumo especifico de combustivel e menor poténcia de saida (poténcia
efetiva); (2) Avancar o tempo de injegdo promove maior temperatura dos gases no interior do
cilindro e aumenta o processo de oxidacdo entre o carbono e o oxigénio, diminuindo a
emissao de (HC) e (CO); (3) Retardar o tempo de injecdo proporciona maiores indices de (CO)
e (HC), mas reduzem a emisséo de (NOy), considerando as misturas de biodiesel e diesel.

No trabalho desenvolvido por (Graciano, et al., 2016), foi realizada a analise dos
parametros de desempenho de um motor alimentado por misturas de diesel, biodiesel e
biogas. Para o estudo, foi utilizado um modelo matematico aplicado a motores de combustao
interna de ignicdo por compressdo. A modelagem desenvolvida contém principios de
termodinamica classica, transferéncia de calor e as perdas por friccdo. O equacionamento €
baseado em correlacbes empiricas e teoricas existentes para motores com injecao direta de
combustivel. Sdo analisados e avaliados a poténcia efetiva liquida e o torque efetivo do motor.
De acordo com as simulagdes, apresentam-se as seguintes conclusdes: (1) usando apenas
biodiesel, a poténcia do motor reduz em cerca de 1,0%, e o consumo de combustivel aumenta
cerca de 12,0% em relacdo ao diesel féssil; (2) utilizando apenas gas natural, a poténcia do
motor reduz em torno de 2,0%, e o consumo de combustivel reduz em cerca de 13,0% em
relacdo ao diesel fossil; e (3) misturas de combustiveis utilizando 50% de biodiesel e/ou
50,0% de gas natural produzem valores de poténcia de 1,0% quando comparados entre si.

(Sinay, et al., 2018) apoiados nos limites impostos pelas normas Europeias sobre requisitos
minimos em termos de poluentes emitidos pelos automdveis, realizaram experimentos para
investigar a influéncia do biodiesel sobre o processo de combustdo e nas emissfes dos
motores de ciclo Diesel. O motor utilizado continha turbocompressor, quatro cilindros e

injecdo direta de combustivel. Os testes foram efetuados usando proporcées de 0%, 50%, 80%
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e 100% de biodiesel. As medicdes individuais foram realizadas utilizando o equipamento de
diagndstico especificado para medi¢do das emissfes. Concluiram que a pressédo no cilindro
estd aumentando, moderadamente, no caso de maior quantidade de biodiesel na mistura dos
combustiveis e as emissdes globais de NO, aumentam no caso de uma maior velocidade e do
carregamento do motor para todos os combustiveis de ensaio.

(Mingrui, et al., 2016) investigaram, numericamente, os efeitos da injecéo de agua liquida
na camara de combustdo de um motor de ignicdo por centelha quando esta comprimindo a
mistura (ar e gasolina). A injecdo de agua aconteceu na posicdo angular 640° do Before Top
Dead Center (BTDC) ou antes ponto morto superior com uma duragdo de 10°e a injecéo de
combustivel ocorreu em 660° e 680° BTDC. Para 0s casos, trabalharam com massa de agua
da ordem de 5 a 25%, com intervalos de 5%, em relacdo a massa de combustivel. O objetivo
principal foi verificar as consequéncias, sob o ponto de vista dos parametros de desempenho e
0s niveis de poluentes emitidos, no ciclo com a adi¢do da dgua em relacdo ao ciclo Diesel
tradicional. O tempo computacional foi de 43 a 48h/simulagido. Dentre os resultados,
observou-se que ocorreu reducdo da temperatura e pressdo na compressdo devido a
transferéncia de calor para vaporizacéo da agua. Durante a combustéo/expansdo os valores de
pressdo e temperatura aumentam devido a expansao da massa de dgua causada pela mudanca
de estado fisico (liquido para vapor). Houve, devido ao decaimento da temperatura, a
diminuicdo nos niveis de NO. Concluiram que a melhor condicdo foi para a razdo de 15% da
massa de dgua em relagcdo a massa de combustivel; o novo ciclo melhorar a poténcia de saida,
o rendimento térmico e reduz a tendéncia a detonacao.

(Nour, et al., 2016) analisaram e avaliaram, experimentalmente, as consequéncias, no
desempenho e nos indices de emissfes de poluentes, da injecdo de dgua no coletor de escape
durante a aspiracdo do ar em motor do ciclo Diesel monocilindrico, quatro tempos e com
injecdo direta de combustivel. A injecdo da agua no coletor de escape €é realizada no momento
de abertura da valvula de escape durante o curso de admissdo. Essa parcela de agua e 0s gases
de exaustdo sdo reintroduzidos no cilindro do motor, misturados durante o curso de admisséo
e depois comprimidos. A estratégia tem como foco utilizar a entalpia dos gases de escape para
evaporar a agua antes da combustdo para reduzir as emissdes de fuligem e NO, sem diminuir

a temperatura de combustdo. Os testes foram conduzidos com massas de agua de

6,12,24e40% e injetadas em Aangulos da arvore de manivelas de 350" e 400° .

Utilizaram, ainda, a recirculacdo de gases com proporgdes de 10 e 25%. Os resultados

mostram que a injecdo de 4gua promove o aumento da pressdo no interior do cilindro, da taxa
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de liberacdo de calor aparente na fase de combustdo pré-misturada e do atraso de igni¢do em
comparacdo com o EGR sem injecdo de dgua. A pressao efetiva média indicada (IMEP) com
10 % de EGR e sem injecdo de agua foi menor (4,1%) que a combustdo convencional a diesel.
No entanto, com a injecdo de agua, a IMEP aumentou em 2,6% com 10% de EGR, ao
comparar essa situacdo sem a injecdo de agua. As emissdes de NO, reduziram até 85% em
comparagdo com a combustdo de diesel convencional devido ao efeito EGR. A concentragao
de fuligem aumentou com o EGR. Ao injetar a 4gua, as emissdes de fuligem foram reduzidas
em até 45%.

Em (Liang, et al., 2013), foi apresentado um estudo tedrico/experimental dos efeitos da
injecdo da emulsdo &gua/diesel, com razbes de 10, 20 e 30% em volume, na camara de
combustdo, durante o curso de compressao, e varias concentragdes (21 a 24%) de oxigénio no
ar de admissdo. Os experimentos foram realizados com um motor diesel, quatro cilindros,
quatro tempos, injecdo direta e turboalimentado. O objetivo desta investigacdo foi verificar a
viabilidade de aplicar a emulsdo diesel a base de agua e concentragdes de oxigénio para
mitigar os niveis de NO emitidos e melhorar o desempenho do motor. Os dados de pressdo do
cilindro coletados através de sensores em um cilindro foram usados para gerar taxas de
liberacdo de calor. Para obtencdo dessa taxa, foi utilizada a primeira lei da termodinamica.
Analisaram e avaliaram a pressao do cilindro e da taxa de libertacdo de calor com a emulséo
para diferentes percentuais de agua. Como resultados, observaram que a pressdo maxima no
interior do cilindro é menor quando utilizaram a emulsdo em relagdo a encontrada com o
diesel puro. Ao aumentar o teor de agua no combustivel, houve a reducdo da pressdo dos
gases no interior do cilindro. Tal comportamento foi justificado devido ao menor poder
calorifico da emulsdo em relacdo ao diesel puro. Além disso, a menor temperatura do cilindro
causada pela evaporacdo de goticulas de agua é responsavel por um longo periodo de ignicéo.
As seguintes conclusdes foram descritas: 1) O uso do combustivel enriquecido com oxigénio
promove um menor atraso de ignicdo, maior pressdo de pico no cilindro e maior duracdo da
combustdo pré-misturada, bem como melhoria no desempenho do motor e na emissdo de MP,
com excecdo da emissdo de NO,; 2) O uso da emulsdo pode diminuir MP e NO,. No entanto,

a poténcia de saida do motor também diminuiu de forma significativa.
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3 FUNDAMENTAGAO TEORICA

3.1 HISTORICO DOS MOTORES COMBUSTAO INTERNA

Os motores de combustdo interna vém sendo desenvolvidos hd muito tempo. Diversos
cientistas se empenharam para aplicar seus conhecimentos e buscaram contornar 0S escassos
recursos tecnoldgicos das suas épocas para seguir em frente com suas ideias. E o resultado

esta descrito no breve cronograma abaixo.

1838 — Barnett desenvolveu um motor que ja possuia compressdo prévia de dois tempos;
1876 — Nicolaus A. Otto desenvolveu um motor que utilizava a combustdo de uma carga
de ar e combustivel para movimentar o pistdo (Heywood, 1988).

1880 — Os engenheiros Dugald Clerk, James Robson e Karl Benz desenvolveram com
sucesso um motor de combustdo interna de 2 tempos (Heywood, 1988). James Atkinson
desenvolveu um motor de alta eficiéncia, no entanto com baixa durabilidade. Concluiu que
a eficiéncia é uma funcdo da razdo de expansdo, sendo, porém, a razdo de compressao
limitada pela ocorréncia da detonagédo (knocking).

1884 — Publicacdo da patente emitida em 1862 a Beau de Rochas pelo desenvolvimento
dos principios do ciclo de quatro tempos com compressdo prévia e combustdo a volume
constante. Invalidando a patente concedida a Nicolaus A. Otto em 1876.

1885 — William Priestman, Emil Capitaine e Hebert Stuart foram pioneiros no
desenvolvimento dos motores Diesel. Em paralelo, Rudolf Diesel desenvolvia seu motor
utilizando os conceitos da termodinamica.

1891 - Rudolf Diesel recebe a patente pela invencdo do motor a compressao.

1951 — Introducdo do sistema de injecdo direta de combustivel nos motores dois tempos
dos carros das marcas Goliath e Gutbrod.

1954 — Introducdo do sistema de injecdo direta de combustivel nos motores quatro tempos

dos carros da marca Mercedes-Benz 300.

3.2 TERMINOLOGIA DOS MOTORES DE COMBUSTAO INTERNA
ALTERNATIVOS

Antes de analisar os ciclos motores, é importante descrever algumas terminologias que

serdo utilizadas ao longo do trabalho. Dentre as quais temos, pistdo que é o elemento mével



realizando o movimento alternativo; ponto morto superior (PMS) € o ponto maximo que o
pistdo atinge dentro do cilindro e o volume deste € minimo. Nessa posicdo, define-se o
volume da cdmara de combustdo ou volume morto (v) que é o volume compreendido entre a
cabeca do pistdo e o cabecote; ponto morto inferior (PMI) € o ponto minimo que o pistdo
atinge dentro do cilindro e o volume deste é maximo e é denominado deslocamento
volumeétrico ou cilindrada (Vy4); curso é a distancia entre 0 PMS e o PMI (s); valvulas de
admissdo e escape cuja finalidade é admitir a mistura ar e combustivel ou apenas o ar e
permitir a exaustdo dos gases provenientes da combustao, respectivamente. O virabrequim ou
arvore de manivelas é o eixo onde estdo acoplados os pistdes e, consequentemente, recebe o
movimento alternativo dos pistdes; o comprimento da biela (I); a vela de ignigéo (ciclo Otto)
ou o bico injetor de combustivel (ciclo Diesel). Uma grandeza obtida, indiretamente, é a
relacdo volumétrica ou taxa de compressdo (r) que é a razdo entre o volume maximo e o
minimo e representa em quantas vezes o volume é reduzido. A Figura 9 ilustra os termos

citados e definidos.

Figura 9 - Nomenclatura para motores de combustao interna alternativo.
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FONTE: adaptado de (Moran, et al., 2013; Wu, et al., 2014)

Graficamente, a Figura 10 ilustra o que ocorre no interior do cilindro em termos de pressao
em funcéo do angulo da arvore de manivelas desde a admisséo (0°) até a exaustdo (720°) para
um motor de ignicdo por centelha com quatro cursos. No primeiro curso, a admissdo, a
valvula de admissdo encontra-se aberta e a de exaustdo fechada. Nesse tempo, a mistura ar e
combustivel ¢ aspirada através do movimento de descida do pistdo. No fim do curso (180°°),

a valvula de admissdo é fechada, a de exaustdo continua fechada e a mistura é comprimida até

42



0 PMS (360°). Verifica-se 0 aumento gradual da pressdo devido a compressdo da mistura (ar
e combustivel). No momento em que a fonte ignitora (faisca da vela) atinge a mistura, ocorre
0 inicio da combustdo e, consequentemente, ocorre 0 aumento da pressdo até seu ponto
maximo (540°). Ocorre, também, a expansdo dos gases devido a combustdo. Por ultimo,
acontece a exaustdo dos produtos gerados durante a combustéo (720).

O mesmo comportamento € observado para um motor de ignicdo por compressdo. A
diferenca basica € que nesse ciclo mecéanico ndo ha centelhamento através de velas de ignicéo.
O que ocorre € a injecdo de combustivel no ar que esta comprimido e a alta temperatura. Essa
temperatura € maior que a de autoignicdo do combustivel, provocando a sua igni¢do. No

topico 3.3.4, serd explicado com mais detalhes o seu funcionamento.

Figura 10 - Comportamento da pressao interna no cilindro em fungéo do angulo da arvore de manivelas

em um motor quatro tempos de igni¢cdo comandada
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FONTE: Adaptado de (Loureiro, 2009)

Onde: VAA - Valvula de Admissdo Aberta; VEA — Valvula de Exaustdo Aberta; VAF —

Vélvula de Admissdo Fechada e VEF — Valvula de Exaustdo Fechada.

3.3 OS CICLOS MOTORES

Os processos que ocorrem nos ciclos motores, especificamente os de combustdo interna
podem ser modelados através dos conceitos idealizados da termodinamica. Podem ser citados,
nesse grupo, o ciclo Otto, ciclo Diesel e o ciclo Misto. Conforme (Moran, et al., 2013),
analisar o detalhadamente o desempenho de um motor de combustéo interna levaria em conta

diversos aspectos, tais como a combustdo que ocorre dentro do cilindro, os efeitos de
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irreversibilidade ligados ao atrito e aos gradientes de temperatura e presséo, a transferéncia de
calor entre os gases no cilindro e as paredes do cilindro e o trabalho necesséario para carregar o
cilindro e descarregar os produtos da combustdo. Sendo assim, utilizam-se algumas hipdteses
simplificadoras que permitam a realizacdo de analises termodindmicas desses motores.
Conforme (Martins, 2006), sdo elas: o fluido operante tem sempre as propriedades do ar, o
fluido operante comporta-se sempre como um gas perfeito, a combustdo é substituida pela
adicdo de calor fornecida por uma fonte externa e o escape dos gases provenientes da
combustdo é substituido pela rejeicao de calor, completando um ciclo termodindmico, ou seja,
levando o fluido ao seu estado inicial. Segundo (Moran, et al., 2013), incluem-se nas
simplificagbes a inexisténcia de processos de admissdo e escape e todos 0S processos sao
inteiramente reversiveis. Esse procedimento ¢ denominado “Andlise Ar-Padrio”. Ainda
segundo os pesquisadores, “uma analise abrangente necessita que essas complexidades sejam

consideradas”.

3.3.1 Ciclo Ar-Padréao Otto (Volume Constante)

O ciclo Otto engloba todos os motores a combusta interna que utilizam uma centelha
elétrica para iniciar o processo de combustdo e o fluido operante € uma mistura de ar e
combustivel que pode ser a gasolina e/ou, alcool ou gas natural.

A Figura 11 (a) ilustra o diagrama P-v para o ciclo Ar-Padrdo Otto. Podem ser observados
quatro processos reversiveis:

1-2: Compresséo isentropica do ar conforme o pistéo se desloca do PMI ao PMS.
2-3: Transferéncia de calor a volume constante para o ar a partir de uma fonte externa
enquanto o pistdo encontra-se no PMS.
3-4: Expansdo isentrépica (fornecimento de poténcia).
4-1: Calor rejeitado pelo ar a volume constante enquanto o pistdo encontra-se no PMI.
Na Figura 11 (b), observa-se o cilindro e as diversas posi¢oes do ciclo descrito acima que o

pistdo encontra-se.
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Figura 11 - Diagrama P-V e esquema de funcionamento do ciclo Ar Padréo Otto de quatro tempos.
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FONTE: (Cengel, et al., 2006).
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3.3.2 Ciclo Otto Real

Observando a Figura 12 (b), podem-se verificar as posi¢cdes que o pistdo executa dentro
dos tempos de admissdo, compressdo, combustdo e exaustdo. A sequéncia apresenta a
compressdo da mistura ar e combustivel ou apenas ar no caso de inje¢do direta de combustivel
— Gasoline Direct Injection (GDI) - através do deslocamento do pistdo do PMI ao PMS.
Nesse momento as valvulas encontram-se fechadas. Antes de o pistdo alcancar o PMS, a
centelha é disparada e inicia-se a combust&o, ocorrendo a execucao de trabalho sobre o pistéo.
Deslocando-0 do PMS ao PMI, com a transformacdo do movimento alternativo em rotativo
através do conjunto pistdo/arvore de manivelas. Em seguida o pistdo desloca-se do PMI ao
PMS e a valvula de escape ¢ aberta propiciando a exaustdo dos gases advindos da combustéo.
O dltimo tempo ocorre a admissdo de uma nova mistura ar e combustivel através do
deslocamento do pistdo do PMS ao PMI e com a valvula de admissdo aberta. E importante
frisar que a pressao no interior do cilindro durante a exaustdo é levemente acima da presséo
atmosférica. Ja durante a admissdo a pressdo € levemente abaixo da atmosférica.

A Figura 12 (a) ilustra o diagrama P-V para o ciclo mecéanico Otto. Observa-se a
compressdo da mistura ar e combustivel com a diminuicdo do volume. Em um determinado
momento, com o pistdo indo ao PMS, ocorre o disparo da centelha iniciando a combustéo.
Inicia-se, apds um determinado tempo, a expansdo ocorrendo o aumento do volume e a
realizacdo de trabalho pelo sistema. Ainda no curso de descida do pistdo, ocorre a abertura da
valvula de escape, iniciando a exaustdo dos gases provenientes da combustao. O pistdo chega
ao PMI e reinicia 0 movimento de subida até o PMS, propiciando o escape dos gases. Ao

chegar ao PMS, fecha-se a valvula de escape e abre-se a de admissdo. O pistdo inicia o
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movimento de descida, ou seja, sai do PMS para o PMI, promovendo a admissdo de uma nova

mistura ar e combustivel. Completa-se o ciclo mecanico.

Figura 12 - Diagrama P-V e esquema de funcionamento do ciclo Otto real de quatro tempos
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FONTE: (Cengel, et al., 2006).

3.3.3 Ciclo Ar-Padréo Diesel (Pressdo Constante)

Assim como o ciclo Ar-Padrdo Otto, o ciclo Ar-Padrdo Diesel &€ um ciclo idealizado. Para
efeito de andlise considera-se que a adi¢do de calor ocorre a pressdo constante, iniciada com o
pistdo no PMS. Observando a Figura 13, tem-se a representacdo do diagrama P-V para o ciclo
citado. Ha quatro processos reversiveis. Sao eles:

1-2: Compressdo isoentropica;

2-3: Primeira parte do curso de poténcia. Transferéncia de calor ao fluido de trabalho a
pressdo constante;

3-4: Expansdo isoentropica. Restante do ciclo de poténcia;

4-1: Calor é rejeitado pelo ar a volume constante enquanto o pistdo encontra-se no PMI.

Figura 13 - Diagrama P-v e esquema de funcionamento do ciclo Ar Padréo Diesel de quatro tempos

FONTE: (Cengel, et al., 2006).
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3.3.4 Ciclo Diesel Real

A diferenca bésica entre os motores dos ciclos Otto e do Diesel encontra-se no método de
inicio da combustdo. O ar é comprimido a uma temperatura acima da temperatura de
autoignicdo do combustivel. Em seguida o combustivel é injetado na massa de ar comprimida
e aquecida e a combustdo € iniciada através desse contato. A Figura 14(a) tem-se o gréfico P-
V apresentando o comportamento desde a admissdo até a exaustdo. O funcionamento é igual
ao do ciclo Otto descrito no tdpico 3.3.2. Na Figura 14(b), constam as posi¢des que 0 pistdo

executa dentro dos tempos de admissdo, compressao, combustéo e exaustao.

Figura 14 — Diagrama P-v e esquema de funcionamento do ciclo Diesel real de quatro tempos.
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FONTE: (Cengel, et al., 2006). Termodinamica, 5 edicao.

3.4 OUTRAS CLASSIFICACOES

3.4.1 Motor Dois e Quatro Tempos Alternativo

A nomenclatura dois ou quatro tempos refere-se a quantidade de cursos do motor. A cada
dois cursos do pistdo, a arvore de manivelas percorre uma volta completa (360°). A partir
dessa informacdo, para um motor quatro tempos (admissdo, compressdo, expansdo e
exaustdo), a cada duas voltas da arvore de manivelas € completado o ciclo mecanico, ou seja,
todos os tempos sdo executados. No caso do motor de dois tempos, a cada volta da arvore de

manivelas o ciclo mecanico é realizado.



Na admissdo, o pistdo desloca-se do PMS ao PMI com a vélvula de admisséo aberta.
Devido ao movimento descendente, origina-se uma depressdo e 0 ar ou a mistura ar e
combustivel é aspirado (a). Na sequéncia, a valvula de admissdo é fechada e o pistdo realiza o
movimento inverso (PMI ao PMS) comprimindo (compressdo) o ar ou a mistura. Ao se
aproximar do PMS, ocorre a liberacdo da faisca ou do combustivel para que seja iniciada a
combustdo e, consequentemente, a expansdo dos gases e realizacdo do trabalho pelo sistema
(trabalho positivo). Na exaustdo, o pistdo desloca-se do PMI ao PMS com a vélvula de
admissdo fechada e a de exaustéo aberta para que sejam expelidos os produtos da combustao.
Dessa forma, s@o executados os quatro tempos do motor. A Figura 15 ilustra os quatro tempos

do motor alternativo descritos

Figura 15 — Esquema representativo dos quatro tempos de um motor alternativo

1° Tempo: Admissao 2° Tempo: Compressao 3° Tempo: Combustao 4° Tempo: Escape

FONTE: (Brunetti, 2012)

No ciclo dois tempos, o pistdo dirige-se ao PMS, comprimindo a mistura ar-combustivel.
As janelas de escape e carga sao fechadas, abrindo-se a janela de admissdo. Com o
movimento do pistdo, gera-se uma depressdo dentro do carter e assim, por diferenca de
pressdo, admite-se uma nova mistura ar-combustivel-6leo lubrificante, que sera utilizado no
proximo ciclo. Pouco antes de atingir o PMS, ocorre a centelha (ciclo Otto), provocando a
combustdo da mistura e gerando uma forca sobre o pistdo. O virabrequim da meia volta
(180%) concluindo o primeiro tempo. A Figura 16(a) ilustra o funcionamento descrito.

O segundo tempo é iniciado com o pistdo sendo deslocado do PMS até o PMI. Durante o
curso, o pistdo passa na janela de descarga dando vazdo aos gases da combustdo. Ao mesmo
tempo o émbolo abre a janela de carga permitindo que uma nova mistura ar-combustivel entre

no cilindro preparando-o para o novo ciclo e forgcando os gases provenientes da combustéo
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para fora (lavagem). O virabrequim, neste segundo tempo, da mais meia volta (180°) e

encerra-se o ciclo mecanico (Figura 16(b)).

Figura 16 — Esquema representativo dos dois tempos de um motor ciclo Otto alternativo

3.4.2 Injecdo Direta e Indireta

A classificacdo de injecao direta e indireta refere-se a posicdo onde o bico injetor esta
localizado. No primeiro tipo, o combustivel é injetado diretamente na camara de combustéo.
Como vantagens desse tipo de sistema, pode-se citar a combustdo mais regular o que
proporciona um bom rendimento térmico, uma boa taxa de consumo e altas pressdes de
injecdo. E bastante utilizada, atualmente, em motores de combustdo interna. A energia e o
momento advindos dos jatos de combustivel injetado proporcionam sua distribuicdo e taxas
de mistura com o ar adequadas. Nesse sistema, o combustivel € introduzido em varias
direcOes, a elevada pressdo, com boas atomizacdo e penetracdo. A depender do tamanho do
motor, das especificacdes técnicas no tocante aos parametros de desempenho, o tipo de
camara de combustéo e o tipo de injetor de combustivel, ilustrados nas Figura 17(a), (b) e (c),
sdo projetados para que se obtenha o melhor resultado energético em paralelo aos indices de

poluentes aceitaveis.
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Figura 17 - Tipos de injecdo direta em motores ignigdo por compressdo. (a) Camara com varios
orificios em motores grandes; (b) Camara do tipo tigela com redemoinho em motores pequenos e
médios; (c) Camara do tipo bolha usada em motores pequenos e médios.

Injetor de combustivel Injetor de combustivel

e St

ALIILINL

e

Redemoinho

de ar

(a) (b) i
FONTE: (Heywood, 1988).

Segundo (Cunha, 2011), a injecdo direta permite um controle mais preciso do combustivel
injetado e dos tempos de injecdo, provocando um menor desperdicio. A vaporizacdo do
combustivel permite a aplicacdo de taxas de compressdo mais elevadas, devido ao
abaixamento de temperatura provocado pelo fornecimento de energia para a sua mudanca de
fase (liquido-gasoso).

A injecdo direta permite que seja utilizada a carga estratificada (heterogénea), Figura 18(a),
e a carga homogénea (Figura 18(b)). No primeiro grupo, uma mistura rica préxima a vela de
ignicdo (motores Otto) permite que a combustdo seja iniciada de forma rapida, estavel e
eficiente. O restante do cilindro pode ser preenchido com uma mistura pobre. Dessa forma,
consegue-se obter baixos valores de poluentes e um maior rendimento térmico em condic6es
de baixa carga que é semelhante ao dos motores de ignicdo por compressdo. Nesse sistema, a
massa de ar que envolve a zona da mistura ar/combustivel atua como um isolamento na
transferéncia de calor para as paredes da cAmara de combustéo.

Na segunda classificacdo, o combustivel é injetado durante a admissdo do ar no cilindro

para que se produza uma mistura homogeénea e estequiométrica. Utiliza-se em plena carga.
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Figura 18 - Tipos de injecdo direta em motores. (a) Carga estratificada (heterogénea) (b) Carga
homogénea

t——_: —=ull

= .
(a) - Carga estratificada (heterogénea)

B (b) - Carga homogéneé

Como desvantagens, pode-se citar: 0s custos associados devido a maior complexidade
técnica dos componentes, 0s injetores tém que suportar temperaturas e pressGes bastante
elevadas ao se comparar aos de injecéo indireta.

No segundo tipo, a injecdo de combustivel € realizada em uma pré-camara de combustéo
para posteriormente ser misturado ao ar para realizacdo da combustdo. Apresenta baixas
pressOes de injecdo de combustivel, sdo utilizadas cdmaras de turbuléncia que induzem a
formacao de turbuléncia que auxilia na formacdo da mistura ar- combustivel. Seu rendimento
€ mais baixo e a producao de poluentes € maior que o sistema anterior. Observa-se na Figura

19 a configuracéo para esse sistema.

Figura 19 - Tipos de injecédo indireta em motores de igni¢do por compressdo com pré-camara turbulenta.

=10 8

FONTE: (Heywood, 1988)
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3.5 COMBUSTAO

A combustdo € definida como o processo rapido de oxidacdo quimica que tem como
resultado a liberacdo de energia a0 mesmo tempo em que o0s produtos da combustdo sdo
formados. As ligacbes no interior das moléculas dos reagentes sdo quebradas, e os atomos e
os elétrons sdo reorganizados para formar os produtos. Trata-se de um processo onde ocorrem
varias reacdes quimicas muito complexas, rapidas e os produtos formados dependem de
varios fatores, tais como: temperatura, pressdo e quantidade de ar ou razdo de equivaléncia.

Para sintetizar o que foi escrito, a reagdo de combustéo pode ser expressa por:

Combustivel + Oxidante — Produtos

E importante frisar que para que ocorra uma reacdo de combust&o, é necessaria a presenca
de trés elementos que formam o chamado tridngulo do fogo. Séo eles: combustivel (sélido,
liquido ou gasoso), comburente e o calor que podem ser observados na Figura 20. O primeiro

¢ a substancia inflamavel, o segundo € o oxigénio e o terceiro é a fonte de ignicao.

Figura 20 - Triangulo do fogo.

comburente
soxigénio (O,)
acima de 13% na
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esolido

eliguido
*gasoso

energia térmica

FONTE: (Brunetti, 2012)

Considerando a combustdo real em motores de combustdo interna, verifica-se que a
quantidade de ar pode exceder a tedrica. Esse método é adotado para garantir que o
combustivel seja oxidado a0 maximo. Entretanto, ndo é impossivel o surgimento nos produtos
de alguma quantidade de mondxido de carbono (CO) e de oxigénio ndo queimado. Justifica-se
tal situacdo pelo fato da possibilidade de uma mistura incompleta, tempo insuficiente para
combustdo completa, etc. A situacdo oposta, ou seja, deficiéncia de ar menor que a tedrica, 0s
produtos formados podem conter didxido de carbono e mondxido de carbono e combustivel

néo queimado.
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Nos motores do ciclo Diesel, a combustdo inicia-se com a injecdo do combustivel
pressurizado através dos bocais. Nesse momento, o combustivel encontra-se na fase liquida
nesses pacotes. Na sequéncia o liquido é desintegrado ou atomizado em pequenas goticulas
com diferentes tamanhos e concentracOes, que sdo aquecidas pelos gases quentes arrastados
pelo ar até os pacotes de combustivel pulverizado. Acontece, agora, a evaporagdo das gotas. A
Figura 21(a) mostra um jato de combustivel sendo injetado. S&o identificadas algumas partes
importantes para entendimento do spray, tais como: angulo, comprimento de quebra e ponta
de penetracdo. Na Figura 21(b) observa-se a composicdo do spray sob o aspecto da sua
composicao fisica.

Segundo (Rakopoulos, et al., 2009), tal reacdo é dependente de varios fatores, tais como:
forma de injecdo do combustivel, propriedades do ar (densidade, turbuléncia, temperatura), as
caracteristicas nimero de cetano e poder calorifico do combustivel, nimero e diametro dos
orificios dos injetores, como taxa de compressdo, temperatura da parede do cilindro,
geometria do motor, do sistema de admissdo, configuracdo da valvula, da camara de

combustao, etc.
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Figura 21 - a) Partes do spray de combustivel. b) Composi¢éo fisica dos pacotes do

spray
Combustivel liquido
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> ~—liquido + ar
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FONTE: (Hiroyasu). FONTE: (Stiesch, 1999).

Do ponto de vista da taxa de variacdo da energia langada pela reacdo de combustdo em
motores do ciclo Diesel, € importante citar que apresenta trés fases distintas descritas abaixo e

apresentadas através da Figura 22.

1 — Atraso na ignicdo ou ignition delay: Corresponde ao periodo entre a injecdo do
combustivel e o inicio da combustdo. O combustivel é injetado durante o periodo de atraso na
ignicdo € misturado ao ar na camara de combustdo e é necessario aguardar que ocorra a
evaporacdo e a reacdo com o ar. Esse atraso é decomposto em atraso fisico (evaporacdo do
combustivel, mistura e transferéncia de calor) e o atraso quimico (reacdes quimicas). O atraso
ndo deve ser elevado a custa de ocorrer a detonacdo causada pela elevada quantidade de
combustivel que serd oxidado simultaneamente. A detonacdo € um tipo de auto-ignicdo de
uma parte da mistura, onde as condi¢bes de temperatura sdo superiores as de ignicao
espontanea do combustivel. E caraterizada por velocidades de propagacdo de chama bastante

elevadas e por um ruido metalico (Martins, 2006).
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2 — Combustéo pré-misturada: Nessa fase, o combustivel ja vaporizado e misturado ao ar
durante a fase anterior proporciona a combustdo répida da porcdo de combustivel injetado
durante poucos angulos da arvore de manivelas. A formacdo da mistura continua nessa fase e
ha influéncia direta no desenvolvimento da combustdo, bem como na formacdo de poluentes.
A velocidade de liberacdo de energia ou taxa de queima é controlada pela cinética das reacdes
em cadeia. No final da combustéo, é atingida a maxima temperatura na cdmara de combustao.
Conforme (Rakopoulos, et al., 2009), esse estagio, geralmente, é caracterizado por uma alta
taxa de aumento da pressao do gas contidos no interior do cilindro.

3 — Combustdo difusiva ou mistura controlada: Também conhecido como periodo da
combustdo controlada, ocorre logo apds o periodo da combustdo pré-misturada. Caracteriza-
se por uma queima lenta onde a taxa de queima ndo € governada pela cinética quimica, mas
sim pela injecdo do combustivel e turbuléncias geradas no interior da camara de combustéo. A
quantidade de combustivel injetado que ainda ndo formou uma mistura apropriada com o ar
até o momento da ignicdo vai sendo consumida de forma mais lenta durante a combustao,
caracterizando as “frentes de chama” nos motores diesel. A combustdo final corresponde ao

periodo em que os focos de ignicdo véo se extinguindo.

Figura 22 - As trés fases da combustdo em um motor diesel.
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FONTE: (Hauck, 2010)

3.6 FORMACAO E EMISSAO DE POLUENTES

Devido ao tipo de combustivel utilizado, no caso de derivado de petroleo, os motores do
ciclo Diesel emitem hidrocarbonetos, Oxidos nitricos, mondxido de carbono e material
particulado. Essas emiss@es, dependendo da quantidade, levam a sérios problemas ambientais

que contribuem & deterioracdo da qualidade do ar, especialmente em grandes centros urbanos
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e a saude. Fato que gerou a criacdo de limites, por partes dos Orgdos de fiscalizacdo e
controle, na emissdo de poluentes cada vez mais rigidos. Dessa forma, o desenvolvimento de
estudos e tecnologias adequadas que mitiguem tal situacdo é cada vez mais necessario.

Como exemplo, a Tabela 1 apresenta os limites maximos de emissdo de monoxido de
carbono e hidrocarbonetos para motor do ciclo Otto de quatro tempos. Na tabela, estdo

listados o ano de fabricagdo, a cilindrada e os indices dos compostos quimicos citados.

Tabela 1 - Limites maximos de emissdo de CO corrigido (%) e de HC corrigido (ppm) em marcha lenta

e de fator de diluicdo para motociclos e veiculos similares com motor do ciclo Otto de 4 tempos

Ano de fabricacdo  Cilindrada (cm3) CO (%) HC (ppm)
Até 2002 Todas 7,0 3.500
< 250 6,0 2.000
2003 2 2009 > 250 4,5 2.000
< 250 2,5 600
= 2010 > 250 2,0 400

FONTE: (CONAMA, 2012)

Como regra geral, os motores de combustdo interna atuais devem atender aos limites
determinados e que sdo constantemente reduzidos. Dessa forma, obrigam-se os fabricantes a
desenvolver motores com maiores rendimentos, ou seja, produzirem poténcia com 0 maximo
aproveitamento do combustivel e, claro, atendendo o minimo valor das emissdes. A Tabela 2

apresenta valores, em g/kWh, de emissdes de um motor diesel novo (Costa, 2007).

Tabela 2 - Padrdes para motor Diesel novo

Poluente Descricao Consumo/Energia
co Monoxido de Carbono 0,30 g/kWh
CO, Dioxido de carbono 379,95 g/kWh
HC Hidrocarbonetos ndo-queimados 1,78 g/kWh
N, Nitrogénio 2.53 g/kWh
NO, Oxidos de Nitrogénio 8,56 g/kWh
PM Material Particulado 372,00 g/kWh
SO, Dioxido de Enxofre 462,00 g/kWh

FONTE: (Costa, 2007)

As guantidades dos compostos poluentes produzidos no motor dependem do seu projeto e
das suas condicOes de utilizagdo. Como descrito por (Martins, 2006), pode-se enquadrar

alguns indices e suas respectivas quantidades nas seguintes ordens de grandezas:
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e Motores de ignicdo comandada ou centelha:

8

kg de combustivel
g

kg de combustivel

g
., 2
C = 3000 ppm ou 25 o mbustivel

NO, — 500 a 1000 ppm ou 20

CO—->1a2%ou200

e Motores de ignicdo por compresséo:

8

kg de combustivel
g

kg de combustivel
g

kg de combustivel

NO, — 5021000 ppm ou 15

CO - 100a500 ppmou 10

HC — 400 ppm ou 3

Como ja citado, a temperatura € um fator preponderante para que ocorram as reacdes
quimicas e, consequentemente, a formacdo de poluentes. A sistematica para a geracdo de
hidrocarbonetos ndo queimados (HC) é a migracdo da mistura ar-combustivel em motores de
ignicdo comandada para as pequenas fendas entre o pistdo e o cilindro. 1sso ocorre durante a
compressdo e combustdo por causa da pressdo crescente que faz com que essa mistura se
desloque através desses espacos. Ao se iniciar a expansdo e posteriormente a exaustdo, a
pressdo decresce rapidamente e a mistura é deslocada pela diferenca de pressdo e sai pela
valvula de exaustdo sem entrar em combustao. Outra forma de origem é a queima de misturas
ricas o que ocasiona a combustdo incompleta do carbono. No caso do NO, e do CO, verifica-
se que sua formacdo é fortemente dependente da temperatura. A Figura 23 contém o0s
processos de formacdo dos poluentes, tais como: NO,,CO e HC durante os cursos de

compressdo até a exaustdo em um motor de igni¢do por compressao de quatro tempos.
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Figura 23 - Processos de producéo de poluentes (NO,, CO e HC) considerando os quatro cursos do
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tornam dificil sua identificacdo. Segundo, (Martins, 2006), a producdo desse poluente €
controlada principalmente pela riqueza da mistura, ou seja, ¢ > 1,0. Quando uma mistura rica
ocorre, ndo ha excesso de oxigénio para oxidar todos os atomos do carbono resultando em
uma combustdo incompleta e, consequentemente, ocorre a producdo de CO. Pode ocorrer,
ainda, em uma combustdo completa devido a falta de tempo para ocorrer a queima do
combustivel e/ou a falta de mistura entre o ar e combustivel. Outra possibilidade de formacao,

¢ a partir da dissociacdo do dioxido de carbono (CO,) que, como citado, depende da
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3.7.2NO,

Os oOxidos de nitrogénio ou éxidos de azoto sdo formados devido a altas temperaturas dos
gases contidos no interior do cilindro a partir de reacfes entre 0 azoto e o oxigénio do ar.
Quanto maior for a temperatura fornecida pela combustdo e quanto maior quantidade de
oxigénio existir, maior serd o quantitativo desses compostos. Dentro da familia dos 6xidos de
nitrogénio, tém-se o mondxido de nitrogénio (NO), o diéxido de nitrogénio (NO,)e o oxido
de nitrogénio ou protoxido de nitrogénio (N,0), sendo o primeiro presente em maior
quantidade. Segundo (Sun, 2016), a composicdo de (NO) nas emissfes dos motores é acima
de 90%. O percentual restante é dividido entre os outros dois compostos quimicos. Segundo
(Ferguson, et al., 2001), ha trés mecanismos para producdo do (NO). Sao eles: mecanismo
Zeldovich ou térmico, o Fenimore ou prompt e 0 mecanismo intermediario (N,0). Sendo o
primeiro o mais significativo (Sivalingam, et al., 2015).

Conforme (Bowman, 1975) apud (Sun, 2016), trés reacfes quimicas que representam a

formacdo do (NO) sdo apresentadas (Equacdo 1, Equacéo 2 e Equacéo 3, respectivamente).

O+N, o NO+N (10)
N, + 0, < NO + 0 (11)
N+ OH < NO + H (12)

De acordo com o pesquisador, a Eq. 10 representa a reagdo inicial para a formacédo de NO,
gerando o radical N. A taxa de formacéo de NO, ao se considerar baixas temperaturas, € muito
mais lenta em comparacdo com a taxa de combustéo e, portanto, a maioria de NO € assumida
como sendo produzida apds a conclusdo de combustdo. Tal personagem implica que a
formacéo de NO.

A producdo de NO é influenciada pela razdo ar-combustivel (%) pela temperatura e

pressdo dos gases no interior do cilindro e pela rotacdo. O primeiro fator causa, quando se
trata de uma mistura pobre, mais oxigénio e nitrogénio disponiveis para a reacdo de
combustdo, 0 que aumenta a probabilidade de formacdo desse poluente. O segundo, quanto
maior, aumenta as taxas de reac6es, gerando mais NO. O ultimo proporciona, quando existem
baixas velocidades, um maior tempo para ocorrerem as reacdes, 0 que eleva os indices de

mondxido de nitrogénio.
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3.7 FORMAS DE INJECAO DA AGUA NO MOTOR DE COMBUSTAO INTERNA

Conforme apresentadas na revisdo bibliografica, hd diversas pesquisas sendo estudadas
com a finalidade de desenvolver novas tecnologias para melhorar os aspectos térmicos nos
motores de combust&o interna. Dentro desse contexto, a ideia adotada, nesse trabalho, foi a de
injetar 4gua no interior do cilindro.

Dessa forma, é importante descrever as formas como a adi¢do da dgua pode ser efetuada.
Conforme (lyer, et al., 2017), existem as seguintes maneiras: 1) Injetar no coletor de admisséo
e/ou de escape; 2) Injetar, diretamente, na camara de combustdo; 3) Injetar a emulséo
agua/diesel (no coletor ou na cdmara de combust&o).

1) Esse mecanismo é o método mais simples de adi¢do de dgua. Ocorre a injecdo do fluido
no coletor de admissdo ou no de escape (Figura 24). Nesse método, também denominado
fumigacdo, o controle sobre pardmetros de injecdo, como coordenadas espaciais e tempo, €
limitado. Devido a isso, as redugdes de (NO,) tendem a ser menores em comparagdo com o
método de injecdo direta e emulsdo no cilindro. A evaporacao incompleta da agua pode fazer
com que a agua colida nas paredes do cilindro, causando danos ao filme de éleo lubrificante e
causando danos ao motor. Assim, a fumigacdo de vapor de agua em vez de liquido é
considerada mais segura (Hadia, et al., 2014). A geracdo do vapor de dgua requerido pode ser

feita usando o calor residual do motor, a energia térmica dos gases de escape, etc.

Figura 24 — Injecdo de &gua no coletor de admissdo do motor.

FONTE: (lyer, etal., 2017).

2) Nessa técnica, um bico injetor introduz a 4gua diretamente na cadmara de combustdo em
uma determinada posicdo angular da arvore de manivelas (Figura 25). E o método mais facil

de introduzir o fluido, ndo necessitando de grandes alteracGes fisicas do motor (Zhanga, et al.,
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2017). Uma das maiores vantagens € a ampla relacdo dgua/combustivel que pode ser utilizada
para diferentes condi¢des de operacdo do motor.

Figura 25 — Injecdo direta de 4gua no interior na cAmara de combustéo.
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FONTE: Adaptado de (Zhanga, et al., 2017)

3) Segundo (lyer, et al., 2017), o sistema de emulsdo consiste em dois liquidos imisciveis,
sendo um deles finamente dispersado no outro (Figura 26). Em geral, a emulsdo consiste em
diesel puro e agua destilada misturada com um sulfactante. Esse tipo de método de emulsao é
chamado de “4gua no combustivel”. Segundo (Liang, et al., 2013), o fenbmeno consiste em
encapsular as gotas de dgua com o combustivel. Ao aquecé-lo, tem-se como resultado, micro
explosdes ao redor das particulas de agua. Ocorrera a transferéncia de calor do combustivel a
agua e, considerando que o ponto de ebulicdo da agua é menor que o do diesel, havera a
vaporizacdo da agua (Ogunkoya, et al., 2015). Essa situacdo provocard modificacfes em
termos de pressdo e temperatura dos gases contidos no cilindro e, consequentemente,
alteracdes nos parametros de desempenho e nos poluentes. Na configuracdo oposta, isto &, se
a névoa de combustivel for misturada na fase aquosa continua, haveria uma grande
probabilidade de a 4gua entrar em contato com a superficie do revestimento dentro do cilindro

e com outras pecas metalicas que possam causar corrosao e originar problemas no motor.
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Figura 26 — Emulsdo agua/diesel injetada na cdmara de combustdo do motor.
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3.8 CLASSIFICACOES DOS MODELOS MATEMATICOS

Existem modelos que séo desenvolvidos e utilizados para as simulages numéricas com a
finalidade de obter os valores das variaveis termodinamicas, como por exemplo, a presséo, a
temperatura, o calor especifico, a transferéncia de calor, o calor lancado atraves da combustao
e as emissdes de poluentes nos motores de combustdo interna (Abedin, et al., 2013).
Considerando que a combustdo ocorre em trés dimensdes, 0 escoamento € turbulento e com as
mais diversas e complexas reacdes quimicas, ratifica-se a necessidade de utilizar modelos que
possam representar o funcionamento do motor (Stone, 1992). Segundo (Heywood, 1988), os
processos gque ocorrem nos motores de combustdo interna sdo muito complexos e devido a
esse fato muitos modelos estdo incompletos. Muitas vezes relacdes empiricas sdo necessarias
para permitir o entendimento do fenémeno.

Esses modelos sdo classificados em termodindmicos e dinamica dos fluidos (Maroteaux, et
al., 2013). A diferenca basica entre eles reside no fato de que as equacbes que regem 0S
fendmenos se baseiam na conservacdo da energia (Primeira Lei da Termodinamica) ou na
analise do movimento do fluido de forma completa. Os modelos baseados na conservacao da
massa e da energia sdo subdivididos em: Single-Zone, também conhecido como Zero-
Dimensional e Multi-Zone, sendo 0 mais utilizado o Quasi-Dimensional. Conforme citado,
ambos sdo baseados na Primeira Lei da Termodinamica e nas equacdes de estado.

O primeiro deles permite calcular o estado termodindmico de uma Unica zona, abrangendo
0 contetido completo do cilindro onde o tempo, ou seja, 0 angulo do eixo de manivelas € a
Unica variavel independente. Exigem, geralmente, um tempo de CPU curto (Verhelst, et al.,
2009). Consideram os gases no interior do cilindro como uma mistura homogénea (Casolia, et

al., 2014). Nesses modelos, sdo utilizadas correlagcbes empiricas, como a funcdo de Wiebe
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para descrever a fragdo de massa de combustivel queimada durante a combustdo e equacgdes
para quantificar a energia dissipada em forma de calor (Lakshminarayanan, et al., 2010).

No segundo tipo, ocorre a divisdo da camara de combustdo em varias regides, que podem
ter propriedades distintas umas das outras, por exemplo, pode haver diferenca de temperatura
entre uma regido e outra (Tonon, et al., 2017). Como exemplo, os gases do cilindro podem ser
subdivididos em duas zonas: gases queimados (produtos da combustdo) e gases nao
queimados. A frente de chama é considerada como sendo geralmente de formato esférico,
permitindo um célculo de sua velocidade. Esses modelos sdo muito usados para estudo de
emissOes de poluentes, principalmente formacdo de (NO), hidrocarbonetos ndo queimados e
material particulado (motor Diesel). Com esse modelo, é possivel verificar fendmenos mais
complexos, como a estratificagdo de temperatura, ou de espécies dentro da camara de
combust&o.

Em suma, esses modelos podem ser usados para estimar os parametros de desempenho e as
emissOes. Para casos de maior complexidade, que necessitem considerar outros elementos,
por exemplo, a geometria da cdmara de combustdo, o arranjo do coletor de admissé&o,
pulverizacdo do jato de combustivel, etc, os modelos citados ndo atenderdo. E necessario o
uso de modelos mais robustos, como os multidimensionais.

Os modelos baseados na dinamica dos fluidos ou dinamica dos fluidos computacional ou
Computational Fluid Dinamics (CFD) ou multidimensional fornecem informacdes detalhadas
sobre o campo de fluxo através das equacdes que governam 0 escoamento (conservacdo da
massa, momento, energia e conservacdo das espécies). Sdo adotados, ainda, modelos relativos
a turbuléncia do fluido, de reacGes quimicas, de camada limite, etc (Heywood, 1988; Junior,
2009). Utilizam equacgdes diferenciais parciais cuja solucdo numeérica representa 0S
fendmenos fisicos no tempo e no espaco.

Devido a essa natureza, necessitam de um tempo computacional, relativamente, elevado e,
possuem um grau de complexidade maior.

Em suma, esses modelos sdo amplamente utilizados para estudos paramétricos durante o
desenvolvimento dos motores. Sua escolha esta condicionada ao tipo de andlise a ser realizada
e as ferramentas computacionais disponiveis, tendo em vista a variavel tempo ser relevante
nessa opcao.

As Figura 27(a), (b) e (c) ilustram as classificacdes dos modelos citados. Na sequéncia,
tém-se 0 modelo Single-Zone, Multi-Zone e o Multidimensional. A Tabela 3 contém as

principais caracteristicas de cada modelo descrito.
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Figura 27 - Modelos de combustéo.
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(a) — Single-Zone (b) — Multi-Zone
FONTE: (Stiesch, 2003) apud (Merker, et al., 2012).

Tabela 3 — Principais caracteristicas dos modelos.

Single-Zone Multi-Zone CFD

= Conservacao de
massa, energia e
momento;

= Baseado em funcdes
empiricas da combustdo; = Modelos fisicos e quimicos;

= N&o considera a = Campos de escoamento ndao Modelos fisicos e
formacdo de poluentes. sdo turbulentos. uimicos detalhados

= Equacéo diferencial = Equagdo diferencial ordinaria g 505 dif .
ordinaria dependente do dependente do tempo. quagoes direrencias
tempo. parciais dependentes

do tempo e espaco.
FONTE: (Stiesch, 2003) apud (Merker, et al., 2012).
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4 MODELAGEM MATEMATICA

4.1 CARACTERIZACAO DO PROBLEMA

A partir de um modelo matematico desenvolvido para ser solucionado através de métodos
e algoritmos numéricos pode-se analisar e prever o comportamento do motor, otimizar o seu
projeto, diminuir 0s custos de pesquisas experimentais e, consequentemente, tempo e
recursos; bem como melhorar o entendimento dos processos.

Apds a exposicdo dos possiveis modelos a serem aplicados & analise de motores de
combustdo interna, serdo apresentadas as equacfes matematicas que governam o problema
fisico proposto nesse trabalho.

Considerando a Figura 28(a) e a Figura 28(b) séo apresentados, respectivamente, o sistema
fechado utilizado para realizacdo dos balancos de energia e as caracteristicas geometricas do
cilindro de um motor de combustdo interna por compressdo, indicando 0s principais
parametros que serdo utilizados na construcdo do modelo. Para as analises, considera-se 0
modelo matematico termodindmico zero-dimensional ou single-zone. Nessa modelagem
assume-se que as valvulas de admissdo e escape estdo fechadas, ou seja, ndo ha fluxo de
massa e a analise concentra-se no tempo de compressao até o fim da expansdo. Considera-se o
intervalo angular 180° < 8 < 540°. Isso significa que ha o curso de compressdo com o pistdo
em @ = 180°- pistdo no PMI; 8 = 360° - PMS) e o Ultimo curso da anélise sendo a expansio
(6 = 540" - pistdo no PMI). Nessa condicdo, ocorre uma volta da arvore de manivelas
caracterizando a metade do ciclo mecanico. Lembrando que em um motor de quatro tempos
ocorrem duas rotacdes da arvore de manivelas para completar o ciclo mecanico (admissao,
compressao, expansao e exaustao).

A analise principal é subdividida em: ciclo convencional, onde se tem o funcionamento do
motor a partir da combustdo do diesel e/ou biodiesel. A outra subdivisao € o ciclo avancgado,
proposto nesse trabalho, onde ocorre a combustdo com o a partir do diesel e/ou biodiesel e
injecdo de uma massa de agua liquida no interior do cilindro (injecao direta) do mesmo motor.
Dessa forma, o motor ira funcionar através da combustdo do diesel e/ou biodiesel e com a
adicdo dessa massa de adgua. A ideia € injetar goticulas de agua no estado fisico liquido que
serdo atomizadas e, considerando as altas temperaturas dos gases no interior do cilindro, haja
a vaporizacdo, isto €, ocorra a transformacéo de fase de liquido para vapor. Dessa mudanca de

estado, havera um aumento na pressdo e reducdo da temperatura dos gases contidos no
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cilindro. Para facilitar o entendimento, a modelagem matematica esta dividida em ciclo

convencional e em avancado.

Figura 28 — Sistema utilizado para as analises.

Valvula de Valvula de
admissdo exaustdo
7, Bicoinjetorde  Bico injetor <
combustivel de dgua <

Ponto Morto combust&o (v)

Vol d
<> x O c:n:J:;: d:

Superior (PM : * @ 2
6Qdissip 5 o _>‘T
6
00
& @/‘\ Pistao
Ponto Morto /,\
1 Inferior (PMI1) 4 === | 9
| SN -
P T >~_ Movimento I Biela
of alternativo
/ \
ré \ ¢
\ y C // Arvore de ’\ \ Movimento
) S -~ manivelas . | J de rotagao

FONTE: adaptado de (Bueno, 2011) FONTE: adaptado de (Moran, et al., 2013;
Wu, et al., 2014)

(a) (b)

4.2 MODELAGEM MATEMATICA (CICLO CONVENCIONAL)

4.2.1 Balanco de Energia

Considerando a primeira lei da termodinamica ou o principio da conservacdo da energia
aplicado ao sistema fechado e descrita em (Moran, et al., 2013), tem-se que a taxa temporal de
variacao de energia no interior do volume de controle no instante (t) € igual a taxa liquida na
qual a energia é transferida para o interior do volume de controle por transferéncia de calor no
instante (t) menos a taxa liquida na qual a energia € transferida para o exterior do volume de
controle por trabalho no instante (t). Matematicamente, a Equacéo 4, na sua forma diferencial,

contém os termos descritos.

i Q-—W (4)
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Considerando que a parcela da taxa temporal de variagcdo de energia no interior do volume
de controle no instante (t) ou no angulo (0) contém apenas a taxa temporal da variacdo da
energia interna e que a energia cinética e a potencial sdo nulas, aplicando-se a Equacdo 13 ao
presente trabalho, tem-se a Equacdo 5 na forma diferencial e em funcdo do angulo da arvore

de manivelas.

du _ aQtotal _ a_W

= 5
do 00 00 ®)

A energia na forma de calor é formada por duas parcelas, Equacdo 6; uma referente a
energia térmica liberada pelo processo de combustdo e a outra que corresponde a energia

transferida pelas paredes para o sistema de arrefecimento.

aQTotal _ anb anissip

= 6
00 00 00 ©

Como o incremento angular é pequeno, pode-se aproximar a derivada de linha para uma
derivada de ponto sem prejuizos no modelo (Lata, et al., 2010). Dessa forma, reescrevendo a

Equacéo 5, tem-se a Equacéo 7.

dU _ thotal _ dW

— = — 7
de de de ()

Por outro lado, sabe-se que a variagcdo da energia interna (U) estd relacionada com a

variacao de (T), através da Equacdo 8 e a defini¢do para o trabalho € dada pela Equacao 9.

dU =mc, dT (8)
dw

_ 9
45 = Pdv 9)

Substituindo as Equacdes 8 e 9 na Eq. 7, tem-se a Equacéo 10.

d(m Cv dT) _ thotal _ dv

av 10
0 a0  Pae (10)
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Realizando a derivada do lado esquerdo da Equacdo 10, parcialmente em func¢do do angulo

(8), obtém-se a Equacéo 11.

dT+ dm thotal dV
mev gt T = "as Pas

(11)

Admite-se, também, que o fluido no interior do cilindro obedece a um comportamento de

gés ideal e nestas condigBes € valida a Equagéo 12.

PV = mRT (12)

Derivando a Equacéo 12 parcialmente em funcdo do angulo (6), obtém-se a Equacéo 13.

(Pdv+vdp) (RT dm+ RdT> (13)
a0 " ' de a0 "™ a0

Manipulando, algebricamente, o resultado da derivacdo da Eq. 13 e isolando o termo da

derivada da temperatura, obtém-se a Equacéo 14.

dT_ 1 [(PdV+VdP> RTdm (14)
do mRI\" do de de

Substituindo a Equacdo 14 na Eq. 11, tem-se a Equacdo 15.

dp dm dm  dQuwa 4V
— R i av 15
[ ( Ve R ae )] “T36~"d8 Pas (15)

Reorganizando a Eqg. 15 com a finalidade de isolar o termo obtem -se a Equacdo 16 que

representa a Equacdo Diferencial Ordinaria (EDO) que permlte calcular a taxa de variacdo da

pressdo dos gases no interior do cilindro em funcédo do angulo da arvore de manivelas.

(dP) R1dQ RPAV PdV

e 16
40/ "¢V do ¢, vde Vvdo (16)

Aplicando o mesmo principio adotado para obtencdo da equacdo diferencial ordinaria para
0 célculo da pressdo, Eq. 16, foi desenvolvida a equacdo diferencial ordinaria para calcular a

temperatura. Na sequéncia, serdo apresentados os calculos para obté-la.
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Partindo da Equacdo 10 e realizando algumas manipulacbes algébricas, obtém-se a Eq.
(41).

d(m Cy dT) _ thotal dV
e  do  Pae

(10)

Realizando a derivada do lado esquerdo da Equacgdo 10 parcialmente em funcéo do angulo
(8), obtém-se a Eq. 11.

dT dm thotal dV
— R 11
me et ol =48 Pae (1)
Isolando o termo 3—; na Equacdo 11, tem-se a Equacdo 17.
dT thotal dV dm 1 (17)
O (W p Yy
de de de de / mc,

Considerando a mistura no interior do cilindro como um gas ideal, utiliza-se a Eq. 12.

PV = mRT (12)

Isolando a massa, tem-se a Equacao 18.

PV
— 18
m= (18)
Substituindo a Equacdo 18 na Eq. 17, tem-se a Equacdo 19.
dT (thotal PdV T dm) 1
o \"do  de v de @) (19)
RT/ 7V

Reorganizando a Equacdo 19, obtém-se a Equacdo 20 que representa a taxa de variacdo da

temperatura em funcdo do angulo da arvore de manivelas.

(20)

(dT) _ R T dQupw RTAV _ T?d(mgy),

d6/ ¢, PV d® ¢, Vd® PV de
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O volume do cilindro em fungdo do angulo da arvore de manivelas é calculado através da

Equacéo 21.
0,5
Vi Vyl21 21\ '
Vo) = — +2|= +1—cosb — (—) — sen?0 (21)
r—1 2]s S
T 2
Vq = Zb S (22)

O volume dado pela Equacdo 21 pode ser derivado em relacdo ao angulo da manivela e
assim obter a taxa de variacdo, Equacdo 22, que sera utilizada diretamente nas equacfes
diferenciais para a pressao e temperatura (Equacéo 16 e 20, respectivamente).

2 -0,5

21
1 + cosB <(?> — sen29>

O processo que esta sendo analisado com as equacOes até aqui apresentadas pode ser

dv  Vy
= —senb

e 2 (23)

separado, do ponto de vista da formulacéo e da solugcdo do problema, em trés etapas definidas

por intervalos do angulo da manivela:

i. Basicamente, a primeira etapa do problema corresponde ao processo de compressao
de ar com dissipacdo de energia pelas paredes. Na primeira etapa a taxa de variacdo da
energia térmica total do sistema, dada pela Equacdo 6, que faz parte das equacdes
diferenciais nas Equacdes (6) e (7), é formado apenas pela parcela correspondente a
dissipacdo de calor e as propriedades termofisicas do fluido no interior do cilindro
correspondem a do ar puro.

ii. Na segunda, etapa tém-se processos de compressao e expansdo, ambos considerando
a dissipacdo térmica pelas paredes e 0 processo de geracdo de energia térmica devido a
combustdo do combustivel que é injetado num dado angulo, antes do final do processo de
compressdo e se estende, em funcéo da duracdo da combustdo, até um angulo da manivela
no curso de expansdo dos gases e movimento descendente do pistdo. Nesta etapa a
presenca de combustivel e produtos da combustdo altera as propriedades do fluido no
interior do cilindro e consequentemente alguns dos parametros que estdo sendo utilizadas

nas equacbes do modelo. A taxa de variagdo da energia térmica computada com a
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Equacéo 6 deve levar em consideragdo o termo correspondente a liberagdo da energia pela
combustéo.

iii. A terceira etapa estd associada ao processo de expansdo dos gases da combustdo e
tem inicio com a finalizacdo do processo de combustdo. Nesta etapa também é
considerado o processo de dissipacdo de energia térmica pelas paredes do cilindro, o que
corresponde ao segundo termo da Equagdo 6. As propriedades termofisicas sdo obtidas

considerando a composicdo dos produtos da combustao.

A seguir sdo descritas as demais equacfes que completam o modelo, considerando as
especificidades da segunda etapa no que diz respeito a injecdo de combustivel e da
combustéo.

A partir do momento da injecdo do combustivel, que ocorre no instante em que o angulo da
manivela atinge o valor de 6 = 6;., tem-se a queima e a geracao de produtos da combustéo.
Essa queima n&o é instantanea. E tratada obedecendo a um modelo baseado na fungio dupla
de Wiebe, Equacdo 23, que fornece a fracdo de massa de combustivel queimada durante a
combustdo em motores de ignicdo por compressdo. A utilizacdo dessa equacédo justifica-se
pelo fato de que no motor diesel a combustdo apresenta dois picos de pressdo distintos que
caracterizam as fases de pré-mistura e difusiva, e o modelo da funcdo dupla de Wiebe

representa bem esse comportamento (Miyamoto, 1985) apud (Koékkdlink, et al., 2013).

e_eic>mp+1

ch(e) =1- Xpe_aw< Ap

e_eic)md+1

+ xde‘“w(A—ea (24)

E importante frisar que X, +Xq =1
Derivando-se a funcdo x., (Equacdo 24), deve-se obter a taxa de variacdo da fracdo de
queima do combustivel durante toda a combustédo (%) fases de pré-misturada e difusiva

(Hauck, 2010) (Equacéo 24).

(e_eic>mp 9—9; \Mp+1
dXep _ (aw[mp + 1]) [ a6, e—aw( A_e;i)c>
do P Aep Aep
(25)
0-0ic Mg m
(aw[mg + 1)) ( A4 ) ‘aW(eA_:;c> “

X
T % AB4 ABy
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A fracdo de massa de combustivel queimado permite determinar as propriedades do fluido
durante esta etapa do processo. O valor da constante dos gases (R) é determinado atraves de
uma média ponderada dos valores das constantes dos reagentes e dos produtos, conforme
Equacdo 25.

R= (1= Xep) o + (Re) 1 (26)
M, M,

Para determinagdo das massas molares dos reagentes (M;) e produtos (M), utilizam-se a
Equacdo 26 e a Equacéo 27, respectivamente. Nestas equacOes admite-se que 0s reagentes sao
constituidos pelo combustivel e pelo ar, sendo o ar considerado seco e composto apenas por
oxigénio e nitrogénio. Para os produtos admite-se que estes sdo formados por substancias
resultantes da oxidacdo completa dos elementos combustiveis (carbono, hidrogénio, enxofre),
mais oxigénio resultante da combustdo com excesso de ar e nitrogénio devido a presenca

dessa substancia no ar e no combustivel, se for o caso.
M, = y.iM¢ + yo,Mo + yn, My (27)
Mp = z yiM (28)
i

Da definicdo termodindmica, tem-se que o calor especifico a volume constante pode ser

expresso pela Equagdo 28, sendo c,, 0 calor especifico a pressao constante.
cy =¢c,—R (29)

Utilizando a mesma metodologia adotada para o célculo da constante universal
considerando os reagentes e produtos (Eg. 26), define-se a expressdao matematica apresentada

na Equacdo 29 para o calculo do c,,.

Cp = 1- ch)cpr + (ch)cpp (30)

Para determinacdo dos calores especificos a pressdo constante dos reagentes e produtos,

utilizam-se as Equacdo 30 e a Equacdo 31, respectivamente. Os coeficientes polinomiais
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a;,a,,as, a, e ag foram adotados de (Ferguson, et al., 2001) e estdo definidos no ANEXO A,
no ANEXO B e no ANEXO C.

Cp, = a1 +a,Tr + as T2 +a,T.2 + a;T.* (31)
Cp, = a1 + 2Ty + asT,> +a,T,” + asT,* (32)

dXCb
de

A taxa de variagdo da fracdo de queima do combustivel ( ) Equacdo 25, permitira

determinar a fracdo de energia térmica disponivel no cilindro em funcdo da posi¢do angular

da manivela ou posi¢éo do pistdo no cilindro, conforme indicado pela Equacdo 32.

(%

dx
40 ) = (mci)rPCqu d—gbnc (33)

A taxa de calor dissipado pelas paredes do cilindro em funcdo do angulo da arvore de
manivelas, Equacdo 33, ¢ igual a taxa de variacdo de calor transferido por conveccdo mais a

taxa de calor transferido por radiagdo em funcéo do angulo da arvore de manivelas.

deissip dQconvecgﬁo eradiagéo
( @ )"\ a0 )"\ ae (34)

A Equacdo 34 permite obter a taxa de calor transferido por conveccdo em funcdo do

angulo da arvore de manivelas (Ferguson, et al., 2001).

(35)

dQconvecgﬁo _ hg(e)At(e) [Tparede - T(e)]
e w

Nessa equagdo, hy(0) € o coeficiente de transferéncia de calor em funcdo do angulo da

arvore de manivelas, calculado através da correlacdo empirica de (Hohenberg, 1979) apud

(Kokkultnk, et al., 2013) e expresso pela Equacdo 35 em (kw )

m2K

hg(8) = C,V(8)~*°P(B)*°T(8)~* (Vi + C)*° (36)
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Na Equacéo 36, C; e C, sdo constantes (C; = 130 e C, = 1,4),

N
Vm =2—5 (37)

A Equacédo 36 permite calcular a area exposta do cilindro de acordo com a mudanca do

angulo da arvore de manivelas..
T
Ai(8) = A, +Ac + Apistso = by + Ebz (38)

O parametro y representa a altura no cilindro que fica exposta pelo movimento do pistdo

no curso entre o ponto morto inferior e o superior e € calculada pela Equacéo 37.
0,5
y=a+l-— [(12 +a%sen?(0)) ~ + acos(G)] (39)

Com a Equacdo 38, calcula-se a taxa de variagdo de calor transferido por radiacdo em

funcéo do angulo da arvore de manivelas (Ferguson, et al., 2001).

eradiagﬁo _ SGAt(e) [(Tparede)4 - T4(9)]
o w (40)

Substituindo as Equacdes 35 e 64 na Eq. 34, obtém-se a Equacdo 39 que representa a taxa
de calor transferido através das paredes do cilindro em funcdo do angulo da arvore de

manivelas.

41
doe w w (41)

(deissip> _ Ihg(e)At(e) [T, - T(e)]l N IecAt(e) T3 — T*(8)]
4.3 MODELAGEM MATEMATICA (CICLO AVANGADO)

A modelagem desenvolvida para considerar o ciclo avancando, isto €, a parcela de dgua

liquida injetada no interior da cadmara de combustdo, utiliza as mesmas equagdes descritas,
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Eq. 16 e Eq. 20, que fornecem a taxa de variagdo da pressdo e da temperatura em fungdo do
angulo da arvore de manivelas, respectivamente.

Para contabilizar a 4gua adicionada, considera-se que a massa de &gua expandir-se-a4 no
interior da camara de combustdo e, consequentemente, havera aumento do seu volume
especifico. Dessa expansdo, ocorrera o acréscimo energético ao contetdo térmico proveniente
da queima do combustivel. Tal elevacdo repercutird no aumento da pressdo dos gases no
interior do cilindro. Inclui-se, ainda, a parcela energética correspondente a mudanca de estado
fisico da agua liquida para vapor.

A transferéncia de calor dos gases a alta temperatura a massa de agua provocara a sua
vaporizagao, promovendo a reducdo da temperatura do sistema.

Dentro desse contexto, partindo da Eq. 20, o equacionamento matematico adotado para
representar, fisicamente, o ciclo contendo injecdo de &gua para a taxa de variagcdo da
temperatura, em funcdo do angulo da arvore de manivelas, é apresentado na Equacao 40.

(dT) _ R T dQun RTdV R T?d(my), R T? d(mgg)
de/ c,P'V de c,Vde ¢,P'V de c, P’V de
R T d(myg)

¢, P’V do 8

(42)

Onde: hyg corresponde ao calor latente de vaporizagao ou entalpia de vaporizagdo da agua e,
seu valor adotado para as simulacgdes € igual a 1.600 E—;a temperatura de 1.000 K (Moran, et

al., 2013).

P"=P+ Pvapor (43)

Onde: P, ap0r € calculada através da Equagdo 41.

my,R46 T
l:)Vapor = % (44)
Onde: R;, € a constante especifica do vapor e seu valor corresponde a 0,4615 kI;—]K.
d(mci)r _ (mci)r (45)

d0  n’deintervalos da injecio de combustivel
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d(msg) Myg

= — 46
de n de intervalos da injecdo de agua (46)

A massa de agua injetada corresponde a um percentual da massa de combustivel injetada

(még = %mcir)-

De posse da Equacdo 16, obtém-se a Eq. 47 que representa a taxa de variacdo da pressao

em funcdo do angulo da arvore de manivelas.

(47)

(dP) _ R1dQumm RP'dV P'dV R 1d(mg)

d8/ ¢,V d8 ¢, Vde Vde ¢V do 8

4.4 HIPOTESES UTILIZADAS NA MODELAGEM MATEMATICA

Os modelos matematicos desenvolvidos nesse trabalho possuem algumas hipoteses
simplificadoras com o objetivo de minimizar os fendmenos complexos que ocorrem durante
todo o ciclo analisado (Graciano, et al., 2016). Tais simplificacbes ndo invalidam os

resultados obtidos. A saber:

e Cémara modelada como um cilindro perfeito;

e Pressédo é uniforme em todo o cilindro;

e Temperatura é uniforme em todo o cilindro;

e Mistura ar-combustivel e gases de exaustdo se comportam como um gas ideal;

e Eficiéncia da combustdo considerada 98 % (Heywood, 1988);

e Os gases reagentes e 0s gases resultantes como produtos da combustdo sdo modelados
como gases ideais;

e Durante a combustdo hd a formacdo de produtos intermediarios e finais. Neste
trabalho, a queima do combustivel s6 sera abordada quanto ao inicio e ao fim, ou seja,
tendo em vista somente 0s reagentes e 0s produtos finais;

e A 4gua é injetada sob alta pressdo para acelerar o processo de vaporizacdo (Wu, et al.,
2014). A sua temperatura atinge a dos gases contidos no cilindro;

e A injecdo de agua, a vaporizacdo e a homogeneidade perfeita sdo instantaneas. Em um
sistema de motores real, 0s processos de vaporizagdo e de mistura duram um tempo
finito (Conklin, et al., 2010).
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e As paredes dos sistemas de admissdo e do corpo da vélvula de admissdo s&o
consideradas superficies adiabaticas. As paredes em contato direto com a cdmara de
combustdo (cilindro, pistdo e cabecote), além da cabeca da valvula sdo consideradas

superficies a temperatura uniforme.

4.5 CALCULO DAS MASSAS DE AR E DE COMBUSTIVEL ESTEQUIOMETRICAS
E REAIS

Para uma reagdo quimica de combustdo estequiométrica genérica, Equacdo 48, tém-se 0s
seus coeficientes calculados através das Egs. 49a, b, c e d.

1CXHyOZNd + (X(Oz + 3,76N2) 4 n1C02 + n2H20 + n3N2 (48)

Onde: C ¢é o atomo de carbono, H é o a&tomo de hidrogénio, O é o 4&tomo de oxigénio, N é o
atomo de nitrogénio, x € o nimero de 4&tomos de carbono, y é o nimero de atomos de
hidrogénio, z € o nimero de atomos de oxigénio e d € 0 nimero de atomos de nitrogénio, n, €

0 numero de mols de CO,, n, € o de mols de H,O e n; é 0 nimero de mols de N,.

C:n; =X (49a)
H: n, _g (49b)
—a+l— - 49
T e o

+2%5, /6%
N:n; = > (49d)

Para determinar o combustivel equivalente, C,H,0,Ng, considerando uma mistura de
diesel e biodiesel com os devidos percentuais em volume especificados, tem-se, por exemplo,
considerando uma molécula de 6leo diesel genérica C,,;Hy,; e uma molécula de biodiesel

genérica C,,H,,0.,Ng4, as Eqgs. 50a, b, c e d.

x: %diesel * al + %biodiesel * a2 (50a)
y: %diesel * b1l + %biodiesel * b2 (50b)
z: %biodiesel * c2 (50c)

d: %biodiesel * d2 (50d)
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Considerando que o combustivel utilizado para validagdo numérica e fisica da modelagem
matematica ¢ a mistura de diesel C,3H,g. € biodiesel C,,H3,0,, na proporcédo de 97% de
diesel e 3% de biodiesel, ambas em volume, tem-se como combustivel equivalente, o
Cy321H282700,06. Realizando a combustéo estequiométrica sem considerar a adicdo de vapor,

apresentada na Equacdo 51, € possivel calcular os seus coeficientes (Egs. 52a, b, c e d).

1(C13,21H28,2700,06) + O((OZ + 3,76N2) i n1C02 + n2H20 + n3N2 (51)

C:ny = 13,21 (52a)
28,27 2

H:in, = = 14,13 (52b)
28,27 0,06 2

a=1421+ — = 21,31 (52c)
04+2%3,76+21,31 2

N:n; = 5 — 80,12 (52d)

De posse dos coeficientes, calcula-se a relacdo ar/combustivel estequiométrica, em base

massica (Eq. 42).

(A) _ (mar> _ a(2*16+ 3,76 x 2 x 14)
s

C T 1(x*Mc4y*My+z*Mg +d*My) (53)

C me; s

Para calcular a massa de ar estequiométrica, utiliza-se a equacéo dos gases perfeitos (Eq.

12). Isolando o termo correspondente a massa, tem-se a Eq. 54.

P Vi My,
RuTl

(mar)s = (54)
Todas as variaveis sdo consideradas quando o pistdo encontra-se no PMI (6 = 180).
Reorganizando a Eq. 53, encontra-se a massa de combustivel estequiométrica injetada

através da Equacdo 43.

(m,)s
(m)s = —— (54)
(),

C
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Para calcular a massa de ar real (m,,),, considerando a perda de carga na admisséo (Cq),
utiliza-se a Eq. 55.
P1\/11\/[ar
—_— X

(M), = R,T, d (55)
Onde: C4.€ o coeficiente de perda de carga na aspiracdo do ar (Eq. 44).
Sv
Ci=1-15 (—) (56)
DV

Onde: S, =0,0105m é o curso e D, = 0,0420m € o didmetro ambos da vélvula de

admissao.

A razdo de equivaléncia é outro parametro importante devido ao fato de a combust&o poder
ocorrer com excesso ou falta de ar. Em motores do ciclo Diesel é bastante comum que a
reacdo quimica aconteca com excesso de ar para garantir que a maior parte do combustivel
seja oxidada, ou seja, mais combustivel queimado e mais energia liberada para realizacdo de

trabalho positivo. A Equacdo 57 permite calcular a razdo de equivaléncia conhecendo-se as

~ . . Sy A A . . . ~
razdes ar/combustivel estequiométrica e real (E) e (E) , respectivamente. A primeira relacao
S r

é calculada através da Eqg. 53.

(57)

Para valores de ¢ < 1,0 = Mistura ar e combustivel = Excesso de ar = Mistura pobre; ¢ =
1,0 = Mistura ar e combustivel = Mistura estequiométrica; ¢ > 1,0 = Mistura ar e

combustivel = Falta de ar = Mistura rica.

Reorganizando a Equacéo 56, tem-se a razdo (%) expressa na Eq. 58.
r

(é) _ @s (58)
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A . .
Como (—) = (%) , isolando o termo (m;), calcula-se a massa de combustivel real

C/r Mcj /

injetada pela Eq. 59

_ q) (mar)r

(mci)r -

4.6 CALCULO DO PODER CALORIFICO INFERIOR EQUIVALENTE (PClgq)

(é

C

(59)

O poder calorifico de um combustivel, ou PCI, é definido como a maxima energia liberada

por unidade de massa ou volume durante a sua combustdo. Na pratica, quanto maior for seu

valor, maior sera a energia langada durante a sua queima. Cada combustivel seja ele, solido,

liquido ou gasoso, de origem vegetal, fossil ou animal, possui seu PCI e seus valores podem

ser determinados através de experimentos ou aplicando a equagdo da primeira lei da

termodindmica a combustdo ou a partir de correlagdes semi-empiricas. Como exemplos, a

Tabela 4 contém valores do PCI para alguns combustiveis.

O célculo do poder calorifico inferior equivalente € obtido a partir das especificacdes dos

percentuais de diesel e biodiesel, em massa, na mistura e do poder calorifico inferior de cada

combustivel utilizado. Para o calculo, utiliza-se a Eq. 60.

PCleq = %diesel * PCIp + %biodiesel * PClg

FONTE:http://www.aalborg-industries.com.br/downloads/poder-calorifico-

inf.pdf

Tabela 4 - Poder calorifico inferior de alguns combustiveis.

COMBUSTIVEL

PCI

Coque de lenha

Coque metalurgico

Fibras de palmeira (48% de agua)
Fibras de palmito

Filme polietileno

Gas de agua

Gas de agua carburetado
Gas de alto forno

Gas de biodigestor (biogas)
Gas de coqueira

Gas de gasogénio

Gas de nafta

Gas GLP (50%)

Gas natural

7.600 kcal/kg
7.200 kcal/kg
2.000 kcal/kg
3.800 kcal/kg
5.600 kcal/kg
4.000 kcal/Nm?
6.000 kcal/Nm?
700 kcal/Nm?
5.000 kcal/Nm?
4.300 kcal/Nm?
1.260 kcal/Nm?
4.220 kcal/Nm?
11.025 kcal/kg
9.065 kcal/Nm?

(60)
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4.7 REACAO DE COMBUSTAO E DETERMINACAO DAS FRACOES MOLARES
DOS PRODUTOS DA COMBUSTAO

A reagdo quimica de combustdo envolve fendmenos complexos. Ocorrem varias reagdes
até que seja atingido o equilibrio termodindmico. Isso significa que muitos elementos séo
formados e consumidos até que se atinja o fim da reacéo.

Uma relacdo de combustdo é pautada por diversos parametros, por exemplo, a temperatura,
pressao, razdo de equivaléncia, tipo de combustivel (is) e sua (s) composicdo (BGes), entre
outros. Para se ter uma ideia, em uma reacdo de combustdo a baixa temperatura (< 1500K)
tem como produtos o COz, H20, N2, Oz, CO e H.. O teor desses componentes varia de acordo
com a razdo de equivaléncia. No caso de ¢ < 1 (mistura pobre), CO e H, s&o nulos. Para o
caso de ¢ > 1 (mistura rica), O, é nulo. A temperaturas mais altas (= 1500K), a dissociaco
é bem maior e o resultado é um maior nimero de produtos. Segundo (Ferguson, et al., 2001),
0s mais comuns sdo: CO,,H,0,N,, 0,,CO,H,,H, 0, OH e NO.

A dissociacdo que na préatica é a separacdo de algum (s) produto (s) da combustdo em
outros compostos diferentes de CO,,H,0 e N,. Verifica-se que esse fendbmeno quimico €
evidenciado a temperaturas maiores que 1.500K.

Para quantificar os produtos da combusté@o, considerando nesse trabalho um combustivel
liquido, é necessario obter a equacdo geral da combustdo contendo o combustivel, o ar, 0s
possiveis produtos. De posse desse modelo matematico, estabelecem-se os parametros da
combustdo e, na formulacdo desenvolvida nesse trabalho, calculam-se as fracbes molares dos
produtos da combustao.

A depender do caso, a formulacdo matematica é bastante simples e é possivel a obtencéo
do ndmero de mols ou fragdes molares de forma analitica. Entretanto, conforme citado,
existem situacdes em que a dissociacdo é bastante intensa, proporcionando o surgimento de
varios componentes resultantes da reacdo quimica. A Equacdo 61 representa a formulagédo
geral para combustao de um hidrocarboneto liquido com adi¢ao de vapor d’agua e os produtos

resultantes da fracdo residual e os resultantes da combustéo.

1=y C,H,O N 0,210 0,79N XH,0
m[gq)(xyzd)-l" 2 +0,79N, + XH,0]

+yrly1€CO; + y3H,0 + y3N; +y40; + y5CO + ygH, + y7H (61)
+ y50 + y5OH + y;,NO]

- y;,€0; + y,H;0 + y3N; +y,0, +ysCO + ysH; + y;H

+ yg0 + y9OH + y;,NO
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Onde: y, é fracdo molar dos gases residuais (adimensional); ¢ € a razdo de equivaléncia
calculada pela Eq. 66; ¢ é a calculada pela Equacdo 62; a, b, c e d representam o nimero de
atomos do carbono, hidrogénio, oxigénio e nitrogénio, respectivamente. x é a a calculada pela
Equacdo 45; Z e a calculada pela Equagdo 46; y; ¢ a fragdo molar do “i” reagente
considerando a mistura “fresca (adimensional); y; ¢ a fragdo molar do “i” elemento do
produto calculada pela Equacéo 47; n; ¢ o numero de mols do “i” elemento do produto; N1

é 0 nimero de mols total reagentes ou produtos.

0,21
¢ = r‘r_g (62)
X = et
T My, (63)
y A (64)
(mci)r
- 65
Vi Nmols ( )

Para determinacdo das fracGes molares referentes aos produtos formados, utiliza-se o
software TPEQUIL. Esse programa utiliza as reacGes fundamentais e mais as de equilibrio,
baseadas na lei de Gibbs. Sdo contempladas dez espécies quimicas na reacao de combustao.
Foi baseado no cddigo computacional de (Olikara, et al., 1975). Dessa forma, é possivel
calcular a composicdo de equilibrio dos produtos atraves da especificacdo da composicédo
quimica do combustivel, isto é, o niumero de mols de carbono, hidrogénio, oxigénio e
nitrogénio presentes (adimensional), da razdo de equivaléncia (¢) (adimensional), pressdo
(Pa) e temperatura (K).

Com os valores das variaveis supracitadas calculados, utiliza-se o programa para analisar e
examinar o comportamento dos principais poluentes, tais como: CO,, CO, e NO para 0s casos
especificados na Tabela 10.

O TPEQUIL resolve um sistema de dez equacOes através de um algoritmo. Essas equacdes
representam cada uma, a fracdo molar de um determinado produto da combustéo.

Dessa forma, agrupando a Equacdo 61, tém-se os seguintes termos representados pelas

Equacdes 48, Equacdo 49, Equacéo 50, Equacgéo 51 e Equagéo 70.
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o ()
1+¢p+X
Ry =y:(y1 +ys)
Ry =y (2y; + 2y +y7 + ¥o)
R3 =y (2y1 +y2 + 2y3 + y5 + ys + y9 + y10)

Ry = y:2y3 +y10)

(66)

(67)

(68)

(69)

(70)

Realizando o balanco da Equacéo 61, tém-se a Equacdo 71, Equacdo 72, Equacdo 52 e

Equagdo 53, onde se calculam o nimero de mols de carbono, hidrogénio, oxigénio e

nitrogénio, respectivamente.

C: Q(Q(I)X) +R; = (Y1 + ys)Nmols

H: Q(sdpy + 2X) + R, = (2y, + 2y6 + v7 + Vo) Niols
0:Q(0,21%2+X) +R3 = (2y; +y, + 2y4 + Y5 + ¥g + Yo + Y10)Nmols

Nitrog: Q(0,79 * 2) + R, = (2y3 + ¥10)Nmos

A Equacdo 54 representa o somatorio das fracGes molares dos produtos.

10
ZYi:1:>Y1+Yz + Y3+ Vat+ys+Yet+y, s+ yotyio=1

i=1

Isolando 0 “Ny,.1s”” na Equagao 71, tem-se a Equacéo 76.

Q(sdpx)
(y1 +ys)

mols —

(71)

(72)

(73)

(74)

(75)

(76)

Substituindo a Equacdo 76 nas Equacdes 72, 73 e 74, tém-se as Equacdes 55, Equacdo 56 e

Equacéo 57.
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+ 2X)+ R
2y, +2y6 +y7 +yo) = Q(ngZZq)X) +)R1 2] (y1 +ys) (77)
021+«2+X)+R
(2y; +y2 + 2y, +ys +¥s + Yo +¥10) = [Q( QGpx) + 111 3 (y1 +ys) (78)
Q0,79 %2) + R,
(2y3 +y10) = l Q0% + R, l (y1 +¥s) (79)

Dessa forma, existem quatro equacdes e dez incdgnitas. Para tal resolucdo, far-se-4
necessario acrescentar outras seis equacdes que surgem das reacGes de equilibrio (Equacédo
80, Equacdo 81, Equacéo 82, Equacgéo 58, Equacdo 59 e Equacéo 85).

1 y7p%°
o =W (80)
1 ysp®®
EOZT—’O%Kp,zz 0,5 -
4
“H, +2.0, 2 OH - Ky 5 = 22
21 1702 = R s = s s h
1 1 _ Y10
50, +SsN, 2NO =Ky, = 5503 >
2272 C Y4'Ys
1 y
H, +§Oz < H0 - K5 :ﬁm o
Yo Y6 P
1
CO+50, 2 €0, = Kpg =%505 -
Y4 y5 p~

Reorganizando as Equacdes 80 a 85, e especificando a variavel dependente como sendo
V1, Y2, Y7, Vs, Vo € Y10, téM-se as Equacgdes 60, Equacéo 61, Equacdo 62, Equacdo 63, Equacao
90 e Equacéo 91.

y1 = Kpeysys (86)
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y2 = Kps5y4°ye (87)
K 0,5
y, = —RL%e (88)
p ’
K 0,5
yg = D2t (89)
p ’
Yo = Kp,3Y2'5Y2'5 (90)
Y10 = Kp,4Y2'5Yg'5 (91)
Kpi, 1=1, 2, 3, 4, 5 e 6, representam as constantes de equilibrio para cada uma das

Equagdes 86 a 91. Os valores das constantes s&o calculados através da Equagao 92.

2]
logKy,; = Alog (12} 4 % + C+ DT(8) + ET(8)?, para 600 < T < 4000K (92)

Realizando as substituicbes das Equacdes 86 a 91 nas Equacgdes 75, 77, 78 e 79, tém-se as
funcoes f;; f,; f; e f, (Egs. 93 a 96).

0,5 0,5
Kp,1y6 Kp,2Y4

— 0,5 0,5
fi = Kpeys ys + Kp,53;45 Zes tys+ 3;45+03;5 TYe t o5t s (93)
+KpaYaVe" T Kpay,“ysm —1=0

K ,1y(6)’5
f = 2Kpsya®ye + 2ye + = 55—+ Kpaya®ys” — di(Kpeya®ys +ys) = 0 (94)
K y0,5
27 4
f; = 2Kpy2°ys + Kpsya®ye + 2va +ys + =z + Kpsyiye” (95)
+ Kpays”ys® = da(Kpey3°ys +s) = 0
f, = 2y; + Kp,4yg'sy(3)'5 - d3(Kp,6Y2'SYS + YS) =0 (96)

As funcbes f;;f,; f; ef, sdo equacbes ndo-lineares e, conforme descrito, o sistema é

resolvido para determinar os valores das fracdes molares de cada componente.
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4.8 PARAMETROS DE DESEMPENHO

Para verificar o comportamento do motor sob o aspecto do desempenho, € interessante
obter, analisar e avaliar algumas variaveis que dependem diretamente dos perfis de pressao e
temperatura. Neste sentido, pardmetros como trabalho indicado, pressdo média indicada,
poténcia indicada, torque indicado e rendimento térmico indicado sdo importantes e utilizados
neste trabalho.

4.8.1 Trabalho Indicado (Wj,q)

O trabalho indicado ou trabalho liquido é a soma algébrica dos trabalhos de compressao
(sobre o sistema) e expansao (pelo sistema) (Heywood, 1988). Considerando a convencéo de
sinais utilizada na termodinamica para o trabalho, tem-se que sera negativo na condigéo de ser
realizado sobre o sistema (compressdo) e positivo ao ser realizado pelo sistema (expansao)
(Eq. 97). Esse calculo pode ser realizado considerando a pressdo média em duas posicoes
diferentes do pistdo para um intervalo pequeno (Lata, et al., 2010). Dessa forma, a Equacgéo
98 expressa, matematicamente, o trabalho indicado em funcdo dos dados numéricos obtidos

para a pressdo e o volume.

Wing = Wll'q = Wexpansﬁo - Wcompresséo 97)

(Pi+1 + PR

Wing; = >

) iy = W11 (98)
4.8.2 Pressdo Média Indicada (PM;,4)

Conforme (Martins, 2006), a pressdo média indicada corresponde a uma pressdo constante
tedrica que aplicada sobre o pistdo, durante o curso de poténcia, que produziria 0 mesmo
trabalho liquido que realmente é produzido em um ciclo, considerando que a pressdo no
interior do cilindro é variavel. Uma forma direta de obter a pressdo média indicada é o calculo

pela razdo entre o trabalho indicado e o volume deslocado. A Equacdo 99 mostra essa relacao.

W
PMing = 2% (99)
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4.8.3 Poténcia

A poténcia é o trabalho por unidade de tempo. E importante frisar que em motores existem
trés classificaches para poténcia. S&o elas; poténcia indicada (Pot;,q), de atrito (Pot,.) e
efetiva (Potefe:). A primeira é a poténcia desenvolvida na cabeca dos pistdes, a segunda é a
poténcia dissipada pelas resisténcias internas do motor e a ultima é a obtida no eixo do motor.
Dessa forma, a Equacao 100 relaciona as trés poténcias.

Potefer = Potjq — Poty, (100)

A Equacdo 101 apresenta o calculo da poténcia indicada para um motor quatro tempos.

Wind Nn

> (101)

Potinq =
4.8.4 Torque Indicado (Tjpq)

Segundo (Heywood, 1988), o torque fornece a habilidade de realizacdo trabalho durante a
compressao e expansao. Matematicamente, a Equacdo 102 permite calcular o torque indicado

com base na poténcia indicada e na rotacdo do motor.

POtind
Ting = N

(102)
4.8.5 Rendimento Térmico Indicado (n;, )

O rendimento térmico de um motor é a relacdo entre o trabalho indicado e a energia
produzida pela queima do combustivel considerando o seu poder calorifico inferior ou a razéo
entre a poténcia indicada e a energia produzida pela queima do combustivel considerando o
seu poder calorifico inferior. A Equacdo 103 e a Equacdo 104 expressam, respectivamente, o
calculo do rendimento térmico do motor considerando o trabalho indicado e a poténcia

indicada. Nesse trabalho, utilizou-se a primeira equacao.

Wind

Nting = (M) PCleq (103)
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POtind

d = < 104
Mind = (), PCl 409

4.8.6 Pressao Média Efetiva (PMgget)

A poténcia de atrito nas partes méveis do motor engloba todas as perdas por friccdo que
acontecem no motor, tais como: o atrito nos aneis com as camisas, Nos mancais com 0s
moentes do virabrequim e das bielas e nos pinos de pistdo com a biela. (Heywood, 1988) apud
(Graciano, et al., 2016) considera inclusa na poténcia de atrito a taxa de variagdo de energia
no tempo, necessaria para acionar 0s equipamentos auxiliares do motor como a bomba de
combustivel, bomba de circulacdo de 6leo lubrificante e a bomba do fluido de arrefecimento,
além de outras perdas menores. Uma funcdo empirica permite calcular as perdas na forma de
pressdo devido ao atrito em motores diesel com injecéo direta de combustivel, em funcéo da
velocidade meédia do pistdo e da rotacdo do motor.

A Equacdo 105 representa a pressao média de atrito (PM,,) (Heywood, 1988) apud
(Graciano, et al., 2016). Aproximadamente, 54% do atrito estdo concentrados nos anéis de
segmento do pistdo (Brunetti, 2012). Os demais percentuais estdo distribuidos nos pistoes,

virabrequim, valvulas e outros elementos auxiliares.

48 X
- 2 105
PMye = 75 + 555N + 0,4V (105)

De posse da Equacéo 105, pode-se calcular a pressdo média efetiva atraves da Eg. 106.
PMgfer = PMjpg — PMye (106)
4.8.7 Poténcia Efetiva (Poteser)

l:)Mefet * Vd * N

Potefer = 2 (107)
4.8.8 Torque Efetivo (Tefer)
60 * Potefet (108)

Tefet = 2N
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4.8.9 Trabalho Efetivo (Wset)

Wetet = PMefer * Vg (109)

4.8.10 Rendimento Térmico Efetivo (0.,

Wefet

ntefet = (mci)rPCqu (110)

4.9 METODO DE RESOLUGAO DA EQUACAO DIFERENCIAL ORDINARIA (EDO)

As Equacdes.16 e 20 séo Equagdes Diferenciais Ordinarias N&o-Lineares (EDO). Para sua
solucgéo, deve-se utilizar uma resolu¢do numérica e um metodo matematico que ird fornecer
valor (es) aproximado (s) ao valor (es) exato (s). De posse do meétodo, implementa-se um
algoritmo que ira descrever a forma como o método deve ser realizado.

Para a equacdo citada, foi escolhido o metodo das diferencas finitas. Nesse método, a
aproximacao da derivada em um ponto x; (i corresponde a iteracdo e varia de 1 a 360) se
baseia nos seus pontos vizinhos. Isso significa que as derivadas sdo aproximadas por equacoes
algébricas discretas utilizando um esquema de interpolacdo apropriado. Neste caso foi
utilizado um esquema explicito considerando que a evolucéo ao longo do angulo 6 representa
de alguma forma uma evolucdo no tempo. Assim, a resolucdo das equacgdes discretas do
modelo é realizada num processo de marcha considerando que as variaveis P, e Tj,; Sdo
obtidas a partir do conhecimento prévio de P, e T, e das demais variaveis presentes, avaliadas
na condicdo (i + 1) ou (i) o que depende da disponibilidade nesse “instante”.

Conforme (Gilat, et al., 2008), a derivada no ponto x; € aproximada pela inclinacédo da reta
que interliga 0s pontos x;_; € X;,+;. A precisdo depende do espacamento dos pontos, da
formulacéo e da precisdo dos pontos do conjunto de dados. A Figura 29 ilustra a diferenciacdo

numérica utilizando a aproximacao por diferencas finitas.
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Figura 29 — Método numérico da aproximacao por diferencas finitas.

fix)

|

I_.I"I.rlh! esiimada
com & inclimagio
da reta que conecta

FONTE: (Gilat, et al., 2008)

Vale frisar que a derivada de uma funcdo pode ter dois significados que séo a taxa de
variacdo da variavel dependente em funcdo da variavel independente ou a inclinacdo da reta
tangente a curva descrita pela y = f(x;). Matematicamente, a Equacdo 111 representa a

derivada da funcéo.

dfco| £(a) = lim f(x) — f(a) (111)
dx x=a X—a X—a

Essa ultima definicdo mostra que a derivada é calculada com a escolha de um ponto
proximo a x = a e o calculo da inclinacdo da reta que une esses dois pontos. No limite em que
0 ponto x tende a a, a derivada é a inclinacdo da reta tangente a funcdo, isto é, f(x;) em x = a.
A Figura 30 contém a representacdo da derivada.

Figura 30 - Representacdo da derivada de uma funcéo.

LEL

] X Ir X I
_ —
O poabo x ende ao ponio a.

FONTE: (Gilat, et al., 2008)
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No método de aproximacao por diferencas finitas, valores da funcdo em diferentes pontos
proximos a x = a sdo utilizados na estimativa da reta tangente & curva. Ha trés maneiras de
calcular a derivada atraves desse método. Séo elas: a diferenca progressiva, a regressiva e a
central. O que difere as trés maneiras sdo, basicamente, os pontos utilizados para a
aproximacdo da derivada real. No primeiro, € a inclinacdo da reta que conecta 0s pontos

dix) = &)= 1) g segundo, é a inclinacdo da reta que

dx lx=x; Xj+17Xj

x;, f(x;) € Xj41, f{(Xi+1), OU S€ja,

A _ f05)—fCxiy)
dx Ix=x, Xj=Xj—1

conecta 0s pontos x;_q, f(xi_1) € x;,f(x;), isto &, . No ultimo, é a

. . o . dfi
inclinacdo da reta que conecta 0s pontos x;_q,f(xi_1)€ Xi;1,f(Xi11), OU S€ja, % =

d X=Xj

MO0~ f-1) o Figura 31 ilustra as trés maneiras de resolucdo por diferencas finitas.

Xi+1—Xj-1

Figura 31 - Trés formas de resolucédo da derivada através da aproximacéo por diferencgas

finitas.
Diferenga finita progressiva Diferenga finita regressiva Diferenga finita central
(x) x &
3 Derivada real 2 oy )
aproximadas Drivnds
real
5 |
Derivadas Derivadas
3P|‘°-"m3‘h‘ aplmximadas

| X
.

I X

i

i
|
I
|
|
X

AL

FONTE: (Gilat, et al., 2008)

Para a resolucdo das Equacbes 16 e 20, foi adotado o método da aproximacdo por

diferencas finitas progressiva. Como forma geral, a Equacdo 112 é utilizada para o método

citado.
df(x) f(xir1) — f(x1) df(x)
= = f(xi11) = f(x;) + Xjp1 — %) 112
dX x=x; Xi+1 _ Xi i+1 1 i+1 1 dX x=x; ( )

4.9.1 Discretizacdo das Equacdes para o Ciclo Convencional

Apos a apresentacdo do método das diferencas finitas, a Eq. 16 serd discretizada de acordo

com a metodologia descrita e escrita sob a forma da Eq. 116.
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Py — B _ Ry lthotali Ry BdV; B dV;

A0 o,V d8 ¢, Vide  V;de (113)
Pea =B _ Ri 1dQuot;  RAVi (R (114)
A Cvi Vi de Vi doe Cy
R; P dVi R; 1 thotal-
P, =P-l{—+1)—F+ —— A
e I(Cvi ’ )Vi AT (115)

A Equacdo 116 expressa a equacdo diferencial ordinaria (Eq. 16) escrita sob a forma

discretizada utilizando o método supracitado.

1/R; dv; Rj 1 thotal'
Poy=Pl{l——(—+1|—=2}tA0+{—= A
i+l ! { Vi <CVi + ) dﬂ} 0+ {CVi Vi de 0 (116)

O mesmo procedimento foi adotado para a Eq. 20 e o desenvolvimento segue abaixo.

Tis =T _ Ri Ti dQuotas;  Ri TidVi T d(mep,

_ R el 117
7D ¢, PV, d8 c,Bde 'V, de (117)

A Equacdo 119 expressa a equacdo diferencial ordinaria (Eq. 20) escrita sob a forma

discretizada utilizando o método supracitado.

Ri T thotali _ &Edvi _lzd(mci)r

=T 4 | L — 118
T =TH|hv a0 o pde Vv, as |0 (118)
R; 1d . R;1dv; _ T#d(mg
e et e (119)
vi T Vi vi i i
Nas Equacdes 116 e 119, o diferencial (j—‘é) ndo foi discretizado uma vez que ele €

determinado de forma exata e representado pela Equacdo 23 do modelo. Algo similar ocorre

thotal)

com o diferencial ( 1o ) due é obtido do tratamento adequado das equagdes que estdo

envolvidas no seu célculo, neste caso as Equacdes 33 e 41, e todas as demais que fazem parte

destas duas ultimas.
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4.9.2 Discretizacdo das Equacdes para o Ciclo Avancado

Seguindo 0 mesmo procedimento, anteriormente, descrito, apresentam-se as Egs. 120 e
121 que expressam as Egs. 42 e 47 escritas sob a forma discretizada, respectivamente, para o

calculo da temperatura e da presséo para o ciclo avangado.

Ri 1 dQuta;; R; 1dV; Ed(mci)r_ R; Ti® d(myg)

To: =T | ——— _———— R L
1+l ‘lcviPi’Vi de c,,P/d0 'V, do ¢y, P'V; do

120
CRT damg) | (120)
c,;BV; do %
1/(R dVi} {Ri 1 thotal'}
P,,=P{1l——=—+1|—}{A0+{———12A0
i+l ! { Vi <CVi ) de Cy; Vi de (121)

Ri 1 d(még)
_ {c_viVi = hlg} A0

4.9.3 Erro Relativo Real

Um dos critérios para quantificar a precisdo da solu¢cdo numeérica é o erro relativo real.
Considerando a solucdo exata [f(x.4)] € a solugdo numérica [f(x,,)], calcula-se, através da Eq.

122, esse erro.

[f(Xex)] - [f(Xnu)]
[fGeon)] (122)

4.10 FLUXOGRAMA DO PROGRAMA

Os dados de entrada do programa podem ser divididos em cinco grandes conjuntos de
informacGes que sdo necessarios para obtencdo da solucdo das equagbes descritas no topico
4.1.2 através do simulador possa. S&o eles:

e Geometria do motor: diametro do cilindro (b), relacdo biela-manivela (BM), curso

do pistdo (s), razdo de compressao (r);

e Termodindmicos e operacionais do motor: pressdo do ar no interior do cilindro

considerando o pistdo no PMI e a valvula de admisséo fechada (P;), temperatura do ar no
interior do cilindro considerando o pistdo no PMI e a valvula de admissdo fechada (T;),

massa molar do ar (M,,), emissividade do material que compGe as paredes do motor (g),
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constante universal dos gases (R,,), constante de Stefan-Boltzman (o), rotacdo do motor (N),
temperatura média das paredes do cilindro (Tpareqe). Massa de ar real admitida no interior do
cilindro considerando o pistdo no PMI e a valvula de admissdo fechada (m,,),, massa de
combustivel real injetada durante a combustdo (mg;),;

e Combustiveis: formula molecular do diesel e do biodiesel, percentuais de diesel
(%diesel) e biodiesel (%biodiesel) para obtencdo do combustivel equivalente, poder
calorifico inferior do diesel (PCIp) e do biodiesel (PClIg), massa molar do carbono (MMc),
hidrogénio (M), oxigénio (Mg) e nitrogénio (My) e do combustivel (M;).

e Combustdo: angulo de inicio da combustdo (0;.), angulo de término da combustdo
(@4c), duracdo da fase de pré-mistura da combustdo (A@,), duracdo da fase difusiva da
combustdo (A@4), fator de eficiéncia da combustdo (a, ), percentual de combustivel
queimado durante a fase de pre-mistura (X,), percentual de combustivel queimado durante a
fase difusiva (Xg4), fator de forma da combustdo na fase de pré-mistura (my), fator de forma
da combustdo na fase difusiva (my),

e Reagentes e Produtos da combustdo: equagbes de calor especifico a pressdo

constante variando com a temperatura para as espécies quimicas consideradas com seus
respectivos coeficientes;

Com a insercdo dos dados supracitados, permite-se que o programa calcule os dados de
volume e as suas taxa de variacdo em funcédo do intervalo angular da arvore de manivelas.
Calculam-se o calor especifico a volume constante (c,) e a constante universal dos gases (R).
Na sequéncia, com 0s angulos de inicio e fim da combustdo, sdo determinados os dados de
fracdo de queima e da taxa de variacdo da fracdo de queima de combustivel através da funcéo
dupla de Wiebe.

A partir dos dados obtidos, o programa, desenvolvido no software EXCEL, resolve as
equacOes diferencias ordinarias, ja discretizadas, da pressdo e temperatura através do método
numérico das diferencas finitas, detalhado no topico 4.10, bem como as equacdes auxiliares
de energia lancada através da combustdo, transferéncia de calor e as referentes a geometria do
motor. Resolvendo as equacdes algébricas, os perfis de pressdo e de temperatura sdo obtidos
naquele passo. O angulo da arvore de manivelas (@) é incrementado e novos valores séo
determinados. O loop é repetido até que o valor da pressdo esteja contido no erro relativo real
determinado (até 5%), considerando o valor predito e o experimental. Nesse momento, a

simulagdo € encerrada. Ap0Os essa etapa, sdo gerados os valores dos parametros de
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desempenho e das fragdes molares dos produtos da combustdo. Esses ultimos, através do
programa TPEQUIL.
A seguir, é apresentado um fluxograma simplificado das etapas do processo (Figura 32):

Figura 32 - Fluxograma do processo.
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4.11 VALIDACAO DO MODELO DESENVOLVIDO NESTE TRABALHO

A validacdo do modelo matematico desenvolvido neste trabalho foi realizada utilizando os
resultados experimentais de pressao obtidos por (Junior, 2009).

A partir do trabalho de (Junior, 2009), foram obtidos os dados numéricos e experimentais
para o perfil de pressdo no interior do cilindro de um motor do ciclo Diesel operando com
misturas de diesel e biodiesel. Para geracdo dos valores preditos e experimentais, o autor
desenvolveu um modelo matematico baseado na primeira Lei da Termodinamica, na equagao
de estado e nas auxiliares para simular as fases do ciclo motor Diesel e realizou testes em
bancada utilizando um motor Agrale (M95W).

De posse da modelagem matematica, realizou as simulagbes com o software

MATHEMATICA e o método numérico adotado para resolucdo do sistema de equacOes



diferenciais ordinarias foi o automético que engloba os métodos de Runge-Kutta de 4% ordem
e 0 de Adams. Os dados obtidos foram de presséo, temperatura, trabalho, perdas de calor por
conveccao e radiacdo e a taxa de variacdo da energia liberada pela queima do combustivel. O
equacionamento desenvolvido foi validado através dos valores de pressdo e dos parametros de
desempenho gerados nos experimentos. Os valores dos poluentes emitidos pelo motor sdo
obtidos com um analisador de gases, assim como os relativos aos parametros de desempenho.
Os resultados simulados foram considerados satisfatorios devido a presenca de desvios
menores que 8% em relagdo aos resultados experimentais.

Foram elaborados ensaios para cinco combustiveis diferentes, sendo a mistura composta
por diesel e biodiesel nos percentuais de 3, 10, 20, 50 e 100% de biodiesel na composigédo
final do combustivel. Para cada combustivel, foram realizados ensaios em trés rotacfes do
motor (1.500, 2.000 e 2.500rpm) e para cada caso, as medi¢6es foram repetidas cinco vezes
para que as propriedades citadas fossem obtidas. Para esses valores, foram calculadas as
incertezas que ficaram em torno de 1 a 3bar.

Com o modelo validado, foram gerados os dados preditos de presséo, da temperatura, do
trabalho, das perdas de calor por convecgdo e radiacdo e da taxa de variacdo da energia
liberada pela queima do combustivel para cada combustivel, todos em funcdo do angulo da
arvore de manivelas.

Para tal comparativo, utilizam-se os dados de entrada descritos na Tabela 5.

Conforme descrito no tépico 4.1, na simulagdo considera-se o intervalo angular 180" a

[

540 .

Tabela 5 - Condicdes iniciais e pardmetros da combustéo utilizados para a validacdo do modelo matematico

Variavel Valor Unid Descricéo
P, 94 KPa Pressdo do ar no |[1te.r|(.)r.do cilindro -
Condicdo inicial
T, 309 K Temperatura do ar no interior do cilindro -
Condicdo inicial
0.6 ) Emissividade referente ao material
€ ' _ constituinte da parede do cilindro
0; 343 Graus Angulo de inicio injecdo de combustivel
O4i 410 Graus Angulo de término da combustdo
;¢ 346 Graus _ Angulo de inicio combustdo
B4c 410 Graus Angulo de término da combustéo
k
PCIp 42.300 —] Poder Calorifico Inferior do diesel
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PCI 37.430 K
B . kg
V,(180°) 7,81x10~* m3
(M), 4,89x10~* kg
(mg)r 2,21x1075 kg
Cd 0,625 -
A k
(é) 35,46 Ll
C/, kg comb
2 k
é) 2217 kil
C/, kg comb
ay 4,605 -
m,, 3,00 -
my 1,00 -
Xy 13 %
X4 87 %
ABp 8 Graus
AB4 35 Graus
O4c 401 Graus
ABg, 55 Graus
Ne 0,98 -
h 1 Graus

Poder Calorifico Inferior do biodiesel

Volume total
Massa de ar real
Massa de combust. real
Coeficiente de perda de carga na admissao
do ar

Relacdo ar/combustivel real (sem considerar
o coeficiente de perda de carga - Cd

Relacdo ar/combustivel real (considerando o
coeficiente de perda de carga — Cd)
Parametro da funcéo dupla de Wiebe
Parametro da funcéo dupla de Wiebe
Parametro da funcéo dupla de Wiebe
Percentual da energia liberada na durante na
fase de pré-mistura da combustao. Parametro
da funcéo dupla de Wiebe
Percentual da energia liberada na durante na
fase difusiva da combustdo. Parametro da
funcéo dupla de Wiebe
Duracéo da fase de pré-mistura
Duracdo da fase difusiva
Angulo de término da combust&o
Intervalo entre o inicio e o fim da combustao
Rendimento da combustéo
Passo de angulo

A Tabela 6 apresenta os dados técnicos do motor cujo experimento foi realizado e utilizado

para a validacdo do modelo matematico.

Tabela 6 - Dados técnicos do motor utilizado para a validagdo do modelo matemaético

Variavel
Modelo

Injecdo de combustivel

Tipo
Combustivel
b

S
I

n
(r
Va

%diesel

Valor

Direta

Biodiesel

0,095
0,105
0,170
1
21:1

7,44E-4
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Unid Descricao

- AGRALE M95W
Injecdo dentro da camara de
combustéo
4 ciclos, Aspiracao natural,
Estacionario, monocilindro
- Tipo de combustivel
m Diametro do cilindro
m Curso
m Comprimento da biela
- Numero de cilindros
- Taxa de compressédo
m3 Cilindrada
% Percentual de diesel na mistura (em
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volume)
obiodiesel 3 % Percentual (?a?n b\l/cc)ﬂlljer;s]zl) na mistura
Temperatura média das paredes do
Tparede 312 K cilindro
Carga 50 % Carga do motor
Potefet 5,26 kw Poténcia efetiva
Tefet 20 Nm Torque efetivo
N 2 495 rpm Rotac&o para a poténcia e torque

efetivos

Na Figura 33, apresentam-se os graficos contendo dados simulados da pressdo dos gases
no interior do cilindro fornecidos pela modelagem matematica proposta neste trabalho e os
experimentais fornecidos pelo autor supracitado. Ambos os resultados foram obtidos

utilizando uma mistura de 97% de diesel e 3% de biodiesel, em volume, e sem injecdo de
agua. Os dados simulados foram obtidos da discretizacdo da equacédo diferencial ordinaria g—g

(taxa de variacdo da pressdao no interior do cilindro em funcdo do angulo da arvore de
manivelas). O intervalo angular da arvore de manivelas compreende a compressdo até a
expansao.

Pode-se observar que de acordo com os perfis das curvas de pressdo no tocante a qualidade
do método e a capacidade de representar o fendmeno fisico sdo satisfatorias. Verifica-se,
ainda, que o pico de pressao apresenta uma diferenca toleravel entre o valor numérico e o
valor experimental. Como houve uma boa concordancia entre as curvas, pode-se afirmar que a
metodologia empregada é compativel com a fisica do problema.

O erro relativo real encontrado entre o valor predito e o experimental da pressao maxima
dos gases no interior do cilindro no angulo maximo da arvore de manivelas (8,4 = 365°) €
apresentado na Tabela 7. A incerteza apresentada é muito pequena e, ainda, verificando o
desvio apresentado na medi¢do experimental realizada por (Junior, 2009) que é cerca de
2,04bar, ou seja, 0 mensurando pode variar até 75,04bar no experimento. Esses fatos ratificam

a aceitacdo do modelo matematico e do método de resolucédo adotados.

Tabela 7 — Comparativo entre o valor predito e o experimental da pressdo maxima dos gases no interior
do cilindro

Pressao Pressdo (Experimental) Incerteza Erro relativo real
(Predito) - bar - bar (Experimental) - bar (%)
76,65 73,00 2,04 2,0
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Figura 33 - Validacdo do comportamento da pressédo interna do cilindro em funcéo do angulo da arvore de
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Complementarmente, 0 modelo matematico desenvolvido neste trabalho foi, também,
validado com dados experimentais de temperatura disponivel dos gases no coletor de descarga

do motor Diesel de uma planta termoelétrica instalada em Suape-PE. As especificactes

manivelas desde a compressao até a expansao

240 270 300

330 360

—Numérico (Neste trabalho)
Experimental - (Junior, 2009)
+ Simulado - (Junior, 2009)

420 450 480 510 540

Angulo Arvore de Manivelas (graus)

técnicas do motor utilizado para esse comparativo estdo contidas na Tabela 8.

Para o perfil de temperatura, o erro relativo real (e..) ficou abaixo de 2,0%. O que
corrobora a representatividade da modelagem matematica.
Devido a esse fato, o modelo elaborado foi utilizado em uma parte do trabalho de

concluséo de curso (TCC) do aluno de graduacdo em engenharia mecanica da UFPE, Matheus

Bezerra de Alencar Barros.

Tabela 8 - Especificacdes técnicas do motor Waértsila

Variavel
Modelo
Combustivel
b
S
I
n

Valor
Biodiesel
0,460
0,580
0,850
20
18:1
9,64E-2

600
361

Unid

kPa

Descricdo
W20V46
Tipo de combustivel
Diametro do cilindro
Curso
Comprimento da biela
Numero de cilindros
Taxa de compressao
Cilindrada
Rotacdo para a poténcia e torque
efetivos
Pressdo absoluta no cilindro antes
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(mar)r

(mci)r

0,3866
0,0124

327,5

kg

kg

da compresséo
Massa de ar admitida no cilindro
por ciclo
Massa de 6leo combustivel B1
admitida no cilindro por ciclo
Temperatura no cilindro antes da
compressdo (temperatura inicial)
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5 RESULTADOS E DISCUSSOES
5.1 CURVAS OBTIDAS ATRAVES DO SIMULADOR

Na Figura 34, é ilustrado o grafico do comportamento da temperatura no interior do

cilindro em funcdo do angulo da arvore de manivelas. O célculo foi realizado utilizando a
. . ~ ~ . . ., . dT LN . .
discretizacdo da equacdo diferencial ordinaria r (taxa de variacdo da temperatura no interior

do cilindro em funcéo do angulo da arvore de manivelas).

Figura 34 — Perfil da temperatura interna do cilindro em funcéo do angulo da arvore de manivelas desde

a compressao até a expansao.
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O gréafico apresentado na Figura 35 ilustra o comportamento do trabalho total realizado
desde a compressdo até a expansdo em funcdo do angulo da arvore de manivelas. Pode-se
observar uma parte no perfil com valores negativos e positivos. Pela convencao de sinais, esse
comportamento corresponde ao trabalho executado sobre o sistema (nhegativo), isto €, pelo
pistdo comprimindo o ar ou 0s gases da combustdo e o executado pelo sistema (positivo)

quando os gases sao expandidos no interior do cilindro, gerando o trabalho efetivo ou util.



Figura 35 - Perfil do trabalho em fung¢éo do angulo da &rvore de manivelas desde a compresséo até a

expansao.
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Conforme explicado no capitulo 1V, a Figura 36 contém os graficos representativos dos
perfis da fracdo de queima do combustivel e da taxa de variacdo da fracdo de queima obtidos
através da funcdo dupla de Wiebe e da sua derivada, respectivamente (Wiebe, 1962) apud
(Junior, 2009) e (Miyamoto, 1985). Conforme descrito, pode-se observar a evolucdo da fracéo
de queima no intervalo, percentual, de zero (0%) a cem (100%). Para a taxa de variacdo da
fracdo, verificam-se os dois picos da curva, representando as fases de pré-mistura e difusiva.

O pico maior corresponde a primeira fase e o pico menor a segunda.

Figura 36 - Taxa de variacdo da fracdo de queima do combustivel e fracdo de combustivel queimado na

combustao.
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A Figura 37 contém os graficos da energia dissipada através dos processos de convecgado e
radiacéo e a energia total transferida. Observa-se que a maior parcela de transferéncia ocorre
através da conveccao (Heywood, 1988).

Figura 37 - Energia total dissipada e energia dissipada através dos processos de conveccao e radiagao.
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Na Figura 38, apresentam-se os graficos das taxas de variacdo da energia lancada durante a
combustdo e a da energia total dissipada através dos processos de convecgdo e radiacao.
Conforme citado, observam-se, no perfil da taxa de energia emitida através da combustéo, 0s
dois picos caracteristicos da queima em motores de ignicdo por compressao. Verificam-se,
ainda, as diferencas quantitativas entre as duas taxas, sendo a advinda da combustdo
possuindo maiores valores devido ao PCl.q do combustivel. O sinal negativo presente na taxa
de energia dissipada indica que o calor esta sendo transferido do sistema para 0 meio externo
(Moran, et al., 2013).
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Figura 38 - Taxa de variacdo de energia liberada durante a queima do combustivel e taxa de variagéo de
energia dissipada
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Os dados de entrada utilizados para a obtencdo dos graficos apresentados nesse topico

constam na Tabela 5.

5.2 UTILIZACAO DO MODELO MATEMATICO E DO SIMULADOR PARA CASOS
PROPOSTOS

Tendo realizada a validacdo do modelo, este foi utilizado para a elaboracéo de uma analise
comparativa do uso de diferentes misturas de diesel e biodiesel num motor de combustdo
interna de quatro tempos. Além dessa andlise, foi também verificado o efeito da razdo de
equivaléncia, o efeito da variacdo do inicio da combustdo, o efeito da rotacdo do motor e 0
efeito da mudanca do angulo de inicio da combustdo. A Tabela 9 contém os as especificacbes
do motor e os dados complementares. A Tabela 10 contém os casos analisados, considerando
o ciclo convencional e o0 avancado, e 0s dados de entrada para as simulacgdes.

Os dados de pressdo e temperatura na entrada do cilindro (antes da compressdo) foram
obtidos de (Barros, et al., 2018), assim como as vazGes massicas de ar de combustdo e
consumo de combustivel, dos quais foram obtidos os valores das massas de ar e de
combustivel para um cilindro e um ciclo do motor considerando os quatro cilindros, quatro

tempos e a velocidade de rotagdo é de 1.800rpm.
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Tabela 9 - Especificacdo técnica do motor e dados comuns aos casos propostos para as analises.

Variavel Valor Unid Descricao
Modelo do motor - - D4BB-AG31 (Hyundai)
. 4 ciclos, Aspiragao natural,
Tipo - - L
Estacionario
Sistema de Arrefecido a agua
arrefecimento
r 22:1 - Taxa de compressao
Carga 100 % Carga do motor
Potefet 20,6 KW Poténcia efetiva
rot 2.500 rpm Rotacéo
s 100 T Curso
1 170 mm Comprimento da biela
n 1 - NUmero de cilindros
V(180°) 6,81E-06 m3 Volume total
Coeficiente de perda de carga na
Cq 0,625 i, .
admisséo do ar
Tparede 381,0 K Temperatura da parede do cilindro
Ne 0,98 % Rendimento da combustéo
kg
M., 28,96 Massa molar do ar
kmol
Mc 12 kg Massa molecular do carbono
kmol
My 1 kg Massa molecular do hidrogénio
kmol
Mg 16 kg Massa molecular do oxigénio
kmol
My 14 kg Massa molecular do nitrogénio
kmol
Emissividade referente ao material
€ 0,6 % o ”
constituinte da parede do cilindro
o 5,67E-11 kW Constante de Boltzman
m?K*
Ry 8,314 kJ Const. Univ. do ar
kmolK
PCIp 42.000 K Poder Calorifico Inferior do diesel
kg
PClg 37.500 L) Poder Calorifico Inferior do biodiesel
kg
Ay 4,605 - Coeficiente da funcéo dupla de Wiebe
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m, 3,00 ; Coeficiente da funcéo dupla de Wiebe
my 1,00 - Coeficiente da funcéo dupla de Wiebe
Percentual da fracdo de combustivel
X, 13 % ) A
queimado na fase de pré-mistura
Percentual da fracdo de combustivel
X4 87 % _ -
queimado na fase difusiva
A8, 8 graus Duragdo da fase de pré-mistura
AB4 55 graus Duracdo da fase difusiva
A8, 0,09 radianos Duragdo da fase de pré-mistura
ABy4 1,22 radianos Duracéo da fase difusiva
0;c 346 Graus Angulo de inicio da combustéo
;¢ 6,04 radianos ~Angulo de inicio da combustdo
Bdc 410 graus Angulo de término da combustdo
B4c 7,26 radianos Angulo de término da combustao
graus Intervalo entre o inicio e o fim da
ABg4, 70
combustéo
Intervalo entre o inicio e o fim da
A0 hee radianos combustéo
1 graus Passo de angulo
0,017 radianos Passo de angulo
Tabela 10 - Casos propostos para as analises.
Py Ty N  (m,),Cq (my), ¢ D B 0ic S By
2 kPa) (K) (pm) 10 105 () (%) () () () ()
> k) (ko)
1 94 312 1.800 4,26 2,16 0,75 93 7 346
2 94 312 1.800 4,26 2,16 0,75 80 20 346
3 94 312 1.800 4,26 2,16 0,75 70 30 346
4 94 312 1.800 4,26 2,16 0,75 50 50 346
5 94 312 1.800 4,26 2,16 0,75 30 70 346
6 94 312 1.800 4,26 2,16 0,75 0 100 346
7 94 312 1.800 4,26 2,18 0,75 80 20 346
8 94 312 1.800 4,26 2,22 0,75 70 30 346
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42 94 312 1505 4,26 128 039 97 3 346
43 94 312 2010 4,26 125 038 97 3 346
44 94 312 2500 @ 4,26 139 042 97 3 346
45 94 312 1505 4,26 128 039 97 3 346 30 358
46 94 312 2010 4,26 125 038 97 3 346 30 358
47 94 312 2500 4,26 139 042 97 3 346 30 358
48 94 312 1800 4,26 218 075 80 20 346 30 358
49 94 312 1800 4,26 222 075 70 30 346 30 358
50 94 312 1800 4,26 228 075 50 50 346 30 358
51 94 312 1800 4,26 242 075 30 70 346 30 358
52 94 312 1800 4,26 255 075 0 100 346 30 358
53 94 312 1800 4,26 2,16 075 93 7 380
54 94 312 1800 4,26 2,16 075 93 7 390

5.2.1 Curvas de Pressdo e Temperatura para o Ciclo Convencional

A denominagdo Ciclo Convencional apresentada significa que o ciclo motor Diesel
funciona com misturas diesel/biodiesel.

A Figura 39 apresenta os graficos de temperatura dos gases no interior do cilindro em
funcdo do angulo da arvore de manivelas para diferentes composicdes de mistura diesel e
biodiesel. Observa-se que a medida que se aumenta o percentual de biodiesel e,
consequentemente, diminui-se o do diesel, a temperatura dos gases decresce. Esse
comportamento pode ser explicado pelo fato do PCI do biodiesel (PCIg) ser menor que o do
diesel (PCIp), aproximadamente 11%, o que interfere diretamente na energia liberada durante
a combustdo, conforme observado por (Barros, et al., 2018; Nabi, et al., 2017). O poder
calorifico representa o conteldo energético maximo dos combustiveis e este parametro se
altera com a composicdo quimica elementar. De uma forma geral o biodiesel possui menor
conteddo energético por unidade de massa ou volume que o 6leo diesel, significando que para
as mesmas condicOes de producédo de poténcia haverd um maior consumo de biodiesel.

Lembrando que nas simula¢des apresentadas, a carga, ou seja, a massa de combustivel é
mantida constante, alterando-se apenas a composicdo molecular do combustivel. Séo

utilizados os casos 1 a 6 da Tabela 10.
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Figura 39 - Perfis de temperatura em funcédo do angulo da arvore de manivelas para diferentes

composigdes quimicas do combustivel (massas de combustivel iguais).
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Na Figura 40, verificam-se os perfis de pressdo dos gases no interior do cilindro em fungéo
do angulo da arvore de manivelas para diferentes composi¢oes de mistura diesel e biodiesel.
Para a pressdo, o efeito das diferentes misturas segue a mesma tendéncia do caso anterior da
temperatura onde a queima de misturas com maior percentual de biodiesel resulta em pressoes
menores, no entanto este efeito € menos perceptivel na pressao do que na temperatura.

Buscando verificar o comportamento da presséo e temperatura considerando combustiveis
com percentuais, em volume, diferentes, isto é, composicdes moleculares diferentes e
variando a carga (massa de combustivel), apresentam-se a Figura 41 e a Figura 42,
respectivamente. S&o utilizados os casos 1, 7, 8, 9, 10 e 11 da Tabela 10. Nos dois gréaficos,
pode-se observar que mesmo com a reducéo de diesel na mistura, o que causa a diminuicéo do

PCI 0 aumento da massa do combustivel promove maiores valores de pressdo e

eq:
temperatura. Isso significa que um maior consumo de combustivel sera necessario para que

seja atingida a mesma poténcia indicada ou efetiva.
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Figura 40 - Perfis de pressdo em funcdo do angulo da arvore de manivelas para diferentes composigdes

Pressio (bar)

Figura 41 - Perfis de pressdo em funcdo do angulo da arvore de manivelas para diferentes composicdes
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Figura 42 - Perfis de temperatura em funcédo do angulo da arvore de manivelas para diferentes

composigdes quimicas do combustivel (massas de combustivel diferentes).
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A Figura 43 contém os perfis de temperatura dos gases no interior do cilindro
considerando uma mesma composicdo molecular do combustivel (93% de diesel e 7% de
biodiesel), em volume, e diferentes razdes de equivaléncia (casos 1, 12, 13, 14, 15 e 16 da
Tabela 10). Considerando o parametro ¢ como sendo a razao de equivaléncia e sabendo que
quando: ¢ < 1 a mistura € pobre, ¢ > 1 € rica e ¢ = 1 € estequiométrica, verifica-se que
qudo maior é o ¢, maiores serdo as temperaturas dos gases. Isto permanece assim até (¢ =
1), condicdo na qual é alcancada a maior temperatura maxima na camara de combustdo, que
ocorre para um angulo de manivela de aproximadamente 379° (logo ap6s o ponto morto
superior). Para misturas ricas, 0 aumento da razdo de equivaléncia provoca uma queda na
temperatura maxima e também uma reducdo da temperatura dos gases no final do curso de
expansdo. Para estes casos (misturas ricas), embora uma maior quantidade de combustivel
seja injetada, considerando que a massa de ar que entra no cilindro € fixa, ndo se traduz numa
maior quantidade de energia liberada, pois havera insuficiéncia de oxigénio para queimar o
combustivel excedente. Na pratica, a mistura rica ndo é recomendada devido a oxidacéao
incompleta do combustivel, o que resulta na presenca de monodxido de carbono CO e
hidrocarbonetos ndo gqueimados em quantidades que estdo acima dos niveis toleraveis em
termos ambientais. Além disso, devido as altas temperaturas encontradas para as razfes de
equivaléncia analisadas, também pode haver uma alta producdo de 6xidos de nitrogénio que

seriam formados pelo mecanismo térmico (NO,). Também deve ser observado aqui que,
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devido ao nivel de temperatura e a falta de oxigénio nos cilindros durante a combust&o,
reacbes de dissociacdo devem ocorrer, 0 que também causaria uma diminuicdo na
temperatura, e este efeito ndo foi levado em conta ao simular o processo de combust&o.

A temperatura maxima dos gases dentro do cilindro para uma condi¢do de razdo de
equivaléncia de 0,75 é da ordem de 1.600 K. Maiores excessos de ar reduzem a temperatura
por causa da maior quantidade de nitrogénio no ar que ndo contribui energeticamente e isto
também provoca a reducdo da pressdo no interior do cilindro.

Na Figura 44, verificam-se os perfis de pressdo dos gases no interior do cilindro em fungéo
do angulo da arvore de manivelas para diferentes razdes de equivaléncia. O comportamento

observado € explicado pela mesma justificativa apresentada no paragrafo anterior.

Figura 43 - Perfis de temperatura em funcéo do angulo da arvore de manivelas para diferentes razoes de

equivaléncia
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Figura 44 - Perfis de pressdo em funcéo do angulo da arvore de manivelas para diferentes razdes de

equivaléncia
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A Figura 45 e a Figura 46 contém os graficos correspondentes dos perfis de temperatura e
pressdo em funcdo do angulo da arvore de manivelas para diferentes rotacbes do motor. Sao
utilizados os casos 1, 17, 18, 19, 20 e 21 descritos na Tabela 10. Através dos perfis
apresentados, pode-se verificar que com a crescente velocidade ocorre o aumento dos valores
das grandezas analisadas. Esse comportamento pode ser explicado pelo fato de acontecer a
reducdo na taxa de transferéncia de calor por conveccdo e radiacdo. Isso proporciona uma

maior energia disponivel fornecida pela queima do combustivel.
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Figura 45 - Perfis de temperatura em funcéo do angulo da arvore de manivelas para diferentes rotacoes e

mesma composic¢ao quimica do combustivel (massas iguais).
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Figura 46 - Perfis de pressdo em funcdo do angulo da arvore de manivelas para diferentes rotacoes e

mesma composi¢cdo quimica do combustivel (massas iguais).
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A partir da Figura 47 e da Figura 48, observam-se o comportamento dos perfis de
temperatura e pressdo, respectivamente, dos gases no interior do cilindro em funcéo do angulo
da arvore de manivelas para diferentes angulos de inicio da combustdo (casos 1, 22, 23 e 24
da Tabela 10). O adiantamento ou atraso da oxidacdo do combustivel implica modificacdes
significativas nas curvas. A primeira condicdo citada proporciona temperaturas e pressoes
mais elevadas. J& no segundo caso, ocorre uma reducdo dessas propriedades. Esses resultados

sdo causados devido ao pistdo estd se deslocando no curso de expansdo (adiamento), isto €,
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um aumento de volume no interior do cilindro. Tal situacdo dificulta a mistura do combustivel
0 que provoca uma reducdo no rendimento térmico. Comparando-se os valores de pressdo
maxima dos casos 22 e 24, observa-se uma reducdo de, aproximadamente, 50%. No caso dos

dados de temperatura maxima para 0s mesmos casos, a diminuigdo é de 20%.

Figura 47 - Perfis de temperatura em funcédo do angulo da arvore de manivelas para diferentes angulos de

inicio da combustao
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Figura 48 - Perfis de pressdo em fun¢do do angulo da &rvore de manivelas para diferentes angulos de

inicio da combustao
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5.2.2 Curvas de Pressdo e Temperatura para o Ciclo Avancado

A denominagéo Ciclo Avangando apresentada significa que o ciclo motor Diesel funciona
com misturas diesel/biodiesel/vapor de dgua. Para todas as simula¢fes contendo agua, foram
adotados os percentuais de 20, 30 e 40% da massa de combustivel. Isso significa que a massa
de &gua injetada € igual ao percentual da massa de combustivel [még = %(m,;),]|. A escolha
desses valores € justificada pelo fato de que a energia térmica fornecida durante o processo de
combustdo pode ndo ser suficiente para vaporizar uma elevada quantidade de agua injetada na
camara de combustdo. Outro aspecto, é que 0 aumento da massa de agua ird necessitar de
maior quantidade de energia para realizar a mudanca de fase e isso causard uma diminuicdo
da temperatura dos gases contidos no cilindro, tendendo a atingir a temperatura de orvalho da
agua. Essa situacao pode levar a danos causados pela corrosdo. Pode ocorre, ainda, a reducéo
da temperatura de chama e a sua extingao.

A Figura 49 ilustra os graficos dos perfis de pressdo dos gases no interior do cilindro em
fungdo do angulo da éarvore de manivelas para as mesmas condi¢cbes de entrada e
considerando o ciclo convencional (caso 1) e com adicdo de vapor de agua. As curvas
relativas aos dados de pressdo contendo &gua sdo para os percentuais de S20% (caso 28),
S30% (caso 29) e S40% (caso 30) da massa de combustivel real injetada (mg;),. Para essa

simulacdo, foi considerada a massa de dgua sendo fornecida na posi¢do angular da arvore de
manivelas (ei = 358°) e com duragdo (A6js.) igual a 1°. Todos o0s casos estdo descritos na
Tabela 10.

A medida que a parcela de agua adicionada aumenta, o efeito causado é a elevacio dos

ag

dados de pressao (Kokkdlunk, et al., 2013; Fu, et al., 2015). Tal resultado pode ser justificado
pelo fato j& explicado, ou seja, a agua injetada muda de fase (liquido para vapor),
instantaneamente, ao entrar em contato com o0s gases quentes no interior do cilindro. Dessa
modificacdo de estado, ocorre a expansdo do vapor promovendo um acréscimo de pressao,
significando uma adicdo devido a pressdo parcial do vapor a pressdo gerada pela compressédo
e pela combustéo.

A Figura 50 apresenta o grafico como os perfis supracitados ilustrando apenas o intervalo
angular (8) de 358"a 380 para identificacdo das diferencas entre os valores das curvas. Para

as andlises, sdo simulados os casos 1, 25, 26 e 27 da Tabela 10.
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Figura 49 - Perfis de pressdo em fung¢do do angulo da arvore de manivelas para as mesmas condi¢des de

entrada e considerando o funcionamento com e sem adi¢do de agua
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Figura 50 - Perfis de pressdo em func¢do do angulo da arvore de manivelas para as mesmas condigdes de

entrada e considerando o funcionamento com e sem adicao de 4gua no intervalo angular de 358" a 380°
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No caso da temperatura dos gases no interior do cilindro considerando 0s mesmos casos
anteriores, o comportamento verificado € de reducdo dessa grandeza quando a massa de agua
injetada aumenta (Figura 51) (Gonca, 2014). Conforme ja explicado, para que ocorra a
mudanca de estado fisico de liquido para vapor da massa de agua, faz-se necessario o
fornecimento de energia térmica. Nesse caso, esse potencial energético é cedido pela massa de
gases a alta energia interna. Dessa forma, a transferéncia de energia em forma de calor para

tal alteracdo de estado promove uma reducdo na temperatura total do sistema.
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Figura 51 - Perfis de temperatura em funcédo do angulo da arvore de manivelas para as mesmas condicoes

de entrada e considerando o funcionamento com e sem adicéo de agua
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A Figura 52 apresenta o grafico como os perfis supracitados ilustrando apenas o intervalo

angular () de 358°a 380° para identificacdo das diferencas entre os valores das curvas.

Figura 52 - Perfis de temperatura em funcéo do &ngulo da arvore de manivelas para as mesmas condicdes
de entrada e considerando o funcionamento com e sem adigio de agua no intervalo angular de 358" a
380°
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A Figura 53 e a Figura 54 apresentam, respectivamente, os graficos de temperatura e de
pressdo dos gases no interior do cilindro em funcdo do angulo da arvore de manivelas para

diferentes composic¢des de mistura diesel e biodiesel (massas iguais) e com a adi¢do de 30%
de agua (S30%). Séao utilizados os casos 26, 28, 29, 30, 31 e 32 da Tabela 10. Observa-se o
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mesmo comportamento descrito para a Figura 39 e a Figura 40, isto é, a que a medida que ha
0 aumento do percentual de biodiesel e, consequentemente, diminui-se o do diesel, a
temperatura dos gases decresce e a pressao aumenta. A diferenca esta no fato de que a injecéo
de d4gua promove a reducdo da temperatura e crescimento da pressdo quando se comparam 0s

dois ciclos (convencional e avangado).

Figura 53 - Perfis de temperatura em funcédo do angulo da arvore de manivelas para diferentes

composic¢Bes quimicas do combustivel (massas de combustivel iguais) — Com inje¢do de agua.
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Figura 54 - Perfis de pressdo em funcéo do &ngulo da &rvore de manivelas para diferentes composi¢des

quimicas do combustivel (massas de combustivel iguais) — Com injecdo de 4gua.
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Lembrando que nas simulagdes apresentadas, a carga, ou seja, a massa de combustivel é
mantida constante, alterando-se apenas a composi¢cdo molecular do combustivel.

A Figura 55 ilustra o comparativo entre o ciclo convencional (caso 1) e o ciclo avangado
com adicdo de 30% de agua (S30%). Sao apresentados os perfis de pressao para ambos 0S
ciclos, considerando a mesma massa de agua injetada (S30%) e os mesmos dados de entrada.
O que varia é a posi¢do angular da arvore de manivelas (6) onde € injetada a massa de agua.

Sdo  utilizados os  seguintes angulos da arvore de  manivelas: 65, =

340°,346°,358°,360°e 370" e todas as posices durando 1° (casos 33 a 37 da Tabela 10).
Verifica-se que injetar a &gua mais tarde, isto €, o atraso angular proporciona um maior
valor de pressdo. Contudo, esse comportamento € observado quando o pistdo esta no curso de
compressao e a injecdo ocorre proxima e, também, no PMS. Em suma, quanto mais proximo
ao PMS acontecer a adicdo dessa massa, maior sera a pressao no interior do cilindro. Outro
aspecto interessante, € que a inser¢do da agua em posigdes angulares apds o PMS promove
menor valor de pressdo em relacdo ao caso de injecdo antes do PMS. N&o ha alteracfes
significativas em termos de valores de pressdo em angulos de injecdo apds 0 ponto morto
superior. Tal comportamento pode ser explicado pelo fato de haver o aumento do volume do
cilindro devido ao deslocamento do pistdo do PMS ao PMI o que, energeticamente, pode ser
mais relevante em relacdo ao potencial transferido a massa de agua, em termos globais do

sistema.
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Figura 55 - Perfis de pressdo em fung¢do do angulo da arvore de manivelas para diferentes angulos de
injecao de agua.
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A Figura 56 apresenta o grafico como os perfis supracitados ilustrando apenas o intervalo

angular de 350°a 380° para identificacdo das diferencas entre os valores das curvas.

Figura 56 - Perfis de pressdo em fun¢do do angulo da &rvore de manivelas para diferentes angulos de

injecéo de agua no intervalo angular de 350° a 380°
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No caso da temperatura (Figura 57), verifica-se que quanto mais préxima ao PMS acontece
a injecdo de &gua, maior é a tendéncia dos gases no interior do cilindro atingirem

temperaturas mais elevadas. Observa-se no grafico que mesmo variando 0 644, 0s Vvalores

para a propriedade analisada é maior para o ciclo convencional.
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Figura 57 - Perfis de temperatura em funcédo do angulo da arvore de manivelas para diferentes angulos de

injecdo de agua.
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A Figura 58 apresenta o grafico como os perfis supracitados ilustrando apenas o intervalo

angular de 350°a 380° para identificacdo das diferencas entre os valores das curvas.

Figura 58 - Perfis de temperatura em funcdo do angulo da arvore de manivelas para diferentes angulos de

injecéo de agua no intervalo angular de 350° a 380°
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5.2.3 Parametros de Desempenho para o Ciclo Convencional

Em relagdo aos aspectos dos parametros de desempenho, foram analisados para 0s
diferentes casos estudados os efeitos da composicdo quimica do combustivel, da razdo de
equivaléncia e do instante de inicio da combust&o sobre o trabalho indicado/efetivo, a presséo
média indicada/efetiva, a poténcia indicada/efetiva, o torque indicado/efetivo e o rendimento
térmico indicado/efetivo.

Na Tabela 11, observa-se que a medida que cresce o percentual de biodiesel na
composicdo do combustivel, os valores dos parametros de desempenho decrescem em
decorréncia da reducdo nos dados das pressdes e das temperaturas para a mesma condicao
especificada (Figura 39 e Figura 40). O comportamento descrito tem seu fundamento no PCI
do biodiesel que é inferior ao do diesel. Dessa forma, ao elevar-se a participagdo do biodiesel
na composicdo do combustivel, a energia disponibilizada pela queima do combustivel é
menor, acarretando menores valores dos parametros de desempenho. Observa-se que o
rendimento térmico indicado apresenta comportamento oposto aos demais parametros. Seu
valor aumenta, ao se elevar a participacdo do biodiesel. Explica-se essa situacdo através da
definicdo matematica apresentada na Eq. 103. Como citado, o PCI do biodiesel € menor que o
do diesel, causando a reducdao do PCl,, a medida que se aumenta a participagdo do
combustivel vegetal na mistura. Essa caracteristica leva a uma menor disponibilidade
energética ((m;),PCleq) lancada pela queima do combustivel e, mesmo havendo uma
reducdo no trabalho indicado, o poder calorifico inferior equivalente serd o parametro que

influenciara o comportamento crescente do parametro analisado.

Tabela 11 — Pardmetros de desempenho considerando diferentes composi¢des quimicas do combustivel
(massas de combustivel iguais).

Caso 1 2 3 4 5 6
Wing (K)  4,29x1071  4,22x107' 4,18x10~! 4,08x10~! 3,98x10~! 3,83x10°1!
PM;,hq (kPa) 659,34 649,64 642,15 627,11 612,00 589,20

Pot,,qy (kW) 643 6,34 6,26 6,12 5,97 5,75
Tina (RNm)  3,41x1072 3,36x1072 3,32x10~2 3,25x1072 3,17x10°2 3,05x10~2
Nty (%) 47,32 47,33 47,35 47,37 4738 47,40

O que acontece, na pratica, é 0 aumento da massa de combustivel, ou seja, aumento no seu
consumo para que se mantenha a poténcia e o torque maximos do projeto do motor. Para as
diversas condigdes imposta a0 motor, seu torque e sua poténcia serdo constantes. O que ird

variar ¢ a massa de combustivel e a composi¢do quimica. Dessa forma, os valores dos
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parametros de desempenho sofrem uma sensivel modificacdo para que essa condi¢do seja
mantida (Tabela 12).

Tabela 12 — Parametros de desempenho considerando diferentes composi¢des quimicas do combustivel
(massas de combustivel diferentes).

Caso 1 7 8 9 10 11
Wing (K))  4,29x1071 4,26x107% 4,29x107! 4,31x10"! 4,33x107! 4,33x107?
PM;,q (kPa) 659,34 655,64 659,94 661,38 665,75 665,58

Pot;,q (kW) 6,43 6,40 6,44 6,46 6,49 6,49
Ting (KNm)  3,41x1072 3,39x107% 3,42x107? 3,43x1072 3,45x107% 3,45x1072
Mg (%) 47,32 47,33 47,34 47,36 47,38 47,40

A Tabela 13 contém os resultados obtidos para os parametros de desempenho considerando
diferentes raz6es de equivaléncia. Destes resultados, verifica-se que com o aumento da razéo
de equivaléncia, maiores valores dos parametros de desempenho sdo alcancados, com excecéo
do rendimento térmico que se altera muito pouco. Esse comportamento permanece assim até
(¢ = 1). Conforme explicacdo apresentada para a Figura 43 e para a Figura 44, na condigédo de
mistura torna-se rica (¢ > 1), o combustivel ndo sera completamente oxidado processo de
combustdo. Surgira 0 monoxido de carbono (CO) nos produtos da reacdo e esse composto
quimico provoca a reducdo na energia térmica gerada durante a combustdo, reduzindo,
também, os valores de pressdo e temperatura dos gases no interior do cilindro e,

consequentemente, a reducdo dos parametros desempenho (casos 15 e 16 - Tabela 10).

Tabela 13 - Parametros de desempenho considerando diferentes razes de equivaléncia.

Caso 1 12 13 14 15 16
Wing (KJ)  4,29x107! 4,88x10! 544x10~! 573x10~! 5,35x10~! 5,16x10~1
PM;,q (kPa) 659,34 750,00 836,47 880,73 822,58 793,58

Pot;,q (kW) 6,43 7,32 8,16 8,59 8,02 7,74
Ting (kNm)  3,41x1072 3,88x1072 4,33x1072 4,56x1072 4,26x1072 4,11x1072
Neing (%0) 47,32 47,26 47,15 47,08 47,17 47,21

Na Tabela 14, apresentam-se os dados preditos para 0s parametros de desempenho
considerando diferentes angulos de inicio de combustdo. Identifica-se que com aumento
angular (atraso na ignicéo), menores sdo os valores dos parametros de desempenho obtidos.
Esses resultados sdo causados devido a energia térmica proveniente da combustdo ocorrer

durante o aumento de volume no interior do cilindro (curso de expansdo).
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Tabela 14 - Parametros de desempenho considerando diferentes angulos de inicio de
combustéo.

Caso 22 1 23 24 53 54
Wina (KJ) 417x107Y 4,29x10°! 4,29x10°' 3,61x107' 3,08x10°! 2,55x1071
Pu1 (kPa) 641,09 659,34 660,02 555,47 473,22 392,02

Pot;nq (KW) 6,25 6,43 6,44 5,42 4,62 3,82

Tinag(KNm)  3,32x1072 3,41x107%2 3,42x1072 2,88x1072 2,45x1072 2,03x1072
Nty (%) 46,01 47,32 47,36 39,86 33,96 28,13
A Figura 59, a

Figura 60 e a Figura 61 apresentam os gréaficos representativos da poténcia indicada, torque
e rendimento térmico, ambos indicados, em funcdo da rotacdo do motor, considerado a
mesma composi¢do quimica do combustivel (massas iguais) e diferentes rotacdes (casos 1,
17, 18, 19 e 20 da Tabela 10). Verifica-se 0 aumento desses parametros ao se elevar a rotagdo
do motor.

Figura 59 — Poténcia indicada em funcdo da rotacdo do motor para diferentes rotagdes (massas de
combustivel iguais).
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Figura 60 — Torque indicado em funcdo da rotacdo do motor para diferentes rotacbes (massas de
combustivel iguais).
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Figura 61 — Rendimento indicado em func¢do da rotacdo do motor para diferentes rotagdes (massas de
combustivel iguais).
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Entretanto, na pratica, devido ao atrito entre as partes e outros fenémenos, ocorrem
comportamentos um pouco diferentes para os parametros apresentados (Figura 59, Figura 60 e
Figura 61). A Figura 62 contém o grafico da poténcia efetiva desenvolvida pelo motor em
funcdo da sua rotacdo. Sao utilizados os casos 1, 17, 18, 19 e 20 descritos na Tabela 10.
Observa-se a tendéncia crescente da curva até um determinado valor. Nesse ponto maximo, a

poténcia é denominada Maximum Brake Power. Apds o pico ser atingido, os demais valores
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decrescem (Graciano, et al., 2016). Como os efeitos causados pelo atrito entre as partes
mdveis do motor aumentam, quadraticamente, com a velocidade, justifica-se o

comportamento citado para a poténcia efetiva (Ferguson, et al., 2001).

Figura 62 — Poténcia efetiva em funcéo da rotacdo do motor para diferentes rotacGes (massas de
combustivel iguais).
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O torque efetivo possui um valor maximo (Maximum Brake Torque) e o0s demais
resultados decrescem com o0 aumento da velocidade do motor (Figura 63). Esse

comportamento pode ser justificado pela mesma explicacdo mencionada para a Figura 62.

Figura 63 — Torque efetivo em funcéo da rotacdo do motor para diferentes rotacfes (massas de
combustivel iguais).
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A poténcia e o torque em um motor de combustdo interna se relacionam através da sua
rotacdo. O que ocorre é que para um veiculo desenvolver grandes aceleragdes, necessita-se de
altos torques. Essa situacdo é alcancada a partir das relacGes entre as engrenagens da caixa de
cambio e dos demais sistemas da transmissdo. Dessa forma, modifica-se o torque, mas ndo ha
ganhos de poténcia. Para conseguir aumentar a poténcia, faz-se necessario aumentar a
frequéncia do motor, ou seja, a sua rotagdo. Portanto, quando a rotacdo do motor aumenta, o
torque diminui. No entanto, quando o motor ganha velocidade, sua poténcia sobe e atinge seu
ponto maximo a um regime elevado. Na pratica, em baixas rotacfes a poténcia é baixa, e
quem atua para movimentar o veiculo é o torque. A medida que a rotagdo vai aumentando, a
poténcia, também, eleva-se. Quando o veiculo esta a uma velocidade maior, o torque ja ndo é
tdo influente. Em altas rotacBes o torque diminui bastante, mas essa perda é compensada pelo
aumento do regime do motor (alta rotacdo e alta poténcia). Entretanto, em rotacdes ainda mais
altas a diminuicdo do torque é tamanha, que a alta rotacdo ndo consegue mais compensar, e
entdo a poténcia do motor cai.

A Figura 64 contém o grafico do rendimento térmico efetivo em fungdo da rotagdo do
motor. S&o utilizados os casos 1, 17, 18, 19 e 20 descritos na Tabela 10. Observa-se a
tendéncia decrescente da curva com o aumento da rotagdo. Justifica-se esse comportamento
pelo fato do atrito aumentar com a elevacdo da rotacdo do motor, conforme citado. A
consequéncia dessa situacdo € a reducao da pressdo media efetiva e, considerando a mesma
composicdo quimica do combustivel e a mesma massa de combustivel, a diminuicdo do

trabalho liquido efetivo e o decréscimo do rendimento térmico efetivo.
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Figura 64 — Rendimento térmico efetivo em fungéo da rotacdo do motor para diferentes rotacoes
(massas de combustivel iguais).
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5.2.4 Curvas Comparativas dos Parametros de Desempenho entre o Ciclo

Convencional e 0 Avancado

Na Figura 65, esta contido o grafico da poténcia efetiva para diferentes rotagdes do motor.
Considera-se o ciclo convencional, isto é, sem injecdo de &gua e o ciclo avancado. Adota-se
um percentual fixo para a massa de agua injetada (30% de agua — S30%), a mesma posicdo
angular (eiég = 358°) para a injecao, o mesmo intervalo angular de duragéo (A8;;, = 1) eo
mesmo percentual, em volume, do combustivel. Os comparativos sdo realizados entre 0s pares
(ciclo convencional/ciclo avancado), conforme 0s seguintes casos: 1/26, 17/38, 18/39, 19/40 e
20/41 descritos na Tabela 10.

Observa-se 0 aumento da poténcia com a adicdo da agua e com o aumento da rotacdo. Para
0 caso onde a rotacdo é 3.900rpm, ha um aumento de 3% da poténcia efetiva, em relacdo ao

ciclo convencional.

129



Figura 65 — Poténcia efetiva em fungéo da rotagcdo do motor para diferentes rotacées com a injecdo de
agua
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No tocante ao torque efetivo, observa-se o seu comportamento no grafico da Figura 66
para 0S mesmos casos. Para obtencdo das curvas, sdo considerados o ciclo convencional e o
avancado. As andlises sdo realizadas adotando-se um percentual fixo para a massa de agua
injetada, a mesma posicdo angular para a injecdo e o mesmo percentual, em volume, do
combustivel. Os casos utilizados sdo 0s mesmos supracitados.

Observa-se 0 aumento do torque com a adi¢do da agua. No entanto, para ambos os ciclos,
ha a reducdo desse parametro como o aumento da rotacéo. Para o caso onde a rotacéo € 1.800
rpm, o torque atinge seu valor maximo. Comparando-se as curvas nesse ponto, verifica-se um

aumento de 2% do torque quando se utiliza o ciclo avancado.
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Figura 66 — Torque efetivo em funcéo da rotacdo do motor para diferentes rotacdes com a injecdo de agua

0\ c_,oqu
2,6E-02 P
® Ciclo_Convencional
2,4E-02 B Ciclo_Avangado (S30%)
. 22E-02
>
5 S ¥
> 2,0E-02 o F
&
S 18502
@
= )
S L6E-02 e
Q‘b&’ CP'
1,4E-02
1,2E-02
1,0E-02
1800 2500 3200 3900 5000

rotacéio (rpm)

A Figura 67 apresenta o grafico comparativo do rendimento térmico efetivo para os mesmo
casos citados em funcdo da rotacdo do motor. Verifica-se a reducdo desse parametro com o
aumento da rotacdo. Esse comportamento € justificado pelos mesmos argumentos
apresentados na explicacdo da Figura 64.

Ao se comparar as curvas para uma rotacdo igual a 1.800rpm, verifica-se um aumento de
2,4% e para o 5.000rpm, hd uma elevacdo de, aproximadamente, 4%. Essa tendéncia é

justificada pelo fato da expansdo do vapor devido a mudanca de fase, conforme explicado.
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Figura 67 — Rendimento térmico efetivo em fungdo da rotacdo do motor para diferentes rotagcbes com a
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Os graficos apresentados nas Figura 68, Figura 69 e Figura 70 ilustram o um comparativo
entre a poténcia efetiva, torque e rendimento térmico efetivos do ciclo convencional (caso 1
da Tabela 10) e o ciclo com injecdo de 20 (S20%), 30 (S30%) e 40% (S40%) de &gua, casos

25, 26 e 27, respectivamente, da Tabela 10. Os perfis foram obtidos considerando a mesma
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rotacdo do motor e a composicdo quimica do combustivel fixa, ou seja, massas iguais.

Observa-se que a medida que se eleva a participacdo da agua no interior do cilindro, ha um
aumento nos valores dos parametros de desempenho do motor. Comparando os resultados dos

parametros de desempenho do ciclo com uma participacdo de 40% de agua (S40%) com o

ciclo convencional, ha uma elevacédo de, aproximadamente, 3%.
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Figura 68 - Poténcia efetiva em funcéo do percentual de agua injetada considerando a rotagdo e a

composig¢ao quimica do combustivel (massas iguais).
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Figura 69 - Torque efetivo em fungdo do percentual de 4gua injetada considerando a rotagéo e a
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Figura 70 — Rendimento térmico efetivo em funcdo do percentual de agua injetada considerando a rotacéo

e a composicdo quimica do combustivel (massas iguais).
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5.2.5 Niveis de Emissoes de Poluentes

Conforme descrito no tépico 4.7, de posse dos resultados de pressdo e temperatura
calculados e das demais variaveis necessarias para alimentar o TPEQUIL, s@o analisados e
avaliados os niveis de poluentes emitidos pelo motor para os diversos cenarios especificados
na Tabela 10. Os dados de temperatura e pressdo utilizados, como dados de entrada no
software supracitado, sdo considerados a temperatura e a pressdo maximas alcangadas durante
o ciclo.

Os comparativos sdo realizados entre os pares (ciclo convencional/ciclo avancado),
conforme os seguintes casos: 1/26, 7/48, 8/49, 9/50, 10/51 e 11/52 descritos na tabela
supracitada. Para as analises, a rotacdo do motor é igual a 1.800rpm e o percentual de massa
de agua injetada (S30%) sdo mantidos constantes. A composicao quimica do combustivel e a

sua massa variam.

Na Figura 71, apresenta-se 0 comportamento do NO em funcéo da variagdo da composicao
quimica e da massa do combustivel. Observa-se a elevacdo do percentual do poluente, em
ambos os ciclos, a medida que ocorre uma reducdo na participacdo do diesel na composicéao
da mistura do combustivel. Tal situacdo pode ser explicada pelo fato do aumento das
temperaturas dos gases no interior do cilindro (Figura 42) que ocorre devido ao aumento da

massa de combustivel. Com o aumento da rotacdo, mais ciclos por unidade de tempo ocorrem
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e, consequentemente, a vazdo massica do combustivel aumenta, fazendo elevar a temperatura
dos gases no interior do cilindro.

Comparando-se o ciclo avangado com o ciclo convencional para 0s mesmos casos
utilizados na Figura 71, observa-se que ocorre a reducdo nos valores de NO emitidos. Essa
situacdo esté ligada a reducdo da temperatura dos gases contido no cilindro ao adicionar gua.

A reducéo percentual do nivel de NO é de 4,0% considerando 0 mesmo caso analisado para

o ciclo convencional e avangado.

Figura 71 — Comparativo das emissdes de NO em funcdo da composi¢do quimica do combustivel (massas
diferentes) para os ciclos convencional e avancado (S30%).
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O grafico apresentado na Figura 72 é referente ao comparativo entre os pares (ciclo
convencional/ciclo avangado), conforme os seguintes casos: 42/45, 43/46 e 44/47 da Tabela
10. O comportamento dos niveis de NO em func¢éo da rotacdo sdo verificados. A composicao
quimica do combustivel € mantida constante, mas a sua massa varia de acordo com a rotacédo
empregada. O objetivo da analise é realizar um comparativo entre os resultados obtidos
através do TPEQUIL, das emissGes de NO em funcdo da rotacdo, considerando os ciclos com
e sem adicdo de agua. O percentual de massa de &gua injetada é mantido constante (S30%).

Observa-se a tendéncia a reducdo nos niveis de NO, ao se injetar agua. Para 0s casos 44/47,
a diminuigdo percentual entre as emissdes dos ciclos € de 2,3%. A diminui¢do nas emissdes
de oOxido nitrico estd, diretamente, relacionada & reducdo nas temperaturas alcancadas no

interior do cilindro com a presenca da &gua.
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Figura 72 — Comparativo das emissdes de NO em func¢éo da rotagdo do motor para uma mesma

composigao quimica do combustivel (massas diferentes) para os ciclos convencional e avancado (S30%).
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6 CONCLUSOES E SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

6.1 CONCLUSOES

A partir das analises realizadas, é possivel concluir que o modelo matematico desenvolvido
é representa, fisicamente, o funcionamento do motor de combustdo interna desde a
compressdo até a expansdo. Essa adequacdo pode ser comprovada através da validacdo
realizada onde se verificou um erro relativo real de 2,0%.

Ao modificar os percentuais de diesel e biodiesel implica alteragéo nos valores de pressao
e temperatura dos gases no interior do cilindro. Tais variacdes ndo causam impactos
significativos nos pardmetros de desempenho devido ao fato da massa de combustivel variar
para manter as condi¢des de projeto em termos de poténcia efetiva e torque efetivo.

No tocante a varia¢do do angulo de inicio da combustéo, conclui-se que atrasar ou adiantar
a reacdo quimica causa alteracdes nos valores de pressdo e temperatura dos gases no interior
do cilindro. Dessa forma, esse valor deve ser bem definido no projeto do motor para que a
oxidacdo do combustivel ndo ocorra muito antes (durante a compressdo) porque havera uma
elevacdo no trabalho, durante o curso de compressao devido ao deslocamento dos gases que
estardo em expansdo, conforme descrito por (Ferguson, et al., 2001). Essa situacdo causara
reducdo nos parametros de desempenho o que implicard perdas energéticas e financeiras.
Comparando dois casos onde o angulo de inicio da combustdo é 340° e o outro é 370°,
observa-se que 0s valores de pressdo e de temperatura maximas sao reduzidos em 50% e 20%,
respectivamente, ao adiar o referido angulo.

Um aspecto interessante verificado através das curvas de temperatura expostas na Figura
47, é que ao se atrasar o ponto de ignicdo do combustivel, temperaturas maiores Sao
alcancadas nas proximidades do fim do curso de expansdo. Deve-se frisar que os rendimentos
térmicos para tais condi¢fes apresentam valores baixos, quando sdo comparados aos casos
com adiantamento do angulo de ignicéo.

A razdo de equivaléncia € um dado bastante relevante nos resultados. Seu aumento
proporciona uma maior parcela de combustivel injetado na camara de combustdo o que
provoca uma maior quantidade de energia liberada e, consequentemente, maiores valores de
desempenho. Caso aconteca uma combustdo com falta de ar, a tendéncia € acontecer a
reducdo nos valores de temperatura e pressao dos gases contidos no cilindro.

Os parametros contidos na funcéo dupla de Wiebe afetam consideravelmente os resultados

de pressdo, temperatura e, consequentemente, os dados de desempenho do motor;



A reacdo quimica de combustdo é a principal responsavel pelo comportamento térmico do
morto, isto é, interfere diretamente nos pardmetros termodindmicos;

Como proposta do trabalho, a injecdo de &gua no interior da camara de combustdo
proporciona melhorias do ponto de vista térmico. Tal fato é justificado pelo aumento da
pressdo e reducdo na temperatura dos gases contidos no cilindro. Comparando-se o ciclo
convencional e o avancado (S40%), observa-se um aumento de, aproximadamente, 3% nos
parametros de desempenho.

Em relacdo aos niveis de NO, conclui-se que devido a reducdo na temperatura ao ser

adicionada agua, ocorre a diminuicdo desse poluente (4,0%).

6.2 SUGESTOES PARA TRABALHOS FUTUROS

> Realizar analises experimentais sobre o trabalho desenvolvido;

» Implementar, no modelo matematico, o célculo da massa de combustivel equivalente
para mudancas na composicédo diesel/ biodiesel,

» Implementar, na modelagem matematica, os efeitos do atraso da ignicao;

» Contabilizar, na modelagem, a poténcia necessaria para pressurizar a agua,

» Analisar e avaliar a utilizacdo de oxido nitroso (N,0) nos parametros de desempenho e
emissdes de poluentes;

» Utilizacdo de outros combustiveis alternativos e misturas diversas para verificagdo do
comportamento das curvas de pressdo, temperatura, parametros de desempenho e poluentes,

comparando-as com resultados experimentais;
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ANEXO A — COEFICIENTES PARA O CALCULO DO CALOR ESPECIFICO A PRESSAO

(300 > T < 1.000K)

CONSTANTE DOS PRODUTOS E REAGENTES DA COMBUSTAO

(Ferguson et al., 2001)
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ANEXO B - COEFICIENTES PARA O CALCULO DO CALOR ESPECIFICO A PRESSAO

CONSTANTE DOS PRODUTOS E REAGENTES DA COMBUSTAO (1.000 < T < 3.000K)
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ANEXO C - COEFICIENTES PARA O CALCULO DO CALOR ESPECIFICO A PRESSAO

CONSTANTE DO COMBUSTIVEL (300 > T < 1. 000K)
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