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"Aprender é a única coisa de que a mente nunca se 

cansa, nunca tem medo e nunca se arrepende". 

Leonardo da Vinci (1452 – 1519) 
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RESUMO 

 

A energia é a chave para longevidade da civilização moderna e a sua 

demanda continua a crescer. Com as perspectivas do fim do petróleo e da crise 

energética mundial, demanda-se da comunidade científica soluções tecnológicas 

que promovam a redução do consumo de combustíveis, sobretudo de origem fóssil, 

a maximização da eficiência de conversão de combustível e a redução dos níveis de 

emissões em motores de combustão interna. Visando ao atendimento dessas 

necessidades, o uso do biogás, biocombustível derivado do tratamento de resíduos, 

em sistemas de injeção dual-fuel é uma tecnologia em potencial. A economia e a 

ecologia estão entrelaçadas e a busca por alternativas já começou. Assim, este 

trabalho visa caracterizar e analisar um sistema de injeção dual-fuel adaptado a um 

motor monocilindro de ignição por centelha, utilizando  as misturas biogás-etanol e 

gás natural veicular(GNV)-etanol como combustíveis. A aplicação deste trabalho é 

voltada para regimes de carga e operação de moto-geradores. A metodologia 

adotada consistiu nos procedimentos de escolha e preparação do motor, projeto e 

fabricação de novos componentes, preparação dos combustíveis e sistemas de 

injeção, instrumentação utilizada, método de cálculo das incertezas de medição, 

montagem em bancada de provas, metodologia de ensaios e calibração e análise 

dos parâmetros de interesse. Os testes foram divididos em três etapas: testes com 

apenas um combustível, testes com a tecnologia dual-fuel e testes com recirculação 

interna dos gases do escapamento (iEGR). Os resultados obtidos com a 

implementação das estratégias dual-fuel apresentaram ganhos de eficiência de 

conversão de combustível de até 10% para as misturas de biogás-etanol e de 3% 

para as misturas de GNV-etanol, além de redução dos níveis de emissões de NOx, 

HC e CO. A estratégia de utilizar iEGR, aumentou tanto a eficiência térmica como a 

de combustão e diminuiu as emissões de NOx em torno de 60%. Desta forma, o 

sistema de injeção dual-fuel para motores de ignição por centelha possui ampla 

aplicação e viabilidade de inserção no mercado, como uma tecnologia capaz de 

ajudar a suprir as demandas de energia de forma sustentável.  

 

Palavras-chave: Motor de combustão interna; biogás; etanol; injeção dual-fuel 

 



 
 

 
 

ABSTRACT 

 

Energy is the key to longevity of modern civilization and its demand continues to 

increase. With the end of oil availability and world energy crisis perspectives, 

technological solutions are needed from the scientific community to promote the 

reduction of fossil fuel consumption, the maximization of fuel conversion efficiency 

and the reduction of emission levels in internal combustion engines. Aiming to reach 

these needs, the use of biogas, a biofuel derived from the reuse of waste, in dual-fuel 

injection systems is a technology with potential. Economy and  ecology are engaged 

in a clinch and the search for alternatives has begun. Therefore, this work aimed  to 

characterize and analyze a dual-fuel injection system adapted to a single-cylinder 

spark-ignition engine, using blends of biogas-ethanol and natural gas-ethanol as 

fuels. The application of this work is focused on load and operation regimes of motor-

generators. The methodology consisted in the engine selection and setup, design 

and manufacture of new components, preparation of fuels and injection systems, 

instrumentation used, measurement uncertainty method, test bench assembly, test 

and calibration methodologies and analysis of the parameters of interest. 

Experiments were divided into three stages: tests with only one fuel, tests with dual-

fuel technology and tests with internal exhaust gas recirculation (iEGR). The results 

obtained with the dual-fuel strategies show an increase in fuel conversion efficiency 

up to 10% for blends of biogas-ethanol and 3% for blends of natural gas-ethanol, in 

addition to emission levels reduction of NOx, HC and CO. The strategy of using iEGR 

increased both thermal and combustion efficiency and reduced NOx emissions by 

approximately 60%. In this way, the dual-fuel injection system for spark-ignition 

engines developed has wide application and marketability integration, as an 

alternative technology able to help meeting the energy demands in a sustainable 

manner. 
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1. INTRODUÇÃO 

 

A evolução do homem sempre foi marcada por acontecimentos históricos, 

sendo o domínio e o estudo do fenômeno da combustão um dos mais importantes. 

Desde os primórdios da existência humana, o fogo despertava um sentimento misto 

de admiração e temor, ao mesmo tempo em que instigava a mente a desenvolver 

meios para gerá-lo e controlá-lo. O fogo foi a primeira fonte de energia descoberta, 

conscientemente controlada e utilizada pelo homem. Neste contexto, o 

conhecimento e o desenvolvimento do fenômeno da combustão  representa 

importante ferramenta para sobrevivência. 

Os motores de combustão interna são máquinas que utilizam a combustão 

para converter a energia química contida em um combustível em energia mecânica. 

(HEYWOOD, 1988). Por causa da sua simplicidade, robustez e elevada razão 

potência/peso, esta máquina térmica tem sido responsável por suprir uma 

considerável parcela da geração de energias requeridas pelo cotidiano da nossa 

sociedade. O principal inconveniente refere-se às emissões de gases poluentes na 

atmosfera. (ALKIDAS, 2007).  

Embora tecnologias como energia solar, eólica, hídrica e geotérmica estejam 

disponíveis, levará décadas de pesquisa e desenvolvimento, juntamente com 

consideráveis mudanças sociais e políticas para se tornarem completamente 

independentes dos combustíveis fósseis. (VAN BASSHUYSEN, 2015). Para nos 

ajudar a superar estes obstáculos, os motores de combustão interna funcionando 

com gás natural, constituído basicamente de gás metano, e biocombustíveis, entre 

estes o etanol e o biogás (derivado da decomposição orgânica e do  tratamento de 

resíduos), se tornam uma interessante alternativa para matriz energética brasileira e 

mundial. 

Além disso, algumas soluções e tecnologias aplicadas a motores já foram ou 

estão sendo desenvolvidas, como a alteração e estudo das curvas de ignição e 

diagrama de válvulas, a recirculação dos gases de descarga, alteração e controle da 

razão ar/combustível, injeção direta, downsizing, downspeeding, sistemas catalíticos 

e de pós-tratamento, dentre outros. Uma das tecnologias aplicadas principalmente 

em grupos geradores de energia que funcionam no ciclo Diesel é a injeção dual-fuel, 

tipo de injeção caracterizada e definida pela formação da mistura com mais de um 

combustível. No entanto, é escasso e necessário o estudo dessa tecnologia com 
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mais de um combustível sendo injetado simultaneamente para motores de ignição 

por centelha. (REIF, 2015). 

 

1.1. Tecnologia dual-fuel para motores 

 

Foi em 1901 que Rudolf Diesel obteve uma patente dos Estados Unidos da 

América (EUA) que abrange o primeiro conceito de motor dual-fuel. Na patente, 

aplicada a motores de ignição por compressão, uma mistura de combustível e ar 

deve ser comprimida a uma temperatura abaixo da necessária para sua auto-

ignição. A ignição é então produzida através da injeção de um segundo combustível 

mais reativo que possui menor temperatura de ignição do que o gás combustível. 

Outros pesquisadores seguiram mais tarde com patentes descrevendo o 

funcionamento de motores de combustão interna de alta relação volumétrica de 

compressão que operam tanto com combustível líquido (óleo principalmente), como 

utilizando combustível gasoso.(CHENG-QIU , 1989, KARIM, 2015). 

Algumas aplicações de motores a gás puderam ser vistas antes da Segunda 

Guerra Mundial em países como Itália, Rússia, Alemanha, Holanda, EUA e Reino 

Unido. Durante a guerra, houve muita atividade para utilizar combustíveis gasosos, 

pois o abastecimento de combustíveis líquidos de qualidade tornou-se cada vez 

mais escasso. Nesta época, surgiram várias aplicações de motores dual-fuel, 

buscando atender a demanda energética. Essas abordagens, no entanto, não viram 

amplas aplicações no setor de energia no período pós guerra, pela quantidade 

abundante de combustíveis líquidos derivados das explorações do petróleo.(KARIM, 

2015). 

Foi apenas nas últimas décadas, impulsionado pelos mais rigorosos controles 

de poluição do ar, pelo aumento do custo dos combustíveis em geral e pela 

disponibilidade relativamente reduzida de combustíveis líquidos de qualidade, que 

as aplicações de motores a gás e conseqüentemente de motores dual-fuel 

começaram a aumentar de forma significativa, principalmente nos setores 

estacionários de geração de energia elétrica e veículos comerciais. Dentro deste 

contexto, surgiu a utilização do gás derivado da biodigestão anaeróbia pelo 

reaproveitamento de resíduos. Estações de tratamento de esgoto municipais e áreas 

rurais foram e continuam sendo as maiores fontes de produção e aplicação desse 

biogás.(PARK, 2010). 
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Os motores dual-fuel de ignição por centelha ainda possuem um espaço 

muito reduzido se comparado com os motores de ignição por compressão. 

Entretanto, possuem potencial para maximizar a eficiência global utilizando 

combustível gasoso juntamente com combustível líquido.(QIAN, 2017). A Figura 1 

apresenta exemplo de uma instalação da tecnologia dual-fuel em motor de ignição 

por centelha, com ambos os combustíveis sendo injetados eletronicamente no 

coletor de admissão por um injetor de combustível líquido e outro de combustível 

gasoso. 

 

Figura 1 – Instalação de tecnologia dual-fuel em motor ciclo Otto 

 

Fonte: Adaptado de REIF, 2015 

 

Assim, o presente trabalho estuda a tecnologia dual-fuel utilizando biogás, 

GNV e etanol hidratado em um motor monocilindro de pesquisa (SCRE – Single 

Cylinder Research Engine), analisando parâmetros de desempenho, combustão e 

emissões, voltados para a aplicação de geração de energia ou moto-geradores. O 

foco maior é na utilização do biogás, por ser um combustível derivado do tratamento 

de resíduos e pela escassez de estudos experimentais relevantes se comparado 

com o etanol e o GNV. 

 

1.2. Motivação e Relevância 

 

 Atualmente, dentro da constante mundial de buscar sempre novas tecnologias 

para equalizar a utilização dos motores de combustão interna às condições impostas 
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pela sociedade e modo de vida atuais, trabalhos de pesquisa que incorporam 

aspectos sócio-econômicos e ambientais são justificados. Há necessidade de 

desenvolvimento de tecnologia interna, pois as grandes montadoras e centros de 

desenvolvimento fazem pesquisa de novas tecnologias fora do Brasil. Desta forma, 

os produtos finais chegam prontos, tornando o país mero fornecedor de mão de obra 

mecanizada. O estudo do sistema dual-fuel utilizando etanol, biogás e GNV, 

combustíveis estes representativos na matriz energética brasileira, pode hoje ser 

associado a sistemas eletrônicos modernos e proporcionar aos motores de 

combustão interna ganhos em eficiência e redução de emissões de poluentes. Este 

trabalho é fruto das pesquisas realizadas, do investimento e esforço dos 

idealizadores do Centro de Tecnologia da Mobilidade da Universidade Federal de 

Minas Gerais (CTM-UFMG). 

 

1.3. Objetivos 

 

 O objetivo geral do trabalho é caracterizar experimentalmente um sistema de 

injeção dual-fuel em um SCRE de ignição por centelha utilizando biogás, GNV e 

etanol como combustíveis, voltados para aplicação de moto-geradores. O intuito é 

estudar os parâmetros de desempenho do motor, combustão e emissões de 

poluentes, de forma a aumentar a eficiência de conversão de combustível. 

 

1.3.1. Objetivos Específicos 

 

Para atingir os objetivos gerais, propõe-se realizar os seguintes objetivos 

específicos: 

 

 Revisão bibliográfica sobre motores, combustíveis, estratégias para aumentar 

a eficiência global e da tecnologia de injeção dual-fuel; 

 Desenvolvimento e aplicação de metodologia para projeto e fabricação de um 

novo pistão para aumentar a relação volumétrica de compressão; 

 Desenvolvimento e aplicação de metodologia para dimensionamento de 

sistema de admissão com dois injetores, um de combustível líquido e outro 

gasoso; 

 Metodologia experimental contendo instrumentação utilizada, condições 
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experimentais, grandezas medidas e calculadas e metodologia de calibração; 

 Ensaios em dinamômetro de bancada para caracterização do protótipo 

utilizando etanol, biogás e GNV como combustíveis; 

 A caracterização de desempenho, combustão e emissões de poluentes 

utilizando a tecnologia dual-fuel; 

 Analisar a influência da estratégia de recirculação interna dos gases do 

escapamento (iEGR) para uma condição de carga dos testes; 

 Análise e comparação dos resultados, determinando condições para se 

trabalhar principalmente com o biogás, combustível produzido pelo tratamento 

de resíduos. 

 

1.4. Estrutura do trabalho 

 

Nos capítulos subseqüentes é apresentada, primeiramente, a revisão 

bibliográfica no Capítulo 2, com a descrição dos estudos, problemas e desafios nas 

áreas de foco do presente trabalho, posicionando-o dentro do tema e estado da arte. 

Em seguida, são descritas no Capítulo 3 as metodologias adotadas e projetos 

desenvolvidos para se atingir os objetivos propostos. No Capítulo 4 são 

apresentados os resultados experimentais e análises desenvolvidas. Posteriormente, 

no Capítulo 5 são apresentadas as conclusões do trabalho e as sugestões para 

trabalhos futuros, respectivamente. 
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2. REVISÃO BIBLIOGRÁFICA 

 

 Os motores de combustão interna começaram a ser concebidos em 1862 com 

Beau de Rochas que propôs as condições necessárias para que um motor de 

combustão interna quatro tempos com ignição por centelha funcionasse com um 

máximo de economia e maior eficiência. Estes motores foram concretizados 

tecnologicamente em 1876 por Nikolaus Otto. Em 1886, Karl Benz e Gottlieb Daimler 

simultaneamente e independentemente desenvolveram motores leves, de alta 

velocidade, dos quais os atuais motores de ignição por centelha foram originados. 

Em 1892, Rudolf Diesel criou seu motor de ignição por compressão, sendo utilizado 

inicialmente apenas para aplicações estacionárias. (KHOVAKH, 1979). 

O processo de combustão distingue os dois tipos de motores de combustão 

interna mais comuns, denominados motores ciclo Otto e ciclo Diesel. O primeiro 

seria caracterizado por uma combustão a volume constante e o segundo a pressão 

constante. Uma classificação menos ambígua seria a forma de como se dá a ignição 

da mistura, se produzida por centelha no primeiro caso, ou se espontânea no 

segundo. A combustão espontânea é resultado das altas pressões e temperaturas 

produzidas durante a compressão da mistura no cilindro. (TAYLOR, 1961). Porém, 

considerando os motores dual-fuel, a melhor classificação é pelo regime dominante 

de propagação da chama, se do tipo pré-misturado ou do tipo por difusão. (BAÊTA, 

2006). 

 Este capítulo apresenta um estudo dos motores de combustão interna (MCI) 

de ignição por centelha, descrevendo algumas de suas principais características de 

funcionamento e destacando os aspectos importantes do seu desenvolvimento para 

este trabalho. Aos leitores não familiarizados com os MCI’s, recomenda-se uma 

consulta às referências apresentadas por Taylor(1961), Khovakh (1979), Obert 

(1971), Taylor (1988, vol1 e vol 2), Heywood (1988), Giacosa (1988), Bosch (1996), 

Pulkrabek (1997), Stone (1999), Zhao (1999), Ferguson (2001) e Ganesan (2003).1 

Posteriormente, conceitos, pesquisas e trabalhos de desenvolvimento relacionados 

principalmente com a utilização e aplicação do biogás e tecnologias dual-fuel em 

motores são abordados. 

 

                                            

1 A apresentação da bibliografia não se refere à primeira edição de publicação e sim, à edição 
consultada para realização desse trabalho, sendo esta, organizada por data de publicação. 
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2.1. Fundamentação Teórica 

 

 A fundamentação teórica consiste de uma apresentação dos princípios 

fundamentais que regem o funcionamento dos motores de combustão interna. São 

apresentados os ciclos ideal e real, o sistema biela-manivela, conceitos da 

combustão e propagação da chama nos MCI e os principais parâmetros de 

desempenho e combustão. 

 

2.1.1. Ciclo ideal para motores de ignição por centelha 

 

A análise do funcionamento dos motores de ignição por centelha é baseada 

em um ciclo ideal de referência. Esse ciclo consiste em uma alteração do ciclo 

termodinâmico Otto, adicionando as etapas de admissão e exaustão da mistura a 

pressão constante. É composto por seis processos, em especial pelo processo de 

entrada de energia a volume constante. 

A Figura 2 ilustra os diagramas de pressão por volume (diagrama PV) e o 

diagrama de temperatura por entropia (diagrama TS), sendo esses dois diagramas 

úteis para compreensão dos processos envolvidos no ciclo. 

 

Figura 2 – Diagrama PV e Diagrama TS para o ciclo ideal. 

 

 

Fonte: HEYWOOD, 1988 

 

No ciclo ideal considera-se que o fluido de trabalho é o ar e que os calores 

específicos a volume e a pressão constante não variam. (HEYWOOD, 1988). 
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0 → 1– Admissão do ar à pressão constante: o fluido entra para o cilindro a 

pressão constante em um processo adiabático. 

 
 𝑄0→1 = 0 (1) 

 

 w0→1 = P0(v1 − v0) = 0 (2) 
 

1 → 2 – Compressão isentrópica: o fluido no interior do cilindro é comprimido 

quando o pistão desloca do ponto 1 para o ponto 2. 

 

 𝑄1→2 = 0 (3) 
 

 𝑤1→2 = 𝑐𝑣(𝑇2 − 𝑇1) (4) 
 

2 → 3 – Introdução de calor à volume constante: energia é transferida para o 

fluido a volume constante. 

 

 𝑄2→3 = 𝑄𝑒 = 𝑐𝑣(𝑇3 − 𝑇2) (5) 
 

 𝑤2→3 = 0 (6) 
 

3 → 4 – Expansão isentrópica: o fluido no interior do cilindro é expandido 

quando o pistão desloca do ponto 3 para o ponto 4 produzindo trabalho útil. 

 𝑄3→4 = 0 (7) 
 

 𝑤3→4 = 𝑐𝑣(𝑇3 − 𝑇4) (8) 
 

4 → 1 – Rejeição de calor à volume constante: energia sai do fluido a volume 

constante. 

 

 𝑄4→1 = 𝑄𝑠 = 𝑐𝑣(𝑇1 − 𝑇4) (9) 
 

 𝑤4→1 = 0 (10) 
 

1 → 0 – Descarga de ar à pressão constante: o fluido sai do cilindro a pressão 

constante em um processo adiabático. 
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 𝑄1→0 = 0 (11) 
 

 𝑤1→0 = 𝑃0(𝑣0 − 𝑣1) = 0 (12) 

 

 

A eficiência térmica do ciclo pode ser calculada como a razão entre o trabalho 

útil de saída e a energia total de entrada. Assim, 

  

𝜂𝑡,𝑂𝑡𝑡𝑜 =
𝑤3→4 − 𝑤1→2 + 𝑤0→1 − 𝑤1→0

𝑄2→3
=

(𝑇3 − 𝑇4) − (𝑇2 − 𝑇1)

(𝑇3 − 𝑇2)
 

 

w0→1 =  𝑤1→0 = 0  

 

 
𝜂𝑡,𝑂𝑡𝑡𝑜 = 1 −

𝑇4 − 𝑇1

𝑇3 − 𝑇2
 (13) 

 
 Como os processos de 1 para 2 e 3 para 4 são processos isentrópicos, então, 

 

 

 

𝑇2

𝑇1
= (

𝑉1

𝑉2
)

𝛾−1

=
𝑇3

𝑇4
 (14) 

   
Define-se a razão volumétrica de compressão como sendo a razão entre o 

volume no ponto 1 o e volume no ponto 2. 

 

 

 
𝑟𝑐 =

𝑉1

𝑉2
 (15) 

 

 

Portanto, 

 

 

 
𝜂𝑡,ideal = 1 −

1

𝑟𝑐
𝛾−1

 (16) 

 

 

A Figura 3 ilustra a influência da razão volumétrica de compressão (𝑟𝑐) e da 

razão entre os calores específicos (𝛾) na eficiência térmica do ciclo. (HEYWOOD, 

1988). 
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Figura 3 – Influência das razões 𝜸 e 𝒓𝒄 na eficiência térmica do ciclo ideal     

 

Fonte: HEYWOOD, 1988 

 

 

2.1.2. Sistema biela-manivela 

 

Nos motores de combustão interna de ignição por centelha, que operam em 

ciclo de quatro tempos, um ciclo corresponde a duas voltas completas do eixo da 

árvore de manivelas. Através de um sistema biela-manivela, o movimento rotativo é 

transformado em um movimento alternativo dos pistões, acoplados ao eixo através 

das bielas, sendo que o curso total de deslocamento dos pistões se encontra entre o 

ponto morto superior (PMS) e o ponto morto inferior (PMI), como mostrado na Figura 

4. 

Figura 4 – Diagrama esquemático de um MCI 

 

Fonte: adaptado de BOSCH, 1996 
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A razão volumétrica de compressão é uma característica construtiva do motor 

que tem grande influência na eficiência térmica, sendo definida como o quociente 

entre os volumes disponível no cilindro quando o pistão está no PMI e no PMS. O 

volume disponível no cilindro quando o pistão está no PMS é o volume fixo da 

câmara de combustão, ∀𝑐𝑐, e o volume quando o pistão está no PMI é o volume fixo 

da câmara de combustão acrescido do volume deslocado, ∀𝑑. A razão volumétrica 

de compressão pode ser calculada pela Equação 17: 

 

 

 
𝑟𝑐 =

∀𝑐𝑐 + ∀𝑑

∀𝑐𝑐
 (17)  

 

A partir da análise cinemática do sistema biela-manivela, Figura 5 ,calcula-se 

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

angular do virabrequim, além da área da superfície da câmara de combustão (𝐴(𝜃)), 

Equações 18 e 19 respectivamente, onde " 𝑙 " é o comprimento da biela, " 𝑎 " é o raio 

do virabrequim, " 𝐷 " o diâmetro do cilindro, "𝐴𝑐𝑐" a área da superfície do cabeçote e 

"𝐴𝑝" a área da superfície do pistão. HEYWOOD (1988).  

 
∀(𝜃) = ∀𝑐𝑐 +

𝜋𝐷2

4
(𝑙 + 𝑎 − 𝑠) (18) 

 

 

 
𝐴(𝜃) = 𝐴𝑐𝑐 + 𝐴𝑝 + 𝜋𝐷(𝑙 + 𝑎 − 𝑠) (19) 

Onde, 

𝑠 = 𝑎 ∙ cos 𝜃 + √𝑙² − 𝑎² ∙ 𝑠𝑒𝑛²𝜃 

 

Figura 5 – Sistema biela-manivela 

 

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 1988 
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2.1.3. Ciclo real ou indicado para motores de ignição por centelha 

 

Os quatro tempos que classificam esses motores ocorrem de maneira 

sincronizada entre o movimento alternativo dos pistões e um conjunto de válvulas 

presentes no interior da câmara de combustão. Os tempos são divididos em 

admissão (a), compressão (b), combustão e expansão (c) e exaustão (d), como 

apresentado na Figura 6. 

 

Figura 6 – Ciclo de quatro tempos de um MCI de ignição por centelha 

 

Fonte: Adaptado de BOSCH, 1996 

 

O ciclo indicado pode ser traçado em função do deslocamento angular da 

árvore de manivelas, conforme diagrama apresentado na Figura 7. No ciclo real, os 

processos não se realizam como se supõe no ciclo ideal dentro dos limites 

representados pelo PMS e PMI. Portanto as fases do ciclo se cumprem durante 

deslocamentos angulares da árvore de manivelas que são diferentes entre si: 

(a) Admissão - No começo do curso de admissão 1-2, o interior do cilindro se 

encontra a uma pressão ligeiramente superior à atmosférica, porque ainda 

não terminou a fase de exaustão. Coincidindo com o ponto 2, o pistão 

iniciando seu curso até o PMI, aspira ar ou mistura gasosa (ar-combustível) 

através da válvula de admissão que foi aberta no momento oportuno. Por 

causa das resistências ao fluxo que o gás encontra nos condutos na maior 

parte desta fase, tem-se uma pressão menor que a exterior (depressão da 

admissão). A depressão é tanto maior quanto maior é a velocidade do gás 

nos condutos, porque maiores são as resistências a sua passagem. Esta fase 

representa trabalho passivo. Quando o pistão está em 3, inicia o curso para o 

PMS. No interior do cilindro ainda há depressão e apesar do movimento 
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contrário do pistão, continua a introdução do fluido, até que em 4 ocorre o 

equilíbrio entre a pressão interna e a atmosférica. Neste ponto deve-se fechar 

a válvula de admissão. Se os condutos de admissão são longos, ou a 

velocidade é alta, pode ser utilizado o efeito da inércia da coluna gasosa para 

prolongar a introdução depois do ponto 4, atrasando um pouco mais o 

fechamento da válvula. No ponto 4 começa portanto a verdadeira fase de 

compressão. 

(b) Compressão - A compressão da carga é produzida por efeito do movimento 

do pistão no curso 4-6. Tendo em conta o fato de que a combustão requer de 

um intervalo de tempo para completar-se. Logo, para permitir a liberação 

mais satisfatória de trabalho na fase útil (combustão e expansão), a centelha 

deve ocorrer antes do PMS. O ponto 6' dá o valor máximo da pressão no 

caso de falta de ignição, correspondendo ao PMS termodinâmico. 

(c) Combustão e expansão - Com a ignição iniciando no ponto 5, pouco antes do 

final do curso de compressão, começa a combustão. Esta gera uma 

repentina elevação de temperatura e, conseqüentemente, de pressão que 

alcança seu valor máximo no ponto 7. Terminada a combustão, tem início a 

expansão. O volume aumenta e a pressão passa por uma rápida queda, que 

é devida também em parte a perda de calor para as paredes do cilindro. A 

expansão deveria prolongar-se até o PMI para aproveitar ao máximo a fase 

útil, o que na prática, para facilitar a expulsão dos gases queimados, é 

interrompida com a abertura antecipada da válvula de escape, no ponto 8. 

(d) Exaustão - os gases que no momento da abertura da válvula de escape se 

encontram a uma pressão superior a atmosférica, se descarregam 

violentamente para o exterior neste primeiro período da fase, que ocorre 

quase a volume constante (escape espontâneo). A pressão reduz 

rapidamente e em 9, quando começa o curso de escape, supera por pouco a 

pressão atmosférica com tendência a reduzir-se ainda mais durante a 

primeiro parte deste curso. Às vezes, se os condutos de escape são longos, 

por efeito de inércia da coluna gasosa, pode ocorrer em 10 uma rápida ponta 

de depressão. Em 11 começa o segundo período da fase: o pistão, 

deslocando-se para o PMS, expulsa os gases que ainda ocupam o cilindro. 

Este período se desenvolve a pressão ligeiramente superior à atmosférica 
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(sobre-pressão de escape) por efeito da resistência que os gases encontram 

ao passar pela válvula de escapamento e condutos de escape, e representa 

trabalho passivo. O pistão não pode expulsar completamente os gases 

queimados porque uma parte deles ocupa a câmara de combustão. Em 1, ao 

final do curso de escape, a pressão tem ainda um valor ligeiramente superior 

a atmosférica, por isto é que a fase se prolonga até o ponto 2. Em 12 volta a 

abrir a válvula de admissão de modo que em 2 esta se encontra 

completamente aberta e oferece a máxima passagem para a nova fase de 

admissão. Assim começa um novo ciclo, que continuará ser repetido 

regularmente. 

 

Figura 7 – Ciclo indicado em função do ângulo do virabrequim 

 

 

Fonte: Adaptado de GIACOSA, 1988 

 

A Figura 8 ilustra o diagrama PV de um MCI em comparação com o diagrama 

PV do ciclo ideal. Observa-se que como a combustão não acontece em um volume 

constante, há uma alteração da curva de pressão característica do motor, sendo 

indicadas as perdas em relação ao ciclo ideal pela região B do diagrama. Outro 

importante aspecto é a admissão e exaustão a pressão constante. De fato, no ciclo 

real, esses processos não acontecem exatamente como previsto, e acabam 

influenciando na eficiência térmica do ciclo, característica não observada no modelo 

ideal. Essas perdas são indicadas pela região D do diagrama. A região A refere-se à 

perda no processo de expansão, já que há variação nas propriedades 
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termodinâmicas do fluido de trabalho em função das alterações de temperatura e 

também, devido às reações químicas que se processam. A região C indica as 

perdas no processo inicial de retirada de calor, ou seja, no ciclo ideal ela é suposta a 

volume constante, porém, essa primeira expulsão dos gases de escapamento tem 

um tempo finito, sendo comum a abertura da válvula de escapamento antes do PMI, 

como ilustrado pela figura. 

 

Figura 8 – Comparação ciclo real do MCI com o ciclo ideal 

 

Fonte: Adaptado de GIACOSA, 1988 

 

A partir do ciclo real de um motor de combustão interna é possível calcular o 

trabalho indicado, o trabalho de bombeamento e as pressões médias efetivas. 

O trabalho indicado ou trabalho útil (𝑊𝑖) do ciclo é calculado pela Equação 20, 

 

 
𝑊𝑖 = ∮ 𝑃𝑑∀ (20) 

 

O trabalho de bombeamento (𝑊𝑝) é o trabalho do ciclo somente nos tempos 

de admissão e exaustão, e é calculado pela Equação 21, 

 

 

𝑊𝑝 = ( ∫ 𝑃𝑑∀

𝑃𝑀𝐼

𝑃𝑀𝑆

)

𝑎𝑑𝑚𝑖𝑠𝑠ã𝑜

+ ( ∫ 𝑃𝑑∀

𝑃𝑀𝑆

𝑃𝑀𝐼

)

𝑒𝑥𝑎𝑢𝑠𝑡ã𝑜

 (21) 
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Segundo Heywood (1988), a pressão média efetiva indicada (IMEP – 

Indicated Mean Effective Pressure) é definida como a pressão média hipotética no 

cilindro que durante o tempo de expansão produziria o mesmo trabalho indicado. A 

IMEP calculada pela Equação 22 também é chamada de IMEP líquida, já que foram 

contabilizadas as perdas por bombeamento. 

 

 
IMEP =  

𝑊𝑖

∀𝑑
 (22) 

 

Ainda segundo Heywood (1988), a pressão média efetiva de bombeamento 

(PMEP – Pumping Mean EffectivePressure) é definida como a pressão média 

hipotética no cilindro que durante o tempo de expansão produziria o trabalho 

equivalente aos tempos de admissão e exaustão. A PMEP é calculada pela Equação 

23. 

 

 
PMEP =  

𝑊𝑝

∀𝑑
 (23) 

 

 

2.1.4. Formação da mistura ar/combustível 

 

O combustível pode ser combinado com o oxidante antes do coletor de 

admissão, como nos motores carburados, no interior do coletor de admissão, com 

injeção indireta, ou dentro da câmara de combustão (injeção direta). Quando feita 

fora da câmara de combustão, a mistura pode ser realizada por um carburador, que 

é um sistema totalmente mecânico, ou por meio de eletro injetores controlados por 

uma central eletrônica, que leva em consideração vários parâmetros de operação do 

motor, sendo este último o sistema de interesse e estudo deste trabalho. (STONE, 

1999). 

A evolução dos sistemas eletrônicos, principalmente nas décadas de 1980 e 

1990, promoveu o advento dos sistemas de gerenciamento eletrônico para formação 

da mistura ar/combustível. Neste sistema, a quantidade de combustível fornecida é 

dosada através de eletro válvulas acionadas por solenóides, denominadas de eletro 

injetores. A dosagem da quantidade de combustível é feita através da modulação da 
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largura de um pulso de tensão (Pulse Width Modulation - PWM) aplicado ao 

solenóide do eletro injetor, que pode ser visto esquematicamente na Figura 9. 

Quando o solenóide é energizado, um campo magnético desloca a agulha (6) do 

eletro injetor permitindo assim a passagem de combustível desde a entrada (1) até a 

válvula de vedação (7) montada na saída do mesmo (8). No instante em que a 

bobina de indução é desenergizada, a mola (5) comprime novamente a agulha (6) 

contra a válvula de vedação (7), bloqueando a passagem de combustível. No 

momento da desenergização, ocorre o surgimento de uma tensão reversa nos 

terminais do eletro injetor, induzindo na agulha uma força no sentido de fechamento 

da válvula de vedação reduzindo assim o tempo necessário para fechamento do 

eletro injetor. (RODRIGUES FILHO, 2013). 

 

Figura 9 – (a)Tipos de eletro injetores PFI (b) Eletro injetor em corte 

 

Fonte: Adaptado de BAUER, 1999 

 

De acordo com Khovakh (1979), a mistura ar/combustível é considerada 

estequiométrica se o oxigênio (O2) presente na massa de ar admitida for suficiente 

para reagir completamente com a massa de combustível inserida, obtendo-se como 

produtos da combustão o dióxido de carbono (CO2), a água (H2O) e os gases inertes 

presentes no ar de admissão. Em função do número de moles de uma reação é 

possível determinar as massas de ar (�̇�𝑎𝑟  ) e de combustível ( �̇�𝑐𝑜𝑚𝑏 ) que reagem 

durante a combustão e, dessa forma, determinar a relação ar/combustível (𝐴𝐹𝑅) da 

reação: 

𝐴𝐹𝑅 =  
�̇�𝑎𝑟 

 �̇�𝑐𝑜𝑚𝑏
 (24) 
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A relação ar/combustível estequiométrica (𝐴𝐹𝑅𝑒𝑠𝑡) varia de acordo com o tipo 

de combustível utilizado, como mostra a Tabela 1, tendo-se sempre como referência 

a concentração de O2 presente no ar atmosférico. 

 

Tabela 1 – Relação ar/combustível estequiométrica para diferentes 
combustíveis 

Combustível: AFRest [kg/kg]: 

Gasolina Pura (E0) 14,7:1 

Etanol seco (C2H6O) 9,0:1 

Gasolina Comum (E22) 13,2:1 

Diesel 15,2:1 

Metanol 6,4:1 

Metano (CH4) 17,2:1 

Propano (C3H8) 15,6:1 

Butano (C4H10) 15,4:1 

Hidrogênio 34,0:1 

Fonte: PUJATTI, 2007 

 

 Na formação da mistura, a massa de ar admitido e a massa de combustível 

quando combinadas podem formar três tipos de mistura: 

 Mistura estequiométrica – mistura quimicamente balanceada; 

 Mistura rica – mistura com excesso de combustível em relação a condição 

estequiométrica; 

 Mistura pobre – mistura com excesso de ar em relação a condição 

estequiométrica. 

 A relação ar/combustível real (𝐴𝐹𝑅𝑟𝑒𝑎𝑙) em função da relação ar/combustível 

estequiométrica (𝐴𝐹𝑅𝑒𝑠𝑡) é definida como fator lambda (𝜆): 

 

 

 

 

𝜆 =
(ar/combustível)

real

(ar/combustível)
est

=  
𝐴𝐹𝑅𝑟𝑒𝑎𝑙

𝐴𝐹𝑅𝑒𝑠𝑡
 (25) 

 

 Desta forma tem-se:  

 𝜆< 1 →mistura rica; 

 𝜆> 1 →mistura pobre; 
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O fator lambda é muito importante para o funcionamento do motor, pois influi 

de forma direta no desempenho, no consumo de combustível e nas emissões de 

poluentes. A Figura 10(a) apresenta a influência da variação do fator 𝜆 na potência 

indicada e no consumo específico de combustível. A Figura 10(b) apresenta a 

influência do 𝜆 na composição das emissões de poluentes. 

 

Figura 10 – (a)Influência do 𝝀 no desempenho (b) Influência do 𝝀 nas  emissões  

 

Fonte: Adaptado de BAUER, 1999 

 

2.1.5. Combustão em motores de ignição por centelha 

 

2.1.5.1.Combustão normal 

 

 Nos motores convencionais de ignição por centelha, a ignição ocorre quando 

uma pequena parte da mistura ar/combustível reage ao entrar em contato com a 

centelha elétrica cuja temperatura varia entre 3000 e 6000 oC e ocorre a ionização 

molecular. Caso a energia de ignição seja pequena, a combustão não ocorrerá, 

exceto da pequena porção em contato direto com a centelha elétrica. Como a 

combustão não é instantânea, mas dura um período finito de tempo, ela é iniciada 

no final do tempo da compressão, ou seja, antes do pistão atingir o PMS. Uma vez 

iniciada, massa e energia se propagam por condução, radiação e convecção do 

calor, promovendo assim o aquecimento e ignição da porção de mistura não 

queimada. Desta forma, a condução e a difusão de calor da mistura fresca para a 

mistura queimada exerce um papel preponderante no processo. A velocidade de 

propagação da chama depende das propriedades e das condições da mistura e se 
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não houver nenhum escoamento direcionado dentro da câmara de combustão a 

frente de chama vai se propagar com velocidade uniforme em todas as direções e 

assumir, conseqüentemente, uma geometria esférica. (STONE, 1999; GANESAN, 

2003; HEYWOOD, 1988). 

O processo de combustão pode ser dividido em três fases, como mostrado na 

Figura 11, onde também pode ser visualizada a variação de pressão durante a 

combustão. O ponto A representa o momento em que a centelha elétrica é 

produzida pela vela de ignição (no caso, 20º antes do PMS), o ponto B identifica o 

início do aumento da pressão (neste caso, 8º antes do PMS) e o ponto C onde o 

pico de pressão é atingido (aproximadamente 10º depois do PMS). Assim AB 

representa o primeiro estágio da combustão, BC o segundo e CD o terceiro. 

(GANESAN, 2003). 

 

Figura 11 – Fases da combustão 

 

Fonte: Adaptado de GANESAN, 2003 

 

Segundo Stone (1999), no primeiro estágio (AB) a inflamação da mistura é 

causada pela liberação de calor de forma intensa e localizada, na região próxima à 

vela de ignição. O aumento localizado de temperatura provoca a vaporização do 

combustível e a auto-ignição do mesmo, dando início ao processo de combustão.  O 

inicio da combustão da mistura é determinado pelo momento onde se torna possível 

identificar o início do aumento de pressão, o que não acontece instantaneamente. 

De acordo com Ganesan (2003) o tempo decorrido entre a liberação da centelha e o 

inicio da combustão é chamado de atraso de ignição. O atraso de ignição é devido 
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ao tempo necessário para que as reações de oxidação do combustível aconteçam 

quando este está submetido a altas temperaturas. Depois de um tempo, a 

velocidade destas reações aumenta de tal forma que será possível identificar o 

processo de combustão. O primeiro estágio da combustão caracteriza-se por ser um 

processo puramente químico dependente da temperatura, pressão, natureza do 

combustível, sua razão estequiométrica e da fração de gases queimados 

remanescentes do ciclo anterior. 

O início do segundo estágio (BC) coincide com o início da combustão, que se 

dá no momento onde é possível identificar o inicio do aumento da pressão. Neste 

estágio, a velocidade de propagação da frente de chama é praticamente constante. 

A taxa de transferência de calor para as paredes do cilindro é pequena, pois apenas 

uma pequena parte da mistura queimada tem contato com elas. A taxa de liberação 

de calor depende intensamente no nível de turbulência e da taxa em que a reação 

ocorre que, por sua vez, é função da composição da mistura. O aumento da pressão 

é proporcional à taxa de liberação de calor, pois neste estágio da combustão o 

volume é praticamente constante, uma vez que o pistão encontra-se próximo ao 

PMS. 

O terceiro estágio (CD) tem seu início no instante em que a pressão atinge 

seu valor máximo, ponto C. Devido a uma redução da velocidade de chama e da 

diminuição da área superficial da frente de chama, a taxa de combustão decresce. 

Uma vez que o tempo de expansão começa antes deste estágio, onde o pistão 

encontra-se no seu movimento descendente, esta fase é caracterizada por uma 

continua redução da pressão. (GIACOSA, 1988). 

O avanço de ignição visa proporcionar o tempo necessário para que a 

combustão se inicie e se desenvolva de tal forma que o pico de pressão resultante 

desse processo ocorra poucos graus depois do pistão iniciar seu movimento 

descendente. Se o avanço de ignição for demasiadamente grande haverá um 

aumento excessivo da pressão no cilindro antes do pistão atingir o PMS e iniciar seu 

movimento descendente, resultando em um aumento do trabalho de compressão e 

redução do trabalho útil do ciclo. Por outro lado, se a ignição for muito atrasada, os 

valores máximos de pressão do ciclo serão reduzidos, reduzindo o torque máximo 

do motor. Assim, existe um momento ideal para a liberação da centelha, de tal forma 

a minimizar o trabalho de compressão e proporcionar os maiores valores de pressão 
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nos instantes iniciais do movimento descendente do pistão, gerando o maior torque 

e menor consumo de combustível para um determinado regime de operação. Este 

avanço é conhecido pela sigla MBT (do inglês “Maximum Break Torque”). A Figura 

12 mostra o comportamento do torque em relação ao avanço da ignição e a Figura 

13 mostra o trabalho perdido quando o avanço de ignição não está otimizado, isto é, 

está fora do ponto em que será produzido o maior torque, MBT. (STONE, 1999; 

GIACOSA, 1988). 

 

Figura 12 – Variação do torque em função do avanço de ignição 

 

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 1988 

 

 

Figura 13 – Efeito do avanço de ignição no diagrama PV 

 

Fonte: Adaptado de GIACOSA, 1988 
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2.1.5.2.Combustão anormal 

 

A combustão anormal nos motores de ignição por centelha pode ser separada 

em dois tipos, a pré-ignição e auto-ignição ou pós-ignição da mistura.(HEYWOOD, 

1988). 

A pré-ignição é caracterizada pelo início das reações de oxidação do 

combustível antes do instante da centelha, e é observada quando um ponto quente 

na câmara de combustão cede energia suficiente ao início das reações. Apesar de 

classificada como combustão anormal, já que é iniciada antes do momento 

programado, apresenta propagação de uma onda de combustão com velocidade 

subsônica e forma semelhante à combustão normal. 

A auto-ignição se caracteriza pelo início das reações de oxidação do 

combustível em uma ou mais regiões da mistura não queimada, depois do instante 

da centelha, produzindo o mesmo efeito da pré-ignição. 

A detonação, com base na teoria de motores, se refere à interação de duas 

ou mais ondas de deflagração, que eventualmente podem atingir velocidade 

supersônica, (MACHADO, 2012), e é conseqüência da ocorrência de um dos dois 

tipos de combustão anormal citados anteriormente. Segundo Taylor (1988), após a 

ignição da mistura, uma frente de chama se propaga ao longo do volume do cilindro 

elevando a temperatura e pressão dos gases não queimados. Quando a 

temperatura desses gases atinge a temperatura de auto-ignição da mistura é 

observado o início de uma nova zona de combustão, sendo esta, caracterizada pela 

elevada taxa das reações de oxidação. Como a combustão acontece a volume 

constante, devido à sua elevada velocidade, uma alta energia é liberada em uma 

região da câmara de combustão, assim uma elevada pressão local é observada, 

seguida de um pulso de pressão que se propaga ao longo do volume do cilindro, 

sendo refletidos pelas paredes. A Figura 14 ilustra curvas de pressão medidas sem e 

com detonação, evidenciando a propagação de ondas de pressão no cilindro. 
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Figura 14 – Curvas de pressão no cilindro com e sem detonação 

 

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 1988 

 

2.1.6. Parâmetros de desempenho e de combustão dos MCI 

 

Segundo Heywood (1988) os parâmetros de desempenho relevantes são o 

torque, a potência e o consumo específico de combustível. Esses parâmetros podem 

ser relacionados com algumas eficiências, como, eficiência térmica, de conversão de 

combustível, de combustão, mecânica e eficiência volumétrica. 

O torque de eixo normalmente é medido com um freio dinamométrico, 

conforme ilustrado pela Figura 15. O motor é conectado ao rotor do dinamômetro e 

através de um acoplamento eletromagnético, hidráulico ou de fricção, o rotor é 

conectado ao estator. Este por sua vez, transmite o esforço para uma célula de 

carga externa. Deste modo, o torque pode ser calculado sabendo-se o valor do 

braço de alavanca (𝑏) entre o centro da célula de carga e o centro do rotor e o valor 

de força medido (𝐹). A Equação 26 é usada para calcular o torque (𝜏). 

 

 𝜏 = 𝐹𝑏 (26) 
 

A partir do torque e da velocidade de rotação do rotor, calcula-se a potência 

(𝑃𝑜𝑡) de eixo pela Equação 27, onde 𝑛 é a rotação do motor em rpm. 

 

 𝑃𝑜𝑡 = 2𝜋𝑛𝜏 (27) 
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Figura 15 – Esquemático de um freio dinamométrico para ensaio de motores 

 

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 1988 

 

O consumo específico de combustível (BSFC – Brake Specific Fuel 

Consumption) é a taxa de massa de combustível consumido por unidade de 

potência de eixo produzida pelo motor. Portanto, medindo-se a taxa de consumo de 

combustível, calcula-se o BSFC pela Equação 28. 

 

 

 
BSFC =

�̇�𝑐𝑜𝑚𝑏

𝑃𝑜𝑡
 (28) 

 

A eficiência de conversão de combustível (𝜂𝑐𝑐) é a razão entre o trabalho de 

eixo e a energia total disponível no combustível consumido (PCI - poder calorífico 

inferior), sendo calculada pela Equação 29. 

 

 

 
 𝜂𝑐𝑐  =

𝑃𝑜𝑡

PCI �̇�𝑐𝑜𝑚𝑏
=

1

PCI ∙ BSFC
 (29) 

 

Define-se a pressão média efetiva de eixo (BMEP – Brake Mean Effective 

Pressure) como sendo a pressão média hipotética nos cilindros que durante o tempo 

de expansão produziria o trabalho equivalente ao trabalho de eixo do motor. A 

BMEP é calculada pela Equação 30. 

 

 

 
BMEP =

4𝜋𝜏

∀𝑑
 (30) 
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A pressão média efetiva de atrito (FMEP – Friction Mean Effective Pressure) é 

definida como sendo a pressão média hipotética nos cilindros que durante o tempo 

de expansão produziria o trabalho equivalente ao trabalho de atrito do motor. A 

FMEP é calculada pela diferença entre a pressão média efetiva indicada e a pressão 

média efetiva de eixo, e para cálculo utiliza-se a Equação 31. 

 

 FMEP = IMEP − BMEP    (31) 

 

A partir do cálculo das pressões médias efetivas é possível calcular a 

eficiência mecânica (𝜂𝑚) do motor pela Equação 32. 

 

 

 𝜂𝑚 =
BMEP

IMEP
 

 

(32) 

 

Segundo Machado (2012), a partir da análise termodinâmica do ciclo real é 

possível calcular a energia total aparente liberada (𝑄𝑎𝑡) pela combustão em um 

cilindro por ciclo, assim, é possível definir a eficiência da combustão (𝜂𝑐), como, a 

razão entre essa energia e a energia disponibilizada pelo combustível em um cilindro 

por ciclo, sendo calculada pela Equação 33. 

 

 

 
𝜂𝑐 =

𝑄𝑎𝑡

PCI . 𝑚𝑐𝑜𝑚𝑏/𝑐𝑖𝑙
 (33) 

 

A eficiência térmica do ciclo real (𝜂𝑡) pode ser calculada pela Equação 34, 

sendo definida como a razão entre o trabalho do ciclo e a energia total aparente 

liberada pela combustão no ciclo. 

 

 

 
𝜂𝑡 =

𝑊𝑖

𝑄𝑎𝑡
 (34) 

 

 

 



 
 

43 
 

Um parâmetro muito utilizado para avaliação da estabilidade do processo de 

combustão é a covariância da IMEP (CoV IMEP). Esse parâmetro estatístico é 

calculado pela Equação 35, sendo necessária a medição de alguns ciclos de 

funcionamento do motor. Segundo Heywood (1988) e adotado por Baêta (2006), 

Melo (2012), Machado (2012), Rodrigues Filho (2014) e Teixeira (2015), são 

necessários entre 60 a 300 ciclos em seqüência para que esse parâmetro possa ser 

utilizado de maneira correta. Ainda segundo Heywood (1988) a CoV IMEP deve ser 

menor que 10% para não haver prejuízo no funcionamento do motor, sendo 

preferencial a condição de CoV IMEP menor que 3,0%. (FERRÁN et al., 2006). 

 

 

 
CoV IMEP =  

𝜎IMEP

IMEP𝑚é𝑑𝑖𝑜
∙ 100 (35) 

 

Conforme apresentado no item 2.1.5, a combustão nos motores foi o objeto 

de pesquisas de vários estudiosos ao longo dos anos, assim, foram definidos 

parâmetros importantes para análise da combustão. 

Heywood (1988) apresenta a curva típica de fração de massa queimada (MBF 

– Mass Burned Fraction) nos motores de combustão interna. De acordo com a 

Figura 16, define-se o ângulo de desenvolvimento de chama, ∆𝜃𝑑, o ângulo de 

queima rápida, ∆𝜃𝑏 , e o ângulo de duração da combustão, ∆𝜃𝑜. 

O ângulo de desenvolvimento de chama foi estabelecido como o intervalo 

angular entre o ângulo de avanço de ignição, 𝜃𝑠, e o ângulo correspondente a 10% 

da fração de massa queimada, 𝜃10%. Já o ângulo de queima rápida foi estabelecido 

como o intervalo angular entre o ângulo correspondente a 10% da fração de massa 

queimada, 𝜃10%, e o ângulo correspondente a 90% da fração de massa queimada, 

𝜃90%. Define-se o ângulo de duração da combustão, como sendo o intervalo angular 

entre o ângulo de avanço de ignição, 𝜃𝑠, e o ângulo correspondente a 100% da 

fração de massa queimada, 𝜃100%. 

Outros trabalhos acrescentam o ângulo de atraso experimental de combustão, 

sendo este, o intervalo angular entre o ângulo de avanço de ignição e o ângulo 

correspondente ao início da liberação de calor.(MACHADO, 2012). Outro importante 

parâmetro que deve ser levado em consideração é o ângulo na qual 50% da massa 

de combustível foi queimada, MBF 50. HEYWOOD (1988). 
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Figura 16 – Curva típica da fração de massa queimada 

 

Fonte: Adaptado de HEYWOOD, 1988 

 

2.2. Combustíveis 

 

Neta seção é apresentada, resumidamente, as características do etanol e do 

gás natural para aplicação em motores de combustão interna. Ambos são 

combustíveis de interesse utilizados no trabalho. Posteriormente, o biogás será 

abordado com mais profundidade. 

 

2.2.1. Etanol 

 

O etanol é um composto químico da família dos alcoóis contendo em sua 

fórmula química dois átomos de carbono e um radical OH, que o caracteriza como 

álcool. Sua fórmula básica é C2H5OH. Ele pode ser obtido através de vegetais ricos 

em açúcar, como a cana-de-açúcar no Brasil e o milho nos EUA. O etanol 

combustível brasileiro é também chamado E100, sendo hidratado com teor de 6,0 a 

7,4% de água. (MACHADO, 2012). 

A produção do etanol da cana-de-açúcar utiliza parte dos seus próprios 

rejeitos para a geração de energia na sua fabricação, como por exemplo, o bagaço 

da cana. O processo de fabricação envolve duas etapas que são a fermentação, 

quando, através da ação de microorganismos, o açúcar presente no melaço se 

transforma em álcool e a destilação, usada para separar o álcool do chamado mosto 

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

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

proliferação descontrolada de bactérias, reduzindo drasticamente a quantidade de 
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oxigênio dissolvido na água. Por esse motivo a Secretaria do Meio Ambiente faz 

severas restrições ao projeto de destilarias e as obriga a processar adequadamente 

o seu vinhoto. 

O etanol possui o poder calorífico inferior ao da gasolina e do GNV, porém 

como a sua razão ar/combustível é também inferior, necessita-se de menos 

quantidade de ar para a combustão completa por já possuir oxigênio em sua 

composição. A mistura com etanol, possui então, maior quantidade de energia 

disponível para uma mesma massa de ar. 

Pode-se citar como vantagens do etanol, Pulkrabek (1997) e Baêta (2006): 

 Combustível renovável que pode ser obtido de diversas fontes, naturais ou 

manufaturadas; 

 Possui alta octanagem com alta resistência a detonação. Motores que 

funcionam com combustíveis de alta octanagem podem funcionar mais 

eficientemente com razões volumétricas de compressão maiores; 

 Apresentam menores índices de emissão de poluentes que a gasolina e são 

combustíveis com menores teores de enxofre; 

 Alguns motores flexíveis funcionam com gasolina, etanol, ou mistura desses 

em qualquer proporção sem necessidade de adaptação. 

Pode-se citar como desvantagens do etanol, Pulkrabek (1997) e Baêta 

(2006): 

 Baixo conteúdo energético. Isso significa que quase 1,5 vezes mais 

combustível é necessário para gerar a mesma potência se comparado a 

gasolina. Com a mesma eficiência térmica e motores similares, a autonomia 

do motor em funcionamento é diminuída na mesma proporção; 

 O etanol é muito mais corrosível ao cobre, bronze, alumínio, borracha e 

plásticos. O uso dele deve ser levado em consideração nos projetos de 

motores porque acarreta algumas restrições na escolha dos materiais; 

 Devido à baixa pressão de vapor e evaporação, geralmente os motores a 

etanol apresentam dificuldade de partida a frio.  
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2.2.2. Gás natural veicular 

 

O gás metano veicular, ou gás natural veicular  (GNV), se apresenta na forma 

de uma mistura gasosa de hidrocarbonetos, em sua maioria metano. As primeiras 

extrações de gás natural foram obtidas juntamente com a exploração de petróleo, o 

que criou erroneamente o conceito de que o gás natural ocorre com ele. Atualmente, 

a maioria do gás natural é obtido especificamente de poços de gás natural. (VAN 

BASSHUYSEN, 2015). 

O gás natural comercializado no Brasil é regulamentado pela Agência 

Nacional do Petróleo, ANP, e é composto de aproximadamente 90% de metano 

(CH4), sendo os outros 10% compostos por hidrocarbonetos mais pesados, como o 

etano (C2H6), propano (C3H8) e butano (C4H10) e outros gases como nitrogênio (N2), 

oxigênio (O2) e gás carbônico (CO2), segundo dados da Gasmig (2016).  

O uso de misturas ricas para o GNV não é recomendado por não apresentar 

vantagens que são notadas com combustíveis líquidos. Não há aumento significativo 

do torque e como o GNV não apresenta mudança de fase durante a injeção do 

combustível, não há calor latente de evaporação e, não se justifica então o uso de 

misturas mais ricas para ganho de torque pelo resfriamento do ar, como é o caso 

dos combustíveis líquidos. O uso de misturas ligeiramente mais pobres também 

pode gerar elevação dos índices de emissões de HC e NOX para níveis acima do 

aceitável. (VAN BASSHUYSEN, 2015) 

Contudo, em sua pesquisa, Manivannan (2003) conclui que misturas bem 

pobres para o GNV geram níveis de emissões de HC e NOX bem mais baixos que 

misturas estequiométricas, descartando a necessidade da utilização do conversor 

catalítico no escapamento. Para isso é necessária uma configuração correta da 

câmara de combustão, da razão volumétrica de compressão, da energia disponível 

no sistema de ignição e da turbulência ao final da compressão, visando superar 

problemas como a baixa velocidade de propagação da chama, a ocorrência de 

falhas na combustão, a baixa qualidade de distribuição da mistura em motores 

multicilindros e as grandes concentrações de HC na exaustão. Outro benefício da 

utilização de misturas pobres para o GNV é o aumento da eficiência térmica devido 

ao aumento da razão dos calores específicos. A queda de torque produzido pelo uso 

parcial do ar pode ser recuperada, ou mesmo superada, pela utilização de um sobre 

alimentador. Nesse caso a resistência à detonação do GNV possibilita um alto grau 
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de turbo alimentação e razão de compressão volumétrica simultaneamente. O GNV 

armazenado a pressão de 20,7 MPa ocupa cerca de 5 vezes o volume ocupado pelo 

Diesel e 4 vezes o volume ocupado pela gasolina, tendo a mesma energia 

disponível, sendo essa uma das limitações na utilização do GNV. ( MANIVANNAN, 

2003). Por ser um combustível gasoso que é armazenado na forma de gás 

comprimido, o gás natural deve ser armazenado em cilindro sem costura a pressões 

que variam entre 22000 e 25000 kPa. 

O gás natural, se comparado com a gasolina e o etanol, possui um menor 

valor calorífico por unidade de massa de mistura e menor eficiência volumétrica. A 

eficiência volumétrica é reduzida por ser um combustível gasoso. Isso reduz o 

desempenho do motor em relação ao obtido com o etanol e com a gasolina. O GNV 

também pode causar um desgaste prematuro e anormal de algumas peças, como as 

válvulas e a sede das válvulas, devido à falta de lubricidade deste combustível. (VAN 

BASSHUYSEN, 2015). 

Pulkrabek (1997) destaca algumas vantagens do uso do gás natural veicular: 

 Baixa emissão de poluentes, mesmo se comparado com etanol. Também não 

há emissão de particulados. 

 O número de octanos (extrapolado) do gás natural é 120, o que o faz um 

ótimo combustível para motores de ignição por centelha, permitindo que eles 

trabalhem com altas razões volumétricas de compressão.(HEYWOOD, 1988). 

 O combustível é abundante e pode ser obtido de fontes não renováveis ou 

renováveis, através da decomposição de matéria orgânica. 

Pulkrabek (1997) destaca também algumas desvantagens do gás natural 

veicular: 

 O combustível tem baixa energia específica resultando em baixo desempenho 

quando da sua utilização em motores aspirados. 

 O motor funcionando com gás natural apresenta uma eficiência volumétrica 

menor quando comparado na mesma condição de operação com os 

combustíveis líquidos pelo fato do combustível ser gasoso. 

 Necessidade de ser armazenado em cilindros pressurizados, o que limita a 

aplicação. 
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2.2.3. Biogás 

 

Biogás ou biometano é o nome comum dado a uma mistura de gases que foi 

produzido pela decomposição biológica da matéria orgânica na ausência de 

oxigênio. Normalmente consiste em uma mistura gasosa composta principalmente 

de gás metano (CH4) e gás carbônico (CO2), com pequenas quantidades de gás 

sulfídrico (H2S) e umidade, sendo que a principal fonte do biogás é a biomassa. 

(PÖSCHL, 2010). 

Biomassa designa-se, em geral, à massa total de matéria orgânica que se 

acumula num espaço vital. Desta maneira pertencem à biomassa todas as plantas e 

todos os animais incluindo os seus resíduos (urbanos, agropecuários, industriais, 

etc). Biomassa energética inclui todos aqueles materiais que sendo biomassa, são 

suscetíveis de serem utilizados com fins energéticos. Estes elementos primários 

podem ser transformados pelas diferentes tecnologias de conversão em 

biocombustíveis sólidos, líquidos ou gasosos e, finalmente, nos produtos finais: 

energias térmica, mecânica e elétrica. (HOLM-NIELSEN, 2009). 

Segundo Mota (1997), os ciclos biogeoquímicos (ou ciclo dos elementos na 

biosfera), se constituem na transformação cíclica e contínua da matéria, com o 

aproveitamento energético (fluxo de energia) através da cadeia trófica e um contínuo 

intercâmbio de elementos químicos entre o meio biótico e o abiótico. Estas 

transformações da matéria, por sua vez, ocorrem basicamente devido à realização 

dos processos de síntese e decomposição de materiais orgânicos, através dos 

organismos autótrofos fotossintetizantes e organismos heterótrofos, consumidores 

ou decompositores, respectivamente. Desta forma, os processos de decomposição 

de materiais orgânicos surgem como processos naturais, parte integrante dos ciclos 

biogeoquímicos. 

De acordo com Buekens (2005), a biodigestão de matéria orgânica se 

constitui em um processo natural, de ocorrência espontânea, onde há a 

transformação de compostos orgânicos complexos em substâncias mais simples, 

como metano, dióxido de carbono, água, dentre outros, através da ação combinada 

de diferentes microrganismos. A decomposição da matéria orgânica pode ocorrer 

por via aeróbia (oxidação completa dos compostos orgânicos, tendo o oxigênio como 

aceptor de elétrons), ou por via anaeróbia (decomposição na ausência de oxigênio 
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molecular, onde nitratos, sulfatos e dióxido de carbono se constituem nos aceptores 

de elétrons). Enquanto na biodigestão aeróbia a matéria orgânica é convertida, 

basicamente, em dióxido de carbono, água e sais minerais, no processo anaeróbio 

há o favorecimento de uma estabilização da matéria orgânica com formação de 

compostos como o metano e o dióxido de carbono, em detrimento da água. Desta 

forma, a estabilização anaeróbia da matéria orgânica possibilita a transformação de 

um material orgânico complexo em compostos como o biogás, que possui 

reconhecidas propriedades energéticas.  

O uso consciente dos recursos energéticos e o aproveitamento de resíduos 

para conversão de energia é extremamente importante para o futuro mundial. O 

biogás é um biocombustível com excelente potencial para o desenvolvimento de 

sistemas de geração de energia, utilizado principalmente em motores de combustão 

e turbinas. A Figura 17 apresenta um esquema dos processos de conversão da 

biomassa em energia, onde é possível notar o processo de produção do biogás por 

meio da biodigestão de resíduos orgânicos. 

 

Figura 17 – Esquema dos processos de conversão da biomassa em energia 

 

Fonte: PINHEIRO, 2014 

 

2.2.3.1.Decomposição anaeróbia 

 

De acordo com Kunz (2009), a utilização da tecnologia de digestão anaeróbia 

como sistema de tratamento de resíduos é conhecida e empregada há bastante 
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tempo. Os resíduos animais, urbanos e agropecuários constituem uma alta 

proporção de biomassa e seu uso coerente é importante para os aspectos 

socioeconômicos e ambientais. Colen (2003) define biodigestor como uma 

instalação, protegida do contato com o ar atmosférico, onde ocorre uma reação entre 

material orgânico e bactérias anaeróbias, na ausência de oxigênio, tendo como 

resultado a produção de biogás e biofertilizante. (MASRI, 2001). Com o objetivo de 

reduzir os custos do equipamento e melhorar a eficiência desse sistema, vários 

modelos de biodigestores vêm sendo desenvolvidos e adaptados, de acordo com a 

sua destinação e com o tipo de dejeto a ser utilizado.  

A digestão anaeróbia, utilizada nos biodigestores, é considerada uma das 

mais eficientes técnicas de aproveitamento de resíduos na área da biotecnologia. 

Essa importância se dá pela eficiência da digestão anaeróbia em degradar os 

resíduos orgânicos produzidos em larga escala nas atuais atividades rurais e 

industriais e ainda gerar energia (CERVI et al., 2010). Nesse processo podem ser 

utilizados estercos bovino, suíno, de aves, dentre outros resíduos orgânicos de 

origem humana e vegetal. Holm-Nielsen (2009) explicita o processo cíclico da 

digestão anaeróbia com o reaproveitamento de resíduos, como mostrado na Figura 

18(a). A Figura 18(b) apresenta alguns dos resíduos mais utilizados na produção do 

biogás. 

 

Figura 18 – (a) Representação esquemática do ciclo sustentável da digestão 

anaeróbica (b) Resíduos utilizados na biodigestão 

 

 
(a) 

 

 
 

(b) 

Fonte: Adaptado de AL SEADI, 2002 
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As vantagens de unidades de biodigestores para produção de biogás são 

múltiplas, dentre elas: 

 

 É um processo natural para se tratar rejeitos orgânicos; 

 Requer menos espaço que aterros sanitários ou compostagem; 

 Diminui o volume de resíduo a ser descartado; 

 É uma fonte de energia renovável; 

 Produz um combustível de alta qualidade e ecologicamente correto; 

 Maximiza o aproveitamento da matéria orgânica; 

 Produz como resíduo o biofertilizante; 

 Reduz significativamente a quantidade emitida de dióxido de carbono (CO2) e 

de metano (CH4), gases causadores do efeito estufa. 

 Numa perspectiva a longo prazo resulta em economia, pois reduz gastos com 

eletricidade, transporte de butijão de gás, esgoto, descarte dos demais 

resíduos, etc. 

 

E desvantagens:  

 

 Sempre há formação de gás sulfídrico (H2S), um gás tóxico. 

 Dependendo do tipo de resíduo essa quantidade será maior ou menor, o que 

implica numa possível etapa de tratamento do gás, dependendo do uso. 

 Custo inicial alto. 

 Dependência de variáveis ambientais, como temperatura. 

 Escolha adequada do material utilizado na construção, pois há formação de 

gases corrosivos (H2S) o que em longo prazo implica em custo com 

manutenção. 

 

2.2.3.2.Descrição do sistema de biodigestores 

 

A Figura 19 mostra uma vista geral de uma instalação típica de digestão 

anaeróbia. Os componentes e etapas de um biodigestor são descritos em 

seqüência. (PLANNING AND INSTALLING BIOENERGY SYSTEMS, 2005). 
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Figura 19 – Exemplo de instalação de um biodigestor 

 

Fonte: PLANNING AND INSTALLING BIOENERGY SYSTEMS, 2005 

 

1) Armazenamento do resíduo: Os sistemas de armazenamento de resíduos 

mais comuns são adegas, silos e sacos de adubo.  

2) Armazenamento do co-substrato: A adição de outros tipos de biomassa 

com uma densidade de energia mais elevada do que o resíduo principal 

pode aumentar substancialmente a produção de biogás. A biomassa 

adicional é chamada de co-substrato. A diferença de fluidez dos co-

substratos, em comparação com o resíduo principal geralmente garantem 

o armazenamento separado. 

3) Pré-tratamento:  Basicamente, existem três métodos diferentes de pré-

tratamento, dependendo do tipo de co-substrato e as características de 

tamanho do mesmo: mecânica, pré-aquecimento e de tratamento térmico. 

Alguns co-substratos requerem uma redução de tamanho, como cortar ou 

moagem, para evitar a ocorrência de pedaços de co-substrato que são 

muito grandes para as bombas e misturadores da instalação. A redução 

de tamanho, também aumenta a área de superfície para a ação das 

bactérias, que irão acelerar a produção de biogás. Outros tipos de co-

substrato, tais como gorduras, podem necessitar de pré-aquecimento, a 

fim de melhorar as características de fluxo. Certos co-substratos precisam 

de tratamento térmico, a fim de cumprir os requisitos de saneamento. 

4) Biodigestor ou digestor: No digestor os substratos são aquecidos e o 

processo de fermentação ocorre. Os dois produtos finais desse processo 
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são o biogás e o substrato digerido. O conteúdo é agitado periodicamente. 

Isto é necessário devido às seguintes razões: 

  misturar novo substrato com o substrato velho para melhorar a penetração 

 de bactérias;  

 manter uma temperatura uniforme no digestor; 

 para prevenir e perturbar a acumulação de camadas sedimentares; 

  para melhorar o metabolismo das bactérias, removendo as bolhas de gás e 

 substituindo-os por matéria-prima fresca. 

 

5) Armazenamento do resíduo pós-digerido: Os substratos digeridos são 

comumente armazenados em um tanque de pós-digestão. Este serve 

como um tanque de armazenamento como nem todo resíduo pode ser 

usado diretamente depois digerido. Além disso, biogás adicional pode ser 

produzido. 

6) Armazenamento de biogás: O biogás que é produzido no digestor terá de 

ser armazenado até ser utilizado. Ele pode ser armazenado dentro do 

digestor ou em um reservatório externo. Isso depende da aplicação e do 

tipo de biodigestor. 

7) Aplicação: O motor a gás, funcionando como uma unidade de cogeração 

irá utilizar o biogás para gerar eletricidade e calor. A eletricidade produzida 

pode ser utilizada para fins próprios ou ser fornecida à rede (ou uma 

combinação de ambos). O calor produzido pode ser parcialmente utilizado 

para o aquecimento do digestor. O calor remanescente pode ser utilizado 

para o aquecimento de edifícios ou estábulos, ou para outros fins, tais 

como estufas ou processos industriais. 

 

2.2.3.3.Processo biológico e composição do biogás 

 

 A decomposição dos resíduos é um dos principais fatores que influenciam a 

geração de biogás. Segundo Tchobanoglous et al.(1993) e Bidone (1999), a geração 

do biogás ocorre em cinco fases, como ilustrado na Figura 20, e detalhado na 

seqüência. 
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Figura 20 – Fases de geração de gases 

 

Fonte: FERNANDES, 2009 

 

Fase I: A primeira fase é a de ajuste inicial. Nessa fase ocorre a 

biodegradação aeróbia devido à quantidade de ar que é enterrado/misturado 

juntamente com o resíduo. 

Fase II: Fase identificada como fase de transição. O oxigênio é consumido e 

as condições anaeróbias começam a prevalecer. Os principais aceptores finais de 

elétrons na fase anaeróbia são o nitrato e o sulfato. Ocorre a conversão de matéria 

orgânica solúvel em ácidos graxos voláteis. Nesta fase predomina a formação de 

CO2 e H2, conhecida como fase acidogênica. 

Fase III: Fase ácida. As reações iniciadas na fase de transição são 

aceleradas com a produção de quantidades significativas de ácidos orgânicos e 

quantidades menores de gás hidrogênio. O dióxido de carbono é o principal gás 

gerado durante esta fase e os microorganismos envolvidos nesta conversão, 

descritos como não metanogênicos, são constituídos por bactérias anaeróbias 

estritas e facultativas. Esta fase também é conhecida como acetogênica, pois ocorre 

a conversão de ácidos graxos voláteis em acido acético (CH3COOH). 

Fase IV: Fase metanogênica. Nesta fase predominam microrganismos 

estritamente anaeróbios, denominados metanogênicos, que convertem ácido acético 

e gás hidrogênio em CO2 e CH4 em uma proporção de 35-50% e de 45-60%, 

respectivamente. A formação do metano e dos ácidos prossegue simultaneamente, 

embora a taxa de formação dos ácidos seja reduzida consideravelmente. 

 Fase V: Fase de maturação. Esta fase ocorre após grande quantidade do 

material orgânico ter sido biodegradado e convertido em CH4 e CO2 durante a fase 

metanogênica. A taxa de geração do gás diminui consideravelmente, pois a maioria 
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dos nutrientes disponíveis foi consumida nas fases anteriores e os substratos que 

restam no biodigestor são de degradação lenta.  

A duração de cada etapa pode variar, dependendo da quantidade de 

nutrientes, da quantidade de água presente na massa de resíduos e principalmente 

da compactação dada à camada de resíduos. Segundo Fernandes (2009), a 

duração de cada etapa está descrita na Tabela 2. 

 

Tabela 2 – Intervalo de duração das fases 
 

Fonte: Adaptado de FERNANDES, 2009 

 

Chernicharo (2007) apresenta esquema resumido e didático das fases do 

processo biológico da digestão anaeróbia, como mostra a Figura 21. 

 

Figura 21 – Esquemático das rotas metabólicas envolvidas no processo de 

digestão anaeróbica 

 

Fonte: CHERNICHARO, 2007 

Fases Intervalo de duração das fases 

I Algumas horas a 1 semana 

II 1 mês a 6 meses 

III 3 meses a 3 anos 

IV 8 anos a 40 anos 

V 1 ano a mais de 40 anos 
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A ocorrência, de maneira satisfatória, das etapas da biodigestão anaeróbia, 

depende de uma série de fatores ambientais para o desenvolvimento e 

sobrevivência de todos os microrganismos envolvidos, tais como: temperatura, pH e 

presença de nutrientes. A presença excessiva de alguns elementos pode ainda 

acarretar em uma toxicidade do meio, inviabilizando o processo.  Em relação à 

temperatura, esta se constitui em um dos principais parâmetros determinantes da 

seleção das espécies envolvidas no processo de digestão. A temperatura do 

ambiente é que determina a temperatura interna das células dos microrganismos. 

(CHERNICHARO, 2007). 

Em relação à composição do biogás, Pertl (2010) explicita que a pequena 

diferença existente entre a concentração de gás metano e dióxido de carbono 

encontrada no biogás se deve à dissolução de parte do CO2 na fração aquosa da 

massa de resíduos. Igoni (2008) apresenta em seu trabalho (Tabela 3) a composição 

química do biogás, ressaltando a variação da concentração de cada componente 

dependendo da matéria-prima/resíduos e do processo de produção.   

 

Tabela 3 – Composição do biogás 

Constituinte Composição 

Metano (CH4) 55 - 75% 

Dióxido de carbono (CO2) 30 - 45% 

Ácido sulfídrico (H2S) 1 - 2% 

Nitrogênio (N2) 0 - 1% 

Hidrogênio (H2) 0 - 1% 

Monóxido de carbono (CO) Traços 

Oxigênio (O2) Traços 

Fonte: Adaptado de IGONI, 2008 

 

 A composição do biogás varia de um local para outro e mesmo de uma célula 

para outra na mesma planta de produção. Esta variação ocorre a todo o tempo. 

Segundo Weiland (2010), os fatores que podem influenciar a composição do biogás 

são os seguintes: 

 

 Diferenças na composição do resíduo, pré-tratamento e armazenamento; 

 Mudança na forma predominante da atividade microbiológica (anaeróbio e/ou 

aeróbio); 

 Idade do resíduo; 
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 Características hidráulicas do local; 

 Propriedades físico-químicas dos componentes do resíduo; 

 Diferentes propriedades dos componentes do biogás 

 Temperatura do biodigestor 

 

 O fato de apresentar em sua composição alta concentração de metano faz 

com que o biogás seja altamente inflamável, podendo ser utilizado em todas as 

funções termodinâmicas: geração de frio, calor e potência. No meio rural, o biogás 

apresenta grandes utilidades, tais como: cocção, iluminação, aquecimento, 

funcionamento de motores a combustão e para irrigação, refrigeração doméstica e 

geração de energia elétrica. (PÖSCHL, 2010). 

 Nogueira (1986) admite que o poder calorífico do biogás está condicionado ao 

percentual de metano presente em sua composição e também ao seu grau de 

umidade. Segundo o autor, apesar de possuir baixa densidade, o biogás apresenta 

boas características, de forma especial se o metano, seu principal constituinte, for 

isolado, fazendo com que se transforme em um combustível de alto valor. 

 

 

2.3. Recirculação dos gases do escapamento - EGR 

 

A recirculação dos gases de escape (do inglês, Exhaust Gas Recirculation –

EGR), consiste na reintrodução de gases queimados no cilindro. A EGR tem o 

objetivo de reduzir tanto as emissões de oxido de nitrogênio (NOx) quanto os níveis 

de consumo de combustível em regiões do mapa de operação. A fração de gases 

queimados recirculados na admissão produzem uma significante diluição da mistura 

ar-combustível, portanto, reduz a temperatura na câmara de combustão e, como 

conseqüência, reduz a formação de NOx. Além disso, a diluição da mistura permite a 

redução tanto das perdas por bombeamento em cargas parciais, quanto das perdas 

por transferência de calor através das paredes da câmara de combustão, resultando 

no aumento da eficiência de conversão de combustível do motor. (GALLONI et al., 

2012). 

A diluição da mistura ar-combustível feita por EGR reduz a taxa de queima do 

combustível com a redução da temperatura durante a combustão e propicia a 

inibição de detonação. (ZHAO, 2010). As baixas temperaturas que podem ser 
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atingidas nos dutos de escape com a utilização da EGR evitam danos aos metais 

nobres de conversores catalíticos. (GALLONI et al., 2012). Segundo Ozdor et al. 

(1994), altas taxas de diluição por EGR aumentam a variabilidade cíclica do início da 

combustão devido a diluição da mistura ar/combustível na vizinhança da vela de 

ignição, porém, uma vez iniciado o processo de combustão, a diluição por EGR 

promove uma queima mais estável. (ZHAO, 2010).  

A recuperação da taxa de queima do combustível, reduzida pela diluição por 

EGR, poder ser efetuada por meio da estrutura de fluxo dentro do cilindro, 

principalmente no final da combustão onde a taxa de queima desacelera 

significativamente. (ZHAO, 2010). A utilização de EGR demonstra um potencial na 

substituição de enriquecimento da mistura para a mitigação da detonação. Assim, 

níveis de emissões de monóxidos de carbono e hidrocarbonetos também podem ser 

reduzidos, para esta condição. 

Os sistemas de EGR podem ser divididos em dois grandes grupos: sistemas 

de EGR interna , denominado neste trabalho como iEGR; e sistemas de EGR 

externa. No primeiro, a iEGR é realizada através da alteração dos instantes de 

abertura e fechamento da válvula de admissão e escape, respectivamente. Nos  

sistemas de EGR externa, parte dos gases da exaustão são recirculados por outra 

tubulação para a admissão do motor e  podem ser divididos em dois sub grupos: os 

resfriados e os não-resfriados. A Figura 22 apresenta desenho esquemático de 

algumas configurações. 

 

Figura 22 – Esquemático de diferentes sistemas de EGR 

 

Fonte: Adaptado de ABD-ALLA, 2002 
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2.4. Estado da arte da utilização do biogás e da tecnologia dual-fuel  

 

 Nesta seção é feita uma apresentação e discussão dos mais atuais e 

relevantes trabalhos referentes a aplicação do biogás e da tecnologia dual-fuel em 

motores de ignição por centelha, assuntos estes alvo deste trabalho. A Tabela 4 

apresentada no final da seção contem um resumo das respectivas fontes e temas 

dos estudos. Os trabalhos com assuntos relacionados com a utilização de gás 

natural e motores de ignição por compressão funcionando no modo dual-fuel com 

biogás são citados na Tabela 4, mas não são discutidos detalhadamente no decorrer 

da seção, pois subentende-se que são assuntos mais pesquisados e já foram objeto 

de estudo de outros trabalhos. Desta forma, se o leitor tiver interesse em aprofundar 

nestes outros assuntos, o autor sugere buscar na Tabela 4 as respectivas 

referências.  

 De acordo com Quian (2017), o biogás é um tipo de combustível de alta 

octanagem que pode ser facilmente usado em motores de ignição por centelha.  

Comparando com o gás liquefeito de petróleo (GLP) e o gás natural, o biogás tem 

uma menor velocidade de chama e um menor poder calorífico, mas a temperatura 

de auto-ignição do biogás é maior que o do GLP e do gás natural. Esses aspectos 

físicos e as características químicas do biogás possuem grandes influências sobre a 

aplicação nos motores. 

 Geralmente, pesquisadores usaram os principais grupos ou composições  

do biogás para estudar as características de combustão e emissão nos motores. 

Whiston et al. (1992) calcularam a velocidade de combustão turbulenta de CH4/CO2 

com um modelo de combustão de duas zonas para um motor de ignição por 

centelha. Os resultados mostram que, com o aumento da concentração de CO2, a 

taxa de combustão turbulenta diminui. Além disso, a taxa de combustão turbulenta é 

reduzida em 50% quando 30% de CO2 é utilizado no combustível. Anand et al. 

(2006) usaram redes neurais artificiais para calcular a eficiência térmica e as 

emissões de NOx dos motores de ignição por centelha sob diferentes razões de 

equivalência e relações volumétricas de compressão, utilizando CH4/CO2 como 

biogás. Eles descobriram que, com o aumento da concentração de CO2 no biogás, 

as emissões de  NOx podem ser efetivamente inibidas e a alta concentração de CO2  

pode inibir a ocorrência de detonação. 
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Yadav et al. (2013) estudaram as emissões de biogás como combustível em 

motores de ignição por centelha. Estudos mostraram que a composição e a estrutura 

molecular do biogás o torna um combustível de baixa emissão. As emissões de HC 

e NOx são reduzidas de forma expressiva. No entanto, as emissões de CO2 

aumentam, especialmente sem a purificação do biogás. Porpatham et al.(2013) 

estudaram a influência do swirl na combustão e desempenho do motor usando 

biogás como combustível. Eles descobriram que o aumento do swirl dentro do 

cilindro pode expandir o limite de inflamabilidade do biogás e acelerar a  queima. Em 

condições de plena carga as emissões de HC diminuíram, mas as emissões de NO 

aumentaram com o aumento do swirl. Papagiannakis et al. (2013) usaram um 

modelo de uma zona para simular o efeito da relação volumétrica de compressão e 

do avamço de ignição nas características de combustão e emissões em um motor de 

ignição por centelha, sobre-alimentado, e que usa gás de madeira como 

combustível. Eles demonstaram que aumentar a relação volumétrica de compressão 

e otimizar o avanço de ignição aumenta a eficiência de conversão de combustível. 

Além disso, aumentando a relação volumétrica de  compressão, as emissões de NO 

sobem. 

Hinton et al. (2014) relataram que devido a alta concentração de gás inerte, o 

poder calorífico e a velocidade da propagação da chama do biogás diminui, o que 

leva à instabilidade da combustão da mistura com biogás. Em contrapartida, o 

hidrogênio (H2) possui uma alta velocidade de propagação de chama. Desta forma, 

uma certa proporção de H2 pode ser adicionada ao biogás, aumentando a 

velocidade de queima e melhorando a estabilidade da combustão. Chen et al. (2012) 

usou H2/CO como combustível em um motor de ignição por centelha e usou CO2 

como diluente para estudar as características de combustão e emissões do biogás. 

Eles descobriram que aumentar a concentração de H2 pode melhorar a velocidade 

de propagação de  chama e a taxa de liberação de calor fica mais concentrada. 

Porpatham et al. (2007) estudaram a influência de diferentes razões ar/combustível 

sobre o desempenho do motor alimentado com biogás misturado com 5%, 10% e 

15% de H2. O estudo mostrou que com o aumento do conteúdo de H2, a taxa de 

queima aumenta e as faixas de carga/operação onde prevalece uma temperatura 

mais baixa de combustão se amplia. Jeong et al. (2009) realizaram um estudo 

parecido com misturas pobres em um gerador, obtendo redução de emissões de 
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poluentes. Rakopoulos et al. (2009) usaram um modelo multi-zona quase-

dimensional para estudar a combustão de biogás e hidrogênio em um motor 

monocilindro e analisaram o progresso termodinâmico em detalhes. Eles concluíram 

que a adição de quantidades crescentes de H2 no biogás resulta em uma diminuição 

no período de desenvolvimento da chama. 

Park et al. (2011 e 2012) estudaram os efeitos da EGR sobre a eficiência e 

emissões de um motor de ignição por centelha usando biogás/hidrogênio como 

combustível. Verificou-se que o H2 pode ser usado para melhorar a estabilidade da 

combustão do biogás, mas a alta temperatura da chama adiabática pode levar a 

mais alta emissão de NOx. Aumentar a taxa de EGR diminui a temperatura no final 

da compressão. Isso não só aumenta o atraso da ignição, mas também diminui a 

velocidade de propagação da chama e a temperatura da combustão. Portanto, com 

o aumento da taxa de EGR, a estabilidade da combustão diminuiu, foi necessário 

mais avanço de ignição, e as emissões de HC foram aumentadas, enquanto os 

níveis de geração de NOx foram reduzidos. Com o aumento da EGR, embora a 

eficiência da combustão diminua ligeiramente, a eficiência térmica aumenta devido a 

redução do trabalho de bombeamento e da perda por transferência de calor. 

 Para testar ainda mais o uso de biogás e da tecnologia dual-fuel em motores 

de ignição por centelha, alguns estudiosos compararam a combustão e a emissão 

do biogás com combustíveis comerciais. Karlsson et al. (2008) compararam a 

gasolina convencional, biogás comprimido e etanol sueco em um carro de 

GNV/gasolina e um carro de passageiro de etanol/gasolina. Eles descobriram que, 

para o veículo GNV/gasolina, o biogás comprimido levou à diminuição do consumo 

de energia e emissões de NOx e material particulado, mas as emissões de CH4 

aumentaram em relação à gasolina. Yadav et al. (2013) compararam os efeitos da 

gasolina, do biogás purificado e do biogás sem purificar no desempenho de um 

motor, aumentando a relação volumétrica de compressão e otimizando o tempo de 

ignição. Os autores descobriram que maiores proporções de CO2 e outros gases não 

combustíveis no biogás reduziram a eficiência do motor. Lee et al. (2010) 

compararam a combustão e características de emissão de gás natural, biogás e 

biogás/H2 sob diferentes valores de EGR, com o avanço de ignição otimizado para 

máxima eficiência obtida com um motor a gás. As emissões de NOx e a eficiência 

global geralmente diminuíram com a aumento da EGR. Quando alimentado com 
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biogás, as emissões de NOx diminuíram drasticamente em relação ao uso de gás 

natural. Com a adição do hidrogênio ao biogás, tanto as emissões de NOx quanto a 

eficiência do motor aumentaram. 

 Crookes (2006) realizou um estudo experimental com uso de biogás em um 

motor monocilindro variando rotação, carga e relação volumétrica de compressão. 

Para o biogás, contendo dióxido de carbono, as emissões de NOx foram reduzidas 

em relação ao gás natural, enquanto os hidrocarbonetos não queimados foram 

aumentados. A potência e o consumo específico de combustível mudaram pouco e o 

monóxido de carbono foi predominantemente afetado pela razão ar/combustível. 

 A Tabela 4 sumariza os principais trabalhos utilizados como estado da arte 

com a utilização do biogás e da tecnologia dual-fuel. Entre os trabalhos com dual-

fuel, foi dividido entre motores de ignição por centelha e ignição por compressão. É 

importante ressaltar a escassez de trabalhos com a tecnologia dual-fuel para 

motores de ignição por centelha utilizando biogás. Não foram encontrados estudos 

aprofundados da combustão ou da aplicação para geração de energia com o uso de 

etanol. Os poucos trabalhos encontrados se referem a adição de hidrogênio no 

combustível para aumento da eficiência global e melhora da estabilidade da 

combustão. É importante ressaltar que muitos trabalhos mostram e citam a redução 

de emissões com o uso do biogás, principalmente de NOx. Entretanto, para motores 

de ignição por compressão, muitos trabalhos relevantes com o uso do biogás de 

modo dual-fuel foram encontrados. Conclui-se a necessidade do estudo mais 

aprofundado tanto do biogás, do GNV e do etanol, como da tecnologia dual-fuel para 

o mercado brasileiro e para os motores de ignição por centelha.   

 

Tabela 4 – Trabalhos relevantes estudados 
 

Motores de ignição por centelha funcionando com gás/biogás 

Autor / Ano / Título Revista / Congresso Tema de estudo 

PORPATHAM et al. (2008). Investigation on the effect of 
concentration of methane in biogas when used as a fuel for a 
spark ignition engine  

Fuel 

Análise da concentração de metano no 
biogás e suas respectivas influências em 
motores do ciclo Otto. Tempos de 
injeção e ignição e emissões de 
poluentes. 

ROUBAUD et al. (2005).Improving performances of a lean burn 
cogeneration biogas engine equipped with combustion 
prechambers. 

Fuel 
Estudo experimental de um motor com 
pré-câmara de combustão usando 
biogás como combustível. 
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ASLAM et al. (2006) An experimental investigation of CNG as an 
alternative fuel for a retrofitted gasoline vehicle. 

Fuel 
Estudo da utilização de gás natural 
comprimido em motor ciclo Otto. 

PORPATHAM et al. (2012). Effect of compression ratio on the 
performance and combustion of a biogas fuelled spark ignition 
engine. 

Fuel 
Análise da influência da relação 
volumétrica de compressão em um motor 
funcionando com biogás. 

HINTON et al. (2014). Laminar burning velocity measurements of 
methane and carbon dioxide mixtures (biogas) over wide ranging 
temperatures and pressures. 

Fuel 

Medição da velocidade de chama 
laminar de misturas de CH4 e CO2, 
variando pressão e temperatura. Base de 
dados completa para modelos e 
análises. 

HUANG et al. (1998).Assessment of simulated biogas as a fuel 
for the spark ignition engine. 

Fuel 
Simulação de motor de ignição por 
centelha funcionando com biogás. 

TINAUT et al. (2006) Method for predicting the performance of an 
internal combustion engine fuelled by producer gas and other low 
heating value gases. 

Fuel Processing 
Technology 

Modelo multi-zona para predição do 
desempenho de motores funcionando 
com biogás. 

BAYRAKTAR  et al. (2005). Investigating the effects of LPG on 
spark ignition engine combustion and performance. 

Energy Conversion 
and Management 

Gás liquefeito de petróleo sendo 
estudado em motor de ignição por 
centelha. 

CHO et al. (2007). Spark ignition natural gas engines—A review.  
Energy Conversion 
and Management 

Revisão completa sobre os estudos 
referentes a motores de ignição por 
centelha com combustível gasoso. 

PORPATHAM et al. (2013). Effect of swirl on the performance 
and combustion of a biogas fuelled spark ignition engine. 

Energy Conversion 
and Management 

Estudo da influência do swirl em um 
motor movido a biogás de ignição por 
centelha. 

CHANDRA et al. (2011). Performance evaluation of a constant 
speed IC engine on CNG, methane enriched biogas and biogas.  

Applied Energy 
Análise do desempenho de um motor 
monocilindro com gás natural e biogás. 

 SUBRAMANIAN et al. (2013). Comparative evaluation of 
emission and fuel economy of an automotive spark ignition 
vehicle fuelled with methane enriched biogas and CNG using 
chassis dynamometer. 

Applied Energy 

Estudo comparativo em dinamômetro de 
chassi de um veículo usando gás natural 
e biogás. 

KORAKIANITIS et al.(2011). Natural-gas fueled spark-ignition 
(SI) and compression-ignition (CI) engine performance and 
emissions. 

Progress in Energy 
and Combustion 

Science 

Desempenho e emissões de motor de 
ignição por centelha e de ignição por 
compressão funcionando com gás 
natural. 

SHA et al. (2010). Performance and emissions of a spark-ignited 
engine driven generator on biomass based syngas. 

Bioresource 
Technology 

Estudo da combustão e emissões de 
gerador com gás sintetizado. 

CROOKES (2006). Comparative bio-fuel performance in internal 
combustion engines. 

Biomass & Bioenergy 
Comparativo do desempenho de motores 
com biocombustíveis. 

KIM et al. (2016). Combustion characteristics and NOx emissions 
of biogas fuels with various CO2 contents in a micro co-
generation spark-ignition engine. 

Applied Energy 
Estudo de várias concentrações de CO2 
no biogás em um micro-gerador. Análise 
de combustão e emissões. 

QIAN et al. (2017). Review of the state-of-the-art of biogas 
combustion mechanisms and applications in internal combustion 
engines. 

Renewable and 
Sustainable Energy 

Reviews 

Revisão completa sobre a utilização do 
biogás e suas aplicações em motores de 
combustão interna 

WHISTON et al. (1992). Turbulent burning velocity of a simulated 
biogas combustion in a spark ignition engine. 

SAE 
Análise da velocidade de propagação de 
chama turbulenta do biogás 

ANAND et al. (2006). Artificial neural networks for prediction of 
efficiency and NOx emission of a spark ignition engine. 

SAE 
Redes neurais para predizer o 
desempenho e emissões de motores 
movidos a biogás 

YADAV et al. (2013). Characteristics of biogas operated 
automotive SI engine to reduce exhaust emission for green 
development. 

SAE 
Análise experimental da operação de um 
motor a biogás para redução de 
emissões 

YADAV et al. (2013). Effects of Bio-Gas Fuel Composition on 
Engine Performance. 

SAE 
Análise da influência da composição do 
biogás na performance de um motor. 

PAPAGIANNAKIS  et al. (2013). Thermodynamic analysis of 
combustion and pollutants formation in a wood-gas spark-ignited 
heavy-duty engine.  

International Journal 
of Hydrogen Energy 

Estudo termodinâmico da combustão e 
emissões de poluentes de um motor de 
ignição por centelha funcionando com 
biogás derivado de madeira. 
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Motores de iginição por centelha Dual-Fuel utilizando gás/biogás 

 

Título / Ano Revista/ Congresso Tema de estudo 

JAWUREK et al. (1987). Biogas/Petrol Dual Fuelling of Sl Engine 
for Rural Third World Use. 

Biomass 
Trabalho experimental usando biogás 
com gasolina para aplicações rurais. 

PORPATHAM et al. (2007). Effect of hydrogen addition on the 
performance of a biogas fuelled spark ignition engine. 

Hydrogen Energy 
Análise experimental de biogás com 
adição de hidrogênio em motor de 
ignição por centelha. 

THURNHEER  et al. (2009). S.I. engine fuelled with gasoline, 
methane and methane/ hydrogen blends: Heat release and loss 
analysis. 

Hydrogen Energy 
Análise da taxa de liberação de calor 
com misturas de metano e hidrogênio. 

SOBERANIS et al. (2010). A review on the technical adaptations 
for internal combustion engines to operate with gas/hydrogen 
mixtures. 

Hydrogen Energy 
Revisão sobre adaptações e projetos 
para funcionamento dual-fuel CH4 e H2 

CHEN et al. (2012). Combustion characteristics of an SI engine 
fueled with H2–CO blended fuel and diluted by CO2. 

International Journal 
of Hydrogen Energy 

Características da combustão em motor 
de ignição por centelha de H2 com 
biogás 

PORPATHAM et al. (2007). Effect of hydrogen addition on the 
performance of a biogas fuelled spark ignition engine. 

International Journal 
of Hydrogen Energy 

Adição de H2 em motor de ignição por 
centelha movido a biogás 

JEONG et al. (2009). Generating efficiency and emissions of a 
spark-ignition gas engine generator fuelled with biogas–hydrogen 
blends. 

International Journal 
of Hydrogen Energy 

Eficiência e emissões de um gerador 
Otto com misturas de biogás e H2. 

RAKOPOULOS et al. (2009). Thermodynamic analysis of SI 
engine operation on variable composition biogas-hydrogen 
blends using a quasi-dimensional, multi-zone combustion model. 

SAE 
Análise termodinâmica utilizando um 
modelo quase-dimensional de várias 
misturas de biogás e H2 em um motor. 

PARK et al. (2011). Performance and emission characteristics of 
a SI engine fueled by low calorific biogas blended with hydrogen. 

International Journal 
of Hydrogen Energy 

Estudo da performance e emissões de 
um motor Otto com biogás e H2. 

PARK et al. (2012). Effects of EGR on performance of engines 
with spark gap projection and fueled by biogas–hydrogen blends. 

International Journal 
of Hydrogen Energy 

Estudo da EGR em motor dual-fuel 
biogás e H2 

KARLSOON et al. (2008). Regulated and non-regulated 
emissions from Euro 4 alternative fuel vehicles. 

SAE 
Comparou a gasolina convencional, 
biogás comprimido e etanol sueco em 
um carro de GNV/gasolina. 

LEE et al. (2010). Generating efficiency and NOx emissions of a 
gas engine generator fueled with a biogas–hydrogen blend and 
using an exhaust gas recirculation system. 

International Journal 
of Hydrogen Energy 

Gerador dual-fuel biogás e H2 com EGR. 
Análise da eficiência e emissão de 
poluentes. 

Motores de ignição por compressão Dual-Fuel utilizando gás/biogás 

Título / Ano Revista/Congresso Tema de estudo 

CHENG-QIU et al. (1989). A Study on Compressed Biogas and 
its Application to the Compression Ignition Dual-Fuel Engine. 

Biomass 
Trabalho experimental e análise 
econômica do uso do biogás em modo 
dual-fuel em motores diesel. 

BARI (1996). Effect of carbon dioxide on the performance of 
biogas/diesel dual-fuel engine. 

WREC 
Análise de emissões de poluentes em 
motor diesel dual-fuel com biogás 

MUSTAFI et al. (2013). Combustion and emissions 
characteristics of a dual fuel engine operated on alternative 
gaseous fuels. 

Fuel 
Análise da combustão e emissão de 
poluentes em motor dual-fuel com 
GNV/biogás e diesel  

SHAN et al. (2016). Effects of EGR rate and hydrogen/carbon 
monoxide ratio on combustion and emission characteristics of 
biogas/diesel dual fuel combustion engine. 

Fuel 

Análise da combustão e emissão de 
poluentes em motor common-rail dual-
fuel com biogás. Análise da influência da 
EGR. 

DUC et al. (2007). Study on biogas premixed charge diesel dual 
fuelled engine. 

Energy Conversion 
and Management 

Mistura pré-misturada de biogás e diesel. 
Estudo de desempenho e durabilidade. 

NATHAN et al. (2010). An experimental study of the biog as–
diesel HCCI mode of engine operation. 

 

Energy Conversion 
and Management 

Motor funcionando com biogás e diesel 
no modo HCCI 
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LUIJTEN et al. (2011). Jatropha oil and biogas in a dual fuel CI 
engine for rural electrification. 

Energy Conversion 
and Management 

Motor funcionando com biogás e óleo de 
mamona. Emissões e durabilidade. 

BORA et al. (2014). Effect of compression ratio on performance, 
combustion and emission characteristics of a dual fuel diesel 
engine run on raw biogas. 

Energy Conversion 
and Management 

Análise de desempenho, combustão e 
emissões de um motor diesel dual-fuel 
com biogás sem purificar variando a 
relação volumétrica de compressão. 

HENHAM et al. (1998). Combustion of simulated biogas in a 
dual-fuel diesel engine. 

Energy Conversion 
and Management 

Estudo da combustão dual-fuel biogás e 
diesel. Medição da pressão no cilindro. 

YOON et al. (2011). Experimental investigation on the 
combustion and exhaust emission characteristics of biogas–
biodiesel dual-fuel combustion in a CI engine. 

Fuel Processing 
Technology 

Estudo experimental da combustão e 
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3. METODOLOGIA 

 

Este capítulo tem a finalidade de descrever as etapas e os procedimentos 

seguidos no desenvolvimento do trabalho desde a especificação do motor até a 

realização dos testes dinamométricos. Basicamente, envolve os procedimentos de 

escolha e preparação do motor, projeto e fabricação de novos componentes, 

preparação dos combustíveis e sistemas de injeção, instrumentação utilizada, 

método de cálculo das incertezas de medição, montagem em bancada de provas, 

metodologia de ensaios e calibração e análise dos parâmetros de interesse. 

 

3.1. Especificação do motor 

 

Neste trabalho, um motor monocilindro de pesquisa - SCRE (single cylinder 

research engine) - quatro tempos, aspirado, de ignição por centelha e equipado com 

sistema de injeção indireta (PFI – port fuel injection) foi utilizado. O cabeçote possui 

duas válvulas de admissão e duas válvulas de exaustão. É naturalmente aspirado e 

a estrutura de fluxo possui coeficiente de swirl inferior ao coeficiente de tumble, 

segundo simulações numéricas e experimentos realizados previamente. (COSTA, 

2017). O motor possui mecanismos para regulagem da relação volumétrica de 

compressão ( 𝑟𝑐 original de 11,5:1). A Tabela 5 sumariza as especificações do motor. 

 

Tabela 5 – Especificações do motor 
Modelo AVL 5495 

Tipo Monocilindro 

Diâmetro 82 mm 

Curso 86 mm 

Comprimento da biela 144 mm 

Razão volumétrica de compressão original 11,5:1 

Volume deslocado 454,16 cm3 

Número de válvulas 4 

Tipo de injeção PFI  

Fonte: Próprio autor 

 

 O motor também possui ajuste para variação mecânica nos tempos de 

abertura e fechamento das válvulas, por meio da fixação das polias graduadas do 

eixo comando na montagem do motor. A Figura 23 apresenta as duas configurações 
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do diagrama de válvulas do motor utilizado nos ensaios: a primeira configuração  

com o objetivo de reduzir a retenção de gás queimado e o cruzamento de válvulas 

(câmara de combustão limpa) e a segunda configuração mudando apenas os 

tempos das válvulas de admissão, com o objetivo de reter gás queimado na câmara 

de combustão e promover a iEGR, como já discutido na revisão bibliográfica. No 

caso deste trabalho, adiantou-se a abertura da válvula de admissão em 30°, de 

acordo com testes preliminares, limites físicos medidos e experiência adquirida. 

 

Figura 23 – Diagrama de válvulas do motor 

 

Fonte: Próprio autor 

 

3.2. Projeto de componentes e preparação do motor 

 

Para a realização dos ensaios com as tecnologias definidas, houve a 

necessidade de preparação do motor SCRE com novos componentes, cujos 

projetos, fabricação e a montagem e preparação do motor são apresentados nesta 

seção. 

 

3.2.1. Projeto novo pistão 

 

Baseando-se na literatura foi constatado a necessidade de aumentar a 

relação volumétrica de compressão  do motor, originalmente com 11,5:1, com o 

intuito de realizar os testes e maximizar a eficiência com os combustíveis gasosos 

(biogás e GNV) e a tecnologia dual-fuel. Um novo pistão foi projetado para atingir 

razões volumétricas de compressão de até 13,7:1, a partir do modelo matemático do 
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pistão original, respeitando os limites físicos de interferência com as válvulas e 

considerando o volume ocupado pela protusão da vela de ignição. O modelo 

matemático do pistão projetado em comparação com o modelo matemático do pistão 

original do motor é mostrado na Figura 24. Os desenhos técnicos completos de 

ambos os pistões estão no Anexo I e Anexo II respectivamente. 

 

Figura 24 – Modelo matemático pistão original e pistão projetado 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Com o projeto detalhado foi construído o pistão ‘prova’ que serviu para avaliar 

se os parâmetros do processo de usinagem estavam corretos. Com o procedimento 

realizado com sucesso, foi fabricado o pistão definitivo, cuja fotografia é mostrada na 

Figura 25. 

Figura 25 – Fotografias do novo pistão fabricado 

 

Fonte: Próprio autor 

 

A variação da razão volumétrica de compressão com o novo pistão foi obtida 

tanto pelo acréscimo de volume na coroa do pistão do novo projeto, como pela 
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variação mecânica no SCRE, com o uso de calços entre o bloco e o cárter do motor, 

resultando em uma alteração da distância entre o cabeçote e o eixo do virabrequim, 

como mostrado na Figura 26. 

Figura 26 – Calços no bloco do motor para variação da 𝐫𝐜 

 

Fonte: Próprio autor 

 

3.2.2. Processo de medição da razão volumétrica de compressão 

 

O procedimento para avaliação da razão volumétrica de compressão real é 

apresentado a seguir. Devido à alta complexidade da topologia do pistão, que 

apresenta algumas regiões acima da face do bloco e outras abaixo, conforme 

mostrado na Figura 27, foi necessário quantificar o volume líquido reduzido da 

câmara de combustão.  

 

Figura 27 – Pistão no PMS para análise de regiões acima e abaixo do bloco 

 

Fonte: Próprio autor 

 

O processo de avaliação experimental da razão volumétrica de compressão 

consistiu em medir os volumes apresentados na Figura 28 e a partir do volume 

disponível com o pistão no PMS, calcular a razão volumétrica de compressão.  
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Figura 28 – Volume da câmara de combustão com o pistão no PMS 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Os volumes ilustrados na Figura 28 foram avaliados a partir dos seguintes 

passos: 

1) Devido à alta complexidade da topologia do cabeçote, adotou-se o seguinte 

procedimento: 

 Preencheu-se o volume existente no cabeçote com óleo e posteriormente 

aferiu-se o volume de óleo utilizado; 

 O volume de óleo utilizado é igual ao volume existente no cabeçote. 

2) Devido à junta do cabeçote ser comprimida durante à montagem, adotou-se 

o seguinte procedimento: 

 Com o motor montado e devidamente torqueado, conforme especificação 

técnica, mediu-se a altura ocupada pela junta do cabeçote por meio de um 

compasso de calibre de lamina; 

 Com a altura devidamente medida, calculou-se o volume ocupado pela 

junta do cabeçote, tendo medido seu diâmetro de referência (ligeiramente 

superior ao do cilindro). 

3) Devido à alta complexidade da topologia do pistão, adotou-se o seguinte 

procedimento (Figura 29): 

 Adotou-se um deslocamento de referência previamente conhecido; 

 Posicionou-se o pistão do PMS até o deslocamento de referência; 

 Preencheu-se o volume obtido com óleo e posteriormente foi aferido o 

volume de óleo utilizado; 

 Subtraiu-se o volume de óleo utilizado do volume de referência e 

encontrou-se o volume ocupado pelo pistão. 
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Figura 29 – Procedimento de medição do volume reduzido da câmara de 

combustão pelo pistão 

 

Fonte: Próprio autor 

 

O processo de avaliação experimental da razão volumétrica de compressão 

resultou em um valor de 13,6:1, valor este considerado o valor real, aceitável pelo 

projeto e utilizado nos cálculos e análises dos dados. 

 

3.2.3. Projeto e fabricação do flange do injetor de combustível gasoso 
 

Para a realização dos testes utilizando a tecnologia dual-fuel, um flange na 

admissão do motor foi projetado e fabricado para o alojamento do injetor de 

combustível gasoso. Foi considerado no projeto a disposição do injetor, direcionado 

para os pórticos de admissão e sem interferência física com o injetor de combustível 

líquido, além da necessidade de um acumulador de pressão para o gás, evitando a 

oscilação de pressão de injeção. Para o injetor de combustível líquido, foi utilizado a 

mesma configuração original do motor. A Figura 30 apresenta a vista explodida do 

projeto do sistema de injeção de combustível e a Figura 31 apresenta imagem dos 

sistemas de injeção montados já fabricados e montados no motor. 

 

Figura 30 – Modelo matemático do projeto do flange dos injetores 

 

Fonte: Próprio autor 
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Figura 31 – Sistema de admissão e injeção montado no motor 

 

Fonte: Próprio autor 

 

O injetor de combustível modelo 0280158818 da Magnetti Marelli, normal 

produção da aplicação do motor Fiat 1.4 Tetrafuel, foi utilizado para os combustíveis 

gasosos. A curva nominal de vazão deste injetor foi utilizada na determinação 

preliminar do tempo de injeção durante os testes. Porém, buscando resultados mais 

confiáveis, a vazão mássica de combustível gasoso para análise dos resultados foi 

obtida pela medição da vazão de ar e da razão ar/combustível calculada para cada 

combustível na seção seguinte. 

 Para o combustível líquido, o injetor modelo VW:022906031L da Bosch foi 

utilizado. Este último possui quatro furos de 0,30 mm cada e pressão limite de 

trabalho de 4 bar. A Figura 32 exemplifica a caracterização macroscópica em 

câmara ambiente do spray de etanol deste injetor. 

 

Figura 32 – Caracterização macroscópica do spray de etanol do injetor 

 

Fonte: Próprio autor 
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3.3. Cálculo das propriedades dos combustíveis utilizados 

 

Esta seção apresenta os combustíveis utilizados nos testes e suas 

respectivas características. A razão ar/combustível e o PCI de cada um são 

determinados com o intuito de auxiliar nos cálculos e análises dos resultados 

 

3.3.1. Cálculo e determinação das propriedades do etanol hidratado 
 

O etanol combustível no Brasil é utilizado de duas formas: na forma de etanol 

anidro, como componente de mistura na formação da gasolina tipo C, ou como 

etanol hidratado, comercializado em todo país como produto acabado.(ANP, 2015). 

O etanol hidratado brasileiro, denominado neste trabalho por E100, contém 94% de 

álcool etílico e 6% de água. A Tabela 6 apresenta algumas das propriedades limites 

para o E100 estabelecidos pela Agência Nacional do Petróleo (ANP). O poder 

calorífico inferior (PCI) utilizado neste trabalho foi 24,76 MJ/kg conforme resultado 

dos testes realizados por Melo (2012). 

 

Tabela 6 – Propriedades do etanol hidratado conforme ANP 
Característica Valores 

Massa específica a 20°C 805,2 a 811,2 kg/m3 

Teor alcoólico 92,5 a 96,5 % massa 

Teor de água máximo 7,5 %massa 

Fonte: ANP (2015) 

 

 A reação de combustão do etanol anidro pode ser descrita como: 

𝐶2𝐻6𝑂 + 3𝑂2 → 2𝐶𝑂2 + 3𝐻2𝑂 (36) 

Considerando-se a queima do combustível com o ar atmosférico, constituído 

por 20,95% de oxigênio e 79,05% de nitrogênio em volume, obtém-se uma nova 

equação de combustão: 

𝐶2𝐻6𝑂 + 3𝑂2 + 11,31𝑁2 → 2𝐶𝑂2 + 3𝐻2𝑂 + 11,31𝑁2 (37) 

Considerando que a massa molecular do ar, Mar, é de 29kg/kmol, e a do 

etanol, Met, é 46kg/kmol, tem-se: 



 
 

74 
 

𝐴𝐹𝑅𝑒𝑡 =
𝑁𝑎𝑟. 𝑀𝑎𝑟

𝑁𝑒𝑡 . 𝑀𝑒𝑡
=

(14,31). (29)

(1). (46)
≈ 9,0 𝑘𝑔𝑎𝑟 𝑘𝑔𝑒𝑡⁄  (38) 

 

 Conforme anteriormente mencionado, no Brasil adiciona-se 6% de água, na 

base volumétrica, o que afeta a estequiometria para o etanol. A fim de se obter uma 

formula mínima que represente a mistura do etanol anidro com a água, calcula-se a 

fração molar da mistura. A Tabela 7 mostra os valores utilizados pra o cálculo da 

fração molar da mistura. 

Tabela 7 – Fração molar do etanol hidratado 
Componente Etanol anidro Água 

Fração volumétrica (%) 94 6 

Densidade a 20°C (kg/m3) 789,7 997,2 

Massa ponderada (kg) 742,3 59,8 

Massa total (kg) 802,2 

Fração mássica (%) 92,5 7,5 

Peso Molecular (kg/kmol) 46 18 

Número de mols 2,01 0,41 

Número de mols total 2,42 

Fração molar (%) 83,1 16,9 

Fonte: Dados de peso molecular e densidade retirados de Perry et al., 2008. Cálculos retirados 

de Silva(2017). 

 

A partir da fração mássica e pelo número de mols obtém-se as propriedades 

do etanol hidratado. Tais propriedades apresentadas na Tabela 8 estão conforme as 

características do combustível estipuladas pela ANP na Tabela 6. 

 

Tabela 8 – Propriedades do etanol hidratado calculadas 
Característica Valores 

Massa específica a 20°C 805,2 kg/m3 

Teor alcoólico 92,5 % massa 

Teor de água máximo 7,5 %massa 

Peso molecular da mistura 41,2 kg/kmol 

Fonte: SILVA, 2017 

 

A fórmula mínima encontrada, baseada na fração molar da mistura, que 

representa o etanol hidratado é: 

𝐶1,66𝐻5,32𝑂1 (39) 
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 A reação de combustão do etanol hidratado proposto com o ar atmosférico 

pode ser descrita como: 

𝐶1,66𝐻5,32𝑂1 + 2,49𝑂2 + 9,39𝑁2 → 1,66𝐶𝑂2 + 2,66𝐻2𝑂 + 9,39𝑁2 (40) 

Considerando que a massa molecular do ar, Mar, é de 29kg/kmol, e a do 

etanol hidratado, Met, é 41,2kg/kmol, tem-se: 

𝐴𝐹𝑅𝐸100 =
𝑁𝑎𝑟. 𝑀𝑎𝑟

𝑁𝑒𝑡 . 𝑀𝑒𝑡
=

(11,88). (29)

(1). (41,2)
≈ 8,36 𝑘𝑔𝑎𝑟 𝑘𝑔𝑒𝑡⁄  (41) 

 

3.3.2. Cálculo e determinação das propriedades do Gás natural veicular - GNV 
 

A composição média do gás natural veicular em dezembro de 2016 fornecido 

pela GASMIG é apresentada na Tabela 9 . 

Tabela 9 – Composição do GNV 
Composto Metano Etano Propano CO2 N2 Outros Total 

%v/v 89,0% 6,0% 1,8% 1,5% 0,7% 1,0% 100% 

Fonte: GASMIG, 2016 

O poder calorífico de um combustível representa a energia liberada em um 

processo de combustão completa. Caso a água, contida nos produtos da 

combustão, apresente-se no estado gasoso, o poder calorífico é denominado de 

PCI. Caso a água apresente-se no estado líquido, ter-se-á o poder calorífico superior 

(PCS). A Tabela 10 apresenta o poder calorífico inferior de diversos combustíveis 

constituintes do GNV. 

Tabela 10 – Entalpia de combustão de alguns hidrocarbonetos 
Componente Entalpia de combustão (kJ/kmol) ; H2O (g) 

Hidrogênio (g) - H2  -241,8 

Metano (g) - CH4 -802,3 

Etano (g) - C2H6 -1427,9 

Propano (g) - C3H8 -2044 

Butano (g) - C4H10 -2658,5 

Fonte: Advanced Engineering Thermodynamics – BEJAN, 2016. 

 

 A equação de combustão dos componentes do gás natural veicular pode ser 

representada por: 
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𝑀𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜 ∶ 𝐶𝐻4 (𝑔) + 2𝑂2(𝑔) → 𝐶𝑂2(𝑔) + 2𝐻2𝑂(𝑔) + 802,3 𝑘𝐽/𝑘𝑚𝑜𝑙 (42) 

𝐸𝑡𝑎𝑛𝑜 ∶ 𝐶2𝐻6  (𝑔) + 3,5𝑂2(𝑔) → 2𝐶𝑂2(𝑔) + 3𝐻2𝑂(𝑔) + 1427,9 𝑘𝐽/𝑘𝑚𝑜𝑙 (43) 

𝑃𝑟𝑜𝑝𝑎𝑛𝑜 ∶ 𝐶3𝐻8 (𝑔) + 5𝑂2(𝑔) → 3𝐶𝑂2(𝑔) + 4𝐻2𝑂(𝑔) + 2004 𝑘𝐽/𝑘𝑚𝑜𝑙 (44) 

𝐵𝑢𝑡𝑎𝑛𝑜 ∶ 𝐶4𝐻10 (𝑔) + 6,5𝑂2(𝑔) → 4𝐶𝑂2(𝑔) + 5𝐻2𝑂(𝑔) + 2658,5 𝑘𝐽/𝑘𝑚𝑜𝑙 (45) 

 

A partir da composição do GNV, apresentada na Tabela 9, calcula-se a 

massa molar do GNV. Neste cálculo os gases identificados como outros na Tabela 9 

serão considerados como sendo o gás butano. 

 

𝑀𝐺𝑁𝑉  =  % v
𝑣⁄

𝑚𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜
 . 𝑀𝑚𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜 + % v

𝑣⁄
𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜

 . 𝑀𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜

+ % v
𝑣⁄

𝑝𝑟𝑜𝑝𝑎𝑛𝑜
 . 𝑀𝑝𝑟𝑜𝑝𝑎𝑛𝑜 + % v

𝑣⁄
𝑏𝑢𝑡𝑎𝑛𝑜

 . 𝑀𝑏𝑢𝑡𝑎𝑛𝑜 

 

(46) 

      𝑀𝐺𝑁𝑉 = 0,89 . 16,043 
𝑘𝑔

𝑘𝑚𝑜𝑙
+ 0,06 . 30,070

𝑘𝑔

𝑘𝑚𝑜𝑙
                                                

+ 0,018 . 44,097
𝑘𝑔

𝑘𝑚𝑜𝑙
+ 0,01 . 58,123 

𝑘𝑔

𝑘𝑚𝑜𝑙
= 17,457 

𝑘𝑔

𝑘𝑚𝑜𝑙
  

 

 

(47) 

 

Onde, 𝑀𝐺𝑁𝑉 é a massa molar do GNV;  % v
𝑣⁄

𝑚𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜
 é a fração volumétrica 

percentual do metano presente no GNV; 𝑀𝑚𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜  é a massa molar do metano; 

% v
𝑣⁄

𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜
 é a fração volumétrica percentual do etano presente no GNV; 𝑀𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜 é a 

massa molar do etano; % v
𝑣⁄

𝑝𝑟𝑜𝑝𝑎𝑛𝑜
 é a fração volumétrica percentual do propano 

presente no GNV; 𝑀𝑝𝑟𝑜𝑝𝑎𝑛𝑜  é a massa molar do propano; % v
𝑣⁄

𝑏𝑢𝑡𝑎𝑛𝑜
 é a fração 

volumétrica percentual do butano presente no GNV; 𝑀𝑏𝑢𝑡𝑎𝑛𝑜 é a massa molar do 

butano. 

Considerando os valores da entalpia de combustão dos componentes do GNV 

e sua composição apresentados respectivamente na Tabela 9 e na Tabela 10, 

calcula-se o poder calorífico ou entalpia de combustão do GNV fornecido pela 

GASMIG. 

 

∆𝐻𝐺𝑁𝑉 =  % v
𝑣⁄

𝑚𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜
. ∆𝐻𝑚𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜  +  % v

𝑣⁄
𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜

. ∆𝐻𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜

+   % v
𝑣⁄

𝑝𝑟𝑜𝑝𝑎𝑛𝑜
. ∆𝐻𝑝𝑟𝑜𝑝𝑎𝑛𝑜 + % v

𝑣⁄
𝑏𝑢𝑡𝑎𝑛𝑜

∆𝐻𝑏𝑢𝑡𝑎𝑛𝑜 

 

(48) 

 

Onde, ∆𝐻𝐺𝑁𝑉  é a entalpia de combustão do GNV; ∆𝐻𝑚𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜 é entalpia de 

combustão do metano; ∆𝐻𝑒𝑡𝑎𝑛𝑜 é a entalpia de combustão do etano; ∆𝐻𝑝𝑟𝑜𝑝𝑎𝑛𝑜 é a 

entalpia de combustão do propano; ∆𝐻𝑏𝑢𝑡𝑎𝑛𝑜 é a entalpia de combustão do butano. 
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Substituindo-se os valores na Equação 48, tem-se: 

 

∆𝐻𝐺𝑁𝑉 = 0,89 . 802,3 
𝑘𝐽

𝑚𝑜𝑙
+ 0,06 . 1427,9

𝑘𝐽

𝑚𝑜𝑙
                                                

+ 0,018 . 2044
𝑘𝐽

𝑚𝑜𝑙
+ 0,01 . 2658,5 

𝑘𝐽

𝑚𝑜𝑙
= 863,093 

𝑘𝐽

𝑚𝑜𝑙
  

 

 

(49) 

 

Dividindo-se o valor obtido para entalpia de combustão do GNV pela massa 

molar do mesmo, tem-se: 

 

∆𝐻𝐺𝑁𝑉 =
863,093𝑘𝐽/𝑚𝑜𝑙

17,457 𝑘𝑔/𝑘𝑚𝑜𝑙
× 1000 = 49441

𝑘𝐽

𝑘𝑔
 ≈ 49 

𝑀𝐽

𝑘𝑔
 (50) 

 

Uma vez que a entalpia de combustão fornecida pelas Equações 42, 43, 44, 

45 caracterizam-se pela presença da água no estado gasoso como um dos produtos 

da combustão, a Equação 50 fornece o poder calorífico inferior calculado do gás 

natural fornecido pela GASMIG, valor este utilizado na análise dos resultados. 

Considerando-se o GNV como sendo gás metano puro e o ar atmosférico 

como uma mistura entre oxigênio e nitrogênio, pode-se escrever a equação da 

combustão completa do metano como:  

𝐶𝐻4𝑂 + 2𝑂2 + 7,52𝑁2 → 𝐶𝑂2 + 2𝐻2𝑂 + 7,52𝑁2 (51) 

Considerando que a massa molecular do ar, Mar, é 29 kg/kmol, a do metano, 

Mmet , é  16,02 kg/kmol, tem-se: 

 

𝐴𝐹𝑅𝑚𝑒𝑡 =
𝑁𝑎𝑟. 𝑀𝑎𝑟

𝑁𝑚𝑒𝑡 . 𝑀𝑚𝑒𝑡
=

(9,52). (29)

(1). (16,02)
≈ 17,2 𝑘𝑔𝑎𝑟 𝑘𝑔𝑚𝑒𝑡⁄  (52) 

 

Adicionando-se os outros componentes do GNV, segundo a composição do 

gás fornecido pela GASMIG, Tabela 9, obtém-se a equação de combustão completa 

para o GNV: 

 

8,9𝐶𝐻4 +  0,6𝐶2𝐻6 + 0,18𝐶3𝐻8 + 0,1𝐶4𝐻10 +  0,15𝐶𝑂2 +  21,45 𝑂2 + 80,652𝑁2

→ 11,19 𝐶𝑂2 + 20,82𝐻2𝑂 +  80,652𝑁2 
(53) 
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Considerando a massa molecular do ar, Mar, como 29kg/kmol e a do GNV 

como 17,457 kg/kmol tem-se: 

 

𝐴𝐹𝑅𝐺𝑁𝑉 =
𝑁𝑎𝑟. 𝑀𝑎𝑟

𝑁𝐺𝑁𝑉.𝑀𝐺𝑁𝑉
=

(102,12). (29)

(9,93). (17,457)
≈ 17,08 𝑘𝑔𝑎𝑟 𝑘𝑔𝐺𝑁𝑉⁄  (54) 

 

3.3.3. Cálculo e determinação das propriedades do Biogás 

 

O composição do biogás, como visto na seção de revisão bibliográfica, possui 

grande influência tanto da matéria prima orgânica utilizada, como do processo de 

produção do mesmo e os fatores externos como temperatura e umidade. Para 

padronizar o combustível e maior facilidade de logística e instrumentação durante os 

testes, o biogás utilizado neste trabalho foi produzido pela empresa White Martins. A 

composição de 65% de metano (CH4) e 35% de gás carbônico (CO2) foi sintetizada 

seguindo as normas correspondentes e armazenadas em um cilindro de alumínio 

específico para a aplicação. O certificado de produção e de garantia de qualidade do 

biogás se encontra no Anexo III. 

Considerando o biogás sintetizado e o ar atmosférico como uma mistura entre 

oxigênio e nitrogênio, pode-se escrever a equação da combustão completa do 

biogás como: 

0,65𝐶𝐻4 + 0,35𝐶𝑂2 + 1,3𝑂2 + 4,88𝑁2 → 𝐶𝑂2 + 1,3𝐻2𝑂 + 4,88𝑁2 (55) 

Considerando que a massa molecular do ar, Mar, é de 29kg/kmol, e a do 

biogás sintetizado e , MBiogás, é 25,8kg/kmol, tem-se: 

 

𝐴𝐹𝑅𝐵𝑖𝑜𝑔á𝑠 =
𝑁𝑎𝑟. 𝑀𝑎𝑟

𝑁𝐵𝑖𝑜𝑔á𝑠.𝑀𝐵𝑖𝑜𝑔á𝑠
=

(6,18). (29)

(1). (25,8)
≈ 6,95 𝑘𝑔𝑎𝑟 𝑘𝑔𝐵𝑖𝑜𝑔á𝑠⁄  (56) 

 

 O poder calorífico inferior do biogás utilizado neste trabalho foi 22 MJ/kg, 

seguindo a mesma metodologia de cálculo adotada para o GNV e de acordo com as 

referências bibliográficas utilizadas. 
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3.4. Planejamento do experimento 
 

Nesta seção são descritas a estrutura, equipamentos e instrumentação 

instalada no motor e no banco de provas , além das metodologias de calibração, 

ensaios e análise dos dados.  

 

3.4.1. Instrumentação do banco de provas 
 

O banco de provas utilizado nos ensaios está equipado com um dinamômetro 

ativo de corrente alternada, modelo AVL DynoDur 160, com potência, torque e 

rotação máximos respectivamente de 160kW, 400Nm e 10000rpm. A bancada 

apresenta um sistema de condicionamento do óleo e do líquido de arrefecimento do 

motor, modelo AVL 577 apresentado na  Figura 33, o qual manteve a temperatura 

de ambos a 90ºC. A água e o óleo são bombeados pelo condicionador, portanto o 

motor não fornece potência à nenhuma bomba. São mensuradas as temperaturas 

da água que entra e que sai do motor e a temperatura do óleo por meio de 

termoressistências (PT100). 

 

Figura 33 – (a) AVL 577 (b)Montagem do condicionador ao motor 

 

Fonte: Adaptado de AVL, 2012 

 

A medição do fator lambda, foi feita no duto de exaustão pelo sistema ETAS 

modelo LA 4, com o uso de uma sonda lambda adicional de banda larga da BOSCH 

modelo LSU 4.9. Uma foto do sistema é apresentada na Figura 34(a).  
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O sistema de condicionamento e medição do consumo de combustível líquido 

do motor utiliza uma unidade de controle de temperatura (AVL 753) e uma unidade 

de medição de vazão de massa (AVL 733), que funcionam de forma integrada com o 

sistema de automação do banco de provas. A unidade de controle de temperatura é 

instalada entre a unidade de medição da vazão de combustível e o motor.  Para 

aplicação em ensaios de motores com ignição por centelha, o AVL 753 opera como 

um sistema de resfriamento controlado e, durante os ensaios, a temperatura do 

combustível líquido foi mantida em 20 ± 1ºC e a pressão foi mantida a 4 bar. O 

equipamento possui um sistema de detecção e retirada de vapor para garantia de 

uma vazão de combustível contínuo e livre de bolhas. A unidade de medição de 

vazão mássica de combustível, AVL 733, baseia-se no princípio gravimétrico, 

possibilitando uma medição contínua do consumo. A unidade pode fornecer a 

medição do consumo instantâneo e o acumulado em determinado período em base 

mássica ou volumétrica, na medida em que permite armazenar a informação de 

massa específica do combustível, no caso deste trabalho, o etanol hidratado. Na 

Figura 34(b) é mostrada uma foto dos sistemas de condicionamento e de medição 

do consumo de combustível. Além disso, um medidor de fluxo de massa, modelo 

Sensyflow FMT700-P, foi usado para a medição da vazão de ar na admissão. Um 

termopar tipo K e uma termorresistência mediram a temperatura dos gases da 

exaustão e admissão, respectivamente. A pressão barométrica, temperatura e 

umidade relativa da sala de provas foi medida pelo sensor modelo Vaisala HMT330. 

 

Figura 34 – (a)Medidor ETAS LA 4 (b)Balança e condicionador de combustível 

 

Fonte: Próprio autor 
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 Um encoder de eixo rotativo (AVL 365 C/365 X) foi utilizado para controle do 

motor e aquisição de dados. O princípio de funcionamento deste encoder ou 

marcador angular óptico baseia-se na varredura foto elétrica de finas seqüências de 

traços. O suporte da medição dos marcadores angulares é um disco de vidro sobre o 

qual é colocada uma seqüência radial de traços e interstícios, constituindo o que é 

chamado de pista incremental. Uma segunda pista comporta uma marca de 

referência. Um LED então emite uma luz que passa pelo disco de vidro. Como o 

disco contém marcas, a luz passa somente onde não há traços. Portanto, na saída 

obtém-se um sinal luminoso com a variação angular e um sinal de referência da 

segunda pista. Este sinal é conduzido até um conversor luz-pulso, que contém 

células fotovoltáicas que transformam este sinal luminoso em sinal elétrico. Este 

sinal, por sua vez, vai até o conversor analógico-digital e é esse sinal que vai 

comandar o chaveamento para a transformação do sinal. O sinal de variação angular 

comanda a freqüência de medição e o sinal de referência é o que zera a contagem 

quando se completa um ciclo. Lembrando que para motores de quatro tempos, um 

ciclo somente é completado em 720° (duas voltas do virabrequim), então este sinal 

deve ser ignorado uma vez a cada duas voltas. 

Uma unidade de central eletrônica (ECU), modelo AVL 427 apresentada na 

Figura 35, foi utilizada para o controle dos parâmetros de injeção de combustível 

líquido (E100) e para o controle da ignição da mistura. Esta central eletrônica é 

controlada por microprocessador para produzir e monitorar sinais referenciados no 

tempo e no ângulo de virabrequim do motor. Este equipamento possui oito canais 

independentes, cada um dos quais é capaz de gerar um sinal TTL, com ajuste de 

início e de duração do pulso.  

 

Figura 35 – Unidade de central eletrônica AVL 427 

 

Fonte: Próprio autor 
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 Os combustíveis gasosos utilizados no trabalho (biogás e GNV) foram 

armazenados em cilindros com reguladores de pressão com sistema anti-chama 

homologados. A pressão de saída dos gases para o injetor foi mantido em 5 bar em 

todos os testes. Para o controle da injeção de combustível gasoso (biogás e GNV), a 

central eletrônica MOTEC M84 foi utilizada. Um sensor indutivo no volante do motor 

para o sinal de referência de rotação foi instalado e os sinais do sensor de fase, para 

identificação do sincronismo do motor, e do sensor de pressão na admissão, já 

usados pela ECU AVL 427 para injeção de combustível líquido, foram bifurcados 

também para MOTEC M84. Com isso, foi possível controlar os parâmetros de 

injeção (tempo e duração) do combustível gasoso. A Figura 36(a) apresenta os 

cilindros de armazenamento e a central eletrônica MOTEC M84 no banco de provas 

e a Figura 36(b), o esquemático de ligações usadas para controle da injeção do 

combustível gasoso 

 

Figura 36 – (a) Cilindros de armazenamento (b) Esquemático ligações MOTEC 

 

Fonte: Próprio autor 

 

A implementação de uma estratégia de controle eletrônico do motor 

juntamente com a tecnologia dual-fuel impacta diretamente nos níveis de gases 

poluentes produzidos. Portanto, é imprescindível a utilização de um sistema capaz 

de avaliar as concentrações dos gases poluentes na exaustão do motor. Para o 

estudo das emissões deste trabalho utilizou-se o analisador de gases NAPRO, 

modelo PC-MULTIGÁS. (NAPRO, 2011). Tal equipamento permite a quantificação 

da concentração de elementos: monóxido de carbono (CO), dióxido de carbono 
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(CO2), hidrocarbonetos (HC), oxigênio (O2), óxidos nítricos (NOx), que estão 

presentes nos gases de escape. A concentração dos elementos é calculada tendo 

como base o método de medição por infravermelho não dispersivo. Para os testes, 

foi utilizado um recipiente contendo sílica, para a condensação da umidade presente 

nos gases queimados a fim de evitar danos ao equipamento. No sistema PC-

MULTIGÁS as medições realizadas são apresentadas em percentual volume por 

volume (%v/v) ou em partes por milhão (ppm). A Figura 37, mostra a montagem do 

equipamento para aquisição de emissões. 

 

Figura 37 – Analisador de emissões 

 

Fonte: Próprio autor 

 

 

3.4.2. Instrumentação para análise da combustão 

 

A pressão dentro da câmara principal foi medida com o transdutor 

piezoelétrico de pressão AVL GU22C. O transdutor de pressão e o medidor angular 

óptico devem trabalhar em conjunto para fornecer a pressão no interior do cilindro 

para cada posição angular do virabrequim. O sinal de carga elétrica do sensor de 

pressão na câmara passa por um amplificador de carga para conversão e 

amplificação do sinal para volts, antes da digitalização em um conversor analógico-

digital e processamento. A sensibilidade do transdutor é dada pela ficha de 

calibração e é igual a 35,25 pC/bar. O ganho do amplificador é regulado via software 

AVL em função da pressão máxima. (AVL, 2012). 

O sistema de aquisição e processamento de dados da combustão AVL 

IndiModul622 foi utilizado para tratamento e gravação dos dados de pressão no 
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interior do cilindro, em intervalos de 0,1° de ângulo do virabrequim. Os dados 

utilizados nos resultados foram calculados da média de 200 ciclos coletados para 

cada condição de testes com este sensor. O programa AVL INDICOM (AVL, 2012) 

foi utilizado para monitoramento e análise de dados em tempo real e para análises 

posteriores. Na Figura 38 pode ser observado um diagrama esquemático do sistema 

para análise da pressão no interior do cilindro. A medição da pressão em alta 

freqüência nos dutos de admissão e exaustão foram feitas utilizando os sensores 

AVL LPD11DA05 e AVL GU21C, respectivamente, seguindo a mesma metodologia 

descrita anteriormente. 

 

Figura 38 – Esquemático da medição da pressão dentro do cilindro 

 

Fonte: MACHADO, 2012. 

 

 

3.4.3. Características técnicas da instrumentação 

 

A instrumentação empregada foi calibrada, sendo que os ensaios foram 

realizados na vigência dos certificados de calibração específicos. Na Tabela 11 são 

apresentadas as características da instrumentação principal utilizada neste trabalho. 

Os dados apresentados são provenientes dos manuais e certificados de calibração 

dos instrumentos. Quando não disponível a incerteza do instrumento (incerteza tipo 

B), utilizou-se a resolução do instrumento dividida pela raiz quadrada de três. 

(MELO, 2006 e MACHADO, 2012). A Norma NBR ISO 1585 (ABNT, 1996), utilizada 

para ensaios dinamométricos em motores, exige incertezas máximas para alguns 

dos equipamentos de medição e instrumentação de banco de provas, as quais foram 

comparadas às incertezas das instrumentações. Neste trabalho, foram utilizados 

parâmetros de desempenho indicados para as principais análises, ou seja, utilizando 

a medição de pressão dentro da câmara de combustão. 
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Tabela 11 – Características técnicas da instrumentação 

Grandeza Marca/Modelo Tipo 
Escala de 

medição 

Origem da 

incerteza 

Incerteza     

(Tipo B) 

Velocidade de 

rotação 
AVL 365 Óptico 50 a 20000 rpm Fabricante <±0,03° / ±3rpm 

Pressão na câmara 

de combustão 
AVL GU22C Piezoelétrico 0 a 250 bar 

Carta de calibração 

fabricante 
±0,3% FE 

Pressão no coletor 

de admissão 
AVL LPD11DA05 Piezoelétrico 0 a 5 bar 

Carta de calibração 

fabricante 
±0,1% FE 

Pressão no coletor 

de exaustão 
AVL GU21C Piezoelétrico 0 a 10 bar 

Carta de calibração 

fabricante 
±0,1% FE 

Lambda BOSCH LSU 4.9 Banda larga 0,65 a 8,0 Fabricante 0,009 

Vazão de ar 
Sensyflow    

FMT700-P 

Anemômetro 

de fio quente 
0 a 400 kg/h Fabricante <± 1% 

Consumo de 

combustível líquido 
AVL 733 Gravimétrico 0 a 160 kg/h Fabricante 0,05% 

Temperatura 

admissão 
- PT 100 -50 a 650 °C Calibrado ± 0,8% 

Temperatura água - PT 100 -50 a 650 °C Calibrado ± 0,8% 

Temperatura 

exaustão 
- 

Termopar  

tipo K 
-50 a 1372 °C Calibrado ± 1,1% 

Pressão ambiente Vaisala HMT330 Resistivo 800 a 1200 mbar Fabricante ± 0,7% 

Umidade relativa do 

ar 
Vaisala HMT330 Resistivo 0 a 100% Fabricante ± 0,5% 

Pressão de 

combustível líquido 
AVL APT 100 Analógico 0 a 6 bar Fabricante ± 0,35% 

Temperatura óleo - PT 100 -50 a 650 °C Calibrado ± 0,7% 

Fonte: Próprio autor 

 

 

3.4.4. Incertezas de medições dos ensaios experimentais 
 

As incertezas de medições foram calculadas segundo a metodologia descrita 

no Guia para a Expressão da Incerteza de Medição (ABNT & INMETRO, 2003) e 

orientações de Melo (2006).  

A incerteza de medição foi dividida em incerteza devido à repetitividade das 

leituras (registros) realizadas (tipo A) e a incerteza devido ao instrumento (tipo B). A 

incerteza tipo A (𝐼𝐴) foi calculada dividindo-se o desvio padrão dos registros pela raiz 

quadrada do número de registros. A incerteza do tipo B (𝐼𝐵) utilizada foi a reportada 

na Tabela 11. 
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Para as variáveis de interesse obtidas diretamente pelo sistema de controle 

do banco de provas e que não dependem de outras grandezas, as incertezas 

absolutas do tipo B foram calculadas multiplicando-se a incerteza relativa reportada 

pelo fabricante do instrumento pela média das leituras dos ensaios. No caso das 

variáveis de interesse obtidas a partir de cálculos, que utilizam as grandezas lidas 

diretamente pelo sistema do banco de provas ou pelo sistema de medição da 

pressão na câmara de combustão, as incertezas do tipo B foram propagadas 

adotando-se a metodologia de combinação das incertezas, segundo a Equação 57 

(KLINE & MCCLINTOCK, 1953), 

 

€𝑅 =  √(
∂R

𝜕𝑥1

 €𝑥1)
2

+  (
∂R

𝜕𝑥2

 €𝑥2)
2

+ ⋯ +  (
∂R

𝜕𝑥𝑛

 €𝑥𝑛)
2

 (57) 

 

onde  €𝑹 é a incerteza do tipo B da variável dependente de interesse, 𝑹 =

 𝑹(𝒙𝟏, 𝒙𝟐, … , 𝒙𝒏), e 𝝏𝒙𝒏 são as incertezas do tipo B das variáveis independentes. 

Com as incertezas do tipo A e tipo B, foi calculado a incerteza combinada (𝐼𝐶), 

de acordo com a Equação 58. Por sua vez, a incerteza expandida, (𝐼𝐸), é obtida pela 

multiplicação da incerteza combinada pelo fator de abrangência, k, conforme 

Equação 59. O valor assumido para o fator de abrangência foi 2, consistindo em um 

grau de confiabilidade de 95% para a média da variável de interesse. 

𝐼𝐶 =  √𝐼𝐴
2 + 𝐼𝐵

2
 (58) 

𝐼𝐸 =  𝑘𝐼𝐶 (59) 

 

A Tabela 12 apresenta algumas das incertezas combinadas das grandezas 

envolvidas e avaliadas nos resultados e determinadas por meio da aquisição nos 

ensaios. 

Tabela 12 – Incertezas associadas máximas 
Incerteza das medições 

Rotação  ± 5rpm 

Pressão média efetiva indicada (IMEP) ± 62 mbar 

Potência indicada ± 0,005 kW 

Eficiência de conversão de combustível ± 0,17 % 

Fonte: Próprio autor 
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3.4.5. Visão geral do banco de provas para as grandezas medidas 
 

Na Figura 39, Figura 40 e Figura 41 são ilustrados os posicionamentos dos 

sensores no banco de provas e indicados os dispositivos utilizados para 

mensurar/controlar algumas grandezas mostradas na seção de instrumentação. Por 

meio das figuras mencionadas acima é possível observar os equipamentos utilizados 

para controle da temperatura da água, óleo e combustível e os locais de medição de 

pressão e temperatura na admissão e escapamento. São mostrados também a 

localização da sonda lambda, a tomada para medição da composição química dos 

gases no escapamento e o posicionamento dos componentes base para o sistema 

de injeção e ignição. 

Especialmente na Figura 42 tem-se uma visão geral dos sensores utilizados 

para obtenção de informações refinadas sobre o funcionamento do motor, ou seja, 

pressão dentro do cilindro, pressão do gás na admissão e no escapamento, sempre 

utilizando a base de tempo gerada por um encoder fixado ao virabrequim, que 

fornece resolução angular de 0,1°. Ainda nessa figura, detalha-se o injetor PFI de 

combustível líquido e o injetor PFI de combustível gasoso. 

 

Figura 39 – Vista geral da bancada de ensaios com SCRE - posição 1 

 

Fonte: Próprio autor 
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Figura 40 – Vista geral da bancada de ensaios com SCRE - posição 2 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Figura 41 – Vista geral da bancada de ensaios com SCRE - posição 3 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Figura 42 – Sensores de monitoramento do INDICOM e injetores  

 

Fonte: Próprio autor 
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Na Figura 43 é ilustrada a bancada de provas com o motor monocilindro de 

pesquisa, de forma esquemática, sendo possível observar com maiores detalhes os 

principais pontos de medição, os componentes utilizados, os parâmetros 

mensurados e as medidas de referência. 

 

Figura 43 – Esquema geral da bancada de provas do SCRE  

 

Fonte: Próprio autor 

 

3.4.6. Sistema de automação e aquisição de dados utilizado 

 

O sistema de aquisição e monitoramento do banco de provas do motor 

monocilindro de pesquisa é composto por quatro diferentes sistemas, sendo eles: 

 PUMA 

 INDICOM 

 NAPRO 

 ETU/MOTEC 

Cada sistema é responsável pela aquisição e monitoramento de uma parcela 

das grandezas medidas e controladas, sendo que o PUMA faz aquisição e 

monitoramento dos dados do dinamômetro, tais como temperatura dos fluidos do 

motor, vazão de ar, vazão de combustível, lambda, temperatura e pressão nas 

regiões de interesse, sendo possível calcular também o consumo específico e a 

eficiência de conversão de combustível. O INDICOM faz aquisição e monitoramento 

da pressão dentro do cilindro e nos coletores de admissão e escapamento, além de 

receber também os sinais de injeção e ignição. É nele também que se implementam 
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as rotinas para a análise da combustão, sendo calculados e mostrados os 

parâmetros de interesse. Adicionalmente, fornece informações sobre o IMEP e 

visualização da curva de pressão. Já no sistema NAPRO, tem-se a medição em 

volume dos 4 principais gases da exaustão, CO, CO2, NOx e HC. Finalmente, no 

software da ETU faz-se o gerenciamento eletrônico do motor, ou seja, lá são 

ajustados o momento da ignição, da injeção de combustível líquido, o tempo de 

injeção e a escolha dos mapas PFI. No software da MOTEC faz-se o gerenciamento 

da injeção de combustível gasoso. A Figura 44 mostra a sala de controle e seus 

ambientes de monitoramento e controle do motor durante os ensaios. 

 

Figura 44 – Visão geral da bancada de controle do SCRE  

 

Fonte: Próprio autor 

 

De forma a integrar o sistema de aquisição e monitoramento, fez-se a 

comunicação do INDICOM com o PUMA, para que alguns parâmetros calculados no 

INDICOM sejam repassados ao sistema do PUMA e vice-versa e, portanto, sejam 

armazenados e monitorados na mesma base de tempo. De uma forma geral, a 

configuração do sistema de aquisição é feito da seguinte forma: 

 O sistema PUMA recebe informações de um conjunto de dados referente 

a uma média móvel de 50 ciclos, armazenados no INDICOM; 

 O sistema PUMA é ajustado para armazenamento de 60 segundos de 

informações para cada ponto do plano cotado que foi ensaiado; 
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 O sistema INDICOM foi utilizado para armazenamento de informações 

ciclo a ciclo, sendo a base de tempo referenciada como ângulo do 

virabrequim e a aquisição realizada para 200 ciclos; 

 O sistema NAPRO fez a aquisição dos valores das emissões também 

durante 60 segundos, sendo acionado manualmente quando o sistema de 

aquisição do PUMA também é iniciado. 

Percebeu-se que, em função da não integração completa dos sistemas de 

aquisição, existe a necessidade de tratamento dos dados em um sistema separado. 

Para isto, cada conjunto de dados armazenado nos ambientes citados foi exportado 

para um arquivo externo, sendo os arquivos base mantidos em um banco de dados. 

Os arquivos exportados são então lidos em uma rotina de MATLAB, criada 

especialmente para este trabalho.  

 

3.4.7. Grandezas calculadas 

 

A análise dos resultados está relacionada diretamente com os parâmetros de 

desempenho, combustão e emissões calculados. No Anexo IV é apresentado o 

formulário detalhado de referência para as grandezas calculadas a partir das 

grandezas medidas, com as respectivas unidades e suas conversões. O formulário 

segue metodologia específica, tendo como base as referências bibliográficas. É 

importante ressaltar a metodologia utilizada para o cálculo utilizando a tecnologia 

dual-fuel. Nos pontos de teste onde apenas um combustível foi utilizado, líquido ou 

gasoso, a parcela referente ao combustível não utilizado deve ser desconsiderada, o 

que não atrapalha os cálculos mostrados.  

O Anexo V ilustra as grandezas armazenadas e que foram utilizadas para 

obtenção dos resultados. Nota-se que cada grandeza tem uma fonte específica, 

sendo que ao final da tabela, há uma descrição de referência. Chama-se a atenção 

também para o tratamento de dados final, onde armazena-se uma cópia da média 

de 200 ciclos do INDICOM, sendo possível observar detalhadamente a curva de 

pressão no cilindro, pressão na admissão e no escapamento, a taxa de liberação de 

calor e a fração de massa queimada para cada ponto dos ensaios. 
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3.4.8. Metodologia de ensaios 

 

De acordo com os objetivos traçados, o presente trabalho teve o intuito de 

estudar a tecnologia dual-fuel utilizando biogás, GNV e etanol para aplicação de 

geração de energia ou, mais especificamente, grupo moto-geradores. Desta forma, 

os ensaios foram realizados nas rotações de 1800rpm e 3600rpm, sendo estas 

compatíveis com as freqüências das redes de distribuição brasileira e as rotações 

mais comuns utilizadas nos moto-geradores comerciais. Devido a limitação da 

quantidade do biogás sintetizado, foram escolhidas duas cargas para cada rotação: 

plena carga ou WOT (do inglês, wide open throttle) e 4 bar da pressão média efetiva 

indicada líquida (NIMEP). Além disso, mesmo sabendo dos possíveis ganhos 

utilizando combustível gasoso juntamente com misturas pobres, em todo o trabalho 

foi utilizado a condição de 𝜆 = 1,0. Esta condição de mistura estequiométrica tornou 

a metodologia dos ensaios e definição das porcentagens de cada combustível mais 

simples. A influência de cada parâmetro definido é discutido nos resultados. 

A metodologia de ensaios foi dividida em três etapas. A primeira etapa dos 

testes dinamométricos consistiu na caracterização baseline do motor operando com 

apenas um combustível (R100), para os três combustíveis já citados (etanol 

hidratado (E100), biogás e GNV). A segunda etapa foi o estudo e caracterização da 

tecnologia dual-fuel, operando nos modos biogás-etanol (Biogás_E100) e GNV-

etanol (GNV_E100). A terceira etapa consistiu na análise da iEGR para o ponto de 

operação de 4 bar de NIMEP, para ambas as rotações e todas as condições de 

injeção (um combustível e dual-fuel). Esta condição representa uma faixa de 

operação de carga parcial, muito utilizada em moto-geradores além da condição de 

WOT, e apresentava potencial de melhoria para utilização da iEGR de acordo com a 

revisão bibliográfica e com testes preliminares. 

Para determinação da porcentagem de cada combustível quando operando 

no modo dual-fuel, foi necessário definir uma metodologia consistente. Desta forma, 

tanto para a carga de WOT como para a carga de 4 bar de NIMEP, foi utilizado os 

resultados do biogás e GNV da primeira etapa dos ensaios (operando apenas com 

um combustível e 𝜆 = 1,0) para definir a quantidade ou vazão de combustível gasoso 

na operação dual-fuel, sendo o etanol o segundo combustível a ser injetado até 

atingir a quantidade ou vazão para obter uma mistura com  𝜆 = 1,0. Foram utilizadas 

as razões de 50% (R50) e 25% (R25) da quantidade total de combustível gasoso 
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operando apenas com um combustível para a mesma condição de operação. A 

nomenclatura das razões dos combustíveis são apresentadas na Tabela 13 para 

melhor compreensão da metodologia e análise dos resultados. 

 

Tabela 13 – Definição da nomenclatura para razões de combustíveis  
R100 100% do combustível 

R50 50% do combustível gasoso  se comparado com a mesma condição de teste operando apenas com um combustível 

R25 25% do combustível gasoso se comparado com a mesma condição de teste operando apenas com um combustível 

Biogás_E100 Modo de operação dual-fuel com biogás e etanol hidratado 

GNV_E100 Modo de operação dual-fuel com GNV e etanol hidratado 

Fonte: Próprio autor 

 

A Figura 45 explicita as condições dos ensaios, com as respectivas rotações 

do motor, carga, modo de operação (um combustível ou dual-fuel e com ou sem 

iEGR) e o combustível ou a proporção do combustível gasoso. É detalhado também 

a divisão das etapas da metodologia mencionadas anteriormente. 

 

Figura 45 – Metodologia de ensaios  

 

Fonte: Próprio autor 
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3.4.9. Metodologia de calibração 

 

O fluxograma apresentado na Figura 46 ilustra detalhadamente o 

procedimento de calibração utilizado para o sistema de injeção indireta, tanto 

quando operado apenas com um combustível, como quando operado no modo dual-

fuel. O mapa de carga da bobina do sistema de ignição foi determinado para o motor 

funcionando à frio, utilizando diferentes regimes de rotação do motor e de 0,30 bar 

até 0,90 bar (passo 0,30 bar) de pressão no coletor de admissão. Utilizou-se uma 

ponta de corrente ligada ao INDICOM para fazer a medição da corrente no primário 

da bobina, sendo determinado o tempo de carga de forma a atingir a saturação de 

carregamento da bobina (2,7 ms por padrão da bobina utilizada). 

Em função da dificuldade de estabilização do motor na condição de carga 

requerida, adotou-se uma tolerância de 1% no NIMEP. O momento da injeção foi 

variado durante os ensaios em busca de um valor ótimo, nessa variação adotou-se 

valores base como -360°, -270°, -180° antes do PMS, sendo que um refinamento 

pôde ser feito próximo à região de melhor eficiência e menor CoV NIMEP. Com 

relação ao avanço de ignição, o valor foi ajustado para o parâmetro MBF 50 igual a 

8°, sendo que uma varredura ao redor deste ponto foi realizada (utilizando-se 

+5°,+2°,+1°, +0.5°,-0,5°,-1°,-2° e -5°). O valor final foi escolhido em virtude do melhor 

desempenho térmico do motor. Dependendo da condição de carga, velocidade de 

rotação e combustível (tipo de combustível e se um combustível ou dual-fuel), pode-

se notar a presença de detonação a partir da oscilação da derivada da curva de 

pressão (analisada em tempo real na tela do INDICOM), conforme apresentado na 

Figura 47. Dessa forma, o avanço de ignição foi alterado para mitigar a ocorrência 

de detonação a um limite conhecido como LDI (limite de detonação inferior ou limite 

de ocorrência de detonação). 

Adicionalmente, aplicou-se um filtro de alta freqüência no sinal de pressão 

dentro do cilindro. O sinal obtido foi normalizado (elevado ao quadrado) e em 

seguida ele foi integrado. Utilizou-se uma janela de 20 ciclos para avaliar o menor 

valor obtido da integral (ciclo de referência sem detonação). Comparou-se o ciclo 

atual com o ciclo de referência sem detonação obtido no passo anterior. Se o valor 

da razão de intensidade for maior que um valor de referência (2:1), então o ciclo é 

marcado como ciclo detonante. A freqüência de detonação é obtida para uma janela 

de 100 ciclos. Dessa forma, se forem avaliados <5% de ciclos detonantes, então a 
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condição operacional foi validada para LDI, se ainda houver ganho de torque em 

relação à condição com menor número de ciclo detonante. Durante o processo de 

calibração não foram aceitas condições com freqüência de ciclos detonantes 

maiores que 5%. 

 

Figura 46 – Fluxograma detalhado do processo de calibração  

 

Fonte: Próprio autor 
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Figura 47 –Exemplo de análise visual da curva de pressão no cilindro e da sua 

derivada para avaliação da condição de detonação e calibração para LDI. 

 

Fonte: Próprio autor 
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4. RESULTADOS E ANÁLISE 

 

Os resultados deste trabalho mostram o desempenho de um SCRE operando 

com biogás, etanol e GNV, no modo com apenas um combustível (Etapa 1), no 

modo dual-fuel (Etapa 2) e utilizando iEGR (Etapa 3), voltados para aplicação de 

geradores de energia. Estes resultados são agrupados de acordo com a estratégia 

de cada uma das três etapas de testes da metodologia. O Anexo VI apresenta as 

tabelas contendo os dados médios de todas as grandezas medidas e calculadas 

durante os ensaios no dinamômetro. A elevada confiabilidade dos resultados 

apresentados é resultado da qualidade dos sistemas de medição, do número 

elevado de amostras realizadas em cada ensaio e da aplicação de metodologias de 

calibração do motor em conformidade com a norma NBR 1585 (ABNT, 1996). 

 

4.1. Resultados da Etapa 1 - Testes com apenas um combustível 

 

 A primeira etapa da metodologia consiste nos testes com um combustível 

(R100 : biogás, etanol ou GNV) em cada condição de carga e rotação pré-definida. É 

importante lembrar que em todos os testes foi utilizado a mesma relação volumétrica 

de compressão de 13,6:1, relação esta medida de acordo com a metodologia 

descrita. Os combustíveis foram injetados no pórtico de admissão (injeção PFI), nas 

respectivas posições apresentadas no projeto de flange dos injetores,  formando 

uma mistura ar/combustível homogênea e o valor de 𝜆 = 1,0 foi adotado em todos os 

testes. Esta fase é importante para analisar o comportamento de desempenho do 

motor, combustão e emissões de cada combustível separadamente, auxiliando nas 

análises das próximas etapas. 

 Considerando as duas condições de carga ensaiadas (4 bar de NIMEP e 

WOT), pode-se comparar o desempenho do motor na condição de WOT, lembrando 

que o motor é aspirado. A Figura 48 apresenta a pressão média efetiva indicada de 

cada combustível para as condições de teste ensaiadas. É possível notar que o 

etanol possui a maior NIMEP, seguido do GNV e do biogás, respectivamente, tanto 

para rotação de 1800rpm como para a rotação de 3600rpm. Este é um resultado 

esperado, conhecendo o poder calorífico de cada combustível e a tonalidade térmica 

da mistura ar/combustível. Define-se aqui tonalidade térmica, como a relação do 
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poder calorífico do combustível associado à relação ar/combustível estequiométrica, 

que é basicamente a energia do volume da mistura que entra no cilindro. 

 Em relação a estabilidade da combustão, os três combustíveis apresentaram 

covariância da pressão média efetiva indicada baixa e aceitável (CoV NIMEP < 3%), 

dados também apresentados na Figura 48. O etanol e o GNV obtiveram resultados 

de covariância semelhantes e menores, comparando-os com o biogás. A presença 

de gás inerte na composição do biogás (35% de CO2) é uma justificativa para este 

comportamento, uma vez que tanto o poder calorífico do combustível quanto a 

velocidade de propagação de chama diminuem, provocando maior instabilidade da 

combustão. Além disso, alguns autores já pesquisaram e comprovaram que os 

combustíveis gasosos operam melhor com misturas pobres, o que não ocorreu neste 

trabalho. Estes fatos são recorrentes nas análises dos resultados posteriores. 

 

Figura 48 – NIMEP e sua respectiva covariância - Etapa 1  

 

Fonte: Próprio autor 

 

 De acordo com a bibliografia estudada, os combustíveis gasosos (GNV e 

biogás) possuem maior resistência à detonação do que o etanol. A Figura 49 

exemplifica esta situação, onde, nas condições de WOT, o etanol foi calibrado pelo 

LDI devido a ocorrência de detonação na busca do parâmetro do ângulo de 50% da 

massa queimada em torno de 8°(MBF 50 = 8°), enquanto os combustíveis gasosos 

atingiram o MBT.  
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Figura 49 – MBF 50 e condições limitadas pela detonação - Etapa 1 

 

Fonte: Próprio autor 

 

 A combustão de cada combustível no SCRE é melhor analisada pela Figura 

50, onde são mostrados o avanço de ignição, o início da combustão e conseqüente 

atraso de ignição, as durações de cada etapa da combustão e o posicionamento do 

centro da combustão com relação as condições de operação do motor. Os dados 

estão referenciados com o valor do ângulo do virabrequim na região do PMS de 

compressão. Nota-se que, para todas as condições, o avanço de ignição do biogás é 

maior, seguido pelo GNV e posteriormente o etanol. Além do numero de metano ser 

uma razoável explicação para os combustíveis gasosos terem maior avanço de 

ignição, o biogás necessita de mais avanço pela presença de gás inerte na sua 

composição, levando a uma menor temperatura no final da compressão, um maior 

atraso de ignição e uma menor velocidade de propagação de chama. Além disso, 

como já citado no estado da arte, a presença de gás inerte no combustível pode 

ajudar a inibir a ocorrência de detonação em algumas condições de operação.  

 O atraso de ignição e as durações de MBF 0-10, MBF 10-50 e MBF 50-90 do 

etanol e do GNV não apresentaram diferenças significativas. As durações da 

combustão para o biogás foram ligeiramente maiores. É possível perceber que a 

duração da combustão ou MBF 10-90 é maior para o biogás, seguido pelo GNV e 

depois o etanol. A duração da combustão está ligada inversamente à velocidade de 
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propagação de chama turbulenta. Os valores de duração de cada etapa da 

combustão podem ser encontrados no Anexo VI. 

 

Figura 50 – Parâmetros da combustão - Etapa 1 

 

Fonte: Próprio autor 

 

 Na Figura 51 são apresentados os diagramas PV e as curvas de pressão para 

uma condição dos testes realizados, 3600rpm e 4 bar de NIMEP. Estes gráficos são 

apresentados como base de comparação e exemplo de aquisição de dados, obtendo 

uma curva média resultante de 200 ciclos para cada caso.  

 Analisando os gráficos da Figura 51, que são para uma mesma condição de 

carga, é possível perceber que a pressão máxima no cilindro é maior para o biogás, 

seguido do GNV e do etanol. Os motivos são o avanço de ignição maior já citado e a 

vazão mássica da mistura ar/combustível introduzida no cilindro. Para o biogás, a 

vazão de ar é maior por causa da sua respectiva razão ar/combustível 

estequiométrica e das propriedades do combustível que fazem a borboleta de 



 
 

101 
 

admissão ficar mais aberta, levando a um maior trabalho de compressão. Os 

trabalhos de expansão dos três combustíveis são próximos. Sobre os trabalhos de 

bombeamento, são melhores discutidos na Etapa 3 dos resultados, onde a iEGR é 

estudada. 

 

Figura 51 – Diagramas PV e curvas de pressão no cilindro - 3600rpm e 4 bar de 

NIMEP  

 

Fonte: Próprio autor 

 

Conforme metodologia de cálculo apresentada no Anexo IV, as eficiências 

indicadas térmica, de combustão e de conversão de combustível foram avaliadas e 

comparadas. Analisando as eficiências apresentadas na Figura 52, tem-se que os 

combustíveis gasosos (biogás e GNV) apresentaram valores de eficiência térmica 

maiores que o etanol, resultado este já esperado, pelo fato do combustível gasoso 
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ter menos perdas por transferência de calor se comparado ao calor necessário para 

vaporizar o combustível líquido (no caso, o E100). O GNV ainda obteve eficiência 

ligeiramente maior do que o biogás nas condições de WOT, que pode ser justificada 

pelo maior trabalho produzido devido também a maior eficiência volumétrica por 

injetar menor quantidade de gás. 

Como já discutido, a eficiência da combustão é influenciada principalmente 

pelo desenvolvimento da combustão e a energia liberada na mesma, o que justifica 

os menores valores para o biogás, seguido do GNV e posteriormente do etanol. O 

biogás possui velocidade de propagação da chama inferior ao etanol e ao GNV e 

essa característica teve grande influência no modo somente com um combustível. É 

importante ressaltar que a eficiência de combustão calculada neste trabalho não 

considera a entalpia dos gases na exaustão, o que poderia levar a valores de 

eficiência maiores, entretanto considera as perdas por transferência de calor de todo 

o processo. O etanol obteve valores de eficiência da combustão em torno de 15-20% 

maiores que o biogás e em torno de 5-10% maiores que o GNV. 

Observando os resultados de eficiência de conversão de combustível, nota-se 

que o etanol atingiu valores em torno de 2% maiores em relação ao GNV e valores 

em torno de 6-10% em relação ao biogás. Isto mostra que, considerando o motor 

utilizado e sua respectiva configuração, com apenas um combustível o ganho em 

eficiência térmica dos combustíveis gasosos não superam as perdas pelas suas 

inerentes propriedades e conseqüente eficiência da combustão se forem 

comparados com o etanol. 
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Figura 52 – Eficiências calculadas - Etapa 1 

 

 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Complementarmente à análise de desempenho, combustão e eficiências, 

avaliou-se o impacto da emissão de poluentes com cada combustível. A Figura 53 

apresenta os resultados de emissões específicas de NOx, HC, CO e CO2 para cada 

condição de carga e rotação ensaiada. É interessante ressaltar que ao converter as 

emissões em concentração volumétrica para emissões específicas, em g/kWh, há 
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algumas mudanças de tendências, uma vez que o consumo de combustível e a 

potência desenvolvida pelo motor passam a ter impactos mais significativos. 

Com relação as emissões específicas de NOx, o GNV apresentou maiores 

níveis de emissões em todas as condições, em torno de 21% para a rotação de 

3600rpm e de 10% para a rotação de 1800rpm, comparando-o com o etanol 

hidratado. Entretanto, o biogás apresentou redução significativa de emissões de 

NOx comparando-o também com o etanol. Para rotação de 3600rpm, ocorreu uma 

redução em torno de 10% em todas as condições. Para rotação de 1800rpm na 

condição de WOT também foi observado uma redução em torno de 10%, mas na 

condição de 4 bar de NIMEP, foi observado uma redução de 42%. Os resultados de 

NOx estão de acordo com trabalhos publicados e bibliografias estudadas. 

Diferentemente das emissões de NOx, as emissões específicas de HC 

aumentaram tanto para o GNV quanto para o biogás, tendo como comparação os 

valores observados para o etanol. Uma possível causa seria a execução dos testes 

com mistura estequiométrica. Acredita-se, que com a estratégia de misturas pobres 

para os combustíveis gasosos, a combustão seria mais completa e os índices de HC 

iriam diminuir. Também com a análise da Figura 53, existe um comportamento 

similar ao dos hidrocarbonetos para as emissões específicas de CO, onde ocorreu 

aumento de emissões tanto para o GNV como para o biogás. Somente a condição 

de 1800rpm e 4 bar de NIMEP apresentou uma redução nos níveis de CO em 

ambos os combustíveis gasosos. Acredita-se que seja um comportamento particular 

deste motor, e seria um ponto interessante a ser estudado com mais profundidade. 

Em relação as emissões específicas de CO2, observou-se um comportamento 

esperado. O biogás apresentou os maiores níveis devido à composição química do 

combustível, seguido do etanol e do GNV, respectivamente. Para uma análise mais 

completa do CO2, seria necessário um estudo do ciclo de vida e produção dos 

biocombustíveis (etanol e biogás), considerando o CO2 capturado durante a 

fotossíntese e liberado durante a digestão anaeróbia. 

Os resultados da Etapa1 mostram que mesmo com uma menor eficiência de 

conversão de combustível dos combustíveis gasosos, estes apresentam capacidade 

e viabilidade tecnológica de suprir determinada demanda energética. O biogás, além 

de ser um combustível de reaproveitamento de resíduos, apresentou redução 

significativa de NOx. 
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Figura 53 – Emissões específicas - Etapa 1 

 

 

 

 

Fonte: Próprio autor 
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de carga e rotação (seção 3.4.8). Como citado na Etapa 1, em todos os testes a 

relação volumétrica de compressão de 13,6:1 foi utilizada, e os combustíveis foram 

injetados no pórtico de admissão (injeção PFI), nas respectivas posições 

apresentadas no projeto de flange dos injetores. Além disso, a condição de mistura 

estequiométrica (𝜆 = 1,0) foi adotada em todos os testes. Esta fase é primordial para 

este trabalho, onde é avaliado o comportamento de desempenho do motor, 

combustão e emissões de cada razão de mistura na tecnologia dual-fuel. Os 

resultados aqui apresentados são inéditos considerando toda a revisão bibliográfica 

realizada. Desta forma, diante dos resultados experimentais encontrados, o autor 

procurou buscar explicações e hipóteses plausíveis para os fenômenos. Entretanto, 

é necessário um estudo mais aprofundado com ferramentas de diagnóstico e 

numéricas para completa compreensão dos resultados experimentais.   

 Na Figura 54 é apresentado a pressão média efetiva indicada para cada 

condição dos ensaios. Durante a execução dos testes e analisando os dados, foi 

possível notar que a implementação da tecnologia dual-fuel promove um 

funcionamento estável do motor, atingindo um desempenho melhor do que somente 

com o combustível gasoso. A estratégia definida na metodologia de reduzir a 

quantidade de combustível gasoso e completar a mistura com o etanol hidratado 

para atingir a carga requerida com 𝜆 = 1,0 funcionou. Observando a Figura 54 para 

as condições de WOT nota-se que a tecnologia dual-fuel, tanto para o biogás quanto 

para o GNV, conseguiu recuperar considerável parcela do trabalho perdido, 

comparando com os resultados da Etapa 1 (somente um combustível). Neste 

contexto, a Tabela 14 e a Tabela 15 apresentam a relação percentual da NIMEP 

comparada com o etanol (E100) somente do gás (biogás ou GNV) e suas 

respectivas razões de mistura (R50 ou R25) no modo dual-fuel. Percebe-se que no 

modo dual-fuel  o biogás obteve uma taxa de recuperação de desempenho melhor 

do que o GNV. Para a razão de R25 e condição Biogás_E100, a NIMEP superou os 

valores atingidos apenas pelo etanol. Outro parâmetro mostrado na Figura 54 é a 

estabilidade da combustão. Como discutido na Etapa 1, o GNV já tinha um resultado 

equiparado ou melhor do que o etanol em relação a CoV NIMEP, e manteve o 

comportamento com o dual-fuel. Entretanto, o biogás que tinha um resultado com 

uma instabilidade um pouco maior, mas dentro dos limites aceitáveis, melhorou o 

comportamento de acordo com a adição do combustível líquido na mistura. 
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Figura 54 – NIMEP e sua respectiva covariância - Etapa 2 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Tabela 14 – NIMEP obtido para condição de WOT e 1800rpm  

Combustível Razão NIMEP [bar] 
NIMEP em relação 

ao biogás [%] 

NIMEP em relação 

ao E100 [%] 

Biogás R100 7,65 NA -13,7 

Biogás_E100 R50 8,58 +12,1 -3,2 

Biogás_E100 R25 9,01 +17,7 +1,6 

Combustível Razão NIMEP [bar] 
NIMEP em relação 

ao GNV [%] 

NIMEP em relação 

ao etanol [%] 

GNV R100 7,88 NA -11,1 

GNV_E100 R50 8,34 +5,9 -5,9 

GNV_E100 R25 8,63 +9,5 -2,7 

Fonte: Próprio autor 

 

Tabela 15 – NIMEP obtido para condição de WOT e 3600rpm 

Combustível Razão NIMEP [bar] 
NIMEP em relação 

ao biogás [%] 

NIMEP em relação 

ao etanol [%] 

Biogás R100 8,10 NA -15,7 

Biogás_E100 R50 8,58 +14,5 -3,5 

Biogás_E100 R25 9,01 +21,8 +2,7 

Combustível Razão NIMEP [bar] 
NIMEP em relação 

ao GNV [%] 

NIMEP em relação 

ao etanol [%] 

GNV R100 8,23 NA -14,3 

GNV_E100 R50 8,34 +7,2 -8,1 

GNV_E100 R25 8,63 +14,1 -2,3 

Fonte: Próprio autor 

 

Para melhor exemplificar o funcionamento no modo dual-fuel, a Figura 55 

apresenta qualitativamente as vazões mássicas de combustível gasoso e 
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combustível líquido para todas as condições de teste. É possível perceber a maior 

vazão necessária para o biogás se comparado ao GNV, fato explicado 

principalmente pela razão ar/combustível estequiométrica de cada combustível e a 

tonalidade térmica da mistura em cada caso.  

 

Figura 55 – Vazão mássica de combustível 

 

Fonte: Próprio autor 

 

Além disso, a tecnologia dual-fuel tanto para o biogás como para o GNV 

obteve um melhor desempenho na inibição da detonação. Adicionalmente a análise 

das condições onde ocorreu detonação na Etapa 1, a Figura 56 mostra o parâmetro 

MBF 50 e as condições onde foi calibrado o avanço de ignição pelo MBT e pelo LDI. 

Nota-se que, mesmo adicionando o etanol em duas razões diferentes, os dois casos 

em WOT que foram calibrados pelo LDI quando funcionando somente com etanol 

puderam ser calibrados pelo MBT no modo dual-fuel.  

A combustão de cada combustível e suas misturas na tecnologia dual-fuel no 

SCRE é melhor analisada pela Figura 57, onde são mostrados o avanço de ignição, 

o início da combustão e conseqüente atraso de ignição, as durações de cada etapa 

da combustão e o posicionamento do centro  da combustão referenciados pelo 

ângulo do virabrequim na região do PMS de compressão. 
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Figura 56 – MBF 50 e condições limitadas pela detonação - Etapa 2 

 

Fonte: Próprio autor 

 

De acordo com a redução do combustível gasoso e a adição do combustível 

líquido, o avanço de ignição diminui. Este fato está correlacionado com as 

propriedades físico-químicas de cada combustível e da tonalidade térmica da 

mistura, como já discutido na Etapa 1. Entretanto, o atraso de ignição também 

diminuiu consideravelmente. A Tabela 16, Tabela 17, Tabela 18 e Tabela 19 

quantificam percentualmente a redução do atraso de ignição para cada condição ao 

adotar a estratégia dual-fuel. Para as condições em 1800rpm, a estratégia dual-fuel 

reduziu o atraso de ignição para ambos os combustíveis gasosos, diminuindo a 

diferença encontrada para o etanol na Etapa 1. Para as condições em 3600rpm, o 

GNV já tinha obtido valores de atraso de ignição ligeiramente menores que o etanol, 

que foram reduzidos ainda mais com o dual-fuel. Para as condições em 3600rpm 

para o biogás, na carga mais baixa, o comportamento foi análogo a rotação de 

1800rpm, mas na condição de WOT e R25, o atraso de ignição foi menor que do 

etanol. Esta condição de 3600rpm WOT com razão R25 para Biogás_E100 e 

GNV_E100 se destacou pela drástica redução do atraso de ignição. Completando a 

análise da Figura 57, é possível perceber que a duração da combustão também foi 

diminuída a medida que a estratégia dual-fuel foi adotada e o etanol foi injetado.  
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Figura 57 – Parâmetros da combustão - Etapa 2  

 

Fonte: Próprio autor 

 

 

 

Tabela 16 – Atraso de ignição obtido para condição de WOT e 1800rpm  

Combustível Razão Atraso de ignição [°] Relação ao Biogás  [%] Relação ao E100 [%] 

Biogás R100 6,2 NA +115,9 

Biogás_E100 R50 4,2 -32,9 +44,8 

Biogás_E100 R25 3,6 -42,0 +25,3 

Combustível Razão Atraso de ignição [°] Relação ao GNV  [%] Relação ao E100 [%] 

GNV R100 3,4 NA +16,2 

GNV_E100 R50 2,9 -13,8 -0,2 

GNV_E100 R25 3,1 -8,4 -6,5 

Fonte: Próprio autor 
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Tabela 17 – Atraso de ignição obtido para condição de 4 bar e 1800rpm  

Combustível Razão Atraso de ignição [°] Relação ao Biogás  [%] Relação ao E100 [%] 

Biogás R100 8,8 NA +136,6 

Biogás_E100 R50 6,6 -25,2 +77,0 

Biogás_E100 R25 5,6 -36,8 +49,5 

Combustível Razão Atraso de ignição [°] Relação ao GNV  [%] Relação ao E100 [%] 

GNV R100 4,5 NA +20,6 

GNV_E100 R50 3,9 -13,8 +4,0 

GNV_E100 R25 4,0 -10,5 +8,0 

Fonte: Próprio autor 

 

Tabela 18 – Atraso de ignição obtido para condição de WOT e 3600rpm  

Combustível Razão Atraso de ignição [°] Relação ao Biogás  [%] Relação ao E100 [%] 

Biogás R100 7,4 NA +126,2 

Biogás_E100 R50 3,9 -47,6 +18,6 

Biogás_E100 R25 1,0 -87,2 -71,0 

Combustível Razão Atraso de ignição [°] Relação ao GNV  [%] Relação ao E100 [%] 

GNV R100 2,6 NA -19,8 

GNV_E100 R50 3,2 +22,8 -1,5 

GNV_E100 R25 0,6 -78,8 -83,0 

Fonte: Próprio autor 

 

Tabela 19 – Atraso de ignição obtido para condição de 4 bar e 3600rpm  

Combustível Razão Atraso de ignição [°] Relação ao Biogás  [%] Relação ao E100 [%] 

Biogás R100 12,6 NA +97,1 

Biogás_E100 R50 7,8 -38,2 +21,9 

Biogás_E100 R25 7,0 -44,8 +8,7 

Combustível Razão Atraso de ignição [°] Relação ao GNV  [%] Relação ao E100 [%] 

GNV R100 6,1 NA -5,4 

GNV_E100 R50 5,9 -2,0 -7,3 

GNV_E100 R25 5,9 -3,5 -8,7 

Fonte: Próprio autor 

 

 

Na Figura 58 são apresentados os resultados para as eficiências indicadas 

térmica, de combustão e de conversão de combustível para a Etapa 2 dos testes. Ao 

adicionar a tecnologia dual-fuel, a eficiência térmica do ciclo termodinâmico de cada 

caso reduziu ligeiramente se comparado com os casos apenas com combustível 

gasoso, e atingiu valores iguais ou muito próximos dos resultados utilizando apenas 

etanol. Com as grandezas medidas e calculadas conclui-se que ao adicionar o 

combustível líquido nas duas razões de combustível gasoso (R25 e R50), não ocorre 

diferenças significativas na razão da energia aparente liberada e o trabalho realizado 
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no diagrama PV, tendo como referência o caso injetando somente etanol. Desta 

forma, é possível dizer que o ganho pela menor transferência de calor por não 

precisar vaporizar o combustível, percebida nos casos somente com combustível 

gasoso, é minimizado e se torna a causa da pequena redução da eficiência térmica. 

Além disso, não foram encontradas diferenças significativas que pudessem ser uma 

justificativa nos coeficientes politrópicos de compressão e expansão, tampouco no 

trabalho de bombeamento. 

A eficiência da combustão mensura quanto da energia do combustível é 

utilizada para alteração das propriedades do fluido em um volume de controle e 

pode ser definida pela razão do calor liberado na combustão e a energia disponível 

no combustível ou mistura de combustível (no caso do dual-fuel). Desta definição, 

sabe-se que a vazão mássica de cada combustível vai depender da carga requerida 

e da respectiva relação ar/combustível estequiométrica. Analisando a Figura 58, 

observa-se um ganho da eficiência de combustão considerável com a estratégia 

dual-fuel tanto para o biogás como para o GNV. Este ganho está relacionado com a 

tonalidade térmica da mistura; o início, desenvolvimento e características da físico-

qúimicas da combustão; maior energia liberada; perdas por transferência de calor; e 

a entalpia e formação dos poluentes. Resumindo, para este trabalho, a combustão 

com a tecnologia dual-fuel é mais eficiente ao ser comparada com os casos onde foi 

utilizado somente o combustível gasoso. 

Uma análise da energia ou calor liberado na combustão foi realizada para 

quantificar um dos parâmetros que modificam a eficiência da combustão. Integrando 

a taxa de liberação de calor obtida pela curva de pressão média no cilindro para 

cada caso, tem-se o calor total líquido aparente liberado pelo processo de 

combustão, ou seja, a energia que realmente alterou a pressão e a temperatura 

média do gás no interior do cilindro. A Tabela 20, Tabela 21, Tabela 22 e Tabela 23 

apresentam o valor do calor aparente liberado na combustão para cada condição 

dos ensaios. Nota-se que, de uma forma geral, um maior calor é liberado com o 

modo dual-fuel. Para a razão R25, situação na qual as eficiências de combustão 

superaram o valor do modo de operação somente com o etanol, percebe-se que 

foram os casos com maior aumento percentual do calor liberado na combustão.  

Analisando os resultados da eficiência de conversão de combustível, percebe-

se um aumento percentual em todas as condições dual-fuel comparando com os 
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casos de somente um combustível gasoso. Para os casos de razão R25, tanto o 

Biogás_E100 como o GNV_E100, superaram ou igualaram a eficiência de conversão 

de combustível dos casos somente com o etanol. Os ganhos foram maiores nas 

condições de WOT principalmente pela inibição de detonação e maior avanço de 

ignição. Nas condições de mesma carga (4 bar de NIMEP), onde a comparação é 

mais coerente considerando diferentes combustíveis e injeção dual-fuel, obteve-se 

ganhos em eficiência na ordem de 3-10% para Biogás_E100 comparado com 

Biogás, e na ordem de 0,5-3% para o GNV_E100 comparado com o GNV.  

 

Figura 58 – Eficiências calculadas - Etapa 2 

 

 

 

Fonte: Próprio autor 
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Tabela 20 – Calor liberado para condição de WOT e 1800rpm  

Combustível Razão Calor liberado [J] Relação ao Biogás  [%] Relação ao E100 [%] 

Biogás R100 693,4 NA -16,7 

Biogás_E100 R50 799,9 +15,4 -3,9 

Biogás_E100 R25 848,3 +22,3 +1,9 

Combustível Razão Calor liberado [J] Relação ao GNV  [%] Relação ao E100 [%] 

GNV R100 713,1 NA -14,3 

GNV_E100 R50 765,2 +7,3 -8,1 

GNV_E100 R25 796,2 +11,6 -4,4 

Fonte: Próprio autor 

 

Tabela 21 – Calor liberado para condição de 4 bar e 1800rpm  

Combustível Razão Calor liberado [J] Relação ao Biogás  [%] Relação ao E100 [%] 

Biogás R100 394,2 NA -1,5 

Biogás_E100 R50 389,0 -1,3 -2,8 

Biogás_E100 R25 404,8 +2,7 +1,2 

Combustível Razão Calor liberado [J] Relação ao GNV  [%] Relação ao E100 [%] 

GNV R100 397,5 NA -0,7 

GNV_E100 R50 399,6 +0,5 -0,1 

GNV_E100 R25 396,2 -0,3 -1,0 

Fonte: Próprio autor 

 

Tabela 22 – Calor liberado para condição de WOT e 3600rpm  

Combustível Razão Calor liberado [J] Relação ao Biogás  [%] Relação ao E100 [%] 

Biogás R100 744,3 NA -18,7 

Biogás_E100 R50 860,4 +15,6 -6,1 

Biogás_E100 R25 927,1 +24,6 +1,2 

Combustível Razão Calor liberado [J] Relação ao GNV  [%] Relação ao E100 [%] 

GNV R100 748,8 NA -18,2 

GNV_E100 R50 820,7 +9,6 -10,4 

GNV_E100 R25 868,2 +15,9 -5,2 

Fonte: Próprio autor 

 

Tabela 23 – Calor liberado para condição de 4 bar e 3600rpm  

Combustível Razão Calor liberado [J] Relação ao Biogás  [%] Relação ao E100 [%] 

Biogás R100 417,2 NA +3,8 

Biogás_E100 R50 411,1 -1,5 +2,3 

Biogás_E100 R25 408,9 -2,0 +1,7 

Combustível Razão Calor liberado [J] Relação ao GNV  [%] Relação ao E100 [%] 

GNV R100 398,8 NA -0,8 

GNV_E100 R50 403,9 +1,3 0,5 

GNV_E100 R25 403,4 +1,2 0,4 

Fonte: Próprio autor 
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Os resultados dos níveis de emissões específicas de NOx, HC, CO e CO2 

para Etapa 2 são apresentados na Figura 59. De uma forma geral, ocorreu uma 

redução na emissão de todos os poluentes com a utilização da tecnologia dual-fuel. 

A redução de HC e CO principalmente, auxiliam na justificativa para a combustão 

mais eficiente apresentada anteriormente, uma vez que a entalpia dos produtos é 

menor e conseqüentemente a energia na combustão para realização de trabalho é 

maior. 

Com relação as emissões de NOx, o GNV_E100 R25 se manteve igual e o 

GNV_E100 R50 teve uma ligeira redução, comparando ambos apenas com o GNV. 

Lembrando que na Etapa 1, as emissões de NOx do GNV foram as maiores. Para o 

Biogás_E100, as emissões de NOx se mantiveram nos mesmos níveis em relação 

ao biogás. Lembrando que na Etapa 1, as emissões de NOx do biogás foram as 

menores. Desta forma, é possível perceber que, no caso do GNV, a introdução do 

etanol no modo dual-fuel promoveu ligeira redução. Para o biogás, mesmo 

adicionando o etanol, os níveis de emissões não aumentaram. 

Para as emissões de HC e CO, ocorreu uma redução considerável em todas 

as condições dual-fuel, tanto para o Biogás_E100 como para o GNV_E100. 

Entretanto, nota-se maior redução para as condições dual-fuel com razão R25. 

Nesta condição os níveis ficaram muito inferiores aos do caso somente com etanol. 

Como citado anteriormente, essa redução está diretamente ligada com o aumento 

da eficiência da combustão. Acredita-se que com a utilização de misturas pobres, os 

resultados poderiam ser ainda mais significativos. Os resultados encontrados para 

reduções médias dos níveis de emissões são da ordem de 60% para o HC e de 40% 

para o CO, considerando os testes com Biogás_E100 R25. Para o GNV_E100 R25, 

as reduções médias estão em torno de 40% para o HC e de 25% para o CO. 

Em relação ao CO2, os resultados foram coerentes com as formulações 

químicas de cada combustível ou mistura, sendo o GNV o combustível com menor 

emissão, o etanol o intermediário e o biogás com maior emissão. No modo dual-fuel, 

as emissões de CO2 seguiu a proporção de cada combustível nas misturas.   

Os resultados da Etapa 2 apresentam o potencial da utilização da tecnologia 

dual-fuel em motores de combustão interna utilizando misturas de biogás-etanol e 

GNV-etanol. O aumento da eficiência da combustão é considerável e se aliado a 

outras tecnologias para aumento da eficiência térmica do motor, pode aumentar 
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ainda mais a eficiência de conversão de combustível. Os resultados encontrados 

para redução dos níveis de emissão de HC e CO são animadores. 

 

Figura 59 – Emissões específicas - Etapa 2 

 

 

 

 

Fonte: Próprio autor 
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4.3. Resultados da Etapa 3 - Testes com iEGR 

 

 A terceira etapa da metodologia consiste na análise da utilização da 

tecnologia iEGR, adiantando a abertura das válvulas de admissão em 30°, 

parâmetro definido pelo limite físico do motor e testes preliminares, para a condição 

de rotação de 1800 rpm e carga de 4 bar de NIMEP. 

Uma característica da presença de gases residuais na câmara de combustão 

é a desaceleração do processo de combustão e redução da velocidade de formação 

do kernel. Dessa forma, os resultados e a análise dos parâmetros da combustão 

apresentados na Figura 60 corroboram com esta afirmação. Observa-se que, com a 

implementação da iEGR, ocorre aumento do atraso de ignição, aumento da duração 

da combustão e a necessidade de maior avanço de ignição para todos os 

combustíveis e suas misturas, indicando uma propagação mais lenta da combustão 

para manter o MBF 50 em 8° (metodologia de calibração). A Tabela 24 apresenta o 

aumento em graus do parâmetro MBF 10-90 para cada condição de teste. 

Figura 60 – Parâmetros da combustão - Etapa 3 

 

Fonte: Próprio autor 
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Tabela 24 – Aumento do MBF 10-90 com iEGR  para condição de 1800rpm e 4 

bar de NIMEP 

Combustível Razão MBF 10-90 [°] 
MBF 10-90 

com iEGR [°] 

Aumento do 

MBF 10-90 [°] 

E100 R100 18,9 24,1 5,2 

Biogás R100 30,0 35,0 5,0 

GNV R100 22,8 29,2 6,4 

Biogás_E100 R25 23,0 24,8 1,9 

Biogás_E100 R50 24,7 27,9 3,1 

GNV_E100 R25 19,5 24,8 5,3 

GNV_E100 R50 21,2 25,7 4,6 

Fonte: Próprio autor 

 

Outro aspecto importante, é a capacidade de se operar com EGR sem 

prejuízo da estabilidade do processo de combustão, como visto nas bibliografias 

estudadas.  A Figura 61 apresenta o resultado da covariância da NIMEP. Nota-se 

uma pequena elevação da instabilidade do processo de combustão ciclo a ciclo, mas 

muito abaixo ainda do valor limítrofe adotado de 3,0%. No caso de uma instabilidade 

maior da combustão, seriam necessárias tecnologias adicionais para acelerar o 

processo de combustão, como, por exemplo, modificar a estrutura de fluxo dentro do 

cilindro aumentando a energia cinética turbulenta. 

A redução das perdas de bombeamento é uma das vantagens de se utilizar 

EGR. Neste sentido, investigou-se a influência do adiantamento da abertura da 

válvula de admissão no parâmetro PMEP, que indica as perdas por bombeamento. 

Observa-se também na Figura 61,  que ao se trabalhar com o diagrama de admissão 

adiantado houve redução da PMEP, indicando menores perdas por bombeamento, 

sendo uma conseqüência da maior abertura da borboleta possibilitada pelo excesso 

de mistura queimada residual em virtude da estratégia de iEGR. Para melhor 

exemplificar esta situação, a Figura 62 apresenta os diagramas PV normalizados 

para uma condição dos testes, no caso com injeção dual-fuel com o biogás, com e 

sem iEGR . Os diagramas ressaltam os tempos de admissão e escapamento e nota-

se a abertura antecipada das válvulas de admissão nas condições com iEGR, 

resultando no aumento da pressão na admissão e ligeira redução da pressão de 

escapamento no final do processo de exaustão. Nos dados de pressão na admissão 

contido no Anexo VI é possível observar que com iEGR, a pressão na admissão foi 

maior em todos os casos. 
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Figura 61 – PMEP e CoV NIMEP - Etapa 3 

 

Fonte: Próprio autor 

 

 

Figura 62 – Diagrama PV normalizado para o biogás com e sem iEGR 

 

Fonte: Próprio autor 
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escapamento para acrescentar dados na explicação da eficiência térmica. 

Normalmente, quando se consegue reduzir a temperatura do gás no escapamento 

para a mesma condição de operação do motor, naturalmente entende-se que houve 

uma melhoria no processo de conversão da energia do combustível em energia 

mecânica. A temperatura final do gás no escapamento é indicativo do nível de 

entalpia não utilizada para realização de trabalho. Neste sentido, para uma mesma 

energia liberada no processo de combustão, quanto menor a temperatura do gás no 

escapamento, entende-se que maior foi o aproveitamento termodinâmico do motor. 

Portanto, a Figura 63 ilustra uma redução da temperatura do gás no escapamento 

com a utilização da iEGR. 

 

Figura 63 – Variação da temperatura do escapamento com e sem iEGR 

 

Fonte: Próprio autor 

 

 Na Figura 64 é apresentado os resultados para as eficiências térmica, de 

combustão e de conversão de combustível para a Etapa 3 dos testes. Primeiramente 

sobre a eficiência térmica, sabe-se que ela é definida pela razão entre o calor 

liberado pelo processo de combustão e o trabalho útil realizado no ciclo PV. Desta 

forma, como já discutido nesta seção e comprovado pelos resultados da Figura 64, a 

eficiência térmica é maior para condição com iEGR em todas as rotações e misturas 

ar/combustível testados. Os ganhos se referem a menor perda pelo trabalho de 

bombeamento, menor perda por transferência de calor pela câmara de combustão e 
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temperatura mais homogênea e com menores temperaturas de combustão e 

escapamento. 

Como já mencionado na Etapa 2, a eficiência da combustão mensura quanto 

da energia do combustível é transformada em calor para realizar trabalho. De acordo 

com a Figura 64, observa-se que a eficiência da combustão aumentou ligeiramente 

com a iEGR (exceto para o caso de Biogás_E100 R25), mesmo com os  parâmetros 

e características de combustão apresentados na Figura 60 (maior atraso de ignição 

e maior duração da combustão) e na Figura 61 (maior instabilidade da combustão). 

O fato de que a eficiência de combustão subiu com a iEGR, indica que o processo 

de conversão de energia química do combustível em energia térmica para alteração 

das propriedades da mistura dentro do volume de controle foi maior do que nos 

casos sem iEGR. Este fato pode ser justificado por duas hipóteses que não podem 

ser distinguidas: 1) o processo de combustão com a iEGR está mais eficiente, com 

valores de velocidade e turbulência melhores para a mistura e/ou menores emissões 

de poluentes ou componentes que reduzem efetivamente a energia liberada pela 

entalpia destes produtos na exaustão; 2) em virtude de uma menor transferência de 

calor, acarretada pela menor temperatura dos gases e da chama adiabática da 

mistura e/ou da menor perda para as paredes do cilindro pela melhor 

homogeneidade da temperatura. 

Observando os resultados de eficiência de conversão de combustível, nota-se 

que para as condições com iEGR e um combustível, o etanol atinge valor 2,9% 

maior, o biogás 1,6% maior e o GNV 2,1% maior, respectivamente. Para as 

condições com iEGR utilizando a tecnologia dual-fuel, a eficiência de conversão de 

combustível subiu 1,2% para o Biogás_E100 e 2,5% para o GNV_100, ambos para 

razão R25. Para razão R50, o aumento foi de 2,2% para o Biogás_E100 e de 2,5% 

para o GNV_E100.  

É importante ressaltar, que existe uma tendência de maior ganho de eficiência 

em cargas menores de operação devido ao melhor balanço entre a redução do 

trabalho de bombeamento e o aumento do tempo de combustão causado pela 

presença da iEGR. Em cargas maiores, como o WOT, os ganhos ou perdas em 

eficiência de conversão de combustível teriam que ser estudados. 
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Figura 64 – Eficiências calculadas - Etapa 3 

 

 

 

Fonte: Próprio autor 
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de 70% para o GNV_E100. Para razão R50, a redução foi na ordem de 54% para o 

Biogás_E100 e de 69% par o GNV_E100. Nota-se que ocorreu uma redução 

significativa das emissões específicas de NOx em todas as condições, sendo os 

maiores percentuais para o modo dual-fuel com a mistura GNV e etanol. Mesmo 

assim, os menores níveis continuam sendo do biogás e das misturas biogás com 

etanol. 

Ainda no que se refere às emissões de poluentes, observa-se na Figura 65 

que as emissões específicas de HC foram minimizadas quando se operou com 

iEGR. Em média a redução nas emissões de HC ficou próxima de 10%, enquanto a 

máxima redução foi em torno de 20% para o etanol. Além disso, as emissões 

específicas de CO também foram reduzidas. Em média a redução nas emissões de 

CO ficou próxima de 35%, enquanto a máxima redução foi superior a 50% para o 

etanol. Essa redução de emissão tanto para o HC como para o CO indicam um 

processo de combustão mais eficiente quando se trabalha com iEGR em relação à 

câmara limpa, alinhando com os resultados obtidos e a primeira hipótese levantada 

sobre o ganho de eficiência da combustão. Para condição de operação com 

Biogás_E100 e razão R25, não foram observadas reduções tanto em emissões de 

HC quanto de CO. Voltando na Figura 64 pode-se perceber que este ponto de 

operação foi o único onde a eficiência da combustão foi menor para condição com 

iEGR do que com a condição sem iEGR. Mesmo assim, a eficiência de conversão de 

combustível deste ponto de teste foi superior com iEGR por causa do ganho em 

eficiência térmica. Em relação as emissões específicas de CO2, é observado uma 

ligeira redução em todas as condições de teste. 

Os resultados da Etapa 3 mostram que a tecnologia da iEGR utilizando o 

adiantamento da abertura das válvulas de admissão é uma ferramenta com potencial 

para aumentar a eficiência global nos motores, principalmente em condições de 

baixas rotações e baixas cargas. A redução do trabalho de bombeamento, a redução 

das perdas por transferência de calor e a combustão mais eficiente da mistura 

ar/combustível foram as causas dos respectivos ganhos abordados. A estratégia de 

iEGR utilizada no trabalho funcionou bem com todos os combustíveis, suas misturas 

e modos de operação. Mais uma vez, a estratégia de injeção dual-fuel mostrou 

excelentes resultados. Destaca-se ainda a redução dos níveis de emissões de 

poluentes com a iEGR, primordial para o futuro da nossa sociedade. 
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Figura 65 – Emissões específicas - Etapa 3 

 

 

 

 

Fonte: Próprio autor 
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para aumentar a razão volumétrica de compressão e o projeto do flange dos 

injetores mostrou-se adequado para a aplicação desejada. A metodologia 

experimental com toda a instrumentação preparada e as grandezas medidas e 

calculadas, além das metodologias de ensaios e calibração, foram adequadas para 

execução do trabalho. O biogás, foco deste trabalho, além de ser um biocombustível 

proveniente do  reaproveitamento de resíduos, apresentou desempenho satisfatório 

e redução considerável dos níveis de emissões de poluentes juntamente com a 

tecnologia dual-fuel utilizando o etanol hidratado. A eficiência global ou de conversão 

de combustível apresentada na Figura 66 para todos os casos, é o parâmetro 

principal que  reafirma este potencial. As melhoras eficiências encontradas para 

cada condição de operação dos ensaios estão sombreadas na respectiva figura. 

 

Figura 66 – Eficiência de conversão de combustível para todos os testes 

 

Fonte: Próprio autor 
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5. CONCLUSÕES 

 

As conclusões deste trabalho referem-se às metodologias desenvolvidas e 

aos resultados obtidos dos testes experimentais com o estudo da tecnologia dual-

fuel adaptado a um motor monocilindro de ignição por centelha, funcionando com 

etanol hidratado (E100), biogás e GNV.  

 

5.1. Conclusões da Etapa 1 - Testes com apenas um combustível 

 

Dos resultados obtidos para as condições de operação com apenas um 

combustível pode-se concluir que: 

 O motor funcionou bem com os três combustíveis (E100, biogás e GNV), com 

valores da CoV NIMEP < 3%. 

 O PCI de cada combustível e a tonalidade térmica da mistura são 

determinantes para o desempenho do motor, sendo que nas condições de 

WOT o E100 obteve maior NIMEP, seguido do GNV e do biogás. 

 Os combustíveis gasosos inibiram a ocorrência de detonação e possibilitaram 

maiores valores de avanço de ignição. 

 O biogás possui velocidade de propagação de chama menor e conseqüente 

duração da combustão maior, principalmente pela composição química do 

combustível, onde existe 35% de gás inerte. 

 A eficiência térmica dos combustíveis gasosos é maior se comparado com o 

E100. Entretanto, a eficiência da combustão é menor. 

 O biogás apresentou considerável redução de NOx comparando com o GNV 

e o E100. 

 

5.2. Conclusões da Etapa 2 - Testes com modo dual-fuel 

 

Dos resultados obtidos para as condições de operação com modo dual-fuel 

pode-se concluir que: 

 Tanto na mistura Biogás_E100 quanto na mistura GNV_E100, o motor 

apresentou bom funcionamento com redução da CoV NIMEP. Nas condições 

com razão R25, o desempenho do motor superou em alguns pontos de 

operação o desempenho apenas com E100. 
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 Ao implementar a tecnologia dual-fuel, o atraso de ignição e as durações da 

combustão diminuem. Além disso, a ocorrência de detonação também foi 

inibida. 

 A eficiência da combustão no modo dual-fuel aumenta consideravelmente, 

levando a valores de eficiência de conversão de combustível também mais 

elevados. Para condição de razão R25, tanto o Biogás_E100 como o 

GNV_E100 apresentaram valores de eficiência de conversão de combustível 

comparáveis com o E100. 

  A tecnologia dual-fuel apresentou reduções significativas de emissões de 

NOx, HC e CO.  

 

 

5.3. Conclusões da Etapa 3 - Testes com iEGR 

 

Dos resultados obtidos para as condições de operação com iEGR pode-se 

concluir que: 

 A iEGR aumenta o atraso de ignição, a duração da combustão e a 

instabilidade da combustão e diminui o trabalho de bombeamento. 

 Para a condição de operação testada, baixa carga e rotação, ocorreu ganho 

em eficiência térmica e de combustão com iEGR, mostrando-se uma 

alternativa capaz de maximizar a eficiência de conversão de combustível. 

 Os níveis de emissões específicas de NOx, HC , CO e CO2 foram reduzidos 

para todas as condições de operações com iEGR, sendo a redução de NOx a 

mais considerável. 

 

5.4. Conclusões finais 

 

Considerando a aplicação industrial para moto-geradores e visando 

benefícios sociais e ambientais para nossa sociedade, as seguintes conclusões 

podem ser atribuídas: 

 O biogás pode ser produzido de várias fontes orgânicas (resíduos agrícolas, 

esgoto, resíduos alimentares, resíduos animais, etc) e sua composição varia 

de acordo com a matéria prima utilizada e o processo de produção. Cabe a 
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adaptação dos motores para cada aplicação para o bom funcionamento do 

mesmo. 

 A tecnologia dual-fuel utilizando etanol, combustível abundante no mercado 

brasileiro, tem potencial para atender as exigências de demanda energética. 

Desta forma, o  Brasil, por ser o maior produtor de etanol hidratado do mundo, 

seria beneficiado economicamente; 

 Em comparação com outras tecnologias avançadas para melhorar o 

desempenho de motores (Ex: injeção direta, controle de válvulas variável, 

relação volumétrica de compressão variável, etc), o sistema de injeção dual-

fuel possui custo e impacto de desenvolvimento, adaptação e produção 

comparáveis ou menores; 

 Este sistema pode ser amplamente implementado em geradores de energia 

onde motores de combustão realizam a primeira etapa de conversão. O 

regime estacionário de geração de energia favorece ainda mais a otimização 

do projeto de injeção dos combustíveis e do abastecimento dos mesmos.  

 Outros biocombustíveis, especialmente os gasosos provenientes de usinas, 

carvoarias e sistemas industriais, possuem potencial para serem utilizados em 

motores adaptados. 

 Ganhos sociais estão ligados diretamente com os ambientais e econômicos 

apresentados. 

 

Finalmente, este trabalho técnico de engenharia desenvolvido no CTM-

UFMG, contribui para evolução tecnológica e a pesquisa relacionada com o aumento 

de eficiência dos motores de combustão interna. 

 

5.5. Sugestões para trabalhos futuros 

 

Com relação às sugestões para continuidade deste trabalho, podem ser 

relacionadas as seguintes atividades: 

 

 Testes com diferentes valores de 𝜆 para análise da combustão e para 

quantificar as perdas e ganhos em desempenho e emissões. 
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 Ampliar as faixas de carga para obter um mapa completo de operação do 

motor no modo dual-fuel. 

 Repetir os testes com medidor de vazão de gás apropriado para a aplicação. 

Desta forma, não seria necessário calcular a vazão de gás pela razão 

ar/combustível de cada combustível. 

 Estudar a influência de diferentes composições de biogás. Desta forma, a 

definição dos parâmetros para uma certa aplicação onde a composição do 

biogás é diferente ficaria mais fácil. 

 Testes com diferentes relações volumétricas de compressão. 

 Testes utilizando a tecnologia de turboalimentação em motores multicilindros 

e sobrealimentação com compressor externo em motor monocilindro, onde os 

ganhos com os combustíveis gasosos seriam maiores. 

 Estudar a tecnologia dual-fuel com o uso da gasolina, o outro combustível 

para motores de ignição por centelha disponível no mercado brasileiro. 

 Aplicar a estratégia de iEGR para todas as condições de teste. 

 Desenvolver metodologia para medir ou calcular a porcentagem de EGR. 

 Desenvolver modelos matemáticos e/ou realizar simulações unidimensionais 

e tridimensionais dos casos estudados neste trabalho. 

 Análise técnico-econômica da implementação da tecnologia dual-fuel 

utilizando biogás-etanol e/ou GNV-etanol para aplicações industrias, rurais ou 

particulares. 
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ANEXO I 

 

Desenho 2D do pistão original com 𝑟𝑐 igual a 11,5:1 
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ANEXO II 

 

Desenho 2D do pistão  projetado com 𝑟𝑐 igual a 13,7:1 
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ANEXO III 

 

Certificado de produção do biogás 

 

 



 
 

141 
 

ANEXO IV 

 

Formulário de referência para as grandezas calculadas 

 

Cálculo da potência de eixo diretamente pelo sistema PUMA(𝑷𝒐𝒕𝒆𝒊𝒙𝒐) 

𝑃𝑜𝑡𝑒𝑖𝑥𝑜 =
𝜋

30000
(𝜏 ∙ 𝑛)  [𝑘𝑊] 

Onde, 

𝜏, torque de eixo medido no ensaio [Nm] 

𝑛, regime de rotação [rpm] 

 

Cálculo do torque corrigido de referencia dado pela norma DIN 70020 

(𝝉𝒄𝒐𝒓𝒓) - Resultado Padrão 

𝜏𝑐𝑜𝑟𝑟 = 𝜏 [(
1013

𝑃𝑎𝑚𝑏
) (

(𝑇𝑎𝑚𝑏 + 273)

293
)

1/2 

]  [𝑁𝑚] 

Onde, 

𝑃𝑎𝑚𝑏, pressão barométrica da sala [mbar] 

𝑇𝑎𝑚𝑏, temperatura da sala [°C] 

 

Cálculo do torque corrigido utilizando a norma EWG 88/195 (𝝉𝒄𝒐𝒓𝒓) – 

Reescreve o Resultado Padrão em função de restrições nos parâmetros 

 

𝜏𝑐𝑜𝑟𝑟 = 𝜏 [(
990

𝑃𝑎𝑚𝑏 − 𝑃𝑤
)

1,2

(
(𝑇𝑎𝑚𝑏 + 273)

298
)

0,6

]  [𝑁𝑚] 

 

800 > 𝑃𝑎𝑚𝑏 ≤ 1100 

15 > 𝑇𝑎𝑚𝑏 ≤ 35 

 

Onde, 

𝑃𝑎𝑚𝑏, pressão barométrica da sala [mbar] 

𝑇𝑎𝑚𝑏, temperatura da sala [°C] 

𝑃𝑤, pressão de vapor de água [mbar] 

A pressão de vapor de água é dada por: 
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𝑃𝑤 =
𝑈𝑅

100
(6,04444 + 0,461236𝑇𝑎𝑚𝑏 + 0,013368𝑇𝑎𝑚𝑏

2 + 0,00025115𝑇𝑎𝑚𝑏
3

+ 0,00000459783𝑇𝑎𝑚𝑏
4 ) 

 

Onde, 

𝑇𝑎𝑚𝑏, temperatura da sala [°C] 

𝑈𝑅, umidade relativa [%] 

 

Cálculo da potência corrigida (𝑷𝒐𝒕𝒄𝒐𝒓𝒓) 

 

𝑃𝑜𝑡𝑐𝑜𝑟𝑟 = 𝑃𝑜𝑡𝑒𝑖𝑥𝑜 (
𝜏𝑐𝑜𝑟𝑟

𝜏
)  [𝑘𝑊] 

 

Cálculo da vazão mássica de combustível gasoso(�̇�𝒄𝒐𝒎𝒃_𝒈á𝒔) 

 

�̇�𝑐𝑜𝑚𝑏_𝑔á𝑠 =
�̇�𝑎𝑟 −  (𝐴𝐹𝑅𝑙𝑖𝑞  ∙ 𝜆 ∙  �̇�𝑐𝑜𝑚𝑏_𝑙𝑖𝑞 )

𝐴𝐹𝑅𝑔á𝑠 ∙ 𝜆
  [𝑘𝑔/ℎ] 

 

Onde, 

�̇�𝑎𝑟 , massa de ar medida [kg/h] 

𝐴𝐹𝑅, razão ar-combustível da mistura estequiométrica, sendo 𝐴𝐹𝑅𝑙𝑖𝑞 para o 

combustível líquido (no caso, 8,36 para o etanol) e 𝐴𝐹𝑅𝑔á𝑠 para os combutíveis 

gasosos (no caso, 17,08 quando GNV  e 6,95 quando biogás) 

𝜆, lambda (normalização da razão ar-combustível) 

�̇�𝑐𝑜𝑚𝑏_𝑙𝑖𝑞  , vazão de combustível líquido medida pela balança de combustível 

[kg/h] 

 

Cálculo da pressão média efetiva indicada líquida (𝐍𝐈𝐌𝐄𝐏) 

 

NIMEP =
1

∀𝑑
∮ 𝑃𝑑∀  [𝑏𝑎𝑟] 

Onde, 

𝑃, pressão do gás no interior do cilindro [bar] 

∀𝑑, deslocamento volumétrico do motor [cm³] – (454cm³ SCRE) 

∀, volume instantâneo dentro do cilindro [cm³] 
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O volume instantâneo em função do ângulo do virabrequim é dado por  

 

∀(𝜃) = ∀𝑐𝑐 +
𝜋𝐷2

4
(𝑙 + 𝑎 (1 − cos 𝜃 + √𝑙2 − 𝑎2 ∙ 𝑠𝑒𝑛2𝜃))  [𝑐𝑚3] 

 

Onde, 

∀𝑐𝑐, volume fixo da câmara de combustão  [41,2cm³ SCRE] 

𝐷, diâmetro do cilindro [cm] – (8,2cm SCRE) 

𝑎, raio de manivela - metade do curso do pistão [cm] – (4,3cm SCRE) 

𝑙, comprimento da biela [cm] – (14,4cm SCRE) 

𝜃, posição angular do virabrequim [°] 

 

Cálculo da pressão média efetiva de bombeamento (𝐏𝐌𝐄𝐏) 

 

PMEP =
1

∀𝑑
{( ∫ 𝑃𝑑∀

𝐵𝐷𝐶

𝑇𝐷𝐶

)

𝑖𝑛𝑡

+ ( ∫ 𝑃𝑑∀

𝑇𝐷𝐶

𝐵𝐷𝐶

)

𝑒𝑥ℎ

}  [𝑏𝑎𝑟] 

 

Onde, 

𝑖𝑛𝑡, intake (integral limitada ao evento de admissão) 

𝑒𝑥ℎ, exhaust (integral limitada ao evento de exaustão) 

𝑃, pressão no interior do cilindro [bar] 

∀, volume instantâneo dentro do cilindro [cm³] 

∀𝑑, deslocamento volumétrico do pistão [cm³] – (454cm³ SCRE) 

 

Cálculo da pressão média efetiva de eixo (𝐁𝐌𝐄𝐏) 

 

BMEP = 40𝜋
𝜏

∀𝑑
  [𝑏𝑎𝑟] 

Onde, 

𝜏, torque de eixo medido no ensaio [Nm] 

∀𝑑, volume deslocado [cm³] – (454cm³ SCRE) 
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Cálculo da pressão média efetiva de atrito (𝐅𝐌𝐄𝐏) 

 

FMEP = (NIMEP − BMEP)  [𝑏𝑎𝑟] 

 

Cálculo da covariância da pressão média efetiva indicada 

líquida(𝐂𝐨𝐕_𝐍𝐈𝐌𝐄𝐏) 

 

COV_NIMEP =
100

𝜎NIMEP ∙ 200
∑ NIMEPciclo

200

𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜=1

  [%] 

 

Onde, 

𝜎NIMEP, desvio padrão da NIMEP de 200 ciclos. 

 

Cálculo da covariância da pressão máxima dentro do cilindro 

(𝐂𝐨𝐕_𝐏𝐌𝐀𝐗) 

COV_PMAX =
100

𝜎𝑃𝑀𝐴𝑋 ∙ 200
∑ PMAXciclo

200

𝑐𝑖𝑐𝑙𝑜=1

  [%] 

Onde, 

σPMAX, desvio padrão da pressão máxima de 200 ciclos. 

 

Cálculo do torque indicado (𝝉𝒊𝒏𝒅) 

 

𝜏𝑖𝑛𝑑 = 𝜏 (
NIMEP

BMEP
)  [𝑁𝑚] 

 

 

Cálculo da potência indicada (𝑷𝒐𝒕𝒊𝒏𝒅) 

 

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑 =
NIMEP ∙ ∀𝑑

1200000
∙ 𝑛  [𝑘𝑊] 
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Cálculo do consumo específico de combustível indicado (𝐈𝐒𝐅𝐂) 

 

ISFC = 1000
�̇�𝑐𝑜𝑚𝑏

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑
  [

𝑔
𝑘𝑊ℎ⁄ ] 

 

Cálculo utilizado apenas quando um combustível foi utilizado 

 

Cálculo do consumo específico de combustível de eixo (𝐁𝐒𝐅𝐂) 

 

BSFC = 1000
�̇�𝑐𝑜𝑚𝑏

𝑃𝑜𝑡𝑒𝑖𝑥𝑜
  [

𝑔
𝑘𝑊ℎ⁄ ] 

 

Cálculo utilizado apenas quando um combustível foi utilizado 

 

 

Cálculo da eficiência de conversão de combustível (𝜼𝒄𝒄) 

 

𝜂𝑐𝑐 =
𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑  ∙ 360

�̇�𝑐𝑜𝑚𝑏_𝑙𝑖𝑞 ∙ PCI𝑙𝑖𝑞  +  �̇�𝑐𝑜𝑚𝑏_𝑔á𝑠 ∙ PCI𝑔á𝑠
   [%] 

 

Onde, 

PCI, poder calorífero inferior do combustível [MJ/kg], sendo PCI𝑙𝑖𝑞 para o 

combustível líquido (no caso, 26,76 MJ/kg para o etanol) e PCI𝑔á𝑠 para os 

combustíveis gasosos (no caso, 49 MJ/kg para o GNV e 22 MJ/kg para o biogás). 

 

Cálculo da eficiência da combustão (𝜼𝒄) 

 

𝜂𝑐 =

(𝑄𝑎𝑡∙ 𝑛)

120

�̇�𝑐𝑜𝑚𝑏_𝑙𝑖𝑞 ∙ PCI𝑙𝑖𝑞  +  �̇�𝑐𝑜𝑚𝑏_𝑔á𝑠 ∙ PCI𝑔á𝑠
 ∙

360

1000
  [%] 

 

Onde, 

𝑄𝑎𝑡, calor liberado aparente, modelo termodinâmico - análise da curva de 

pressão no cilindro [J] 
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Cálculo da eficiência térmica (𝜼𝒕) 

 

𝜂𝑡 =
𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑

(𝑄𝑎𝑡∙ 𝑛)

120

∙ 100000 [%] 

 

Modelo termodinâmico de uma zona para avaliação do processo de 

combustão 

 

O esquema abaixo apresenta do volume de controle para o modelo quase-

dimensional da combustão. 

 

 

 

Aplicando o princípio de conservação da energia ao volume de controle da 

Figura 9 (sistema fechado) tem-se que a taxa de liberação de calor pode ser escrita 

como: 

𝛿𝑄𝑎

𝑑𝜃
= 𝑚

𝑐𝑣𝑑𝑇

𝑑𝜃
+

𝑃𝑑∀

𝑑𝜃
 

 

Onde, 

𝑚, massa mistura dentro do cilindro 

𝑇, temperatura média do gás dentro do cilindro. 

𝑃, pressão média do gás dentro do cilindro. 

∀, volume instantâneo disponível no cilindro. 

𝑐𝑣, calor específico a volume constante da mistura no interior do cilindro 

(função da temperatura). 

𝜃, posição angular do virabrequim (0° - PMS de compressão). 

 

Closed System 

𝑇 

𝜌 
𝛿𝑊/𝑑𝑡 

𝛿𝑄/𝑑𝑡 ∀ 

𝑃 
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A temperatura média dentro do cilindro é dada pela equação do gás ideal: 

 

𝑇 =
𝑃∀

𝑚𝑅
 

Onde, 

𝑅, constante da mistura de gases (0,280 kJ/kg.K) 

𝑚, massa no interior do cilindro, estimada pela equação do gás ideal a -

180°CA 

 

O calor específico a volume constante da mistura no interior do cilindro é uma 

função da temperatura e é dado por: 

 

𝑐𝑣 = 0,7 + 0,255
𝑇

1000
   [𝑘𝐽 𝑘𝑔. 𝐾⁄ ] 

 

Resolvendo para uma curva de pressão medida, tem-se a taxa de liberação 

de calor abaixo. 

 

 

Integrando a taxa de liberação de calor na janela de -60 a 90° (ref.  0° PMS 

compressão), tem-se o calor total líquido aparente liberado pelo processo de 

combustão, ou seja, a energia que realmente alterou a pressão e temperatura média 

do gás no interior do cilindro. 
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𝑄𝑎𝑡 = ∫
𝛿𝑄𝑎

𝑑𝜃
𝑑𝜃

90°

−60°

 

 

A fração de massa queimada é então calculada pela seguinte equação  e  

mostrada e definida na curva abaixo. 

 

𝑋𝑏(𝜃) =
100

𝑄𝑎𝑡
∫

𝛿𝑄𝑎

𝑑𝜃
𝑑𝜃

𝜃

−60°

 

 

 

 

A partir da curva de fração de massa queimada é possível determinar os 

principais parâmetros do processo de combustão. 

SOC, posição angular do virabrequim referente ao início da combustão: 

determinado quando a curva de fração de massa queimada atinge derivada positiva 

e seu valor ultrapassa 0%. 

MBF 50, posição angular do virabrequim referente à queima de 50% do 

combustível: determinado quando a curva de fração de massa queimada atinge 

50%. 

MBF 10 − 90, intervalo angular de deslocamento do virabrequim referente ao 

intervalo de queima de 10% do combustível até 90% (ângulo de queima rápida): 

determinado pela diferença angular quando a curva de fração de massa queimada 

atinge 90% e 10%. 
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MBF 10 − 50, intervalo angular de deslocamento do virabrequim referente ao 

intervalo de queima de 10% do combustível até 50% (primeira porção da queima): 

determinado pela diferença angular quando a curva de fração de massa queimada 

atinge 50% e 10%. 

MBF 50 − 90, intervalo angular de deslocamento do virabrequim referente ao 

intervalo de queima de 50% do combustível até 90% (segunda porção da queima): 

determinado pela diferença angular quando a curva de fração de massa queimada 

atinge 90% e 50%. 

𝐴𝑡𝑟𝑎𝑠𝑜 𝑑𝑒 𝑖𝑔𝑛𝑖çã𝑜, intervalo angular de deslocamento do virabrequim 

referente ao intervalo de início da combustão e avanço de ignição: determinado pela 

diferença angular entre o momento da centelha e o SOC. 

A taxa de liberação de calor pode ser normalizada e corresponde à derivada 

da curva de fração de massa queimada. Esta grandeza é mostrada na curva abaixo, 

obtida pela modelagem. 

 

 

 

Metodologia para determinação das emissões específicas base seca 

 

Primeiramente, admite-se 5 gases como composição da mistura no 

escapamento (CO, CO2, NOx, HC e N2). O oxigênio é desconsiderado uma vez que 

se trabalha com mistura estequiométrica. A água é desconsidera porque o gás é 

seco após passagem em sílica e em filtro de umidade, antes de acessar o medidor 

de poluentes. Determina-se pela equação a seguir a massa molar do gás no 
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escapamento, 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) 

 

Onde, 

𝑀𝑀𝐻𝐶, massa molar do HC (representado por n-Hexano C6H14 – 86,18 

g/mol) 

𝑀𝑀𝐶𝑂, massa molar do CO (28,01 g/mol) 

𝑀𝑀𝐶𝑂2
, massa molar do CO2 (44,01 g/mol) 

𝑀𝑀𝑁𝑂𝑥
, massa molar do NOx (representado por NO – 30,01 g/mol) 

𝑀𝑀𝑁2
, massa molar do N2 (28,01 g/mol) 

𝑣𝑜𝑙𝐻𝐶, fração volumétrica de HC [ppm] 

𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂, fração volumétrica de CO [%] 

𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂2
, fração volumétrica de CO2 [%] 

𝑣𝑜𝑙𝑁𝑂𝑥
, fração volumétrica de NOx [ppm] 

 

As emissões específicas para os 4 gases são calculadas de acordo com as 

seguintes expressões. Essas equações foram deduzidas a partir da conservação de 

massa no motor e conversão da fração volumétrica do gás em fração mássica da 

mistura no escapamento. 

 

ISHC = 103
(�̇�𝑎𝑖𝑟 + �̇�𝑓𝑢𝑒𝑙)

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑

𝑀𝑀𝐻𝐶

𝑀𝑀𝑒𝑥ℎ
∙ (𝑣𝑜𝑙𝐻𝐶 ∙ 10−6)  [𝑔/𝑘𝑊ℎ] 

ISCO = 103
(�̇�𝑎𝑖𝑟 + �̇�𝑓𝑢𝑒𝑙)

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑

𝑀𝑀𝐶𝑂

𝑀𝑀𝑒𝑥ℎ
∙ (𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂 ∙ 10−2)  [𝑔/𝑘𝑊ℎ] 

ISCO2 = 103
(�̇�𝑎𝑖𝑟 + �̇�𝑓𝑢𝑒𝑙)

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑

𝑀𝑀𝐶𝑂2

𝑀𝑀𝑒𝑥ℎ
∙ (𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂2

∙ 10−2)  [𝑔/𝑘𝑊ℎ] 

ISNOx = 103
(�̇�𝑓𝑢𝑒𝑙 + �̇�𝑓𝑢𝑒𝑙)

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑

𝑀𝑀𝑁𝑂𝑥

𝑀𝑀𝑒𝑥ℎ
∙ (𝑣𝑜𝑙𝑁𝑂𝑥

∙ 10−6)  [𝑔/𝑘𝑊ℎ] 
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Onde, 

�̇�𝑎𝑟, vazão mássica de ar [kg/h] 

�̇�𝑐𝑜𝑚𝑏, vazão mássica de combustível [kg/h], dado pela soma de �̇�𝑐𝑜𝑚𝑏_𝑙𝑖𝑞 e 

�̇�𝑐𝑜𝑚𝑏_𝑔á𝑠 

𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑, potência indicada [kW] 

𝑀𝑀𝐻𝐶, massa molar do HC (representado por n-Hexano C6H14 – 86,18 g/mol) 

𝑀𝑀𝐶𝑂, massa molar do CO (28,01 g/mol) 

𝑀𝑀𝐶𝑂2
, massa molar do CO2 (44,01 g/mol) 

𝑀𝑀𝑁𝑂𝑥
, massa molar do NOx (representado por NO – 30,01 g/mol) 

𝑀𝑀𝑒𝑥ℎ, massa molar do gás no escapamento [g/mol] 

𝑣𝑜𝑙𝐻𝐶, fração volumétrica de HC [ppm] 

𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂, fração volumétrica de CO [%] 

𝑣𝑜𝑙𝐶𝑂2
, fração volumétrica de CO2 [%] 

𝑣𝑜𝑙𝑁𝑂𝑥
, fração volumétrica de NOx [ppm] 

 

𝐵𝑆𝐻𝐶 = 𝐼𝑆𝐻𝐶 ∙
𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑

𝑃𝑜𝑡𝑒𝑖𝑥𝑜
 

𝐵𝑆𝐶𝑂 = 𝐼𝑆𝐶𝑂 ∙
𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑

𝑃𝑜𝑡𝑒𝑖𝑥𝑜
 

𝐵𝑆𝐶𝑂2 = 𝐼𝑆𝐶𝑂2 ∙
𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑

𝑃𝑜𝑡𝑒𝑖𝑥𝑜
 

𝐵𝑆𝑁𝑂𝑥 = 𝐼𝑆𝑁𝑂𝑥 ∙
𝑃𝑜𝑡𝑖𝑛𝑑

𝑃𝑜𝑡𝑒𝑖𝑥𝑜
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 
 

152 
 

ANEXO V 

 

Grandezas medidas e calculadas 

Arquivo de referência. Condição dual-fuel biogás(R25) e etanol com iEGR 
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ANEXO VI 

 

Tabela com resultados de pressões médias indicadas e eficiências 
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Tabela com grandezas medidas e calculadas dos ensaios 
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