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RESUMO 

 

 Nesse trabalho, são apresentados resultados experimentais de um motor 

monocilíndrico de pesquisa com razões volumétricas compressão de 11,5:1 e 15:1 com 

injeção direta de E22 (gasolina brasileira padrão emissões) e E100 (etanol hidratado) para 

avaliar o efeito da  razão volumétrica de compressão e do combustível na combustão, 

eficiência e nas emissões. Os experimentos foram realizados em uma faixa intermediaria 

de operação do motor com rotações de 2000 RPM e pressões médias efetivas indicadas 

de 4 bar. Foram feitas simulações por dinâmica dos fluidos computacional para as 

mesmas condições de operação com o objetivo de validar uma metodologia de simulação 

de motores com injeção direta de combustível. Quanto aos efeitos do combustível, foram 

verificados aumentos de eficiência de 2,7% e 2,0% quando utilizando E100 em relação a 

E22 para as razões volumétricas de compressão de 11,5:1 e 15:1 respectivamente. Quando 

comparando E100 ao E22, também foram verificadas reduções nas emissões especificas 

de CO2 de 4,0% e 4,6%, de NOx de 42,9% e 50,9% e de hidrocarbonetos não queimados 

de 17,9% e 28,0% para as razões volumétricas de compressão de 11,5:1 e 15:1 

respectivamente. Em relação aos efeitos da razão volumétrica de compressão foram 

verificados aumentos de eficiência de 0,9% e 1,6% quando utilizando a razão volumétrica 

de compressão de 15:1 em relação a razão volumétrica de compressão de 11,5:1 para 

E100 e E22 respectivamente. Quando comparando as razões volumétricas de compressão 

de 15:1 e 11,5:1 também foram verificadas reduções nas emissões específicas de CO2 de 

7,6% e 7,0% bem como aumento nas emissões especificas de CO de 93,4% e 17,0% e 

nas emissões específicas de hidrocarbonetos não queimados de 56,5% e 78,6% para 

etanol e gasolina respectivamente. Quando comparando gasolina com razão volumétrica 

de compressão de 11,5:1 com etanol com  razão volumétrica de compressão de 15:1 se 

obteve o maior ganho de eficiência de 3,6% mostrando o potencial do etanol com altas 

razões volumétricas de compressão. A metodologia numérica foi validada para estas 

mesmas condições e apresentou diferenças inferiores a 6% na pressão média efetiva em 

todos os casos. 

 

Palavras Chaves: Motores de Combustão Interna, Razão Volumétrica de Compressão, 

Gasolina, Etanol, Combustão, Eficiência, Emissões, Injeção direta, CFD, Simulação 3D. 
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ABSTRACT 

 

 In this work, experimental results for a single cylinder research engine with 

compression ratios of 11.5:1 and 15:1 with direct injection of E22 (emissions standard 

Brazilian gasoline) and E100 (hydrous ethanol) are presented to evaluate the effects of 

compression ratio and fuel on combustion, efficiency and emissions. These experiments 

were made in an intermediate point of the engine operation range with speed of 2000 

RPM and indicated mean effective pressure of 4 bar. Computational fluid dynamics 

simulations were conducted for the same operation conditions to validate an engine 

simulation methodology for direct injection engines. When analyzing fuel effects, an 

increase of efficiency of 2.7% and 2.0% were obtained using E100 compared to E22 for 

compression ratios of 11.5:1 and 15:1, respectively. When comparing E100 and E22 a 

specific emissions reductions of CO2 of 4.0% and 4.6%, of NOx of  42.9% and 50.9% 

and of unburned hydrocarbons of 17.9% and 28.0% were observed for compression ratio 

of 11.5:1 and 15:1 respectively. The compression ratio effect on efficiency resulted in an 

increase of 0.9% and 1.6% when using the compression ratio of 15:1 compared to 

compression ratio of 11.5:1 for E100 and E22, respectively. When comparing the 

compression ratios of 15:1 and 11.5:1 and a specific emissions reductions of CO2 of 7.6% 

and 7.0% and specific emissions increase of CO of 93.4% e 17.0% and unburned 

hydrocarbons of 56.5% and 78.6% were observed for ethanol and gasoline, respectively. 

When comparing gasoline with compression ratio of 11.5:1 with ethanol with 

compression ratio of 15:1 the biggest gain in efficiency was observed with a 3.6% 

increase. The numerical methodology was validated for these same cases and showed 

differences smaller than 6% in the indicated mean effective pressure for all cases. 

  

Keywords: Internal Combustion Engines, Compression Ratio, Gasoline, Ethanol, 

Combustion, Efficiency, Emissions, Direct Injection, CFD, 3D Simulation. 
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1. INTRODUÇÃO 

 

 Os motores de combustão interna continuarão a ser relevantes pelos próximos 

anos, existem previsões de que ainda em 2040 mais de 99% dos veículos de transporte 

vendidos ainda utilizem essa forma de propulsão (Department of Energy, 2014). As 

preocupações com o aquecimento global levam a uma crescente necessidade de reduzir a 

emissão de gases do efeito estufa. O dióxido de carbono (CO2) é o mais importante desses 

gases, sendo responsável por 81% de todos gases de efeito estufa emitidos nos Estados 

Unidos da América (EUA) em 2014, com grande participação dos motores de combustão 

interna. Estes são uma grande fonte de CO2 com 33,4% de todas emissões de CO2 nos 

EUA em 2014 (Enviromental Protection Agency, 2016). Devido a este papel as 

legislações de emissões associadas aos motores de combustão interna estão se tornando 

cada vez mais severas. Um requisito solicitado pela comunidade europeia e aceito pela 

Associação de Fabricantes Europeus de Automóveis (ACEA do francês Association des 

Constructeurs Européens d'Automobiles) é de reduzir as emissões médias da frota de 

veículos para 95g/km até 2020 o que é equivalente a cerca de 24,4 km/l para veículos 

movidos à gasolina (International Council on Clean Transportation, 2014). Nos EUA, a 

norma de economia média de combustível dos fabricantes (CAFE do inglês Corporate 

Average Fuel Economy) exige um consumo médio de 20,8 km/l para veículos leves em 

2020 e 25,5 km/l em 2025 (Enviromental Protection Agency e National Highway Traffic 

Safety Administration, 2011). 

 Uma maneira de se reduzir as emissões de CO2 é por meio do aumento da 

eficiência dos motores. Uma forma de se obter este incremento de eficiência é com o 

aumento da razão volumétrica de compressão. Idealmente a razão volumétrica de 

compressão traz ganhos de eficiência indefinidamente, mas em motores reais os ganhos 

são limitados por diversas perdas (Heywood, 1988). Entre estas podem ser citadas: O 

aumento da relação área-volume e consequente aumento das perdas por transferência de 

calor; O aumento da razão entre o volume de folga entre pistão e cilindro e o volume da 

câmara de combustão e, consequentemente, aumento da fração de combustível não 

queimado; E, principalmente, a detonação. A detonação, em razões volumétricas de 

compressão elevadas para o motor, combustível e estratégia de injeção, força a redução 

do avanço de ignição em relação ao avanço de maior eficiência. Dessa forma é necessário 



2 

 

 

 

testar, para cada combustível e estratégia de injeção, o valor ideal de razão volumétrica 

de compressão para que se obtenha a maior eficiência (Leone et al., 2015). 

 O uso de combustíveis renováveis com menores emissões de CO2 ao longo de seu 

ciclo de vida também é uma possível solução para este problema. O etanol de cana de 

açúcar emite quantidades muito inferiores de CO2 ao longo de seu ciclo de produção 

quando comparado aos combustíveis fósseis. Ele produz 67% menos CO2 quando 

comparado com um combustível fóssil de referência estabelecido pelo Diretiva de 

Energias Renováveis da União Europeia (do inglês Renewable Energy Directive of the 

European Union) com emissões de 27,5 kg CO2/GJ para o etanol brasileiro contra 

emissões de 83,8 kg CO2/GJ para o combustível fóssil de referência (Garcia et al., 2011) 

e 40% a 62% menos quando comparado com a gasolina (Wang et al., 2012). 

 A combinação dos ganhos de eficiência com o aumento da razão volumétrica de 

compressão até o nível ideal do motor, combustível e estratégia de injeção com o uso de 

combustíveis renováveis é uma excelente alternativa para redução das emissões de CO2. 

Nesta linha de pensamento, o uso de motores de altas razões volumétricas de compressão 

com etanol é uma abordagem promissora. A injeção direta de combustível é ideal para o 

etanol e permite o uso de razões volumétricas de compressão mais altas (Baeta et al., 

2015). Utilizando estes recursos (injeção direta de etanol em motores com alta razão 

volumétrica de compressão), é possível obter menores emissões de CO2 no escapamento 

e principalmente de ciclo de vida completa do combustível em comparação a motores 

movidos a etanol com razões volumétricas de compressão mais baixas e também em 

relação a motores movidos a gasolina tanto em razões volumétricas de compressão baixas 

quanto altas.  

 O objetivo desse trabalho é verificar os efeitos na eficiência e nas emissões do 

aumento da razão volumétrica de compressão para um motor monocilíndrico de pesquisa 

com injeção direta de E22 (gasolina brasileira padrão emissões) e de E100 (etanol 

hidratado) bem como comparar os efeitos na eficiência e nas emissões destes 

combustíveis dentro da mesma razão volumétrica de compressão. Dessa forma, será 

possível isolar o efeito de ganho de eficiência devido ao combustível dos ganhos de 

eficiência devido ao aumento da razão volumétrica de compressão e demonstrar as 

vantagens de motores com injeção direta de etanol com altas razões volumétricas de 

compressão. Além disso, deseja-se verificar as emissões de CO2, monóxido de carbono 

(CO), de óxidos de nitrogênio (NOx) e hidrocarbonetos não queimados (HC) para cada 
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caso, bem como validar uma metodologia numérica para simulação do escoamento de ar, 

spray de combustível e combustão em um motor monocilíndrico de pesquisa. 
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2. REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 

 

2.1. Motores de Combustão Interna  

 Os motores de combustão interna englobam diversos equipamentos como turbinas 

a gás, turbinas a jato, motores de foguete, motores rotativos Wankel e motores alternativos 

de dois e quatro tempos. Nesse trabalho, quando citados apenas como motores de 

combustão interna o leitor deve entender como motores de combustão interna alternativos 

de quatro tempos. Qualquer outro tipo de motor caso citado terá sua classificação citada 

explicitamente. 

 Os motores de combustão interna surgiram em 1876 quando Nikolaus Otto 

desenvolveu o primeiro motor de ignição por centelha. Desde então eles se tornaram a 

principal forma de propulsão para automóveis, entre outras aplicações como motores de 

navios, locomotivas e geradores estacionários. A aplicação de motores de combustão 

interna com maior relevância na atualidade são os automóveis. Em 2015, foram vendidos 

no Brasil 2,57 milhões de veículos entre carros, veículos comerciais leves, ônibus e 

caminhões (Anfavea, 2016) enquanto no mesmo período foram vendidos 17,39 milhões 

de veículos entre carros e pequenos caminhões nos EUA (Reuters, 2016). É previsto que 

ainda em 2040 mais de 99% dos veículos de transporte vendidos ainda utilizem essa 

forma de propulsão (Department of Energy, 2014). 

2.1.1 Motores Movidos à Etanol 

 O uso de etanol em motores de combustão data de 1826 quando este foi utilizado 

por Samuel Morrey em um protótipo de motor atmosférico. Em 1860, Nikolaus Otto 

utilizou etanol em alguns de seus muitos experimentos para criação do primeiro motor de 

combustão interna. 

 No Brasil primeiro marco significativo do uso de etanol em motores se deu em 

1953 quando o engenheiro Urbano Ernesto Stumpf iniciou pesquisas no Instituto 

Tecnológico da Aeronáutica (ITA) que demonstraram a viabilidade de se adaptar um 

motor do ciclo Otto para funcionar com este combustível. Os motores à etanol tiveram 

um avanço significativo no Brasil a partir de 1975 com a criação do programa Proálcool 

com o objetivo de reduzir as importações de petróleo cujo preço havia subido cerca de 

300% devido à crise do petróleo de 1973. Os incentivos foram aumentados ao longo dos 
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anos seguintes, principalmente após outro aumento de 37% no ano de 1979, e se 

mantiveram em alta até 1985. De 1985 até 2002 os incentivos governamentais foram 

gradualmente suspensos sendo o principal ato a extinção do Proálcool em 1991 (Hira e 

Oliveira, 2009). 

 A retomada do etanol como combustível se deu em 2003 quando foi introduzida 

a tecnologia multicombustível no Brasil. Os carros com essa tecnologia podem operar 

com gasolina e etanol misturados em qualquer proporção, permitindo ao usuário escolher 

o combustível mais vantajoso economicamente no momento. Em 2015, 1.959.866 dos 

2.122.956 carros e veículos comerciais leves produzidos no Brasil eram 

multicombustíveis, representando 92,3% do total (Anfavea, 2016). 

 O uso de etanol em motores de combustão interna possui diversas vantagens sobre 

a gasolina, entre elas estão: 

 Maior número de Octanos; 

 Maior efeito de resfriamento da câmara de combustão devido ao maior calor 

latente de evaporação; 

 Menor produção de dióxido de carbono ao longo de seu ciclo de vida; 

 Menores emissões de monóxido de carbono; 

 Maior velocidade laminar de chama; 

O etanol também apresenta algumas desvantagens, entre elas estão: 

 Maior corrosão dos materiais do motor; 

 Menor densidade de energia; 

 Dificuldades de partida a frio devido a sua maior temperatura de ignição e ao 

maior calor latente de vaporização. 

 As propriedades do etanol e da gasolina são fornecidas na Tabela 2.1 e a 

comparação entre as velocidades laminares de chama são feitas na Figura 2.1. 
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Tabela 2.1 – Propriedades Físicas do Etanol e da Gasolina 

Propriedades Gasolina 

 

E100 

Fórmula Química [-] C8H18
* C2H5OH 

Densidade [kg/m3] 714,9 (Yaws, 2003) 785,5 (Yaws, 2003) 

RON [-] 95 (Zhung e Hong, 2013) 106 (Zhung e Hong, 2013) 

Poder Calorífico Inferior [MJ/kg] 42,9 (Zhung e Hong, 2013) 26,9 (Zhung e Hong, 2013) 

Entalpia de Evaporação [kJ/kg] 298 (Kar et al., 2008) 948 (Kar et al., 2008) 

Razão ar-combustível estequiométrica [-] 14,8:1 (Zhung e Hong, 2013) 9,0:1 (Zhung e Hong, 2013) 

* O isooctano foi escolhido para representar a fórmula química da gasolina, mas as 

propriedades listadas são da gasolina comercial 

 

Figura 2.1 – Velocidades laminares de chama da gasolina e do etanol para temperatura 

dos gases não queimados de 50oC – (Adaptado de Tian et al., 2010) 

 Analisando as vantagens e desvantagens do etanol é possível verificar que as 

desvantagens podem ser contornadas com o uso de materiais resistentes a corrosão pelo 

etanol, uso de tanques de combustível maiores e uso de dispositivos de partida a frio como 

tanque suplementar de gasolina ou aquecedor de combustível enquanto as vantagens 

apresentam efeito significativo no desempenho. O uso de etanol, por seu maior número 
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de octanos e principalmente se combinado com tecnologias de injeção direta de 

combustível que aproveita mais efetivamente o maior calor latente de vaporização para 

reduzir a temperatura da câmara de combustão, permite o uso de razões volumétricas de 

compressão mais altas e uso de avanços de ignição mais favoráveis, sem que ocorra 

detonação. A maior velocidade laminar de chama permite que motores a etanol operem 

com maiores concentrações de gases residuais e misturas mais pobres sem que ocorra 

instabilidade na combustão e também resulta em menores temperaturas de exaustão, uma 

vez que, a queima ocorre mais rapidamente e é deslocada mais para o início do ciclo de 

expansão. A menor densidade de energia do etanol apresenta também um efeito colateral 

positivo quando operando com injeção direta, uma vez que mais massa é injetada no 

interior do cilindro, obtendo-se assim maiores densidades e pressões no cilindro e maior 

trabalho, resultando em maior torque. 

 Os motores multicombustíveis, entretanto, são motores típicos a gasolina que para 

manter a capacidade de operar com ambos combustíveis não usam todas as vantagens do 

etanol (Brusstar e Bakenhus, 2005). Eles são, por exemplo, limitados pela menor 

resistência a detonação da gasolina que obriga o uso de razões volumétricas de 

compressão sub-ótimas para o etanol (Costa e Sodré, 2010). Os motores otimizados para 

etanol ao utilizar plenamente todas vantagens fornecidas por esse combustível possuem 

um maior rendimento, tendo assim maior potência por cilindrada e também reduzindo 

consideravelmente as emissões de dióxido de carbono quando considerado o ciclo de vida 

do combustível. Um ganho de eficiência de 0,5% a cada 10% em volume de etanol 

adicionado à gasolina foi estimado por Leone et al. (2015) baseado no estudo de Jung et 

al. (2013) 

2.1.2 Injeção Direta de Combustível 

 Nos motores de injeção indireta (PFI do inglês Port Fuel Injection), o combustível 

é injetado antes das válvulas de admissão, sendo misturado dentro dos pórticos de 

admissão resultando em uma mistura homogênea no momento da combustão 

(Stanglmaier, 2001). Já nos motores com injeção direta de combustível (DI do inglês 

Direct Injection) o combustível é injetado no interior da câmara de combustão, permitindo 

um maior controle da mistura. Os motores com injeção direta de combustível podem ser 

operados de maneira homogênea em que o combustível é injetado no cilindro no início 

do ciclo de admissão com proporção próxima da estequiométrica, com o objetivo de 
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formar uma mistura homogênea de ar-combustível. Eles também podem ser operados 

com mistura estratificada pobre na qual o combustível é injetado de maneira a ter uma 

mistura com razão ar-combustível dentro dos limites de queima na região da vela 

enquanto opera com mistura pobre no restante do cilindro. As principais vantagens da 

injeção direta de combustível são (Zhao et al., 1999): 

 Redução das perdas de bombeamento uma vez que o controle é feito pela variação 

da vazão de combustível e não pelo fechamento da válvula borboleta (válida 

apenas para carga estratificada); 

 Menores perdas de calor devido a menor temperatura do cilindro causada pelo 

calor latente de evaporação de combustível; 

 Redução da detonação devido ao efeito de resfriamento do cilindro pelo calor 

latente de evaporação do combustível; 

 Melhora do comportamento transiente uma vez que ele não depende do transporte 

de filme líquido como em motores com injeção indireta, podendo o combustível 

ter sua vazão mudada subitamente de um ciclo para o outro. 

 Os testes para medição do número de octanos (RON do inglês Research Octane 

Number) são feitos em motores carburados e não representam as condições reais dos 

motores atuais que apresentam injeção indireta de combustível nos pórticos ou injeção 

direta de combustível. Devido a essa diferença o conceito de número de octanos efetivo 

é necessário. Ele leva em conta o efeito de resfriamento do motor com o calor latente de 

vaporização do combustível e assim demonstra melhor as características antidetonação 

destes para motores atuais (Leone et al. ,2015). 

 Com relação a redução de detonação pelo resfriamento do cilindro com a 

evaporação do combustível Okamoto et al. (2003) indicam um ganho de 4 números de 

octanos comparando um caso com injeção direta de gasolina com um de injeção indireta 

de gasolina resultando num salto do número de octanos efetivo de 95 para 99. Para o 

etanol e misturas de gasolina com etanol esse efeito é ainda maior sendo dada por Leone 

et al. (2015) a correlação: 

𝑅𝑂𝑁𝑒𝑓𝑒𝑡𝑖𝑣𝑜 = 𝑅𝑂𝑁 + 𝑂𝑁𝑟𝑒𝑠𝑓𝑟𝑖𝑎𝑚𝑒𝑛𝑡𝑜 ( 2.1 ) 

Onde: 
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𝑂𝑁𝑟𝑒𝑠𝑓𝑟𝑖𝑎𝑚𝑒𝑛𝑡𝑜 = 0    0 ≤ 𝐸𝑥 ≤ 40 ( 2.2 )  

𝑂𝑁𝑟𝑒𝑠𝑓𝑟𝑖𝑎𝑚𝑒𝑛𝑡𝑜 = 0,16 × (𝐸𝑥 − 40)    𝐸𝑥 > 40 ( 2.3 ) 

Onde 𝐸𝑥 é a porcentagem de etanol em volume, dessa forma para injeção direta de E100 

é esperado um ganho de quase 10 números de octanos no número de octanos efetivo em 

relação ao número de octanos tradicional resultando num valor de aproximadamente 116. 

2.1.3 Efeitos da Razão Volumétrica de Compressão 

 A razão volumétrica de compressão é definida como a relação entre o volume total 

do cilindro e o volume da câmara de combustão conforme a equação: 

𝐶𝑅 =
𝑉𝑐𝑐 + 𝑉𝑑

𝑉𝑐𝑐
 ( 2.4 ) 

 No ciclo Otto ideal, a eficiência varia diretamente com a razão volumétrica de 

compressão de acordo com a equação: 

𝜂𝑖𝑑𝑒𝑎𝑙 = 1 −
1

𝐶𝑅(𝛾−1)
 ( 2.5 ) 

 Onde γ é o coeficiente adiabático de expansão do fluido de trabalho. Tal ganho de 

eficiência deve-se ao fato de se alcançar maiores temperaturas com a mesma quantidade 

de combustível queimado e ao maior ciclo de expansão para o mesmo tamanho de câmara 

de combustão que resulta em maior trabalho gerado e leva a menores temperaturas dos 

gases de exaustão.  

 Em motores reais, existem fatores limitantes que impedem que os ganhos de 

eficiência aumentem indefinidamente com a razão volumétrica de compressão como: 

Aumento da relação área-volume da câmara de combustão; Aumento do volume relativo 

de folga entre pistão e cilindro quando comparado ao volume da câmara de combustão; 

E, o principal deles, a detonação. 

 A detonação é um fenômeno indesejado em motores de ignição por centelha.  A 

detonação é originada pela liberação rápida de grande parte da energia contida na fração 

de gás não queimado localizado adiante da frente de chama resultando em altas pressões 

locais (Heywood, 1988). Essa liberação rápida de energia é causada pela autoignição 

dessas regiões de fração de massa não queimada antes da chegada da chama (Lafossas et 

al., 2002). A autoignição é controlada por reações químicas que são altamente 
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dependentes da temperatura, pressão e das propriedades do combustível, sendo as 

principais destas o número de octanos e o calor latente de vaporização (para combustíveis 

líquidos). Maiores temperaturas e pressões e menores calores latentes de vaporização e 

números de octanos favorecem a ocorrência destas reações químicas e da detonação. 

 As altas pressões não uniformes geradas pela detonação causam fortes ondas de 

pressão que podem danificar o motor. A maneira mais simples de se evitar a detonação é 

reduzir o avanço de ignição. Essa estratégia reduz a performance do motor tornando dessa 

forma a detonação o maior limitador para o aumento de eficiência de motores de ignição 

por centelha (Lafossas et al., 2002). 

 Os limitadores presentes em motores reais fazem com que a eficiência de 

conversão de combustível aumente até certo ponto com o aumento de razão volumétrica 

de compressão até um máximo e posteriormente caia lentamente (Costa e Sodré, 2010). 

Uma estimativa mais realista do ganho de eficiência com o aumento de razão volumétrica 

de compressão é dada por Smith et al. (2014). Ele mostrou um ganho decrescente com o 

aumento de razão volumétrica de compressão, foram verificados ganhos de eficiência de 

eixo de 2,1%, 1,7% e 1,3% para aumentos de razão volumétrica de compressão de 10:1 

para 11:1, 11:1 para 12:1 e 12:1 para 13:1 respectivamente. Leone et al. (2015) 

apresentaram uma correlação baseada nesses dados onde o aumento de eficiência pela 

variação da razão volumétrica de compressão é dado por: 

∆𝜂𝐶𝑅 = −0,207% × (𝐶𝑅𝑛𝑜𝑣𝑜
2 − 𝐶𝑅𝑏𝑎𝑠𝑒

2) + 6,44% × (𝐶𝑅𝑛𝑜𝑣𝑜 − 𝐶𝑅𝑏𝑎𝑠𝑒) ( 2.6 ) 

 Dessa forma, levando-se em conta a razão volumétrica de compressão base de 

11,5:1 utilizada nesse trabalho, a tendência de aumento de eficiência com o aumento da  

razão volumétrica de compressão é mostrada na Figura 2.2. 
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Figura 2.2 – Aumento de eficiência com o aumento de razão volumétrica de compressão 

para a razão volumétrica de compressão base de 11,5:1 para o ciclo ideal e para a 

correlação de Leone et al. (2015) 

 Deve ser destacado o ganho esperado com aumento de razão volumétrica de 

compressão de 11,5:1 para 15:1 de 3,34% levando-se em conta a correlação de Leone et 

al. (2015) pois esta será a mudança analisada nesse trabalho. Deve-se levar em conta que 

tal correlação foi obtida para razões volumétricas de compressão entre 8:1 e 14:1 por isso 

o uso dessa para razão volumétrica de compressão de 15:1 deve ser visto com cautela. 

 O aumento da razão volumétrica de compressão aumenta a eficiência na ausência 

de detonação, mas também resulta em maiores pressões e temperaturas da mistura não 

queimada o que torna o motor mais propenso a ocorrência deste fenômeno indesejado. 

Dessa forma a razão volumétrica de compressão deve ser selecionada de acordo com o 

combustível a ser utilizado. Para motores aspirados a gasolina com injeção indireta ou 

direta os valores médios de razão volumétrica de compressão adotados no mercado 

americano nos motores produzidos em 2013 foram de 10,4:1 e 11,7:1 respectivamente 

(Leone et al., 2015), a distribuição das razões volumétricas de compressão  para esses 

motores é mostrada na Figura 2.3. 
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Figura 2.3 – Razões volumétricas de compressão para motores do mercado norte 

americano em 2013 – Adaptado de Leone et al. (2015) 

 De acordo com Leone et al. (2015), é possível aumentar em uma unidade a razão 

volumétrica de compressão para cada 3 número de octanos adicionais. Dessa forma 

enquanto motores a gasolina com injeção direta tem um número de octano efetivo de 99 

e razão volumétrica de compressão média de 11,7:1 é esperado que, ao se operar  com 

injeção direta de etanol que possui um número de octanos efetivo de aproximadamente 

116, seja possível utilizar razões volumétricas de compressão  ligeiramente superiores a 

17,0:1 sendo o valor estimado em 17,4:1. 

 Deve ser destacado que os métodos utilizados nos estudos para variação da razão 

volumétrica de compressão em geral envolvem a adição de massa ao topo do pistão ou o 

deslocamento do ponto morto superior. Tais métodos apresentam deficiências que podem 

aumentar a propensão a detonação do motor e também não fazem uso de estratégias de 

otimização da câmara de combustão, aumento da razão entre curso e diâmetro do pistão 

e redução das folgas que podem levar maiores eficiências com altas razões volumétricas 

de compressão (Leone et al., 2015). 

 Outro ganho de eficiência com o aumento de razão volumétrica de compressão é 

a possível redução do tamanho do motor mantendo-se as mesmas condições de torque 
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máximo, estratégia conhecida como downsizing. Com isso é possível reduzir as perdas 

por transferência de calor e atrito. Foi estimado por Gerty e Heywood (2006) que esse 

benefício multiplicaria o ganho de eficiência com o aumento de razão volumétrica de 

compressão por 1,6 enquanto um estudo feito pela Ricardo Inc. (2008) estimou esse fator 

de multiplicação em 1,3 para motores aspirados. Dessa forma o ganho de 3,34% que seria 

obtido com o aumento da razão volumétrica de compressão de 11,5:1 para 15:1 de acordo 

com a correlação de Leone et al. (2015) poderia ser majorado para valores de 4,34% e 

5,34% utilizando-se as estimativas de Gerty e Heywood (2006) e Ricardo Inc. (2008) 

respectivamente. 

2.1.4 Emissões de Poluentes por Motores de Combustão Interna 

 Os motores de combustão interna são uma grande fonte de poluentes do ar, entre 

eles os principais são os óxidos de nitrogênio (NOx), o dióxido de carbono (CO2), o 

monóxido de carbono (CO) e os hidrocarbonetos não queimados (HC) (Heywood, 1988). 

 Os óxidos de nitrogênio são formados pela oxidação do nitrogênio em altas 

temperaturas. Eles são compostos principalmente pelo monóxido de nitrogênio também 

conhecido como oxido nítrico (NO) e pelo dióxido de nitrogênio (NO2). Os óxidos de 

nitrogênio podem reagir com a umidade atmosférica e com amônia formando ácido 

nítrico. O ácido nítrico pode contribuir para ocorrência da chuva ácida bem como pode 

penetrar no pulmão e causar ou agravar doenças respiratórias (Cheremisinoff, 2002). Os 

limites da legislação brasileira para emissões de NOx são de 0,08 g/km para veículos 

leves de passageiros (Brasil, 2009). 

 O dióxido de carbono é o principal gás do efeito estufa, ele é um dos produtos 

principais da combustão completa de hidrocarbonetos e compostos orgânicos. Trata-se de 

um composto de baixa toxidade que nas quantidades normalmente emitidas por 

automóveis não causa prejuízos à saúde humana, exceto quando em ambiente fechado. 

 O monóxido de carbono é um gás de alta toxidade gerado pela combustão 

incompleta de hidrocarbonetos e compostos orgânicos. Ele apresenta grande afinidade 

com oxigênio, dessa maneira dentro do corpo humano ele reage com o mesmo resultando 

numa indisponibilidade de oxigênio para as células podendo ser fatal (Cheremisinoff, 

2002). Os limites da legislação brasileira para emissões de CO são de 1,3 g/km para 

veículos leves de passageiros (Brasil, 2009). 



14 

 

 

 

 Os hidrocarbonetos não queimados são compostos liberados devido a combustão 

incompleta. Eles podem reagir com óxidos de nitrogênio formando ozônio, este último 

pode causar irritação dos olhos e problemas respiratórios. Alguns hidrocarbonetos não 

queimados são cancerígenos (Cheremisinoff, 2002). Os limites da legislação brasileira 

para emissões de HC (excluído destes o metano) são de 0,05 g/km para veículos leves de 

passageiros (Brasil, 2009). 

2.2. Dinâmica dos Fluidos Computacional 

 A dinâmica dos fluidos computacional (CFD do inglês Computational Fluid 

Dynamics) é uma técnica de simulação numérica do escoamento de fluidos, transferência 

de calor e transferência de massa entre outros fenômenos. Tal modelagem é feita através 

das equações de conservação da massa, conservação da quantidade de movimento, 

conservação da energia, conservação das espécies químicas entre outras. 

 Este documento não tem como objetivo descrever detalhadamente a teoria geral 

de CFD. Serão abordados os modelos usados especificamente para realização deste 

trabalho.  Para uma revisão mais geral do assunto recomenda-se o livro de autoria de 

Versteeg e Malalasekera (2007). 

2.2.1 Dinâmica dos Fluidos Computacional Aplicada a Motores de Combustão Interna 

 O projeto de motores baseado em técnicas de construção e experimentação de 

protótipos é muito lento e caro. O desafio de acelerar a fase de projeto trazendo novos 

conceitos mais rapidamente para o mercado com menores custos de projeto requer o uso 

de ferramentas preditivas de simulação, entre elas a dinâmica dos fluidos computacional 

(CFD) se apresenta como a principal alternativa. As simulações de CFD apresentam um 

papel importante no desenvolvimento de motores, sendo utilizadas na fase conceitual do 

mesmo como um modo de menor custo de realizar diversos testes de novos conceitos e 

possibilidades, sem a necessidade de fabricação de novos componentes e também na 

investigação e diagnóstico de problemas que não puderam ser entendidos apenas com 

técnicas experimentais. 

 Para a modelagem de motores de combustão interna são necessários diversos 

submodelos além dos tradicionais modelos para escoamento e turbulência. Tratam-se de 

modelos de spray, combustão, detonação, ignição entre outros que serão abordados nesse 

trabalho. 
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2.2.2 Equações Para Escoamentos Reativos 

Nesta seção são apresentadas as equações básicas utilizadas em escoamentos 

reativos de fluidos. 

Equação de conservação da massa: 

𝜕𝜌

𝜕𝑡
+

𝜕

𝜕𝑥𝑖
(𝜌𝑢𝑗) = 0 ( 2.7 ) 

Onde ρ é a densidade, t é o tempo, xi é a direção i e uj é a velocidade na direção j. 

Equação de conservação da quantidade de movimento: 

𝜕𝜌𝑢𝑖

𝜕𝑡
+

𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝜌𝑢𝑗𝑢𝑖 − 𝜏𝑖𝑗) = −

𝜕𝑝

𝜕𝑥𝑖
+ 𝑠𝑖 ( 2.8 ) 

 Em que  p é a pressão, si é o termo fonte de quantidade de movimento devido a 

forças de corpo e τij é o componente ij do tensor de tensão definido por: 

𝜏𝑖𝑗 = 2𝜇𝑠𝑖𝑗 −
2

3
𝜇

𝜕𝑢𝑘

𝜕𝑥𝑘
𝛿𝑖𝑗 ( 2.9 ) 

 Em que  μ é a viscosidade, δij é a função delta de Kronecker e sij é o componente 

ij do tensor deformação dado por: 

𝑠𝑖𝑗 =
1

2
(

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
+

𝜕𝑢𝑗

𝜕𝑥𝑖
) ( 2.10 ) 

Um exemplo de termo fonte de momento devido a força de corpo é o empuxo 

dado pela equação: 

𝑠𝑖 = 𝑔𝑖(𝜌 − 𝜌0) ( 2.11 ) 

 Na qual  gi é a gravidade na direção i e ρ0 é a densidade de referência. 

Equação de conservação da entalpia termoquímica: 

𝜕𝜌ℎ

𝜕𝑡
+

𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝜌ℎ𝑢𝑗 − 𝐹ℎ,𝑗) =

𝜕𝜌

𝜕𝑡
+ 𝑢𝑗

𝜕𝑝

𝜕𝑥𝑗
+ 𝜏𝑖𝑗

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
+ 𝑠ℎ ( 2.12 ) 

 Em que Fh,j é a difusão de energia na direção j e sh é um termo fonte de energia e 

h é a entalpia estática definida por: 

ℎ = 𝑐�̅�𝑇 − 𝑐𝑝
0𝑇0 + 𝛴𝑌𝑚𝐻𝑚 ( 2.13 ) 
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 Na qual T é temperatura, 𝑐�̅� é o calor especifico a pressão constante médio da 

temperatura de referência até a temperatura T, cp
0 é o calor específico a pressão constante 

médio a temperatura de referência T0, Ym é a fração mássica do componente m e Hm é o 

calor de formação do componente m. 

A difusão de energia na direção j é dada por: 

𝐹ℎ,𝑗 =  −𝑘𝑡

𝜕𝑇

𝜕𝑥𝑗
+ 𝛴ℎ𝑚𝜌𝑌𝑚𝑉𝑚,𝑗 ( 2.14 ) 

 Em que kt é a condutividade térmica e Vmj é a componente na direção j da 

velocidade de difusão dada por:  

𝑉𝑚 = −
1

𝑋𝑚
𝐷𝑚∇𝑋𝑚 −

𝐷𝑚
𝑇

𝜌𝑌𝑚
∇ ln 𝑇 ( 2.15 ) 

 Na qual  Xm é a fração molar da espécie m, Dm é a difusividade molecular da 

espécie m e Dm
T é a difusividade térmica da espécie m. 

Equação de conservação para as espécies químicas: 

𝜕𝜌𝑌𝑚

𝜕𝑡
+

𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝜌𝑢𝑗𝑌𝑚 − 𝐹𝑚,𝑗) = 𝑠𝑚 ( 2.16 ) 

 Em que  Fmj é a fluxo de difusão da espécie m na direção j é dado por: 

𝐹𝑚,𝑗 =  𝜌𝑌𝑚𝑉𝑚,𝑗 ( 2.17 ) 

De forma complementar são necessárias relações entre as propriedades de uma 

mistura e a temperatura, pressão e concentração molar de cada um dos componentes da 

mistura. 

𝜇 = 𝐹(𝑝, 𝑇, 𝑋) ( 2.18 ) 

𝜌 = 𝐹(𝑝, 𝑇, 𝑋) ( 2.19 ) 

𝑘 = 𝐹(𝑝, 𝑇, 𝑋) ( 2.20 ) 

𝑐𝑝 = 𝐹(𝑝, 𝑇, 𝑋) ( 2.21 ) 

𝐷𝑚 = 𝐹(𝑝, 𝑇, 𝑋) ( 2.22 ) 

𝐷𝑚
𝑇 = 𝐹(𝑝, 𝑇, 𝑋) ( 2.23 ) 
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2.2.3 Modelos de Turbulência 

Os modelos de turbulência mais utilizados fazem parte da categoria Reynolds 

Averaged Navier-Stokes (RANS) em que as propriedades são separadas em seus valores 

médios e em flutuações devido a turbulência, sendo os valores médios denotados com 

uma barra sobre estes e as flutuações com um traço ao seu lado i.e a propriedade ϕi é 

expressa como: 

ϕ𝑖 = ϕ𝑖
̅̅ ̅ + ϕ𝑖

′ ( 2.24 ) 

As propriedades com suas flutuações são introduzidas nas equações de 

conservação e é feita a média temporal destas, como resultado obtém-se uma nova 

formulação para os fluxos difusivos com alguns termos adicionais.   

A difusão da quantidade de movimento para fluídos newtonianos passa a ser: 

𝜏𝑖𝑗 = 2𝜇𝑠𝑖𝑗 −
2

3
𝜇

𝜕𝑢𝑘

𝜕𝑥𝑘
𝛿𝑖𝑗 − �̅�𝑢𝑖′𝑢𝑗′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ ( 2.25 ) 

A difusão de energia na direção j passa a ser: 

𝐹ℎ,𝑗 =  −𝑘
𝜕𝑇

𝜕𝑥𝑗
+ �̅�𝑢𝑗

′ℎ′̅̅ ̅̅ ̅ + 𝛴ℎ𝑚𝜌𝑌𝑚𝑉𝑚,𝑗  
( 2.26 ) 

A difusão da espécie m na direção j passa a ser: 

𝐹𝑚,𝑗 =  𝜌𝑌𝑚𝑉𝑚,𝑗 + �̅�𝑢𝑗′𝑌𝑚′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅  
( 2.27 ) 

 Os novos termos devido as flutuações turbulentas introduzidos nas equações para 

os fluxos devem ser modelados. O método mais comum para se modelar esses termos é a 

aproximação de Boussinesq presente nos modelos de viscosidade turbulenta. Nesse caso, 

os termos devido as flutuações são considerados análogos aos dos termos difusivos do 

caso laminar e apenas multiplicados por uma viscosidade turbulenta. 

As flutuações dessa maneira são modeladas como: 

−�̅�𝑢𝑖′𝑢𝑗′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅ = 2𝜇𝑡𝑠𝑖𝑗 − (
2

3
𝜇𝑡

𝜕𝑢𝑘

𝜕𝑥𝑘
+ 𝜌𝑘) 𝛿𝑖𝑗 ( 2.28 ) 

�̅�𝑢𝑗
′ℎ′̅̅ ̅̅ ̅ = −

𝜇𝑡

𝜎ℎ

𝜕ℎ

𝜕𝑥𝑗
 ( 2.29 ) 

�̅�𝑢𝑗′𝑌𝑚′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ = −
𝜇𝑡

𝜎𝑚

𝜕𝑌𝑚

𝜕𝑥𝑗
 ( 2.30 ) 
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 Em que μt é a viscosidade turbulenta, σh é o número de Prandtl turbulento, σm é o 

número de Schmidt turbulento e k é a energia cinética turbulenta dada por: 

𝑘 =
𝑢𝑖′𝑢𝑖′̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅

2
 ( 2.31 ) 

𝜇𝑡 = 𝑓𝜇

𝐶𝜇𝜌𝑘2

휀
 ( 2.32 ) 

 Na qual Cμ é um coeficiente empírico geralmente considerado constante e fμ é 

uma função de amortecimento.  

 Os modelos de turbulência mais utilizados industrialmente são os de duas 

equações diferenciais que utilizam o conceito de viscosidade turbulenta. A preferência 

por estes modelos se deve ao fato de se tratarem de modelos completos, ou seja, podem 

ser utilizados para prever as propriedades de um escoamento turbulento sem nenhum 

conhecimento prévio da estrutura da turbulência deste e ao compromisso que estes 

oferecem entre tempo computacional e acurácia dos resultados. Entre esses se destacam 

os modelos da família k-ε que utilizam uma equação diferencial para a energia cinética 

turbulenta e uma equação diferencial para dissipação de energia cinética turbulenta por 

unidade de massa. A dissipação turbulenta é a taxa em que a energia cinética turbulenta é 

convertida em energia térmica e é dada por: 

휀 = 𝜈
𝜕𝑢𝑖′

𝜕𝑥𝑘

𝜕′𝑢𝑖′

𝜕𝑥𝑘

̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅ ̅̅
 ( 2.33 ) 

 O modelo de turbulência utilizado neste trabalho é o RNG k-ε elaborado por 

Yakhot et al. (1992), as equações desse modelo são 

𝜕

𝜕𝑡
(𝜌𝑘) +

𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝜌𝑢𝑗𝑘 − (𝜇 +

𝜇𝑡

𝜎𝑘
)

𝜕𝑘

𝜕𝑥𝑗
)

= 𝜇𝑡(𝑃 + 𝑃𝐵) − 𝜌휀 −
2

3
(𝜇𝑡

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑖
+  𝜌𝑘)

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑖
 

( 2.34 ) 

𝑃 = 𝑠𝑖𝑗

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑗
 ( 2.35 ) 

𝑃𝐵 = −
𝑔𝑖

𝜎ℎ,𝑡

1

𝜌

𝜕𝜌

𝜕𝑥𝑖
 ( 2.36 ) 
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𝜕

𝜕𝑡
(𝜌휀) +

𝜕

𝜕𝑥𝑗
(𝜌𝑢𝑗휀 − (𝜇 +

𝜇𝑡

𝜎𝜀
)

𝜕휀

𝜕𝑥𝑗
)

= 𝐶𝜀1

휀

𝑘
[𝜇𝑡𝑃 −

2

3
(𝜇𝑡

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑖
+  𝜌𝑘)

𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑖
] + 𝐶𝜀3

휀

𝑘
𝜇𝑡𝑃𝐵 − 𝐶𝜀2𝜌

휀2

𝑘

+  𝐶𝜀4𝜌휀
𝜕𝑢𝑖

𝜕𝑥𝑖
−

𝐶𝜇𝜂3(1 −
𝜂

𝜂0
⁄ )

1 + 𝛽𝜂3

𝜌휀2

𝑘
 

( 2.37 ) 

𝜂 = 𝑆
𝑘

휀
 ( 2.38 ) 

𝑆 = √2𝑠𝑖𝑗𝑠𝑖𝑗 ( 2.39 ) 

 Em que  P é a produção de turbulência pelo cisalhamento no fluido e PB é a 

produção de turbulência pelo empuxo, devido a diferença de densidades entre os fluidos, 

σk e σε são números de Prandtl turbulentos, η0 e β são coeficientes empíricos, κ é a 

constante de Von Karman, Cε1, Cε2, Cε3, Cε4 são constantes do modelo dadas na Tabela 

2.2. 

Tabela 2.2 – Constantes do modelo RNG k-ε 

Cμ σk σε σh σm Cε1 Cε2 Cε3 Cε4 κ η0 β 

0.085 0.719 0.719 0.9 0.9 1.42 1.68 0.0 ou 1.42 -0.387 0.4 4.38 0.012 

Cε3 = 1.42 para PB > 0 e zero para os demais casos. 

2.2.4 Modelo de Escoamento Próximo à Parede 

 Para o escoamento próximo à parede foi utilizada a lei de parede de Angelberger. 

Trata-se de uma versão modificada da lei de parede tradicionalmente adotada em 

simulações com modelos de turbulência de alto Reynolds. Estas modificações são 

necessárias para camadas limite não isotérmicas como as que ocorrem em motores de 

combustão interna e foram nesse caso desenvolvidas e testadas especialmente para estes 

(Angelberger et al., 1997). Para o uso desta lei de parede é necessário definir novas 

distâncias, velocidades e temperaturas adimensionais, definidas respectivamente como: 

𝑑𝜂+ =
𝜈𝑤

𝜈
𝑑𝑦+ ( 2.40 ) 

𝑑𝜓+ = 𝜌+𝑑𝑢+ ( 2.41 ) 

𝑑𝜃+ = 𝜌+𝑑𝑇+ ( 2.42 ) 
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  Em que  𝜈𝑤 é a viscosidade cinemática na parede e  𝜈 é a viscosidade cinemática 

local, os demais termos são a distância da parede, velocidade, temperatura e massa 

específica nas formas adimensionais tradicionais definidos respectivamente como: 

𝑦+ =
𝑦 𝑢𝑇

𝜈𝑤
 ( 2.43 ) 

𝑢+ =
𝑢 

𝑢𝑇
 ( 2.44 ) 

𝑇+ =
𝑇𝑤 − 𝑇

𝑇𝑇
 

( 2.45 ) 

 

𝜌+ =
𝜌

𝜌𝑤
 ( 2.46 ) 

 Nas quais y é a distância para a parede, 𝑢 é a velocidade local, 𝑇 é a temperatura 

do local,  𝜌 é a densidade local, 𝑇𝑤 é a temperatura na parede, 𝜌𝑤 é a densidade na parede, 

os demais termos são a velocidade e a temperatura de fricção definidos respectivamente 

como: 

𝑢𝑇 = √
𝜏𝑤

𝜌𝑤
 

( 2.47 ) 

 

𝑇𝑇 =
𝑞𝑤

𝜌𝑤  𝑐𝑝 𝑢𝑇
 ( 2.48 ) 

 Na formulação de Angelberger, o fluxo de calor para as paredes é dado por: 

𝑞𝑤 =
𝜌𝑤 𝑐𝑝 𝑢𝑇 𝑇𝑤  ln (𝑇

𝑇𝑤
⁄ ) 

𝜃+
 ( 2.49 ) 

 Em que: 

𝜃+ = Pr 𝜂+       𝑝𝑎𝑟𝑎 𝜂+ ≤ 13.2 

 

𝜃+ = 2.075 ln 𝜂+ +3.9       𝑝𝑎𝑟𝑎 𝜂+ > 13.2 
( 2.50 ) 

 Já a tensão de cisalhamento na parede para a formulação de Angelberger é dada 

por: 

𝜏𝑤 =
𝜌1𝑢𝑇  𝑢

𝜓+
 

( 2.51 ) 
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 Em que: 

𝜓+ = 𝜂+     𝑝𝑎𝑟𝑎 𝜂+ ≤ 10.8 

 

𝜓+ = 2.44 ln 𝜂+ +5.0       𝑝𝑎𝑟𝑎 𝜂+ > 10.8 
( 2.52 ) 

2.2.5 Modelos de Spray 

 Para descrever o comportamento de um spray é necessário descrever o 

comportamento das duas fases, uma gasosa e contínua que é o meio em que o spray 

penetra e outra líquida e dispersa que são as gotas do spray. Para isso, o meio contínuo 

gasoso é descrito com uma abordagem Euleriana, em que as propriedades relevantes do 

escoamento são calculadas em função da posição, enquanto a fase dispersa líquida é 

descrita por uma abordagem Lagrangiana, em que cada gota é descrita individualmente 

com suas propriedades. Numa abordagem Euleriana-Lagrangiana as interações entre as 

fases devem ser consideradas, as gotas do spray são desaceleradas pelo arrasto 

aerodinâmico e dessa forma transferem quantidade de movimento para o gás, ocorre 

evaporação do combustível transferindo massa da fase dispersa para contínua e calor 

também é transferido entre as duas fases (Baumgarten, 2006).  

 Neste trabalho, usa-se a abordagem de atribuir-se uma distribuição estatística 

inicial das gotas na saída do injetor, uma vez que, para o cálculo dessa real distribuição 

de gotas, seriam necessários dados detalhados da geometria interna do injetor que não 

foram fornecidos pelo fabricante. A distribuição utilizada foi a de Rosin-Rammler que é 

descrita por: 

𝑄 = 1 − 𝑒𝑥𝑝 [− (
𝐷

𝑋
)

𝑞

] ( 2.53 ) 

 Em que Q é a fração do volume total ocupado por gotas com diâmetros menores 

que D e X e q são constantes empíricas para ajuste da distribuição. 

 As gotas dadas pela distribuição inicial passam após a injeção por um processo de 

quebra. Para quebra das gotas foi utilizado um modelo combinado chamado KHRT 

(Patterson e Reitz, 1998) em que são combinados os modelos de quebra de Kelvin-

Helmholtz (Reitz, 1987) e o modelo de quebra de Rayleight-Taylor (Taylor, 1963). O 

Modelo de quebra de Kelvin-Helmholtz é baseado no crescimento de instabilidades na 

superfície da gota devido ao arrasto causado pela diferença de velocidades entre a gota e 
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o gás. As ondas geradas na superfície com maior taxa de crescimento são descritas pelo 

seu comprimento de onda Λ e sua taxa de crescimento Ω dados por: 

Ω [
𝜌𝑙𝑟𝑜

3

𝜎
]

0,5

=
0,34 + 0,38𝑊𝑒𝑔

1,5

(1 + 𝑍)(1 + 1,4𝑇0,6)
 ( 2.54 ) 

Λ

𝑟𝑜
= 9,02

(1 + 0,45𝑍0,5)(1 + 0,4𝑇0,7)

(1 + 0,865 𝑊𝑒𝑔
1,67)

0,6  ( 2.55 ) 

 Em que  𝜌𝑙 é a densidade do líquido da gota,  𝑟𝑜 é o raio da gota, 𝜎 é a tensão 

superficial do gota e 𝑊𝑒𝑔 é o número de Weber do gás em que a gota está imersa dado 

por: 

𝑊𝑒𝑔 =
𝜌𝑔𝑟𝑜𝑢𝑟𝑒𝑙

2

𝜎
 ( 2.56 ) 

 E os demais termos são dados por: 

𝑍 =
√𝑊𝑒𝑙

𝑅𝑒𝑙
 ( 2.57 ) 

𝑇 = 𝑍√𝑊𝑒𝑔 ( 2.58 ) 

𝑊𝑒𝑙 =
𝜌𝑙𝑟𝑜𝑢𝑟𝑒𝑙

2

𝜎
 ( 2.59 ) 

𝑅𝑒𝑙 =
𝜌𝑙𝑟𝑜𝑢𝑟𝑒𝑙

𝜂𝑙
 ( 2.60 ) 

 Em que  𝑊𝑒𝑙 é o número de weber do líquido da gota e 𝑅𝑒𝑙 é o número de 

Reynolds do líquido. 

 Essas ondas fazem com que novas gotas sejam geradas a partir da superfície da 

gota original, o diâmetro das novas gotas é dado por: 

𝑟𝑛𝑒𝑤 = 𝐵0Λ ( 2.61 ) 

 Em que B0 é uma constante experimental cujo valor base é 0,61. Dessa forma a 

gota original tem seu tamanho reduzido de acordo com a taxa dada por: 

𝑑𝑟

𝑑𝑡
=

𝑟 − 𝑟𝑛𝑒𝑤

𝜏𝑏𝑢
 ( 2.62 ) 



23 

 

 

 

𝜏𝑏𝑢 = 3,788𝐵𝑙

𝑟

ΛΩ
 ( 2.63 ) 

 Em que 𝜏𝑏𝑢 é um tempo característico de quebra e 𝐵𝑙 é uma constante de ajuste 

do modelo. A quebra da gota original ocorre até que a mesma atinja um tamanho estável 

com raio igual a 𝑟𝑛𝑒𝑤. 

 O modelo de quebra de Rayleight-Taylor é baseado nas instabilidades resultantes 

da desaceleração das gotas injetadas. Nesse processo as gotas são desintegradas pela 

inércia do liquido caso estas sejam submetidas a uma desaceleração forte por forças de 

arrasto. Neste modelo, a quebra ocorre caso a gota tenha um diâmetro maior que uma 

determinada fração comprimento de onda da instabilidade de crescimento mais rápido. 

Tal instabilidade é calculada de acordo com o modelo de Senecal et al. (2007) que 

considera a forma viscosa do modelo de Rayleight-Taylor.  Essa formulação é dada por: 

𝐷 >  𝐶3Λ𝑅𝑇 ( 2.64 ) 

 Em que C3 é uma constante com valor padrão de 0,1. Esse comprimento de onda 

Λ𝑅𝑇 é obtido otimizando computacionalmente o número de onda k𝑅𝑇 = 2𝜋
Λ𝑅𝑇

⁄  que 

maximiza a taxa de crescimento dada por: 

𝜔(𝑘) = −𝑘2 (
𝜇𝑙 + 𝜇𝑔

𝜌𝑙 + 𝜌𝑔
) + √𝑘 (

𝜌𝑙 − 𝜌𝑔

𝜌𝑙 + 𝜌𝑔
) 𝑎 −

𝑘3𝜎

𝜌𝑙 + 𝜌𝑔
+ 𝑘4 (

𝜇𝑙 + 𝜇𝑔

𝜌𝑙 + 𝜌𝑔
) ( 2.65 ) 

 A escala de tempo de quebra de do modelo τ𝑅𝑇 é o tempo mínimo que deve ter 

passado desde a última quebra dada por: 

τ𝑅𝑇 =  
𝐶𝜏

𝜔𝑅𝑇
 ( 2.66 ) 

 Onde 𝜔𝑅𝑇 é a maior taxa de crescimento calculada pela maximização numérica 

da equação 2.65 e  𝐶𝜏 é uma constante do modelo com valor padrão 1,0. 

 No modelo KHRT, as formulações de Kelvin-Helmholtz e Rayleight-Taylor 

atuam de forma competitiva, ou seja, aquele que prever uma quebra em menor tempo será 

o que provocará o próximo evento de quebra. 

 O balanço de quantidade de movimento de cada gota é dado por: 
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𝑚𝑑

dV𝑑

dt
= 𝐹𝑑𝑟 + 𝐹𝑝 + 𝐹𝑎𝑚 + 𝐹𝑏 ( 2.67 ) 

 Onde 𝐹𝑑𝑟 é o arrasto aerodinâmico dado por: 

𝐹𝑑𝑟 =  
1

2
𝐶𝐷ρ𝐴𝐷|𝑉 − 𝑉𝑑|(𝑉 − 𝑉𝑑) ( 2.68 ) 

 Onde 𝐴𝐷 é a área frontal da gota, V𝑑 é a velocidade da gota, 𝑉 é a velocidade do 

escoamento, ρ é a densidade do ar e 𝐶𝐷 é o coeficiente de arrasto do ar sobre a gota que 

é dado pela correlação de Schiller e Naumann (1933): 

𝐶𝐷 =
24(1 + 0,15𝑅𝑒𝑑

0,687)

𝑅𝑒𝑑
 ,   𝑅𝑒𝑑 ≤ 103 ( 2.69 ) 

𝐶𝐷 = 0,44 ,   𝑅𝑒𝑑 > 103 ( 2.70 ) 

 Em que 𝑅𝑒𝑑 é o número de Reynolds da gota dado por: 

𝑅𝑒𝑑 =
𝜌|𝑉 − 𝑉𝑑|𝐷𝑑

𝜇
 ( 2.71 ) 

 Na qual Onde 𝜇 é a viscosidade do gás. 𝐹𝑝 é a força de pressão dada por: 

𝐹𝑝 = −𝑉𝑑∇p 
( 2.72 ) 

  𝐹𝑎𝑚 é a força necessária para carregar o gás envolvido pela gota, sua formulação 

desenvolvida por Milne-Thompson (1968) é dada por: 

𝐹𝑎𝑚 =  −𝐶𝑎𝑚ρ𝑉𝑑

d(V𝑑 − 𝑉)

dt
 ( 2.73 ) 

 Em que 𝐶𝑎𝑚 é o coeficiente de massa virtual com valor padrão de 0,5. Finalmente, 

𝐹𝑏 é a força de corpo que, no caso analisado, é composta pela gravidade e, em um 

referencial estacionário, é dada por: 

𝐹𝑏 =  𝑚𝑑g ( 2.74 ) 

 O balanço de massa para cada gota é dado por: 

dm𝑑

dt
= −𝐴𝑠𝐹𝑚 ( 2.75 ) 
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 Em que  𝐴𝑠 é a área superficial da gota e 𝐹𝑚 é a taxa de transferência de massa por 

unidade de área dada por: 

𝐹𝑚 = 𝐾𝑔𝑝𝑡 ln
(𝑝𝑡 − 𝑝𝑣,∞)

(𝑝𝑡 − 𝑝𝑣,𝑠)
 ( 2.76 ) 

 Na qual  𝑝𝑡, 𝑝𝑣,𝑠 e  𝑝𝑣,∞ são a pressão do gás e as pressões de vapor na superfície 

da gota e no gás respectivamente e  𝐾𝑔 é o coeficiente de transferência de massa dado por 

(Ranz e Marshall, 1952): 

𝐾𝑔 =
Sh𝐷𝑚

𝑅𝑚𝑇𝑚𝐷𝑑
 ( 2.77 ) 

 Em que  𝑅𝑚 é a constante de mistura de gases, 𝐷𝑚 é a difusividade de vapor e 𝑇𝑚 

é a temperatura média de filme. O número de Sherwood nesse caso é dado por: 

𝑆ℎ = 2 (1 + 0,3𝑅𝑒𝑑
1

2⁄ 𝑆𝑐
1

3⁄ ) ( 2.78 ) 

 Sendo Sc o número de Schmidt. 

 O balanço de energia da gota leva em conta a taxa de transferência de calor por 

unidade de superfície e a perda de calor devido a mudança de fase conforme a equação: 

𝑚𝑑𝑐𝑝,𝑑

d𝑇𝑑

dt
= −𝐴𝑠h(𝑇𝑑 − 𝑇) + ℎ𝑓𝑔

d𝑚𝑑

dt
 ( 2.79 ) 

 Em que 𝑇𝑑 é a temperatura da gota, ℎ𝑓𝑔 é a entalpia de evaporação do combustível 

e h é o coeficiente de transferência de calor de El Wakil et al. (1954) alterado por um 

fator de correção Z para levar em conta a transferência de massa, resultando na 

formulação: 

ℎ =
𝑘𝑚𝑁𝑢 𝑍

(𝑒𝑍 − 1)𝐷𝑑
 ( 2.80 ) 

 Na qual o número de Nusselt é dado pela correlação de Ranz e Marshall (1952): 

𝑁𝑢 = 2 (1 + 0,3𝑅𝑒𝑑
1

2⁄ 𝑃𝑟
1

3⁄ ) ( 2.81 ) 
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 E o fator Z é dado por: 

𝑍 =
−𝑐𝑝

𝑑𝑚𝑑

𝑑𝑡

𝜋𝐷𝑑𝑘𝑚𝑁𝑢
 ( 2.82 ) 

 Como modelo de dispersão turbulenta foi adotado um modelo estocástico 

desenvolvido por Gosman e Ioannides (1983) em que a gota que atravessa um escoamento 

turbulento interage com sucessivos vórtices turbulentos. Entre as hipóteses desse modelo 

estão que a turbulência é isotrópica, obedece a uma distribuição normal e que o tempo de 

interação da gota com o vórtice é muito pequeno e dessa forma a velocidade do vórtice é 

uniforme durante esse período. Dessa forma a gota interage com um vórtice que tem a 

velocidade dada por: 

𝑢 = 𝑈 + 𝑢′ ( 2.83 ) 

 Sendo 𝑢′ calculado com uma distribuição gaussiana com média zero e desvio 

padrão dado por: 

𝜎 = (
2𝑘

3
)

1
2⁄

 ( 2.84 ) 

 O tempo de interação 𝜏𝐼 é o mínimo entre a duração do vórtice 𝜏𝑒 e o tempo que 

a gota leva para atravessar o vórtice 𝜏𝑡. Esses tempos são dados por: 

𝜏𝑒 = 3𝐶𝜇

𝑘

휀
 ( 2.85 ) 

𝜏𝑡 = ∞   se  𝜏𝑀 ≤
𝑙

|𝑉 − 𝑉𝑑|
   ( 2.86 ) 

𝜏𝑡 = −𝜏𝑀 ln (1 −
𝑙

𝜏𝑀|𝑉 − 𝑉𝑑|
)   se   𝜏𝑀 ≤

𝑙

|𝑉 − 𝑉𝑑|
  ( 2.87 ) 

 Em que : 

𝜏𝑀 =
𝑚𝑑|𝑉 − 𝑉𝑑|

|𝐹𝑑𝑟|
 ( 2.88 ) 

 Foi adotado um modelo de interação do spray com a parede simplificado, em que 

as gotas do spray evaporam assim que entram em contato com a parede. 
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2.2.6 Velocidades Laminares de Chama 

 As velocidades laminares de chama utilizadas nas simulações numéricas deste 

trabalho seguem a formulação estabelecida por Metghalchi e Keck (1982) em que as 

velocidades laminares de chama são expressas por: 

𝑆𝑢 = 𝑆𝑢0 (
𝑇𝑢

𝑇0
)

𝛼

(
𝑝

𝑝0
)

𝛽

 ( 2.89 ) 

 Sendo  𝑇𝑢 é a temperatura dos gases não queimados, 𝑇0 é a temperatura de 

referência, 𝑝 é a pressão e 𝑝0 é a pressão de referência. As variáveis do modelo 𝛼 e 𝛽 bem 

como a velocidade laminar de chama nas condições de referência de temperatura e 

pressão 𝑆𝑢0 são dadas por: 

𝛼 = 2,18 − 0,8(𝜙 − 1) ( 2.90 ) 

𝛽 = −0,16 + 0,22(𝜙 − 1) ( 2.91 ) 

𝑆𝑢0 = 𝐵𝑚 + 𝐵2(𝜙 − 𝜙𝑚)2 ( 2.92 ) 

 Em que e 𝐵𝑚 é a velocidade laminar de chama máxima do combustível, 𝜙𝑚 é a 

razão de equivalência de máxima velocidade laminar de chama e 𝐵2 é uma constante 

negativa que indica a dependência da velocidade laminar de chama com a razão de 

equivalência. Essa formulação é válida para razões de equivalência próximas da 

estequiométrica. 

 O módulo es-ice do programa STAR-CD apresenta uma forma modificada para 

cálculo da velocidade laminar de chama, ela é dada por: 

𝑆𝑢 = 𝑆𝑢0 (
𝑇𝑢

𝑇0
)

𝛼

(
𝑝

𝑝0
)

𝑏

max[1 − 𝑈𝑙𝑎𝑚1𝑋𝑟𝑒𝑠, 𝑒𝑥𝑝(𝑈𝑙𝑎𝑚2𝑋𝑟𝑒𝑠)] ( 2.93 ) 

 Onde 𝑋𝑟𝑒𝑠 é a fração de massa residual, 𝑈𝑙𝑎𝑚1, 𝑈𝑙𝑎𝑚2 são constantes com valores 

padrão de 2,1, -3 respectivamente e b é dado por: 

𝑏 = 𝛽 − 0,08 (
𝑝

𝑈𝑙𝑎𝑚3
⁄ ) ( 2.94 ) 

 Onde  𝑈𝑙𝑎𝑚3 é uma constante com valor padrão de 40. 
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2.2.7 Modelos de Combustão 

 O modelo de combustão utilizado neste trabalho é baseado na equação de 

conservação da densidade de superfície de chama. Essa equação foi introduzida por 

Candel e Poinsot (1990) e aprofundada com o modelo de deformação líquida de chama 

por turbulência intermitente (ITNFS) do inglês Intermittent Turbulence Net Flame 

Stretch) introduzido por Meneveau e Poinsot (1991). Essa abordagem é válida para o 

regime de flamelets que está presente na grande maioria dos motores de combustão 

interna tendo sido aplicada inicialmente para estes por Boudier et al. (1992).  

 No regime de flamelets a escala tempo química da chama é muito menor que a 

escala de tempo da turbulência, analogamente as escalas de tamanho da chama também 

são muito menores que as da turbulência. O resultado dessas características é que a 

turbulência não tem capacidade de mudar a estrutura interna da chama que, devido a sua 

escala de tempo muito menor, se estabiliza muito rapidamente com a forma semelhante à 

de uma chama laminar. Devido a essa incapacidade de mudar a estrutura interna da 

chama, o efeito da turbulência é apenas de deformar a frente de chama o que permite a 

resolução em separado da turbulência da combustão. A frente de chama por ser 

extremamente fina é considerada uma interface entre os gases queimados e não 

queimados nos modelos de flamelets (Poinsot e Veynante, 2012).   

 A equação de conservação da superfície de chama leva em conta a deformação da 

superfície da frente de chama pelos vórtices da turbulência e uma técnica de 

condicionamento de média que permite a reconstrução das propriedades locais nos gases 

queimados e não queimados nos casos de grande estratificação da mistura (Colin e 

Benkenida, 2004). 

 Tal conceito foi aplicado no modelo estendido de chama coerente (ECFM do 

inglês Extended Coherent Flame Model) introduzido por Colin et al. (2003), no modelo 

de chama coerente de 3 zonas (CFM3Z do inglês Coherent Flame Model – 3 Zones) 

introduzido por Beard et al. (2003) e finalmente no modelo estendido de chama coerente 

de 3 zonas (ECFM3Z do inglês Extended Coherent Flame Model – 3 Zones) introduzido 

por Colin e Benkenida (2004).  

 O modelo ECFM3Z foi utilizado nesse trabalho e trata-se de um modelo capaz de 

simular a combustão turbulenta tanto de combustível pré-misturado com ar quanto a 

queima de forma difusiva. Para isso, o modelo divide cada célula em três zonas, uma de 
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combustível puro, uma de ar e gases residuais queimados e uma zona de mistura que 

contem ar, combustível e gases residuais queimados onde ocorrem as reações. 

 

Figura 2.4 – Regiões de uma célula no modelo ECFM-3Z - Adaptado de Colin e 

Benkenida (2004) 

 A combustão na região de mistura é monitorada por uma variável de progresso c 

que vale zero quando a massa de gás queimado é zero e um quando toda a massa contida 

na região de mistura está queimada. Os gases queimados na região de mistura designados 

por Mb possuem temperatura Tb enquanto todas as outras regiões possuem a temperatura 

Tu. 

 Para o modelo ECFM3Z, são resolvidas equações de transporte para as médias de 

Favre das densidades das espécies químicas O2, N2, NO, CO2, CO, H2, H2O, O, H, N, OH 

e fuligem no interior da célula, essas equações são modeladas como: 
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𝜕�̅��̃�𝑥

𝜕𝑡
+

𝜕�̅��̃�𝑖�̃�𝑥

𝜕𝑥𝑖
=

𝜕

𝜕𝑥𝑖
((

𝜇

𝑆𝑐
+

𝜇𝑡

𝑆𝑐𝑡
)

𝜕�̃�𝑥

𝜕𝑥𝑖
) + 𝜔�̇�

̅̅̅̅  ( 2.95 ) 

 Onde 𝑆𝑐 e 𝑆𝑐𝑡 são os números de Schmidt laminares e turbulentos, 𝜔�̇�
̅̅̅̅  é o termo 

fonte médio de combustão e �̃�𝑥 é a fração mássica média da espécie x. 

 O combustível é dividido em duas partes: O combustível presente nos gases não 

queimados �̃�𝐹𝑢
𝑢  que será consumido por autoignição ou como chama pré-misturada e o 

combustível presente nos gases queimados �̃�𝐹𝑢
𝑏  que será consumido por chama difusiva. 

As equações para o transporte de combustível são dadas por: 

𝜕�̅��̃�𝐹𝑢
𝑢

𝜕𝑡
+

𝜕�̅��̃�𝑖�̃�𝐹𝑢
𝑢

𝜕𝑥𝑖
=

𝜕

𝜕𝑥𝑖
((

𝜇

𝑆𝑐
+

𝜇𝑡

𝑆𝑐𝑡
)

𝜕�̃�𝐹𝑢
𝑢

𝜕𝑥𝑖
) + �̅��̃̇�𝐹𝑢

𝑢 + �̅̇�𝐹𝑢
𝑢 − �̅̇�𝐹𝑢

𝑢→𝑏 ( 2.96 ) 

𝜕�̅��̃�𝐹𝑢
𝑏

𝜕𝑡
+

𝜕�̅��̃�𝑖�̃�𝐹𝑢
𝑏

𝜕𝑥𝑖
=

𝜕

𝜕𝑥𝑖
((

𝜇

𝑆𝑐
+

𝜇𝑡

𝑆𝑐𝑡
)

𝜕�̃�𝐹𝑢
𝑏

𝜕𝑥𝑖
) + �̅��̃̇�𝐹𝑢

𝑏 + �̅̇�𝐹𝑢
𝑏 + �̅̇�𝐹𝑢

𝑢→𝑏 
( 2.97 ) 

 

 A variável de progresso da combustão é dada por: 

�̃� = 1 −
�̅�𝑢

�̅�
 ( 2.98 ) 

 E assim o termo de evaporação das gotas de combustível �̃̇�𝐹𝑢 pode ser dividido 

entre os gases queimados e não queimados de acordo com a probabilidade de se encontrar 

em cada um deles: 

�̃̇�𝐹𝑢
𝑏 = �̃̇�𝐹𝑢�̃� ( 2.99 ) 

�̃̇�𝐹𝑢
𝑢 = �̃̇�𝐹𝑢(1 − �̃�) ( 2.100 ) 

 No modelo ECFM3Z, são usados traçadores de diversas espécies. Os traçadores 

são difundidos e transportados pelo escoamento da mesma maneira que as espécies que 

eles representam, mas sem serem consumidos pela combustão, dessa forma sua equação 

é semelhante à de conservação da espécie x mas sem o termo de reação: 

𝜕�̅��̃�𝑇𝑥

𝜕𝑡
+

𝜕�̅��̃�𝑖�̃�𝑇𝑥

𝜕𝑥𝑖
=

𝜕

𝜕𝑥𝑖
((

𝜇

𝑆𝑐
+

𝜇𝑡

𝑆𝑐𝑡
)

𝜕�̃�𝑇𝑥

𝜕𝑥𝑖
) + �̅��̃̇�𝑥 ( 2.101 ) 
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 No modelo de mistura são utilizados dois escalares, o combustível não misturado 

�̃�𝐹𝑢
𝐹  e o oxigênio não misturado �̃�𝑂2

𝐴 , as equações para essas espécies são dadas por: 

𝜕�̅��̃�𝐹𝑢
𝐹

𝜕𝑡
+

𝜕�̅��̃�𝑖�̃�𝐹𝑢
𝐹

𝜕𝑥𝑖
=

𝜕

𝜕𝑥𝑖
((

𝜇

𝑆𝑐
+

𝜇𝑡

𝑆𝑐𝑡
)

𝜕�̃�𝐹𝑢
𝐹

𝜕𝑥𝑖
) + �̅��̃̇�𝐹𝑢 + �̅��̅̇�𝐹𝑢

𝐹→𝑀 ( 2.102 ) 

𝜕�̅��̃�𝑂2

𝐴

𝜕𝑡
+

𝜕�̅��̃�𝑖�̃�𝑂2

𝐴

𝜕𝑥𝑖
=

𝜕

𝜕𝑥𝑖
((

𝜇

𝑆𝑐
+

𝜇𝑡

𝑆𝑐𝑡
)

𝜕�̃�𝑂2

𝐴

𝜕𝑥𝑖
) + �̅��̅̇�𝑂2

𝐴→𝑀 ( 2.103 ) 

 O modelo mistura em si é descrito pelos dois termos fonte, �̅̇�𝐹𝑢
𝐹→𝑀 e �̅̇�𝑂2

𝐴→𝑀 que 

representam a transferência de combustível não misturado para região de mistura e de 

oxigênio não misturado para região de mistura respectivamente. A taxa de mistura é 

considerada proporcional a fração volumétrica dos componentes e inversamente 

proporcional a escala de tempo de mistura. 

�̅̇�𝐹𝑢
𝐹→𝑀 = −

1

𝜏𝑚
�̃�𝐹𝑢

𝐹 (1 − �̃�𝐹𝑢
𝐹

�̅�𝑀𝑀

�̅�𝑢|𝑢𝑀𝐹𝑢
) 

( 2.104 ) 

 

�̅̇�𝑂2

𝐴→𝑀 = −
1

𝜏𝑚
�̃�𝑂2

𝐴 (1 −
�̃�𝑂2

𝐴

�̃�𝑂2

∞

�̅�𝑀𝑀

�̅�𝑢|𝑢𝑀𝑎𝑖𝑟+𝐸𝐺𝑅
) ( 2.105 ) 

 A escala de tempo de mistura é considerada proporcional a escala de tempo 

turbulenta do modelo k-εe é dada por: 

𝜏𝑚
−1 = 𝛽𝑚

휀

𝑘
 ( 2.106 ) 

 Em que  𝛽𝑚 é uma constante cujo valor atribuído foi 1. 

 A concentração de oxigênio no ar não misturado é dada por: 

�̃�𝑂2

∞ =
�̃�𝑇𝑂2

1 − �̃�𝑇𝐹𝑢

 ( 2.107 ) 

 Enquanto para O2, NO, CO, H2 e fuligem as equações para os traçadores são 

resolvidas diretamente, para as espécies N2, CO2 e H2O os traçadores são reconstruídos a 

partir de balanços atômicos de N, C e H: 



32 

 

 

 

�̃�𝑇𝑁2
=

�̅�𝑁2
+ �̅�𝑁 +

𝑀𝑁

𝑀𝑁𝑂
(�̅�𝑁𝑂 + �̅�𝑇𝑁𝑂)

�̅�
 ( 2.108 ) 

�̃�𝑇𝐶𝑂2
= (

�̅�𝐹𝑢
𝑢 + �̅�𝐹𝑢

𝑏 + �̅�𝑇𝐹𝑢

𝑀𝐹
𝑥 +

�̅�𝐶𝑂2

𝑀𝐶𝑂2

+
�̅�𝐶𝑂 + �̅�𝑇𝐶𝑂

𝑀𝐶𝑂
)

𝑀𝐶𝑂2

�̅�
 ( 2.109 ) 

�̃�𝑇𝐻2𝑂 = (
�̅�𝐹𝑢

𝑢 + �̅�𝐹𝑢
𝑏 + �̅�𝑇𝐹𝑢

𝑀𝐹
𝑦 + 2

�̅�𝐻2𝑂

𝑀𝐻2𝑂
+ 2

�̅�𝐻2
− �̅�𝑇𝐻2

𝑀𝐻2

+
�̅�𝑂𝐻

𝑀𝑂𝐻
+

�̅�𝐻

𝑀𝐻
)

𝑀𝐻2𝑂

2�̅�
 ( 2.110 ) 

 Assumindo-se que a composição de ar + EGR das regiões não queimadas 

misturadas e não misturadas é a mesma e sabendo-se o total de oxigênio (traçador de 

oxigênio) e oxigênio não misturado é possível saber a fração mássica de ar + EGR não 

misturados sobre a fração de ar + EGR total: 

𝑐𝑂2

𝐴 =
�̃�𝑂2

𝐴

�̃�𝑇𝑂2

=
�̃�𝑋

𝐴

�̃�𝑇𝑋

 ( 2.111 ) 

 Dessa forma, é possível saber para cada célula a fração mássica que não está na 

região de mistura: 

�̃�𝐴+𝐹 = 𝑐𝑂2

𝐴  (�̃�𝑇𝑂2
+ �̃�𝑇𝐻2

+ �̃�𝑇𝐶𝑂2
+ �̃�𝑇𝐶𝑂 + �̃�𝑇𝐻2𝑂 + �̃�𝑇𝑁2

+ �̃�𝑇𝑁𝑂) + �̃�𝐹𝑢
𝐹  ( 2.112 ) 

 As densidades mássicas na região misturada são obtidas por conservação da massa 

de cada espécie no volume: 

�̅��̃�𝑋
𝑀 = �̅��̃�𝑋 − �̅��̃�𝑋

𝐴 ( 2.113 ) 

 As densidades mássicas dos traçadores são obtidas da mesma forma:  

�̅��̃�𝑇𝑋
𝑀 = �̅��̃�𝑇𝑋 − �̅��̃�𝑋

𝐴 ( 2.114 ) 

 Para as densidades não queimadas e queimadas é necessário subtrair o 

combustível não queimado contido na região não queimadas e queimadas 

respectivamente: 

�̅�𝐹𝑢
𝑢,𝑀 = �̅��̃�𝐹𝑢

𝑢 − �̅��̃�𝐹𝑢
𝑢,𝐹 ( 2.115 ) 

�̅�𝐹𝑢
𝑏,𝑀 = �̅��̃�𝐹𝑢

𝑏 − �̅��̃�𝐹𝑢
𝑏,𝐹 ( 2.116 ) 

 As frações mássicas de combustível não misturado e não queimado e não 

misturado queimado são dadas por: 
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�̅��̃�𝐹𝑢
𝑢,𝐹 = (1 − �̃�)�̅�𝐹𝑢

𝐹  ( 2.117 ) 

�̅��̃�𝐹𝑢
𝑏,𝐹 = �̃��̅�𝐹𝑢

𝐹  ( 2.118 ) 

 A densidade condicional na região misturada �̅�𝑋
𝑀|𝑀 é relacionada com a densidade 

não condicional por: 

�̅�𝑋
𝑀|𝑀 =

�̅�𝑋
𝑀

𝑉𝑀
=

�̅�𝑋
𝑀

𝑉𝑜

𝑉

𝑉𝑀
= �̅�𝑋

𝑀𝐶𝑉𝑀  ( 2.119 ) 

 A fração volumétrica 𝐶𝑉𝑀 é obtida da conservação de volume na célula: 

𝐶𝑉𝑀 =
�̅�𝑢|𝑢

�̅�𝑢|𝑢 − �̅�𝐴+𝐹
 ( 2.120 ) 

 Dessa forma a densidade condicional na região de mistura pode ser dada por: 

�̅�𝑀|𝑀 = (�̅� − �̅�𝐴+𝐹)𝐶𝑉𝑀 ( 2.121 ) 

 Para todas as espécies é necessário definir a entalpia condicional na região de 

mistura, dada por: 

ℎ̃𝑀 = ℎ̃ + (ℎ̃ − ℎ̃𝑢)
�̅�𝐴+𝐹

�̅� − �̅�𝐴+𝐹
 ( 2.122 ) 

 A fração mássica condicional da espécie x na região de mistura é dada por: 

�̃�𝑋
𝑀|

𝑀
= (1 − �̃�)�̃�𝑋

𝑢,𝑀|
𝑢,𝑀

+ �̃��̃�𝑋
𝑏,𝑀|

𝑏,𝑀
 ( 2.123 ) 

 Onde a fração mássica de combustível nos gases não queimados é dada por: 

�̃�𝐹𝑢
𝑢,𝑀|

𝑢,𝑀
=

�̅�𝑇𝐹𝑢
𝑀

�̅�𝑀
= �̃�𝑇𝐹𝑢

𝑀 |
𝑀

 ( 2.124 ) 

 E a fração mássica da espécie x nos gases não queimados é dada por: 

�̃�𝑋
𝑢,𝑀|

𝑢,𝑀
=

�̅�𝑇𝑋
𝑀

�̅�𝑀
= �̃�𝑇𝑋

𝑀 |
𝑀

 ( 2.125 ) 

 E a temperatura dos gases não queimados Tu é obtida através da inversão da 

entalpia dos gases não queimados ℎ̃𝑢 nas frações mássicas dos gases não queimados  

�̃�𝐹𝑢
𝑢,𝑀|

𝑢,𝑀
. 
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 A fração mássica de combustível nos gases queimados é obtida condicionando o 

combustível queimado na região de mistura e então na região dos gases queimados 

conforme já mostrado. Para as outras espécies a fração nos gases queimados são 

reconstruídas a partir dos valores médios e dos valores nos gases não queimados: 

�̃�𝑋
𝑏,𝑀|

𝑏,𝑀
=

�̃�𝑋
𝑏,𝑀|

𝑏,𝑀
− (1 − �̃�)�̃�𝑋

𝑢,𝑀|
𝑢,𝑀

�̃�
 ( 2.126 ) 

 No modelo ECFM3Z as regiões não misturadas e de mistura não queimada estão 

na temperatura �̃�𝑢 enquanto a região de mistura queimada está na temperatura  �̃�𝑏. Dessa 

forma é preciso definir a fração mássica dessa região. Primeiro é definido um coeficiente 

para a fração dos gases misturados: 

𝐶𝑚𝑀 =
�̅�𝑢,𝑀 + �̅�𝑏,𝑀

�̅�
 ( 2.127 ) 

𝐶𝑚𝑀 = 1 − �̃�𝐴+𝐹 = 1 − �̃�𝐹𝑢
𝐹 − (1 − �̃�𝑇𝐹𝑢)

�̃�𝑂2

𝐴

�̃�𝑇𝑂2

 ( 2.128 ) 

 Em seguida, é definida a fração mássica da zona queimada: 

�̃�𝑏,𝑀 =
�̅�𝑏,𝑀

�̅�
=

�̅�𝑏,𝑀

�̅�𝑀

�̅�𝑀

�̅�
= �̃�𝐶𝑚𝑀  ( 2.129 ) 

 A partir dessa é possível deduzir a entalpia dos gases queimados com um balanço 

de energia: 

ℎ̃ = (1 − �̃�𝑏,𝑀)ℎ̃𝑢 + �̃�𝑏,𝑀ℎ̃𝑏 ( 2.130 ) 

 No modelo ECFM3Z equação de conservação da densidade de chama é dada por: 

𝜕Σ

𝜕𝑡
+ 

𝜕�̃�𝑖Σ

𝜕𝑥𝑖
=

𝜕

𝜕𝑥𝑖
((

𝜇

𝑆𝑐
+

𝜇𝑡

𝑆𝑐𝑡
)

𝜕 Σ
�̅�⁄

𝜕𝑥𝑖
) + (𝑃1 + 𝑃2 + 𝑃3)Σ − D + 𝑃𝑘  ( 2.131 ) 

 Onde P1 é a produção de chama por deformação turbulenta dada por: 

𝑃1 = α𝐾𝑡 ( 2.132 ) 

 Sendo 𝐾𝑡 o coeficiente de deformação do modelo de deformação média de chama 

por turbulência transiente e α uma constante cujo valor padrão é 1,6, mas que pode ser 
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variada como constante de calibração do modelo. P2 é a produção pela dilatação do 

escoamento médio: 

𝑃2 =
2

3

𝜕�̃�𝑖

𝜕𝑥𝑖
 ( 2.133 ) 

 P3 representa o efeito da expansão térmica da chama e de sua curvatura: 

𝑃3 =
2

3
�̅�𝑙

1 − �̃�

�̃�
Σ ( 2.134 ) 

 D representa a destruição pela propagação da chama: 

𝐷 = β�̅�𝑙

Σ2

1 − 𝑐̅
 ( 2.135 ) 

 E Pk é um termo fonte aplicado durante a ignição na vela. A taxa de consumo de 

combustível nos gases não queimados é dada por: 

�̅̇�𝐹
𝑢 = �̅�𝑢|𝑢�̃�𝐹

𝑢|
𝑢

�̅�𝑙Σ ( 2.136 ) 

 Para levar em conta a oxidação parcial do combustível em CO e posteriormente 

em CO2 a oxidação do combustível é dividida em duas fases, uma em que o combustível 

é oxidado em CO e em pequena parte CO2 e adicionado aos gases queimados e outra em 

que o CO é oxidado em CO2 dentro dos gases queimados. 

 Na primeira fase, o combustível é convertido em CO, CO2, H2O e H2 de acordo 

com as reações: 

𝛼(1 − 𝑟𝐶𝑂) [𝐶𝑋𝐻𝑦 + (x +
𝑦

4
) 𝑂2 → x𝐶𝑂2 +

𝑦

2
𝐻2O] 

𝛼𝑟𝐶𝑂 [𝐶𝑋𝐻𝑦 + (
𝑥

2
+

𝑦

4
) 𝑂2 → xCO +

𝑦

2
𝐻2O] 

(1 − 𝛼) [𝐶𝑋𝐻𝑦 +
𝑥

2
𝑂2 → xCO +

𝑦

2
𝐻2] 

( 2.137 ) 

 Onde o coeficiente α é definido de acordo com a razão de equivalência local, 

valendo um para misturas pobres e zero para razão de equivalência maior ou igual a razão 

de equivalência crítica. Para valores intermediários, seu valor é dado por: 



36 

 

 

 

𝛼 =

4(𝑥+
𝑦

4
)

�̅�
− 2𝑥

2𝑥 + 𝑦
 ( 2.138 ) 

 Sendo a razão de equivalência crítica dada por: 

ϕ𝑐𝑟𝑖𝑡 =
2

𝑥
(x +

𝑦

4
) ( 2.139 ) 

 Caso a razão de equivalência seja superior a razão de equivalência crítica não 

existe ar suficiente nem mesmo para oxidar parcialmente o combustível, nesse caso o 

mesmo passa dos gases não queimados para os gases queimados de acordo com a seguinte 

equação: 

�̅̇�𝐹𝑢
𝑢→𝑏|

𝑀
= −�̅̇�𝐹𝑢

𝑢,𝑀|
𝑀

(1 −
ϕ𝑐𝑟𝑖𝑡

ϕ
) ( 2.140 ) 

 Uma vez que o modelo ECFM3Z considera que as espécies estão completamente 

misturadas dentro de cada compartimento como, por exemplo, os gases queimados 

contidos na região de mistura, o modelo de chama difusiva adotada para queima do 

combustível nessa região é totalmente controlado pela química. Tal modelo baseado na 

escala de tempo química τc é dado por: 

�̅̇�𝐹𝑢
𝑏,𝑀|

𝑏,𝑀
=

�̅��̃�𝐹𝑢
𝑏,𝑀|

𝑏,𝑀

𝜏𝑐
 ( 2.141 ) 

𝜏𝑐 = Ae
𝑇𝑎

�̃�𝑏  ( 2.142 ) 

 Onde A = 2. 10-6 e 𝑇𝑎= 6000K que são constantes experimentais para motores. 

 Reações de equilíbrio químico pós queima são utilizadas para calcular o valor 

correto do estado dos gases queimados e suas temperaturas, as equações de equilíbrio 

utilizadas são: 

𝑁2 ↔ 2𝑁 

𝑂2 ↔ 2𝑂 

𝐻2 ↔ 2𝐻 

2𝑂𝐻 ↔ 𝑂2 + 𝐻2 

( 2.143 ) 
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𝐻2𝑂 ↔ 𝑂2 + 2𝐻2 

 Essas equações são reduzidas a uma equação polinomial de sexta ordem e 

resolvidas utilizando o método de Newton. 

 Além disso uma equação cinética para oxidação de CO é adotada, ela é dada por: 

𝐶𝑂 + 𝑂𝐻 ↔ 𝐶𝑂2 + 𝐻 ( 2.144 ) 

 As constantes cinéticas dessa equação são obtidas do mecanismo químico do n-

heptano e são resolvidas utilizando as concentrações de equilíbrio de O e OH e a 

composição e temperatura dos gases queimados. Finalmente, são utilizados modelos pós 

chama de NOx e fuligem, mas tal modelagem é abordada em modelos de emissões. O uso 

desses modelos de reação pós chama permite um cálculo adequado das frações mássicas 

e da entalpia dos gases queimados. 

 O modelo presente no modulo es-ice do software STAR-CD apresenta pequenas 

diferenças em relação ao modelo original de Colin e Benkenida (2004). Entre as 

principais estão a modificação de alguns fatores na equação de propagação de chama são 

eles (CD-ADAPCO, 2013): 

𝑃1 = Cα𝐾𝑡 ( 2.145 ) 

𝑃3 = 𝐶
𝜌𝑢

𝜌𝑏

2

3
�̅�𝑙

1 − �̃�

�̃�
𝛴 ( 2.146 ) 

𝑃4 = −
2

3

1

(𝛾𝑝)

𝑑𝑝

𝑑𝑡
 ( 2.147 ) 

𝐷 = β�̅�𝑙

Σ2

1 − 𝑐̅
 ( 2.148 ) 

 Onde C é um fator de correção que leva em conta a escala de tempo química e a 

interação da chama com as paredes, dado por: 

C =
𝑞𝑤

{1 + [α𝐾𝑡 +
𝜌𝑢

𝜌𝑏

2

3
�̅�𝑙

1−𝑐̃

𝑐̃
] 𝜏𝑐}

 
( 2.149 ) 

𝜏𝑐 =
δ𝑙

�̅�𝑙𝑍𝑒
 ( 2.150 ) 
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δ𝑙 =
2𝜇𝑏

𝜌𝑢�̅�𝑙𝑃𝑟
 ( 2.151 ) 

 Onde Ze é o número de Zeldovich, e qw é o fator de apagamento pela parede dado 

por: 

𝑞𝑤 = 1    
𝑦+

𝑦𝑐
+⁄ > 𝐷𝑞𝑢𝑒𝑟𝑎𝑡 

𝑞𝑤 = 0    
𝑦+

𝑦𝑐
+⁄ < 𝐷𝑞𝑢𝑒𝑟𝑎𝑡 

( 2.152 ) 

 Onde 𝑦𝑐
+ = 11,3 e 𝐷𝑞𝑢𝑒𝑟𝑎𝑡 possui o valor padrão de 5. 

 A velocidade laminar de chama é corrigida por um de correção de perda de calor: 

�̅�𝑙 = �̅�𝑙𝑄𝑙 ( 2.153 ) 

 E a modelagem do núcleo de chama é dada por: 

∫ 𝑃𝑘𝑑𝑉

𝑉

= 𝐶𝑐𝑜𝑛𝑣2𝜋𝑅𝑘

𝜌

𝜌𝑢
𝑈 ( 2.154 ) 

 Onde 𝑉𝑜 é o volume total, U é a velocidade do fluido na vela, 𝑅𝑘 é o raio laminar 

do núcleo de chama, 𝐶𝑐𝑜𝑛𝑣 é uma constante com valor padrão de 1,0. Essa contribuição 

tem duração padrão de 2,0 x 10-3 segundos. 

 Outra modificação é que nesta implementação do modelo ECFM3Z a pós 

oxidação de combustível é baseada na equação: 

𝐹𝑏 + 𝑂2 → 𝐶𝑂2 + 𝐻2𝑂 ( 2.155 ) 

 E a taxa de queima é baseada na hipótese de taxa de quebra de vórtices resultando 

em: 

�̅̇�𝐹𝑢
𝑏,𝑀|

𝑏,𝑀
= 𝐶

휀

𝑘
𝑚𝑖𝑛 [𝑌𝑓𝑏

𝑚,
𝑌𝑂2

𝑚

𝑠𝑂2
⁄ ] ( 2.156 ) 

 Onde 𝑠𝑂2
 é o coeficiente estequiométrico para reação de oxidação do combustível. 

 Além disso foi estabelecida a metodologia que quando ocorre extinção local da 

chama a variável de progresso c é retornada a zero movendo o combustível dos gases 

queimados para os não queimados e passando todo o gás queimado para a porção de ar + 
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EGR, dessa forma se evita que todo o gás presente na região de extinção local seja 

queimado de maneira difusiva, o que não seria coerente com a realidade. 

2.2.8 Modelos de Ignição 

 No modelo adotado nesse trabalho (CD-ADAPCO, 2013), o processo de ignição 

é divido em duas fases, uma que representa o atraso entre a centelha e a aparição da frente 

de chama e outra em que a frente de chama é criada. 

 O atraso é modelado pela variável I(t) cujo valor inicial é zero e quando alcança o 

valor de um indica que a frente de chama deve ser criada 

𝑑𝐼

𝑑𝑡
= 𝐴1𝑖𝑔𝑛𝑖

(𝜌∗)𝐴2𝑖𝑔𝑛𝑖

𝜏𝑓
 ( 2.157 ) 

 Em que 𝜌∗ é a razão entre a densidade dos gases e a densidade do ar nas condições 

padrões de um bar de pressão e temperatura de 300 K, 𝜏𝑓 é o tempo característico da 

chama dado pela razão entre a velocidade laminar de chama efetiva Ul e a espessura da 

frente de chama δl. 𝐴1𝑖𝑔𝑛𝑖 e 𝐴2𝑖𝑔𝑛𝑖 são constantes do modelo cujos valores padrão são 

1,0 e 3,0 respectivamente. 

 Após o tempo de atraso um núcleo de chama esférico é criado com raio dado por: 

𝑅𝑘 = 𝑚𝑖𝑛 [15𝐹𝑎𝑐𝑡𝑘𝑒𝑟𝛿𝑙

𝑇𝑏

𝑇𝑢
, 𝑅𝑘𝑙𝑖𝑚𝑖𝑡] ( 2.158 ) 

 Na qual  𝐹𝑎𝑐𝑡𝑘𝑒𝑟 e 𝑅𝑘𝑙𝑖𝑚𝑖𝑡 são constantes do modelo com valores padrão de 1,0 e 

1020, respectivamente. A densidade de chama inicial Σ𝑖𝑛𝑖𝑡 é distribuída no domínio com 

uma distribuição gaussiana com média igual a 𝑅𝑘 e desvio padrão dado por: 

𝑅𝑘 = 10−4 + 𝑢′(𝑡 − 𝑡𝑠𝑝𝑎𝑟𝑘) ( 2.159 ) 

2.2.9 Modelos de Detonação 

 O modelo utilizado para prever detonação nesse trabalho foi desenvolvido e 

acoplado com sucesso com o modelo de combustão ECFM por Lafossas et al. (2002) e 

se baseia em um modelo AnB desenvolvido por Douaud e Eyzat (1978) em que uma 

espécie química “precursora” da detonação é transportada com o escoamento na câmara 

de combustão e quando seu valor atinge um valor pré-definido a autoignição ocorre.  
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 Tal modelo quando acoplado com um modelo de turbulência RANS que prevê 

valores médios para o ciclo também indicará apenas valores médios, ou seja, o modelo 

apresentará a presença de autoignição quando esta ocorrer na maioria dos ciclos e não 

apresentará a mesma quando essa não ocorrer ou quando esta ocorrer apenas numa 

minoria dos ciclos.  

 O atraso de autoignição do combustível chamado de θ é calculado como: 

𝜃 = 𝐴 (
𝑅𝑂𝑁

100
)

3,4017

(
𝑃

1 + 𝑋𝑟𝑒𝑠
)

−𝑛

𝑒
𝐵

𝑇𝑢 ( 2.160 ) 

 Em que A, n e B, são constantes do modelo AnB cujos valores adotados são dados 

na Tabela 2.3. RON é o número de octanos do combustível, P é a pressão em bar, Xres é a 

fração mássica de gases residuais e Tu é a temperatura dos gases não queimados. 

Tabela 2.3 – Constantes do modelo AnB 

A 0,01931 

n -1,7 

B 3800 

 O cálculo da geração da espécie “precursora” antes da autoignição é dado por: 

𝑑𝑌𝑝

𝑑𝑡
= 𝑌𝑇𝐹𝑢

𝐹(𝜃) ( 2.161 ) 

𝐹(𝜃) =

√𝛼2𝜃2 + 4(1 − 𝛼𝜃)
𝑌𝑝

𝑌𝑇𝐹𝑢

𝜃
 

( 2.162 ) 

 Em que  Yp é a concentração da espécie “precursora”, α é uma constante igual a 1 

s-1, YTFu é a concentração mássica do traçador de combustível. A autoignição ocorre 

quando Yp se torna maior ou igual a YTFu. Após a ocorrência desta a mudança de 

concentração da espécie “precursora” é calculada por: 

𝑑𝑌𝑝

𝑑𝑡
= 𝛽𝑌𝑇𝐹𝑢

𝑒
(−

3500

𝑇𝑔𝑏
)

(
𝜌

𝜌𝑔𝑓

𝑌𝐹𝑢

𝑌𝑇𝐹𝑢

) ( 2.163 ) 

 Na qual  β é uma constante igual a 1000 s-1, Tgb é a temperatura dos gases 

queimados, ρ é a densidade dos gases queimados e ρgf é a densidade dos gases não 



41 

 

 

 

queimados. Quando a autoignição ocorre a chama é iniciada com a densidade de 

superfície de chama calculada por: 

𝛴 = 𝑚𝑎𝑥 [𝛴, 𝑚𝑖𝑛 (𝑐𝑖𝑔𝑖|∇𝑐|, 𝑉−
1

3)] ( 2.164 ) 

 Em que  cigi é igual a um caso Yp seja maior que YTFu e c maior 10-3 e zero caso 

contrário. 

 O máximo entre Σ e o termo da direita leva em conta a possibilidade de a 

autoignição ocorrer em regiões onde a superfície de chama já existe. E o mínimo entre V-

1/3 e cigi|∇𝑐| é calculado para criar uma chama cuja densidade de chama seja equivalente 

à de uma chama laminar plana. 

2.2.10 Modelos de Emissões 

 As emissões de gases de efeito estufa e gases danosos a saúde são uma das 

principais preocupações dos fabricantes de automóveis em virtude dos requerimentos de 

emissões cada vez mais restritivos. Os principais tipos de emissões analisados nas normas 

de emissões atuais são dióxido de carbono (CO2), monóxido de carbono (CO), óxidos de 

nitrogênio (NOx), fuligem e hidrocarbonetos não queimados. No presente trabalho as 

emissões de CO2 e CO são modeladas através da oxidação do combustível para CO2, CO, 

H2 e H2O e posteriormente pelo mecanismo de cinética química de CO e CO2, ambos 

descritos no modelo de combustão ECFM3Z. As emissões de hidrocarbonetos não 

queimadas se dão pela quantidade de combustível e outros hidrocarbonetos residuais no 

momento da exaustão, não precisando assim de modelo específico. Restam assim a 

modelagem da formação de NOx e fuligem que serão descritos aqui. 

 A formação de NOx é modelada pelo modelo de cinética química de 3 etapas, 

conhecido como mecanismo estendido de Zeldovich, apresentado em Heywood (1988), 

as reações desse modelo são: 

𝑂 + 𝑁2 ↔ 𝑁 + 𝑁𝑂 

𝑂2 + 𝑁 ↔ 𝑂 + 𝑁𝑂 

𝑁 + 𝑂𝐻 ↔ 𝐻 + 𝑁𝑂 

( 2.165 ) 

 Cabe ressaltar que as emissões de NOx em motores de ignição por centelha são 

formadas majoritariamente por NO, sendo NO2 responsável por menos de 2% das 
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emissões de NOx (Heywood, 1988). As emissões de NOx são altamente dependentes da 

temperatura e da concentração de oxigênio, altas temperaturas e altas concentrações de 

oxigênio resultam em altas emissões de NOx. Em altas temperaturas na ordem das de 

queima estequiométrica de combustível (~2500K), as concentrações de equilíbrio de NO 

são altas (~5000ppm) e o tempo característico de formação de NO é da ordem de 1ms, 

dessa forma este é produzido rapidamente chegando próximo das condições de equilíbrio 

caso essas condições sejam mantidas por tempo suficiente. Abaixo de 1200K as reações 

de formação e destruição de NO não ocorrem, dessa forma na exaustão dos gases 

queimados do motor as concentrações de NO estão muito acima das concentrações de 

equilíbrio nas condições encontradas nesta (Heywood, 1988). 

 A formação de fuligem é baseada no processo competitivo de formação e 

oxidação: 

𝑑[𝑆𝑂𝑂𝑇]

𝑑𝑡
=

𝑑[𝑆𝑂𝑂𝑇]𝑓

𝑑𝑡
+

𝑑[𝑆𝑂𝑂𝑇]𝑜𝑥

𝑑𝑡
 ( 2.166 ) 

 Em que a formação é dada por: 

𝑑[𝑆𝑂𝑂𝑇]𝑓

𝑑𝑡
= 𝐴𝑠𝑓𝑒𝑟𝑐[𝐹𝑏]𝑝0.5𝑒

−𝑇𝑠𝑓𝑒𝑟𝑐
𝑇

⁄
 ( 2.167 ) 

 

 Na qual  𝐴𝑠𝑓𝑒𝑟𝑐 e 𝑇𝑠𝑓𝑒𝑟𝑐 são constantes de calibração com valor padrão 450 e 

1000 K. E a oxidação é dada por: 

𝑑[𝑆𝑂𝑂𝑇]𝑜𝑥

𝑑𝑡
=

12

𝜌𝑆𝑂𝑂𝑇𝐷𝑆𝑂𝑂𝑇

[𝑆𝑂𝑂𝑇]𝑅𝑡 ( 2.168 ) 

 Em que  os termos entre colchetes indicam as frações molares, 𝜌𝑆𝑂𝑂𝑇 é a 

densidade das partículas, 𝐷𝑆𝑂𝑂𝑇 é o diâmetro das partículas e 𝑅𝑡 é a taxa de reação. 
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3. METODOLOGIA 

3.1 Objeto de Estudo 

 Foi analisado o motor monocilíndrico de pesquisa modelo AVL 5496. Trata-se de 

um motor de 4 válvulas cujos dados são apresentados na Tabela 3.1. Nesse motor foram 

adicionados alguns componentes projetados pela equipe do CTM-UFMG como o pistão 

adequado para injeção direta spray-guided que permite razões volumétricas de 

compressão maiores que o pistão original do motor (razões volumétricas de compressão 

entre 11,5:1 à 15,0:1 contra 9,3:1 até 11,5:1 do pistão original). Outro equipamento 

projetado pelo CTM-UFMG foi o flowbox, esse mecanismo é capaz de alterar a estrutura 

de fluxo do motor através de aletas com posições variáveis, seus efeitos não foram 

explorados nesse trabalho e elas foram mantidas na posição aberta em toda operação. 

Também foram projetados os dutos de admissão e exaustão e o motor foi equipado com 

injetor BOSCH modelo HDEV_5.1. Como os experimentos foram feitos por outros 

membros da equipe do Centro de Tecnologia da Mobilidade uma descrição mais detalhada 

dos equipamentos utilizados bem como as imagens dos mesmos são apresentados no 

APÊNDICE A – APARATO EXPERIMENTAL. 

Tabela 3.1 – Dados do motor 

Item  

Modelo AVL 5496 

Diâmetro do Pistão 82 mm 

Curso do Pistão 86 mm 

Volume Deslocado 454,2 cm3 

Razões Volumétricas De Compressão Utilizadas 
11,5:1 

15:1 

Comprimento da Biela 144 mm 

Diâmetro das Válvulas de Admissão 31,1 mm 

Diâmetro das Válvulas de Exaustão 28,0 mm 

Máximo Levantamento das Válvulas de Admissão 10,49 mm 

Máximo Levantamento das Válvulas de Exaustão 9,51 mm 
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3.2 Condições de Operação Utilizadas 

 Foram utilizados 5 casos que são apresentados na Tabela 3.2. Para estes casos foi 

utilizada a condição de operação com rotação de 2000 RPM e 4 bar de IMEP. Trata-se de 

um ponto intermediário entre os dados experimentais que variaram de 1000 RPM e 1 bar 

de IMEP até 4500 RPM e 11.42 bar de IMEP. O caso 1 é uma prova obtida antes das 

demais para o motor e por isso foi utilizada para calibração do modelo, teste de malhas e 

validação com dados experimentais uma vez que se tratavam dos dados disponíveis no 

momento. Os demais casos fazem variação do combustível entre E22 e E100 e razão 

volumétrica de compressão de 11,5:1 para 15:1 para verificar a diferença de eficiência 

entre os combustíveis para dentro da mesma razão volumétrica de compressão e também 

verificar os ganhos obtidos com cada um dos combustíveis com o aumento da razão 

volumétrica de compressão. Para todos os casos foram feitas as médias de 200 ciclos 

medidos no motor para tratamento dos dados experimentais. A metodologia para 

obtenção dos dados experimentais é descrita nos apêndices deste trabalho. 

Tabela 3.2 – Condições de operação utilizadas 

Caso 1 2 3 4 5 

IMEP [bar] 4,04 4,02 4,00 3,97 3,97 

Lambda [-] 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00 

Rotação [RPM] 2000 2000 2000 2000 2000 

Razão Volumétrica de Compressão 11,5:1 

 

11,5:1 

 

11,5:1 

 

15:1 

 

15:1 

 
Combustível Utilizado E100 E100 E22 E100 E22 

Temperatura Admissão [K] 300 306 299 299 298 

Avanço de Ignição [o] 27,0 20,5 22,5 18,5 20,0 

Massa de combustível por ciclo [mg] 21,3 22,3 15,0 21,4 14,1 

Início da Injeção [o] -300 -359 -359 -359 -359 

Duração da Injeção [o] 26,8 28,1 19,6 27,1 18,6 

Abertura da Admissão (BTDC) 4o  0o  0o  0o  0o  

Fechamento da Admissão (ABDC) 44o  40o  40o  40o  40o  

Abertura da Exaustão (BBDC) 52o  56o  56o  56o  56o  

Fechamento da Exaustão (ATDC) 4o  0o  0o  0o  0o  
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3.3 Metodologia Numérica 

3.3.1 Modelo Computacional da Geometria 

 Foram obtidos arquivos CAD (do inglês Computer Assisted Design) da geometria 

do motor AVL 5496 com seu fabricante. Os demais componentes foram desenhados para 

fabricação pela equipe do Centro de Tecnologia da Mobilidade sendo os mesmos arquivos 

CAD usados para fabricação utilizados na simulação numérica. Os arquivos CAD são 

mostrados na Figura 3.1 e Figura 3.2 enquanto o arquivo CAD da montagem do motor 

AVL são mostrados na Figura 3.3. 

 

Figura 3.1 – CAD do pistão projetado pelo Centro de Tecnologia da Mobilidade – 

Fonte: Cortesia Centro de Tecnologia da Mobilidade 

 

Figura 3.2 – CAD do flowbox projetado pelo Centro de Tecnologia da Mobilidade - 

Fonte: Cortesia Centro de Tecnologia da Mobilidade 
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Figura 3.3 – CAD da montagem do motor com destaque para posicionamento do sensor 

de pressão na exaustão (1), sonda lambda (2), sensor de temperatura da exaustão (3), 

sensor de pressão na admissão (4) e sensor de temperatura da admissão (5) - Fonte: 

Cortesia Centro de Tecnologia da Mobilidade 

3.3.2 Extração do Volume Interno e Simplificações Geométricas 

 Para se fazer uma simulação do escoamento, injeção de combustível e combustão 

do motor é necessário extrair-se o volume interno deste. Trata-se da região dentro do 

cilindro e dos dutos de admissão e exaustão na qual o escoamento será simulado, o 

volume interno é mostrado na Figura 3.4. Em seguida é extraído o volume interno do 

motor pois deseja-se a parte interior do modelo CAD onde não existe material e por onde 

o fluido de trabalho pode então escoar, a sobreposição entre o volume interno e a 

geometria do motor é mostrada na Figura 3.5 e com mais detalhe para região da câmara 

de combustão na Figura 3.6. Outra etapa é reduzir o domínio de simulação até onde serão 

impostas as condições de contorno, nesse caso o domínio é cortado onde são feitas as 

medidas das pressões de admissão e exaustão conforme pode ser visualizado na Figura 
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3.5. Finalmente devem ser feitas simplificações geométricas para que seja possível 

construir uma malha com qualidade adequada do motor, no caso abordado nesse trabalho 

foi feita a eliminação da folga entre o pistão e o cilindro e também foi feita uma 

simplificação no cilindro para que este possuísse cilindricidade perfeita uma vez que essa 

condição é exigida para geração da malha móvel no módulo es-ice, a simplificação do 

cilindro é mostrada na Figura 3.7. Outra modificação foi a simplificação da geometria da 

vela, que teve ambos seus eletrodos simplificados conforme mostrado na Figura 3.8. 

 

Figura 3.4 – Volume interno do motor e dutos de admissão e exaustão 

 

 

Figura 3.5 – Volume interno do motor e dutos de admissão e exaustão em verde 

sobreposto a geometria do motor e dos dutos de admissão e exaustão semitransparentes 
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Figura 3.6 – Região da câmara de combustão do volume interno do motor, o volume 

interno está em verde sobreposto a geometria do motor semitransparente 

 

 

Figura 3.7 – Detalhe de simplificação do cilindro no volume interno do motor, o volume 

interno está em verde sobreposto a geometria do motor semitransparente 
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Figura 3.8 – Detalhe de simplificação da vela no volume interno do motor, o volume 

interno está em verde sobreposto a geometria do motor semitransparente 

3.3.3 Geração das Malhas 

 A malha dos dutos de admissão e exaustão foi gerada no programa STAR-CCM+ 

por se tratarem de malhas fixas e pela possibilidade que este programa fornece maior 

controle do usuário na geração da malha. Foi gerada inicialmente uma malha base (que 

no restante do trabalho será chamada de malha 2) que é mostrada da Figura 3.9 até a 

Figura 3.13. 
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Figura 3.9 – Malha do duto de admissão gerada no STAR-CCM+ 

 

Figura 3.10 – Corte em seção da malha do duto de admissão 
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Figura 3.11 – Corte em seção da malha do duto de admissão 

 

Figura 3.12 – Malha do duto de exaustão gerada no STAR-CCM+ 
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Figura 3.13 – Corte em seção da malha do duto de exaustão 

 A malha dos pórticos de admissão e exaustão e a malha da câmara de combustão 

e a malha móvel do cilindro e das válvulas foram gerados no programa STAR-CD dentro 

de seu módulo para motores es-ice. Nesse processo é inicialmente reconhecido o perfil 

das válvulas e criado o eixo de coordenadas local destas em que o eixo Z está alinhado 

com a direção de movimento destas, tal processo é mostrado na Figura 3.14. Em seguida 

é feita a separação da geometria em pistão, cilindro e o restante da geometria, tal 

separação é necessária para que o programa tenha informações de onde será feita a malha 

móvel que é feita na região do cilindro, tal processo é mostrado na Figura 3.15. Em 

seguida é gerado um template 2D e 3D da malha da câmara de combustão conforme 

Figura 3.16 e este template é cortado de acordo com a geometria do motor em regiões de 

pórticos, válvulas e câmara de combustão conforme mostrado na Figura 3.17. Após essa 

etapa é feito o reparo de eventuais células que apresentem defeitos como assimetria entre 

lados e ângulos muito exacerbada e a montagem do conjunto em uma única malha como 

na Figura 3.17. A malha base (chamada de malha 2 no restante do trabalho) obtida para 

as regiões de pórticos de admissão e exaustão e da câmara de combustão é mostrada em 

diversas posições na Figura 3.18 até a Figura 3.21 para mostrar o efeito da malha móvel.  
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Figura 3.14 – Criação do sistema de coordenadas das válvulas e do perfil axisimétrico 

das mesmas 

 

 

Figura 3.15 – Separação da geometria em três regiões 

 

 

Figura 3.16 – Template 2D e 3D da malha 
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Figura 3.17 – Regiões separadas após o corte e montagem final 
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Figura 3.18 – Malha resultante no ponto morto superior 

 

 

Figura 3.19 – Malha resultante no ponto morto inferior 

 

Figura 3.20 – Malha Resultante no momento de maior abertura da válvula de exaustão 
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Figura 3.21 – Vista superior da malha resultante 

3.3.4 Preparação das Simulações 

 A preparação das simulações foi feita no programa STAR-CD em seu módulo para 

motores es-ice, as simulações se iniciaram 40 graus de virabrequim antes do ponto morto 

superior de admissão do primeiro ciclo de simulação e tiveram a duração de 3 ciclos 

completos com a finalidade de se obter uma estabilização das variáveis quando 

comparando entre ciclos, o número de ciclos adotado será mais precisamente justificado 

mais à frente no trabalho.  

 Na preparação da simulação é feita a inclusão dos parâmetros de entrada medidos 

na parte experimental mostrados na Tabela 3.3 e com a escolha dos modelos e dos 

parâmetros de calibração entre outros dados, os modelos utilizados nesse trabalho foram 

citados e explicados na seção 2.2 - Dinâmica dos Fluidos Computacional enquanto os 

parâmetros de calibração utilizados serão fornecidos na seção 3.3.5 - Calibração das 

Simulações. Outros parâmetros experimentais foram utilizados como pressões na 

admissão e na exaustão em função do ângulo de virabrequim mostrados nas Figura 3.22 

e Figura 3.23 respectivamente. Também foram utilizados os diagramas de abertura e 

fechamento de válvulas mostrados na Figura 3.24. Foram utilizados também a posição, a 

direção e o ângulo de cone individual de cada um dos 7 orifícios do injetor, as posições e 

as direções de cada um dos orifícios foram obtidos de Costa et al. (2012) e são mostrados 

na Tabela 3.4. Os ângulos de cone individuais foram adotados de 20 graus baseado em 

comparações entre simulações e experimentos em câmara atmosférica realizados no 
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Centro de Tecnologia da Mobilidade conforme mostrado em Reis et al. (2016). Além 

destes outros parâmetros cuja medição não foi possível foram adotados como os de 

referência tutorial do programa, estes parâmetros são mostrados na Tabela 3.5 e na Tabela 

3.6. 

 Dentre os dados de entrada se destacam as temperaturas, pressões, frações 

mássicas, comprimento de escala turbulenta e intensidade turbulenta na admissão e na 

exaustão. Essas são usadas como condições de contorno para admissão e exaustão bem 

como condições de inicialização dos dutos e pórticos de admissão e exaustão. As 

temperaturas do cabeçote, pistão e parede do cilindro bem como condições adiabáticas 

nos dutos e pórticos de admissão e exaustão e nas válvulas também são condições de 

contorno. A inicialização do cilindro é feita com temperatura média entre admissão e 

exaustão, pressão obtida a partir dos dados experimentais (valores pontuais das curvas de 

pressão apresentadas na seção 4.4 - Validação e Comparação com Dados Experimentais) 

e frações mássicas semelhantes à da admissão.  

Tabela 3.3 – Parâmetros medidos adotados na simulação 

Caso 1 2 3 4 5 

Rotação [RPM] 2000 2000 2000 2000 2000 

Razão Volumétrica de Compressão 11,5:1 

 

11,5:1 

 

11,5:1 

 

15:1 

 

15:1 

 
Combustível Utilizado E100 E100 E22 E100 E22 

Temperatura Admissão [K] 300 306 299 299 298 

Temperatura Exaustão [K] 828 858 870 833 838 

Avanço de Ignição [o] 27 20,5 22,5 18,5 20,0 

Vazão de Combustível [g/s] 9,6 9,5 9,2 9,5 9,1 

Início da Injeção [o] -300 -359 -359 -359 -359 

Fim da Injeção [o] -273,2 -330,9 -339,4 -331,9 -340,4 
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Figura 3.22 – Pressão na admissão em função do ângulo de virabrequim 

 

 

Figura 3.23 – Pressão na exaustão em função do ângulo de virabrequim 
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Figura 3.24 – Abertura de válvulas em função do ângulo de virabrequim 

Tabela 3.4 – Posição dos orifícios e direção dos jatos do injetor BOSCH HDEV_5.1 

Número 

do orifício 

Posições em relação ao centro do 

injetor 

Direções dos Jatos 

 X [m] Y [m] Z [m] X [m] Y [m] Z [m] 

1 -9,79E-07 5,62E-04 0 
0,00 0,18 0,98 

2 -5,17E-04 5,08E-04 0 
-0,14 0,38 0,91 

3 -7,52E-04 0,00E+00 0 
-0,41 0,29 0,87 

4 -4,01E-04 -5,33E-04 0 
-0,23 -0,05 0,97 

5 2,76E-04 -5,61E-04 0 
0,23 -0,05 0,97 

6 6,81E-04 -1,11E-04 0 
0,41 0,29 0,86 

7 5,16E-04 4,39E-04 0 
0,14 0,38 0,91 
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Tabela 3.5 – Parâmetros adotados na simulação cuja medição não foi possível 

Temperatura das Paredes do Cilindro [K] 423 

Temperatura do Pistão [K] 473 

Temperatura do Cabeçote [K] 473 

Condição de Contorno das Válvulas Adiabática 

Condição de Contorno dos Pórticos e Dutos Adiabáticos 

Comprimento de Escala Turbulento na Admissão [m] 0,001 

Comprimento de Escala Turbulento na Exaustão [m] 0,001 

Intensidade Turbulenta na Admissão [%] 10 

Intensidade Turbulenta na Exaustão [%] 10 

Intensidade Turbulenta Inicial no Cilindro [m2/s2] 0 

Dissipação de Turbulência Inicial no Cilindro [m2/s3] 164,3  

Tabela 3.6 – Frações mássicas de gases na admissão e exaustão 

 Admissão Exaustão 

O2 [%] 23,3 0 

CO2 [%] 0 19,2 

H2O [%] 0 11,8 

N2 [%] 76,7 70 

CO [%] 0 0 

H2 [%] 0 0 

Combustível [%] 0 0 
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3.3.5 Calibração das Simulações 

 Como os modelos utilizados apresentam diversas constantes de calibração é 

necessária a comparação dos resultados numéricos com experimentais para calibração da 

simulação. Uma vez calibrada a simulação para um caso é possível utilizar os parâmetros 

de calibração para as demais simulações. Uma ressalva é feita ao modelo de combustão, 

para o qual foi necessário mudar a variável de calibração para cada caso. A calibração do 

modelo de spray foi feita com dados obtidos de experimentos realizados em câmara 

atmosférica no Centro de Tecnologia da Mobilidade conforme mostrado em Reis et al. 

(2016). A massa admitida foi calibrada através da condição de contorno de pressão na 

admissão, essa foi reduzida até que a massa admitida seja a mesma obtida 

experimentalmente. O modelo de combustão foi calibrado modificando-se a constante α 

do modelo ECFM3Z de maneira que a curva de pressão da simulação se iguale à 

experimental. Os parâmetros de calibração adotados são apresentados na Tabela 3.7. 

Tabela 3.7 – Variáveis de calibração utilizadas nas simulações 

Fator de multiplicação da pressão de admissão 0,81 

Alfa para o caso 1 [-] 1,10 

Alfa para o caso 2 [-] 1,45 

Alfa para o caso 3 [-] 1,47 

Alfa para o caso 4 [-]  1,29 

Alfa para o caso 5 [-] 1,50 

Beta [-] 1,0 

Constante KHB1 do modelo KHRT  18 

Constante RTC3 do modelo KHRT 2 

Constante q da distribuição Rosin Rimmler 3,5 

Constante X da distribuição Rosin Rimmler 3,7 10-05 

Número de Parcelas 5.000.000 
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3.3.6 Testes de Malhas, Passo de Tempo e de Número de Ciclos 

 Para o teste de malhas, foi gerada uma malha inicial grosseira e usado um passo 

de tempo base, a partir dessa malha foram sendo geradas outras com redução de cerca de 

10% no comprimento característico relativo com relação à anterior (cerca de 33% mais 

células que a malha anterior). O cálculo do comprimento característico é feito de acordo 

com a equação:  

𝐶𝑜𝑚𝑝𝑟𝑖𝑚𝑒𝑛𝑡𝑜 𝐶𝑎𝑟𝑎𝑐𝑡𝑒𝑟𝑖𝑠𝑡𝑖𝑐𝑜 = (
𝑉𝑜𝑙𝑢𝑚𝑒

𝑁ú𝑚𝑒𝑟𝑜 𝑑𝑒 𝑐é𝑙𝑢𝑙𝑎𝑠
)1/3 ( 3.1 ) 

 Como critério de convergência do teste de malha, passo de tempo e número de 

ciclos foram utilizados a pressão média no cilindro expressa através do IMEP, a máxima 

temperatura média no cilindro, a taxa de liberação de calor máxima e o tempo de queima 

de 10% a 90% do combustível. Foi considerado que a malha e o passo de tempo que 

apresentassem variações menores que 5% em todas as variáveis em relação a malha e ao 

passo de tempo seguintes serão considerados adequados. 

 O processo de geração de malhas sucessivamente mais finas foi feito até que este 

critério fosse atingido. Uma vez definida a malha adequada foi feito um teste de passo de 

tempo partindo-se do passo de tempo base e reduzindo este em 50% e aplicando o mesmo 

teste de convergência. Em seguida foi feito um teste para verificar a estabilização das 

variáveis com o número de ciclos seguindo o mesmo critério de convergência. 

3.3.7 Validação com Dados Experimentais 

 Para validação com dados experimentais foram comparadas as curvas de pressão 

numérica e experimental, dessa forma o parâmetro para validação será o a Pressão média 

efetiva (IMEP do inglês Indicated Mean Effective Pressure) sendo que para a simulação 

ser considerada uma representação do experimento a diferença entre ambos deve ser 

menor que 5%. 

 Outras comparações de dados entre simulação e experimento como taxa de 

liberação de calor, fração de massa queimada e temperatura no cilindro serão feitas, mas 

não servirão para validação uma vez que para o experimento essas variáveis são 

calculadas de acordo com modelos e não medidas. 
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4. RESULTADOS E DISCUSSÃO 

4.1 Resultados Teste de Malhas 

 Para o teste de malhas foram feitas 3 malhas para o caso 1, os dados para cada 

malha são mostrados na Tabela 4.1.  

Tabela 4.1 – Dados das malhas utilizadas 

Variável Malha 1 Malha 2 Malha 3 

Número de Células do Duto de Admissão [-] 178.291 232.456 312.364 

Número de Células no Duto de Exaustão [-] 42.702 58.452 77.091 

Número de Células nos Pórticos e Cilindro (com pistão no ponto morto 

inferior) [-] 

747.640 979.393 1.313.178 

Número Total de Células (com pistão no ponto morto inferior) [-] 968.633 1.270.301 1.702.633 

Comprimento Característico no Duto de Admissão [mm] 1,75 1,60 1,45 

Comprimento Característico Duto de Exaustão [mm] 2,06 1,86 1,69 

Comprimento Característico Pórticos e Cilindro (com pistão no ponto 

morto inferior) [mm] 
0,99 0,91 0,82 

 Para todas as malhas foram comparados dados de pressão média efetiva, 

temperatura média máxima no cilindro, tempo de queima de 10% a 90% do combustível 

e taxa de liberação de calor máxima conforme mostrado na Tabela 4.2. Os gráficos do 

comportamento das variáveis pressão, temperatura, fração de massa queimadas e taxa de 

liberação de calor são mostrados nas Figura 4.1 à Figura 4.5. 

 Após a comparação dos resultados das simulações com a malha 1 e com a malha 

2 foi verificado que as variáveis de taxa de liberação de calor e tempo de queima de 10% 

a 90% do combustível apresentavam diferenças superiores a 5% entre as malhas e, 

portanto, a malha 1 não poderia ser considerada convergida. Devido a isso foi simulada a 

malha 3, comparando os resultados da malha 2 com a malha 3. Como mostrado na Tabela 

4.2, foi verificado que as diferenças em todas as variáveis reduziram significativamente 

e foram inferiores a 5%, dessa maneira a malha 2 pode ser considerada convergida e será 

utilizada no restante deste trabalho. Nos gráficos da Figura 4.1 à Figura 4.5 pode verificar-

se que para todas as variáveis a malha 2 teve um comportamento muito próximo ao da 

malha 3 enquanto a malha 1 apresentou diferenças mais significativas para a malha 2. 
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Tabela 4.2 – Resultado teste de malhas 

Variável Malha 1 

 

Malha 2 

 

Malha 3 

 IMEP [bar] 4,06 3,97 3,94 

Diferença no IMEP em relação a malha 

seguinte [%] 
2,27 0,76 - 

Temperatura média do cilindro máxima [K] 2182,4 2118,5 2117,7 

Diferença na temperatura média do cilindro 

máxima em relação a malha seguinte [%] 
3,02 0,04 - 

MBF 10% - 90% [o] 24,8 26,4 26,3 

Diferença no MBF 10% - 90% em relação a 

malha seguinte [%] 
6,06 0,38 - 

Taxa de liberação de calor máxima [J/o] 21,1 19,9 19,4 

Diferença na taxa de liberação de calor 

máxima em relação a malha seguinte [%] 
6,24 2,31 - 

 

Figura 4.1 – Pressão média no cilindro por ângulo de virabrequim para o teste de 

malhas 
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Figura 4.2 – Pressão média no cilindro por volume para o teste de malhas 

 

Figura 4.3 – Fração de massa queimada por ângulo de virabrequim para o teste malhas 
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Figura 4.4 – Temperatura média no cilindro por ângulo de virabrequim para o teste de 

malhas 

 

Figura 4.5 – Taxa de liberação de calor por ângulo de virabrequim para o teste de 

malhas 
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4.2 Resultados Teste de Passo de Tempo 

 Para o teste de passo de tempo foi utilizado o caso 1 com o passo de tempo 1 de 

0,1 ângulo de virabrequim e o passo de tempo 2 de 0,05 ângulo de virabrequim. 

Comparando-se os resultados das simulações com passo de tempo 1 e com passo de tempo 

2, conforme mostrado na Tabela 4.3, foram obtidas diferenças inferiores a 5% em todas 

as variáveis analisadas. Dessa forma, o passo de tempo 1 pode ser considerado convergido 

e o mesmo será utilizado no restante do trabalho. 

Tabela 4.3 – Resultado teste de passo de tempo 

Variável Passo de tempo 1 

 

Passo de tempo 2 

 IMEP [bar] 3,97 4,07 

Diferença no IMEP em relação ao passo de tempo 

seguinte [%] 
-2,5 - 

Temperatura média do cilindro máxima [K] 2118,5 2173,5 

Diferença na temperatura média do cilindro máxima em 

relação ao passo de tempo seguinte [%] 
-2,5 - 

MBF 10% - 90% [o] 26,4 25,5 

Diferença no MBF 10% - 90% em relação ao passo de 

tempo seguinte [%] 
3,5 - 

Taxa de liberação de calor máxima [J/o] 19,9 20,9 

Diferença na taxa de liberação de calor máxima em 

relação ao passo de tempo seguinte [%] 
-5,0 - 
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Figura 4.6 – Pressão média no cilindro por ângulo de virabrequim para o teste de passo 

de tempo 

 

Figura 4.7 – Pressão média no cilindro por volume para o teste de passo de tempo 
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Figura 4.8 – Fração de massa queimada por ângulo de virabrequim para o teste de passo 

de tempo 

 

Figura 4.9 – Temperatura média no cilindro por ângulo de virabrequim para o teste de 

passo de tempo 

0.00

0.10

0.20

0.30

0.40

0.50

0.60

0.70

0.80

0.90

1.00

-30 0 30 60 90

Fr
aç

ão
 d

e 
M

as
sa

 Q
u

e
im

ad
a 

[-
]

Ângulo de Virabrequim [o]

Passo de Tempo 1

Passo de Tempo 2

300

600

900

1200

1500

1800

2100

2400

-360 -240 -120 0 120 240 360

Te
m

p
er

at
u

ra
 [

K
]

Ângulo de Virabrequim [o]

Passo de Tempo 1

Passo de Tempo 2



70 

 

 

 

 

Figura 4.10 – Taxa de liberação de calor por ângulo de virabrequim para o teste de 

passo de tempo 

4.3 Resultados Teste de Número de Ciclos 

 Para o teste do número de ciclos foi utilizado o caso 1, foram simulados 5 ciclos 

com as mesmas condições para verificar a partir de qual ciclo as condições da simulação 

se estabilizariam dentro de um patamar aceitável. Para todos os ciclos, foram comparados 

dados de pressão média no cilindro expressa através do IMEP, tempo de queima de 10% 

a 90% do combustível, máxima temperatura média no cilindro e máxima taxa de liberação 

de calor conforme mostrado na Tabela 4.5. Nesse processo, foram verificadas variações 

significativas do primeiro para o segundo ciclo em todas variáveis, entre o segundo ciclo 

e o terceiro ciclo foi verificada uma diferença superior a 5% na taxa de liberação de calor 

máxima. Entre o terceiro e o quarto ciclo e entre o quarto e quinto ciclo foram obtidas 

diferenças inferiores a 5% em todas as variáveis analisadas, dessa forma o terceiro ciclo 

pode ser considerado convergido e o mesmo será utilizado. 
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Tabela 4.4 – Resultado teste de passo do número de ciclos 

Variável Ciclo 1 

 

Ciclo 2 

 

Ciclo 3 

 

Ciclo 4 

 

Ciclo 5 

 IMEP [bar] 3,77 4,07 3,97 4,00 4,02 

Diferença no IMEP em relação ao passo de tempo 

seguinte [%] 
-7,37 2,52 -0,75 -0,50 - 

Temperatura média do cilindro máxima [K] 1967,3 2156,3 2118,5 2136,9 2141,3 

Diferença na temperatura média do cilindro máxima em 

relação ao passo de tempo seguinte [%] 
-8,77 1,78 -0,86 -0,21 - 

MBF 10% - 90% [o] 30,2 25,8 26,4 25,9 26,0 

Diferença no MBF 10% - 90% em relação ao passo de 

tempo seguinte [%] 
14,6 -2,3 1,8 -0,5 - 

Taxa de liberação de calor máxima [J/o] 16,8 20,9 19,9 20,2 20,4 

Diferença na taxa de liberação de calor máxima em 

relação ao passo de tempo seguinte [%] 
-19,51 5,18 -1,56 -0,73 - 

 

 

Figura 4.11 – Pressão por ângulo de virabrequim para o teste do número de ciclos 
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Figura 4.12 – Pressão por volume para o teste do número de ciclos 

 

Figura 4.13 – Fração de massa queimadas por ângulo de virabrequim para o teste do 

número de ciclos 

0

5

10

15

20

25

30

0E+000 1E-004 2E-004 3E-004 4E-004 5E-004

P
re

ss
ão

 [
b

ar
]

Volume [m³]

Ciclo 1
Ciclo 2
Ciclo 3
Ciclo 4
Ciclo 5

0.00

0.10

0.20

0.30

0.40

0.50

0.60

0.70

0.80

0.90

1.00

-30 0 30 60 90

Fr
aç

ão
 d

e 
M

as
sa

 Q
u

e
im

ad
a 

[-
]

Ângulo de Virabrequim [o]

Ciclo 1

Ciclo 2

Ciclo 3

Ciclo 4

Ciclo 5



73 

 

 

 

 

Figura 4.14 – Temperatura por ângulo de virabrequim para o teste do número de ciclos 

 

Figura 4.15 – Taxa de liberação de calor por ângulo de virabrequim para o teste do 

número de ciclos 
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4.4 Validação e Comparação com Dados Experimentais 

 Quando se compara as pressões medias efetivas obtidas nas simulações com os 

dados experimentais foram encontradas diferenças inferiores a 6% para todos os casos, o 

caso 2 foi o único que apresentou diferenças acima dos 5% desejados para validação, mas 

com uma diferença muito pequena de 0,9% em relação a esse valor. Como essa variável 

foi utilizada como variável de validação as simulações foram consideradas validadas com 

os experimentos com a ressalva da simulação do caso 2 possuir uma margem de erro um 

pouco maior que a esperada, os dados experimentais e numéricos de pressão média efetiva 

são mostrados na Tabela 4.5. Os gráficos que comparam as pressões numéricas e 

experimentais em função do ângulo de virabrequim são mostrados Figura 4.16 até a 

Figura 4.20, enquanto os gráficos que comparam pressões numéricas e experimentais em 

função do volume são mostrados da Figura 4.21 até a Figura 4.25. 

Tabela 4.5 – Validação das pressões médias efetivas (IMEP) com dados experimentais 

Variável Caso 1 

 

Caso 2 

 

Caso 3 

 

Caso 4 

 

Caso 5 

 IMEP experimental [bar] 4,04 4,02 4,00 3,97 3,97 

IMEP numérico [bar] 3,97 4,26 4,04 4,17 3,98 

Diferença percentual [%] -1,7 5,9 1,0 5,0 0,3 
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Figura 4.16 – Pressão média no cilindro numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 1 

 

Figura 4.17 – Pressão média no cilindro numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 2 
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Figura 4.18 – Pressão média no cilindro numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 3 

 

Figura 4.19 – Pressão média no cilindro numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 4 
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Figura 4.20 – Pressão média no cilindro numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 5 

 

Figura 4.21 – Pressão média no cilindro numérica e experimental por volume para o 

caso 1 
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Figura 4.22 – Pressão média no cilindro numérica e experimental por volume para o 

caso 2 

 

Figura 4.23 – Pressão média no cilindro numérica e experimental por volume para o 

caso 3 
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Figura 4.24 – Pressão média no cilindro numérica e experimental por volume para o 

caso 4 

 

 

Figura 4.25 – Pressão média no cilindro numérica e experimental por volume para o 

caso 4   
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 Os ângulos de queima de 50% do combustível apresentaram boa correlação entre 

dados numéricos e experimentais com diferenças máximas de 1,9 graus. Para as durações 

da queima de 10% a 50% do combustível, de 50% a 90% do combustível e de 10% a 90% 

do combustível para as simulações e os calculados a partir dos dados experimentais pelo 

modelo termodinâmico apresentaram diferenças significativas de até 32% em alguns 

casos, mas no geral apresentaram resultados próximos, dentro de uma margem de 10% 

para a maioria dos casos conforme mostrado na Tabela 4.6. Os gráficos que comparam as 

frações de massa queimada por ângulo de virabrequim são mostrados da Figura 4.26 até 

a Figura 4.30. Foi verificada uma queima mais lenta com razão volumétrica de 

compressão de 15:1, com aumento principalmente no ângulo para queima de 50% a 90% 

do combustível. Isso se deve à maior proximidade entre o pistão e cabeçote com distâncias 

inferiores a um milímetro o que pode causar lentidão na propagação da chama e até o 

apagamento desta (Heywood, 1988). A propagação da chama para o caso 5 que foi o de 

propagação de chama mais lenta para as simulações é mostrada através da densidade de 

frente de chama (Sigma) na Figura 4.31. Nela é possível verificar que a chama perde 

intensidade ao passar por regiões de estreitamento da distância entre pistão e cabeçote, 

esse fenômeno é mais intenso para razões volumétricas de compressão mais altas com 

maior proximidade entre pistão e cabeçote. Essa perda de intensidade da chama causa 

uma combustão mais lenta uma vez que o consumo de combustível é diretamente 

proporcional à densidade de frente de chama. 
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Tabela 4.6 – Comparação entre ângulos de queima numéricos e obtidos a partir do 

modelo termodinâmico aplicado aos dados experimentais 

Variável Caso 1 

 

Caso 2 

 

Caso 3 

 

Caso 4 

 

Caso 5 

 MFB 50% experimental [deg] 7,1  7,3 6,9  7,2 7,2  

MFB 50% numérico [deg] 6,8 8.6 7,4 9,1 7,7 

MFB 10%-50% experimental [deg] 10,5 10,0  10,1 9,2 9,4  

MFB 10%-50% numérico [deg] 11,2 10,8 11,0 10,3 11,0 

Diferença percentual [%] 6,7 8,0 8,9 17,4 17,0 

MFB 50%-90% experimental [deg] 16,1 16,0  13,7 21,1  18,8 

MFB 50%-90% numérico [deg] 14,2 12,3 12,8 14,4 14,6 

Diferença percentual [%] -11,8 23,1 -6,6 -31,8 -22,3 

MFB 10%-90% experimental [deg] 26,6 26,0  23,8 30,3 28,2  

MFB 10%-90% numérico [deg] 25,4 23,1 23,8 24,7 25,6 

Diferença percentual [%] -4,5 11,2 0 -18,5 -9,2 

 

Figura 4.26 – Fração de massa queimada numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 1 
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Figura 4.27 – Fração de massa queimada numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 2 

 

Figura 4.28 – Fração de massa queimada numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 3 
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Figura 4.29 – Fração de massa queimada numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 4 

 

Figura 4.30 – Fração de massa queimada numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 5 
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Figura 4.31 – Valores densidade de frente de chama (Sigma) para o caso 5 de gasolina 

com razão volumétrica de compressão 15:1 entre 20 graus antes do ponto morto 

superior e 25 graus após ponto morto superior. 

 

 As temperaturas para as simulações e os calculados a partir dos dados 

experimentais pelo modelo termodinâmico foram bastante semelhantes tendo diferenças 

inferiores a 11% nas temperaturas médias máximas para todos os casos conforme 

mostrado na Tabela 4.7. As temperaturas calculadas pelo modelo termodinâmico só têm 

validade com todas das válvulas fechadas e foram calculadas entre -30 graus e 90 graus. 

É possível verificar uma tendência de maiores temperaturas médias no cilindro máximas 
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quando utilizando gasolina (casos 3 e 5) e maiores temperaturas médias no cilindro 

máximas para razão volumétrica de compressão de 11,5:1 (casos 2 e 3).Os gráficos que 

comparam as temperaturas por ângulo de virabrequim são mostrados da Figura 4.32 até 

a Figura 4.36. 

Tabela 4.7 – Comparação entre temperaturas médias no cilindro numéricas e obtidas a 

partir do modelo termodinâmico aplicado aos dados experimentais 

Variável Caso 1 

 

Caso 2 

 

Caso 3 

 

Caso 4 

 

Caso 5 

 Temperatura média do cilindro máxima modelo 

termodinâmico [K] 
2036 1973 2027 1887 1930 

Temperatura média do cilindro máxima numérica [K] 2119 2159 2208 2080 2129 

Diferença percentual [%] 4,0 6,7 8,9 10,2 10,3 

 

Figura 4.32 – Temperatura média no cilindro numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 1 
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Figura 4.33 – Temperatura média no cilindro numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 2 

 

Figura 4.34 – Temperatura média no cilindro numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 3 
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Figura 4.35 – Temperatura média no cilindro numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 4 

 

Figura 4.36 – Temperatura média no cilindro numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 5 
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  As taxas de liberação de calor obtidas a partir das simulações e os 

calculados a partir dos dados experimentais pelo modelo termodinâmico apresentaram 

comportamentos semelhantes em todos os casos e apresentaram diferenças de valor 

máximo inferiores a 9% para todos os casos conforme mostrado na Tabela 4.8. As taxas 

de liberação de calor calculadas pelo modelo termodinâmico só têm validade com todas 

das válvulas fechadas e foram calculadas entre -30 graus e 90 graus. Pode ser verificada 

uma tendência de maiores taxas de liberação de calor máxima com razão volumétrica de 

compressão de 11,5:1 (casos 2 e 3). Os gráficos que comparam as taxas de liberação de 

calor por ângulo de virabrequim são mostrados da Figura 4.37 até Figura 4.41. 

Tabela 4.8 – Comparação entre taxas de liberação de calor numéricas e obtidas a partir 

do modelo termodinâmico aplicado aos dados experimentais 

Variável Caso 1 

 

Caso 2 

 

Caso 3 

 

Caso 4 

 

Caso 5 

 Taxa de liberação de calor máxima modelo 

termodinâmico [J/o] 
19,3 21,7 21,7 20,0 19,9 

Taxa de liberação de calor máxima numérica [J/o] 19,9 23,2 20,7 20,0 18,2 

Diferença percentual [%] 3,1 6,9 -4,6 0,0 -8,5 
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Figura 4.37 – Taxa de liberação de calor numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 1 

 

Figura 4.38 – Taxa de liberação de calor numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 2 
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Figura 4.39 – Taxa de liberação de calor numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 3 

 

Figura 4.40 – Taxa de liberação de calor numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 4 
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Figura 4.41 – Taxa de liberação de calor numérica e experimental por ângulo de 

virabrequim para o caso 5 

4.5 Comparação das Eficiências 

  As eficiências foram comparadas entre razões volumétricas de compressão 

e combustíveis para os casos de 2 a 5. O caso 1 foi excluído dessa análise pois foi 

realizado em condições diferentes de diagrama de válvulas e dessa maneira não pode ser 

comparado diretamente com os demais casos. 

 Foram verificados ganhos absolutos experimentais de 0,9% e 1,6% e ganhos 

relativos de 2,9% de 5,6% com o aumento da razão volumétrica de compressão de 11,5:1 

para 15:1 quando utilizando etanol e gasolina respectivamente. Para o caso numérico 

foram verificados ganhos absolutos de 0,7% e 1,3% e relativos de 2,1% e 4,5% com o 

aumento da razão volumétrica de compressão de 11,5:1 para 15:1 quando utilizando 

etanol e gasolina respectivamente. Tais dados são mostrados detalhadamente nas Tabela 

4.9 e Tabela 4.10, através deles é possível perceber que o modelo matemático ou 

computacional e os dados experimentais apresentam as mesmas tendências de ganhos. Os 

ganhos de eficiência foram inferiores aos 3,34% previstos pela correlação de Leone et. al 

(2015). 
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Tabela 4.9 – Comparação de eficiências entre razões volumétricas de compressão para 

E100 

 
Caso 2 

 

Caso 4 

 Experimental Numérico Experimental Numérico 

Combustível E100 

E100 

E100 

E22 Razão Volumétrica de Compressão 11,5:1 

11,5:1 

15:1 

15:1 Eficiência de conversão de combustível [%] 31,1 32,9 32,0 33,6 

Diferença percentual numérico-experimental [%] 5,9 5,0 

Diferença absoluta entre casos experimentais [%] 0,9 

Diferença absoluta entre casos numéricos [%] 0,7 

Tabela 4.10 – Comparação de eficiências entre razões volumétricas de compressão para 

E22 

 
Caso 3 

 

Caso 5 

 Experimental Numérico Experimental Numérico 

Combustível E22 

E100 

E22 

E22 Razão Volumétrica de Compressão 11,5:1 

11,5:1 

15:1 

15:1 Eficiência de conversão de combustível [%] 28,4 28,8 30,0 30,1 

Diferença percentual numérico-experimental [%] 1,5 0,3 

Diferença absoluta entre casos experimentais [%] 1,6 

Diferença absoluta entre casos numéricos [%] 1,3 

 Foram verificados ganhos absolutos experimentais de 2,7% e 2,0% e ganhos 

relativos de 9,5% de 6,7% com o uso de etanol quando comparado com a gasolina 

utilizando as razões volumétricas de compressão de 11,5:1 e 15:1 respectivamente. Para 

o caso numérico foram verificados ganhos absolutos de 4,1% e 3,5% e relativos de 14,2% 

e 11,6% com o uso de etanol quando comparado com a gasolina utilizando as razões 

volumétricas de compressão de 11,5:1 e 15:1 respectivamente. Tais dados são mostrados 

detalhadamente na Tabela 4.11 e na Tabela 4.12 onde é possível perceber que os dados 

numéricos e experimentais apresentam as mesmas tendências de ganhos. Os ganhos 

obtidos foram inferiores aos 3,9% previstos por Leone et al (2015) que previam um ganho 

de 0,5% na eficiência para cada 10% de etanol por volume adicionais. 
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Tabela 4.11 – Comparação de eficiências entre combustíveis para razão volumétrica de 

compressão de 11,5:1 

 
Caso 2 

 

Caso 3 

 Experimental Numérico Experimental Numérico 

Combustível E100 

E100 

E22 

E22 Razão Volumétrica de Compressão 11,5:1 

11,5:1 

15:1 

15:1 

11,5:1 

 Eficiência de conversão de combustível [%] 31,1 32,9 28,4 28,8 

Diferença percentual numérico-experimental [%] 5,9 1,5 

Diferença absoluta entre casos experimentais [%] -2,7 

Diferença absoluta entre casos numéricos [%] -4,1 

Tabela 4.12 – Comparação de eficiências entre combustíveis para razão volumétrica de 

compressão de 15:1 

 
Caso 4 

 

Caso 5 

 Experimental Numérico Experimental Numérico 

Combustível E100 

E100 

E22 

E22 Razão Volumétrica de Compressão 15:1 

11,5:1 

15:1 

15:1 

15:1 

 Eficiência de conversão de combustível [%] 32,0 33,6 30,0 30,1 

Diferença percentual numérico-experimental [%] 5,0 0,3 

Diferença absoluta entre casos experimentais [%] -2,0 

Diferença absoluta entre casos numéricos [%] -3,5 

 Os dados de eficiências obtidos experimentalmente e numericamente  são 

apresentados nas Figura 4.42 e Figura 4.43. Foi possível verificar os ganhos de eficiência 

com o aumento de  razão volumétrica de compressão e principalmente com a substituição 

da gasolina por etanol. Também é possível verificar visualmente as mesmas tendências 

de ganhos que existem entre os resultados numéricos e experimentais. Foi possível 

verificar que o ganho de eficiência com etanol e razão volumétrica de compressão de 15:1 

em relação a gasolina com razão volumétrica de compressão de 11,5:1 foram de 3,6% 

absolutos o que representa um ganho relativo de 12,7%, isso mostra os significativos 

ganhos que seriam possíveis com a adoção de motores com altas razões volumétricas de 

compressão  com etanol quando comparado com os motores comuns utilizando gasolina. 
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Figura 4.42 – Comparação das eficiências experimentais com a variação do combustível 

e da razão volumétrica de compressão 

 

Figura 4.43 – Comparação das eficiências numéricas com a variação do combustível e 

da razão volumétrica de compressão 
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4.6 Comparação de Dados de Emissões 

 Foram verificadas reduções das emissões específicas de NOx com o uso 

de etanol para ambas as razões volumétricas de compressão, essa redução foi 42,9% para 

razão volumétrica de compressão de 11,5:1 e de 50,9% para  razão volumétrica de 

compressão de 15:1. Esse resultado era esperado uma vez que a temperatura média no 

cilindro máxima apresentou menores valores com etanol e a formação de óxidos de 

nitrogênio é altamente dependente da temperatura. Dentro do mesmo combustível foram 

verificadas apenas pequenas alterações das emissões de NOx com aumento de razão 

volumétrica de compressão de 11,5:1 para 15:1 sem tendência definida. As emissões de 

CO apresentaram aumentos de 93,4% e 17,0% com o aumento da razão volumétrica de 

compressão de 11,5:1 para 15:1 para etanol e gasolina respectivamente. Esses aumentos 

indicam uma combustão mais incompleta para maiores razões volumétricas de 

compressão. No caso da troca da gasolina pelo etanol foram verificadas alterações 

significativas das emissões de CO mas sem tendência definida.  Corrobora com a 

hipótese de combustão mais incompleta na razão volumétrica de compressão de 15:1 em 

relação a razão volumétrica de compressão de 11,5:1 os aumentos nas emissões de 

hidrocarbonetos não queimados de 56,5% e 78,6% com esse aumento de  razão 

volumétrica de compressão para o etanol e para gasolina respectivamente. Para a mudança 

da gasolina para o etanol foram verificadas reduções de 17,9% e 28,0% nas emissões de 

hidrocarbonetos não queimados para as razões volumétricas de compressão de 11,5:1 e 

15:1 respectivamente. A queima incompleta para o pior caso de emissões de 

hidrocarbonetos não queimados (gasolina com razão volumétrica de compressão de 15:1) 

é mostrada através da razão ar combustível dividida pela razão ar combustível 

estequiométrica (Lambda) na Figura 4.44. Nela é possível verificar uma quantidade 

significativa de combustível residual nas paredes do cilindro. 

Finalmente foram verificadas reduções de emissões específicas de CO2  de 7,6% 

e 7,0% com o aumento da  razão volumétrica de compressão de 11,5:1 para 15:1 para o 

etanol e para a gasolina respectivamente. Com o uso do etanol em relação a gasolina 

ocorreram reduções de 4,0% e 4,6% nas emissões de CO2 para as razões volumétricas de 

compressão de 11,5:1 e 15:1 respectivamente. Os dados de emissões são apresentados na 

Tabela 4.13 e graficamente da Figura 4.45 até a Figura 4.48. 
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Figura 4.44 – Valores de razão ar combustível dividida pela razão ar combustível 

estequiométrica (Lambda) para o caso 5 (gasolina com razão volumétrica de 

compressão 15:1) entre 20 graus antes do ponto morto superior e 25 graus após ponto 

morto superior. 
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Tabela 4.13 – Comparação de emissões entre combustíveis e razões volumétricas de 

compressão  

 Caso 2 

 

Caso 3 Caso 4 Caso 5 

Razão Volumétrica de Compressão 11,5:1 11,5:1 15:1 15:1 

Combustível E100 E22 E100 E22 

NOx [g/kWh] 6,0 10,5 5,5 11,2 

CO [g/kWh] 18,2 21,2 35,2 24,8 

CO2 [g/kWh] 825,2 859,2 762,4 799,0 

HC [g/kWh] 2,3 2,8 3,6 5,0 

  

 

Figura 4.45 – Comparação das emissões específicas de NOx experimentais com a 

variação do combustível e da razão volumétrica de compressão 
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Figura 4.46 – Comparação das emissões específicas de CO experimentais com a 

variação do combustível e da razão volumétrica de compressão 

 

 

Figura 4.47 – Comparação das emissões específicas de CO2 experimentais com a 

variação do combustível e da razão volumétrica de compressão 
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Figura 4.48 – Comparação das emissões específicas de HC experimentais com a 

variação do combustível e da razão volumétrica de compressão  

2.3

2.8

3.6

5

0

1

2

3

4

5

6

Em
is

sõ
es

 E
sp

ec
íf

ic
as

 d
e 

H
C

 [
g

/k
W

h
]

E100                 E22 E100 E22
CR 11,5:1                                    CR 15:1           



100 

 

 

 

5. CONCLUSÃO 

A metodologia proposta para a simulação por mecânica dos fluídos computacional 

do escoamento, spray de combustível e combustão dentro de um motor monocilíndrico 

de pesquisa mostrou-se adequada. Seguindo as melhores práticas foram feitos teste de 

malhas, de passo de tempo e de número de ciclos para um caso e a validação com dados 

experimentais. Foram utilizadas para validação cinco condições experimentais diferentes 

e obtida uma boa correlação com diferenças inferiores a 6% no IMEP em todos os casos. 

Essas condições exploraram razões volumétricas de compressão diferentes (11,5:1 e 15:1) 

e combustíveis diferentes (etanol e gasolina brasileira) de maneira a demonstrar as 

capacidades do modelo matemático ou computacional. 

Uma vez validado o modelo matemático foram verificados experimentalmente e 

numericamente os efeitos do aumento da razão volumétrica de compressão e do 

combustível (para gasolina brasileira e etanol) na eficiência de um motor de combustão 

interno monocilíndrico de pesquisa. Foram verificados ganhos significativos de eficiência 

com o aumento da  razão volumétrica de compressão de 11,5:1 para 15:1  tanto nos 

experimentos quanto nas simulações que apresentaram as mesmas tendências (os ganhos 

experimentais foram de 0,9% com etanol e 1,6% com gasolina) e ganhos ainda maiores 

foram verificados tanto na simulação quanto nos experimentos que apresentaram 

comportamentos semelhantes com o uso de etanol em relação a gasolina brasileira (os 

ganhos experimentais foram de 2,7% com  razão volumétrica de compressão de 11,5:1 e 

2,0% com  razão volumétrica de compressão de 15:1). Os ganhos combinados da adoção 

da razão volumétrica de compressão de 15:1 juntamente com o uso do etanol levaram a 

um aumento de eficiência de 3,6% absolutos e 12,7% relativos em relação à gasolina com 

razão volumétrica de compressão de 11,5:1 que é o combustível e a  razão volumétrica de 

compressão mais comuns no mercado. Tratam-se de ganhos promissores que indicam que 

essa é uma tecnologia viável para ser adotada mais amplamente em motores de combustão 

interna. 

Foram verificados experimentalmente também reduções de emissões específicas 

de CO2  com o aumento da  razão volumétrica de compressão para ambos os combustíveis 

e com o uso do etanol em relação a gasolina para ambas as razões volumétricas de 

compressão . Os resultados apresentados mostram a análise de emissões na exaustão do 

motor, os ganhos nas emissões de CO2 do etanol em relação à gasolina seriam ainda 



101 

 

 

 

maiores se considerado o ciclo de vida deste combustível. O etanol também apresentou 

menores emissões de NOx devido as menores temperaturas médias no cilindro máximas 

que ocorrem com esse combustível e hidrocarbonetos não queimados em relação a 

gasolina para ambas as razões volumétricas de compressão. O aumento da razão 

volumétrica de compressão causou aumentos nas emissões de CO e de hidrocarbonetos 

não queimados, o que indica uma combustão mais incompleta. 
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6. SUGESTÕES PARA TRABALHOS FUTUROS 

 

 

 Realizar simulações com outros modelos de interação gota-parede mais 

detalhados e verificar sua influência nos resultados. 

 Analisar os efeitos da razão volumétrica de compressão e do combustível em 

diferentes faixas de operação de rotação e carga. 

 Varrer uma faixa mais ampla de razões volumétricas de compressão para se 

descrever uma tendência mais detalhada do comportamento das eficiências e 

emissões. 

 Testar outras posições de diagrama de válvulas com diferentes níveis de retenção 

de gases queimados para verificar seus efeitos na eficiência do motor uma vez que 

este é outro caminho promissor para o ganho de eficiência. 

 Verificar os efeitos de outros percentuais de mistura de gasolina com etanol 

 Fazer um trabalho minucioso analisando os valores adequados das variáveis de 

calibração alfa e beta do modelo ECFM-3Z para diversas condições de operação, 

de maneira a se determinar uma tendência definida de valores o que tornaria a 

simulação mais preditiva e menos dependente de dados experimentais. 
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APÊNDICE A – APARATO EXPERIMENTAL 

 Para realização dos experimentos foi utilizado um motor monocilíndrico de 

pesquisa modelo AVL 5496. Este motor pode ter sua razão volumétrica de compressão 

alterada por meio de espaçadores adicionados entre o cilindro e o cabeçote, seus dados 

básicos são mostrados na Tabela A.1. Foi acoplado a este motor um dinamômetro ativo 

de corrente alternada, modelo AVL DynoDur 160, com potência, torque e rotação 

máximos de 160kW, 400Nm e 10000rpm respectivamente, ele foi responsável por 

controlar a rotação do motor. Uma central eletrônica modelo AVL 427 foi utilizada para o 

controle dos momentos de início e fim da injeção e do instante da ignição. 

Tabela A.1 – Dados do motor 

Item  

Modelo AVL 5496 

Diâmetro do Pistão 82 mm 

Curso do Pistão 86 mm 

Volume Deslocado 454,2 cm3 

Razões Volumétricas De Compressão Utilizadas 
11,5:1 

15:1 

Comprimento da Biela 144 mm 

Diâmetro das Válvulas de Admissão 31,1 mm 

Diâmetro das Válvulas de Exaustão 28,0 mm 

Máximo Levantamento das Válvulas de Admissão 10,49 mm 

Máximo Levantamento das Válvulas de Exaustão 9,51 mm 

 Nesse motor foram adicionados alguns componentes projetados pela equipe do 

CTM-UFMG como o pistão adequado para injeção direta spray-guided que permite 

razões volumétricas de compressão maiores que o pistão original do motor (razões 

volumétricas de compressão entre 11,5:1 à 15,0:1 contra 9,3:1 até 11,5:1 do pistão 

original), esse pistão é mostrado na Figura A.1.  
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Figura A.1 – Pistão projetado pelo Centro de Tecnologia da Mobilidade para alcançar 

razões volumétricas de compressão entre 11,5:1 e 15:1 - Cortesia Centro de Tecnologia 

da Mobilidade 

 Outro equipamento projetado pelo CTM-UFMG foi o flowbox mostrado 

individualmente na Figura A.2 e na montagem da admissão na Figura A.3. Esse 

mecanismo é capaz de alterar a estrutura de fluxo do motor através de aletas com posições 

variáveis, seus efeitos não foram explorados nesse trabalho e elas foram mantidas na 

posição aberta em toda operação. Também foram projetados os dutos de admissão e 

exaustão que são mostrados na Figura A.4 juntamente com o motor e o restante dos 

equipamentos da sala. Nesses testes foi utilizado um injetor modelo HDEV_5.1 BOSCH, 

trata-se de um injetor de 7 orifícios que pode operar com pressões de até 150 bar, esse 

injetor é mostrado posicionado no motor na Figura A.5. 
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Figura A.2 – Flowbox projetado pelo Centro de Tecnologia da Mobilidade para variar 

estrutura de fluxo dentro do motor - Cortesia Centro de Tecnologia da Mobilidade 

 

 

Figura A.3 – Montagem do sistema de admissão - Cortesia Centro de Tecnologia da 

Mobilidade 
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Figura A.4 – Montagem do motor pronta para utilização - Cortesia Centro de 

Tecnologia da Mobilidade 

 

Figura A.5 – Injetor para injeção direta BOSCH HDEV_5.1 - Cortesia Centro de 

Tecnologia da Mobilidade 

 O motor também teve diversos sensores instalados, eles são mostrados da Figura 

A.6 até a Figura A.12, a descrição da capacidade desses sensores é feita no APÊNDICE 

B.  
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Figura A.6 – Sensor de Pressão no cilindro AVL GU22C - Cortesia Centro de 

Tecnologia da Mobilidade 

 

 

Figura A.7 – Sensor de Fase Bosch 0232103052 - Cortesia Centro de Tecnologia da 

Mobilidade 
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Figura A.8 – Sensor de posição AVL – 365C - Cortesia Centro de Tecnologia da 

Mobilidade 

 

Figura A.9 – Sensor de temperatura da admissão – Termopar PT 100 - Cortesia Centro 

de Tecnologia da Mobilidade 
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Figura A.10 – Sensor de pressão da admissão – AVL LP11DA05 - Cortesia Centro de 

Tecnologia da Mobilidade 

 

Figura A.11 – Sonda lambda BOSCH LSU 4.0 e sensor de temperatura da exaustão 

Termopar PT100 - Cortesia Centro de Tecnologia da Mobilidade 
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Figura A.12 – Sensor de pressão da exaustão AVL GU21D - Cortesia Centro de 

Tecnologia da Mobilidade 
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APÊNDICE B – VARIÁVEIS EXPERIMENTAIS MEDIDAS 

 Foram medidas pressões na admissão, exaustão e no interior cilindro todas essas 

em função do ângulo de virabrequim medido pelo sensor de posição. Além disso foram 

medidos os valores médios de temperatura na admissão e na exaustão, vazão de 

combustível, lambda e emissões de CO2, CO, NOx e hidrocarbonetos não queimados.  

 A pressão no cilindro foi medida com um sensor AVL GU22C, esse sensor tem 

capacidade de operar de 0 bar até 250 bar, frequência de amostragem de 100 kHz e 

precisão de 0,3%, na exaustão foi utilizado um sensor AVL GU21D, esse sensor tem 

capacidade de operar de 0 bar até 250 bar, frequência de amostragem de 85 kHz e precisão 

de 0,3% enquanto na admissão foi utilizado um sensor AVL LP11DA, esse sensor tem 

capacidade de operar de 0 bar até 5 bar, frequência de amostragem de 50 kHz e precisão 

de 0,1%. Estes dados foram sincronizados com os do sensor de posição AVL 365C que 

pode operar de 50 RPM a 20.000 RPM e tem precisão de 0,03 graus com o Sensor de 

Fase Bosch 0232103052 para determinar a fase do ciclo do motor. 

 As temperaturas médias da admissão e exaustão foram medidas com termopares 

PT 100 enquanto a razão ar combustível média foi medida com uma sonda lambda 

BOSCH LSU 4.0 com capacidade de operar com valores lambda entre 0,65 e 8,0 e 

precisão de 0.009, esse sensor foi acoplado ao sistema de aquisição de dados ETAS LA4. 

 A vazão mássica de combustível foi medida com um sensor AVL 733 com capacidade 

de medir vazões até 160 kg/h com precisão de 0,05% enquanto as emissões foram medidas 

com um equipamento NAPRO PC-MULTIGAS, capaz de medir conteúdos de 0 a 15% 

de CO, 0 a 20% de CO2, 0 a 20.000 ppm de hidrocarbonetos não queimados, 0 a 25% de 

O2 e 0 a 5.000 ppm de NOx. 
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APÊNDICE C – VARIÁVEIS EXPERIMENTAIS CALCULADAS 

 Foram calculadas com o auxílio de formulas algébricas que envolvem 

informações geométricas do motor, propriedades do combustível e variáveis medidas 

experimentalmente. Elas são diversas quantidades relevantes da operação do motor, entre 

elas estão o IMEP, temperatura média no cilindro, consumo especifico de combustível 

indicado (ISFC do inglês Indicated Specific Fuel Consumption), potência indicada, 

quantidade de combustível por ciclo, vazão mássica de ar, quantidade de ar por ciclo, 

eficiência de conversão de combustível, emissões específicas de hidrocarbonetos não 

queimados, monóxido de carbonos, dióxido de carbono e óxidos de nitrogênio. O IMEP 

foi calculado como: 

𝐼𝑀𝐸𝑃 =
1

∀𝑑
∮ 𝑃𝑑∀  [𝑏𝑎𝑟] (C.1 ) 

 Onde P é a pressão no interior do cilindro em bar medida experimentalmente, ∀𝑑 

é o volume deslocado ou cilindrada do motor em centímetros cúbicos e ∀ é o volume 

instantâneo do motor dado por: 

∀(𝜃) = ∀𝑐𝑐 +
𝜋𝐵2

4
(𝑙 + 𝑎 (1 − cos 𝜃 + √𝑙2 − 𝑎2 ∙ 𝑠𝑒𝑛2𝜃))  [𝑐𝑚3] (C.2 ) 

 Onde ∀𝑐𝑐 é o volume da câmara de combustão em centímetros cúbicos, B é o 

diâmetro do cilindro em centímetros, 𝑙 é o comprimento da biela em centímetros, 𝑎 é o 

raio de manivela (metade do curso do pistão) em centímetros e 𝜃 é a posição angular do 

virabrequim. 

 A temperatura é calculada pela equação dos gases ideais como: 

𝑇 =
𝑃∀

𝑚𝑅
 (C.3 ) 

 Onde m é a massa no interior do cilindro calculada pela equação dos gases ideias 

ao final da admissão e R é a constante da mistura de gases cujo valor adotado foi de 0,280 

kJ/kg.K. O consumo específico de combustível é dado por: 

𝐼𝑆𝐹𝐶 = 1000
�̇�𝑓𝑢𝑒𝑙

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑
  [

𝑔
𝑘𝑊ℎ⁄ ] (C.4 ) 

 Onde �̇�𝑓𝑢𝑒𝑙 é a vazão mássica de combustível em quilogramas por hora medida 

experimentalmente e 𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑 é a potência indicada calculada por: 
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𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑 =
𝐼𝑀𝐸𝑃 ∙ ∀𝑑

1200000
∙ 𝑛  [𝑘𝑊] (C.5 ) 

 Onde 𝑛 é a rotação do motor medida experimentalmente em rotações por minuto. 

A massa de combustível por ciclo é calculada por: 

𝑚𝑓𝑢𝑒𝑙𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜
=

1000000
�̇�𝑓𝑢𝑒𝑙

3600
𝑛

120

  [𝑚𝑔] (C.6 ) 

 E a vazão mássica de ar é calculada por: 

�̇�𝑎𝑖𝑟 = �̇�𝑓𝑢𝑒𝑙 𝜆 (
𝐴𝑟

𝐶𝑜𝑚𝑏𝑢𝑠𝑡í𝑣𝑒𝑙
 )

𝑒𝑠𝑡𝑒𝑞𝑢𝑖𝑜𝑚é𝑡𝑟𝑖𝑐𝑜
[𝑚𝑔] (C.7 ) 

 Onde 𝜆 é medido experimentalmente pela sonda lambda e a razão ar combustível 

estequiométrica é uma propriedade do combustível. A massa de ar por ciclo é calculada 

como: 

𝑚𝑎𝑖𝑟𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜
=

1000000
�̇�𝑎𝑖𝑟

3600
𝑛

120

  [𝑚𝑔] (C.8 ) 

 E a eficiência de conversão de combustível é calculada como: 

𝜂𝑡𝑠 =
360000

𝑃𝐶𝐼 ∙ 𝐼𝑆𝐹𝐶
   [%] (C.9 ) 

 Onde PCI é o poder calorífico inferior que é uma propriedade do combustível em 

Megajoule por quilograma. Para cálculo das emissões específicas admite-se que cinco 

gases compõem mistura na exaustão, (CO, CO2, NOx, HC e N2). O oxigênio foi 

desconsiderado pois se trabalhou com mistura estequiométrica. A água foi 

desconsiderada porque o gás foi seco após passagem em sílica e em filtro de umidade, 

antes de acessar o medidor de emissões. A massa molar dos gases na exaustão, sendo esta 

uma média ponderada na fração volumétrica de cada componente da mistura. 

𝑀𝑀𝑒𝑥ℎ = 𝑀𝑀𝐻𝐶 ∙ 𝑣𝑜𝑙𝐻𝐶 ∙ 10−6 + 𝑀𝑀𝐶𝑂 ∙ 𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂 ∙ 10−2 + 𝑀𝑀𝐶𝑂2
∙ 𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂2

∙ 10−2 + 𝑀𝑀𝑁𝑂𝑥
∙ 𝑣𝑜𝑙𝑁𝑂𝑥

∙ 10−6 + 𝑀𝑀𝑁2
(1 − 𝑣𝑜𝑙𝐻𝐶 ∙ 10−6

− 𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂 ∙ 10−2 − 𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂2
∙ 10−2 − 𝑣𝑜𝑙𝑁𝑂𝑥

∙ 10−6) 

(C.10 ) 

 Onde 𝑀𝑀𝐻𝐶 é  massa molar dos hidrocarbonetos não queimados (representado 

por n-Hexano C6H14 – 86,18 g/mol), 𝑀𝑀𝐶𝑂 é a massa molar do CO (28,01 g/mol), 

𝑀𝑀𝐶𝑂2
 é a massa molar do CO2 (44,01 g/mol), 𝑀𝑀𝑁𝑂𝑥

 é a massa molar do NOx 
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(representado por NO – 30,01 g/mol) 𝑀𝑀𝑁2
 é  a massa molar do N2 (28,01 g/mol), 𝑣𝑜𝑙𝐻𝐶  

é a fração volumétrica de hidrocarbonetos não queimados em partes por milhão, 𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂 é 

a fração volumétrica percentual de CO, 𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂2
 é a fração volumétrica percentual de CO2, 

e 𝑣𝑜𝑙𝑁𝑂𝑥
 é a fração volumétrica de NOx em partes por milhão. A partir da fração 

volumétrica das espécies e de sua massa molecular foi possível calcular sua fração 

mássica que juntamente com das espécies na exaustão  

𝐼𝑆𝐻𝐶 = 103
(�̇�𝑎𝑖𝑟 + �̇�𝑓𝑢𝑒𝑙)

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑
 

𝑀𝑀𝐻𝐶

𝑀𝑀𝑒𝑥ℎ
∙ (𝑣𝑜𝑙𝐻𝐶 ∙ 10−6)  [𝑔/𝑘𝑊ℎ] (C.11 ) 

𝐼𝑆𝐶𝑂 = 103
(�̇�𝑎𝑖𝑟 + �̇�𝑓𝑢𝑒𝑙)

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑
 

𝑀𝑀𝐶𝑂

𝑀𝑀𝑒𝑥ℎ
∙ (𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂 ∙ 10−2)  [𝑔/𝑘𝑊ℎ] (C.12 ) 

𝐼𝑆𝐶𝑂2 = 103
(�̇�𝑎𝑖𝑟 + �̇�𝑓𝑢𝑒𝑙)

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑
 
𝑀𝑀𝐶𝑂2

𝑀𝑀𝑒𝑥ℎ
∙ (𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂2

∙ 10−2)  [𝑔/𝑘𝑊ℎ] (C.13 ) 

𝐼𝑆𝑁𝑂𝑥 = 103
(�̇�𝑓𝑢𝑒𝑙 + �̇�𝑓𝑢𝑒𝑙)

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑
 
𝑀𝑀𝑁𝑂𝑥

𝑀𝑀𝑒𝑥ℎ
∙ (𝑣𝑜𝑙𝑁𝑂𝑥

∙ 10−6)  [𝑔/𝑘𝑊ℎ] (C.14 ) 

 Onde ISHC, ISCO, ISCO2 e ISNOx são as emissões específicas de 

hidrocarbonetos não queimados, monóxido de carbono, dióxido de carbono e óxidos de 

nitrogênio respectivamente.  

 Outras variáveis foram calculadas através de um modelo termodinâmico de uma 

zona como fração de massa queimada e taxa de liberação de calor. Esse modelo considera 

o cilindro um sistema fechado com fronteira móvel, dessa forma usando a equação de 

conservação de energia se obtém a taxa de liberação de calor dada por: 

𝛿𝑄𝑎

𝑑𝜃
= 𝑚

𝑐𝑣𝑑𝑇

𝑑𝜃
+

𝑃𝑑∀

𝑑𝜃
 (C.15 ) 

 Onde 𝑐𝑣 é o calor específico a volume constante do gás no interior do cilindro 

aproximado como: 

𝑐𝑣 = 0,7 + 0,255
𝑇

1000
   [𝑘𝐽 𝑘𝑔. 𝐾⁄ ] (C.16 ) 

 Integrando-se a taxa de liberação de calor de 60 graus antes do ponto morto 

superior da combustão até 90 graus após este ponto monto superior se pode calcular o 

calor total liberado na combustão conforme a equação: 
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𝑄𝑎𝑡 = ∫
𝛿𝑄𝑎

𝑑𝜃
𝑑𝜃

90°

−60°

 (C.17 ) 

 A partir disso é possível calcular a fração de massa queimada dada por: 

𝑋𝑏(𝜃) =
100

𝑄𝑎𝑡
∫

𝛿𝑄𝑎

𝑑𝜃
𝑑𝜃

𝜃

−60°

 (C.18 ) 

 

 


