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By contrast, the first fires flickering at a cave mouth
are our own discovery, our own triumph, our grasp upon
invisible chemical power. Fire contained, in that place of

brutal darkness and leaping shadows, the crucible and the
chemical retort, steam and industry.

It contained the entire human future.

(Loren Eiseley - The Unexpected Universe)



AGRADECIMENTOS

A minha méae, Maria, quem admiro muito, meus irm&os Alison, Rafael, Ana
Carolina e meu pai pela educagao moral,

A Livia, Sara, Helani Camelo (s) e ao senhor José Luiz que me acompanharam
todos os dias, nestes ultimos anos, com todo o apoio e atencao possivel,

Ao professor e orientador Sérgio Hanriot pela paciéncia, os ensinamentos para
realizacao desse trabalho;

A professora Cristiana Brasil pelo aprendizado e pelo direcionamento;

Ao professor Rogério Amorim pelos ensinamentos, paciéncia, uma referéncia
para a realizagao do estudo;

Ao lvair, Davidson e Felipe pelo auxilio diante as frequentes duvidas;

Vinicius e o Marco Aurélio que participaram desde o inicio deste trabalho;

Alex e ao Osmano, pelos ensinamentos;

A Valéria Gomes, primeira pessoa que conheci no PPGEM, que trabalha com
a dedicagao de alguém que o que faz, faz bem feito; recebe todos com muita atencao
e profissionalismo, muito grato pela assisténcia no processo inicial de ingresso e
durante o programa;

A PUC Minas pela disponibilizacdo dos recursos materiais e humanos;

A todos os professores, mestres e amigos do PPGEM,;

Ao CECAC, cuja bolsa permitiu essa atividade de pesquisa;

Por fim, ndo menos importante, agradego a Deus pela inspiragao, sabedoria,
perseveranga e a Senhora da Piedade, padroeira de todos os mineiros; que no alto
da Serra da Piedade, magnifica arquitetura divina, heranga nossa que vamos sempre
preservar e defender, pusestes vossa casa de cleméncia e bondade, Santuario

Estadual de Minas Gerais.



RESUMO

O presente trabalho investigou, através de analise numérica, a substituicdo de um
combustivel fossil na operagdo de um motor a combustdo interna do ciclo Diesel,
convertido para a operagao com etanol sobre-hidratado e um programa computacional
de simulacéo foi utilizado para caracterizar o comportamento do motor. A partir dos
resultados dos parametros de emissées e desempenho foi possivel determinar a
melhor condicdo de operagao, variando-se o indice de hidratagdo e a razao
volumétrica de compressao. Os testes foram realizados com hidratacées de 10%,
20%, 30% e 40% (v/v) adicionadas ao etanol hidratado comercial (7%) e simula¢des
de operagao com razdes volumétricas de compressao de 17:1 a 22:1. O modelo
numeérico foi validado com base em dados experimentais, onde observou-se uma
diferengca média de 6% entre os resultados. Comparando-se as curvas de pressao
simulada e experimental obteve-se variagcdo maxima de 2,3% nos picos de pressao.
Com a variacao da razao volumétrica de compressao o ganho na eficiéncia global foi
de 3% para a carga de 35 kW e as melhores condigdes observadas foram em plena
carga para o etanol sobre-hidratado em 17% (EHC17) e 27% (EHC27) na razéo
volumétrica de compressao de 22:1. Nao houve ocorréncia de detonagao na condi¢cao
mencionada anteriormente e a plena carga foi identificado um ganho de eficiéncia de
11,30% atingindo a poténcia de 62,5 kW e torque de 332,5 N.m. Em relacédo as
emissdes alcancou-se reducdo de 24% de CO na razéo volumétrica de compressao
de 22:1 quando comparado com os dados experimentais para carga de 35 kW e razéo
volumétrica de compresséao de 17:1.

Palavras-chave: Analise Numeérica. Motor a Combustdo Interna. Etanol Sobre-

hidratado. Razao Volumétrica de Compressao. Eficiéncia. Emissées



ABSTRACT

The present study was aimed to investigate, through a numerical analysis, a fossil fuel
substitution on an internal combustion engine, Diesel cycle, converted to a wet ethanol
operation throughout a computer simulation program used to characterize its behavior.
From the performance parameters results it was possible to determine the best
operating condition varying the inside wet ethanol water amount and the compression
ratio. The tests were performed with 10%, 20%, 30% and 40% (v/v) water percentage
added to commercial hydrated ethanol (7%) and simulations with compression ratios
from 17: 1 to 22: 1 were done. The numerical analysis was validated based on
experimental data, where an average difference of 6% in the results was achieved. At
the maximum peak pressure inside the cylinder the variation of 2.3% was reached
between simulated and experimental results. With higher compression ratios, the
efficiency gain was 3% for 35 kW load. The best conditions observed were at wide
open throttle with 17% (EHC17) and 27% (EHC27) wet ethanol usage and 22:1
compression ratio. There was no knock occurrence in the condition mentioned above
and 11,30% of efficiency was achieved with peaks of 62.5 kW and 332.5 Nm.
Regarding to the emissions reduction, 24% of CO was attained at the 22:1
compression ratio when compared to 35 kW load and 17: 1 compression ratio

experimental data.

Keywords: Numerical Analysis. Internal Combustion Engines. Wet Ethanol.

Compression Ratio. Efficiency. Emissions.
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Temperatura Interna do Pistao [K].

Revolugdes do Eixo Virabrequim por Ciclo [-]

Volume de Gases Queimados [m?]

Volume Total de Cavidades [m?]

Volume Deslocado [m?]

Volume de Gases Nao Queimados [m?]

Trabalho Indicado por Ciclo [kJ]

Coeficiente Polinomial por substancia [adimensional]
Parametro de Eficiéncia de Combustéo [adimensional]

Calor Especifico a Pressao Constante por Substancia [kJ/kg.K]
Taxa de Variagao da Energia Interna [kW]
Taxa de Calor Liberado pelo Combustivel [kW]

Fluxo Massico pela Valvula [kg/°CA]

Diametro Interno da Sede da Valvula [m]

Massa de Agua Apds a Queima [Kg]



m, Massa de Combustivel [Kg]

Merevice Massa Alojada em Cavidades [Kg]

my Massa de Combustivel [kg]

ny Numero de Moles de Hidrogénio [mol]

ny, Numero de Moles de Nitrogénio [mol]

no, Numero de Moles de Oxigénio [mol]

ne Numero de Moles de Carbono [mol]

Po Pressao de Estagnacéao [kPa]

DRef Pressao de Referéncia [atm]

Pe Pressao no Interior do Cilindro [Pa]

pc.Z—‘; Trabalho Realizado pelo Pistao [kJ]

Qev-f- d;n;” Fluxo de Calor por Evaporagcdo do Combustivel [kJ]
qw Fluxo de Calor [W]

T Taxa de Reacéao [kmole/m?/s]

Tco Taxa de Formacéo e Degradacao de CO [mol/cm?3s]
tgsyeMBF Tempo até 85% MBF (Mass Fraction Burned) [ms]
tknock Tempo Entre Inicio de Compressao e de Autoignigdo [ms]
tsoc Inicio da Combustao [ms]

vy Volume do Cilindro [m?3]

v, Volume da Camara de Combustédo [m3]

U, Volume da camara de combustao [m?]

Vg Volume deslocado [m?]

w; Fracao Massica de uma Substancia na Fase Gasosa [-]
k; Taxa de Reagao [mol/cm?3s]

ko, Constante de Taxa de Reagao [mol/cm?3s]

Aig Angulo de Inicio de Combustéo [°CA]

N Eficiéncia Térmica [admensional]

BovmrB Angulo de 0% de MFB [°CA]

909, MFB Angulo de 90% de MFB [°CA]

Orvo Angulo de Abertura da Valvula de Exaustdo [°CA]

T Torque [Nm]
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Forca [N]

Multiplicador de Mecanismo de Pés Oxidagao [adimensional]
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Fator de Escala para Mecanismo de Pés Oxidagao [adimensional]
Pressao Média Indicada [kPa]

Massa Molecular [kmol]

Peso Molecular [kg/kmol]
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Poténcia [kW]

Poder Calorifico [kJ/kg]

Constante Universal dos Gases [kJ/kmol.K]
Constante dos Gases [J/kg.K]

Entropia [kJ/(kg.K)]

Temperatura [K]

Temperatura Interna do Cilindro [K]
Volume [m?3]
Volume do Gas no Cilindro [m?]

Numero de Atomos de Carbono [kmol de combustivel]

Constantes do Modelo AVL [-]

Numero de Atomos de carbono [kmol de combustivel]
Numero de Atomos de carbono [kmol de combustivel]

Coeficiente de Fluxo [adimensional]

Calor Especifico a Volume Constante [J/kg/K]



d Distancia do Ponto de Aplicagao [m]

i Indexador [adimensional]

i indice de Reagdes Quimicas Homogéneas [adimensional]
j indice de Espécies Quimicas [adimensional]

m Fator de forma da curva de liberagao de calor [adimensional]
p Pressao [atm]

p Pressao [Pa]

sfc Consumo Especifico de Combustivel [g/kW.h]

u Velocidade do fluido [m/s]

x Fracao de Combustivel Queimado [adimensional]

Ai Temperatura da Zona ndo Queimada [K]

TAi Temperatura Equivalente de Reacéo [K]

ai Constante Equivalente de Reagao [adimensional]

Aay, Duracdo da Combustao [°CA]

Percentual em Base massica de agua [%]

5]

Abertura de blow-by [m]
Pi [-]
Densidade [kg/m?]

Atraso de Ignigcao [ms]

4 D 3 o

Fator de Atrito de Fanning [adimensional]

Rotacgao do Eixo Virabrequim [rev/s]

R & =B

Relacao [adimensional]
a1 Fluxo de Energia Térmica da Exaustao [kJ]
d23 Fluxo de Energia Térmica da Combustao [kJ]

C2 Valor padrao AVL Boost [adimensional]
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1 INTRODUGCAO

Um dos maiores compromissos da sociedade contemporanea é adaptar-se as
novas condi¢des climaticas, provocadas pelo aumento da temperatura média global,
conhecer suas causas e mitigar os efeitos. Essas alteragdes tém relagao provavel com
a progressiva elevagao da concentragao de dioxido de carbono (CO2) atmosférico,
principal gas de efeito estufa (GEE), decorrente de uma economia baseada
amplamente em recursos fosseis e, consequente, a atividade ligada a produgao e ao
consumo desses recursos pelo sistema de transporte e de geragao de energia elétrica.

E utilizada como referéncia para quantificar o CO2 atmosférico, e demais GEE,
a concentragdo molar do ano de 1750 (era pré-industrial) e que, provavelmente,
comecgou a sofrer alteragdes por volta de 1784 com a invengcdo da maquina a vapor,
por James Watt, marcando o inicio das emissées de CO2 (acido carbbdnico para a
convengao da época) oriundo da utilizagdo de combustiveis fosseis.

Pouco mais de um século depois, com o desenvolvimento do motor de ignigao
por centelha (1876) e do motor de ignigcdo por compressao (1892), estimulados pelo
descobrimento do petrdleo na Pensilvania (1859), intensifica-se a utilizacdo de
combustiveis fosseis, e em 1896, o quimico sueco Svante Arrhenius alertou para a
possivel elevagdo da concentragdo atmosférica de acido carbdnico (ARRHENIUS,
1896).

Préximo ao fim do século, em 1988, o Dr. Hansen do Goddard Institute for
Space Studies apresentou os resultados de sua pesquisa ao senado Norte Americano,
afirmando que o planeta estda mais quente no ano de 1988 do que em qualquer
momento do historico de medigdes instrumentadas (HANSEN, 1988).

E na ultima década, de acordo com o boletim de 2018 do WMO (World
Meteorological Organization) com os seus dados apresentados na Tabela 1, ocorreu
um aumento recorde no nivel da concentragdo dos principais GEE. Todavia nao é
identificada uma tendéncia de reducao, quando se observa o crescimento médio anual
nos ultimos dez anos, indicando que as medidas e as politicas atuais, para contencao
dessas emissdes, ainda n&o sao eficazes (WMO, 2018).
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Tabela 1 - Concentragao molar média de GEE, ultimos 10 anos - 2017

CO: CHa N:20
~ 405,5+0,1 1859 + 2 329,9+0,1

Concentragao Global 2017 opm opb opb
Concentragao em 2017 relativa a 1750* 146% 257% 122%

Aumento absoluto entre 2016-2017 2,2 ppm 7 ppb 0,9 ppb
Aumento relativo entre 2016-2017 0,55% 0,38% 0,27%
. 2,24 6,9 0,93

Aumento anual médio em 10 anos pprm/ane opb/ano ppb/ano

*Assumindo a fragcdo molar pré-industrial de: 278 ppm para CO,, 722 ppb para CH, e 270 ppb para N,O
Fonte: Adaptado de World Meteorological Organization and Global Atmosphere Watch,
Greenhouse Gas Bulletin (2018)

Segundo a IEA (International Energy Agency) no mesmo ano (2017) o setor de
energia, em todo o mundo, respondeu por aproximadamente dois tergos do total de
emissoes de GEE (68%) e em torno de 80% das emissdes de CO2. E como referéncia,
os maiores emissores de CO2, em 2015, foram a China (28%), os Estados Unidos
(17%), a Asia (14%) e a Europa (8%). A América Latina, com 4%, apareceu em oitavo
lugar. Vale ressaltar que, no mesmo periodo, a China, os Estados Unidos, a Europa e
o Japdao, juntos, consumiram mais da metade do petrdleo produzido no mundo
(HEYWOOD et al., 2015).

Em contrapartida, as emissdes brasileiras em 2017 responderam por 1,4% das
globais, contrario a participagcdo dos maiores emissores de GEE, uma vez que nao
tem significativa participagcado do carvdo em sua matriz energética primaria. O setor de
energia brasileiro (Produgdo e Consumo de Combustiveis e Energia Elétrica)
responde por 70% das emissdes de CO2, sendo o subsetor transportes responsavel
por quase metade (48,2%) dessas emissdes (SEEG, 2018).

O problema central relativo as emissdes esta relacionado a decomposi¢ao do
COz2, realizada por fotossintese, uma reacao redutora contraria a da combustdo. No
entanto, a capacidade vegetal € muito inferior a quantidade liberada atualmente. Por
outro lado, se for utilizado um combustivel renovavel, as emissées de COz resultantes
da combustdo, do processo de producdo e transporte sdo compensadas pela
quantidade capturada pelo préprio cultivo do insumo utilizado na sua producao.
(BAETA; PONTOPPIDAN; SILVA, 2015; LANZANOVA; NORA; ZHAO, 2016; NOUR et
al., 2017; SARI et al., 2018; TAVARES et al., 2014).
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Uma das opgdes para a reducao nas emissdes de CO:2 € a transicdo, mesmo
que gradativa, de uma economia baseada em recursos fésseis por alternativas
renovaveis. No quinto relatério do IPCC (Intergovernamental Panel for Climate
Change, 2013) e no boletim do WMO (World Meteorological Organization,
Greenhouse Gas Bulletin, 2017) essa necessidade de transi¢cao é evidenciada. As
informagdes contidas nesses documentos atestam para a mudanga do conceito: grau
de certeza “provavel”, probabilidade de ocorréncia (66%) para “muito provavel” (90%),
indicando que o aumento da temperatura, observada no século XX, € consequéncia
de atividades antropogénicas. Esses documentos também afirmaram que, entre as
principais atividades que contribuem para o aumento nas emissdées de GEE esta a
utilizagcado de combustiveis fosseis pelo sistema de transporte e de geracao de energia
elétrica.

O Brasil, em 2017, de acordo com o Anuario Estatistico Brasileiro de Petroleo,
Gas Natural e Biocombustiveis produziu 28,6 milhdes de m?® de etanol (anidro e
hidratado). Neste mesmo ano, conforme estudo de Montes (2017), o Estados Unidos
(EUA) foi o maior produtor mundial de etanol a partir do milho. Nesse mesmo periodo
o Brasil foi o maior produtor mundial de etanol a partir da cana-de-agucar. A regiao
sudeste, maior produtora nacional, foi responsavel por 58,3% da producédo no ano de
2017, seguido pelo Centro-oeste (31,4%) e Nordeste com 5% (MIGUEL et al. 2018).

Também em 2017, o RenovaBio (Politica Nacional de Biocombustiveis), um
programa de expansao da produgao e fomento da utilizacdo de biocombustiveis no
Brasil, com o objetivo de contribuir para as metas de redu¢do de GEE, firmadas no
Acordo de Paris para o clima (COP21), foi instituido por lei (13.576/2017) pelo
Ministério de Minas e Energia. O RenovaBio € uma politica de Estado com objetivo de
reconhecer o papel estratégico dos biocombustiveis na matriz energética brasileira,
tanto para a seguranga energética quanto para a redu¢ao das emissoes de GEE.

O Brasil continuou trabalhando para atingir suas metas de redugbdes de GEE
promovendo a utilizagdo de combustiveis renovaveis, a continuidade da evolugao de
tecnologias que possam tornar os motores a combustao interna mais eficientes e o
fez através da concessao de beneficios fiscais. E em dezembro de 2018 o Governo
Federal sancionou através de medida proviséria o programa Rota 2030 em
substituicdo ao Inovar-Auto com duragcdo de quinze anos e tendo como um dos

objetivos o desenvolvimento de veiculos mais eficientes e mais seguros.
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Com o programa Rota estima-se para 2022 um aumento de 11% na eficiéncia
em relagdo ao que foi alcangado pelo Inovar-Auto. O governo abaixou a aliquota para
os carros elétricos e hibridos e os hibridos, que aceitarem etanol (flex), terdo ainda
um desconto extra de dois pontos percentuais no imposto sobre produtos
industrializados (IPI).

Diante da imposicdo de limites cada vez mais restritivos nas diretrizes da
legislacéo, relativa as emissbées de GEE, para veiculos automotores, faz-se
necessario, além da transicdo da matriz energética primaria, a continuidade na
evolucdo do desenvolvimento de tecnologias que possibilitardo gradativamente
adaptar-se a essas restricoes. A utilizacdo do etanol, avaliando o cenario energético
brasileiro atual, pode contribuir para o cumprimento das metas de redug¢des em curto
prazo. No entanto, € preciso realizar mais estudos que contribuam para o
desenvolvimento de tecnologias que permitam sua utilizagdo tanto em motores do
ciclo Otto quanto em motores do ciclo Diesel e que, possam ser aplicados ao sistema

de transportes e de geragéo de energia elétrica.

1.1 Objetivos

O objetivo geral deste trabalho é realizar simulagées numéricas de um motor a
combustdo interna originalmente do ciclo Diesel, convertido para operagao no ciclo
Otto utilizando etanol hidratado combustivel (EHC) e etanol sobre-hidratado (ESH).

Os objetivos especificos desta pesquisa sao:

1. Desenvolver um modelo numérico da operagao de um motor do ciclo Diesel,
por meio do software AVL Boost®, e valida-lo a partir de resultados
experimentais;

2. Caracterizar numericamente o comportamento deste motor, convertido para
operar no ciclo Otto com a razdo volumétrica de compressao original, inje¢cao
indireta de etanol hidratado com indices de hidratagao variando de 7% a 47%
v/v e formulados a partir do etanol hidratado combustivel comercial;
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3. Auvaliar os efeitos da razao volumétrica de compressao variando de 17:1, 18:1,
19:1, 20:1, 21:1 e 22:1 e dos niveis de hidratagdo, no consumo especifico e na
eficiéncia global;

4. Avaliar a influéncia da razdo volumétrica de compressao e do indice de
hidratagdo nas emissdes de mondxido de carbono (CO), hidrocarbonetos néao

queimados (HC) e 6xidos de nitrogénio (NOx) nas configuragdes propostas.

1.2 Justificativa

Poucos estudos foram realizados sobre a utilizagdo de EHC e ESH em motores
a ignicéo por compressado, em substituicdo ao éleo diesel. E notavel a viabilidade de
realizar pesquisas sobre a utilizacdo de biocombustiveis em motores do ciclo Diesel,
em funcdo da possibilidade de reducdo nas emissdes de GEE e da dependéncia
econdmica do petréleo.

Esse trabalho se justifica a partir da possibilidade de contribuir para o conjunto
de estudos que contemplam a reducdo em emissdes de GEE, propondo a substituicao
de um combustivel féssil por um renovavel, o etanol, um combustivel nacional, de
baixo carbono e amplamente disponivel ao mercado consumidor. Em um segundo
ponto é explorada a facilidade de combinar possibilidades que envolvam ndo somente
uma analise experimental, mas também uma abordagem numérica que permitira que
novas estratégias possam ser desenhadas para que a operagdo de motores
originalmente projetados para operar com um combustivel fossil seja convertida para
a operagao com um combustivel renovavel.

Com o objetivo de avaliar a possibilidade de reducédo em emissées de GEE
foram considerados trés pontos fundamentais. No primeiro foi determinada a meta de
referéncia para reducgdes de CO2 até 2050. No segundo foi utilizando uma projegao
de comportamento do mercado consumidor de veiculos automotores mostrando a
tendéncia de desenvolvimento e utilizagdo de novas tecnologias, também até 2050; e
o terceiro ponto comparou o impacto da utilizacdo do etanol contrapondo as principais
tecnologias, desenvolvidas e em desenvolvimento, que tém como objetivo a redugao
de emissdes, avaliando a viabilidade da aplicacao no sistema de transporte brasileiro.

Em seu ultimo relatdrio referente a mudangas climaticas, o IPCC (Painel

Intergovernamental sobre Mudangas Climaticas) divulgou as metas de redugao nas



46

emissdes de GEE para que o aumento da temperatura média global seja mantido em
2°C, preferencialmente 1,5°C. Os dados apontam para redugdes de, no minimo, 49%
para o ano de 2030 e que em 2050 seja atingida a condicdo de neutralidade nas
emissdes de CO2, referente aos dados atuais de emissdes (UNITED NATIONS
ENVIRONMENT PROGRAME, 2018).

De acordo com Heywood et al. (2015), existem varias proje¢cées, como a
apresentada na Figura 1, sugerindo que em 2030, entre 10% e 25% dos veiculos
serao eletrificados. Ainda resta a faixa de 90% a 75%, representando os veiculos

leves, caminhdes e navios que ainda operardo com o oOleo diesel ou a gasolina.

Figura 1 - Evolugao do mercado de veiculos novos
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Fonte: Adaptado de Heywood et al., (2015)

PHEYV - Plug-in Hybrid Eletric Vehicle
FCHEV - Fuel Cell Hybrid Eletric Vehicle
BEV - Battery Eletric Vehicle.

A projecgao ainda aponta para uma frota de 60% de veiculos que ainda utilizarao
combustiveis fosseis em 2050, com tendéncia no aumento de veiculos turbo
alimentado (TCSI, Turbo Compressor Spark Ignition) e redugdo dos veiculos
naturalmente aspirados (NASI, Naturally Aspirated Spark Ignition). Essa projecao é

baseada em dados de vendas de veiculos novos nos Estados Unidos da América



47

(EUA) e o autor destaca que os principais mercados consumidores mundiais tém
comportamento semelhante, exceto os paises que optaram pela completa
eletrificacdo de seu sistema de transportes.

Quanto as projegcdes para utilizacdo de combustiveis para as proximas
décadas, conforme a Figura 2, considerando o potencial energético e o cenario
nacional realizado em 2018 pela AEA (Associagdo Brasileira de Engenharia
Automotiva), a producdo do etanol de segunda geragdo associado ao etanol de
primeira geragao apresenta a maior perspectiva de reducao nas emissdes de GEE ao
preco do aumento no consumo especifico, quando comparado ao elétrico nacional.
Por outro lado, se associado a tecnologia hibrida (hibrido flex) pode-se elevar a
eficiéncia em 30%, compensando o aumento no consumo especifico, observado na
Figura 3, com 0 mesmo nivel de emissdes para 2040 dos menos poluentes: elétricos,
célula de combustivel a base de etanol (emissdes < 20 gCO2/km em 2040) (NOVA
CANA, 2018).

Figura 2 - Emissoes de CO: por tecnologia (gCO2/km)
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Ainda, considerando a expansao brasileira da producdo de etanol, sua
utilizagdo, em curto prazo, pode ser uma solucao tangivel para a redugédo de emissoes
de GEE do setor de transportes (JAISWAL et al., 2017; SAXENA et al., 2012).
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De acordo com os dados de previsédo para reducao nas emissdes de COz2, por
fonte de energia utilizada, apresentado na Figura 3, € notavel a potencial presencga do
etanol entre as opgdes energéticas futuras, aplicadas tanto ao sistema de transporte

brasileiro quanto a geragao de energia elétrica.

Figura 3 - Evolugao do consumo energético (MJ/km) por emissao (gCO2/km)
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Por fim, a utilizacao de etanol com elevados indices de hidratacao (ESH, Etanol
Sobre-hidratado, 10 a 30% de agua v/v) é uma possibilidade de redugéo no custo de
producédo tornando sua utilizagado mais atrativa e viavel. A vantagem é obtida através
da redugdo no consumo de energia (~37%) empregada no processo de destilagéo e
desidratacao para a obtengdo do combustivel na condigao azeotropica, como o Etanol
Hidratado Combustivel (EHC - 95,1 a 96% de etanol v/v) e o Etanol Anidro
Combustivel (EAC - 99,6% de etanol v/v). Adicionalmente, com o surgimento do etanol
de segunda geracao a producao podera ser elevada em até 52% sem ampliar a area
de cultivo (AMBROS et al., 2015; KHALIQ; TRIVEDI; DINCER, 2011; LANZANOVA;
SARI, 2015; MACK; ACEVES; DIBLE, 2009; MARTINS; LANZANOVA e SARI, 2015).
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2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Esse capitulo apresenta estudos envolvendo simulagdes numéricas e trabalhos
experimentais avaliando altera¢des na razdo volumétrica de compressao e a utilizagao
de EHC e ESH em substituicdo a combustiveis fosseis.

O etanol sobre-hidratado (hidratagdes acima as do limite do etanol comercial
7% viIv) e seus diferentes indices de hidratagdo sédo representado pela letra “E”,
seguido por seu percentual de etanol (v/v) e a agua, pela letra “W”, seguida de seu
percentual (v/v), na forma ExxWyy, como no exemplo: E80W20, que equivale a 80%

de etanol e 20% de agua (v/v).

2.1 Utilizagcao de etanol combustivel e a influéncia da razao volumétrica de

compressao

Brusstar et al. (2002) desenvolveram um trabalho experimental com um motor
1,9L, originalmente do ciclo Diesel, quatro cilindros, turbo alimentado, utilizando
etanol, metanol, injecdo indireta PFl (Port Fuel Injection) e variando a razao
volumétrica de compresséao entre 17:1 e 22:1, porém os resultados sdo apresentados
para a razao volumétrica de 19,5:1. O motor operou com razao ar/combustivel
estequiométrica e a carga foi controlada através da quantidade de EGR (Exhaust Gas
Recirculation) e pressdo no duto de admissao, o que permitiu a redugao de perdas
com o bombeamento. Os resultados mostraram que a operagdo com metanol, quando
comparada com o 6leo diesel apresentou eficiéncia térmica pouco mais de 40%, na
regido de 6,5 bar a 15 bar pressao média efetiva (BMEP), entre 1200 rpm a 3500 rpm,
atingindo baixas emissdes e exigindo estratégias convencionais de pos-tratamento
para gases de exaustdao. Emissdes similares foram alcangadas utilizando o etanol,
porém, o consumo especifico de combustivel foi levemente maior em funcédo da
limitagao no avancgo de ignigao para elevadas razdes de compressao (19,5:1). O motor
adaptado para operar com estes combustiveis apresentou niveis de eficiéncia térmica
maiores do que quando utilizado o 6leo diesel, sendo um potencial substituto,
alternativo e renovavel, a utilizacdo de combustiveis fésseis, devido também ao baixo

custo do sistema PFI.
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Em estudos realizados nos ultimos 30 anos e em seu trabalho, Brusstar et al.
(2002) observaram que a utilizagdo de combustiveis formados puramente por alcoois,
bem como misturas adicionadas a combustiveis fosseis, apresentam possibilidade de
redugcdo em emissdes de NOx, PM (material particulado) e melhora na eficiéncia
térmica.

Amorim (2005) avaliou experimentalmente o desempenho, diante dos efeitos
de alteracao da razao volumétrica de compressao, de um motor flex, multicombustivel,
alimentado com alcool etilico, gasolina e gas metano veicular (GMV). Uma central
programavel foi calibrada com os trés combustiveis propostos e as razdes
volumétricas de compresséao de 11:1, 12,5:1 e 15:1, obtidas a partir da troca dos jogos
de pistdes. O autor observou que com a elevacdo da razdo volumétrica de
compressao melhorias em eficiéncia foram obtidas somente com o GMV. Os avangos
de ignicao para o GMV e etanol e com a razao de volumétrica compressao de 15:1
foram iguais ou menores que os da gasolina em 11:1, concluindo que 0 aumento na
presséao interna do cilindro, para estes combustiveis, € tecnicamente viavel. Esse fato
deve-se ao avango, mesmo em pressdes elevadas, estar em niveis aceitaveis para
aplicagao da sobrealimentacdo podendo aumentar o desempenho do motor.

Mack, Aceves e Dibble (2009) analisaram os efeitos da operagdo de um motor
originalmente do ciclo Diesel alimentado com etanol em diferentes niveis de
hidratagdo, com razédo volumétrica de compressao de 17:1 e em regime HCCI (Ignicéao
por Compressao de Carga Homogénea). O indice de hidratagdo do etanol foi variado
de 0% a 40% de agua (v/v) com incrementos de 10% e, também com 60% de agua
(v/v). A presenga da agua atrasa o inicio da combustdo sendo necessario pré-aquecer
0 ar na admissao para vaporizar a mistura (etanol-agua). Esse fato deve-se ao alto
calor latente de vaporizacdo da mistura. O motor operou de maneira estavel com
hidratacbes até 40%, limitado pela poténcia do resistor elétrico utilizado para pré-
aquecimento do ar na admissao. A curva da taxa de liberagao de calor manteve-se
constante para todos os valores de hidratagdo. O aumento da propor¢dao de agua
resulta em queima incompleta ocasionando elevadas emissdes de HC, CO e reducéao
na concentragdo de O2 nos gases da exaustao. A emissdo de NOx foi extremamente
baixa, caracteristica de operagdo em regime HCCI.

Costa e Sodreé (2010) compararam o desempenho e emissdes de um motor 1.0,
quatro tempos, alimentado com EHC (6,8% de agua em etanol v/v) e gasolina

(gasolina mais etanol, 78% de gasolina e 22% de EAC). Os parametros de
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desempenho avaliados foram: torque, poténcia, BMEP, consumo especifico de
combustivel (SFC) e eficiéncia térmica. Também foram avaliadas as emissdes de CO,
CO2, HC e NOx. Os resultados mostraram que o torque e BMEP foram maiores quando
utilizado a gasolina a baixas velocidades e EHC para altas velocidades. Para toda a
faixa de rotagdo avaliada, o etanol apresentou maior eficiéncia térmica, maior
consumo especifico de combustivel, menores emissdes de CO, HC e aumento nas
emissdes de CO2 e NOx. A necessidade de avango de ignicdo, para o EHC, para
obtencdo de maior poténcia, € a causa do aumento de NOx. De acordo com os
resultados avaliados pelos autores, a utilizagdo do EHC somente é viavel se o seu
custo for no maximo 72% do prego da gasolina.

Costa e Sodré (2011) avaliaram experimentalmente a influéncia da razéo
volumétrica de compressao, no mesmo motor do estudo de Costa e Sodré (2010),
alimentando-o com o EHC, gasolina e variando a razdo volumétrica de compresséao
de 10:1, 11:1 e 12:1. Os parametros de desempenho avaliados neste estudo s&o os
mesmos do estudo anterior, porém foram acrescentadas a eficiéncia volumétrica e a
temperatura dos gases de exaustdo. Altas razbes volumétricas de compressao
ocasionam aumento da presséao interna do cilindro aumentando assim, o trabalho
realizado pelo pistdo e consequentemente o torque e o BMEP. Os resultados
apresentados mostraram que com o aumento da razdo volumétrica de compressao
ha melhora no desempenho de ambos os combustiveis em toda a faixa de rotagao
investigada, com melhores resultados para o etanol hidratado para regido de altas
rotacdes e levemente maior para a gasolina em baixas e moderadas rotagdes. Para
ambos os combustiveis o consumo especifico diminui com o aumento da razao de
compressao volumétrica e houve aumento na eficiéncia térmica. A utilizagao do etanol
hidratado com a razao volumétrica de compressao de 12:1 produziu eficiéncia térmica
maior do que em todas as condicdes testadas. Os autores concluiram que a razao de
compressao volumétrica € um parametro para o aumento da eficiéncia térmica quando
se utiliza etanol hidratado.

Khalig, Trivedi e Dincer (2011) aplicaram o modelo conceitual HCCI para uma
analise computacional e experimental, utilizando etanol sobre-hidratado. Através da
primeira e segunda lei da termodinamica avaliou-se a influéncia da temperatura, os
efeitos da razdo de compressao e eficiéncia adiabatica do turbo compressor. A
primeira lei da termodinamica descreve somente a conversao de energia no sistema

e nao € possivel prever a origem de ocorréncia de irreversibilidades. Com a
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modelagem da segunda lei, foi possivel identificar associa¢des de irreversibilidades,
perda de exergia com o processo de combustdo, transferéncia de calor e permitiu a
avaliacdo termodinamica mais precisa em ciclos de poténcia. Para o aparato
experimental, assumiu-se carga e rotagao constantes, razdo dinamica de compressao
de 16:1, indice de hidratagcdo de 65% (v/v) de agua em etanol, regenerador para
transferéncia de calor do sistema de exaustdo para aquecer os gases de admisséao,
vaporizador de combustivel e conversor catalitico para tratamento de HC e CO, que
nao reagiram durante a combustdo. O estudo de exergia mostrou que a maior
irreversibilidade em todo o sistema ocorre em processos dentro do motor. Os
parametros de eficiéncia, caracterizados pela primeira e segunda lei, comportaram-se
como funcéo crescente em relacdo ao aumento da razao de compressao dinamica
pelo turbo-compressor e decrescente em relagcdo ao aumento da temperatura
ambiente.

Saxena et al. (2012) em continuagao a analise feita por Mack, Aceves e Dibble
(2009), utilizaram a mesma configuragdo experimental, acrescentando um
regenerador de calor para aproveitar a temperatura dos gases da exaustdo. O
regenerador (trocador de calor) foi utilizado para vaporizar a mistura ar combustivel
na admisséao e eliminar o aquecimento externo por resisténcia elétrica. A utilizagao da
entalpia dos gases de exaustéo, através do regenerador, permitiu operagdo com ESH
na propor¢cao E80W20. O aparato experimental, sem utilizagcdo de energia externa,
melhora o balango energético para combustiveis hidratados.

Sementa, Vaglieco e Catapano (2012) realizaram uma caracterizagao
termodinamica e optica de um motor GDI (Gasoline Direct Injection), 4 cilindros, de
alto desempenho, turbo alimentado, razdo volumétrica de compressdo de 9,5:1,
operando com inje¢gdes adiantadas (homogénea) e injecbes mais atrasadas
(estratificada) de gasolina e bioetanol, onde a estratégia de injegdo € determinada
pelo inicio e duragédo da injecdo. Os testes foram realizados mantendo a razdo A/F
estequiométrica para 1000 rpm e 1500 rpm (carga média) representando a NEDC
(New European Driving Cycle) vigente na data do estudo. Medigdes por imagens
foram realizadas para investigar o spray e a evolugao da combustdo utilizando a
gasolina (RON 95), bioetanol puro e, para essa analise, o cabegote foi instrumentado
com sistema de endoscoépio acoplado. Os autores observaram, através das imagens
obtidas, que a frente de propagacao da chama é dependente da turbuléncia e do A/F,

aumentando com o aumento da turbuléncia e com a distribuigao local do combustivel.
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O spray, formado pela injecdo da gasolina, € mais sensivel a presséo e ao movimento
do ar admitido enquanto as divisbes do spray do etanol sdo mais compactas e nao se
alteram com a pressao ou com a duragao da inje¢do. Para ambos os combustiveis,
na primeira fase da combustdo, a frente de chama estratificada se propaga mais
rapida (40%) do que a homogénea em razdo da distribuicdo espacial inicial do A/F,
além disso, a queima do combustivel impregnado no bowl/ do cilindro produz uma
quantidade maior de material particulado e HC. Particularmente, a combustdo do
etanol com a injegao estratificada apresentou maiores taxas de queima e maiores
picos de pressao (25%) a 1000 rpm. As chamas produzidas pela combustao do etanol
apresentaram menores pontos brilhantes associados a menores emissdes de fuligem.
O uso do etanol juntamente com a injecéo estratificada proporciona uma melhora na
estabilidade da combustao e reducédo nas emissées de PM e HC.

Ambrdés (2013) propds a elaboragdao de um modelo matematico, utilizando o
Matlab, com possibilidade de prever os efeitos da hidratagcdo do etanol no
desempenho de motores a combustéo interna. O autor utilizou misturas de etanol com
percentuais de 10% a 40% de agua (v/v): 10% (E90W10), 20% (E80W20), 30%
(E70W30) e 40% (E60W40) e duas condigdes operacionais do motor: ignigao fixa e
avancgo livre para obtencdo de maximo torque. O modelo foi capaz de simular os
gradientes de pressdo e temperatura. Apresentou capacidade de previsdo de
desempenho do motor avaliado a partir da poténcia, torque, eficiéncia térmica e
consumo especifico de combustivel. O autor relatou que para o consumo especifico
de combustivel o erro foi maior que 20% e para os demais parametros avaliados os
erros relativos foram menores que 7%. Uma parcela consideravel do erro esta
associada a condicdo adotada na simulagcdo em que a mistura ar-combustivel
encontra-se totalmente vaporizada. Nas duas condi¢bes operacionais propostas, 0
E70W30, apresentou melhores resultados de poténcia, torque, consumo especifico e
menor temperatura dos gases de exaustdo. O E60W40 e o E90W10 apresentaram os
desempenhos mais baixos e, comparando as duas condi¢des, ponto de igni¢ao fixo e
MBT (ponto de maximo torque), o MBT apresentou melhores resultados de
desempenho em todas as condi¢cdes propostas.

Breaux e Acharya (2013) realizaram um estudo para avaliar a viabilidade de
utilizagdo do etanol hidratado como combustivel em substituicdo a combustiveis
fésseis. Experimentos foram realizados em um combustor de swirl estabilizado e com

indices de hidratacdo variando de 0% a 40% de agua (v/v) e razdes de equivaléncia
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estequiométrica F/A variando de 0.6, 0.8, 1.0 e 1.1, representando misturas
extremamente pobres, pobres, estequiométrica e ricas, respectivamente. Chamas
estabilizadas foram obtidas com indice de hidratacdo até 35% e os resultados
mostraram que a taxa de calor dos gases de exaustao, eficiéncia da combustéao e
eficiéncia térmica do combustor ndo foram afetadas por indices de hidratacado até
20%. Contudo, houve diminuicdo da temperatura da chama. As consequéncias
praticas da combustdo do etanol hidratado revelam consideravel diminuicdo na
temperatura dos gases de exaustdo e redugbes nos picos de temperatura
ocasionando redugao nas emissoes de NOx. Os autores concluiram que o etanol, com
indice de hidratacéo até 20% (v/v), pode ser potencialmente utilizado em substituigao
ao etanol anidro e a combustiveis fosseis e, hidratagdo de15% (v/v), pode gerar
economia de até 25% de energia no ciclo de produgao deste combustivel.

Brito Jr. et al. (2013) detalharam o desenvolvimento de um motor de alto
desempenho, alimentado com etanol hidratado e capaz de atingir 42% de eficiéncia
térmica, similar a um motor do ciclo Diesel, porém, operando no ciclo Otto. O motor
foi desenvolvido baseado em um motor diesel, 12L, de bloco longo, seis cilindros e
poténcia maxima de 350 kW @1800 rpm, utilizado simulagdo numeérica
computacional, desenvolvimento de materiais € componentes especificos, aplicagao
de turbo e controle de calibragdo. O foco principal do projeto foi a durabilidade,
desempenho e eficiéncia, atingindo os mesmos niveis de um motor a diesel. O pistao
deve possuir diametro maximo de 130 mm para evitar maiores incidéncias de
detonacao. Um outro ponto foi a substituicdo do pistao para alterar a razdo volumétrica
de compressdo de 18:1 para 11:1, ideal, neste caso, para obtencdo de cargas
proximas a 20 bar de BMEP além da substituicdo das valvulas para operar com etanol
hidratado. O processo de calibragdao foi melhorado para a reducdo de variagdes
ciclicas e consequente aumento na eficiéncia térmica. Porém, foi observado que, para
pequenas melhoras no consumo especifico de combustivel, emissdes de NOx
aumentaram significantemente e o autor ressaltou que a estratégia de calibracao
poderia ser alterada para reducao das emissdes de NOx. Os autores concluiram ainda
que o motor desenvolvido poderia ser utilizado em outras aplicagdes, onde o
combustivel tem baixo preco e logistica facilitada (énibus urbanos, caminhdo e
colheitadeira de cana-de-agucar) e principalmente naquelas que visam a redugao das
emissdes de material particulado e a utilizacdo de um combustivel de origem

renovavel. Na medida em que a legislagdo de emissdes for sofrendo alteragdes, a
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estratégia de calibragdo do motor pode ser alterada para se adequar aos novos
parametros.

Munsin et al. (2013) realizaram estudo experimental em um pequeno grupo
gerador com motor a ignicao por centelha, com objetivo de investigar os efeitos da
concentragéo de agua no etanol (até 40% v/v) e da variagédo de carga no desempenho
e emissdes. O aumento na concentragdo de agua reduz a eficiéncia global e emissdes
de NOx enquanto HC, CO, formaldeido (HCHO) e acetaldeido (CH3CHO)
aumentaram. Apos o catalisador, esses indices foram reduzidos e obedeceram aos
limites EPA (United States Environmental Protection Agency) para o ano de 2011. Em
consequéncia do aumento da carga, houve aumento da eficiéncia global enquanto
HC, HCHO e CH3CHO diminuiram. Adicionalmente, emissbdes de CO, HC + NOx apds
o catalizador, foram menores que os limites EPA-2011. O ESH com até 40% do volume
de agua e utilizacao de catalizador foi recomendado para operacédo de motores Sl em
grupos geradores. Os autores recomendaram posterior avaliagdo de desgaste,
durabilidade do motor, contaminag¢ao do 6leo e entupimento do filtro de combustivel.

Balki, Sayin e Canakci (2014) realizaram um estudo experimental sobre os
efeitos da utilizacdo de etanol e metanol, em comparagdo com a gasolina, no
desempenho, emissodes e caracteristicas da combustdo de um motor monocilindro de
baixa poténcia (2 kW). Os autores observaram que o uso de alcoois como combustivel
elevou o torque, o consumo especifico de combustivel, a eficiéncia térmica, e
ocorreram redugdes nas emissoes de HC, CO e NOx. Os autores concluiram que o
uso de combustiveis alcoodlicos apresentou melhoras no desempenho em altas
rotacoes.

Saxena et al. (2014) estudaram a melhor condi¢ao de operagao de um motor
em regime HCCI, para geragao de energia, utilizando o etanol sobre-hidratado, com
indices de hidratacao de 0% a 30% de agua v/v e regeneragao de calor dos gases de
exaustao. O que diferenciou o estudo dos trabalhos anteriores foi o controle do inicio
da combustao através do controle da temperatura dos gases de admisséo ao passar
por um trocador de calor que tem os gases de exaustdo como fluido secundario. A
condigdo adotada para obtencdo de melhor eficiéncia foi a baixa incidéncia de
detonacgao. Melhores condi¢des foram observadas com altas pressdes de admissao,
baixo teor de hidratacdo e atraso no inicio da combustéo (proximo de 8 °CA DPMS).
Baixo teor de hidratagao resulta em mais energia inserida no sistema. Combustdes

atrasadas permitem maior poténcia pois uma quantidade menor de calor é transferida
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para as paredes do cilindro. A agua é um diluente ndo reativo que possui alto calor
latente de vaporizacdo e atua reduzindo os picos de temperatura no cilindro,
contribuindo para reducao nas emissdes de NOx. Emissdes de HC e CO aumentaram
com a hidratacao e baixas pressdes de admissao, as emissdes de CO sio observadas
em combustdes atrasadas. Para as emissdes de HC e CO, o catalisador de oxidagao
€ recomendado e de acordo com as temperaturas de exaustdo medidas, observou-se
a possibilidade de utilizacdo. A melhor operagdo do motor ocorreu utilizando o etanol
com hidratagdo de 30% v/v (E70W30) atingindo 7,25 bar de IMEP, com baixa
incidéncia de detonacéo e emissdes de NOx.

Ambrés et al. (2015) realizaram uma analise experimental junto a uma
modelagem numérica de um motor Agrale, originalmente do ciclo Diesel, monocilindro,
razao volumétrica de compressao 12:1, operado com misturas de etanol hidratado,
com indices de 10% a 40% de agua v/v, com incremento de 10%. Os testes
experimentais obedeceram duas condi¢des: ponto de ignicdo fixo e variavel para
obteng¢do de maximo torque. Para a modelagem matematica foram admitidos: o ciclo
Otto, modelo Viebe duas zonas e a primeira lei da termodinamica foram modelados
para determinar o estado termodindmico em funcdo do °CA. Para o volume de
controle, consideraram-se valvulas fechadas e para a variagcdo da massa no cilindro,
somente perda pelos anéis. A transferéncia de calor no sistema pode ser expressa em
termos de calor transferido pela massa queimada e ndo queimada para as paredes. A
correlagdo de Hohenberg foi utilizada por ser mais precisa, necessitar de menor tempo
para convergéncia e a geometria da camara de combustéo corresponder a geometria
Diesel, sendo este modelo mais utilizado. Todas as derivadas da simulagdo foram
modeladas em fungéo do angulo do virabrequim (°CA), pressao (p) e temperatura (T).
A composicao dos produtos foi determinada pelo modelo de equilibrio quimico de
Ferguson, possibilitando o céalculo da entalpia, da entropia, do volume especifico e
energia interna. O modelo foi capaz de estimar os gradientes de pressdo e
temperatura com erros relativos menores que 13%. Os dados experimentais,
juntamente com os modelos, podem ser utilizados para observar parametros de
operacao do motor em funcao do nivel de hidratacdo. Os autores concluiram que a
utilizagao de etanol hidratado é viavel quando utilizado o controle do avango de ignigéo
para obtencdo de maximo torque, sendo o controle fundamental para uma combustao
eficiente. Em todos os testes, a mistura E70W30 apresentou os melhores resultados

de poténcia, torque, eficiéncia e consumo especifico, seguido pela ESOW20.
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Baéta, Pontoppidan e Silva (2015) realizaram um estudo com o propédsito de
avaliar a possibilidade de substituicdo de motores de alto deslocamento volumétrico,
normalmente aspirados, por motores com injecdo direta de etanol hidratado
combustivel (EDI), down-sized e turbo alimentado. Alteracdes foram efetuadas em um
motor 1,4 litros apos avaliagbes numéricas computacionais como: otimizagdo do
layout da camara de combustéao, alteragdes nos assentos e diametro das valvulas de
admissao e escape, otimizacdo de volume do plenum de exaustdo e na sequéncia,
adaptacao de turbo alimentacdo de dois estagios. Avaliagdes experimentais foram
realizadas com outro motor 2,4 litros de igual torque e poténcia, normalmente aspirado
para comparagao ao motor 1,4 litros, que produziu uma curva de torque plana com
valor proximo a 290 Nm. O torque produzido pelo motor 2,4 litros foi inferior (~200
Nm). Um motor 3,0 litros, seis cilindros, também foi testado e os testes indicaram um
pico de torque de 280 Nm. Com estes resultados foi possivel constatar que o torque
produzido pelos dois motores, normalmente aspirados de maior deslocamento, foi
menor que o 1,4L, down-sized e turbo alimentacdo de dois estagios. Reducdes nas
emissdes HC (18%) e NOx (12%) foram obtidas em fun¢ao da melhora na distribuicéo
da mistura ar/combustivel no interior do cilindro e utilizagado de EGR refrigerado. Uma
melhora no consumo de combustivel de 28%, obtido pelo motor 1,4 litros, em baixa
rotacdo, EDI (Injecdo Direta de Etanol), turbo alimentagdo em dois estagios, pode
compensar o aumento do consumo de combustivel em motores a combustao interna,
projetado pela utilizagdo de etanol. Essa configuragdo down-sized permitiu competir
com a utilizacdo de motores a diesel com um custo bem inferior.

Bilh&o (2015) realizou um estudo de viabilidade técnico-econdémica do uso do
ESH, com indices de hidratacdo de 10%, 15% e 20% de agua v/v, em um motor do
ciclo Otto, com gerenciamento eletrénico programavel para variagao da calibracdo do
motor, através da analise de resultados de desempenho. O autor estimou que a
utilizacdo da mistura E85W15, como combustivel, € uma opgdo economicamente
viavel e o recomendou como substituto ao etanol hidratado a fim de aumentar o
retorno econdmico, ja que a economia de energia no processo de destilacdo é
aproximadamente quatro vezes menor em relacao ao etanol hidratado.

Dardiotis et al. (2015) testaram misturas de etanol (E5, 5% de etanol v/v em
gasolina; E75, 75% etanol v/v em gasolina e E85, 85% de etanol v/v em gasolina) em
dois veiculos flex, utilizando um motor com injegao direta (DI), turbo alimentado (Euro

5) e o outro motor com injecao indireta (PFI) (Euro 4). De acordo com a certificagao
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Euro 5, as propriedades dessas trés misturas de etanol mais gasolina, vendidas no
mercado europeu, devem ser avaliadas quando s&o investigadas as emissfes em
veiculos a combustao interna. As emissdes de CO e HC, na partida a frio de motores
a gasolina, em ambientes de baixas temperaturas (-7 °C teste tipo VI) € um dos testes
de emissbes para homologacdo de novos veiculos leves na Europa. Portanto, os
autores avaliaram o desempenho dos dois motores FFV (Fuel Flex Vehicles) utilizando
também o teste Type VI. As misturas E5 e E85 foram avaliadas a temperatura de 22
°C e para temperatura ambiente baixa (-7 °C) o E5 e o E75 foram utilizados. Na
Europa, durante o inverno, o E85 para veiculos FFV é substituido pelo E75 por conter
uma fracdo menor de etanol, a fim de evitar problemas associados a partida a frio do
motor. Os motores foram testados de acordo com a NEDC (New European Driving
Cycle) referente ao ciclo urbano e ao CADC (Common Artemis Driving Cycle), que é
um ciclo de partida a quente e envolve trés segmentos representativos: ciclo urbano,
rural e autoestrada. De acordo com os resultados apresentados, os autores
concluiram que, em condi¢gdes normais de temperatura (22 °C), nos dois ciclos
testados, as emissdes de CO diminuiram para as misturas de combustivel com
maiores fragoes de etanol (E75 e E85). As emissdes de HC, praticamente nao foram
afetadas pelo tipo de combustivel. As emissdes de NOx, diminuiram para ambos os
motores no ciclo NEDC, enquanto que no ciclo CADC, exibiram comportamentos
diferentes. Para os testes em baixa temperatura (-7 °C), tanto as emissdes de CO
quanto de HC aumentaram com o aumento do indice da quantidade de etanol.
Martins e Lanzanova (2015) realizaram simulacdo numérica 1-D utilizando o
software GT-Power, baseado em um Cummins 4BT 3,9-G4, Sl, operando no ciclo
Miller, carga maxima, alimentado com etanol hidratado combustivel, com diferentes
configuracdes de abertura de valvula e utilizando a recirculagao refrigerada dos gases
de exaustdo (EGR) a 1800 rpm. O objetivo principal da adogéo do ciclo Miller foi
aumentar a eficiéncia através do aumento do ciclo de expansao, que pode ser obtido
pelo fechamento adiantado ou atrasado da valvula de admissao (IVC). A técnica de
turbo alimentacao e o intercooler sao utilizados, frequentemente, para aumentar a
densidade do ar admitido e compensar a perda de poténcia devido ao fechamento
adiantado da valvula de admissao. O modelo utilizando o ciclo Miller com IVC foi capaz
de aumentar a eficiéncia liquida indicada de 43,5% para 47%. Com a utilizacado de até
40% de EGR permitiu a redugao na ocorréncia de detonacao e os autores observaram

um aumento na eficiéncia bruta indicada de 44% para 46,5%.
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Martins, Lanzanova e Sari (2015) avaliaram a influéncia da agua na combustao
de misturas etanol/agua, com indices de hidratagbes de 5% a 40% com incrementos
de 5%. Foi utilizado um motor SI, monocilindro, razéo volumétrica de compressao de
12:1, originalmente Diesel, adaptado para o ciclo Otto. A combustao foi ajustada para
50% da massa queimada (MFB) a 10 °CA DPMS, 7bar BMEP e mistura
estequiométrica. O modelo 1D de duas zonas foi criado no GT Power® para analisar
a combustdo baseada em dados experimentais. O modelo Woschini adaptado foi
utilizado para calculos de transferéncia de calor e Chen-Flynn 19 para friccdo. Houve
tendéncia do aumento da eficiéncia térmica com o aumento da hidratac&o. Isso ocorre,
pois, a eficiéncia esta relacionada com o coeficiente politrépico que é maior para
temperaturas mais baixas. Observou-se maior duragdo da combustdao com aumento
da hidratacdo. Essa ocorréncia pode ser atribuida a baixas velocidades de
propagacao da chama. Os valores entre 30-50 °CA foram similares ao etanol anidro e
também a gasolina. Observou-se, ainda, que o aumento na hidratagdo resultou na
diminui¢cdo da reatividade quimica, préximo a vela, levando a um atraso na ignigao.
Assim, baixas temperaturas sao alcangadas ocasionando diminuigcdo das emissdes
de NOx. Regides de massa n&do queimada, com baixas temperaturas, foram
encontradas, sendo possivel aumentar a razdo de compressao, permitindo o
downsizing devido ao maior limite a detonacgao. Hidratagdes até 20% v/v ndo alteraram
significativamente as emissdes de CO. Acima de 20% ocorreu um aumento devido a
combustao incompleta ou diminui¢cado da reatividade quimica. O HC e os aldeidos, nao
foram investigados. A utilizagdo de etanol com altos indices de hidratagdo mostrou-se
possivel, apresentando beneficios tanto em emissées de NOx quanto em
desempenho.

Lanzanova, Nora e Zhao (2016) investigaram a operagdo de um motor
monocilindro, Sl, injecao direta de combustivel, operando com gasolina, etanol anidro
e etanol hidratado com indices de hidratacédo de 5%, 10% e 20% de agua (v/v).
Utilizaram-se duas condigdes de carga (IMEP) 3,1 bar e 6,1 bar, injecao de mistura
estequiométrica, mistura pobre e rotacdo constante (1500 rpm). Os efeitos da
hidratacdo do etanol na combustdo e emissdes foram os parametros avaliados. Os
autores observaram que o aumento da hidratacido, a taxa de liberacido de calor, a
duracdo da combustédo, a fase inicial de desenvolvimento da chama foi afetada e

ocorreu diminuigdo nos picos de temperatura resultando em redugao das emissoes
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de NOx. Operando com a gasolina, as emissdes de NOx foram maiores. A excessiva
presenga de agua nas paredes do cilindro reduziu a eficiéncia da combustéo e
aumentou as emissdes de HC e aldeidos. A injecao direta (DI) de etanol produziu,
majoritariamente, HC e aldeidos. As emissdes de CO diminuiram proporcionalmente
com o empobrecimento da mistura. Os autores também realizaram analise econémica
avaliando o custo de producdo do ESH diante as condi¢gbes de operacdo do motor.
Observou-se que, trabalhando com misturas mais pobres e etanol com 10% de
hidratacao (v/v), uma economia global de energia de 31% foi alcangada, comparando-
o com o etanol anidro operando em condi¢cdes estequiométricas. As tendéncias
mostraram que o menor custo operacional para ESH seria alcangado com hidratacao
de 12,5% (v/v).

Rahman et al. (2016) realizaram um estudo experimental e numérico dos
efeitos do teor de agua (de 0% a 40% v/v) nas caracteristicas de igni¢ao iniciada por
laser em chamas de mistura ar-etanol. Para o estudo experimental foi utilizada uma
camara de volume constante a 0,1 Mpa e a injegédo de etanol sobre-hidratado a 5 Mpa.
Os resultados do estudo revelaram que, tanto a taxa de crescimento da chama quanto
as velocidades de propagacao aumentaram com o aumento da hidratacao até 20%
de agua (v/v) em etanol, indicando um efeito positivo para adicdo de agua a baixos
indices. Ainda, observou-se que o atraso na igni¢ao foi diminuindo com adi¢ao de
agua até 20% (v/v), sendo provavel que a presenca de agua aumenta o processo de
ionizagao e a formacao de radicais durante a atuagao do laser. Com concentragdes
de agua de 30% (v/v) ou mais, as interagdes agua-etanol tornaram-se mais
significativas do que as interagdes etanol-etanol, mostrando que os efeitos da dilui¢do
se tornaram dominantes. A analise numérica utilizando o soffware CHEMKIN-PRO
revelaram redug¢ao na temperatura adiabatica da chama e na velocidade de queima
laminar com o aumento da hidratagao.

Roso et al. (2016) combinando analise numérica e experimental, avaliaram o
consumo de combustivel e emissdes de um motor originalmente Diesel utilizado para
geragao térmica de energia elétrica, convertido para operagdao com etanol. A
elaboragcao do modelo computacional unidimensional foi realizada utilizando o GT-
Power®. O modelo numérico realiza o calculo das equacdes de conservagdo de
massa, de energia e de momentum, sendo possivel descrever o comportamento do

motor a combustao interna (MCI). O percentual de erro observado entre a simulagao
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e o experimental foi menor que a incerteza de medi¢do. Os autores relatam que o
consumo de combustivel de um motor do ciclo Diesel, operando com EHC, é
aproximadamente 55% maior. Avaliado em duas cargas 20kW e 50kW, o consumo
variou proporcionalmente com a variagdo da carga. Os resultados da simulagao foram
em torno de 5% maiores do que os valores experimentais. O motor, operando com
etanol, emitiu uma quantidade média de NOx dez vezes menor quando comparado ao
Diesel. Essa reducgao € devida a diminui¢cdo da temperatura na camara de combustéo
ao custo do aumento de HC, originados de combustivel ndo vaporizado. O aumento
nas emissdes de CO é funcéo da diferenca na mistura ar-combustivel para os dois
ciclos. A combustdo em motores Diesel ocorre com excessiva quantidade de ar e em
motores Otto, estequiométrica ou rica, em regimes de maior poténcia.

Ulhda et al. (2016) realizaram trés simulagbes computacionais de um motor do
ciclo Otto, quatro cilindros e razdo volumétrica de compressao de 12:1. Os autores
utilizaram o software Ricardo WAVE para adaptar o motor aos pré-requisitos de uma
competicdo conhecida como Formula SAE. O primeiro modelo numérico desenvolvido
€ equivalente ao motor original e foi validado com os dados do fabricante e de estudos
anteriores. Apos validagao, o primeiro modelo gerou um segundo com as adaptagoes
de regulamento da prova, que incluia uma restricdo no duto de admissao. O terceiro
modelo foi configurado para operar com o etanol hidratado combustivel e alterada a
razao volumétrica de compressao para 14:1, a fim de compensar a perda de poténcia
gerada pela adaptagao da restricdo no duto de admissao. Apds as simulagcdes do
terceiro modelo, os autores observaram que com a substituicdo da gasolina por etanol
hidratado e com 0 aumento da razéo de volumétrica compressao ocorreu um ganho
de 6% de poténcia em relagao ao segundo modelo a gasolina, 12:1.

Almeida (2017) avaliou os efeitos da adi¢ao de hidrogénio-oxigénio, produzido
a bordo por eletrélise da agua, em um veiculo flex-fuel, com injecéo indireta PFI de
etanol, sobre o consumo de combustivel e emissdes utilizando o ciclo FTP-75
(percurso médio em via publica mais partida a frio em dinamdmetro). Foi utilizado um
motor de quatro cilindros, 1L, razdo volumétrica de compressao 12,15:1, e um reator
para eletrolise com volume de 1,73 dm® e 20A. Somente foram alterados o angulo de
admissao e a quantidade de combustivel injetado. A adigdo de hidrogénio, durante a
partida a frio, possibilitou redugcéo no tempo de inje¢gdo em aproximadamente 20% e
reducoes de HC e CO. Com a adigdo do hidrogénio, a mistura foi empobrecida em

15% em marcha lenta.
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Fagundez et al. (2017) realizaram uma analise numérica entre diferentes
correlagdes de transferéncia de calor (Woschni, Hohenberg, Sitkei e Annand),
aplicado ao modelo de combustao de duas zonas. O modelo foi validado com dados
experimentais de pressao de um motor Sl, mono cilindro, alimentado com etanol
anidro (5% agua v/v) e sobre-hidratado com indices de hidratacdo de 10% a 40% de
agua (v/v) incrementos de 10%. Dentre os modelos de transferéncia de calor, Woschni
e Hohenberg apresentaram os melhores resultados na estimativa do pico de pressao
durante a combustao, porém, Hohenberg obteve maior precisdo, quando comparado
com os resultados experimentais. Os modelos Sitkei e Annand obtiveram valores altos
sobre-estimando os valores de pressao. A temperatura maxima foi similar entre os
modelos apresentando redugcao com o aumento da hidratagdo. O fluxo de calor
apresentou leve redugdo mas permaneceu razoavelmente constante. Os resultados
de desempenho, para todas as misturas testadas, foram muito proximos, tanto
simulados quanto experimentais, indicando que etanol sobre-hidratado € uma opgao
para substituicdo ao anidro. Outra vantagem observada foi o baixo custo
computacional quando se utiliza modelagem termodinamica comparado a modelos
mais complexos.

Fagundez et al. (2017) realizaram um estudo experimental para determinar a
melhor composicado de etanol sobre hidratado, como combustivel, para um motor Sl.
Um novo método, NEF (Net Energy Factor) é proposto para o calculo de eficiéncia
energética de ESH em ralacdo ao EHC. O processo de destilacdo por batelada foi
utilizado para produzir o EHC, quatro composicées de ESH com indices de hidratagao
de 10% a 40% de agua (v/v), incrementos de 10% e também determinar a quantidade
de energia necessaria para obtencdo de cada composicdo. Os parametros de
desempenho do motor Sl, operando com as misturas produzidas, foram usados para
calculo da eficiéncia de conversdo do combustivel. No processo de destilagdo, a
quantidade de energia necessaria para produzir E60W40 até E9OW10 é acrescida
linearmente com a reducao da hidratacéo. A partir da composi¢cao EQ0OW10 até o EHC,
0 aumento na energia tem caracteristica exponencial. Os resultados experimentais
mostraram desempenho similar em todos os niveis de hidratagdo e apenas um
decréscimo no pico de pressao com aumento da hidratacao foi observado. Para
avaliagéo da eficiéncia de conversao do combustivel e do consumo especifico de
combustivel, o torque (37 N.m), energia gerada (6,97 kW) e a rotacao (1800 rpm),

foram mantidos constantes para todos os niveis de hidratacdo. O consumo especifico
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de combustivel aumentou com o aumento da hidratagdo devido a redugdo do PCI.
Para o valor do NEF, eficiéncia entre a energia consumida para produgdo do
combustivel e a energia produzida na combustao, é vantajosa a utilizacdo de etanol
com maiores niveis de hidratagdo quando comparado ao EHC. O E70W30 apresentou
a melhor eficiéncia.

Noh e Soo-Young (2017) apresentaram uma revisdo sobre os efeitos do
bioetanol em motores Cl de processos de combustéo avangados, os designados HCCI
(Ignicéo por Compressao de Carga Homogénea), PPC (Combustao Parcialmente Pré-
misturada), GCI (Gasolina de Ignigao por Compressao) e combustao por difusdo. Em
todos os modelos “avancados” de combustédo, as emissdes de NOx e fuligem foram
menores que as observadas nos motores Cl convencionais. Porém, as emissdes de
HC e CO continuam sendo o grande desafio para motores Cl e também os CIl de
combustao “avangadas”, alimentados com bioetanol.

Sari (2017) avaliou a utilizagcdo de etanol sobre-hidratado (10%, 20% e 30% de
agua v/v) alimentando um motor monocilindro de testes, PFIl, com ignicdo por
centelha. Na sequéncia, variou-se a razdo volumétrica de compressao para avaliar as
caracteristicas antidetonantes com a presenga da agua e utilizando a analise
numérica (Chem-1D), também em funcdo dos teores de agua, onde foram avaliadas
a velocidade e a temperatura adiabatica em chama livre unidimensional. O autor
concluiu que a presencga de agua afeta negativamente os parametros de desempenho
ocorrendo diminui¢gao nas emissdes de NOx, CO e aumento nas emissodes de HC. Por
suas caracteristicas antidetonantes a presengca da agua permite a operagdo com
maiores razdes volumétricas de compressao e sobre alimentacdo, deslocando os
pontos de maxima eficiéncia na direcdo das misturas com maiores percentuais de
agua. O valor maximo obtido foi de 41% para 14,5:1 e mistura EBOW20. Com a mistura
E70W30 foi possivel operagdo em condicdo de maximo torque na razado volumétrica
de compressado 14,5:1, provando que € possivel encontrar maiores valores de
eficiéncia com o0 aumento da razao volumétrica de compresséo.

Da Costa et al. (2018) realizaram um estudo experimental da combustao pobre
do etanol hidratado combustivel. Foi utilizado um motor SCORE (Single Cylinder
Optical Research Engine), EDI (Injecao Direta de Etanol) a 100 bar, carga constante
de 3 bar NIMEP (Net Indicated Mean Effective Pressure), 1000 rpm e a razdo de
equivaléncia estequiométrica ar/combustivel variando de A=1,0 até o limite minimo de

queima (lean burn limit), em intervalos de 0,05. Foram avaliados a eficiéncia de
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conversdo de combustivel, caracteristicas da combustdo e emissbes para cada A.
Para A acima de 1,5 ocorreram queimas parciais e falhas na combustdo. Para
condigdo estequiométrica (A=1,0), inje¢des estratificadas atrasadas provocaram
instabilidade na combustdo. O limite da razdo de equivaléncia estequiométrica
ar/combustivel do etanol hidratado combustivel encontrada foi de A=1,4. Reducdes
nas emissdes de NOx foram obtidas com as misturas mais pobres, reducdes de HC e
CO com variacdes até A\=14.

Sari et al. (2018) realizaram avaliagao experimental para verificar os efeitos de
hidratagdo e de razdes volumétricas de compressao (12,5:1, 13,5:1 e 14,5:1) no
desempenho, na combustao, no limite de detonagcao e nas emissdes em um motor Sl,
mono cilindro, PFI, alimentado com EHC e ESH com hidratagdes de 10%, 20% e 30%
de agua (v/v). O ponto de ignicao foi ajustado para o MBT e observou-se que, em
geral, maiores concentragcbes de agua resultam em maiores avangos de igni¢ao e,
maiores razdes de compressao, combustdes mais rapidas. Com o aumento da razéo
de compresséo volumétrica, a taxa de liberagdo de calor aumenta, mas o ganho de
energia nao é proporcional. Esse fato pode ser causado por maiores perdas de calor
através das fendas (aberturas construtivas) que aparecem com aumento de relagao
entre a superficie de combustdo e o volume. O melhor resultado com aumento da
razao volumétrica de compressao (14,5:1) foi obtido operando com E80W20 e a
eficiéncia indicada chegou a 41%, valor € quase 20% maior que os valores obtidos
com a razao de 12,5:1. Esse fato é consequéncia da combinacgao de eficiéncia (de
combust&o) e ajuste do inicio da combustdo. Em comparagao com o EHC (4% agua
v/v), o aumento foi de 7% na eficiéncia indicada. O aumento da razdo de compresséo
volumétrica aumenta a pressao no cilindro e o aumento da concentragdo de agua
resulta em absorg¢ao de calor, mantendo as emissées de NOx no mesmo nivel, devido

ao balanco observado entre a razao volumétrica de compressao e da hidratacio.

2.1.1 Estado da arte

Com base na bibliografia estudada, a Tabela 2 apresenta o resumo do estado
da arte referente ao uso do etanol hidratado e sobre-hidratado em motores a igni¢gao
por compressao e ignigao por centelha.

Arevisao bibliografica mostrou grande interesse dos autores em utilizar o etanol

sobre-hidratado em substituicdo ao dleo diesel em fung¢ao do alto numero de octanas
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do combustivel o que lhe confere maior resisténcia a detonagédo e além de ser um

combustivel renovavel proporcionou reducédo nas emissdes de NOx.

Tabela 2 - Resumo do estado da arte em relagdao ao consumo especifico de
combustivel e eficiéncia térmica utilizando EHC e ESH
Parametros de Eficiéncia

o Autores
Térmica

Brusstar et al. (2002); Costa e Sodré

(2010); Costa e Sodré (2011); Brito Jr. et
Aumento al. (2013); Balki, Sayin e Canakci (2014);

Martins, Lanzanova e Sari (2015);

Fagundes et al. (2017).

Saxena et al. (2012); Zhu et al. (2013);
Reducéo Sari (2017); Munsin et al. (2013); Sari

(2017).

Consumo Especifico de

Combustivel

Brusstar et al. (2002); Costa e Sodré
(2010); Ambrés (2013); Munsin et al.
Aumento (2013); Balki, Sayin e Canakci (2014);
Fagundes et al. (2017); Sari (2017);
Fagundes et al. (2017).
Reducao Brito Jr. et al. (2013).

Fonte: Elaborado pelo autor

No resumo do estado da arte, referente a utilizacdo do EHC e ESH, foi
observado, majoritariamente, a melhora na eficiéncia térmica e aumento no consumo
especifico de combustivel, esse aumento pressupde reducdo na eficiéncia de
conversao do combustivel em fungao da reducédo do PCI com a hidratacao

Além dos parametros avaliados algumas conclusdes séo relevantes para este
estudo, como a presenga da agua ocasiona atraso de igni¢ao (Mack, Aceves e Dibble,
2009). O consumo de EHC é 55% maior que o consumo do 6leo diesel (Roso et al.,
2016) e, em substituicdo a gasolina, é viavel quando seu custo € no maximo 72% o

custo da gasolina (Costa e Sodré, 2010).
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O EHC apresentou melhores resultados de desempenho em maiores rotagdes
(Costa e Sodré, 2011; Balki, Sayin e Canakci, 2014) e o E7T0W30 (Ambrés 2013;
Saxena et al., 2014; Ambros et al., 2015; Fagundes et al., 2017; Sari, 2017) obteve os
melhores resultados de desempenho.

O limite da razdo de equivaléncia estequiométrica A/F, encontrado, onde nao
ocorreu falhas no processo de combustao € para A igual ou inferior a 1,4.

Com o aumento da razao volumétrica de compressao observou-se aumento na
pressao interna do cilindro, no trabalho realizado pelo pistao, no torque e no BMEP,
com diminui¢ao no SFC (Costa e Sodré; 2011). Para a hidratagdo de 15% (v/v) obteve-
se consumo de energia para produg¢ao do ESH quatro vezes menor (Bilh&do; 2015) e
para 12,5% de hidratagéo (v/v), o custo operacional € 31% menor (Lanzanova, Nora
e Zhao; 2016).

Dos trabalhos que utilizaram a analise numérica, Ambrés (2013) obteve
diferenca de até 20% entre os dados experimentais e simulados, Ambros et al. (2015)
menores que 13%, ambos utilizando o Matlab e Roso et al. (2016) obteve dados
simulados 5% maiores que os experimentais utilizando o GT Power.

Na Tabela 3 é apresentado o resumo do estado da arte para as emissdes, onde
destacou-se a tendéncia na reducdo das emissdes de NOx com o aumento da

hidratacéao.

Tabela 3 - Resumo do estado da arte em relagao as emissoes de CO, HC, NOx
utilizando EHC e ESH

Poluente Autores
NOx
Reducado Brusstar et al. (2002); Mack, Aceves e Dibble (2009);
Saxena et al. (2012); Breaux e Ancharya (2013); Munsin et
al. (2013); Balki, Sayin e Canakci (2014); Saxena et al.
(2014); Martins, Lanzanova e Sari (2015); Roso et al.
(2016); Noh e Soo-Young (2017); Sari (2017); Da Costa et
al. (2018);
Aumento Costa e Sodré (2010);
Cco
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Aumento Mack, Aceves e Dibble (2009); Munsin et al. (2013);
Saxena et al. (2014); Martins, Lanzanova e Sari (2015);
Martins, Lanzanova e Sari (2015); Lanzanova, Nora e
Zhao (2016); Roso et al. (2016); Noh e Soo-Young (2017);

Reducdo Costa e Sodré (2010); Balki, Sayin e Canakci (2014); Sari
(2017); Da Costa et al. (2018);

HC
Aumento Mack, Aceves e Dibble (2009); Munsin et al. (2013);
Saxena et al. (2014); Lanzanova, Nora e Zhao (2016);
Roso et al. (2016); Noh e Soo-Young (2017); Sari (2017);
Reducédo Costa e Sodré (2010); Sementa, Vanglieco e Catapano
(2012); Balki, Sayin e Canakci (2014); Da Costa et al.
(2018);

Fonte: Elaborado pelo autor

2.2 Trabalhos realizados no CPMEC

As simulagdes deste estudo foram realizadas no CPMEC (Centro de Pesquisa
em Motores, Emissbées e Combustiveis) da PUC Minas, onde outros trabalhos
envolvendo o mesmo motor foram realizadas. Tratando-se de um trabalho numérico
utilizou-se como base de dados desses trabalhos que séo revisados cronologicamente
neste item.

O primeiro trabalho com o motor MWM D229-4, ciclo Diesel, 4 cilindros em
linha, cilindrada total de 3,992 x 10-3 m3, normalmente aspirado e razao volumétrica
de compressao de 17:1, foi realizado por Valente (2007). Um trabalho experimental
gue manteve as configuragdes originais do motor: ciclo Diesel, normalmente aspirado,
acionando um gerador de energia elétrica, alimentado com o6leo diesel mineral e
biodiesel em diferentes bases e concentragdes. O autor observou o aumento do
consumo de combustivel com o aumento do percentual de biodiesel e diminuigdo nas
emissdes de NOx. Este foi o primeiro trabalho do CPMEC envolvendo o estudo da
utilizacdo de um biocombustivel em substituicdo parcial e a analise de emissdes.

Todos os trabalhos apresentados nesta revisdo envolvem a avaliagao dos efeitos da
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substituicido, parcial ou total, do éleo diesel por fontes alternativas, renovaveis em sua
maioria, com 0 mesmo motor.

Hauck (2010) desenvolveu um modelo computacional, zero dimensional,
utilizando a linguagem C++ para simulagdo do motor. A analise termodinédmica dos
gases, no interior do cilindro, foi utilizada para determinar a: pressédo, temperatura,
calor transferido as paredes, calor fornecido pelo combustivel, variagdo da energia
interna e entalpia. A partir da determinacao destas variaveis foi possivel conhecer os
parametros de desempenho do motor como: torque poténcia, pressdo media efetiva,
consumo especifico de combustivel e eficiéncia térmica. O modelo desenvolvido
considerou a fase fechada do ciclo, que consiste nos processos de compresséo,
combustdo, expansao e a fase aberta, que consiste nos processos de exaustdo e
admissdo. O autor comparou a poténcia indicada calculada pelo modelo com a
fornecida pelo fabricante e concluiu que os valores obtidos por seu modelo foram
satisfatorios n&do informando, com detalhes, a diferenca entre esses dados. Como
modelo verificou-se a ocorréncia de escoamento subsénico durante a fase aberta do
ciclo.

Almeida (2012) realizou um estudo numérico utilizando o AVL Boost® para
avaliar as emissdes e desempenho do motor operando com 6leo diesel e hidrogénio.
Na simulagao, a carga foi variada de 0 kW a 40 kW e razdes de substituicdo energética
de hidrogénio/éleo diesel de 0%, 5%, 10%, 15% e 20%. Foi observado que com o
aumento da fragdo de hidrogénio, ocorreram redugdes no consumo especifico de
combustivel, nas emissdes de CO, NOx e de material particulado (MP), principalmente
para as cargas mais altas.

Justino (2012) realizou uma analise experimental de desempenho do grupo
motor-gerador, alimentando-o com o6leo diesel e 5% de biodiesel (B5), no modo
bicombustivel, B5/gas natural e B5/hidrogénio. Foi comparado o consumo do motor
em sua configuragéo original e variando a carga de 0 kW a 30 kW. Observou-se que,
com a adicao tanto de hidrogénio quanto de gas natural ocorre a diminuicdo de forma
nao linear do consumo de BS5, porém com o hidrogénio ocorreu uma redug¢ao maior
da temperatura dos gases de exaustao.

Mendes (2012) analisou, experimentalmente, o desempenho e emissbdes do
motor operando com 6leo diesel e hidrogénio. O hidrogénio produzido por eletrdlise
da agua nao foi armazenado sendo direcionado diretamente para o coletor de

admissdo. O objetivo do autor foi caracterizar o gerador de hidrogénio avaliando a
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vazéo volumétrica do gas em fungao da corrente elétrica do sistema e concluiu que a
adicdo de hidrogénio em baixas vazdes nao apresentou reducdes significativas de
consumo e emissodes. O autor relatou que na rotagéo de 1800 rpm e atraso de ignigao
de 33° CA, depois do ponto morto superior, ndo sao condi¢coes favoraveis para a
adicao de hidrogénio.

Morais (2012) realizou uma analise experimental deste grupo motor-gerador
operando com Oleo diesel e hidrogénio sem alterar suas caracteristicas. O motor foi
alimentado no modo bicombustivel, com injegao indireta de hidrogénio em percentuais
de substituicdo do o6leo diesel por hidrogénio de 0%, 5%, 10%, 15% e 20%. O autor
observou que a substituigdo parcial do 6leo diesel por hidrogénio ocasionou aumento
da eficiéncia térmica, reducdo no consumo de combustivel e na emissao de COa.

Euzébio (2013) realizou uma simulagcdo através de modelo computacional
termo hidraulico de troca térmica para um trocador de calor, compacto, tipo Louver,
em regime estacionario, aplicado a este motor-gerador e utilizou o software EES
(Engineering Equation Solver). Em avaliagao dos resultados, o autor observou que o
modelo reproduziu parcialmente o comportamento do trocador de calor, sendo
adequado para reproducao do comportamento de faixa de vazdo massica de liquido
de arrefecimento de 1,5 kg/s a 2,4 kg/s e vazdo massica de ar de 0,4 kg/s a 1,8 kg/s.
A variacao da temperatura do ar de entrada, parametros geométricos, vazdo massica
de ar e do fluido de arrefecimento alteram a taxa de transferéncia de calor.

Oliveira (2015) realizou um estudo experimental no mesmo grupo motor-
gerador utilizando diferentes técnicas de inje¢do de etanol no modo bicombustivel,
operando com Oleo diesel e 7% de biodiesel (B7). Duas foram as técnicas utilizadas:
misturas de etanol anidro (5%, 10% e 15%) em éleo diesel (B7) injetadas diretamente
na camara de combustao e injecao indireta de etanol hidratado no coletor de admissao
em percentuais de 5%, 10%, 15%, 20%, 25% e 30%. O autor observou, em
comparagao com o 6leo diesel padrao (B7), aumento na pressao no interior do cilindro
e da taxa liquida de liberagao de calor com o etanol, principalmente em cargas altas.
Ao etanol foram atribuidos 0 aumento da eficiéncia térmica com a injecao indireta e a
reducdo nas emissoes de didxido de carbono.

Brito (2016) analisou o perfil de temperaturas dos gases resultantes da
combustao no duto de exaustdo do grupo motor-gerador operando com cargas entre
OkW e 37,5kW. No trabalho foram utilizados trés métodos: diferengas finitas (FDM)

para determinar o perfil da temperatura e resolugéo da equacgao da energia, método
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dos volumes finitos (FVM) utilizando o ANSYS CFX® para simular o comportamento
do gas e obtengao das equagdes do escoamento turbulento e o trabalho experimental,
que utilizou oito termopares tipo “K” ao longo de 1500 mm do duto de exaustdo de 80
mm de didmetro. Segundo o autor, os resultados experimentais € numéricos
mostraram tendéncia do aumento do gradiente de temperaturas com aumento das
cargas no motor. Apesar dos resultados numéricos apresentarem perfil de temperatura
similar ao experimental o modelo FDM subestimou a transferéncia de calor ao longo
do duto de exaustao.

Morais (2016) realizou experimentalmente a conversao reversivel do grupo
motor-gerador do ciclo Diesel para o ciclo Otto, alimentado com etanol hidratado e
mantendo a mesma razao volumétrica de compressao. O autor realizou a analise de
desempenho e emissbes para avaliar a utilizagdo de um combustivel renovavel em
substituicdo completa de um féssil e observou aumento na eficiéncia para a carga de
37,5kW e emissbes de hidrocarbonetos com valores proximos, quando comparados
com o motor operando no ciclo Diesel. O autor observou que com o aumento do indice
de hidratac&o do etanol ocorreu reducéo da pressao maxima na camara de combustao
e também reducgéo nas emissdes de NOx, CO e COa.

Silva (2016) realizou a avaliagdo de parametros da combustdo a partir da
medicido da pressao no cilindro. Aplicaram-se quatro métodos: pressao absoluta de
referéncia no coletor de admissao, dois pontos de referéncia (2ptR), trés pontos de
referéncia (3ptR), minimos quadrados de Monte Carlo (LSM) e minimos quadrados
modificados para obter a referéncia da pressao no cilindro. O autor observou que as
curvas de pressao na camara de combustdo aumentam com a aplicagao de carga e
as pressdes maximas para os métodos 2ptR, 3ptR e LSM foram em média 98.8% em
relagdo ao método minimos quadrados modificados para a carga de OkW e 99,4%
para a carga de 37,5kW. Considerando a pequena diferenca entre os métodos o autor
concluiu que estes métodos se equivalem.

Justino (2017) desenvolveu um sistema de controle que permitiu o motor,
originalmente do ciclo Diesel, operar no ciclo Otto sem alterar a razao volumétrica de
compressdo com a comutacdo entre ciclos ocorrendo de forma dindmica.
Experimentalmente comparou-se o consumo, desempenho e emissdes utilizando 6leo
diesel, contendo 8% de biodiesel (B8) operando no ciclo Diesel, Etanol Hidratado
Combustivel, apds conversao, operando no ciclo Otto. Observou-se que em cargas
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mais altas as taxas de liberacao de calor, no ciclo Otto, foram mais altas que as do
ciclo Diesel e emissdes de CO e HC foram préximas.

Oliveira (2018) avaliou os efeitos do momento de injecao direta, em sistemas
separados, de etanol e 6leo diesel com 8% de biodiesel (B8) e utilizando um sistema
de recirculagdo dos gases de exaustdao (EGR) no consumo e emissdes. A carga foi
variada de 5 kW a 37,5 kW, injecédo de etanol entre 150° CA e 0° CA antes do ponto
morto superior. Percentuais de substituicdo do B8 por etanol entre 20% e 75% e 10%
de razdao de EGR. O autor observou manutencdao ou aumento da eficiéncia de
conversao de combustivel utilizando o etanol em cargas altas e redugao em cargas
baixas. Combinando a injecdo de 60% de etanol a 40° CA antes do ponto morto
superior e EGR possibilitou menores emissdes de HC e NOx. Ainjegéo direta de etanol
permitiu maiores percentuais de substituicdo do B8 quando comparado com técnicas
de injecao indireta.

Souza (2018) avaliou o desempenho e emissdes do grupo motor-gerador,
operando no modo bicombustivel, com injecdo direta de etanol e 6leo diesel, em
sistemas de inje¢des separados. Para a analise do estudo variaram-se a carga entre
15 kW e 37,5 kW, injecao de etanol a 40° CA antes do ponto morto superior (APMS)
e injecado de diesel a 23° CA APMS. O odleo diesel foi substituido por etanol em
percentuais de massa entre 52% e 59% e variou-se o indice de hidratagdo do etanol
de 7% a 30%. O autor observou que com o aumento da hidratagdo do etanol
ocorreram atrasos de igni¢ao variando com a carga aplicada, e aumento da pressao
no cilindro com cargas mais altas. A técnica favoreceu a reducdo das emissdes de
gases poluentes.

Moreira (2018) avaliou o desempenho e emissdes do grupo motor-gerador,
convertido para operagao no ciclo Otto, sem alterar a razdo volumétrica de
compressao de 17:1 e alimentado com EHC e ESH variando o indice de hidratagao
de 17% a 47% de agua (v/v). A carga foi variada de 0 kW a 37,5 kW. Os angulos de
ignicao foram ajustados a fim de evitar a ocorréncia do efeito de detonagéo. O autor
observou a manutencdo na eficiéncia de conversdao do combustivel para as
alimentagdes propostas e estabilidade no funcionamento do motor, permitindo
trabalhar com maiores razdes volumétricas de compressao e baixos teores alcodlicos.

Os dados experimentais de Moreira (2018) serao utilizados para validagao do

modelo numérico e avaliagao proposta pelo autor de trabalhar com maiores razdes
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volumétricas de compressdo visando melhorar a eficiéncia na conversdo do
combustivel e comportamento das emissoes.

Os trabalhos realizados pelo CPMEC s&o apresentados cronologicamente na
Figura 4. Dos trabalhos que contribuiram para este estudo, o primeiro foi realizado por
Morais (2016) que efetuou a conversdo do motor, originalmente do ciclo Diesel para
operar no ciclo Otto mantendo suas caracteristicas originais. Moreira (2018) realizou
uma avaliagao experimental do motor, convertido para operar no ciclo Otto, com EHC
e ESH com percentuais de hidratacéo de 7% a 47%, sem alterar a razao volumétrica
de compressao.

Figura 4 - Trabalhos realizados pelo CPMEC
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Fonte: Elaborado pelo autor
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3 FUNDAMENTOS TEORICOS

Neste capitulo sdo descritos os principais conceitos, de acordo com a literatura
atual, com o objetivo de explicitar de forma clara o embasamento tedrico que compde

esse trabalho.

3.1 Motores a combustao interna

Motores a combustdo interna sdo maquinas térmicas alternativas com o
propésito de realizar trabalho através da transferéncia da energia contida no
combustivel para o seu eixo. Energia que é liberada em forma de calor, através da
queima ou oxidagao do combustivel. Nem toda energia térmica liberada é convertida
em energia mecanica, parte dessa energia € dissipada através dos gases de exaustao
expelidos em temperaturas acima as de admisséo, na transferéncia de calor dos
gases da combustdo para as paredes do cilindro e no sistema de arrefecimento. Sua
origem remonta a 1876, quando Nicolaus Otto desenvolveu o primeiro motor a igni¢ao
por centelha (SI) e em 1892, quando Rudolf Diesel criou o motor a ignicdo por
compressao (Cl). Estima-se que dois bilhdes destes motores estejam em uso
atualmente (HEYWOOD, 2018).

Nos motores de ignicao por centelha a combustdo € iniciada por uma vela de
ignicdo, relativamente leves e de baixo custo, indicados para aplicacdo automotiva
com poténcias de até 225kW. Ja os motores de ignigcdo por compressdo o ar é
comprimido até atingir pressdo e temperatura suficientes para que a combustao se
inicie de maneira espontanea, assim que o combustivel € injetado. Indicado para

maiores poténcias com menor consumo de combustivel (MORAN e SHAPIRO, 2006).

3.1.1 Ciclo Otto

No ciclo Otto ideal assume-se que a adicdo de calor ocorre de maneira
instantanea, a volume constante, quando o pistdo esta no ponto morto superior (PMS)
(MORAN e SHAPIRO, 2006). O ciclo é apresentado na Figura 5 pelos diagramas p-V
e T-S.
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Figura 5 - Ciclo Otto Ideal

TA

V G41 5
Fonte: adaptado de Justino (2018)

O ciclo consiste em quatro processos internos reversiveis em série:
a) 1-2 compressao isentropica;
b) 2-3 transferéncia de calor a volume constante de uma fonte externa;
c) 3-4 expansao isentropica (curso de poténcia);
d) 4-1 rejeicdo do calor a volume constante.
Onde:

Pressao [kPa];

p

|4 Volume [m3];
T Temperatura [K];
S

Entropia [kJ/(kg.K)];
q23 Energia térmica da combustdo [kJ];

q+1 Energia térmica da exaustéo [kJ].

A razado volumétrica de compressao € dada pela Equacgao 1:

r=2 (1)
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Onde:

r Razao volumétrica de compressao [-];
vy Volume do cilindro [m?3];

12 Volume da camara de combust&do [m?3].

A eficiéncia térmica do ciclo Otto é obtida pela Equacgao 2:

1
Ntotro = 1- rk-1 ()

Onde:

Nty EfiCi€Ncia térmica do ciclo Otto [Admensional];

k Coeficiente politrépico [Adimensionall.

A Equacéo 2 indica que a eficiéncia térmica no ciclo Otto é fungdo da raz&o
volumétrica de compressao e da constante “k”. A Figura 6 apresenta a relagcao entre
a eficiéncia e a razdo de compressao para k = 1,4, valor da constante para o ar em

condi¢cbes ambiente de temperatura e pressao.

Figura 6 - Eficiéncia térmica do Ciclo Otto Ideal x razdo vol. de compressao
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20—
10 |-

| | | I
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Razao de compressao volumétrica

Ntotto

Fonte: Adaptado de Moran e Shapiro (2006)
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Devido aos processos irreversiveis, nao adiabaticos de expansao, compressao

e combustdo, o ciclo real tem comportamento diferente do ideal, Figura 7.

Figura 7 - Ciclo Otto Ideal X Real

A 3

Fonte: Adaptado de Skorpik (2016)

A area tracejada da Figura 7 representa o ciclo Otto real, onde a energia
fornecida pela combustdo ocorre em processo reversivel, assim, uma quantidade

desta energia é despendida nos processos de bombeamento (exaustdo e admissao).

3.1.2 Ciclo Diesel

No ciclo Diesel ideal, a adicdo de calor ocorre de maneira instantanea, a
pressado constante e inicia quando o pistdo esta no ponto morto superior (PMS). Os
demais processos ocorrem como no ciclo Otto (MORAN e SHAPIRO, 2006). O ciclo

Diesel ideal é apresentado na Figura 8 pelos diagramas p-V e T-S.
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Figura 8 - Ciclo Ideal Diesel
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Fonte: Moran e Shapiro (2006)

Como no ciclo Otto, a eficiéncia térmica é também funcéo da raz&o volumétrica
de compressao e dado pela Equagao 3 (MORAN e SHAPIRO, 2006):

_ 1 Rk-1 _
Mtpieset = + ~ Jk=1 [k(RC—l)] (k = constante) (3)
Onde:
Ntpiesel Eficiéncia térmica do ciclo Diesel [Admensional];

RC Razao de corte [Admensional].

O termo Rc € a razao entre o volume inicial v, e o volume final v;, observado

na Figura 7 e que corresponde ao intervalo isobarico onde ocorre a entrada de energia
no ciclo.

A equacéo de eficiéncia do ciclo Diesel (3) difere da equagao de eficiéncia do
ciclo Otto (2) somente pelos termos entre colchetes e tem R, > 1. ParaR; =1, o volume

final e inicial sdo iguais o que remete ao ciclo Otto. A Figura 9 apresenta a relagao

entre aumento da eficiéncia térmica com a razao volumétrica de compressao.
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Figura 9 - Eficiéncia térmica do Ciclo Diesel Ideal x razdo volumétrica de
compressao
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Fonte: Adaptado de Moran e Shapiro (2006)

3.2 Parametros de desempenho

Alguns parametros servem de referéncia para avaliagao de motores quanto ao
atendimento a requisitos ambientais e de desempenho. Estes parametros possibilitam

a comparacgao entre motores de diferentes geometrias e caracteristicas.

3.2.1 Razao volumétrica de compressao

E a razdo entre o volume maximo e o volume minimo do cilindro, expressa por

um valor adimensional, obtido pela equacéao 4 e representado na Figura 10.

Vgt V¢

T'=v— (4)
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Figura 10 - Representagao da variagao do volume em um cilindro
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Fonte: Adaptado de Heywood (2018)

Onde:

vy  Volume deslocado [m?];

Ve Volume da camara de combustdo [m?3].

O menor volume do cilindro (Vc) é o volume da cadmara de combustao, V¢, o
volume total e Vd o volume deslocado durante o movimento do pistdo entre PMI e
PMS. Os valores tipicos de r, para motores de igni¢cao por centelha, variam de 8 a 12
e, ignicao por compressao de 14 a 22 (HEYWOOQOD, 2018).

3.2.2 Torque

O torque desenvolvido por um motor multi-cilindro € a média temporal do torque

de cada cilindro. Medido por dinamdmetro acoplado ao motor de acordo com a Figura
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11. O torque é dado pelo produto da forca pela distancia do ponto de aplicacdo de
acordo com a Equacédo 5 (HEYWOOQD, 2018):

T=F.d ()

Figura 11 - Medicao de Torque

Estator

Célula
de Carga

Fonte: Adaptado de Heywood (2018)

Onde:

T Torque [Nm];

F Forca [N];
d Distancia do ponto de aplicagao [m].
3.2.3 Poténcia

A poténcia produzida pelo motor € o produto do torque pela velocidade angular,
dada pela Equagao 6 (HEYWOOD 2018).

P=2nwT (6)

Sendo o torque a medida da capacidade de realizar trabalho, a poténcia é a

taxa com a qual esse trabalho é realizado.
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Onde:
P Poténcia disponivel no eixo [kW];
) Rotacgao do virabrequim [rad/s];

3.2.4 Pressao média indicada (IMEP)

Nos motores a combustdo interna, o trabalho é realizado pelas variagcbes da
pressdo e volume dos gases dentro do cilindro. Os dados de pressao podem ser
usados para o calculo do trabalho transferido dos gases para o pistao.

O trabalho indicado por ciclo (Wc,i) € obtido pela integracédo das areas “A” e “B”

da curva p-V, apresentada na Figura 12 (HEYWOOD, 2018) e pela Equacgao 7.

W= $p.av (7)

Onde:

W, ; Trabalho indicado por ciclo [kJ];

p Pressao no interior do cilindro [kPa];

% Volume do cilindro [m?].

Assim, a pressdo média indicada (IMEP) é dada pela razdo entre o trabalho

liquido indicado por ciclo (Wc,i) pelo volume deslocado, Equacéo 8:

IMEP = Zei

(8)

Va

Onde:

IMEP Pressao meédia indicada [kPa];

V4 Volume deslocado [m?3].
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Figura 12 - Variagao da Pressao no cilindro por volume

Pressao no cilindro

S
——

PMS Volume PMI

Fonte: Adaptado de Heywood (2018)

A pressdo média efetiva, no eixo BMEP (Brake Mean Effective Pressure) é

obtida diretamente pelo torque e a cilindrada total do motor, Equacao 9.

2..T
Vp.w

BMEP =

(9)

Onde:

BMEP Pressao média efetiva [kPa];

Vg Revolugdes do eixo virabrequim por ciclo [2 para quatro tempos].

A pressao média por atrito (FMEP) esta relacionada com as perdas de
poténcia por atrito e carga no bloco do motor, é definida pela diferenca entre PMI e
PME.
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3.3 Combustiveis

Combustivel € uma substancia quimica utilizada com finalidade de liberar
energia diretamente a partir de sua queima ou pela sua transformacdo em outros
produtos também combustiveis. Os mais comuns sdo: o gas natural, o gas liquefeito
de petroleo (GLP), a gasolina, o 6leo diesel, o querosene de aviagao, o etanol
combustivel, o biodiesel e suas misturas (ANP, 2018).

O petrdleo bruto é, atualmente, a principal fonte primaria para produgao de
combustiveis, respondendo por mais de 95% da energia utilizada no setor de
transportes. A gasolina e o Oleo diesel sdo produtos resultantes de destilagao
fracionada do petréleo e os portadores de energia mais utilizados em motores de
ignicao por centelha e ignigao por compressao (HEYWOOQOD, 2018).

A quantidade maxima de energia quimica que pode ser liberada por um
combustivel é obtida quando a reacao ocorre de forma estequiométrica, significando
que a quantidade de oxigénio foi suficiente para converter todo o carbono contido no
combustivel em CO2 e todo o hidrogénio em agua (H20) (PULLKRABEK, 2003).

3.3.1 Biocombustiveis

Biocombustiveis sdo compostos derivados de biomassa, que podem ser
empregados diretamente ou mediante alteragcbes em motores a combustao interna,
substituindo parcial ou totalmente os combustiveis de origem fossil (ANP, 2018).

Sao fabricados a partir de uma base vegetal como a cana-de-agucar, mamona,
soja, canola, babagu, mandioca, milho, beterraba e algas. O etanol, o metanol e o

biodiesel sdo exemplos destes combustiveis.

3.3.1.1 Etanol combustivel

O etanol, biocombustivel de primeira geragdo, € um alcool etilico, composto
organico da familia dos alcoois, de férmula molecular CH3CH20H (C2HsO) e obtido
por fermentacédo de agucares encontrados em vegetais, cereais, beterraba, cana-de-

acucar e residuos celuldsicos, compostos renovaveis. As propriedades do etanol
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anidro e hidratado combustivel e as propriedades do 6leo diesel sdo apresentados na
Tabela 4.

Em 1931, Harry R. Ricardo, projetista de motores a combustao interna, realizou
extensivos estudos sobre a utilizagcdo de alcool como combustivel em MCI. Seu
trabalho, pioneiro envolvendo pré-ignigédo, levou ao desenvolvimento do numero de
octanas (ON) para combustiveis e mostrou que € possivel a utilizagdo do etanol com
maiores razdes volumétricas de compressdo em funcdo de sua decrescente
propensao a autoigni¢cdo. Ricardo observou que o etanol possui alto calor latente de
vaporizagao, baixas temperaturas de chama, quando comparado aos combustiveis
que tém o petréleo como base, e estas caracteristicas podem ser exploradas visando
ao aumento da poténcia, reducdo de perdas térmicas e emissdes de poluentes
(SARATHY et al. 2014).

O dleo diesel € um combustivel liquido derivado do petrdleo e tem em sua
composi¢cao, majoritariamente, hidrocarbonetos com cadeias de 8 a 16 carbonos e,
menor propor¢ao, nitrogénio, enxofre e oxigénio. A Agéncia Nacional do Petroleo
(ANP) numero 50, de 23.12.2013 - DOU 24.12.2013, regulamenta as especificagdes

do dleo diesel de uso rodoviario no Brasil em:

1. Oleo diesel A: produzido pelo processo de refino de petréleo, sem a adicdo de
biodiesel, destinados a motores do ciclo Diesel, de uso rodoviario;

2. Oleo diesel B: produzido pelo processo de refino de petréleo, com adicdo de
biodiesel no teor estabelecido pela legislagao vigente;

3. Oleo diesel A S10 e B S10: combustivel com teor de enxofre maximo de 10
mg/kg;

4. Oleo diesel A'S 500 e B S 500: combustivel com teor de enxofre maximo de
500 mg/kg.
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Tabela 4 - Propriedades do etanol combustivel e do 6leo diesel

Propri . Etanol % .
opriedades Etanol Anidro . Oleo Diesel
Hidratado

Férmula Quimica C2HsOH C2Hs0H-H20 Ci2H1e
Biodiesel (acido graxo tipo oleico) - - C17H33C0O2CH3
Massa Especifica a 20 °C (kg/l) 849,1*

0,79 0,81

atm (kg/m®)

Massa Molecular (g/mol) 46,07 47,42

Composigdo em Massa (%)

Carbono (C) 52,20 47,00 -
Hidrogénio (H) 13,10 12,00 -
Oxigénio (O) 34,70 34,00 -
Pureza (%) Min. 99,30 Min. 92,60 -
Temperatura de Ebuli¢do (101,325 kPa) (°C) 78,50 77,00 150-471
Temperatura de Autoignicéo (°C) 363,00 363,00 >225
Poder Calorifico Inferior (MJ/kg) 26,80 24,92 41,90*
Calor Latente de Vaporizagao (kJ/kg) 904,35 992,27 250-290
Presséo de Vapor (bar) - 29,0 -
Velocidade Laminar da Chama - 0,42 -
Limite de Inflamabilidade Inferior (vol. %) 4,30 3,30 1
Limite de Inflamabilidade Superior (vol. %) 19,00 19,00 6
Raz&o Estequiométrica ar/etanol (base massica) 9.00:1 8.30:1 14,7 (8,5_;% v/v de
biodiesel)
Numero de Octanas de Pesquisa (RON) 108,60 110,00 -
Numero de Octanas Motor (MON) 89,70 92,00 -
Numero de Cetano minimo para éleo diesel comum - - 42
Solubilidade em Agua (%) 100 100 Desprezivel
Viscosidade a 20 °C (mPa.s) 3,33
1,22 1,20

40 °C (mm?/s)

Fonte: Adaptado de Costa e Sodré (2011), * dados de pesquisa de Oliveira (2018) e
Petrobras (2018)

No Brasil o etanol é produzido, principalmente, a partir da cana-de-acucar. O
melago da cana contém aproximadamente 40% de sacarose, cuja hidrolise € realizada
por uma enzima conhecida como “invertase”, produzindo glicose mais frutose,
Equacdo 10 (COSTA e SODRE, 2010):
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(invertase)
(sacarose) (glicose) (frutose)

Apos a producao de glicose a partir da sacarose e agao da invertase, o etanol
€ produzido pela fermentagcdo na presenga de outra enzima, a “zimase”, que
decompde o acgucar (glicose) produzindo alcool e diéxido de carbono, Equacéo 11
(COSTA e SODRE):

(zimase)
CosHy,0 —  2C,HsOH  +2C0 (11)
(glicose) (etanol)

O produto da fermentacéo € determinado pela escolha da levedura (enzima).
Uma empresa norte americana (Amyris-Crystalsev), especialista em tecnologia de
manipulagcao genética, desenvolveu uma levedura, a partir de modificacdes genéticas
em linhagens comerciais, capaz de produzir uma substancia conhecida como
farnesano (diesel da cana) ao invés de etanol, processo que pode ser observado na
linha “c” da Figura 13. O diesel da cana pode ser utilizado em qualquer motor Diesel,
caminhdes, dnibus, tratores e, quando adicionado ao querosene de aviacao, torna-se
bioquerosene de aviagao (BioQav).

Atualmente, o querosene de aviagao pode receber a adicédo de 10% de diesel
de cana para abastecimento de avibes (BioQav). Esse limite esta previsto em
homologacdes realizadas pela ASTM (American Society for Testing and Materials)
D7566 e ANP (Agéncia Nacional do Petréleo, Gas Natural e Biocombustiveis) (NOVA
CANA, 2017; UNICA, 2014).
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Figura 13 - Processo de produgao de agucar, etanol e diesel de etanol

A levedura modificada geneticamente atua na fase de fermentacdo
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Fonte: Adaptado de Bioenergia, Pesquisa FAPESP (2008)

Da destilagao do liquido resultante da fermentagéo, na linha “b” da Figura 13,
em colunas de fracionamento, o etanol hidratado (6,8% de agua v/v) é obtido,
comportando-se como uma substancia pura (substancia azeotrépica). Para obtengao
do etanol anidro, o etanol hidratado deve ser tratado com oxido de calcio (CaO) e
destilado ou desidratado (COSTA e SODRE, 2010).

Como combustivel, o etanol pode ser utilizado diretamente na forma hidratada
(EHC, Etanol Hidratado Combustivel) com teor volumétrico minimo de 94,5% de
etanol e entre 6,2 e 7,5% de massa de agua, ou adicionado a gasolina (EAC, Etanol
Anidro Combustivel), com teor volumétrico minimo de 98% de etanol e maximo de
0,7% de massa de agua, de acordo com a resolugdo ANP n°® 19, de 15.4.2015
(MORAIS, 2016).

O etanol é mais reativo que os combustiveis fésseis. Em sua estrutura
molecular a cadeia carbdnica é formada por ligagées nao polares e a presenga do
radical hidroxila caracteriza uma ligacéo polar. Esse fato explica a solubilidade do
etanol tanto em gasolina (ndo polar) quanto em agua (polar). A formagao das pontes
de hidrogénio, nas moléculas de etanol, resulta em maiores temperaturas de ebuligao
quando comparado & gasolina (COSTA e SODRE, 2010).

Uma forma de avaliar a vantagem de utilizagdo de um biocombustivel € através

do balango energético, mostrado por Anater et al. (2016), na Equagao 13. Esta
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equagao relaciona a energia empregada no processo de produgdo e a energia contida
no biocombustivel produzido. Na maioria dos cultivos, quase o total da energia
utilizada é de origem fdossil. Quanto maior a utilizagdo de combustiveis fosseis no
processo de produgao de um biocombustivel, menos renovavel este sera (ANATER et
al., 2016).

Energia Produzida

Balango Energético = [—] (13)

Energia Empregada

O etanol da cana-de-agucar possui balango energético positivo e elevado
quando comparado a outras culturas, como a do milho ou a da beterraba, por exemplo,
gue nao passam de duas unidades como observado na Tabela 6. Para cada unidade
de combustivel féssil utilizada durante a producao do etanol, da cana-de-acucar, 9,3
unidades de energia renovavel foram produzidas em 2005 e com previséo de atingir
11,6 em 2020 (LOPES et al., 2016).

Tabela 5 - Balango energético da producgao de etanol de diferentes culturas

Matéria-Prima Balanco Emissoes
Energético Evitadas
Cana-de-acucar 9,3 89%
Milho 0,60-2,00 (-)30% a 38%
Trigo 0,97-1,11 19% a 47%
Beterraba 1,20-1,80 35% a 56%
Mandioca 1,60-1,70 63%
Residuos Lignoceluldsico* (Etanol 2G) 8,30-8,40 66% a 73%

* . . ;. .
Estimativa Tedrica, processo em desenvolvimento.

Fonte: Adaptado de Lopes et al. (2016).

Lopes et al. (2016) estimaram que o etanol produzido da cana de agucar pode
alcancar redugdes nas emissdes de GEE entre 40 e 60% quando comparado ao
processo de producdo da gasolina.

A quantidade de etanol adicionada a gasolina no Brasil € a maior quando
comparada a outros paises (27% v/v) e na Figura 14, o autor considera o percentual

minimo de 25%. Adicionalmente, o Brasil se tornou o uUnico pais a utilizar o etanol puro
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como combustivel, levando vantagem sobre os Estados Unidos e Europa na aplicagao
dessa tecnologia (PAULINO DE SOUZA et al., 2018).

Figura 14 - Diferenga na composig¢ao da gasolina e do etanol

Misturas de Gasolina para usc em veiculos requlares Misturas de Etanol para uso em

veiculos regulares

Elanol Anidro @ Gasoclina Etanol Anidra  ® Gasolina = Agua

.
Ti%
5%
15%
10% 15%
Europa Ocidental Estades Unidos Estadaos Umdas Brasil Estadoes Unidos Brasd
Camos produzidos  Casmos produzidos
antes de 2000 depais de 2000

Fonte: Adaptado de Paulino de Souza et al. (2018)

Em comparagdo com o 6leo diesel e a gasolina, algumas caracteristicas do

etanol sdo relevantes:

1. Maior niumero de octanas, o0 que Ihe garante caracteristicas antidetonantes
e a possibilidade de operar em maiores razdes volumétricas de compressao
ou aumento de presséo de admisséo, possibilitando ganho de poténcia;

2. Em funcéo do alto calor latente de vaporizacdo, quando misturado ao ar,
ocorre o resfriamento da mistura melhorando a eficiéncia volumétrica,
porém, apresenta problemas na partida a frio para temperaturas inferiores
a 13 °C (ponto de fulgor do etanol);

3. Devido a alta velocidade laminar de propagacdo da chama permite-se
operar com misturas diluidas ou mais pobres;

4. A combustdo do etanol pode ocorrer também em misturas ar/combustivel
mais ricas, assim sao obtidas maiores poténcias;

5. Com a combustdo mais rapida, temperatura da chama menor, obtém-se

menores perdas de calor nas paredes do cilindro;
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6. A combustdo do etanol gera um volume maior de produto ocasionando
maiores pressoes;

7. Embora maiores poténcias possam ser obtidas com o etanol, seu consumo
€ sempre maior em relacéo a gasolina e ao diesel;

8. Em geral, a utilizagédo de alcoois apresenta uma menor taxa de liberacédo de
calor resultando em menores emissfes de NOx e reduzidos ruidos de
combustdo (BRUSSTAR et al., 2002; COSTA; SODRE, 2010; MARTINS;
LANZANOVA, 2015; MORAIS, 2016).

3.3.1.2 Etanol de segunda geragao

Etanol produzido a partir de biomassa Lignocelulésica € conhecido como
‘etanol 2G” ou etanol de segunda geracdo. Obtido através de residuos agricolas
celulésicos como o bagago e a palha da cana-de-agucar, cascas, gramineas e
residuos florestais. O uso do bagaco para produzir o etanol 2G pode elevar a produgao
entre 30 e 40% sem aumentar a area cultivada (PACHECO, 2011).

Em avaliacdo realizada por Watanabe et al. (2015), além do aumento
significativo da produgao com a integragao das tecnologias de producao do etanol de
primeira e de segunda geracao, redugdes nas emissdes de GEE sdo maiores que as
observadas no estudo realizado por Lopes et al. (2016), que consideraram somente a
producao de primeira geragao, obtendo redugao de 86,4 para 14,6 (g CO2-eq/MJ) em
relacdo ao processo de produgdo da gasolina. As emissdes podem atingir valores
ainda menores, até mesmo valores negativos, quando ¢€ contabilizada a
bioeletrecidade produzida durante o processo de produgao do etanol (com a queima
de residuos) para substituir a energia produzida pela utilizagado de gas natural (-10,5g
COz2-eq/MJ). Porém, o desenvolvimento do processo de produgdo de segunda
geracao vem enfrentando problemas econdmicos para seu desenvolvimento.

Adicionalmente, tecnologias para produ¢do de biocombustiveis que né&o
utilizam matéria prima comum a base alimentar estdo sendo desenvolvidas. Sao
tecnologias para biocombustiveis de terceira e quarta geragao.

Os biocombustiveis de terceira geragao tém as algas como matéria prima e nao
utiliza areas araveis para sua producdo, mas também vém enfrentando problemas

econdmicos e competicdo com a industria farmacéutica, mais rentavel (WATANABE
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et al., 2015).

Os biocombustiveis de quarta geracéo representam a tecnologia mais recente.
Sao obtidos por um processo de captura do CO2 atmosférico e, através de uma reacao
catalitica iniciada por um pulso de tensdao em um catalisador de carbono, cobre e
nitrogénio, desencadeia reagdes quimicas que, essencialmente, revertem o processo
de combust&o transformando o COz2 diretamente em etanol (LANZANOVA, 2017).

3.3.1.3 Etanol sobre hidratado

Nao ha na literatura um termo comum para designar o etanol com hidratag¢des
acima a das especificagdes ANP. Alguns autores utilizam o termo “Superhidratado” ou
“Sobrehidratado” e “Wet Ethanol” (sub-azeotropic hydrous ethanol) é forma utilizada
em inglés. Nesse trabalho, o etanol combustivel com indices de hidratagdo acima aos
especificados pela ANP serao tratados como: “Etanol Sobrehidratado” (ESH).

A utilizagao do etanol como combustivel ainda esta atrelada a altos custos de
producao, diretamente relacionados com o consumo de energia durante o processo
de destilagao e posterior desidratagdo, como na Figura 15. De acordo com os autores
Ambros (2015), Ambrés et al. (2015), Fagundez et al. (2017), Khaliq, Trivedi e Dincer
(2011), Lanzanova (2017), Mack, Aceves e Dible (2009) e Martins, Lanzanova e Sari
(2015) a utilizacdo do etanol com elevada hidratacdo pode reduzir os custos de

producdo em valores entre 3 a 37%.

Figura 15 - Utilizagao de energia no processo de produgao do etanol
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Fonte: Adaptado de Lanzanova (2017)



92

A maior desvantagem na utilizagdo de etanol sobrehidratado esta relacionada
com a redugdo do poder calorifico inferior (PCl) com a elevagdo no indice de
hidratagdo. A Figura 16 apresenta a relagcéo entre PCl e indice de hidratagdo do etanol.
Assim, com a reducdo do PCI, um aumento na vazdo massica de combustivel é
necessario para a compensacao da redugao de energia com o aumento da hidratagao,

em motores a combustio interna.

Figura 16 - Relagao do poder calorifico pelo indice de hidratagao
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225
20
17.5
15
12.5
10
75
5
25
0

I Poder Calorifico Superior
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Quantidade de agua em volume no etanol (%)
Fonte: Adaptado de Bilhao (2015)

3.3.2 Poder calorifico

O poder calorifico (PC) de um combustivel é a energia maxima por unidade de
massa liberada em sua queima a volume ou pressao constante. Constituido por poder
calorifico superior (PCS) e poder calorifico inferior (PCl), sendo o primeiro a soma das
energias liberadas na forma de calor e de vapor d’agua gerados por combustiveis
oxigenados ou adicionados ao combustivel. O PCl é a energia util contida no

combustivel, liberada na combustao e calculado pela Equagao 14 (HEYWOOQOD, 2018).

PCI = PCS — (P22, Ry g (14)

Cc
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Onde:

PCI  Poder Calorifico inferior [kJ/kg];

my,o Massa de agua apds a queima ou adicionada [Kg];
m, Massa de combustivel [Kq];

hsu,o Entalpia especifica de formagao da agua [KJ/Kg].
3.3.3 Razao ar combustivel

A liberacdo de energia em um motor a combustao interna ocorre basicamente
através da combustao de hidrocarbonetos. O ar € usado para suprir a necessidade de
oxigénio na reacado quimica de combustdo, a qual demanda uma quantidade
adequada de ar e combustivel. A composicao ideal, para a combustao, € obtida pela
relagdo ar/combustivel (A/F), ou a razéo entre a massa de ar e massa de combustivel
admitida pelo motor em um ciclo. Nos testes com motores sdo medidas a vazéao
massica de combustivel ( 7ns, kg/h) e a vazdo massica de ar ( 7n,, kg/h). Arelagao A/F
€ dada pela Equacao 15 (HEYWOOQOD, 2018):

Mg

A
;= (15)

ng

A faixa de operagao para motores Sl convencionais, usando gasolina é de 12 <
A/F < 15, usando etanol é de 8,30 < A/F < 9,00 e para motores Cl, operando com
diesel é 20 < A/F <80 (HEYWOOD, 2018; OLIVEIRA, 2015).

A relacdo entre a mistura ar/combustivel, admitida pelo motor, e a razao
ar/combustivel estequiométrica (A/F)s € definida como razdo de equivaléncia
estequiométrica ar/combustivel (A) e dada pela Equag¢ao 16 (HEYWOOD, 2018):

_ /P
(A/F)s

(16)

Outro parametro também utilizado € a razdo de equivaléncia estequiométrica

combustivel/ar (@) definido pela Equagao 17:
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0 = (F/A)

T (F/A)s (17

Esses parametros sao assim relacionados:

1. Mistura estequiométrica: 9=1, A=1;
2. Misturarica: >1, A<1;
3. Mistura pobre: §<1, A>1.

3.3.4 Combustao estequiométrica

Motores do ciclo Otto operam com a razao ar/combustivel proximo da razao
estequiométrica, significando que ha oxigénio suficiente para que o combustivel seja
totalmente oxidado. Isto significa que todo carbono & convertido em CO2 e todo
hidrogénio em H20. Considerando que essas relagbes dependam somente da
conservacao da massa de cada elemento dos reagentes, com a composi¢gao molar do
combustivel e as proporgdes de ar combustivel é possivel estabelecer uma relagao
entre a composigado dos reagentes e dos produtos. A Equagao 18, é a equagao geral

para descrever a combustdo estequiométrica de hidrocarbonetos (HEYWOOD, 2018):

C,Hy, + [a + %] (0, +3,773N,) = aC0, + ZH,0 + 3,773, [a + %] N, (18)

Para o combustivel hidratado (contendo agua), a Equacao 19, utilizada por
Justino (2017):

(C.H,00) + (1 - :E) (H,0) + (a +2- E) (0, +3,773N;) = aC0, + 2H,0 + 3,773, (a +2- E) N, (19)

a
100
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Onde:

C Carbono;

H Hidrogénio;

0 Oxigénio;

a Numero de atomos de carbono [kmol de combustivel];
b Numero de atomos de carbono [kmol de combustivel];
c Numero de atomos de carbono [kmol de combustivel];
a Percentual em base massica de agua [%].

A razao A/F estequiométrica pode ser obtida pela Equacao 20 (HEYWOOQOD,
2018):

(A) ¢ = (no, x MMg,)+3,773.(ny, x MMy,) ) (20)

(n¢ x MMg)+(nyg x MMy

Onde:

np, Numero de moles de oxigénio [mol];

ny, Numero de moles de nitrogénio [mol];
ne Numero de moles de carbono [mol];
ny  Numero de moles de hidrogénio [mol];
MM,, Massa molar do oxigénio [g/mol];
MMy, Massa molar do nitrogénio [g/mol];
MM, Massa molar do carbono [g/mol];

MM, Massa molar do hidrogénio [g/mol].
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3.3.5 Consumo especifico e eficiéncia global

Em motores a combust&o interna o consumo de combustivel é dado pela vazao
massica por unidade de tempo. Porém, o parametro mais utilizado € o consumo
especifico de combustivel (sfc), que relaciona a vazao massica de combustivel por
unidade de energia produzida, determinando a eficiéncia de conversao do combustivel
e dado pela Equagédo 18 (HEYWOOQD, 2018):

sfe= XL (18)
P
Onde:

sfc  Consumo especifico de combustivel [g/kW.h];

my  Vazao massica de combustivel [g/h];

P Poténcia [kW].

Para os motores Sl, a gasolina, o consumo especifico desejavel fica em torno
de 235 g/kW.h e para os motores Cl, valores menores que 180 g/kW.h sdo esperados.

A eficiéncia de conversdo de combustivel € a razao do trabalho util no eixo do
motor pela energia total disponivel no combustivel, dada pela Equagdo 19
(HEYWOOD, 2018):

__ 36.Pp
M= st 100 (19)

Onde:

Ne Eficiéncia Global [Adimensional];
P, Poténcia no eixo [kW];
ms  Vazéo massica de combustivel [kg/h];

PCI  Poder Calorifico inferior [kJ/kg].
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3.4 Analise numérica

Um dos principais desafios da engenharia é descrever, através de ferramentas
numericas, processos e fendbmenos com fidelidade a fim de caracterizar o
comportamento dindmico de sistemas complexos. No que diz respeito aos motores a
combustao interna, como sistemas de propulsao, a analise de todo o processo tém
particular importancia.

O comportamento do motor pode ser descrito através de modelos matematicos,
considerando todos os efeitos relevantes para a tarefa de concreta otimizagao, sem a
necessidade de alteragdes fisicas. Essa técnica (simulagdo) tem vantagem
consideravel na reducao de custos com eventos experimentais e tempo empregado
na construgao do projeto, mas cabe ressaltar que a simulagao n&o substitui os ensaios
tradicionais (GUNTER, SCHWARZ e TEICHMANN, 2012).

Os pré-requisitos para a simulagdo numérica de motores a combustao interna
sao a obtencao dos modelos termodinamicos, quimicos e mecanicos para descrigao
técnica do processo, onde a compreensao dos fenbmenos termodindmicos e da
cinética das reagbes quimicas sao esséncias para modelagem. Com os modelos,
exemplificados na Figura 17, é possivel descrever o comportamento termodinamico,
o escoamento de fluidos, a transferéncia de calor, a combustdo e o fendbmeno de
formacao de poluentes, aspectos que governam o desempenho e eficiéncia de um
motor a combust&o interna (HEYWOOQOD, 2018).

Figura 17 - Modelos de analise numérica

Termodindmico Quasi-dimensional CFD

(0-dimensional) (sem campo escoamento turbulento) (Multi-dimensional)

(funcéio combustdo empirica)
(sem formacdo de poluentes)

au _Eage—

dm p.Te - -
Equacéo diferencial Equacéo diferencial EDPF's
(tempo) (tempo) ({tempo e espaco)

Fonte: Adaptado de Giinter, Schwarz e Teichmann (2012)
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Os modelos aplicados a avaliagao de desempenho e emissdes sao divididos
em dois grupos: termodinamicos (baseados em leis de conservagao da fisica) e
fluidodindmicos (analise do escoamento do fluido). Os termodinamicos sao

subdivididos em:

1. Zero dimensional (termodinamicos de zona simples) - baseados na
equacao de conservacdo de energia (primeira lei da termodinamica).
Realiza a analise termodinamica do gas dentro do cilindro, considerando
a pressao e temperatura uniformes, auséncia de qualquer modelagem
de fluxo e fenébmenos de transferéncia, sendo o tempo a unica variavel
independente;

2. Fenomenoldgico - além da equacao de conservacgao de energia, podem
ser modelados pelas leis de conservacdo da massa e de movimento,
séo adicionados os efeitos de transferéncia de calor e massa, em cada
evento nas equacoes de conservacao de energia;

3. Quasi-dimensionais (termodinamicos de zonas mdltiplas) - séo
adicionados aos modelos termodinamicos caracteristicas geométricas
especificas como o formato da chama em SlI, do spray nos motores Cl,
velocidade de propagacédo de chama e pode ser acrescentado também
direcdo ao fendbmeno. Consideram a distribuicdo temporal e espacial da

temperatura e a concentracado de combustivel na mistura.

Modelos fluidodindmicos ou CFD (Computational Fluid Dynamics) sao
classificados como multidimensionais (HEYWOOQOD, 2018).

Os modelos de simulacdo da combustao ainda podem ser classificados como
(MELO, 2012):

1. De carater preditivo - objetivam a previsao de desempenho, consumo e
emissodes, a partir da modelagem de fenémenos fisicos e quimicos que
governam OS processos;

2. De carater diagnéstico - utilizam dados experimentais como entrada para

um modelo em gue os resultados formardo um diagndstico.
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3.4.1 AVL Boost

O AVL Boost® € um software de simulagcao capaz de modelar inteiramente um
motor a combustédo interna e foi desenvolvido pela empresa austriaca AVL GmbH
(Anstalt fur Verbrennungskraftmschinen List), Instituto para Motores a Combustao
Interna (traducgao livre). Utilizado para simulagéo de ciclos e troca de gases, permite
construir modelos completos através de selecdo simples de elementos em menu
secundario. (Anexo A).

O Boost® € um software de carater preditivo (possibilita a previsdo de
desempenho, consumo e emissodes), que permite a simulagdo quasi-dimensional do
processo de combustdo. Considera a dindmica dos gases nos dutos unidimensional
possibilitando a simulacdo de fenbmenos em regime estacionario e transiente. O
meétodo numérico de Godunov, aplicado as leis de conservagéo, garante sua solugao
com alta preciséo (AVL Theory, 2018; MATHWORKS, 2018).

O software AVL BOOST® esta disponivel no laboratério de informatica e no
CPMEC (Centro de Pesquisa em Motores, Emissdes e Combustiveis) da PUC-Minas.
Os principais parametros para o desenvolvimento desse trabalho sao descritos nos

proximos itens.

3.4.2 AVL Burn

O AVL Burn é parte do Boost®, uma ferramenta designada como ‘utilities”. De
carater diagnostico, usada para analise da combustdo através de dados
experimentais. Essa ferramenta realiza o processo inverso de caracterizacdo da
combustdo, ou seja, a taxa de liberagao de calor (ROHR) pode ser obtida através do
traco de pressao experimental. Esse procedimento inverso é conhecido como analise
da combustao.

A taxa de liberagao de calor é calculada somente no ciclo fechado durante a
fase de alta pressao. Isto é, quando as valvulas estao fechadas, desde o fechamento
da valvula de admissao (IVC) até antes a abertura da valvula de exaustao (EVO). As
variaveis e o comportamento da taxa de liberagao de calor sdo mostrados na Figura
18:
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Figura 18 - Taxa de liberacédo de calor ROHR
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Fonte: adaptado de AVL Theory (2018)

O algoritmo para a analise da combust&o, utilizado pelo Boost®, € baseado na
primeira lei da termodinéamica. No caso de aplicagdo em motores a combustao interna,
considera-se que a variagao da energia interna, no cilindro, é igual a soma do trabalho
realizado pelo pistédo, a energia fornecida pelo combustivel, a energia transferida para

as paredes do cilindro e o fluxo de entalpia devido ao blow-by.

3.4.3 Equacao basica de conservagao de energia no cilindro

O AVL Boost® baseia-se na primeira lei para determinar os estados
termodinamicos no cilindro, considerando o trabalho realizado pelos gases sobre o
pistdo, o calor liberado na queima do combustivel, a troca térmica dos gases com as
paredes do cilindro, pistdo e cabecote, o fluxo de entalpia através das valvulas de
admissao e exaustao e fluxo de entalpia pelo blow-by. A Figura 19 apresenta essa

relagcao de balango de energia no cilindro do motor (AVL Theory, 2018):



Figura 19 - Balanco de energia no cilindro
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Fonte: Adaptado de AVL Theory (2018)

A variagao da energia interna do cilindro é obtida pela Equacgao 20:

dimeu) av . dQr dQw dmpg dm; dme dmey
a0 P T de do hps. de +2 de hi— X de -he = Gev- f- do
Onde:

6  Angulo do eixo virabrequim [° CA];
Pe Presséo no interior do cilindro [Pa];
m,.  Massa do gas no interior do cilindro [Kg];
Tc Temperatura interna do cilindro [K];

Ve Volume do gas no do cilindro [m?];

d(mcu)
daé

Taxa de variagao da energia interna [kW];

pc_‘;—g Trabalho realizado pelo pistéo [kJ];

dor

m Taxa de calor liberado pelo combustivel [kW];

> ‘f—gw Somatorio das taxas de calor transferido através das paredes [kW];

hBB.d’;% Fluxo de entalpia pelo blow-by [kJ/kg];

Z%.hi Somatorio do fluxo de entalpia pela valvula de admiss&o [kJ/kg];

Z%. h. Somatério do fluxo de entalpia pela valvula de exaustéo [kJ/kg];

d

Qev-f- dm;” Fluxo de calor por evaporacédo do combustivel [kJ].
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(20)
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3.4.4 Variagao da massa no cilindro

A taxa de variagdo da massa de gas no cilindro (—=) é determinada pela

dam;
do

Equacéao 21, da conservagédo da massa, que considera a soma dos fluxos de gas que

entram no cilindro menos os fluxos que saem (AVL Theory, 2018):

dmg, _ am; _ dm, _ dmpgg dmey
dae =2 40 % 20 YT, 21)
Onde:
% Taxa de variagdo da massa [kg/ °CA];
% Taxa de variagdo da massa de entrada [kg/ °CA];
c
ddrze Taxa de variacdo da massa de saida [kg/ °CA];
dr;ga Taxa de variagdo da massa pelo blow-by [kg/ °CA];
d;r;ev Taxa de variagdo da massa de combustivel evaporado [kg/ °CA).

3.4.5 Fluxo de massa pelas valvulas e blow-by

A vazao massica maxima de ar pelas valvulas de admissdo e exaustdo é
calculada a partir da combinacao do fluxo isentrépico e/ou adiabatico com a equacéao
da continuidade, considerando a variagao da area do escoamento. Para uma dada
condigao de estagnagéao, o fluxo maximo por um duto estrangulado é obtido quando a
menor area da se¢ao de escoamento encontra-se na condicao critica ou sdnica, entao
o duto € considerado “choked” (saturado). A vazdo massica maxima €& dada por
(WHITE, 2011):

(1/2)(k+1)

My = A*.po.,/RTO.\/F.(ﬁ) (k=) (22)
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O AVL Boost reescreve a Equacgao 22, conforme a Equagao 22a, onde a vazao

.. - n . . dmv . .
massica passa a ser fungdo do angulo do virabrequim (W)’ alterando a simbologia

de area critica (A™) por area efetiva de escoamento (Aesr), por relagao algebrica

substitui py por pg e por W, os dois ultimos termos da equagéo.

dmv 2| 2
20 :Aefpr /R_TO(’U (228)

Onde:

dmv

Fluxo massico pela valvula [kg/ °CA];
Ao Area efetiva de escoamento [m?];
Mynax Vazao massica maxima [kg/s];

A*  Area critica [m?];

Po Densidade estagnagao [kg/ m3];

R Constante dos gases [J/kg.K];

To Temperatura de estagnacao [K].

Para o escoamento subsoénico W é substituido pela Equacgao 23:

v= |G- ()]

Onde:

P2 Pressao de estagnacao a jusante [Pa];

k Coeficiente politrépico [Adimensional].
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E para o escoamento sénico W é substituido pela Equacgao 24, retornando a

Equacéo 22 de vazado massica maxima proposta por White (2011):

Y=y = (—)m. e (24)

A area efetiva de escoamento (4,.5f) ou area critica pode ser determinada apds

medic¢des de coeficientes de fluxo e utilizando a Equacgao 25:

dl%l' .TT
4

Aeff = cd.

Onde:

cd Coeficiente de fluxo [Adimensional];

d,;  Diémetro interno da sede da valvula [m].

A variacao do coeficiente de fluxo (cd) ocorre com o levantamento (abertura)
da valvula. Esse coeficiente representa a razao entre a vazado massica medida, a uma
diferenca de pressdao e a vazdo massica tedrica isentropica, para as mesmas
condicdes de contorno e esta relacionado com a area da sec¢ao transversal do duto
interligado.

O diametro interno da sede da valvula é utilizado para determinacéo, através

de norma, do levantamento da valvula, representado na Figura 20:

Figura 20 - Diametro interno da sede da valvula

dvi

Fonte: Adaptado de AVL Theory (2018)
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As perdas de blow-by no cilindro sao determinadas considerando a pressao
média no carter e a abertura de blow-by (6). O fluxo de massa pelo blow-by é calculado
pela Equagéo 26, a mesma para o fluxo pelas valvulas, porém, é considerada a area

efetiva de escoamento pelas fendas do cilindro (Apowpy)-

Ablowby =D.m. 6 (26)
Onde:
D Diametro do cilindro [m];

6 Abertura de blow-by [m].

3.4.6 Escoamento unidimensional em dutos

As equacbes de conservagao para o fluxo unidimensional, nos dutos de
admissao e exaustdo, sao dadas pelo sistema de equacgdes de Euler, Equagao 27
(AVL Theory, 2018):

JF(U)
dox

ou
—+ = SU) (27)

Sendo que U representa o vetor de estado, Equagao 28:
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Onde:

p Densidade do fluido [kg/m?]

cv Calor especifico a volume constante [J/kg/K];
T Temperatura [K];

wj Fracdo massica de j na fase gasosa [kg/kg].

F é o vetor fluxo, Equacgao 29:

p.U
p.u’+p

u. (E+p)
p-U. W;

Sendo que, Equagao 30:

E= p.ﬁ.T+%.p.u2 (30)

O termo fonte S(U) da Equacao 27, leva em conta duas origens diferentes de

acordo com a Equacéo 31:

S(U) = Su(F(U)) + Sg(U) (31)

O primeiro componente SA(F(U)) representa as alteragcdes axiais na secgao

transversal do duto, Equacgao 32:
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0
SA(F(U)) = — %.Z—i.(}? + <‘gp>> (32)

O segundo termo S; (U), representa as reagdes quimicas homogéneas, termos
de transferéncia de calor, massa entre fases gasosas e sdlidas e fontes de atrito,,
Equacéo 33 (AVL Theory, 2018):

Sg(U) = _aw (33)

%4
MW; . (Z"m vy ;. T'z)/

Onde:

Fy Forga de atrito nas paredes do duto [N];
qw  Fluxo de calor pelas paredes [W];
Vv Volume [m?];

MW; Peso molecular [kg/kmol];

i indice de reagdes quimicas homogéneas [Adimensional];
j indice de espécies quimicas [Adimensionall;

r Taxa de reagao [kmole/m3/s];

v Coeficiente estequiométrico [Adimensional].

A forca de atrito nas paredes do duto é determinada através do fator de atrito

da parede (A;) conforme a Equagao 34:

F,
F=0 g p u-ul (34)
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Onde:

Fg Forga de atrito nas paredes do duto [N];
dnyq Diametro hidraulico [m];

p Densidade do fluido [kg/m?];

u Velocidade do fluido [m/s];

Q Fator de atrito de Fanning [Adimensional].

O fator de atrito de Fanning leva em considerag&o a forma da se¢ao transversal

do duto de escoamento, sendo que para duto com segao circular ¢ = 1.

3.4.7 Perda de carga em curvas nos dutos

O AVL utiliza um modelo simples para considerar a influéncia de curvaturas nas
perdas de carga por fricgdo. A perda de carga por atrito, nas paredes de uma curva, é

funcdo de um coeficiente de perda por atrito (), Equagao 35.

Ap =7 -=— (35)

Por sua vez, o coeficiente de perda por atrito na curva ({) € uma relagéo entre
o angulo de curvatura do duto (0) e da razao entre o raio de curvatura (r;) e o didmetro
do duto (D), essa relagédo é observada na Figura 21. Por essa razéo, a variagdo do
angulo de curvatura do duto sobre o comprimento da curva também deve ser

especificada durante a parametrizagao.
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Figura 21 - Coeficiente de perdas por atrito na curva do duto
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Fonte: Adaptado de AVL Theory (2018).

O raio de curvatura do duto r; é a distancia entre o centro do arco até a linha

de centro do duto, Figura 22:

Figura 22 - Parametros de curvatura do duto
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Fonte: Adaptado de AVL Theory (2018)
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3.4.8 Modelo de transferéncia de calor na cdmara de combustao

Os coeficientes utilizados para o calculo de transferéncia de calor, por
convecgao, para as paredes do cilindro, cabegote e pistao sdo: Woschni (Equacgao 37)

e Hohenberg (Equagao 39). E para o calculo do calor transferido para as paredes (Q,,)

o software segue o principio de resfriamento de Newton, Equacgao 36 (AVL THEORY,
2018):

Qp =A;- hWoschni : (Tc - Tp) (36)

Onde:

Qp Calor transferido para as paredes [kJ];
A; Area da camara de combust&o [m?];

T, Temperatura do gas no interior do cilindro [K];

T, Temperatura da parede do cilindro [K].

O coeficiente de transferéncia de calor (hy,scnni) € calculado conforme
Equacao 37:
Awoschni = 0»013D_0'2PCO'8TC_O’53vg0'8 (37)

A velocidade do gas na entrada da valvula (v, ) é calculada pela Equagéo 38:

V,T
v, = 2,28v, 4 0,00324(P. — Py) ¢ 1/(P1V1) (38)
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Onde:

D Diametro do cilindro [m];

P, Pressao no interior da camara sem combustao [Pa];

V4 Volume deslocado [m?3];

P;,V,, T, Pressao, volume e temperatura valvula de admissao fechada [Pa, m?, K];

P. ,T. Presséao e temperatura instantaneas do gas no interior do cilindro [Pa, K].

O coeficiente de transferéncia de calor (hyonenberg), Usado para substituir o

(hwoschni) € calculado conforme Equagéo 39.

htonenberg = 130. V7% . PO T ™% (C + 1,4)%8 (39)
Onde:

C,, Velocidade média do pistao [m/s].

O modelo de Hohenberg, para a estimativa do coeficiente de troca térmica, é
mais apropriado em funcéo da eficacia de sua aplicagao. Possui resposta mais rapida,
também elimina superestimavas do coeficiente de troca térmica durante a fase de
combustao, caracteristica do modelo de Woschni (AMBROS, 2013).

3.4.9 Representacao dos combustiveis

O AVL BOOST® utiliza duas formas para descrever a composi¢cao dos gases
(mistura ar combustivel), Classic Species Transport (somente um componente do
combustivel é selecionado para compor os gases de admissao e sua composi¢ao na
exaustdo é obtida através da razdo ar-combustivel) e General Species Transport (uma
quantidade maior de espécies pode ser escolhida para descrever a composicao dos
gases).

O Boost realiza o calculo das propriedades dos gases em cada interagao,

durante a simulagao, obtendo a composic¢ao instantdnea na camara de combustao.
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Sédo utilizados sete coeficientes e o calor especifico a pressdo constante (c,),
calculado conforme a Equagao 40, a entalpia (H), calculada conforme Equacao 41,
entropia (S), calculada conforme Equagdo 42 e todas as demais propriedades

termodinamicas podem ser derivadas de cp, H e S (AVL Theory, 2018).

%:a1j+a2j.T+a3j.T2+a4j.T3+ +a5j.T4 (40)

o g 4% B2 &3y 95 pay Ge (41)
1j

RT 2 2 2 5 T

= a;InT +ay;. T+ 2L 72 + 2L T3 T + qy (42)

Onde:

cp;  Calor especifico a pressao constante cada substancia j [kJ/kg.K];
H; Entalpia especifica de cada substancia j [kJ/kg];
S; Entropia especifica de cada substéancia j [kJ/kg.K];

R Constante universal dos gases [kJ/kmol.K];

a, s; Coeficiente polinomial de cada substancia j [Adimensional];

T Temperatura no cilindro [K].

3.4.10 Modelos de Combustao

Na combustdo em motores S| ocorrem variagdes entre ciclos. Essas variagdes
dependem do fluxo no cilindro, devido a natureza estocastica do fluxo turbulento.
Esses fenbmenos, atualmente, ndo podem ser simulados pelos cédigos existentes.
Por isso, em modelos 1D, a combustado é caracterizada de duas formas: pela fungao
Vibe ou estimando a velocidade da chama turbulenta (ELMQVIST et al., 2003).
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O modelo termodinamico Vibe de duas zonas, quasi-dimensional, adotado
nesta pesquisa, Figura 23, divide o cilindro em duas zonas: a dos gases queimados
(A) e nao queimados (U). Adivisao da camara de combustao em duas zonas possibilita
a predicao das reacgdes da mistura e a formagao dos produtos, em cada instante, em

funcdo do angulo do virabrequim.

Figura 23 - Desenvolvimento da frente de chama em motores Sl

Trabalho W

Fonte: Adaptado de Heywood (2018)

A primeira lei da termodinamica é utilizada separadamente para a zona de

gases queimados e nao queimados, respectivamente, conforme as Equacdes 43 e 44:

d(mp.up) dvy . dQp dQwp dmy dmgppg p

S = —p,. - el (BB, 4
de ¢ de t de % de + Iy, de hps,b de (43)

d(mpy.uy) avy dQFr dQwy dmy dmppy

2buwtu) g, Zu oy TR g X Wu — = — 44
de Pe- g t de ) de + hy, de hep v de (44)

O indice b, na equacao, representa a zona de gases queimados e 0 u, a zona

d . .
;””, considera o fluxo de entalpia da zona de

a

de gases nao queimados. O termo h,,.

gases nao queimados para a zona de gases queimados e esse modelo de duas zonas

despreza o fluxo de calor entre as zonas.
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E considerado que a soma das taxas de variacdes do volume de cada uma das
zonas é igual a taxa de variagdo do volume do cilindro, assim, em cada interagéo a
soma do volume da zona de gas queimado com o volume da zona de gas nao

queimado é igual ao volume do cilindro (AVL Theory, 2018).

avy +dvy _ dv
de do ~ de

(49)

Onde:

Vy Volume de gases queimados [m?];
V, Volume de gases ndo queimados [m?];

174 Volume total [m?];

Para determinar a taxa de liberagdo de calor decorrente da queima do
combustivel, 0 modelo duas zonas utiliza a correlacdo semi-empirica de Wiebe (1962)
baseado na teoria cinética das reagdes em cadeia, para determinar a fracdo de
combustivel queimada (HEYWOOQOD, 2018).

. B a—a; M1
x=1 exp[ ap. (( A, ) )] (47)
Onde:

X Fracdo de combustivel queimado [Adimensional];

ap Parametro de eficiéncia da combustdo [Adimensional];
a;;  Angulo de inicio da combust&o [CAD];
Aa;, Duragao da combustao [CAD];

m Fator de forma da curva de liberacédo de calor [Adimensional].
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Conhecida a fracdo de combustivel queimada, € possivel calcular a taxa de

liberacéo de calor pela Equacéao 48:

aQr _ L ax

19— My PCL-—— -
Onde:

% Taxa de liberacéo de calor [kKW];

ms  Massa total de combustivel [kg];

dx

' Taxa de queima de combustivel [-].

3.4.11 Modelo de detonacao Knock Model

O AVL Boost nao prevé o fendbmeno de detonacao, porém, o software realiza o
calculo para determinar o numero de octanas (ON) minimo requerido para o
combustivel a ser utilizando sem a ocorréncia de detonagdo, levando em
consideragao, também, os parametros configurados na simulagdo que representam
as condicdes de operacgao, a estimativa € realizada pela Equacédo 49. No primeiro
termo dessa equagao observa-se que a ocorréncia de detonagao tem relagdo com a
fase da combustao.

A detonacao (Knock) € um fenbmeno acustico, produzido por colisdes entre
ondas de pressao decorrentes de ignigdo espontanea (autoignicdo) da mistura néo
qgueimada. Os gases nao queimados sdo comprimidos pelo pistao e pela propagacao
da frente de chama, aumentando sua temperatura e pressdo conduzindo ao
aparecimento da autoigni¢céo, que pode ser localizada ou espalhada em mais pontos,
conforme Figura 24. A localizagdo destes pontos depende da homogeneidade da
mistura e da temperatura (ELMQVIST et al., 2003).
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1

=l 0

n
_ 1 rtesyuMBF p _
ON = 100. (Af [(—) exp

tsoc DRef

Onde:

ON  Numero de octanas requerido para o combustivel [Adimensional;
p Pressao [atm];

Pres Pressao de referéncia [atm];

Tygz Temperatura da zona néo queimada [K];

A Atraso de ignigao [ms];

B Constante de temperatura [K];

a,n Constantes do modelo, ajustadas experimentalmente [-];

tsoc Inicio da combustéo [ms];

tgsoMBF Tempo ate 85% MBF (Mass Fraction Burned) [ms].

Com a autoignicdo ocorrem aumentos excessivos de liberagdo de calor. Em
algumas circunstancias, essa liberacdo de calor é tdo pequena que nao é possivel
nem sustentar o fendmeno, em outras, podem ser severas a ponto de causar danos
ao motor. A ocorréncia de detonacdo depende, ponderadamente, da qualidade de
autoignicdo do combustivel, determinado pelo seu numero de ON. Outro ponto
importante que pode ser observado, e que influencia o desempenho do motor, € a
selecao do combustivel e a determinagdo da razdo de compressao volumétrica
(ELMQVIST et al., 2003).

Figura 24 - Regiao de autoiginicdo na cAmara de combustao

Regiao de autoignigao
gases nao queimados

Frente de chama

Fonte: Adaptado de Elmqvist et al., (2003).
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Na auséncia de modelos que sejam capazes de prever o fenbmeno de
detonacgao, o que pode ser feito € observar a temperatura simulada na zona dos gases
nao queimados. Essa temperatura € calculada assumindo que o ciclo de compressao
€ adiabatico e negligenciando a transferéncia de calor entres zona queimada e néo
queimada. Quando a temperatura excede um determinado valor altera-se a fase da
combustdo (ELMQVIST et al., 2003).

Para motores S| com injecao indireta o Knock Model calcula o ON requerido
minimo para a operagao do motor livre de detonacdo. A detonagdo ocorrera se

excedido a igualdade da Equacéo 50:

fotknock%dt =1 (50)

Onde:

tknock 1€MPO entre o inicio da compressao e ocorréncia de autoigni¢ao [ms];

T Atraso de ignigao [ms].

Elmqvist et al. (2003) observaram em trabalho experimental que acima de 93%
de massa queimada n&o houve ocorréncia de Knock e propuseram que a quantidade
de massa nao queimada, no inicio da ocorréncia de knock, esta entre 10 e 20%.
Assim, recomendou-se adicionar essa condicdo ao modelo para operacgao livre de
ocorréncia de Knock: o valor da integral da Equacao 50 deve ser igual a 1 (um) antes
de 93% de MBF.

O atraso de ignicao (t) na zona de gases nao queimados € maior que o atraso
que havia antes do final da combustdo. O atraso de ignicdo para o Knock Model
depende do ON do combustivel e da condi¢gao do gas, de acordo com a Equacao 51
(AVL THEORY, 2018):

B

— g (9N —neTusz
T—A.(loo) p (51)

Adicionalmente, Elmqvist et al. (2003) observam que quando se avalia o

conceito de um motor novo, € importante que as simulagdes sejam as mais realisticas
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possivel, pois produzir dados que sejam impossiveis de serem reproduzidos

experimentalmente, em fungao da ocorréncia de Knock, séo de aplicagao limitada.

3.5 Formacgao de poluentes

O BOOST® permite a simulagao quasi-dimensional da combustao e previsao
de emissdes de poluentes. Trabalha com mecanismos de reagdes e de cinética
quimica, desacoplados, desconsiderando as reacdes mais lentas, o que confere ao

software boa capacidade de prever emissoes.

3.5.1 Formacgao de o6xidos de nitrogénio

Oxido de nitrogénio NOx é calculado pela somatéria das emissdes de déxido
nitrico (NO) e didxido de nitrogénio (NOz2). Porém, a fragao de emisséo de 6xido nitrico,
em motores Cl, € maior e resultante da oxidagado em altas temperaturas do nitrogénio
(N2), principal reacdo do mecanismo de formagéo de NO (MELO, 2012).

O BOOST baseia-se no modelo de Pattas e Hafner (1973) para calculo de NOx.

O modelo utiliza seis reacdes do mecanismo estendido de Zeldovich, Tabela 6:

Tabela 6 - Reag6es de formagao de NOx

REACOES - k:ﬁtw(_?i) [cm:;zom a; [1 | TalKI]
M| N,+0=NO+N r =ky.Cy,.CO | 4,93x10™ | 0,0472 | 38048,01
r2 0O, +N=NO+0 T, = k3.Co,.Cy 1,48x108 1,5 2859,01
r3| N+OH=NO+H 13 = k3.Cop.Cy 4,22x10"3 0,0 0,0

rd | N,O+0=NO+NO 173 = k4. Cy,0-Co 4,58x1013 0,0 12130,6
r5| 0,+N,=N,0+0 s = ks.Co,.Cy, 2,25x10° | 0,825 | 50569,7
ré6 | OH+N,=N,0+H 1e = k. Cop. Cu, 9,14x107 | 1,148 | 36190,66

Fonte: Adaptado de AVL Theory (2018)
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T Temperatura do gas [K];
Tai  Temperatura equivalente a cada reacgéo [K];
k; Taxa de reagao ( para i variando de 1 a 6) [mol/cm?3s];
ko,;  Constante da taxa de reacdo [mol/cm?s];
Ai Temperatura da zona n&o queimada [K];
ai Constantes equivalente a cada reagao [Adimensional];
i Indexador variando de 1 a 6 [Adimensional];
Taxa de reacao variando de 1 a 6 [mol/cm?3s];

C Concentragdo molar de cada reagente em condigao de equilibrio [mol/cm?3s];

Para o célculo da concentracao de N20 a Equacéo 52 é utilizada:

9471,6

CNZO = 1,1802 . 10_6 .TO'6125. exp 1t . CNZ . COZ (52)

A taxa de producao/degradacao € determinada pela Equacéao 53:

1 T4
) 1+0£Ak2 ) 1+Ak4

o = NOposr-NOpyy,7-2,0. (1 — a?) (53)

O calculo das variaveis «a,,, Ak,, Ak, é obtido pelas equacdes (54, 55 e 56):

CN 1
a = oAt (54)
Cnoequ NO_muLT

1

o+ T3

T4

AK, = (56)

T5+7Tg
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Onde:

NOposr Parametro do Boost para ajuste da cinética da produgéo e degradacgéo

de NO [adimensional];

NOyyrr Parametro do Boost que atua na taxa de formag&o de NO [adimensional];
Cno,act Concentragdo de NO atual [%];
CNoequ Concentragéo de NO de equilibrio [%].

De acordo com Melo (2012), as constantes do Boost (NOppsr € NOyyr) SA0
utilizadas para ajuste da concentracédo de NOx durante a simulagdo. Em motores Sl,
a taxa de formagao de N20 é muito pequena e os valores calculados pelo Boost de

NO se aproxima a valores calculados pelo mecanismo de Zeldovich.

3.5.2 Formacgao de Mondxido de Carbono

A formagéo de mondxido de carbono (CO), em motores a ignigao por centelha,
ocorre em funcédo do A/F. Para misturas mais ricas a oferta de oxigénio é menor
levando a uma combustdo incompleta e consequente aumento de emissdes de
monoxido de carbono (HEYWOOD, 2018).

A formacéao de CO, para etanol com elevados indices de hidratacéo, € afetada
em fungado da alteragdo da cinética quimica de formacéo pela presenga da agua. A
forma como as emissdes de CO tendem a variar com o indice de hidratacao é objeto
deste estudo e sera avaliado nos resultados apos as simulagoes.

As reagbes do modelo de emissdes de CO, utilizados pelo BOOST, séo
apresentadas na Tabela 7 e foram baseadas no estudo de Onorati et al., (2001), (AVL
Theory, 2018).
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Tabela 7 - Modelo de formagao de CO

REACAO

. TAXA DE PRODUGAO
ESTEQUIOMETRICA

M CO+O0H=CO,+H ry = 6,76x101 exp(T/11(2) - Cco- Con

r2  CO+0,=C0,+0 r, = 2,51x1012 exp(—24055/T) .Cco-Co,

Fonte: Adaptado de AVL Theory (2018).

A taxa de formacgéao/degradacao de CO é calculada pela Equagao 57:

Tco = COposr- (11 +13). (1 — a) (57)
Onde:

Tco Taxa de formacgao/degradacao de CO [mol/cm3s];

COposr Parametro do Boost para ajuste da cinética da produgéo e degradacéo
de CO [Adimensional];

r, Taxa de reagao [mol/cm?3s].

O parametro a é definido pela Equacao 58:

CCOﬂCt

o 58
CCOequ ( )

Onde:

a Relagao [Adimensional];

Cco,act Concentragao de CO atual [%];

Cco,equ Concentragao de CO de equilibrio [%].
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3.5.3 Formacao de Hidrocarbonetos ndao queimados

A formacgao de hidrocarbonetos ndo queimados em um motor com igni¢cao por
centelha é causada por diferentes fatores. As principais fontes relacionadas a emissao
de hidrocarbonetos sdo (HEYWOOD, 2018):

1. Devido a fragdes de combustivel que penetram em pequenas cavidades
da camara de combustdo e ndo queimam, devido ao resfriamento da
chama;

2. Devido ao vapor de combustivel absorvido pelo 6leo depositando-se nas
paredes do cilindro;

3. Devido as finas camadas de combustivel que permanecem na camara
de combustédo porque a chama se extingue antes de atingir as paredes
do cilindro;

4. Devido a queima parcial ou falha de ignicao;

Devido a passagem direta de vapor de combustivel para o sistema de

exaustdo durante ocasional sobreposicao de valvulas.

a) Hidrocarbonetos em cavidades

O modelo assume que a pressao no cilindro € a mesma nas cavidades e que
0S espacos nas cavidades sao totalmente preenchidos pelo combustivel. A
temperatura do pistdo € a mesma para todo o volume. A massa (kg) alojada nas

cavidades (M ,qpice) € determinada pela Equacgao 59:

_ PcVereviceM
Merevice = RT.: (59)
-4 piston
Onde:
Verevice Volume total das cavidades [m?];
Pe Pressao no cilindro [Pa];

Massa molecular do combustivel ndo queimado [kmol];

R Constante universal dos gases [kJ/kmol .k];
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Thiston Temperatura do pistao [K].

b) Mecanismo de absorcao e liberagcéo de hidrocarbonetos

Durante a combustéo, a concentragdo de vapor nos gases queimados € nula.
O vapor de combustivel absorvido pelo dleo lubrificante é liberado compondo os gases

queimados.

c) Queima parcial

Os efeitos de resfriamento de camada e de queimas parciais podem ser
fisicamente descritos em possivel correlagdo semi-empirica proposta por Lavoie et al.
(1980). A fragao de carga néo queimada remanescente (FC,,,) € calculada através da

Equacéo 60, relacionando parametros de taxa global de queima, Equagdes 61 e 62.

FCyy = HCpagria C1 . exp (— - f;;;;f;fogxm) (60)
C1=0,0032 + % b <1 61)
C1=10,0032+ ((¢p — 1) x 1,1%) b >1 (62)
Onde:

HCparria, ~ Parametro do Boost para ajuste da formagao de hidrocarbonetos pela

queima parcial [Adimensional];

Cc2 Valor padrao Boost = 0.35 [Adimensional];

¢ Razao estequiométrica de equivaléncia [Adimensional];
Osvo Angulo de abertura da valvula de exaust&o [°CA];
BooemrB Angulo de 0% de MFB [°CA];

Bo09sMFB Angulo de 90% de MFB [°CA].
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d) Pdés-oxidacao de hidrocarbonetos

Os hidrocarbonetos liberados junto aos gases queimados sdo submetidos a um
processo de oxidacao devido as altas temperaturas na camara de combustdo. Uma
aproximacgéo para calcular o processo foi proposta por Lavoie e Blumberg, (1980),
usando a equacgao de Arrhenius que considera a oxidacao lenta de HC. A taxa de

hidrocarbonetos que se degradam no mecanismo de pods oxidagéo (dcg:c]) é

calculada pela Equagao 63:

dcc[l‘t’cl = —HCyy.r - HCposr - 7,7x1012 . exp (‘18790) .Co,-Cre (61)
Onde:
C Concentragao molar [kmole/m?];

H Cpy.r Multiplicador do mecanismo de pos-oxidagéao [Adimensional];
HCposr Fator de escala para o mecanismo de péds-oxidagédo [Adimensional];

T Temperatura [K].

De acordo com Melo (2012), HCposr € um fator de ajuste que atua reduzindo
as emissoes de HC, corrigindo valores superestimados pelo calculo de emissdes nas

cavidades e de outros mecanismos de formacao.
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4 METODOLOGIA

Nesse capitulo sdo apresentados os recursos, os dados experimentais
utilizados para a validacdo do trabalho, as etapas de parametrizacdo do modelo
numeérico e a descricdo da modelagem utilizada para caracterizagdo da aplicagao de
um biocombustivel a um motor originalmente do ciclo Diesel, convertido para operar
no ciclo Otto. A modelagem numeérica foi adotada para avaliar os efeitos da variagao
da razao de compressao volumétrica e da hidratacdo do combustivel, observando-se
o desempenho e as emissoes.

No modelo numeérico e no aparato experimental, o etanol € injetado
indiretamente na camara de combustdo, inicialmente na forma comercial: EHC 7%
agua (v/v) e, adicionadas ao EHC, fracdes de 10% a 40% de agua (v/v) com
incrementos de 10%. Cada mistura foi elaborada utlizando o proéprio software AVL

Boost e nomeada, respectivamente, de acordo com a Tabela 8:

Tabela 8 - Misturas de etanol sobre-hidratado utilizadas

COMBUSTIVEL COMPOSICAO
EHC Comercial 93% de etanol (v/v) e 7% agua (v/v)
EHC 17 83% de etanol (v/v) e 17% agua (v/v)
EHC 27 73% de etanol (v/v) e 27% agua (v/v)
EHC 37 63% de etanol (v/v) e 37% agua (v/v)
EHC 47 53% de etanol (v/v) e 47% agua (v/v)

Fonte: Dados da pesquisa

A razao volumétrica de compresséo foi variada de acordo com a faixa sugerida
por Heywood (2018), que propds para motores Cl valores de 14:1 a 22:1. Para o autor,
razoes de compressao volumétrica acima de 22:1 ndo sao viaveis devido a ocorréncia

de diminui¢ao no rendimento térmico em funcao das perdas pelas “fendas” (crevices).
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4.1 Lista de materiais

Para a simulacéao foi utilizado um microcomputador, Dell®, OPTIPLEX 5040,
processador Intel®, Core i5®, 2.6GHz de frequéncia e memodria RAM DDR3 de 8GB.
Sistema operacional Windows® 7 Professional, 64bits.

O software utilizado para a analise numérica foi o AVL BOOST® versao 2017.
Essa ferramenta numérica permitiu a construgdo de um modelo quase-dimensional,
utilizando o submodelo Vibe duas zonas para avaliacdo da combustdo e que
possibilitou a previsdo de niveis de emissdes e desempenho para as configuragdes
propostas.

O tempo médio utilizado para realizar o plano de simulagdes foi de

aproximadamente 96 horas.

4.2 O motor a combustao interna base

O modelo computacional foi elaborado de acordo com as caracteristicas do
motor utilizado no estudo experimental, e parametrizado de forma a comportar-se de
maneira semelhante para haver a possibilidade de validagao.

O motor utilizado como referéncia para construcdo do modelo numérico é um
MWM, originalmente do ciclo Diesel, modelo D-229, 4 cilindros em linha, naturalmente
aspirado e injecao direta de combustivel. Os dados sao apresentados na Tabela 9.

Este motor € um equipamento do laboratério do Centro de Pesquisa em
Motores, Emissées e Combustiveis - CPMEC - do Instituto Politécico da Pontificia

Universidade Catdlica de Minas Gerais.
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Tabela 9 - Dados do motor base

PARAMETRO DESCRIGAO

Fabricante MWM

Modelo D229-4

Poténcia @ 1800 RPM 49 kW

Construcao Dles.el - 4 tempos
em linha

Injegao Direta

Ignicéo 1-3-4-2

Diametro x curso

0,102 m x 0,120 m

Biela 207 mm
Cilindrada unitaria 0,980 litros
Numero de cilindros 4

Cilindrada total

3,922 x 103 m3

Aspiragao Natural

Razao de compresséao 17:1

Inicio da injecao 33°CAAPMS
Abertura valvula exaustao 510° CA DPMS
Fechamento valvula admissao 210° CADPMS
Abertura valvula admisséo 0° CADPMS
Fechamento valvula exaustao 720° CA DPMS

Fonte: Manual de oficina MWM (2005)

4.2.1 O trabalho experimental

O motor MWM do ciclo Diesel utilizado no aparato experimental tem aplicagéao
estacionaria acionando um gerador de energia elétrica trifasico, de quatro polos, 220V,
frequéncia de 60Hz e poténcia util nominal de 55kW.

A Figura 25 apresenta a configuracao e aplicagao original do motor a um grupo
Motor-Gerador:
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Figura 25 - Esquema original do grupo Motor-Gerador no ciclo Diesel

Oleo
diesel

|

Unidade de Acelerador  Bomba mecénica de
controle eletrénico alta presséo - Diesel

N Valvula injetora

====1

'S
— | Filtro |

—

Ar de admisséo

e ———

Sensor de

rotagdo I:I:

Fonte: Adaptado de Justino (2018)
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Alteracbes do motor MWM foram necessarias para execugao do trabalho
experimental e realizadas por Justino (2018) e Moreira (2018). Para a operacéo no
Ciclo Diesel, o sistema de injecéo de 6leo diesel original foi substituido por um sistema
Common Rail de injecdo eletrénica (Bosch FPT F1A).

Para o ciclo Otto, como observa-se na Figura 26, adaptou-se uma valvula
borboleta antes do duto de admissao do motor MWM (14). Foram adaptados, também,
um sistema de injecao indireta de etanol, etanol sobrehidratado tipo Common Rail e
valvulas tipo eletroinjetoras de combustivel. Os eletroinjetores (10) foram
posicionados nos dutos de admissdo, individualmente, correspondentes a cada
cilindro, trabalhando com pressao de 4,5 bar. Velas de ignigao (9) foram instaladas no
cabecote do motor.

A construgao do modelo numérico, elaborado para simulagcdo da operagao do
motor no ciclo Otto, utilizou construgdes numéricas semelhantes. Uma valvula
borboleta foi posicionada no duto de admissao e injetores foram inseridos nos dutos
de admissao de cada cilindro de acordo com a posicdo no modelo fisico. O modelo
numeérico nao utiliza vela de ignigdo, mas € necessario informar o inicio e duragao da
combustéo.

Na Tabela 10 sao apresentados os componentes adaptados ao grupo Motor-

Gerador adaptado para operacéao no ciclo Otto.
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Figura 26 - Esquema do grupo Motor-Gerador adaptado para operar no ciclo

Otto com etanol sobre-hidratado
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Fonte: Adaptado de Justino (2018)

Tabela 10 - Componentes do grupo Motor-Gerador adaptado para operar no

ciclo Otto

= O 00 N O O Hh WON =

12
13
14
15
16
17

Termopar: etanol do reservatério

Bomba de baixa presséo (etanol)

Sensor de presséo (Baixa presséo etanol)
Bomba de baixa presséo (biodiesel)
Sensor de presséao (Baixa pressao biodiesel)
Sensor de pressao (Alta presséo biodiesel)
Bomba de alta presséo (biodiesel)

Valvula injetora de biodiesel

Vela de igni¢ado

Valvula injetora de etanol

Termopar: ar ap6s a valvula borboleta
Sensor TMAP

Termopar: ar apos o filtro

Valvula borboleta

Sensor de vazao massica do ar admitido
Termopar: ar da admissao

Termohigrometro

Termoresistor: liquido de arrefecimento (controle)

17 Termohigrometro

18

19 Termoresistores

20 Sensor de rotagdo (magnético) e roda fonica
21 Encoder

22 Sensor de fase

23 Termopar: 6leo do carter

24 Transdutor de grandezas elétricas

25 Sensor de presséo da camara de combustao
26 Sonda Lambda

27 Termopar: gas de exaustao

28 Analisador de gases da exaustao

29 Barémetro: pressao atmosférica

30 Termoresistor: éleo diesel do reservatorio

31 Termopar: ambiente na regido do motor

32 Balancga do reservatorio de etanol

33 Balanca do reservatorio de 6leo diesel

Fonte: Adaptado de Justino (2018)
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4.2.2 Os dados experimentais

O trabalho experimental de Moreira (2018) o qual realizou a avaliagido do motor
original do ciclo Diesel, convertido e operando com etanol sobrehidratado no ciclo
Otto, gerou dados de emissdes e desempenho que foram utilizados para validagao do
modelo numérico, antes da simulag&o proposta.

Os dados experimentais de desempenho e incertezas sao dispostos na Tabela
11.

Tabela 11 - Dados experimentais de desempenho do Motor MWM 229/4 carga
35kW @1800rpm, operando no ciclo Otto com etanol sobre-hidratado

Vazédo Massica | Vazéo Massjca SFC Eficiéncia Temperatu_ra de
Comb. de ar de combustivel Global Exaustao
[kg/h] [kg/h] [kg/kW-hl [%] rcl

Valor | Incert. | Valor | Incert. | Valor | Incert. | Valor | Incert. | Valor | Incert
B8 196,28 | 4,79 8,86 0,13 | 0,2621 | 0,0001 | 32,53 1,74 561,2 9,7
EHC 135,14 | 2,12 15,08 0,09 | 0,4510 | 0,0001 | 32,47 0,53 615,7 BY5)
EHC17 | 135,18 | 2,02 17,04 0,19 | 0,5100 | 0,0002 | 32,74 0,79 608,7 5,7
EHC27 | 137,49 | 5,64 19,10 0,12 | 0,5720 | 0,0001 | 33,78 0,51 602,7 9,7
EHC37 | 136,37 | 2,30 22,60 0,21 0,6767 | 0,0002 | 33,43 0,57 586,0 4,7
EHCA47 | 140,44 | 2,73 27,02 0,28 | 0,8096 | 0,0003 | 34,14 0,58 571,3 4,1

Fonte: Adaptado de Moreira (2018)

Os dados experimentais de emissdes e incertezas sdo mostrados na Tabela
12.

Tabela 12 - Dados experimentais de emissdes do Motor MWM 229/4 carga 35kW

@1800rpm, operando no ciclo Otto com etanol sobre-hidratado

Emissoes Emissoes Emissodes
Combustivel. co HC NOx

[g/kW.h] [g/kW.h] [g/kW.h]

Valor Incert. Valor Incert. Valor Incert.

B8 16,6 0,2 0,4432 | 0,0130 5,49 0,12
EHC 46,6 8,3 0,5515 | 0,0117 9,69 0,03
EHC17 37,0 5,2 0,8988 | 0,0307 9,83 0,03
EHC27 32,3 4,1 1,1058 | 0,0476 9,89 0,05
EHC37 35,9 5,0 1,8381 0,1306 7,29 0,02
EHC47 211 1,7 3,0611 0,3614 7,99 0,02

Fonte: Adaptado de Moreira (2018)
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4.3 O modelo numérico e a parametrizagao

O modelo numérico é construido selecionando os elementos, na tela principal
do AVL Boost, que correspondem aos componentes do motor. Os elementos sao
conectados através de linhas, as quais representam os dutos do sistema de admissao
e exaustdo. As medigdes in loco foram necessarias para levantar as caracteristicas
geomeétricas dos dutos, auxiliando na construgdo do modelo apresentado na Figura
27:

Figura 27 - Modelo numérico do motor MWM 229/4 convertido para o ciclo Otto

SB1

E1: MWM 229/4 ASPIRADO

MP3

= R1
Y4

12 MPI
MP10

PL2

Fonte: Eleborado pelo autor

O modelo numérico da Figura 27 foi elaborado para a simulagao proposta do
trabalho e de acordo com as alteragdes para conversao entre ciclos realizadas no

trabalho experimental. Para a analise numérica foram feitas as seguintes alteracdes:

1. adaptagcdo da valvula “borboleta” TH1 (throttle valve) no duto de
admisséao para controle da perda de carga;
2. configuragdo dos injetores nos dutos de admissdo de cada cilindro de

admisséao para injecao indireta de combustivel.
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Na Tabela 13 sao descritos os simbolos e os componentes do modelo numérico
da Figura 27:

Tabela 13 - Componentes do grupo Motor-Gerador

SiMBOLO DESCRIGAO
E Identificacdo do modelo numérico
C Cilindro: Sao informados dados geométricas, parametros de

combustdo e dos modelos de emissdes, selecdo do modelo de

transferéncia de calor, abertura das valvulas e etc.

| Injetores

SB Condicdes de contorno

PL Volume ou Plenum

MP Pontos de medicao

J Jungdes de dutos

R Reduc¢des de segao

Numeros Identificacdo de cada componente havendo mais que uma
unidade

Fonte: Elaborado pelo autor

4.3.1 Parametrizagcdo dos dutos de admissao e exaustao

Os dutos do sistema de admissdo e exaustdo apresentados na Figura 28,
possuem caracteristicas dimensionais e construtivas distintas e estao relacionadas na

Tabela 15, de acordo com o numero de cada se¢ao observados na Figura 29:
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Figura 28 - Dutos de exaustao e admissao do grupo Motor-Gerador

. -

‘Z \L :
Fonte: Brito (2016)

Identificagdo do sistema de admissao e exaustao e numero de identificagdo de

cada secao, apresentado na Figura 29.

Figura 29 - Dutos de admisséao e exaustao do modelo humérico
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Fonte: Elaborado pelo autor
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As medidas correspondentes a cada secéo dos dutos do sistema de admisséo
e exaustéo estao relacionadas na Tabela 14:

Tabela 14 - Relagao dos dutos de admissao e exaustao

Duto Comprimento Diametro
(numero) (mm) (mm)
1 2400 100
2 2500 75
3 1800 75
4 200 75
5 200 75
6 800 100
7 1370 100
8 200 100
9 7500 100

Fonte: Dados da pesquisa (2018)

4.3.2 Parametros dos combustiveis

Os combustiveis utilizados na simulagao sao formulados no proprio AVL Boost,
utilizando a ferramenta Gas Properties Tool. Para o calculo das fragdes volumétricas
sao inseridos os dados da massa especifica, para cada componente do combustivel,
e a fracdo volumétrica, como exemplo de elaboracdo do EHC47 no Anexo B.

Os combustvéis utilizados no modelo numérico séo formulados conforme a
composi¢cao volumétrica dos combustiveis utilizados no trabalho experimental de
Moreira (2018). Os combustiveis formulados resultaram da sobrehidratagao do etanol
hidratado combustivel (7% de agua v/v) com incrementos de 10% (v/v) e com suas

caracteristicas apresentadas na Tabela 15:
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Tabela 15 - Representacao das espécies de combustiveis

Composicao ) ] _
Calculado Dados de Simulagao
(viv)
Comb. , Fracao ]
Etanol | Agua PCI AlF PCI Dif.
Combust.
[%] [%] . [kJ/kg] [-] [kJ/kg] [%]
Vaporizado
B8 - - - - 15,1694 42.830 -
EAC 99 1 0,1116 26.800 8,9536 27.614 2,95
EHC 93 7 0,1216 24.920 8,2244 25.366 1,76
EHC17 83 17 0,1395 21.560 7,1636 22.095 2,40
EHC27 73 27 0,1625 18.630 6,1526 18.978 1,85
EHC37 63 37 0,1927 15.910 5,1880 16.004 0,60
EHCA47 53 47 0,2343 13.030 4,2666 13.163 1,00

Fonte: Dados da pesquisa e Moreira (2018)

4.3.2.1 Injecao de combustivel

A injecdo de combustivel foi configurada para ocorrer de forma continua,
externa (PFI) e com o fluxo de massa obedecendo a razdo estequiométrica
ar/combustivel (A/F) de acordo com cada combustivel selecionado na simulacao. Os
valores de A/F sdo alterados sempre que um novo combustivel é selecionado. O
injetor cobre até 25% da massa injetada e para a simulacéo, considerou-se que todo
combustivel injetado foi vaporizado. Para que esse valor fosse determinado, fez-se o
calculo inverso do A/F, para cada mistura, e determina-se o valor da fracdo de

combustivel vaporizado, componente das condi¢des iniciais de contorno.

4.3.3 Parametros e condigées de contorno

As condicdes inicias de temperatura e pressao, e outras condicoes em casos
especificos, foram parametrizadas para que que o software tenha as condi¢gdes para
inicio das interagdes numeéricas. A Tabela 16 apresenta as condi¢gdes inicias de

contorno utilizadas na simulagao proposta:
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Tabela 16 - Definicao das condi¢des iniciais e contorno

Parametro SB1 Secgao entre injetor e cilindro SB2
Presséao (bar) 0,927 0,927 2
Temperatura (°C) 25 25 600
Comb. Vaporizado (-) 0 0,12162 0
Produtos da Comb. 0 0 1
A/F 1000 8,22* 1000
Coeficiente de Fluxo 0,95 0,95 0,95

*Altera-se o valor para cada combustivel selecionado (EHC).
8Altera-se esse parametro para cada combustivel, Tabela 10, calculo inverso do A/F (EHC).
SB1: Condigdes de contorno nos dutos de admisséo.
SB2: Condigdes de contorno nos dutos de exaustao.
Fonte: Dados da pesquisa

4.3.4 Parametrizagcdo do modelo de combustao

Dos modelos disponivéis na biblioteca do AVL Boost, foi adotado o modelo de
combustao Vibe duas zonas, que utiliza a curva de liberacdo de energia de Viebe,
dividindo a camara de combustdo em duas zonas: as dos gases queimados e a dos
gases nao queimados, o que permite o calculo para estimar a formagao de poluentes.

O AVL Boost resolve a equacao da primeira lei da termodinamica para cada
uma das duas zonas, individualmente, em fun¢do do angulo do eixo do virabrequim,
para tal € necessario informar o inicio (SOC) e a duragao da combustao em funcao de
°CA, também os parametros “a” (fracao massica queimada) e “m” (parametro de forma
da curva da taxa de liberacao de calor RORH).

O parametro “a” indica a quantidade de combustivel queimada no intervalo de
duracao da combustdo. A fracdo de massa queimada, ao final da combustao, sera
igual a 0,999 para a = 6,9078, e a 0,99 para a = 4,605. Os valores utilizados para este
parametro deverao estar na faixa 4,605 < a < 6,9078. O valor utilizado no trabalho foi
de a = 6,9078.

Os demais parametros (SOC, duragdo da combustdo e parametro de forma
“‘m”) sédo obtidos utilizando a curva de pressdo experimental do trabalho de Moreira
(2018), em simulacéo diagndstica através do AVL Burn, para obter os parametros da

curva Vibe individualmente para cada combustivel.



137

Os valores obtidos por simulagdo diagndstica e utilizados no trabalho sdo

apresentados na Tabela 17:

Tabela 17 - Parametros da curva Vibe duas zonas para 17:1, 35kW @1800rpm

Inicio da
_ Duragdo da Combustéo | M a
Comb. Combustao o
[CAl [-] [-]
SOC [°CA]
EHC -2,49 23,40 2,66 | 6,9078
EHC17 -3,42 23,70 2,51 | 6,9078
EHC27 -3,94 26,10 2,26 | 6,9078
EHC37 -6,77 28,20 2,22 | 6,9078
EHC47 -6,28 29,70 1,79 | 6,9078

Fonte: Dados da pesquisa

4.3.5 Parametrizagdo do modelo de Knock

Os parametros do modelo de detonacgéao (A, B, n, e a) descritos pela Equagao
49 sao apresentados na Tabela 19, para cada combustivel utilizado na simulagao de
validagdo do modelo numérico e na simulagdo proposta neste trabalho. Esses
parametros s&o os sugeridos pelo AVL Boost para a modelagem utilizando a gasolina,
exceto os valores do parametro “A”.

Para determinacao do parametro “A” (atraso de ignicao) foi utilizado como
referéncia o trabalho experimental de Elgmist et al. (2003) que utilizaram a mistura
E94W6 e chegaram ao valor de A = 21ms. O valor anterior sugerido pelo AVL Boost
para gasolina é de A = 17ms. Os valores das demais configuragdes foram
determinados através de simulagao. Os valores do atraso de ignicéo e parametros do
knock model, para cada combsutivel, sdo apresentados na Tabela 18 em fungao do
°CA.
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Tabela 18 - Parametros do modelo de detonacao para 35kW @1800rpm e razao
volumétrica compressao de 17:1

SOC Angulo exp. Atraso de A B n a
Comb. | simulado de Ignigdo Igni¢ao
[°CAAPMS] [PCAAPMS] [°PCAAPMS] [ms] (K] [-] [-]
EHC 2,49 5 2,56 21,0 3800 1,7 3,402
EHC17 3,42 7 3,58 23,0 3800 1,7 3,402
EHC27 3,94 12 8,06 23,5 3800 1,7 3,402
EHC37 6,77 13 6,23 28,0 3800 1,7 3,402
EHC47 6,28 13 6,72 30,0 3800 1,7 3,402

Fonte: Dados da pesquisa

4.3.6 Parametros do modelo de transferéncia de calor

A troca de calor entre os gases no interior do cilindro com as fronteiras foi

modelada pelo AVL Boost demandando a entrada das seguintes informacdes:

temperatura inicial da superficie interna do cilindro;
temperatura inicial da superficie do pistéao;
area interna da superficie do cilindro;

area da superficie do pistao;

o bk 0N PE

selecdo do modelo utilizado para calculo do coeficiente de transferéncia

térmica.

Fagundez et al., (2017) avaliaram numericamente quatro correlagcdes de
trasnferéncia de calor (Woschni, Hohenberg, Sitikei e Annand) e os resultados
utilizando os modelos de Hohenberg e Woschni, respectivamente, obtiveram os
melhores resultados na estimativa do pico de pressdo durante a combustdo. No
processo de validacdo do modelo numérico e na predicdo dos parametros de
combustao (simulagdo diagndstica pelo AVL Burn) form utilizados os modelos de
Woschni e Hohenberg e os resultados destas duas correlagdes de transferéncia de

calor foram comparados com os dados de experimentais.
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4.3.7 Parametros dos modelos de formacgao de poluentes

Durante o processo de validagdo do modelo numérico, os parametros dos
modelos de formacéo de poluentes (NOx, CO e HC) foram ajustados observando a
tendéncia dos resultados simulados aproximarem-se dos valores experimentais.
Diferencas entre valores experimentais e simulados inferiores a 20% foram definidos

como margem para validagdo dos modelos.

4.3.7.1 Parametros do modelo de formacao de NOx

Para o calculo da formagdo de NOx (modelo de Pattas e Hafner, 1973) é
necessario informar os parametros para ajuste do modelo cinético de emissdo de NOx

de acordo com a Tabela 19:

1. NOx Kinetic Multiplier (NOyy.r), €sta relacionado a taxa de formacao
do poluente;
2. NOx Postprocessing Multiplier (NOpys7), €sta relacionado a formacéo

ou degradacao de NO na fase de expanséao e exaustao do cilindro.

Tabela 19 - Parametros do modelo de formagao de NOx

PARAMETRO VALOR
[-]

NOwuLr 0,53

NOposr 1,20

Fonte: Dados da pesquisa

4.3.7.2 Parametros do modelo de formacado de CO

Para o calculo de formacao de CO, é necesario informar o parametro de ajuste
da cinética de producgao e degradagao de CO (C0Opysr) com base no modelo de Onorati

et al. (2001) apresentado na Tabela 20:
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1. kinetic Multiplier (COposr), multiplicador utilizado para producéo de CO.

Tabela 20 - Parametro do modelo de formacéo de CO

PARAMETRO

VALOR
[-]

COposr

0,014

Fonte: Dados da pesquisa

4.3.7.3 Parametros do modelo de formacao de HC

Para o calculo da formacao de hidrocarbonetos (HC), é necessario informar os

parametros para determinacao da fracdo de carga ndo queimada, taxa de HC que se

degrada com o mecanismo de pés oxidacdo, medidas das aberturas de fendas e

espesura do filme de éleo lubrificante, de acordo com a Tabela 21:

1. HC Postoxidation multiplier (HCyyir), parametro do mecanismo

multiplicador de pés oxidacéao;

2. HC Postoxidation E, f, estdo relacionados a correcdo de formacéo

superestimada em cavidades e outros mecanismos;

3. HC Partial burn “P” (HCposr), parametro de formacéo de hidrocarbonetos

pela queima parcial;

4. .Abertura e altura da fenda (crevice gap, height);

5. Espessura do filme de déleo lubrificante.
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Tabela 21 - Parametro do modelo de formagao de HC

PARAMETRO RECOMENDADO VALOR
HCyyrr 1 0,20 [-]
HCpost £ 18790 18790 K]
HCposr f 0,3 0 [-]
NOposr 0 0 [-]
Crev. Gap 0,1-0,2 0,15 [mm]
Crev. Height 5 1,25 [mm]
Filme de dleo 0,005 0,005 [mm]

*Significa que somente em 30% da zona queimada as reac¢des de pds-oxidagdo podem ocorrer
Fonte: Dados da pesquisa

4.4 Simulagdao numérica do motor MWM operando no ciclo Otto

A analise numérica proposta neste estudo foi realizada de acordo com o

fluxograma apresentado na Figura 30:

Figura 30 - Fluxograma do trabalho de simulagado para o motor MWM 229/4

Dafinicio do Desenvolvimento
Modelo do Modelo Parametrizacio do Validacéo

MWM 229/4 Numérico Modelo

Simulagio

Diagnostica

AVL Burn
Par, Curv. Vibe

&
5iM

Simulacao Preditiva
Andlise de
do Modelo MWM
e Resutacos @

Fonte: Elaborado pelo autor
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As fases apresentadas no fluxograma do trabalho da simulagdo preditiva

proposta estdo descritas na Tabela 22:

Tabela 22 - Descrigcao das fases do plano de simulagao

Definido o modelo considerando as caracteristicas do motor base para
o estudo (MWM 229/4).

Desenvolvido o modelo numérico de acordo com o motor selecionado
utilizando o AVL Boost

Simulagdo diagnostica utilizando o AVL Burn para obtencdo dos
parametros de combustio.

Parametrizacdo do modelo numérico: dimensionamento dos dutos,
elaboragcdo dos combustiveis, injecdo de combustivel, condi¢cdes de
contorno, parametros do modelo de combustao, parametros do modelo
de detonacdo, parametros do modelo de transferéncia de calor e
parametros dos modelos de emissdes de poluentes.

Validagéo do modelo numérico.

Simulagao preditiva do modelo numérico para avaliagéo dos efeitos da
razao volumétrica de compressao e da hidratagcdo nas emissdes e
desempenho do motor base do estudo.

Analise dos resultados com base na literatura estudada.

Fonte: Elaborado pelo autor

4.4.1 Simulagao diagnéstica utilizando o AVL Burn

A simulagao diagnéstica forneceu os parametros da curva Vibe duas zonas

para cada combustivel que foi utilizado na simulacdo. O objetivo deste procedimento

foi aproximar a curva de pressao simulada da curva experimental. Consequentemente

sdo aproximados, também, os valores dos dados de emissdes e desempenho da

simulagdo numérica aos dados experimentais, favorecendo a convergéncia e

validagao do modelo.

A simulagao diagnéstiva utilizando o AVL Burn foi elaborada de acordo com o

fluxograma apresentado na Figura 31.
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Figura 31 - Fluxograma da simulagdo no AVL Burn

Caracienzacho o BTN A A0 Caracterzagio Impoeia AVL Busn Eletua
p ""Fa —» Gaomemies o Termodmamica | Curvacs Pressio | aSmulagio o RESULTADOS
i o Motoe o Maodisio Expetimantal Dnagnisetca

Fonte: Elaborado pelo autor

Os passos para execucdo da simulacdo no Burn e que seguem a ordem

numerica conforme apresentado no fluxograma Tabela 23, sdo descritos a seguir:

Tabela 23 - Fases do plano de simulagao diagnéstica no AVL Burn para

1800rpm, 35kW e razao volumétrica de compressao 17:1

1 Séo inseridas as caracteristicas da simulacéo, identificacdo do projeto,
da combustéo, do combustivel, AF e PCI.

2 Sao inseridas as caracteristicas geométricas e razdo volumétrica de
compressao do motor.

3 Caracterizagao termodinamica do modelo, dimensdes das superficies
de troca térmica, temperatura das paredes internas, rotagdo, vazao
massica de ar e combustivel.

4 Sao inseridos os dados do traco de pressao experimental.

O AVL Burn efetua a simulagao diagndstica.

6 Apresentacgao dos resultados.

Fonte: Elaborado pelo autor

Os passos do procedimento de simulacédo diagnodstica sao refeitos quando ha
alteracdo da composicdo do combustivel, da carga ou da razdo de compressao
volumétrica e temperatura das superficies. A simulagao diagndstica seguiu o plano de

execuc¢ao mostrado na Figura 32.
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Figura 32 - Plano de execucdo da simula¢do diagnéstica

AVL Burn

Simulagao
Diagnostica
4
200 °C 300 °C 400 °C
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Fonte: Elaborado pelo autor

O plano de simulagao diagndstica sugeriu trés valores de temperatura interna
das paredes da camara de combustédo. Esses valores foram selecionados a partir do
valor da temperatura do fluido lubrificante e refrigerante (~95 °C) para o EHC e
somados a ele intervalos de 100 °C.

Dois submodelos para determinacao do coeficiente de transferéncia de calor
Hohenberg e Woschni foram simulados. Esses modelos foram selecionados em
funcdo dos resultados observados em estudos encontrados na literatura e sdo os
modelos que apresentaram simulagdées mais proximas do trabalho experimental.

Com o objetivo de obter o melhor resultado para o balangco de energia a
simulacédo diagndstica utilizou trés temperaturas diferentes e dois submodelos de
transferéncia de calor propondo uma avaliacdo em condicdes diferentes de operagao

do motor.

4.4.2 Procedimento de validagao

No procedimento de validagdo buscou-se verificar a fidelidade do modelo
numeérico quanto as previsdes de comportamento do motor através da comparagao
entre os dados experimentais e os simulados. O fluxograma da Figura 33 apresenta o

procedimento de validacéo.
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Figura 33 - Fluxograma de validagdo do modelo numérico
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Fonte: Elaborado pelo autor

O procedimento de validacdo é uma sub rotina do plano de simulacéo e foi
realizado apOs a parametrizacdo do modelo numérico, executado de acordo com a
Tabela 24:

Tabela 24 - Descri¢cao do procedimento de validagdao do modelo numérico

1 Simulagdo do modelo numérico no ciclo Diesel, mantendo as
caracteristicas originais e avaliagdo dos submodelos de transferéncia
de calor.

2 Conversao do modelo numérico do ciclo Diesel para o ciclo Otto
Inseridos: valvula borboleta, injetores, injecdo externa indireta de
combustivel, selegdo de combustivel e controle de injecdo obedecendo

a relacao A/F.

3 Simulagdo do modelo no ciclo Otto, carga de 35kW, 1800rpm e
utilizando os combustiveis: EHC, EHC17, EHC27, EHC37 e EHCA47.
6 Comparado os resultados do modelo numérico e os dados

experimentais de vazdo massica de ar e combsutivel (m,, my), consumo
especifico de combustivel (SFC), eficiéncia global e a poténcia efetiva.
A diferenga entre os dados simulados e os experimentais devem ser
inferiores a 20% para validagdo do modelo numérico utilizado no ciclo
Otto.

Fonte: Elaborado pelo autor
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4.4.3 Critério de validagcao do modelo numérico operando no ciclo Otto

As simulagdes comegaram com 50 ciclos e obervou-se o comportamento das
variaveis de interesse verificando se ocorreu a convergéncia. A curva néao
apresentantando variagdes, como no exemplo da Figura 34, que a partir do décimo
quinto ciclo ndo apresenta variagdes, considera-se entdo que o modelo convergiu.
N&o havendo convergéncia, acrescenta-se 25 ciclos e esse procedimento é repetido

até ocorrer a convergéncia da variavel observada.

Figura 34 - Grafico da analise de convergéncia de CO e NOx
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Fonte: Dados da pesquisa

O modelo numérico da simulagao preditiva, no ciclo Otto, foi considerado
validado quando a diferenga percentual entres os dados simulados e experimentais

foram menores que 20%.
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4.4.4 Definicao do plano de simulagées

Apoés a validacdo do modelo no ciclo Otto, as simulacdes sdo executadas
conforme o plano de simulacéo (Tabela 25) e a ordem de simulacao é apresentada
na Figura 35.

O plano de simulagbes sugere abranger a faixa de razdo volumétrica de
compresséo entre 17:1 e 22:1, lacuna observada na literatura, a fim de avalliar seus

efeitos sobre a eficiéncia na conversédo de combustivel e impacto nas emissoes.

Tabela 25 - Plano de simulag6es para o trabalho proposto

Composicao (v/v)
Faixa de variagcao da Razao Volumétrica

Combustivel ;

Etanol Agua de Compressio

(%) (%)
EHC 93 7 17:1 | 18:1 | 1911 | 201 | 21:1 | 22:1
EHC17 83 17 17:1 | 18:1 | 1911 | 201 | 21:1 | 22:1
EHC27 73 27 17:1 | 18:1 | 1911 | 20:1 | 21:1 | 22:1
EHC37 63 37 17:1 | 18:1 | 1911 | 20:1 | 21:1 | 22:1
EHC47 53 47 17:1 | 18:1 | 1911 | 201 | 21:1 | 22:1

Fonte: Elaborado pelo autor (2018).

A simulagdo seguiu a sequéncia apresentada na Figura 35, aumentando a

razao volumétrica de compressao de 17:1 a 22:1 em acréscimos de um ponto.

Figura 35 - Sequéncia de simulagao do modelo no ciclo Otto, 1800rpm, 35kW
variando a razao volumétrica de compressao

Modelo Validado
EHC
EHC10
EHC20
EHC30

Fonte: Elaborado pelo autor
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Para a simulacdo proposta no trabalho, a rotacdo foi mantida constante
(1800rpm) por se tratar de um motor com aplicacdo estacionaria e os dados
experimentais obedecerem a esta condicao.

Um dos objetivos especificos foi determinar a melhor faixa de eficiéncia para o
motor MWM quando sua operacéo foi convertida do ciclo Diesel para a operagéo no
ciclo Otto. Uma das ac¢lBes necessarias para a conversdo fisica entre ciclos
termodinamicos é a instalagdo de uma valvula borboleta (TH1). A adaptacdo dessa
valvula, por sua vez, tem por consequéncia a perda de carga na fase de bombeamento
e, a baixas cargas, compromete a eficiéncia do ciclo. Sendo assim, foi eliminada a
analise em cargas menores. Moreira (2018) em seu trabalho, ressalta que o motor
comportou-se de maneira estavél nos ensaios experimentais até a carga de 37,5kW.

Posteriormente, o0 autor concluiu que o sistema eletrénico de controle do motor,
desenvolvido por Justino (2018) e o modulo de controle de rotacéo, desenvolvido pelo
mesmo, para operagdo no ciclo Otto, apresentaram resultados estavéis nos ensaios
experimentais até a carga de 35kW. Em funcéo deste fato, optou-se por efetuar a
simulacdo com a carga constante de 35kW.

A faixa de variacdo da razdo de compressédo volumétrica selecionada, deveu-
se a faixa sugerida para motores a combustdo interna por compressao, proposta por
Heywood (2018). Observou-se, ainda, que os testes experimentais realizados por Cré
(2013) apontaram poucas vantagens no aumento da razdo de compressao acima de

21 que observou perdas térmicas em aberturas e fendas (Crevices).
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5 RESULTADOS

Os resultados obtidos sédo apresentados neste capitulo conforme a sequéncia
do fluxograma mostrado na Figura 30 do capitulo 4.4. Primeiro sdo discutidos os
resultados da analise diagndstica realizada para obtengcédo dos parametros utilizados
no modelo de combustdo da simulagdo. Na sequéncia, os resultados da validagao e,
finalmente, os resultados obtidos na analise proposta nesse estudo, avaliar os efeitos

da razao volumétrica de compressao na eficiéncia e nas emissdes.

5.1 Resultados da avaliagao diagnéstica

Os resultados da avaliagdo diagndstica, para obtencdo dos parametros que
caracterizam a combustdo do ESH na rotacédo de 1800 rpm e carga de 35 kW, foram
obtidos através do programa AVL Burn e estao divididos em trés Tabelas: 26, 27 e 28.

Cada tabela apresenta os valores dos parametros da seguinte forma:

1. Uma das trés condicdes de temperatura interna das paredes do cilindro,
propostas no fluxograma de simulacdes da Figura 32 no capitulo 4.4.1;

2. Resultados da andlise numérica utilizando dois submodelos
(Hohenberg e Woschni) para determinacdo do coeficiente de troca
térmica por conveccao;

3. Cada submodelo de troca térmica contém os resultados dos parametros
para cada um dos cinco combustiveis propostos;

4. As variaveis avaliadas na andlise numérica foram: o SOC (inicio da
combustéo) [ms], a Dur. (Duragédo da combustéo) [ms], o parametro de
forma da curva de liberacdo de calor (m) [-] e o balanco de energia (Bal.)
[-];

5. Valores de MFB ajustado (Mass Fraction Burned), os quais séo valores
resultantes de um processo de ajuste a curva de presséo experimental
e que também considera o balango de energia. O balanco de energia

a razao entre a soma da energia liberada na combust&o e na exaustao
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pela energia contida na fracdo de combustivel admitida, e por isso deve
ser menor ou mais proximo de 1 (um);

6. Valores de MFB (Vibe) que sao valores em que, apos o calculo dos
parametros de combustdo (SOC, Dur. e m), a curva Vibe é ajustada a

curva da taxa de liberacao de calor.

Tabela 26 - Resultados da simulagao no AVL Burn 200°C, 35kW a 1800rpm

Temperatura das Paredes Internas da Camara de Combustao

200°C MFB (Ajustado) MFB (Vibe)
Hohenberg [°CADPMS] [°CA DPMS]
Combustivel | soc | pur. | m | Bal
5% 10% | 50% | 90% 5% 10% | 50% | 90%
[°CA] | [PCA] | [4] [
EHC 313 | 2370 | 2,85 | 09696 | 257 | 449 | 9,96 | 1450 | 345 | 4,84 | 990 | 14,70
EHC17 411 | 2450 | 2,76 | 1,0010 | 1,30 | 350 | 919 | 14,00 | 247 | 390 | 915 | 14,20
EHC27 555 | 27,50 | 2,69 | 1,0010 | 043 | 296 | 922 | 1500 | 171 | 328 | 922 | 14,90
EHC37 747 | 2860 | 237 | 09990 | -205 | 043 | 7,01 | 1350 | -080 | 079 | 7,01 | 1320
EHC47 7,04 | 30,00 | 1,96 | 1,0000 | 2,95 | -020 | 6,73 | 1450 | 1,34 | 024 | 676 | 13,70
200°C MFB (Ajustado) MFB (Vibe)
Woschni [°CA DPMS] [°CA DPMS]
Combustivel | soc | pur. | m | Bal
5% | 10% | 50% | 90% | 5% | 10% | 50% | 90%
[°’CA] | [°CA] [-] []
EHC 273 | 2370 | 2,76 | 09958 | 292 | 474 | 10,20 | 14,80 | 367 | 507 | 10,10 | 14,80
EHC17 356 | 2410 | 252 | 1,0120 | 161 | 351 | 903 | 1410 | 239 | 378 | 901 | 14,10
EHC27 422 | 2650 | 2,34 | 09950 | 082 | 304 | 911 | 1500 | 1.87 | 333 | 910 | 14,90
EHC37 855 | 2030 | 248 | 09914 | -321 | -020 | 659 | 1320 | 1,42 | 024 | 659 | 12,90
EHC47 6,81 | 2980 | 192 | 09976 | 285 | -0,14 | 6,735 | 14,60 | -1,20 | 027 | 6,76 | 13,70

Fonte: Dados da pesquisa

Na Tabela 26 sdo mostrados os resultados da simulagao pelo AVL Burn para
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E na Tabela 27 sdo mostrados os resultados da analise diagnéstica da curva

de pressao experimental supondo que a temperatura interna das paredes do cilindro

manteve-se em 300° C, rotagcéo e carga constantes.

Tabela 27 - Resultados da simulagao no AVL Burn 300°C, 35kW a 1800rpm

Temperatura das Paredes Internas da Camara de Combustao

300°C MFB (Ajustado) MFB (Vibe)
Hohenberg [°CA DPMS] [°CA DPMS]
Combustivel SOC | Dur. m Bal.
5% 10% | 50% | 90% 5% 10% | 50% | 90%
cAl | cAl | [ [
EHC 3,09 | 23,60 | 2,81 | 09703 | 259 | 444 | 987 | 1440 | 338 | 476 | 928 | 14,60
EHC17 3,97 | 24,00 | 270 | 09843 | 143 | 343 | 898 | 1380 | 237 | 376 | 894 | 13,90
EHC27 447 | 2760 | 231 | 1,0300 | 056 | 302 | 930 | 1570 | 1,78 | 3,30 | 9,31 | 1540
EHC37 724 | 2850 | 2,31 | 1,0000 | -1,97 | 045 | 7,00 | 1360 | -077 | 080 | 7.01 | 13,30
EHC47 6,71 | 2090 | 1,88 | 1,0000 | -283 | 016 | 6,71 | 1460 | 129 | 026 | 674 | 13,70
300°C MFB (Ajustado) MFB (Vibe)
Woschni [°CA DPMS] [°CA DPMS]
Combustivel | soc | pur. | m | Bal.
5% 10% | 50% | 90% 5% 10% | 50% | 90%
[°CA] | [°CA] [-] [-]
EHC 339 | 2380 | 2,75 | 09752 | 213 | 4,09 | 957 | 1430 | 306 | 440 | 953 | 1440
EHC17 450 | 2450 | 2,69 | 09947 | 067 | 302 | 870 | 1370 | 2,00 | 3,37 | 866 | 13,80
EHC27 3,87 | 2640 | 221 | 09972 | 091 | 302 | 903 | 1510 | 1,84 | 328 | 903 | 1490
EHC37 678 | 28,30 | 2,22 | 10030 | 1,77 | 059 | 7,07 | 1370 | -0.64 | 093 | 7,08 | 1340
EHC47 6,52 | 29,70 | 1,86 | 09994 | 267 | -003 | 678 | 1470 | -1,18 | 035 | 6,81 | 13,80

Fonte: Dados da pesquisa

Na Tabela 28 sdo mostrados os resultados da analise supondo que a

temperatura interna das paredes do cilindro manteve-se em 400° C, e ainda com
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rotagdo e carga constantes iguais a 1800rpm e 35kW, respectivamente.

Tabela 28 - Resultados da simulagao no AVL Burn 400°C, 35kW a 1800rpm

Temperatura das Paredes Internas da Camara de Combustao

400°C MFB (Ajustado) MFB (Vibe)
Hohenberg [°CA DPMS] [°CA DPMS]
Combustivel SOC | Dur. m Bal.
5% | 10% | 50% | 90% | 5% | 10% | 50% | 90%
cAl | Al | [ [
EHC 2,87 | 2400 | 273 | 10050 | 273 | 461 | 10,10 | 1490 | 352 | 493 | 10,10 | 1500
EHC17 477 | 2440 | 272 | 09761 | 040 | 274 | 843 | 1330 | 172 | 314 | 839 | 1350
EHC27 433 | 26,30 | 236 | 09761 | 073 | 293 | 894 | 1470 | 1,76 | 3,23 | 894 | 14,70
EHC37 6,76 | 28,40 | 2,14 | 10010 | -1,92 | 039 | 6,86 | 1370 | 0,83 | 0,69 | 6,86 | 13,30
EHC47 670 | 2940 | 1,89 | 09802 | -275 | -018 | 657 | 1430 | 1,33 | 021 | 659 | 1350
400°C MFB (Ajustado) MFB (Vibe)
Woschni [°CA DPMS] [°CA DPMS]
Combustivel SOC | Dur. m Bal.
5% 10% | 50% | 90% 5% 10% | 50% | 90%
[°CA] | [°CA] [-] [-]
EHC 249 | 2340 | 2,66 | 09870 | 3,03 | 469 | 10,00 | 1470 | 359 | 4,96 | 9,98 | 14,80
EHC17 342 | 2370 | 251 | 09908 | 1,74 | 351 | 890 | 1390 | 239 | 374 | 888 | 13,90
EHC27 3,94 | 26,10 | 226 | 09793 | 095 | 302 | 895 | 1480 | 1,83 | 3,26 | 895 | 14,70
EHC37 677 | 2820 | 222 | 09987 | -1,75 | 058 | 7,03 | 1360 | -065 | 091 | 7,04 | 1330
EHC47 628 | 2970 | 1,79 | 09993 | -261 | 002 | 675 | 1470 | 1,16 | 034 | 6,78 | 13,80

Fonte: Dados da pesquisa

Considerando os dados das trés tabelas notou-se a ocorréncia do aumento no
avanco (SOC) e na duracdo da combustdo com o aumento da hidratacédo tendo
provavel relacdo com a diminuigao da velocidade laminar de chama com a presenca
da agua.

O parametro “m”, referente a forma da curva de liberacdo de calor nao
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apresentou variagao significativa, nem com o aumento da hidratagdo e tampouco com
o da temperatura, mantendo-se entre 2 e 3.

Em todas as simulacdes, 50% da fracao de massa queimada manteve-se entre
6°C e 10°CA, sendo o limite superior encontrado (10° CA) o valor de MBT proposto no
trabalho experimental de Brito Jr. (2013).

Os resultados do balango de energia determinaram quais parédmetros da
combustao foram selecionados para parametrizar o modelo numérico que propdos
avaliar os efeitos da alteragdo da razao volumétrica de compressao. Valores de “Bal”
que validam a analise diagndstica sdo aqueles menores e mais proximos de um. Os
valores iguais a um representam uma condicao ideal e acima deste valor a analise €
invalida. Os resultados de balan¢o de energia que atenderam ao pré-requisito de
validacdo da analise foram aqueles em que a temperatura interna das paredes do
cilindro foi prescrita a 400°C e o submodelo de Woschni para todos os combustiveis
(vide tabela 28).

Desta forma, foram considerados os valores de: SOC, Dur., m, e submodelo de
Woschni, da Tabela 28, parametros estes utilizados para descrever a combustdo do

ESH e inseridos na seg¢ao de configuragdo da curva Vibe duas zonas.

5.2 Validagao do modelo numérico

Nesse item foram analisados os resultados para a validacdo do modelo

numerico seguindo a ordem proposta no fluxograma de validacao, Figura 33.

5.2.1 Simulacdo do modelo numérico no ciclo Diesel

Avaliou-se 0 modelo numérico do motor base em seu ciclo original, Diesel,
antes da conversao para o ciclo Otto, utilizando dois submodelos de transferéncia de
calor para determinar o coeficiente de transferéncia de calor por convecgéo: Woschini
e Hohenberg. Os resultados sdo mostrados na Tabela 29 e o objetivo do procedimento
foi refinar os parametros do modelo numérico antes da conversao para o ciclo Otto,

facilitando o procedimento de validagao.
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Tabela 29 - Simulacao do motor MWM229/4 no ciclo Diesel,1800rpm

Modelo IMEP | Poténcia | Diferencga | Diferenga
(bar) (kW) (Abs.) (%)
Fabricante MWM - 49,00 - -
Simulado Ciclo Diesel Woschni 10,70 49,25 0,25 0,51
Simulado Ciclo Diesel Hohenberg | 11,40 53,25 4,25 8,67

Fonte: Dados da pesquisa

Com base nos dados da Tabela 29, comparando o valor da poténcia méaxima
do motor, fornecido pelo fabricante MWM, e os resultados simulados, utilizando dois
submodelos de Hohenberg e Woschni, observou-se uma menor diferenca absoluta

entre os dados para o submodelo de Woschni de 0,25 kW, o que equivale a 0,5%.

5.2.2 Conversao do modelo numérico e validagao no ciclo Otto

O modelo numérico o qual foi simulada a operagcao do motor no ciclo Diesel foi
convertido para realizar a validacdo e a simulagédo no ciclo Otto. O submodelo de
transferéncia de calor adotado para o ciclo Diesel foi o de Woschni que obteve
resultados com menor diferenca entre os resultados simulados e os experimentais. O
submodelo de Hohenberg foi utilizado para a simulagcéo de operacdo do motor no ciclo
Otto porgue o modelo de Woschni superestimou os parametros de desempenho neste
ciclo.

A temperatura assumida para as paredes internas do cilindro foi de 400 °C, de
acordo com os resultados da simulacéo diagnéstica realizada pelo AVL Burn.

A utilizacdo dos combustiveis propostos, misturas de etanol e agua, foi
simulada e os resultados comparados, individualmente, com os dados experimentais
correspondentes. Os resultados dos parametros de desempenho sdo mostrados na
Tabela 30 e os resultados de emissdes, na Tabela 33. Valores da diferenga percentual
entre os dados experimentais e simulados foram os parametros utilizados para
avaliacdo qualitativa do modelo numeérico e validacao.

Durante as simulagdes no ciclo Otto a rotagao (1800 rpm), a poténcia (35 kW),
a razao volumétrica de compressao (17:1) e o numero de octanas requerido pelo

motor (96) foram mantidos constantes, possibilitando a comparagdo entre os
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parametros de desempenho (rin,, s, SFC e eficiéncia global) e de emissbes (CO,
HC e NOx).

Na Tabela 31 sdo apresentados os resultados dos parametros de desempenho
simulados, os resultados da avaliagdo experimental realizada por Moreira (2018), a
incerteza de medicdo e a diferenga percentual entre os dados simulados e os
experimentais. Também s&o mostrados os valores de poténcia, do torque calculado
pelo software AVL Boost e do numero de octanas requerido para a operagao do motor

livre de detonacéo.

Tabela 30 - Resultados dos parametros de desempenho experimentais e da

simulagao do modelo numerico no ciclo Otto, 17:1, 35kW e 1800rpm

PARAMETROS
Combustivel m, (kg/h) my (kg/h) Poténcia
Sim ‘ Exp. ‘ Inc. ‘ Dif. [%] | Sim ‘ Exp. ’ Inc. ‘ Dif. [%] [kw]
BS - 1962 4,70 - - 8,86 0,13 - 35,0
EHC 129,63 135,14 2,12 4,07 15,55 15,08 0,09 3,11 35,0
EHC17 128,60 135,18 2,02 4,86 17,75 17,04 0,19 4,16 35,0
EHC27 128,25 137,49 5,64 6,72 20,56 19,10 0,12 7,64 35,0
EHC37 12812 136,37 2,30 6,04 | 2440 2260 021 7,96 35,0
EHCA47 127,00 140,44 2,73 956 | 2942 27,02 028 8,88 35,0
SFC (kg/(kW.h)) Eficiéncia Global [%] T | ON
Combustivel
Sim Exp. | Inc. Dif. [%] | Sim | Exp. | Inc. Dif. [%] | [N.m] | [
B8 - 0,2621 0,0001 - - 32,5 1,7 - - -
EHC 0,4506 0,4510 0,0001 0,08 32,81 32,47 0,53 1,04 186,0 95,60
EHC17 05125 05100  0,0002 0,49 3296 32,74 0,79 0,67 1850 | 95,65
EHC27 05925 05720  0,0001 3,58 3299 3378 0,51 2,33 184,6 | 96,90
EHC37 07061 06767  0,0002 434 3320 3343 0,57 0,68 1858 | 96,00
EHC47 08570 0,809  0,0003 5,85 3325 34,14 0,58 2,60 184,0 | 95,50

Fonte: Dados da pesquisa

A Figura 36 apresenta os graficos comparativos entre a vazao massica de ar e

de combustivel, simulado e experimental.
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Figura 36 - Vazao massica de ar e de combustivel 35 kW, 1800 rom em fungao
do indice de hidratagao
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Fonte: Dados da pesquisa

Em conclus&o de sua analise experimental, Moreira (2018) observou o aumento
no consumo de combustivel com o aumento do indice de hidratagdo em fungao da
reducao do poder calorifico inferior, fato também relatado na literatura estudada. O
comportamento semelhante foi observado na analise numérica e a diferenca entre os
dados simulados e experimentais variou de 3% para o EHC e 8,88% para o EHC47
para a vazao massica de combustivel, Figura 36, e diferen¢a na vazdo massica de ar
de 4% a 9,56%

Na Figura 37 sao apresentados os resultados simulados do consumo especifico
de combustivel e da eficiéncia global, comparados com os resultados obtidos
experimentalmente. Nos resultados da simulagao, tanto o SFC quanto a eficiéncia
global aumentaram com comportamento linear em relagdo ao indice de hidratagéo e
a diferenca entre os dados experimentais e simulados foram menores que 6%. Moreira
(2018) observou menor SFC quando utilizado o EHC na carga de 35 kW e maior
consumo para o EHC47.

Moreira (2018) observou que a eficiéncia global do motor, operando no ciclo
Otto, foi menor que no ciclo Diesel até a carga de 32,5 kW e para a carga de 35 kW a
eficiéncia foi a mesma para ambos os ciclos. Ndo ocorreram alteragdes significativas
da eficiéncia com o aumento do indice de hidratagdo, como mostrado no grafico da
Figura 37, que foi compensado pelo aumento do consumo de combustivel. Morais
(2016) observou aumento na eficiéncia com o aumento da hidratagdo do etanol.
Ambros et al. (2015) verificaram que a hidratacdo nao afeta a realizagao de trabalho

até um determinado percentual. Sari (2017) observou uma redugédo da eficiéncia
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global com a hidratagao para razdes volumétricas de compresséo abaixo de 14,5:1.

Figura 37 - SFC e Eficiéncia global para carga de 35 kW, 1800 rpm em fungao
do indice de hidratagao
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Fonte: Dados da pesquisa

Na Figura 38 sdo mostrados dois graficos das curvas de pressao para cada
combustivel EHC, EHC17 e EHC27. Na Figura 39, as curvas para o EHC37 e EHC47.

Figura 38 - Comparagao entre as curvas pressao experimental e simulada
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Fonte: Dados da pesquisa

As comparagdes entre essas curvas qualificam os parametros da curva Vibe
duas zonas, utilizados para reproduzir a combustao e os parametros de desempenho
que caracterizam o modelo numérico. Na primeira curva do par de curvas, para cada
combustivel, sido comparadas a pressao média experimental e a simulada, onde foi
possivel observar que a fase, o inicio e duragdo da combustao simulados coincidem
com a curva experimental. Ja na segunda curva, comparou-se a pressao simulada

com 30 curvas experimentais, considerando o coeficiente de variancia.
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Figura 39 - Comparagao entre as curvas pressao experimental e simulada,
1800rpm, 35kW, 17:1 para EHC37 e EHC47
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Fonte: Dados da pesquisa

A diferenca entre os picos de pressao simulados e experimentais, observados
na Tabela 31, mantiveram-se entre 0,95 bar (1,46%) e 1,86 bar (3,10%), e a diferenga
entre os angulos variando entre de 0,5 °CA e 1,5 °CA, maiores diferengcas foram

encontradas para maiores teores de hidratacao.
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Tabela 31 - Diferenga entre picos de pressao experimental e simulados do

modelo numerico no ciclo Otto, 17:1, 35kW e 1800rpm

PICO DE PRESSOES / ANGULO

o Angulo de Pressido Maxima

Combustivel Pressdo Maxima [bar] [CA]

Sim Exp. ‘ Dif. Sim ‘ Exp. ‘ Dif.
EHC 60,75 59,67 1,08 14 14,5 0,5
EHC17 62,92 61,78 1,14 14 13,5 05
EHC27 61,74 59,88 1,86 14 13,5 0,5
EHC37 65,95 64,15 1,80 12 11,0 1,0
EHCA47 65,81 64,86 0,95 12 10,5 1,5

Fonte: Dados da pesquisa

Na avaliacdo dos dados de desempenho e das curvas de pressao concluiu-se

gue a parametrizacdo permitiu a reproducdo do comportamento das variaveis de

interesse do trabalho, pelo modelo numérico, quando comparados com os dados do
trabalho de Moreira (2018).

Os resultados simulados referentes a emissdes sao apresentados na Tabela

33 e também comparados com os dados experimentais.

Tabela 32 - Resultados de emissdes experimentais e da simulagdao do modelo

numerico no ciclo Otto, 17:1, 35kW e 1800rpm

PARAMETROS
CcoO HC NOx
Combustive (9/(kW.)) (@/(kW.n)) (@/(kW.)
Sim | Exp. | Inc. Dif. Sim | Exp. | Inc. Dif. Sim Exp. Inc. Oif.
[%] [%] [%]
B8 - 16,6 0,2 - - 0,44 0,01 - - 5,49 0,12 -
EHC 46,25 46,6 8,3 0,75 0,58 0,55 0,01 5,45 9,70 9,69 0,03 0,10
EHC17 3737 370 52 1,00 | 067 089 003 2471 | 755 983 003 2319
EHC27 31,44 323 4,1 266 |073 1,10 004 3363 | 457 989 005 5379
EHC37 25,00 359 5,0 30,36 0,88 1,83 0,13 51,91 2,90 7,29 0,02 60,21
EHCA47 18,01 21,10 1,7 1464 | 099 306 036 6764 | 118 799 002 8523

Fonte: Dados da pesquisa

Os resultados simulados para emissdes de CO, quando comparados com
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dados experimentais, mantiveram-se dentro da incerteza de medigdo e com
discrepancia para o EHC37, fenbmeno n&o detalhado por Moreira (2018) em seu
estudo experimental. Para os demais combustiveis avaliados a diferenga percentual
manteve-se dentro dos 20% estipulados para a validagéo.

A parametrizacdo do modelo de emissdes de CO permitiu reproduzir o
comportamento dessas emissdes. Na Figura 40 observou-se a redugéo nas emissdes
de CO com o aumento do indice de hidratag&o divergindo de uma parte dos trabalhos
como: Saxena et al. (2014); Martins, Lanzanova e Sari (2015); Martins, Lanzanova e
Sari (2015); Lanzanova, Nora e Zhao (2016); Roso et al. (2016) e Noh e Soo-Young
(2017), que observaram aumento nas emissdes de CO devido a possivel redugdo na

reatividade de formagédo de CO com o aumento da hidratagéo.

Figura 40 - Emiss6es experimentais e simuladas do modelo no ciclo Otto, em
funcao do indice de hidratagao 1800rpm, 35kW
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Nos resultados de emissdes experimentais de HC observou-se um aumento
com o aumento do indice de hidratacdo do etanol, também observado na literatura
pesquisada. Com a parametrizagdo do modelo numérico de emissdes de HC, foi
possivel observar, no grafico da Figura 40, o mesmo fenbmeno, porém, o aumento
nas emissdes, prevista no modelo, tem comportamento linear com a hidratagao e
somente a emissao para o EHC esta dentro do parametro de validacado de 20%.

Os resultados simulados para as emissdes de NOx apresentaram reducdes
com o aumento do indice de hidratacao, fendbmeno também observado na literatura. A
redugdo da temperatura interna da camara de combustdo, em consequéncia da
elevacao da hidratacao, € a possivel causa para diminuicdo de emissdes de NOx. Nos
dados experimentais nido foi observado o comportamento de reducéo linear com a
hidratagdo gerando diferengas percentuais elevadas quando comparado aos dados
simulados.

Considerou-se 0 modelo de emissdes de CO para avalicdo proposta no
trabalho por obedecer ao critério de validagdo. A parametrizagcdo dos modelos de
emissdes de HC e NOx permitiu a previsdo de emissdo somente para o EHC
extrapolando os valores para os demais combustiveis. Assim, esses modelos foram

usados somente para observar a tendéncia nessas emissoes.

5.3 Anadlise numérica do modelo operando no ciclo Otto alterando a razao

Volumétrica de compressao

Apos a validacdo do modelo numérico, as simulacfes seguiram a proposta do
trabalho, 35 kW, 1800 rpm, submodelo de Hohenberg e alterando-se a razéo

volumétrica de compressédo de 17:1 até 22:1, em intervalos de 1.

5.3.1 Evolugao dos parametros de desempenho com a razdao volumétrica de

compressao

A Figura 41 apresenta os resultados simulados de consumo especifico de
combustivel e de eficiéncia global, para cada combustivel, alterando a razao
volumétrica de compressdo. Também foi avaliado os mesmos pardmetros para a

hipétese de operagdo do motor em plena carga e na razao volumeétrica de compressao
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de 22:1, pontos destacados em preto.

Figura 41 - Consumo especifico de combsutivel e eficiéncia global em fungao

da razao volumetrlca de compressao 1800rpm, 35kW, e a plena carga
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Fonte: Dados da pesquisa

O consumo especifico de combustivel ndo mostrou alteracao significativa com
a alteragao da razao volumétrica de compressao, em comparagao com os resultados
experimentais a 17:1. Este fato pode estar relacionado com a manutencao da poténcia
efetiva constante através da vazao massica de ar e combustivel. Ja na avaliagado do
motor em plena carga e razdo volumétrica de compressdo (RVC) de 22:1, foi
observado uma redugao média no consumo especifico de combustivel de 12,7% para
todos os combustiveis avaliados.

A eficiéncia global, para os combustiveis avaliados, apresentou aumento médio
de 2% com o aumento da razdo volumétrica de compressédo. A plena carga, o EHC,
seguido pelos EHC17 e EHC27 apresentaram aumento médio na eficiéncia de 11,3%.
Esse aumento significativo pode estar relacionado com a reducao na perda de carga
no bombeamento e pelo aumento da poténcia efetiva de 35 kW para 62,5 kW, torque
maximo de 180 N.m para 332,5 N.m, no ciclo Otto, e comparado aos 49 kW no ciclo
Diesel.

O aumento da pressdo com aumento da razdo volumétrica de compressao
resultou no aumento do trabalho realizado pelo cilindro, apresentado na Figura 42. No
primeiro grafico observa-se que o aumento na presséo € proporcional ao aumento da
RVC. No segundo grafico destacou-se maior aumento na pressao interna do cilindro

a plena carga, com pico de pressao de 112,53 bar.
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Figura 42 - Trabalho realizado pelo cilindro em fungao da razdo volumétrica de
compressao, 1800rpm, 35 kW e a plena carga
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Fonte: Dados da pesquisa

5.3.2 Variagcao da pressao e da temperatura com a razdo volumétrica de

compressao

A variagdo da pressado e da temperatura, para todos os combustiveis, foi
avaliada em fungdo da razdo volumétrica de compressdo. Dois graficos foram
desenvolvidos, um para pressao e um para temperatura, para cada combustivel, sao
mostrados na Figura 43, onde observou-se o aumento da pressao com o aumento da
RVC, porém a temperatura interna do cilindro ndo apresentou variagao significativa
com a RVC.

Figura 43 - Variagcao da pressao interna do cilindro e da temperatura com a
razao volumétrica de compressao, 1800rpm, 35 kW e a plena carga
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Fonte: Dados da pesquisa

O aumento da pressao observado nas curvas de pressao foi consequéncia do
aumento da hidratacdo do etanol também com o aumento da razdo volumétrica de
compressdo e da carga. Sdo os fatores que contribuiram para atingir maiores
pressdes com a utilizagdo do EHC17 (115,78 bar a 13 °CA), EHC37 (115,33 bar a 11
°CA) e EHC47 (111,55 bar a 10,5°CA) na razao volumétrica de compresséao de 22:1.

O comportamento da temperatura apresentou alteracbes apenas com a
hidratagdo do etanol ndo havendo interferéncia da RVC e nem com a carga, como

observado nos graficos da Figura 43.

5.3.3 Variagdo do numero de octanas requerido com a razdo volumétrica de

compressao

O AVL Boost calcula e apresenta em seus resultados o numero de octanas
requerido (ON) minimo que o combustivel utilizado precisa ter, em funcéo da
parametrizagdo realizada. O grafico da Figura 44 apresenta a variagdo do ON
requerido em fungdo da razdo volumétrica de compressao, para os combustiveis
propostos, na carga de 35 kW e também a plena carga. Foi considerado para o EHC
comercial o IAD (indice antidetonante) de 100, que € a média dos valores de MON e
RON do etanol hidratado combustivel. Acima deste valor de IAD, somente para o EHC,
pode ocorrer o fenbmeno de detonagao. Para o etanol com indices de hidratacao
maiores que 7% (v/v) foi considerado IAD > 110, valor obtido na literatura pesquisada.

Pelos resultados obtidos por simulagdo, apresentados na Figura 44,

considerou-se ser possivel operar com o EHC até a razao volumétrica de compressao
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de 18:1 na carga de 35 kW e 1800 rpm. Para as demais misturas de etanol/agua, igual
e acima do EHC17, todas as operacdes sao possiveis nas razdes volumétricas de
compressao propostas e também a plena carga. Essas operagdes podem ser
realizadas, possivelmente sem a ocorréncia de detonagao, em fungao da presenca de
um maior volume de agua na mistura do combustivel, elevando assim seu numero de

octanas e atendendo o valor requerido.

Figura 44 - Variagao do numero de octanas requirido com a razao volumétrica
de compressao a 1800rpm 35kWea plena carga
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Fonte: Dados da pesquisa

O numero de octanas requerido determinado pelo AVL é funcédo da temperatura
da regido dos gases nédo queimados, da pressao interna do cilindro, do inicio da
combustao e o tempo para 85% de MFB. Nao ocorrendo variagao da temperatura com
a RVC dependera entdo o ON requerido somente da pressao interna do cilindro, da

fase da combustéo e da carga.
5.3.4 Emissées de CO com a variagdo da razao volumétrica de compressao
Na Figura 45 sdo apresentadas as emissdes de CO para os combustiveis

avaliados em funcédo da razdo volumétrica de compressao, hidratagcdo e carga.

Observou-se que a RVC nao influenciou nas emissdes de CO com diferengas
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préximas a 2% em relagéo os dados de validacédo na RVC de 17:1. A plena carga e
na RVC de 22:1 ocorreu reducdo significativa nessas emissdes, para todos os
combustiveis, com maior reducéo para o EHC de 32,0% seguido pelo EHC17 com

24,0% a plena carga, quando comparados com a RVC de 17:1 e carga de 35 kW.

Figura 45 - Variagado das emissdes de CO com a razao volumétrica de
compressao a 1800 rpm, 35 kW e a plena carga
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Fonte: Dados da pesquisa

5.3.5 Emissoes de HC com variagcao da razao volumétrica de compressao

As emissbdes de HC, conforme a Figura 46, tenderam a aumentar com a
hidratagdo e com o aumento da razdo volumétrica de compressdo. O modelo de
emissoes de HC nao atendeu ao critério de validacdo com diferencas entre os dados
simulados e experimentais superiores a 20%. Desta forma, o modelo foi utilizado para
descrever somente a tendéncia do comportamento nessas emissoes.

Os resultados simulados e dados experimentais descreveram maiores
emissdes para os combustiveis com maiores teores de hidratagdo e maiores razbes
volumétricas de compressao, como exemplo o EHC47, seguido pelo EHC37,
comportamento similar observado pelos autores: Saxena et al. (2014); Lanzanova,
Nora e Zhao (2016); Roso et al. (2016); Noh e Soo-Young (2017) e Sari (2017).

Supondo a operagao em plena carga, houve tendéncia na diminuicao das
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emissdes de HC com o aumento da razado volumétrica de compressao, para todos os
combustiveis e emissdes na RVC de 22:1, em plena carga, no mesmo patamar das

emissdes encontradas para a RVC de 19:1 a 35kW.

Figura 46 - Variagcao das emissoes de HC com a razao volumétrica de
compressao a 1800 rpm, 35 kW e a plena carga
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5.3.6 Emissoes de NOx com variagao da razao volumétrica de compressao

Na Figura 47 é apresentado o comportamento das emissdes de NOx, onde
ocorreu tendéncia de maiores emissdes para os combustiveis com menores teores de
hidratacdo e a provavel causa esta relacionada com a combustdo dessas misturas
atingirem maiores temperaturas e os combustiveis com maiores teores de hidratagao
menores temperaturas na combustao ocorrendo menores emissdes de NOx.

Aplena carga e na razdo volumétrica de compressao de 22:1 ocorreu tendéncia
de aumento nas emissdes. As maiores emissdes tenderam a ocorrer com a utilizacao
de EHC e EHC17, em todas as RVC estudadas bem como a plena carga. A causa

provavel sdo as maiores temperaturas durante a combustao.
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Figura 47 - Variagdo das emissdes de NOx com a razdo volumétrica de
compressao a 1800 rpm, 35 kW e plena carga
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6 CONCLUSOES

O objetivo geral do trabalho, simular o comportamento de um motor a
combustao interna do ciclo Diesel convertido para operar no ciclo Otto, alimentado
com etanol sobre-hidratado e utilizando o AVL Boost foi realizado. O software
apresentou capacidade de realizar este tipo de simulagdo com diferengas entre os
resultados simulados de desempenho e experimentais inferiores a 10%.

Os parametros obtidos atraves da simulag&o diagndstica, utilizando-se o trago
de pressdo experimental realizado por Moreira (2018) de todos os combustiveis
estudados, contribuiram para validagdo do modelo numérico proposto através
caracterizagdo adequada da curva Vibe duas zonas, onde obteve-se proximidade
entre as curvas de pressao experimental e simuladas, validando o modelo numérico.

Foi possivel reproduzir os resultados dos dados experimentais do estudo
realizado por Moreira (2018) utilizando o AVL Boost na conversao entre ciclos de um
motor originalmente do Diesel, operando com indices de hidratacéo de 7% a 47%, e
atendendo o critério de validagao.

O modelo de Woschni apresentou resultados simulados mais proximos do
experimentais para simulacdes no ciclo Diesel e Hohenberg o mais apropriado para
simulacédo no ciclo Otto, pelo mesmo motivo.

O ganho de eficiéncia obtido com o aumento da razdo volumétrica de
compresséao foi em média de 3% para todos os combustiveis avaliados na carga de
35 kW, 1800 rpm. Porém, a melhor condicdo de operacéo, considerando a eficiéncia
e emissdes, € observada a plena carga com a utilizacdo do EHC17 e EHC27, sem
ocorréncia de detonacdo, obtendo aumento de eficiéncia médio de 11,30% e reducao
nas emissdes de CO em 24% em relacdo a carga de 35 kW na razao volumétrica de
compressado de 17:1

As emissbes de NOx ndo apresentaram variagbes relevantes nem com a
variacdo da razao volumétrica de compressao e nem em carga maxima. As emissoes
de CO apresentaram aumento maximo de 4% com o aumento da razédo volumétrica
de compresséo e reducdo com carga maxima a 22:1, de 24%.

As emissdes de HC tenderam a aumentar com o aumento da razéo volumétrica
de compressdo e com o indice de hidratacdo, apresentando valores médios del8%
para RVC de 22:1 em relagéo a 17:1.
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A operacdo do motor utilizando etanol sobre-hidratado na converséo entre
ciclos e substituindo o 6leo diesel € viavel quando em plena carga e na razao
volumétrica de compressao de 22:1. Nessa configuracao obteve-se poténcia efetiva
de 62,5 kW, torque maximo de 332,5 N.m para o EHC 17, isto é, torque 84% maior
que os 180 N.m para 35 kW.

Ao final da anélise numérica, do motor utilizado como base, observou-se a
possibilidade de operagédo com o etanol sobre-hidratado com indices de hidratacéo de
até 47% (v/v). Para indices de hidratacGes acima de 7% (v/v) € também possivel a
operacdo do motor no ciclo Otto em razdes volumétricas de compressao de 22:1 sem

a ocorréncia do fendmeno de detonagao.

6.1 Sugestoes para futuros trabalhos

Realizar simulagdo numeérica do modelo, com a razdo volumétrica de
compressao original e turbo alimentado.

Realizar simulagdo numérica do modelo utilizando EGR para controle de carga,
em substituicdo a valvula borboleta.

Realizar simulacdo do modelo no ciclo Atkinson, para maximizacdo de
eficiéncia global e estudo para aplicacéo hibrida.

Realizar simulagdo do modelo no ciclo Atkinson, turbo alimentado, utilizando
EGR e alimentado com etanol sobre-hidratado para a aplicacéo hibrida.
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Plano de Simulagao para os Parametros de Desempenho
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Fonte: Elaborado pelo autor

Plano de simulagao dos parametros de emissoes

Plano de Simulagao para os Parametros de Emissoes
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Fonte: Elaborado pelo autor
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ANEXO A - Tela inicial do AVL BOOST

Programs File Edit El=ment Model
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AVL User Coding Interfacs,J ool
BOOST Gas Properties Too
BOOST Turbocharger Tool
BOOST Surface Import

Export GCA Parameters..
Import GCA bst model

Export Pressure Curves

Export Flowmaster 4D-Map...
Export Engine Data...
Calculation List

Python Scripts 3
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do modelo

-

E1: Tales Nazareno
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| Selecdo de Componentes |

Data Checker =]

c\Users\Tales\Deskiop\MAZAREND_TALES bwf saved!

Fonte: Dado da pesquisa




ANEXO B - Elaboragao dos combustiveis compostos no BOOST

Fuel Components

Thermodynamic datafile: C\Program Files (86)\AVL\tools\boost\appl\therm.dat

Kind of fraction ratio: Liquid volume fraction based
= i
Fuel Label
1 ETHANOL
2 HWO

o a E [E C 5 Search:

SECTION FUEL

MOLAR MASS  0.25328552E+002
LOWER_HERTING VALUE  0.13163613E+008
STOICH A2F RRTIO  0.42666756E+001
CARBON_TO_TOTAL  0.24723776E+000
OXIGEN TQ TOTAL  0.6316744B8E+000
NITROGEN TC TOTAL  0.00000000E+000
MASSFRACTION H20  0.52585202E+000
MASSFRACTION H2  0.00000000E+000
MRSSFRACTICN CO2  0.00000000E+000
MASSFRACTION _CO  0.00000000E+000
MASSFRACTICN N2  0.00000000E+000
MASSFRACTION 02  0.00000000E+000

4
4

Fraction Ratio ([-])
0.53
047

Fonte: Dados da pesquisa
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