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RESUMO

Os modelos numéricos capazes de simular de maneira acoplada um motor linear e
um gerador elétrico em geral utilizam uma representagao da combustao, no interior
do cilindro do motor, baseada num modelo termodinamico quase-dimensional. Nesse
sentido, os fendbmenos fisicos e quimicos dependentes do espago séo representados
de maneira simplificada. Devido as hipéteses simplificadoras associadas ao modelo,
todos os fendbmenos referentes a cinética quimica da combustao, dinamica de fluidos
e transferéncia de calor sdo resumidos na lei universal dos gases e numa fungao de
liberagdo de calor para a combustdo. Em tais modelos o calculo &€ extremamente
simples do ponto de vista computacional e permite a execu¢ao de um processo de
otimizagdo para a escolha de caracteristicas e parametros operacionais 6timos do
motor linear, conduzindo ao dimensionamento e projeto geométrico da camara de
combustéo utilizada neste trabalho. O objetivo deste trabalho é validar e propor
alteracdes ao projeto otimizado ao utilizar simulagbes multidimensionais do motor
projetado visando a melhoria de seu desempenho. Dessa forma, buscou-se, ao longo
da realizagao do trabalho, maximizar parametros como eficiéncia térmica e trabalho
bruto indicado por ciclo. Trés configuragdes distintas foram estudadas. A primeira diz
respeito a configuragdo original do motor, onde mistura ar-combustivel
estequiométrica adentra o cilindro através de janelas. Verificou-se, no entanto, que tal
configuragcao provocava fluxo massico reverso através das janelas e autoignicdo dos
hidrocarbonetos do gas de pirdlise. Na segunda configuragao, realizou-se a admissao
de mistura ar-combustivel por meio das valvulas e constatou-se que o fluxo massico
reverso, através das valvulas, pode ser mitigado desde que se faga uso de um perfil
de deslocamento adequado. Mesmo nesta configuragao, o C;H,, presente no gas de
pirodlise, sofre autoignicao e o desempenho fica aquém do desejavel. Por isso, testou-
se a terceira e ultima configuragdo com admissao de ar puro pelas janelas e injecéao
direta de gas de pirdlise no interior do cilindro. Esta configuragéo, para uma pressao
de injecdo de gas de pirdlise de 8 bar, mostrou-se ser a mais promissora com uma

eficiéncia térmica de 54,20% e trabalho bruto indicado por ciclo de 160 J.

Palavras-chave: Motor linear; Motogerador linear; Gas de pirdlise; Otimizagao;

Simulagcées multidimensionais.



ABSTRACT

Numerical models capable of simulating a linear engine and an electric generator in a
coupled manner generally employ a representation of combustion inside the engine
cylinder based on a quasi-dimensional thermodynamic model. In this sense, the space-
dependent physical and chemical phenomena are represented in a simplified way. Due
to the simplifying assumptions associated with the model, all phenomena related to
combustion chemical kinetics, fluid dynamics, and heat transfer are summarized in the
universal gas law and in a combustion heat release function. In such models, the
calculation is extremely simple from a computational point of view and allows the
execution of an optimization process for the selection of optimal characteristics and
operational parameters of the linear engine, leading to the sizing and geometric design
of the combustion chamber used in this work. The aim of this work is to validate and
propose modifications to the optimized design by using multidimensional simulations
of the designed engine, seeking performance improvements. Thus, throughout the
development of this study, the objective was to maximize parameters such as thermal
efficiency and gross indicated work per cycle. Three distinct configurations were
investigated. The first concerns the original configuration of the engine, in which a
stoichiometric air-fuel mixture enters the cylinder through ports. It was found, however,
that such configuration caused reverse mass flow through the ports and autoignition
of hydrocarbons in the pyrolysis gas. In the second configuration, the air-fuel mixture
was admitted through valves, and it was observed that the reverse mass flow through
the valves can be mitigated provided that an appropriate displacement profile is
applied. Even in this configuration, C;H, present in the pyrolysis gas undergoes
autoignition, and the performance remains below expectations. For this reason, the
third and final configuration was tested, with fresh air intake through the ports and direct
injection of pyrolysis gas into the cylinder. This configuration, with a pyrolysis gas
injection pressure of 8 bar, proved to be the most promising, achieving a thermal

efficiency of 54.20% and a gross indicated work per cycle of 160 J.

Keywords: Free-piston engine; Free-piston generator; Pyrolysis gas; Optimization;

Multidimensional simulations.
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1 INTRODUGAO

O presente trabalho tem como foco o estudo numérico e a otimizacdo dos
parametros operacionais de um motor linear alimentado por gas de pirdlise, com o
objetivo de aprimorar seu desempenho termodindmico. O motor linear, por suas
caracteristicas construtivas e dinamicas singulares, apresenta potencial para
aplicagcbes em sistemas de geracdo de energia de baixo impacto ambiental, sobretudo
quando associado a combustiveis renovaveis. Neste capitulo sdo apresentados o
contexto e a motivagao que justificam o desenvolvimento deste estudo, os objetivos

propostos e, por fim, a estrutura geral do trabalho.

1.1 Contextualizacao e motivagao

O motor linear, também chamado de motor a pistao livre, € um tipo de motor de
combustado interna que tem sido alvo de inumeras pesquisas ao redor do mundo. O
interesse nessa maquina se da, principalmente, devido as suas promissoras
vantagens, em relagdo aos motores convencionais, com eixo virabrequim, que dizem
respeito ao aspecto construtivo simples, menor quantidade de partes moveis, menores
perdas por atrito, menor desgaste, manuten¢ado mais barata, expectativa de vida mais
elevada, possibilidade de operagao com multiplos combustiveis, razao de compressao
variavel, entre tantas outras mencionadas na literatura. Todas as potenciais vantagens
atribuidas aos motores lineares sdo, de maneira direta ou indireta, relacionadas ao
fato deste motor n&o possuir eixo virabrequim (MIKALSEN; ROSKILLY, 2007).
Ademais, a auséncia do eixo virabrequim faz com que o comportamento dinamico
dessa maquina seja bastante diferente quando comparado com o de motores
convencionais e torna sua simulagdo, projeto e controle desafiadores
(ACHTEN, 1994).

O gas de pirdlise, por sua vez, configura-se como um combustivel sustentavel
e versatil, podendo ser produzido a partir de fontes renovaveis, como, por exemplo,
biomassa ou residuos sélidos urbanos, promovendo a valorizagdo energética de
materiais que, de outra forma, seriam descartados. Sua utilizacdo contribui para a
reducao da dependéncia de combustiveis fosseis e para a mitigacao das emissdes de
gases de efeito estufa, especialmente quando inserida em cadeias produtivas de baixo
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impacto ambiental. Nesse cenario, o motor linear surge como uma tecnologia
especialmente adequada para aproveitar o potencial do gas de pirdlise.
Diferentemente dos motores de combustdo interna convencionais, o motor linear
apresenta uma conversao de energia mais direta e com menor numero de
componentes mecanicos, o que reduz perdas e aumenta a eficiéncia do sistema. Os
motores lineares, em especial os do tipo dual piston, operam, frequentemente, em sua
frequéncia natural ou de ressonancia, condicao que favorece um aproveitamento
maximo da energia liberada na combustdo. Nessa operagédo, pequenas forgas
resultantes podem gerar deslocamentos significativos dos pistdes, otimizando a
transformacao da energia quimica em energia cinética. A associacdo de um motor
linear a um gerador elétrico de im&s permanentes potencializa ainda mais essa
eficiéncia, pois o gerador ndo apenas converte a energia mecanica em energia elétrica
de forma direta, mas também estabiliza dinamicamente o sistema durante a operacao
em ressonancia. Dessa forma, o conjunto motogerador linear a gas de pirdlise
apresenta-se como uma solugdo promissora, unindo alta eficiéncia energética e
menor impacto ambiental, alinhando-se as demandas por tecnologias de geracéo de
energia mais limpas e sustentaveis.

Rodrigues (2020) desenvolveu um modelo numérico capaz de simular de
maneira acoplada um motor linear e um gerador elétrico. A distribuicdo do campo
eletromagnético no interior do gerador elétrico foi estimada através do método dos
subdominios. A combustao, no interior do cilindro do motor, foi representada por meio
de um modelo termodindmico quase-dimensional. O modelo desenvolvido por
Rodrigues (2020) foi, posteriormente, utilizado por Rigobello (2020), que realizou
inumeras simulagdes quase-dimensionais de um motogerador linear projetado para
funcionar com gas de sintese produzido a partir da gaseificagdo de residuos solidos
urbanos. O autor realizou a otimizagdo dos parametros operacionais do conjunto e,
também, fez o dimensionamento dos componentes mecéanicos do motor linear. As
simulagdes quase-dimensionais, no entanto, apresentam uma série de limitacdes pois
a geometria do motor é levada em consideracédo nos calculos através de constantes
e expressdes determinadas empiricamente. Nesse sentido, as equacdes utilizadas
nesta categoria de simulacdo ndo dependem, do ponto de vista matematico, de
nenhuma dimensao do espacgo. Por consequéncia, fendmenos fisicos e quimicos que
apresentam forte dependéncia do espaco sao representados de maneira precaria ou

simplesmente ignorados. Isso faz com que através desse método de simulagao
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apenas alguns aspectos do problema possam ser conhecidos e estudados. Por esse
motivo, € necessario recorrer a simulagdes multidimensionais para que os fenbmenos
fisicos e quimicos associados ao funcionamento do motor linear possam ser

devidamente representados e estudados de maneira mais detalhada.

1.2 Objetivos

O objetivo deste trabalho é realizar simulagdes multidimensionais, utilizando o
software Ansys Forte®, para analisar detalhadamente os fenémenos fisicos e
quimicos associados ao funcionamento do motor linear proposto por Rigobello (2020).
A partir dos resultados obtidos, sdo propostas modificagdes nos parametros

operacionais do motor com o intuito de maximizar sua eficiéncia térmica.

1.3 Estrutura da dissertacao

A presente dissertacdo foi estruturada em cinco capitulos. O segundo capitulo
corresponde a uma revisao bibliografica e possui quatro se¢des. Na primeira segéao
os seguintes assuntos foram discutidos: consideragdes gerais sobre motores de
combustédo interna, motores de ignicdo por centelha dois tempos, lavagem em
motores dois tempos, principais componentes mecanicos de motores e o0s principais
parametros operacionais associados a motores de combustdo interna. Na segunda
secao os motores lineares s&o apresentados, especialmente motores lineares do tipo
dual piston, as principais caracteristicas desses motores sao discutidas. A terceira
secdo abordou simulacbes de motores de combustdo interna, apresentando e
discutindo diferentes tipos de simulagao, incluindo estudos sobre motores lineares da
categoria dual piston e otimizagdes baseadas em simulagdes multidimensionais de
motores de ignigdo por centelha. O capitulo se encerra com a quarta seg¢ao, que
apresentou o software de simulagdo de motores Ansys Forte® e os modelos e
submodelos empregados neste trabalho.

O terceiro capitulo apresenta a metodologia adotada ao longo da realizagao
deste trabalho. O quarto capitulo apresenta os resultados obtidos ao longo do
desenvolvimento do trabalho e, também, a discussao destes resultados. Por ultimo, o
quinto capitulo apresenta as principais conclusdes obtidas com a realizagdo do
presente trabalho.



15

2 REVISAO BIBLIOGRAFICA

Este capitulo revisa os principais aspectos conceituais, caracteristicas e
métodos de modelagem relevantes para o estudo do motor linear movido a gas de
pirdlise. Inicialmente, sdo discutidos os fundamentos dos motores de combustao
interna convencionais, destacando parametros operacionais e conceitos que, embora
tipicos de motores que apresentam eixo virabrequim, também sao aplicaveis aos
motores lineares. Em seguida, € abordada a tecnologia dos motores lineares, com
énfase nas particularidades do tipo dual piston e nos desafios especificos de sua
modelagem e operagao. A seg¢ao subsequente trata das abordagens de simulagao de
motores de combustado interna, evoluindo de métodos simplificados até simulagdes
multidimensionais, capazes de detalhar de forma precisa os fendmenos fisicos e
quimicos associados ao funcionamento de motores de combustao interna. Por fim,
sdo apresentados o software Ansys Forte®, ferramenta utilizada neste trabalho para
analise e otimizacdo do motor estudado, e seu modelo fisico-matematico para

simulacao de motores de combusté&o interna.

2.1 Fundamentos de motores de combustao interna

Esta secdo se destina a expor os fundamentos de motores de combustao
interna, principalmente aqueles relacionados aos motores de ignigédo por centelha. Os

motores lineares serao objeto de discussao de uma seg¢ao mais a frente.

2.1.1Consideragoes gerais

O motor de combustéo interna € uma maquina responsavel por converter a
energia quimica de um combustivel em energia mecanica. A energia quimica contida
no combustivel & inicialmente convertida em calor por meio da combustao ou oxidacao
com um agente oxidante, tradicionalmente ar, no interior do motor. O calor eleva a
temperatura e a pressao dos gases no interior do motor, os gases em alta pressao,
entéo, se expandem produzindo trabalho. Em motores convencionais, isto €, motores
com eixo virabrequim, essa expansao € convertida em um movimento rotativo
(PULKRABEK, 2004).
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Frequentemente, na literatura, os motores séo classificados como maquinas
térmicas. No entanto, os motores de combust&o interna ndo sdo maquinas térmicas
no sentido termodindmico. Maquinas térmicas, no sentido termodinamico, sao
maquinas que operam em um ciclo termodinamico fechado (CENGEL; BOLES, 2013).
Motores de combustao interna, no entanto, apesar de operarem em um ciclo
mecanico, ndo operam em ciclo termodinamico, pois admitem entrada e saida de
massa (CATON, 2015).

Motores de combustéo interna podem ser classificados de diferentes maneiras.
Porém, segundo Heywood (2018), a classificacdo mais importante diz respeito ao
método de igni¢gdo da mistura ar-combustivel. Dessa forma, motores de combustao
interna podem ser classificados como: motores de igni¢cao por centelha ou motores de
ignicdo por compressao. Uma outra forma de classificar motores de combustdo interna
se da com relagao ao ciclo de operacao, isto €, se o motor funciona com base em um
ciclo de dois ou quatro tempos. Ao longo deste trabalho apenas motores de igni¢cao
por centelha e que operam segundo um ciclo dois tempos serdo discutidos mais
detalhadamente. Informag¢des sobre outras categorias de motores podem ser

encontradas, principalmente, nos trabalhos de Pulkrabek (2004) e Heywood (2018).

2.1.2 Motores de ignicao por centelha dois tempos

Em motores de ignicdo por centelha, a mistura ar-combustivel &€ admitida
previamente dosada ou formada no interior do cilindro, quando ha injegao direta de
combustivel, e inflamada por uma centelha que ocorre entre os eletrodos de uma vela
de ignicdo (BRUNETTI, 2018). Além disso, segundo Heywood (2018), motores dois

tempos sdo motores que operam segundo o seguinte ciclo mecanico:

i) Um curso de compressao, que se inicia fechando os porticos de entrada e saida, e,
entdo, comprime a mistura ar-combustivel, que sofre ignicdo na medida em que o

pistdo se aproxima do ponto morto superior (PMS).

ii) Um curso de expanséo, que € caracterizado pela aproximagéo do pistdo ao ponto
morto inferior (PMI). Durante o curso de expansé&o, os porticos se encontram abertos
para que a maior parte dos gases queimados, produzidos pelo processo de

combustéo, possam sair do interior do cilindro através de um processo conhecido
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como lavagem. A lavagem se da quando a mistura ar-combustivel fresca entra no

cilindro expulsando os gases queimados.

2.1.3Lavagem em motores dois tempos

Tradicionalmente, os motores dois tempos apresentam trés modalidades
distintas de lavagem (MARTINS, 2006). Cada uma dessas modalidades sera

discutida, de maneira breve, a seguir.

e Lavagem transversal:

A lavagem transversal é a mais tradicional das lavagens empregadas a motores
dois tempos, embora atualmente ndo seja muito utilizada. Neste método, as janelas
de admissé&o e escape sao posicionadas em lados opostos do cilindro e frente a frente.
Para que os gases frescos ndo passem diretamente da janela de admissao para a de
escape, o pistao apresenta um defletor que direciona os gases frescos para o topo do
cilindro, local onde se situa a vela de ignicdo e se iniciara a combustédo

(MARTINS, 2006). A Figura 1 representa esquematicamente esse tipo lavagem.

Figura 1 - Lavagem transversal

Fonte: Martins (2006).
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e Lavagem em laco:

A lavagem em laco é tida como mais eficiente do que a lavagem transversal.
Motores que utilizam este método de lavagem tém varias janelas de admisséao
dispostas radialmente ocupando grande parte do perimetro do cilindro

(MARTINS, 2006). A Figura 2 ilustra esse tipo de lavagem.

Figura 2 - Lavagem em lago

¥ s {‘

S o " |

Fonte: Martins (2006).

e Lavagem unidirecional:

Na lavagem unidirecional a entrada e a saida dos gases ocorrem em locais
diferentes do cilindro, uma no topo e a outra na base. Geralmente, na base e em toda
a volta do cilindro aparecem janelas de admisséo e o escape é feito por valvulas
situadas no cabegote do motor. A configuragdo pode ser contraria, ou seja, admissao
por meio das valvulas no cabecgote e escape por janelas na base do cilindro
(MARTINS, 2006).

Este tipo de lavagem tem a vantagem de ser mais eficiente que as do tipo
transversal e em laco, principalmente em cilindros altos e estreitos, pois, se nao
houver mistura entre os gases queimados e frescos, a remogao de gases queimados
pode ser praticamente perfeita. Geralmente as janelas de admissdao tém uma

inclinagdo de modo a proporcionarem a rotagao, ou swirl, dos gases no interior do
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cilindro o que melhora substancialmente a lavagem (MARTINS, 2006). A Figura 3
mostra esquematicamente o processo de lavagem unidirecional. Na representagao a
esquerda a mistura fresca € admitida pelas janelas na base do cilindro e os gases
queimados sao expelidos através das valvulas, o contrario acontece na representacao
a direita. Além disso, a Figura 4 mostra como se da o movimento de swirl,

caracteristico desse tipo de lavagem, no interior do cilindro.

Figura 3 - Lavagem unidirecional
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Fonte: Martins (2006).

Figura 4 - Movimento de swirl

Swirl

Fonte: Brunetti (2018).
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2.1.4Principais componentes mecanicos de motores de combustao interna

Conforme pode ser visto na Figura 5, os principais componentes mecanicos,
representados de maneira esquematica, de um motor de combustdo interna
convencional sao: cilindro, pistao, biela e eixo virabrequim (VAN BASSHUYSEN ET
AL., 2016). Além desses componentes principais, motores de ignigdo por centelha
dois tempos possuem porticos e valvulas, de admissao ou exaustao, e vela de ignicéo
(MARTINS, 2006).

Figura 5 - Representacado esquematica de um motor de combustao interna
convencional e seus principais componentes mecanicos

/ _Cilindro

-

(i _ Pistao

_ -Biela

Eixo virabrequim

Fonte: Adaptado de Van Basshuysen et al. (2016).

A posicao do pistdo, em relagao ao angulo do eixo virabrequim, é dada pela
Eq. (2.1), onde x é a posi¢ao do pistao, 68 é o angulo do eixo virabrequim, R é o raio

do eixo virabrequim e L € o comprimento de biela.

2

x(0) =R(1 —cosf)+ L 1—\/1—(%) sen?6 (2.1)

A Figura 6 ilustra, esquematicamente, parametros geométricos associados aos
motores de combustdo interna de maneira geral. Na Figura 6, V. corresponde ao

volume morto. Este € o menor volume atingido pelos fluidos de trabalho e se da
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quando o pistédo esta localizado no ponto morto superior (PMS). A posi¢cao do pistao
para o qual o volume, no interior da camara de combustao, € maximo, é chamada de
ponto morto inferior (PMI). O volume deslocado, V,, representa, matematicamente, a
diferenga entre o volume maximo atingido pelos fluidos de trabalho e o volume morto.

Além disso, L corresponde ao curso do pistdo e B ao diametro do cilindro. V; &, entao,
dado pela Eq. (2.2).

Vy=—o1L (2.2)

Figura 6 - Parametros geométricos de motores de combustéo interna

Ve T~

————————— ——PMS

—PMI

Fonte: Heywood (2018).
A razédo de compresséo geomeétrica, ., dada pela Eq. (2.3), é definida como a
razao entre o volume da camara de combustdo quando o pistdo esta no ponto morto

inferior e o volume morto.

Ve +Vq

(2.3)

~
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2.1.5Principais parametros operacionais associados a motores de combustao

interna dois tempos

Os principais parametros operacionais de um motor de combustéo interna dois
tempos sao: trabalho bruto indicado por ciclo, poténcia bruta indicada, eficiéncia de
combustéo e calor liberado por ciclo, e eficiéncia térmica. Cada um desses parametros
sera discutido, de maneira resumida, a seguir. A definicdo e métodos de calculos de
outros parametros operacionais podem ser encontrados, principalmente, nos
trabalhos de Pulkrabek (2004) e Heywood (2018).

2.1.5.1 Trabalho bruto indicado por ciclo
A Figura 7 ilustra o diagrama pressao-volume, também chamado de
diagrama P-V, caracteristico de um motor dois tempos. O eixo vertical corresponde a

pressao no interior da camara de combustao e o eixo horizontal ao seu volume.

Figura 7 - Diagrama P-V caracteristico de motores de ignicdo por centelha dois
tempos

Pressao

//////mlilll"-

| | e

PMS Vol. PMI
Fonte: Adaptado de Heywood (2018).

A area do diagrama P-V corresponde ao trabalho bruto indicado por ciclo, que

pode ser calculado pela Eq. (2.4), onde W, ;, € o trabalho bruto indicado por ciclo, e p

€ a pressao, que depende do volume no interior da camara de combustao, V.
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Wc,ig = 3€pdV (24)

2.1.5.2 Poténcia bruta indicada

A poténcia bruta indicada é definida como a taxa de producéao de trabalho bruto
indicado de um motor. Esta é dada pela Eq. (2.5), onde Wc,ig € a poténcia bruta
indicada, por cilindro, N é a frequéncia de rotagao do eixo virabrequim e nz € 0 numero
de voltas do eixo virabrequim necessarias para a realizagéo de um tempo de explosao.

Para motores dois tempos, n; = 1, e para motores quatro tempos, n; = 2.

. WeigN
Wi = —22—

- (2.5)

2.1.5.3 Eficiéncia de combustao e calor liberado por ciclo

A eficiéncia de combustédo, n., é definida como a parcela de combustivel
queimada. O calor liberado por ciclo, por sua vez, corresponde a quantidade de
energia quimica convertida em calor durante a queima de uma determinada
quantidade de combustivel ao longo de um ciclo. O calor liberado por ciclo depende
da eficiéncia de combustao, estes dois parametros estdo vinculados um ao outro

através da Eq. (2.6), onde Q;, € o calor liberado por ciclo, m; € a massa de combustivel

disponivel para um ciclo e Q, 4y € o0 poder calorifico inferior do combustivel.
Qin = MpQruyc (2.6)

A taxa de liberagéo de calor, Q,,, é, entdo, dada pela Eq. (2.7), onde me € 0

fluxo massico de combustivel.

Qin = MsQruyTc (2.7)
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2.1.5.4 Eficiéncia térmica

A eficiéncia térmica representa o quanto de calor liberado foi convertido em
trabalho ao longo da realizagdo de um ciclo. Assim, a eficiéncia térmica, n;, € calculada
por meio da Eq. (2.8).

W,.., W,
N = —2 = —2 (2.8)
Qin Qin

2.1.5.5 Relacao ar-combustivel, razées de equivaléncia combustivel-ar e ar-

combustivel, e percentual de excesso de ar

A relagcao ar-combustivel, (A/F), refere-se a quantidade de ar em relagéo a
quantidade de combustivel que adentra o motor e é calculada pela Eq. (2.9), onde m;,
€ Myye COrrespondem as quantidades de massa de ar e combustivel que adentram o
cilindro do motor, respectivamente. Se a quantidade de ar e combustivel s&o tais que
as condigdes de estequiometria sdo atingidas, a relagdo ar-combustivel, neste caso,

é dita relagéo ar-combustivel estequiométrica e € denotada por (A/F)s¢oic-

Myir

(A/F) = (2.9)

mfuel

A razéo de equivaléncia combustivel-ar, ¢, calculada pela Eq. (2.10), indica
quantitativamente se uma mistura ar-combustivel é rica, pobre ou estequiométrica.
Em condi¢cées de estequiometria, ¢ = 1. Em caso de misturas rica e pobre ¢ > 1

e ¢ < 1, respectivamente.

_ (A/F)stoic
»="asm

(2.10)
A razado de equivaléncia ar-combustivel, A, calculada pela Eq. (2.11),
desempenha o mesmo papel que a razdo de equivaléncia combustivel-ar, isto é,

indicada quantitativamente se uma mistura ar-combustivel €& rica, pobre ou
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estequiométrica, com a seguinte diferenga: em caso de misturas rica e pobre 1 <1

e 1 > 1, respectivamente. Em condi¢cdes de estequiometria, 1 = 1.

(A/F)
A=—er—— 2.1
(A/F)stoic ( )
O percentual de excesso de ar é calculado por meio da Eq. (2.12).
% excess air = (1 —1) - 100% (2.12)

2.2 Motores lineares

Segundo Mikalsen e Roskilly (2007), motores lineares tém despertado o
interesse de inumeros grupos de pesquisa ao redor do mundo por apresentarem, em
relagdo aos motores convencionais, as seguintes potenciais vantagens: combustao
otimizada através da variagdo da razdo de compressao, levando a melhores
eficiéncias em cargas parciais e possibilidade de trabalhar com multiplos
combustiveis, e redugéo de perdas de atrito devido ao design simples, caracterizado
por uma menor quantidade de partes méveis. O movimento do pistdo, nos motores
lineares, ndo € determinado por nenhum componente mecanico e s6 depende da
correlagao de forgas provenientes dos fluidos de trabalho e das cargas que atuam
sobre o pistao.

Achten (1994) enfatiza o curso do pistdo nos motores lineares € usado
diretamente para produzir algum tipo de energia, em geral, hidraulica, pneumatica ou
elétrica. De acordo com Achten (1994), e Mikalsen e Roskilly (2007), os motores
lineares podem, de maneira abrangente, serem classificados, segundo a quantidade
e disposicao dos pistdes, em trés categorias: single piston (pistao unico), dual piston
(pistédo duplo) e opposed piston (pistdes opostos). As Figuras 8, 9 e 10 ilustram de

maneira esquematica cada uma dessas configuragoes.
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Figura 8 - Representagcao esquematica de um motor linear do tipo single piston

single piston

Fonte: Adaptado de Achten (1994).

Figura 9 - Representagcdo esquematica de um motor linear do tipo opposed piston

opposed piston

Fonte: Adaptado de Achten (1994).

Figura 10 - Representagao esquematica de um motor linear do tipo dual piston

dual piston

H

%—
Fonte: Adaptado de Achten (1994).

Conforme ilustrado pelas Figuras 8, 9 e 10, motores do tipo single piston sao
caracterizados por possuirem um unico pistdo e uma unica camara de combustao.
Motores do tipo opposed piston possuem dois pistdes que compartilham a mesma
camara de combustdo. Este tipo de motor, geralmente, requer um mecanismo que

estabelega algum tipo de vinculo entre os dois pistdes para que estes trabalhem de
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maneira sincronizada. O conceito opposed piston também foi aplicado em motores
convencionais, isto €, motores que possuem eixo virabrequim. Por ultimo, motores do
tipo dual piston possuem dois pistdes e duas camaras de combustdo dispostas de
maneira oposta. Os pistdes, em motores do tipo dual piston, precisam estar
conectados de alguma maneira (ACHTEN, 1994).

Esta segao discutira mais detalhadamente os motores do tipo dual piston.
Informacgdes adicionais sobre motores lineares que se encaixam em outras categorias
podem ser encontradas nos trabalhos realizados por Achten (1994), e Mikalsen e
Roskilly (2007).

2.2.1 Caracteristicas gerais de motores lineares

Os motores lineares possuem caracteristicas singulares em relagcdo aos
motores convencionais. Algumas dessas caracteristicas representam vantagens
enquanto outras se tornam desafios no que diz respeito a tornar esta tecnologia viavel
ao ponto de substituir os motores convencionais (MIKALSEN; ROSKILLY, 2007).

Algumas destas caracteristicas serao discutidas a seguir.

2.2.1.1 Principio de operagao, dinamica e controle

Devido aos seus aspectos construtivos, o motor linear esta restrito ao ciclo
mecanico dois tempos. Isto €, um curso de produgao de poténcia € necessario a cada
ciclo realizado (MIKALSEN; ROSKILLY, 2007).

Nos motores convencionais 0 eixo virabrequim desempenha um papel
fundamental no controle do movimento do pistdo. Este controle garante que a
compressao e a lavagem do cilindro sejam realizadas adequadamente. O movimento
do pistdo nos motores lineares, no entanto, é determinado somente pelas forgas que
atuam sobre este. Dessa forma, o movimento do pistdo num motor linear é
determinado pela Eq. (2.13), onde F; corresponde a qualquer forga que possa atuar
sobre o pistdo como, por exemplo, forcas devido a presséo no interior da camara de
combustéo, forgas de carga ou forgas decorrentes de algum mecanismo de rebote. x

€ o deslocamento do pistdo e m,, € a sua massa.
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d*x
zFi =mp o (2.13)
i

E importante ressaltar que, como o movimento do pistdo em motores lineares
depende da magnitude das forgas que atuam sobre este, os pontos morto superior e
inferior, e, também, a razdo de compressao, para estes tipos de motores néo séao fixos.
Por causa disso, frequentemente, é necessario que exista algum tipo de controle
sobre o movimento do pistdo (MIKALSEN; ROSKILLY, 2007). De acordo com
Achten (1994), os maiores desafios referentes ao projeto de motores lineares dizem
respeito ao controle do movimento do pistao.

A frequéncia do motor linear também pode ser controlada por diferentes
estratégias. Achten et al. (2000), desenvolveram um motor linear do tipo single piston
a diesel chamado Chiron. O motor foi utilizado para geracéo de energia hidraulica, e
um controle de frequéncia por modulagcédo de pulso e pausa (do inglés, pulse pause
modulation frequency control) foi utilizado pelos pesquisadores. A Figura 11 ilustra
como este tipo de controle pd6de modificar a frequéncia de funcionamento do motor.

Na Figura 11, o termo X,,;5:5, corresponde ao deslocamento do pistdo do motor.

Figura 11 - Efeitos promovidos sobre a frequéncia de operagado do motor linear pelo
controle de frequéncia por modulacéo de pulso e pausa

¥ PMS
== AN
Pul \/ At k‘{rrs \/ =31 Hz
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X istdo
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PMI J\_ /l\ (N
. Al = 168 ms > f=5Hz
PMS
Xpista'ia /\\ [ /\
% P
PMI - At =7240 ms - - f=01Hz
0 Tempo [s] 0.5

Fonte: Adaptado de Achten et al. (2000).
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2.2.1.2 Partida, falhas de igni¢cao e instabilidades

Devido a auséncia do eixo virabrequim, os motores lineares requerem métodos
de partida diferentes dos aplicados a motores convencionais. A partida pode ser
realizada impulsionando o pistdo em diregdo ao ponto morto superior ou movendo o
pistdo alternadamente entre o ponto morto superior e o ponto morto inferior até que
se atinja uma compressao adequada. Este ultimo método pode ser utilizado se a
carga, acoplada ao motor, puder operar como um motor, como € o caso de, por
exemplo, uma maquina elétrica ou um cilindro hidraulico. Caso seja utilizada a
estratégia de impulso, é crucial que a partida seja bem-sucedida logo no primeiro ciclo
e que o sistema de controle seja capaz de manter o motor em funcionamento apos
isso. Geralmente, os motogeradores lineares, combinagdo de motores lineares com
geradores elétricos, utilizam a maquina elétrica para dar partida no motor
(MIKALSEN; ROSKILLY, 2007).

Como o motor linear ndo possui um dispositivo de armazenamento de energia
capaz de manter o motor funcionando, como, por exemplo, o volante de inércia
empregado em motores convencionais, falhas na ignicdo e instabilidades podem
ocorrer. Assim, se, por algum motivo, a ignicdo ou a combustao se tornarem instaveis
o motor pode cessar o seu funcionamento (MIKALSEN; ROSKILLY, 2007).

2.2.1.3 Aspecto construtivo simples

A simplicidade do motor linear em comparagéo com a tecnologia convencional
€ uma das forgcas motrizes por tras de muitos dos desenvolvimentos recentes dessa
tecnologia. A eliminagdo do mecanismo biela-manivela reduz significativamente o
numero de componentes mecanicos e a complexidade do motor, o que,
potencialmente, oferece uma série de vantagens como, por exemplo: menores perdas
devido ao atrito, menos desgaste e custos de manutengdo mais baixos, estrutura
compacta e leve, e aumento da expectativa de vida dos componentes mecanicos do
motor (MIKALSEN; ROSKILLY, 2007).
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2.2.1.4 Combustao otimizada e operagao com multiplos combustiveis

A razdo de compressao variavel, no motor linear, pode tornar o processo de
combust&o altamente otimizavel. Utilizando-se um sistema de controle do movimento
do pistao suficientemente preciso, a razdo de compressao pode ser regulada durante
a operacao do motor para alcangar o melhor desempenho possivel em termos de
eficiéncia térmica ou emissdes. Além disso, a razdo de compressao variavel,
combinada com tecnologias modernas como injecdo de combustivel e temporizagao
de valvulas variavel, permite que o motor linear funcione de maneira otimizada para
uma ampla variedade de combustiveis (MIKALSEN; ROSKILLY, 2007).

2.2.2 Motor linear dual piston

Motores lineares do tipo dual piston, por apresentarem dois pistdes dispostos
de maneira oposta, ndo apresentam um ponto morto superior ou inferior unicos. Isto
€, quando um pistdo esta posicionado no ponto morto superior, o outro encontra-se
posicionado, obrigatoriamente, no ponto morto inferior.

Os maiores problemas associados a este tipo de motor se referem a partida e
ao controle da compresséao. Isto se da pelo fato de que qualquer variagdo no processo
de expansao de uma das camaras de combustido resulta, automaticamente, numa
variacdo de compressao da outra devido ao vinculo cinematico existente entre estas.
Devido a isso, pode ser desafiador controlar a razdo de compressao, emissdes e
eficiéncia térmica neste tipo de motor (ACHTEN, 1994). As grandes vantagens desta
configuracdo sobre as demais dizem respeito ao fato do motor apresentar uma
estrutura mais compacta e ndo necessitar de nenhum mecanismo de retorno adicional

para promog¢ao da compressao.

2.3 Simulagdes de motores de combustao interna

Simulagdes de motores de combustdo interna tém sido desenvolvidas e
utiizadas ha mais de meio século para diferentes propédsitos (CATON, 2015).
Caton (2015) afirma que as primeiras simulagdes de motores de combustado interna
eram bastante elementares e limitadas devido as restricbes de desempenho

computacional e pela falta de conhecimento sobre os fendmenos fisico-quimicos
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associados ao funcionamento destas maquinas. Ao longo dos anos, com o aumento
do poder de processamento dos computadores e o desenvolvimento de teorias que
permitissem entender o funcionamento dos motores de combustao interna, essas
simulacgdes evoluiram e se tornaram sofisticadas. Muitas das simulagbes modernas
sdo capazes de levar em conta aspectos referentes a mecanica dos fluidos,
combustéo, transferéncia de calor, atrito, entre outros. Esta se¢ao se destina a expor,

de maneira breve, aspectos fundamentais referentes a estas simulagdes.

2.3.1Ciclo padrao a ar e ciclo de mistura ar-combustivel

As primeiras simulagdes de motores de combustdo interna empregavam o
chamado ciclo padrao a ar. Esse ciclo € baseado na aplicacdo da primeira lei da
termodinamica sobre o motor e uma série de aproximagdes e hipdteses

simplificadoras. Caton (2015), chama atencgao para as seguintes aproximacgoes:

i) O fluido de trabalho é ar puro com propriedades constantes.

ii) Variagdes espaciais sao negligenciaveis.

iii) Os processos de compressao e expansao sao adiabaticos e reversiveis.

iv) A liberagédo de calor decorrente da combustao € simulada como uma adigédo de
calor sob determinadas condigbes como, por exemplo, pressao constante ou volume

constante.

Devido a grande quantidade de aproximacgdes e hipdteses simplificadoras, as
simulagdes deste tipo, do ponto de vista quantitativo, sdo muito otimistas e preveem
resultados bastante diferentes dos observados em motores reais (CATON, 2015). No
entanto, essas simulacdes, por possibilitares a realizacdo de analises qualitativas,
forneceram aos engenheiros e cientistas, de sua época, varios insights que permitiram
uma melhor compreensao do funcionamento dos motores de combustéo interna e,
também, a realizagdo de alguns avangos (BORGNAKKE; SONNTAG, 2018).

Posteriormente, tais simulagdes foram melhoradas através da modificacdo das

aproximacoes e hipoteses simplificadoras. Essas melhorias foram obtidas através do
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uso de propriedades termodinamicas mais realistas, baseadas em misturas mais
préximas das condigdes reais. Conforme destacado por Taylor (1988) e Caton (2015),
passou-se, entdo, a considerar que durante o processo de compressao, o fluido de
trabalho correspondia a uma mistura de vapor de combustivel, ar e gases residuais, e
que apo6s a combustao, o fluido de trabalho era composto pelos produtos de equilibrio
quimico para a mistura de entrada correspondente. Apesar dessas modificagbes, as
previsdes, utilizando essas hipoteses, ndo se tornaram substancialmente mais
realistas (CATON, 2015).

Conforme destacado anteriormente, simulagdes desse tipo sdo realizadas
aplicando-se a primeira lei da termodindmica sobre o motor. Isso implica no fato de
que o funcionamento do motor é simulado como algum ciclo termodinamico. Algumas

versdes especiais desses ciclos sio:

Ciclo Otto: caracterizado pela adicdo de calor a volume constante.

Ciclo Diesel: caracterizado pela adicao de calor a pressédo constante.

Dual cycle: caracterizado por adigdes de calor a volume e a pressao constante.

Ciclo Atkinson: semelhante ao ciclo Otto, mas com uma razdo de expansao maior

do que a razao de compressao.

Varios autores se dedicaram a descrever de maneira detalhada cada um
desses ciclos. Dentre tais autores destacam-se: Taylor (1988), Pulkrabek (2004),
Martins (2006), Cengel e Boles (2013), Caton (2015), Borgnakke e Sonntag (2018),
Brunetti (2018), e Heywood (2018).

2.3.2Simulagdes termodinamicas

As simulacbes ditas termodinamicas utilizam modelos termodindmicos mais
complexos do que as simulagdes de ciclo padrao a ar ou com misturas ar-combustivel
mais realistas, que foram brevemente discutidas anteriormente. Ao invés de

simplesmente aplicar-se a primeira lei da termodinamica sobre o motor como um todo,
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relagdes termodinamicas e modelos adicionais sao utilizados para simular os
fendmenos que ocorrem no interior do cilindro de maneira mais detalhada.

Geralmente, assume-se que a carga no interior cilindro apresenta pressao,
temperatura e composigdo uniformes em uma ou varias regides da céamara de
combustdo, dessa forma, apenas as variagcbes temporais sdo consideradas
(HAN, 2021). Simulagbes com tais caracteristicas sao chamadas de zero-
dimensionais, no sentido de que n&o levam em consideragdo nenhum tipo de variagao
espacial (CATON, 2015).

Segundo Caton (2015), também é possivel a realizacdo de simulagdes quase-
dimensionais, onde relagdes empiricas sao aplicadas no intuito de se levar em
consideragao caracteristicas geométricas da camara de combustdo. No entanto, &
importante destacar que, em simulagdes quase-dimensionais, os modelos empiricos
empregados nao apresentam uma dependéncia matematica estrita em relagao a
nenhuma das dimensdes espaciais.

Han (2021) afirma que, de maneira geral, simulagbes termodinamicas

apresentam as seguintes aproximagoes e hipéteses simplificadoras:

i) Propriedades termodindmicas apresentam variagdes apenas em relagado ao tempo

e sao espacialmente uniformes.

ii) O combustivel é vaporizado e misturado com o ar de maneira instantanea e

completa.

iii) A mistura ar-combustivel obedece a lei dos gases ideais.

iv) O blow-by, isto €, o escape de gases da camara de combustdo através dos anéis

de vedacéao do pistédo, € negligenciavel.

Segundo Caton (2015), simulagdes termodinamicas sao realizadas dividindo o
interior do cilindro do motor em diferentes zonas. Normalmente, sao utilizadas até trés
zonas de modo que diferentes fendmenos e detalhes podem ser simulados. Apenas
a titulo de exemplificagdo, as Figuras 12, 13, e 14 representam de maneira
esquematica como os fenbmenos que ocorrem no interior da camara de combustao

sao modelados ao se utilizar uma ou mais zonas. Na Figura 12 os termos Q e W
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correspondem a processos de transferéncia de calor e trabalho, respectivamente. Nas
Figuras 13 e 14, os simbolos (® e (U indicam regides de gases queimados e n&o-

gueimados, respectivamente, e os termos Q,, e Q,, indicam processos de transferéncia

de calor nestas regides, nestas figuras o termo W indica um processo de transferéncia

de trabalho.
Figura 12 - Sistema termodinédmico de uma zona
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Fonte: Adaptado de Caton (2015).
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Figura 13 - Sistema termodinamico de duas zonas
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Fonte: Adaptado de Caton (2015).

Figura 14 - Sistema termodinamico de trés zonas

Admissao Exaustédo

EE—

Jl
b

0. |1~ - @
g .
u |~ pi <l L
-— Zona adiabatica
- © O
- — — A — __4g+— Camada limite
w

Fonte: Adaptado de Caton (2015).

Observando as Figuras 12, 13 e 14, é possivel concluir que:
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¢ Uma unica zona é adequada para simular os processos de admissao, compressao,

expansao e exaustao.

e Duas zonas permitem a simulacéo dos processos de combustéo através das zonas

queimada e ndo-queimada.

e Trés zonas permitem modelar a combustdo mais detalhadamente, pois o processo
de combustao é representado por uma zona adiabatica, uma camada limite e uma

zona nao-queimada.

As equacdes de energia e balango de massa s&o, entdo, deduzidas para cada
uma dessas zonas. Um numero maior de zonas leva a uma descricao mais detalhada
dos fendbmenos fisico-quimicos, mas, em contrapartida, torna o modelo matematico
mais complexo. Mais detalhes, referentes as simulagbes termodinamicas, podem ser
encontrados nos trabalhos de Caton (2015), Heywood (2018) e Han (2021).

2.3.3 Simulag6es multidimensionais

As simulagdes multidimensionais sdo as mais detalhadas e complexas.
Han (2021) afirma que simulagdes multidimensionais s&o realizadas resolvendo-se as
equacdes de balanco de massa, momentum, energia, espécies quimicas e outras.
Essas equagdes providenciam uma descricdo completa do movimento dos gases,
considerando as variagdes espaciais e temporais dos campos de escoamento e dos
parametros termodinamicos associados aos motores de combustdo interna.
Caton (2015) e Han (2021), afirmam que, além das equagbes mencionadas
anteriormente, simulagdes multidimensionais empregam modelos fisicos de spray,
combustao, transferéncia de calor para as paredes, emissdes, processos de camada
limite, turbuléncia, entre outros.

Conforme destacado por Han (2021), os escoamentos associados a motores
de combustdo interna sao, em geral, tridimensionais, transientes, turbulentos e com
fronteiras moveis. Além disso, nesses escoamentos encontram-se diversas escalas
de tempo e comprimento. A possivel presenga de pequenas gotas de combustivel
liguido no escoamento, que interagem entre si e com o gas, torna o problema ainda

mais complexo. Por isso, a estratégia utilizada ¢é introduzir submodelos que
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descrevem subprocessos em escalas menores que a da malha computacional,
simulando os processos associados ao funcionamento do motor resolvendo as
equacdes de balango acopladas a esses submodelos. A confianga nas previsdes
desses modelos e o entendimento de suas limitagdes € obtida pela comparagdo com
experimentos. Avangos nos submodelos, quando disponiveis, sdao incorporados para
melhorar a precisdo geral das previsbes dos modelos e para ampliar suas
capacidades.

Este tipo de simulagdo, no entanto, apresenta as desvantagens dos calculos
serem demorados e os submodelos nem sempre suficientemente detalhados. Além
disso, uma malha computacional é necessaria e, frequentemente, sdo necessarias
diferentes resolugdes de malha em distintas regides do dominio computacional
(CATON, 2015). Caton (2015) afirma que devido a grande variedade de escalas de
tempo e comprimento nenhum esquema computacional simples pode ser aplicado
com sucesso de maneira universal. No entanto, as vantagens das simulagdes
multidimensionais residem nos fatos de que as temperaturas locais previstas tendem
a ser muito mais realistas, em comparagdo com as obtidas através da abordagem
simplificada utilizada pelas simulagdes termodinamicas, e as avaliagoes dos efeitos
promovidos por mudangas na geometria da camara de combustdo sao
significativamente mais precisas. Nesse sentido, informagdes espaciais e temporais
sdo altamente detalhadas e completas. Esses detalhes podem auxiliar na melhor
compreensao dos processos de mistura do vapor de combustivel com o ar, ignigao
local, combustao, transferéncia de calor local, formacao de emissdes, entre outros
(CATON, 2015).

2.3.4Simulacdes de motores lineares dual piston

Mikalsen e Roskilly (2008) investigaram o desempenho de um motor linear de
ignicao por centelha comparando-o ao de um motor convencional, também de igni¢ao
por centelha, por meio de simulagdes multidimensionais realizadas no software
OpenFOAM®. As caracteristicas operacionais especificas do motor linear nao
demonstraram vantagens de desempenho significativas, concluindo-se que o principal
potencial dessa tecnologia reside na simplicidade e flexibilidade, que permite

variagdes na razdo de compressao e operacao com diferentes tipos de combustiveis.
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As simulacgdes realizadas por Mikalsen e Roskilly (2008) mostraram que o
motor linear exige um avango na ignicdo em relacdo ao motor convencional. Os
autores atribuiram isso a expansao mais rapida logo apdés o ponto morto superior
(PMS) caracteristica de motores lineares. Em termos de eficiéncia térmica, os autores
observaram que o motor linear apresenta uma leve vantagem em relagdo ao motor
convencional em baixas rotagdes. No entanto, a medida que a velocidade aumenta, a
eficiéncia térmica do motor linear diminui e torna-se ligeiramente inferior a do motor
convencional. De modo geral, apenas diferengas muito pequenas na eficiéncia térmica
indicada entre os dois motores puderam ser identificadas. Adicionalmente, as
emissdes de CO e NO, foram investigadas, mas apenas diferengas insignificantes
foram observadas entre os motores linear e convencional.

Guo et al. (2024) acoplaram um modelo termodinadmico zero-dimensional com
um modelo multidimensional e analisaram a dindmica do pistao e as caracteristicas
da combustdo de um motor linear quando alimentado com combustiveis enriquecidos
com hidrogénio. Os autores testaram misturas de hidrogénio com gasolina, metanol,
metano, e, também, testaram o uso de hidrogénio puro. Os pesquisadores
constataram que o motor linear demonstra operagdo estavel com os quatro
combustiveis testados. A utilizagado de hidrogénio puro conduz a maior frequéncia de
operacgao, enquanto o metano leva a menor frequéncia de operagao. Foi observado
que a velocidade e aceleragdo do pistdo variam mais rapidamente ao se utilizar
hidrogénio puro. O uso de hidrogénio puro também resulta em maiores picos de
pressao e temperatura no interior da camara de combustdo do motor. A combustéo
apresenta menor duragao e, consequentemente, maior taxa de liberagao de calor ao
se fazer uso de hidrogénio puro. As maiores emissdées de NO estdo associadas ao
uso de gasolina enriquecida com hidrogénio, por outro lado, as menores estao
vinculadas ao uso de hidrogénio puro. De maneira resumida, Guo et al. (2024)
demonstraram que o tipo de combustivel empregado pode influenciar diretamente a
dinamica do pistdo e os parametros operacionais do motor linear.

Rigobello (2020) realizou simulagdes termodinamicas quase-dimensionais de
um motor linear associado a um gerador elétrico. O modelo numérico utilizado por
Rigobello (2020) para tanto permite o acoplamento entre o motor linear e o gerador
linear e foi desenvolvido por Rodrigues (2020). O campo eletromagnético no interior
do gerador é estimado através do método dos subdominios. A combustdo é

representada por meio de um modelo termodindmico quase-dimensional de uma
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zona. No estudo realizado por Rigobello (2020), o combustivel utilizado foi um gas de
sintese obtido a partir da gaseificacdo de residuos solidos urbanos. As caracteristicas
desse combustivel foram descritas detalhadamente por Monteiro (2019). O motor
linear em questao apresenta ignicdo por centelha, opera segundo um ciclo mecanico
dois tempos, é do tipo dual piston e emprega o método de lavagem do tipo
unidirecional. Rigobello (2020), procurou analisar a influéncia dos parametros
operacionais, geometria da cadmara de combustéo, tempos de admissdo e exaustao,
sistema dindmico e massa de combustivel sobre o comportamento do motor. O autor,
entdo, realizou uma otimizagdo com o objetivo de determinar a configuracdo que
resultasse na maxima eficiéncia térmica do conjunto motor-gerador. No motor
otimizado, a mistura ar-combustivel adentra o cilindro através de janelas de admisséo,
localizadas na base do cilindro, e os gases queimados s&o expelidos por meio de duas
valvulas, localizadas no cabegote do motor. O ponto de igni¢do se da num angulo de
eixo virabrequim equivalente 40° adiantados em relagdo ao PMS. A partir da
configuragédo otimizada, estimaram-se as condigdes de pico e médias referentes a
operacao do motor linear. Em posse dessas informacbes, o autor realizou o
dimensionamento dos componentes mecanicos do motor. Os seguintes componentes
mecanicos foram dimensionados: cilindro, cabecgote, parafusos, pistdo, anéis de
vedacgao e pino do pistdo. A Figura 15 ilustra, em vista de corte, o motor linear

desenvolvido por Rigobello (2020).

Figura 15 - Motor linear projetado por Rigobello (2020)

Fonte: Rigobello (2020).
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A Tabela 1 apresenta as principais especificagdes técnicas do motor projetado
por Rigobello (2020). A pressao e temperatura maximas atingidas pelo motor foram

de, aproximadamente, 221 bar e 2781 °C, respectivamente.

Tabela 1 - Principais especificagdes técnicas do motor projetado por
Rigobello (2020)

Diametro Curso Volume Razao de . . Rotacao
. e e = Ndmero Ndmero .
do cilindro do pistio maximo compressao . . equivalente
s - de valvulas  de janelas
(mm) (mm) (cm?) geométrica (rpm)
49,26 63,6 121,21 16,9 2 12 2040

Fonte: Rigobello (2020).

2.3.50timizagcdo computacional de motores de ignicdo por centelha via

simulagées multidimensionais

Liu e Dumitrescu (2018) realizaram inumeras simulagdes computacionais de
um motor de ignicdo por compressao, modificado para operar como um motor de
ignicdo por centelha alimentado com gas natural, e com as seguintes principais
especificagdes: ciclo mecanico de quatro tempos, volume deslocado de 1997 cm?,
diametro do cilindro de 130,2 mm e curso do pistdo de 150 mm. Os pesquisadores
utilizaram o software Ansys Forte® para prever a performance do motor. Inicialmente,
um conjunto de simulagcbes foram realizadas com o objetivo de validar o modelo
computacional empregado comparando os resultados obtidos, via simulagdes, com
dados colhidos experimentalmente. Diferentes condi¢des, obtidas variando-se a
rotacao, ponto de igni¢ao e razdes de equivaléncia combustivel-ar, foram testadas. O
motor foi alimentado com metano (CH,) e com gas natural. Os valores de pressao no
interior do cilindro e de taxa de calor liberado obtidos computacionalmente e
experimentalmente foram comparados. Conforme pode ser visto na Figura 16, o
modelo computacional foi capaz de prever satisfatoriamente o funcionamento do
motor, de modo que uma boa concordancia entre os resultados provenientes das

simulagdes e os dados colhidos experimentalmente fosse obtida.
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Figura 16 - Comparacgao entre valores de pressao no interior do cilindro e taxa de
calor liberado simulados e experimentais para: a) condig&o original, b) diversos
tempos de ignigao, c) diversas razdes de equivaléncia combustivel-ar, d) diversas
velocidades de rotacéo
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Fonte: Adaptado de Liu e Dumitrescu (2018).

Liu e Dumitrescu (2018) atribuiram as pequenas diferencas entre os resultados
obtidos via simulagdes e os dados experimentais, observadas na Figura 16, as
seguintes causas: mecanismo de cinética quimica reduzido, condi¢des de contorno
constantes, incertezas inerentes aos submodelos utilizados e geometria simplificada
do interior do cilindro do motor. Apesar disso, os pesquisadores concluiram que o
modelo poderia ser empregado de maneira satisfatéria para investigar o
funcionamento do motor em diferentes condi¢cdes operacionais e com diversas
composi¢des quimicas de gas natural. Nesse sentido, os autores buscaram avaliar o

desempenho do motor frente a utilizagao de cincos tipos distintos de gas natural, cujas
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principais caracteristicas podem ser vistas na Tabela 2. Os autores determinaram o
ponto de ignic&do, a razao de equivaléncia combustivel-ar e a velocidade de rotagao
do motor 6timas para cada um dos combustiveis. Tempos de ignicdo com 30°, 25°,
20°, 15° e 10° de avango em relacdo ao PMS foram testados. Testou-se, também,
razoes de equivaléncia combustivel-ar de 0,8, 0,9 e 1,0 e velocidades de rotacéo de
900, 1300, 1700 e 2100 rpm.

Tabela 2 - Tipos de gas natural empregados e suas principais caracteristicas

Principais caracteristicas/ Gias1 Gas2 Gas3 Gasd Gas5

Gas natural
Numero de metano (NM) 80 85 90 95 100
Razéo H/C 3,76 3,81 3,85 3,90 3,94

Fonte: Adaptado de Liu e Dumitrescu (2018).

Inicialmente, Liu e Dumitrescu (2018) procuraram avaliar o desempenho e os
parametros operacionais do motor ao ser alimentado com cada um dos gases da
Tabela 2 mantendo a rotagao do motor em 1300 rpm, ponto de ignigdo 10° adiantados
em relagdo ao PMS e razdo de equivaléncia combustivel-ar igual a 0,8. Os resultados
obtidos podem ser vistos na Figura 17(a). Os autores concluiram, entdo, que o uso de
um gas natural com numero de metano (NM) e razdo H/C, razao entre o niumero de
atomos de hidrogénio e carbono do combustivel, menores resulta em valores de pico
de pressao no interior do cilindro do motor e taxa de liberacdo de calor maiores.
Posteriormente foi observado que, conforme indicado pela Figura 17(b), atrasar o
ponto de ignigdo promove aumento nos valores de pico de pressao e taxa de calor
liberado. A Figura 17(c) permite concluir que, para todos os gases testados, o ponto
6timo de igni¢do se da com 20° de avango em relagdo ao PMS e que, nesse ponto de
ignicdo, o melhor desempenho ¢é obtido ao se fazer uso de gases com menor numero
de metano. Além disso, aumentar a razdo de equivaléncia combustivel-ar resulta em
valores de pico de pressao e taxa de calor quimico liberado maiores, de acordo com
a Figura 17(d). A reducédo da raz&o de equivaléncia combustivel-ar, no entanto,
promove ganho de eficiéncia térmica, conforme indicado pela Figura 18. O efeito
promovido pelo aumento da velocidade de rotacdo do motor € o de diminuir tanto o
valor de pico de presséo no interior do cilindro quanto o valor de pico de taxa de calor

quimico liberado, conforme indicado pela Figura 17(e).
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Figura 17 - Principais resultados obtidos por Liu e Dumitrescu (2018): a) efeitos
promovidos pela composigao do gas natural, b) efeitos promovidos pelo ponto de
ignicao, c) pontos de ignigao 6timos, d) efeitos promovidos pela razédo de
equivaléncia combustivel-ar, e) efeitos promovidos pela velocidade de rotagéo do
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Figura 18 - Performance do motor em relagao a condigao original
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Arslan et al. (2025) realizaram simulagdes multidimensionais de um motor com
ignicao a laser, utilizando o software Ansys Fluent®, com o objetivo de determinar o
ponto de igni¢cdo 6timo. Além disso, os autores buscaram comparar o desempenho do
motor, por meio da analise de diversos parametros operacionais, ao se utilizar
sistemas de ignicao a laser (LI, do inglés Laser Ignition) e por centelha (Sl, do inglés
Spark Ignition). O motor considerado nas simulagbes apresentava as seguintes
caracteristicas principais: ciclo mecanico de quatro tempos, velocidade de rotacédo de
2500 rpm, didametro do cilindro de 84 mm, curso do pistdo de 100,4 mm, volume
deslocado de 556,4 cm? e razdo de compressao de 7,88. O combustivel utilizado foi
gasolina. Com o PMS ocorrendo em 720° de angulo de eixo virabrequim, os
pesquisadores testaram pontos de ignigdo em 680°, 685°, 690°, 695° e 700°, ou seja,
com 40°, 35°, 30°, 25° e 20° adiantados em relagédo ao PMS. Conforme indicado pela
Figura 19, valores mais altos de poténcia e torque foram obtidos ao se fazer uso do
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sistema de ignicéo a laser para todos os pontos de ignicao testados pelos autores. O
ponto de ignigdo 6timo, para ambos os sistemas de igni¢ao, se deu com 40° de avango
em relacdo ao PMS. Nesse ponto de ignigdo, a poténcia e torque obtidos com o
sistema de ignigéo a laser foram de 16,43 kW e 62,76 Nm, respectivamente. O sistema
de ignicao por centelha resultou, no mesmo ponto de ignicado, numa poténcia de
16,35 kKW e num torque de 62,45 Nm.

Figura 19 - Variagéo da poténcia e torque do motor com o tempo de ignigao
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Fonte: Adaptado de Arslan et al. (2025).

Arslan et al. (2025) demonstraram, também, que o sistema de igni¢ao a laser,
independentemente do ponto de ignicdo adotado, resulta num menor valor pico de
pressao no interior do cilindro e numa maior pressdo média efetiva indicada (PMEI).
Conforme indicado pela Figura 20, ao se fazer uso do sistema de igni¢céo a laser, e no
ponto 6timo de ignicdo, a pressao média efetiva obtida € de 14,17 bar e o valor de
pico de pressao no interior do cilindro € de 61,56 bar. Ja para o sistema de ignicao por
centelha, a pressao média efetiva e o valor de pico de pressao, no ponto de ignicao
6timo, sédo de 14 e 65,14 bar, respectivamente. Além disso, os autores mostraram que,
para pontos de ignigdo mais avangados, o uso do sistema de ignigao a laser reduz o
tempo de duracdo da combustdo, conforme indicado pela Figura 21. As principais

conclusdes dos autores foram de que o uso do sistema de igni¢cao a laser melhora o
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desempenho do motor e reduz a possibilidade de detonagao, por promover valores de
pico de pressao no interior do cilindro menores e por acelerar a combustao de mistura

ar-combustivel, para pontos de igni¢do avangados.

Figura 20 - Variagao da pressao média efetiva indicada e do pico de pressao no
interior do cilindro com o tempo de ignigao
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Figura 21 - Variagao do inicio e tempo de combustdo com o ponto de igni¢cao
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Fonte: Adaptado de Arslan et al. (2025).

Tavakoli et al. (2016) realizaram um estudo com o objetivo de determinar a
influéncia do perfil de deslocamento das valvulas de admissao sobre os parametros
operacionais de um motor de igni¢do por compressédo modificado para trabalhar como
um motor de ignicdo por centelha alimentado por gas natural. As principais
especificacées técnicas do motor eram: ciclo mecanico de quatro tempos, diametro
do cilindro de 150 mm, curso do pistdo de 180 mm, volume deslocado de 38 L, razao
de compresséao igual a 15 e velocidade de rotagdo de 1500 rpm. Os autores testaram
cinco perfis de deslocamento de valvulas distintos. Em todos os perfis testados, a
abertura das valvulas de admissao se da 30° adiantados em relagdo ao PMS. Com o
PMI ocorrendo num angulo de eixo virabrequim de 540°, os autores promoveram o
fechamento completo das valvulas de admissédo nos angulos de eixo virabrequim de
500°, 510°, 520°, 530° e 540°, ou seja, com 40°, 30°, 20° e 10° de avango em relagéao
ao PMI e, também, para quando o pistdo se encontrava exatamente sobre o PMI. Para
todos os casos testados, a ignicdo da mistura ar-combustivel se deu com 15° de
avango em relagao ao PMS. Os autores concluiram que o fechamento precoce das
valvulas de admissao promove reducao na eficiéncia volumétrica do motor, conforme

indicado pela Figura 22.
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Figura 22 - Variacao da eficiéncia volumétrica com o angulo de fechamento das
valvulas de admisséo
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Fonte: Adaptado Tavakoli et al. (2016).

Um resumo com os principais resultados obtidos por Tavakoli et al. (2016) pode
ser visto na Tabela 3. Ao final do trabalho, os autores concluiram que o angulo 6timo
de fechamento das valvulas de admissao se da com um avancgo de 40° em relacao ao
PMS.

Tabela 3 - Principais resultados obtidos por Tavakoli et al. (2016)

Angulo de fechamento Poténcia Pressao Pressao
das valvulas de admissao (kW) maxima  média efetiva

(bar) (bar)
540° 810 132 16,92
530° 813 130 16,99
520° 812 128 16,96
510° 815,2 127 17,03
500° 815,8 122 17,04

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

Elkelawy e Bastawissi (2013) realizaram um estudo numérico, onde simulag¢des

multidimensionais foram empregadas, com o objetivo de determinar o melhor modo
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de injecao de hidrogénio num motor de ignigao por centelha. Os autores testaram trés
modos de injecao distintos: inje¢cdo no coletor de admissao (PFI, do inglés Port Fuel
Injection), injecao direta (DI, do inglés Direct Injection) e um modo combinado de
injecdo no coletor de admissao e injegcao direta (PFI+DI). O motor estudado pelos
autores apresentava as seguintes caracteristicas principais: diametro do cilindro de
76 mm, curso do pistdo de 88 mm, volume deslocado de 415 cm?® e uma razao de
compresséo igual a 14. Inicialmente, os autores fixaram a raz&o de equivaléncia ar-
combustivel em 0,52 e a velocidade de rotacdo do motor em 1500 rpm. Nessas
condic¢oes, eles simularam os trés modos de injegao de hidrogénio. Nos casos com
injecao direta de hidrogénio, o bico injetor permaneceu aberto ao longo de 65° de
angulo de eixo de virabrequim e se fechou 40° adiantados em relagdo ao PMS. Ao
simular o modo de injecdo combinado, 15% da quantidade total de hidrogénio foi
injetada de maneira direta enquanto o restante, de 85%, foi injetada no coletor de
admissao. Em todos os casos, a igni¢ao se deu com 6° de avango em relagdo ao PMS.
Os autores concluiram que o uso de inje¢cao direta conduz a valores de pico de
pressao no interior do cilindro maiores do que ao se fazer uso apenas de inje¢ado no
coletor de admissao, conforme indicado pela Figura 23(a). Maiores valores de pico de
temperatura, entretanto, estdo associados ao uso de injecdo de combustivel no coletor

de admissao, conforme mostrado na Figura 23(b).

Figura 23 - Presséo (a) e temperatura (b) no interior do cilindro para trés modos de
injecao de hidrogénio distintos
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Posteriormente, Elkelawy e Bastawissi (2013) procuraram investigar a
influéncia do tempo de ignigao sobre a eficiéncia térmica do motor para os trés modos
de injecdo de hidrogénio. Nesse sentido, o tempo de igni¢ao foi variado enquanto as
demais condi¢des, das simulacdes anteriores, foram mantidas as mesmas. Conforme
pode ser visto na Figura 24(a), os autores concluiram que um leve adiantamento no
ponto de ignicdo em relagado ao PMS, ao se fazer uso de injecao direta de combustivel,
promove aumento da eficiéncia térmica. Por outro lado, ao se utilizar inje¢cao no coletor
de admissédo, o ganho de eficiéncia térmica esta associado a pontos de ignicado mais
adiantados em relagdo ao PMS. Simulagdes com o objetivo de verificar o efeito do
percentual de hidrogénio injetado diretamente sobre a eficiéncia térmica do motor
também foram realizadas para pontos de igni¢céo distintos: com 2° e 6° de avango em
relagdo ao PMS, e, também, com 2° de atraso em relagdo ao PMS. Nessas
simulagdes, uma razao de equivaléncia ar-combustivel igual a 0,6 foi utilizada, as
demais condicbes se mantiveram as mesmas das simulagdes precedentes. Os
autores chegaram a conclusdo de que uma maior eficiéncia térmica é atingida ao se
fazer uso de um percentual de injegao direta de hidrogénio entre 15% e 20%, conforme
indicado pela Figura 24(b).

Além disso, o efeito do angulo de fechamento do bico injetor (AFBI), para
diferentes tempos de ignicao, sobre a eficiéncia térmica do motor ao se fazer uso do
modo de injec&o hibrido também foi objeto de estudo de Elkelawy e Bastawissi (2013).
Mantendo uma razdo de equivaléncia ar-combustivel de 0,52, uma velocidade de
rotacao do motor de 1500 rpm, um tempo total de injecao de 65° de angulo de eixo
virabrequim e com 15% da quantidade total de hidrogénio injetada diretamente, os
autores concluiram que os maiores valores de eficiéncia térmica estdo associados a
um angulo de fechamento do bico injetor 20° adiantados em relacédo ao PMS e um
ponto de ignicdo adiantado em 6° em relagdo ao PMS, conforme indicado na
Figura 24(c).
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Figura 24 - Variacao da eficiéncia térmica com: a) o tempo de igni¢do e o modo de
injegao de hidrogénio, b) o percentual de hidrogénio injetado diretamente e o ponto
de ignigao, e c) o tempo de ignicdo e o angulo de fechamento do bico injetor

B e
Lambda 0,52 [WOT]

a)

T v | ¥ L
18 -16 -14 -12 -10 -8

Tempo de ignigao [graus]

6

£

Eficiéncia térmica indicada [%]

b)

T

15—
Eama s V|

4{+—+—+  Tempo de ignicio: 6°

o—6——©  Tempo deignicio: -2°

®—9—® Tempo deignicio: -2°
T

LI I ! L I
o 10 20 0 40

Percentual de injegao direta [%]

50

Eficiéncia térmica indicada [%]

42

c)

40 =

Raz#io ar-combu
Wide-Open-Throtik
PFIH1S%

istivel: 0.41
e (WOT)

| L A
22 =20 -18 -16 -14 -12

L)
10 -8 -6 -4

Tempo de ignigdo [graus]

Fonte: Adaptado de Elkelawy e Bastawissi (2013).

Krieger Filho et al. (2025) realizaram um estudo com o objetivo de otimizar a

camara de combustdo de um motor originalmente de ignigdo por compressao, do

modelo Hyundai HR, convertido para operar com modo de igni¢ao por centelha e gas

natural como combustivel. Apés as modificagcdes, o motor passou a apresentar as

seguintes caracteristicas: volume deslocado de 625 cm?, didmetro do cilindro de

91 mm e curso do pistdo de 96,1 mm. O objetivo principal do estudo conduzido pelos

autores consistia em projetar um pistdo com geometria otimizada. Para isso,

simulagées multidimensionais foram empregadas a fim de compreender o

comportamento do escoamento dos fluidos de trabalho e da combustao da mistura ar-

combustivel ao se utilizar pistdes com diferentes geometrias. No total, seis

geometrias, que podem ser vistas na Figura 25, foram testadas pelos autores. Além

da cabega do pistdo original, os autores testaram geometrias do tipo: cilindrica,

nebulosa, em cruz, hemisférica e reentrante. O modelo computacional foi validado por

meio de testes experimentais e simulagdes utilizando a geometria original do pistao.

A Figura 26 estabelece uma comparacgao entre os dados colhidos experimentalmente

e os resultados obtidos via simulagdes pelos autores.




Figura 25 - Tipos de geometrias de cabega de pistao
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Em cruz Hemisférica Reentrante
Fonte: Adaptado de Krieger Filho et al. (2025).
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Figura 26 - Comparagao entre dados colhidos experimentalmente e resultados
obtidos via simulag&o: a) press&o no interior do cilindro e b) diagramas p-v
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Fonte: Adaptado de Krieger Filho et al. (2025).

Os principais resultados obtidos por Krieger et al. (2025) podem ser vistos na
Tabela 4. Os autores concluiram que, apesar das mudancas promovidas na geometria
da cabeca do pistao, os valores de pressdao média efetiva se mantiveram bastante
proximos. O indice CA10-90, que corresponde a variagdo de angulo de eixo
virabrequim decorrida ao longo da queima de 10% até 90% do combustivel disponivel
na camara de combustao, € menor ao se fazer uso das geometrias do tipo cilindrica e
reentrante. Isso indica que a combustdo acontece mais rapidamente ao se fazer uso
dessas geometrias, o que, segundo os autores, € desejavel e esta associado a
maiores eficiéncias térmicas. Além disso, os valores do termo fonte CFM, associado

ao modelo empregado pelos autores, € maior ao se fazer uso dessas duas geometrias.
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Esse termo fonte indica os niveis de turbuléncia no interior da cAmara de combustao
apos a liberagao da centelha. Dessa forma, maiores valores do termo fonte CFM estao
associados a um desenvolvimento da chama no interior da camara de combustao
mais rapido e homogéneo. Ao final do trabalho, Krieger Filho et al. (2025) concluiram
que a geometria do tipo reentrante € a mais promissora para aumentar a eficiéncia

térmica do motor em diferentes modos e condigdes operacionais.

Tabela 4 - Principais resultados obtidos por Krieger Filho et al. (2025)

Pressao i
Geometria/ Indice CA10-90 Termo fonte CFM
média efetiva
Parametro (graus) (kg/m?3)
(bar)

Original 7,50 19,15 287
Cilindrica 7,99 11,13 471
Nebulosa 8,08 12,39 368

Em cruz 8,02 11,81 411

Hemisférica 8,05 12,46 381
Reentrante 8 11,52 454

Fonte: Adaptado de Krieger Filho et al. (2025).

2.4 ANSYS FORTE®

Esta secao se destina a expor o modelo matematico utilizado ao longo deste
trabalho. E importante ressaltar, no entanto, que apenas os aspectos considerados
mais essenciais foram abordados e discutidos. Minucias acerca dos temas tratados
nesta se¢do podem ser encontradas no manual teérico do Ansys Forte® (2022), que

serviu de subsidio para o desenvolvimento desta secao.

2.4.1Visao geral sobre o Ansys Forte®

O pacote Ansys Forte® foi desenvolvido para aplicagdes envolvendo o projeto
de motores de combustao interna. O Ansys Forte® aproveita representagdes tedricas
bem estabelecidas de escoamentos tridimensionais de fluidos, dindmica de sprays e

combustao, e € baseado em modelos e submodelos que foram amplamente validados
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em relagdo a dados experimentais para uma grande variedade de condigbes e ao
longo de muitos anos (ANSYS INC., 2022).

2.4.2Equacgoes de balango

Tratando-se de motores de combustao interna, a mistura ar-combustivel, antes
da combustdo, e os gases queimados, apds a combustao, sdo os fluidos de trabalho.
Os escoamentos, nesse contexto, s&o turbulentos, reativos e, sob determinadas
circunstancias, multifasicos. A representacdo de escoamentos dessa natureza é
realizada, no Ansys Forte®, por meio das equagdes de Navier-Stokes e modelos
adicionais, como, por exemplo, a equagao de estado para gases ideais, a lei de Fick,
para difusdo de massa, € a lei de Fourier, para difusdo de calor.

O Ansys Forte® oferece duas abordagens de modelagem da turbuléncia. A
primeira opcado corresponde a abordagem Reynolds-Averaged-Navier-Stokes
(RANS), que tem como objetivo capturar o campo de escoamento meédio. A
abordagem RANS elimina a necessidade de resolver as estruturas turbilhonares e
flutuagdes de pequena escala enquanto preserva os principais efeitos da turbuléncia
no escoamento médio e na combust&o.

Para isso, a média de Favre € empregada para representar uma quantidade
instantanea, como, o vetor velocidade do escoamento, u, em uma média de
conjunto, %, e uma parte flutuante, u”, de modo que u = % + u". Nesta abordagem, u
€ definido como uma média ponderada pela densidade de modo que u = pu/p,
enquanto u" é definido para satisfazer pu" = 0, onde a barra superior representa um
operador de média.

A segunda opc¢ao de modelagem da turbuléncia é a abordagem Large-Eddy
Simulation (LES). Detalhes referentes a essa abordagem estdo disponiveis no manual
tedrico do Ansys Forte® (2022).

2.4.2.1 Equacao de balancgo de espécies quimicas

Os fluidos de trabalho na fase gasosa num motor de combustao sdo modelados
como uma mistura de componentes gasosos individuais. A composi¢gdo da mistura em
questao se altera durante o ciclo do motor devido a conveccéo, difusdo molecular,

turbuléncia, interagbes com sprays de combustivel e, principalmente, combustdo. O
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balanco de massa de cada espécie quimica é dado pela Eq. (2.14), onde p é a
densidade, o subscrito k € o indice que representa uma determinada espécie quimica,

K é o numero total de espécies quimicas, u € o vetor da velocidade do escoamento,

eyy = % € a fracdo massica da espécie quimica k. A aplicagdo da Lei de Fick resulta
em um coeficiente de difusdo molecular, para a mistura, D. O termo ¢ leva em
consideragao os efeitos da média de conjunto ou do filtro do termo de convecgéao, de
modo que ¢ = p, U — prU. ﬁ,‘; e ﬁ,§ sao termos fontes referentes as reagdes quimicas
€ a evaporacgao do spray, respectivamente.

0Pk

— TV ) =V - [pDVy]+V - + (2.14)

ps+p5 (k=1,..,K)
2.4.2.2 Equacao da continuidade ou de balango de massa

A soma da Eq. (2.14) sobre todas as espécies quimicas fornece o balango de
massa, para o fluido em fase gasosa, dado pela Eq. (2.15).
ap

P v (5w = 55 2.15
e TV =p (2.15)

2.4.2.3 Equacao de balango de quantidade de movimento linear ou momentum

O balanco de quantidade de movimento linear, ou momentum, para o fluido,
dado pela Eq. (2.16), considera os efeitos da convecgado, gradiente de presséo,
tensdes viscosas, turbuléncia, sprays liquidos e forgas de corpo. Na Eq. (2.16), p € a
pressao, F° é a taxa de ganho de quantidade de movimento linear por unidade de
volume devido ao spray, g € a aceleragéo gravitacional, @ é o tensor associado as
tensdes de cisalhamento viscosas, e I' € a tensao de Reynolds.

oplu

W+|7-(ﬁﬁﬁ)=—|7ﬁ+|7-6—|7-1‘+l_75+ﬁy (2.16)
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O tensor associado as tensdes de cisalhamento viscosas, @, € dado pela
Eq. (2.17), onde v é a viscosidade cinematica laminar, I € o tensor identidade, e o

sobrescrito T significa a transposta de um tensor.
_ 2
o= pv[Vu+ (V)T — 3 (V-u)I] (2.17)

A tensado de Reynolds, I', por sua vez, é dada pela Eq. (2.18). E necessario um

modelo de turbuléncia para fornecer o fechamento de I'.
I = p(utu — uw) (2.18)
2.4.2.4 Equacao de balango de energia

Com base na primeira lei da termodinamica, a mudancga da energia interna deve
ser balanceada pelo trabalho de presséao e pela transferéncia de calor. Em aplicagdes
envolvendo motores de combustao interna, os efeitos provenientes da convecgao,
turbuléncia, dissipagao turbulenta, sprays, rea¢des quimicas e difusdo também devem
ser considerados. Portanto, o balango de energia interna é dado pela Eq. (2.19),
onde I é a energia interna especifica e J é o vetor de fluxo de calor, que considera as
contribuicdes devido & condugéo de calor e a difusdo de entalpia. Além disso, Q. e Q,
sdo termos fontes devido a liberagdo de calor quimico e interagdes com sprays,
respectivamente. O termo H representa os efeitos da média de conjunto, de modo que
H = p(ul — ul). émd representa a perda por radiagdo e ¢ corresponde a taxa de

dissipagao da energia cinética turbulenta.
apl

—+V-(pul)=—pV-u—-V-J—V-H+
3t (pul) = —p J (2.19)

,D_§+QC+ QS_Qrad

O vetor de fluxo de calor, J, € dado pela Eq. (2.20), onde A é a condutividade
térmica, que esta relacionada a difusividade térmica, a, e ao calor especifico, c,, de
modo que A = pcya. T € a temperatura do fluido, h, € a entalpia especifica da espécie

quimica k.
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J=—-AVT —pD z hy Vi (2.20)
k

2.4.2.5 Equacao de estado para mistura gasosa

A equacao de estado estabelece uma relacéo entre a pressao, a temperatura
e a densidade para uma mistura na fase gasosa e fornece relagdes para a energia
interna. O Ansys Forte® suporta duas equacgodes de estado, a lei dos gases ideais e o
modelo de gas real. Detalhes referentes ao modelo de gas real podem ser
encontrados no manual tedrico do Ansys Forte® (2022).

A lei dos gases ideais é a equacao de estado mais simples e amplamente
utilizada em aplicagdes envolvendo motores de combustdo interna. Para aplica-la,
assume-se que a mistura dos componentes gasosos obedece ao modelo de Dalton,
ou seja, cada componente se comporta como um gas ideal, como se estivesse
sozinho, a temperatura e ao volume da mistura. A lei dos gases ideais €, entdo, dada
pela Eq. (2.21), onde R, é a constante universal dos gases e W, € o peso molecular

da espécie quimica k.
_ = Pk
p= RuTz(Wk) (2.21)

A energia interna de um gas ideal depende apenas de sua temperatura, por
causa disso, a energia interna especifica da mistura gasosa, I, € determinada por meio
de uma média ponderada pelas fragcbes massicas da energia interna especifica dos
componentes individuais, I, que é tabelada em fungdo da temperatura. Dessa forma,
I, é dada pela Eq. (2.22).

I(T) = Z Vil (T) (2.22)
k

2.4.3 Abordagem Reynolds-Averaged-Navier-Stokes (RANS) para turbuléncia

Conforme mencionado anteriormente, a abordagem RANS tem como objetivo

simular o campo de escoamento meédio. A abordagem mais amplamente utilizada
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corresponde a modelar os processos de transporte turbulentos com suposi¢gdes de
difusdo por gradiente. Para a equagao de momentum, considera-se que as parcelas
flutuantes da tensdo de Reynolds sao proporcionais a taxa de deformacgéao cisalhante
média. Assim, o tensor de tensao de Reynolds, I', é definido pela Eq. (2.23), onde v,
é a viscosidade cinematica turbulenta, e k é a energia cinética turbulenta. k é dada
pela Eq. (2.24).

2 2 -
I =—pvy |7+ (70" =5 (V- ﬁ)I] +5 ok (2.23)
- 1
f=suw (2.24)

A viscosidade turbulenta, v;, esta relacionada a energia cinética turbulenta, k,

e sua taxa de dissipagéo, &, por meio da Eq. (2.25), onde C, € uma constante do

modelo, cujo valor € apresentado na Tabela 5.

(2.25)

(‘Ozl?i,‘t

O termo de fluxo turbulento, ¢, na Eq. (2.14), é calculado por meio da
Eq. (2.26), onde D, ¢é a difusividade turbulenta.

¢ = pDrVyy (2.26)
De maneira semelhante, o termo de fluxo turbulento, H, na Eq. (2.19) é dado

pela Eq. (2.27), onde A, é a condutividade térmica turbulenta que esta relacionada a

difusividade térmica turbulenta, ar, e ao calor especifico, c,, de modo que A = pcyar.
k

A difusividade turbulenta de massa, D;, e térmica, a;, estdo relacionadas a

viscosidade turbulenta por meio das Eqs. (2.28) e (2.29), respectivamente. Nas
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Egs. (2.28) e (2.29), Scr e Pry s&o os numeros de Schmidt e de Prandtl turbulentos,

respectivamente.

Dy = Sco (2.28)
ar = Pro (2.29)

O caélculo da viscosidade turbulenta, v, requer que a energia cinética
turbulenta, k, e sua taxa de dissipacéo, ¢, sejam modeladas. No Ansys Forte®, estao
disponiveis as formulacdes do modelo k — € padrdo e a avancada, baseada na teoria
de grupo de renormalizagdo. Na versado padrao, k e ¢ sdo dadas pelas Egs. (2.30) e

(2.31), respectivamente.

dpk ~ 2 + - .
L+\7-(5ﬁk)=——ﬁk\7-ﬁ+(a—r):\7ﬁ+\7[“ “TVk]—55+WS (2.30)
Jt 3 Pry,
dapé 2 v+v
%+\7-(ﬁﬁ§)=—<§C81—C83)ﬁ§|7-ﬁ+|7[ rTV§]+
: (2.31)

£ .
= (Cea(0 = D: VAL = Ceo + 1)

Nas Egs. (2.30) e (2.31), Pry, Pry, C¢q, C,y, € Ce3 S@0 constantes do modelo cujos

valores sdo mostrados na Tabela 5. O termo fonte I/T/S, presente nas Egs. (2.30) e
(2.31), é calculado com base na funcédo de distribuicdo de probabilidade de gotas
(AMSDEN, 1997). Este termo corresponde ao oposto da taxa na qual as estruturas
turbilhonares realizam trabalho ao dispersarem as gotas de spray. Amsden (1997)
sugeriu que ¢, = 1,5 com base na hipotese da conservagao da escala de comprimento
nas interagdes entre spray e turbuléncia.

A versdo avangada do modelo k —¢ é derivada da teoria de grupo de
renormalizagdo, do inglés, Renormalization Group Theory (RNG), e foi proposta,
inicialmente, por Yakhot e Orszag (1997). A equagao de k na versdao RNG do modelo
€ idéntica a versdo padrdo, mas a equacdo de ¢ é baseada em uma derivagao
matematica e ndo numa derivacdo empirica. &, na versdao RNG, é, entdo, dada pela
Eq. (2.32).
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0pé 2
§+ V- (puE) = — (gcgl - 683)155\7-ﬁ+ V[V;/T \75] +
) ‘ (2.32)
% |Cer(o = 1): Vit — Copt + c,W°| - R
O termo R, na Eq. (2.32), é definido pela Eq. (2.33).
3(4_MN)\
_ o (1-5)e (2.33)

1+ pn3 &

Além disso, os termos n e S, na Eq. (2.33), sdo dados pelas Egs. (2.34) e (2.35),

respectivamente.

(2.34)

S=(25:3)z (2.35)

Na Eq. (2.35), § € o tensor da taxa de deformacdo média, definido pela

Eq. (2.36).
S = %(Vﬁ + (7)) (2.36)

Os valores das constantes do modelo, Pry, Prg, C.q, Cep, © Cg3, utilizados na
versao RNG estéao listados na Tabela 5. No Ansys Forte®, o valor da variavel C.5, na
versdao RNG, é baseado no trabalho de Han e Reitz (1995), que modificaram a
constante para levar em consideragao os efeitos associados a compressibilidade dos

fluidos de trabalho. C,; €, entdo, dada pela Eq. (2.37).

1+ 2C, —3m(n—1) + (-1)Véc, o
C€3 = - 3

(2.37)

Na Eq. (2.37), m = 0,5 e n = 1,4, para um gas ideal. Além disso, C, e § sdo

dados pelas Egs. (2.38) e (2.39), respectivamente.
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n
1—-L
c - nd =50 (2.38)
n 1 _|_'8773
_(1,seV-u<O0;
o {O, seV-u>0. (2.39)

Tabela 5 - Constantes associadas aos modelos de turbuléncia

Constante k—epadrao k—&RNG

C, 0,09 0,0845
Ce1 1,44 1,42
Ce2 1,92 1,68
Ces 1,0 Eq. (2.37)
1/ Pry 1,0 1,39
1/ Pre 0,769 1,39
Mo - 4,38
B - 0.012

Fonte: Adaptado de Ansys Inc. (2022).
2.4.4Cinética quimica

Em simulagdes que envolvem combustdo, as reagdes quimicas podem ser
descritas por mecanismos cinéticos quimicos responsaveis por definir os caminhos
das reacdes e suas taxas. Em mecanismos cinéticos quimicos detalhados, as reagdes

envolvendo K espécies quimicas sao representadas pela Eq. (2.40).
K K
Z ViiXk © z Vigxe 0 =1,...,1) (2.40)
k=1

k=1

A taxa de producéao da k-ésima espécie quimica na i-€sima reacao € dada pela

Eq. (2.41), onde q; € a taxa de progresso da reagao i.

ini = (Vj = Vi) i (k = 1, .., K) (2.41)



63

O somatoério de w,; sobre todas as reagdes quimicas providenciam o termo py,
da Eq. (2.14). p; é, entdo, dado pela Eq. (2.42).

1
P = Wi z W (2.42)
i1

Analogamente, o termo Q,, da Eq. (2.19), é dado pela Eq. (2.43), onde Q; é o

calor de reacao da i-ésima reagao em zero absoluto e (Ah}’)k € a entalpia de formacéao

da espécie quimica k em zero absoluto.

I I K

=) Q=) ) wii—vi)(ah) q, (2.43)

i=1 i=1k=1
Dessa forma, Q;, € dado pela Eq. (2.44).

K

0= ) Wi —vid(4hD), (2.44)

k=1
2.4.5Modelo de interagao turbuléncia-cinética

O Ansys Forte® inclui um modelo generalizado de interacdo turbuléncia-
cinética quimica. Este modelo foi precedentemente aplicado a simulagdes de motores
Diesel por Kong, Eckhoff e Alfert (1995), e Kong e Reitz (2002).

Esse modelo de escala de tempo de mistura considera que a quimica da
combustao é parcialmente controlada pela quebra de estruturas turbilhonares devido
a mistura imperfeita entre oxidante e combustivel caracteristica de motores de
combustao interna reais. O modelo assume que a quantidade cada espécie quimica

se move em diregdo ao seu valor de equilibrio local com uma escala de tempo 7./,

e, assim, a taxa de producgao efetiva da espécie quimica k € dada pela Eq. (2.45).

~ _ YkEQ — Yk
Wkeff = T, (2.45)
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A relagéo entre 7., a escala de tempo quimica, t¢p.m, € a escala de tempo de

mistura escalar turbulenta, t,,;,, € dada pela Eq. (2.46).
Teff = Tchem + Tmix (246)

A escala de tempo quimica local, 1 4., € definida como o tempo necessario
para que a mistura alcance o equilibrio quimico sob as condigdes no interior de uma
determinada célula computacional. A escala de tempo de mistura escalar
turbulenta, t,,;,, € obtida a partir da energia cinética turbulenta local e de sua taxa de

dissipacgao. Dessa forma, t,,;, € dada pela Eq. (2.47).

k
Tmix = CtkiTeurp = Ctki; (2.47)

A relacao entre a taxa de producéao efetiva de uma espécie quimica k, (Bk,effs e
a taxa de producdo desta mesma espécie quimica devido apenas a cinética quimica,
@y, é dada pela Eq. (2.48).

Tchem ~

Teff

Opeff = (2.48)

Por padrao, ao se considerar as interagcdes entre a turbuléncia e a cinética
quimica, na Eq. (2.47), C.; = 1,5, conforme descrito no manual tedrico do
Ansys Forte® (2022). Ademais, para garantir que as taxas efetivas de producao de
espécies quimicas nao se tornem zero quando a escala de tempo de mistura escalar
turbulenta for muito grande, isto é, para quando t,,;, > 1 ms, o0 modelo de interagao
turbuléncia-cinética, no Ansys Forte®, é desativado (ANSYS INC., 2022).

2.4.6 Condigoes de contorno

Existem varios tipos de condicdes de contorno que podem ser especificadas no
Ansys Forte®, como, por exemplo, entrada de fluxo massico, saida de fluxo massico,
paredes rigidas (méveis ou estacionarias), condi¢des periddicas e de simetria. Para

as equagbes de momentum e energia, existem diversos tipos de condigdes de
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contorno para paredes rigidas. As condigbes de contorno para a equagao de
momentum incluem velocidade de deslizamento livre, velocidade sem deslizamento e
velocidade turbulenta de lei de parede. As condi¢cbes de contorno para a equacao de
energia incluem paredes adiabaticas e paredes de temperatura fixa. Para simulag¢des
de motores, geralmente sao utilizadas as condi¢des de velocidade turbulenta de lei de

parede e de paredes com temperatura fixa (ANSYS INC., 2022).

2.4.6.1 Condigcoes de parede para a equagao de momentum

As condigdes de contorno de momentum do fluido em paredes rigidas séo
introduzidas impondo um valor de velocidade na parede ou calculando a tenséo de
cisalhamento na parede e ajustando a velocidade do escoamento local. Em paredes
com condigédo de néo deslizamento, a velocidade do gas, u, é igualada a velocidade

da parede, u,,, conforme a Eq. (2.49).

u=u, (2.49)

Nesse caso, a tensio de cisalhamento na parede é determinada implicitamente
pela Eq. (2.16). Em condi¢cdes de contorno de deslizamento livre e de lei de parede
turbulenta, a velocidade normal do gas € igualada a velocidade normal da parede, de

acordo com a Eq. (2.50).

un=u,'n (2.50)

Neste caso, as duas componentes tangenciais da tensédo de cisalhamento na
parede sdo especificadas explicitamente. Para paredes de deslizamento livre, as
componentes tangenciais da tensdo de cisalhamento na parede sao nulas. Para
condi¢cbes de escoamento turbulento, a tensdo de cisalhamento tangencial pode ser
determinada pela lei de parede, dada pela Eq. (2.51), onde u* é a velocidade de

cisalhamento, ou velocidade de fricgao.



66

+ B,se Re = R,;
klny* ‘ (2.51)

1
Re2,se Re < R,.

§*|<

A velocidade de cisalhamento, u*, esta relacionada a tensdo de cisalhamento

na parede pela Eq. (2.52), onde v é a velocidade tangencial.

\"

Ty = p(u*)? (2.52)

4
A velocidade tangencial, v, por sua vez, & definida de acordo com a Eq. (2.53).
v=u—-u, - [(u—u,) nn (2.53)

O numero de Reynolds, Re, baseado na velocidade do gas em relagao a parede
€ dado pela Eq. (2.54).

pylvl|
Re =
.uair(T)

(2.54)

O numero de Reynolds é avaliado a uma distédncia y da parede, tomada como
o tamanho da célula computacional adjacente a parede. O numero de Reynolds define
a transicdo do regime logaritmico, quando Re > R, para o0 regime de subcamada
viscosa, quando Re < R.. R, é dito numero de Reynolds critico, isto €, o numero de
Reynolds que marca a transi¢do entre um regime e outro. No regime de subcamada
viscosa, a formulacao laminar para a tensao de cisalhamento é usada. Na formulagao
de regime logaritmico, a unidade de parede, y*, dada pela Eq. (2.55), é substituida

pela aproximagao dada pela Eq. (2.56), de modo a desacoplar a solugéo de u*.

. _ _Pyw
Uair (T)

y* = cu (Re)P (2.56)

y (2.55)
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Nas Egs. (2.51), (2.52) e (2.56) é assumido que a célula adjacente a parede é
pequena o suficiente de modo que a camada limite turbulenta esteja em regime
logaritmico ou de subcamada laminar. As constantes k = 0,4327, ¢;,, = 0,15, R, = 114
e B = 5,5, presentes na Eq. (2.51), sdo derivadas a partir das constantes do modelo
de turbuléncia k — &, conforme descrito por Amsden, O’rourke e Butler (1989). E
importante destacar que a Eq. (2.51) assume uma parede lisa. Se a rugosidade da

parede for considerada, a Eq. (2.57) € empregada.

Y _ min (ReZ,—— + B — 4B 257
u*_mm(e'klny+ ) (2.57)

Na Eq. (2.57), os efeitos de rugosidade, AB, sdo modelados de acordo com o
trabalho de Cebeci e Bradshaw (1997). Dessa forma, AB é dado pela Eq. (2.58), onde

C, € uma constante dependente do tipo de rugosidade da superficie.

0,se K} < 2,25
+

K
— 4+ C.KF

Inlg7.75

—_— * + - +
B 1% sen[0,4258(InK{ — 0,811)], se 2,25 < K <90 (2.58)

1
Eln[l + C,K{],se K& > 90

K}, na Eq. (2.58), é dada pela Eq. (2.59), onde K, corresponde a altura da

rugosidade.

Kf = (2.59)

2.4.6.2 Condicoes de parede para a equacgao de energia

No Ansys Forte®, o modelo de transferéncia de calor, baseado no trabalho de
Han e Reitz (1997), e Rakopoulos et al. (2010), é usado para calcular o fluxo de
transferéncia de calor na parede para escoamentos turbulentos com base na
temperatura da parede e nas propriedades do fluido proximo a parede. Este modelo é
amplamente conhecido como modelo de Han-Reitz. Vale salientar que outro modelo,
baseado no trabalho de Ramsden (1997), também se encontra disponivel. Detalhes

sobre este ultimo podem ser encontrados no manual tedrico do Ansys Forte® (2022).
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2.4.6.2.1 Modelo de Han-Reitz e calor devido ao atrito

No modelo de Han-Reitz, a equacdo de balango de energia é aplicada, na

regido proxima a parede, com as seguintes hipdteses:

i) Os gradientes normais a parede sdo muito maiores do que aqueles paralelos a

parede.
ii) A velocidade do escoamento € direcionada paralelamente as paredes planas.
iii) Os gradientes espaciais de pressao sao negligenciaveis.

iv) Os efeitos de dissipagao viscosa e difusdo de entalpia no fluxo de energia sao

negligenciaveis.
v) A transferéncia de calor por radiagao é negligenciavel.

vi) A dissipacao turbulenta é pequena em comparacédo com a energia interna, devido

ao baixo numero de Mach.
vii) Desconsideram-se quaisquer termos fontes em virtude de sprays.
viii) Valem, como aproximagdes, a lei dos gases ideais e calor especifico constante.

Com as hipoéteses descritas acima, a Eq. (2.19) é reduzida a uma equacéao de
balango de energia unidimensional na regido proxima a parede, dada pela Eq. (2.60),
onde T é a temperatura, | € o fluxo de calor, y é a distancia normal a parede, v é a

velocidade do escoamento na diregdo normal a parede, p € a densidade do gas, ¢, €

o calor especifico da mistura gasosa, p é a pressao e Q. é a taxa de liberagéo de calor

volumeétrica.

oT oT ] dp .
cppa+cppv@= _@-I_E-I_QC (2.60)
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O fluxo de calor, J, é dado pela Eq. (2.61), onde k e k; sdo, respectivamente, a
condutividade térmica laminar e turbulenta. A relagdo entre as condutividades

térmicas e as viscosidades dindmicas laminares e turbulentas se da através dos

He

numeros de Prandtl laminar e turbulento, de modo que k = % ek, = "
t

aT
J= _(k+kt)E (2.61)

O termo do lado esquerdo da Eq. (2.60) é negligenciavel (RAKOPOULOS ET
AL., 2010), o termo restante &, entdo, integrado, da parede, onde, y =0, até a
distancia y, de acordo com a abordagem descrita por Han e Reitz (1997). Dessa
forma, negligenciando-se os efeitos promovidos pela variagdo da pressao nas regides
proximas a parede, obtém-se o fluxo de calor através da parede, J,, dado pela

Eq. (2.62), onde T é a temperatura da mistura gasosa e T,, é a temperatura da parede.

o (T
_peuTin(z) (2.62)
~ 2,1lny* + 1,24

Jw

Além disso, na Eq. (2.62), y* e u* sdo definidos de acordo com as Egs. (2.63)

e (2.64), respectivamente.

+_ %Y 2.63

y ” (2.63)
1 1

ut = ka: (2.64)

Para condigdes de contorno de temperatura fixa, J, € determinado
implicitamente pela Eq. (2.19). Além disso, ao se aplicar, na parede, uma condi¢ao de
contorno do tipo lei de parede turbulenta ou ndo deslizamento, o termo fonte, f,,, que
corresponde ao calor gerado pelo atrito, dos fluidos de trabalho com a parede, é
adicionado a Eq. (2.18). f,, é, entdo, dado pela Eq. (2.65).

fw =Tw V= p(u*)2|v| (265)
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Fisicamente, f,, corresponde ao calor produzido na parede devido ao atrito por
unidade de area. v, por sua vez, é a velocidade tangencial da mistura gasosa em

relagao a parede.
2.4.6.2.2 Condigoes de parede turbulenta
E necessario prescrever condigdes de contorno para as equagdes de energia

cinética turbulenta, k, e sua taxa de dissipacdo, €. Tais condigdes de contorno sdo
definidas pelas Egs. (2.66) e (2.67).

Vk-n=0 (2.66)
3

e=c, 2 (2.67)
ey

C#S, na Eq. (2.67), é definido pela Eq. (2.68).

1

c = Cu ? (2.68)
He Prs(Csz - Csl)

2.4.6.3 Condigcoes de contorno de entrada e saida

As condi¢des de contorno de entrada e saida, disponiveis no Ansys Forte®,

Velocidade ou fluxo massico.

Saida continua.

Pressao de entrada.

Pressao de saida.
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As condi¢cbes de contorno de entrada e saida dos tipos velocidade ou fluxo
massico, e saida continua nao serao abordadas aqui, detalhes podem ser
encontrados no manual tedrico do Ansys Forte® (2022). Condigdes de contorno de
pressao, de entrada ou saida, podem ser especificadas nas formas de pressao
estatica ou pressao total. Além disso, é necessario fornecer a temperatura estatica ou
total do fluido nas regides de entrada e saida. Caso o usuario fornega a pressao total
0 Software realiza a conversao do valor prescrito para pressao estatica, o mesmo se

aplica a temperatura. O processo de conversao se da, para escoamentos de gases e

sob a hipétese de gas ideal, por meio das Eqgs. (2.69) e (2.70), onde M = gé 0 numero

de Mach, u é o médulo da velocidade do escoamento, e a = /yRT é a velocidade do
som no gas. p, corresponde a pressao total e p a presséo estatica. De maneira

analoga, T, corresponde a temperatura total e T a temperatura estatica. Tem-se,

. C . e N ~ .
também, que y = C—” onde c, € o calor especifico a pressdo constante e c, € calor
v

especifico a volume constante do gas (BOLES; CENGEL, 2013).

Y
Po _ (1 y-1 Mz)(y‘” (2.69)
p 2

To

-1
= LA V v/ 2.70
T 1+ > M ( )

E necessario fornecer, também, a composigéo quimica do fluido nas regides de
entrada ou saida (o que pode ser feito especificando-se a fragdo molar, ou massica,
de cada uma das espécies quimicas), a energia cinética turbulenta especifica (ou,
alternativamente, a intensidade turbulenta), e a escala de comprimento turbulenta (ou,
alternativamente, a taxa de dissipacdo de energia turbulenta especifica) nessas
regides.

E importante ressaltar que, uma vez especificadas a pressdo e a temperatura
por parte do usuario, o Ansys Forte®, entdo, determina a densidade do fluido, nas

entradas ou saidas, por meio da Eq. (2.21).
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2.4.7 Condigoes iniciais
As simulagbes realizadas no Ansys Forte® sao de natureza transiente.

Simulagcbes transientes, demandam condicdes iniciais para as variaveis e

propriedades do fluido. As seguintes propriedades iniciais precisam ser especificadas:

Presséao inicial em cada regiao computacional.

e Temperatura inicial em cada regido computacional.

¢ As fragbes molares, ou massicas, iniciais das espécies quimicas em cada regiao

computacional.

¢ A energia cinética turbulenta especifica inicial em cada regido computacional.

e A escala de comprimento turbulenta inicial em cada regido computacional.

Além das propriedades descritas acima, o momentum inicial € importante em
simulacbes de motores de combustdo interna pois, frequentemente, estes séao
projetados para induzir uma quantidade significativa de movimento de swirl na mistura
admitida. No Ansys Forte®, esse movimento, no interior da camara de combustao, &
especificado através da funcdo de Bessel. Mais detalhes sobre a fungcdo de Bessel
podem ser encontrados no manual teérico do Ansys Forte® (2022). Dessa forma, o
usuario deve fornecer ao software o valor da constante adimensional, a, que define o
perfil de velocidade azimutal inicial. Wahiduzzaman e Ferguson (1986) sugeriram

utilizar « = 3,11 para aplicagdes envolvendo motores de combustéo interna.

2.4.8 Modelo de propagacao de chama turbulenta

Em motores de ignicdo por centelha, a chama € iniciada nas localidades
préximas a regiao de liberacédo da centelha, apds isso ocorre a propagagao da chama

no interior da cdmara de combustao. O Ansys Forte® utiliza o modelo equagao-G para
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rastrear a propagacao de chamas totalmente desenvolvidas, pré-misturadas ou
parcialmente pré-misturadas, e turbulentas.

Quando a chama ¢é iniciada pela centelha, a estrutura da chama inicial é,
frequentemente, menor do que o tamanho médio das células da malha computacional.
Durante esse periodo, a frente de chama ¢ inicialmente rastreada de maneira discreta.
Assim que a estrutura da chama cresce, para além de uma escala de comprimento
caracteristica do escoamento, a abordagem adotada muda do modelo discreto para o

modelo equagao-G.
2.4.8.1 Modelo de nucleo de ignigcao discreto

O Ansys Forte® acompanha o crescimento do nucleo de ignigao utilizando o
modelo Discrete Patrticle Ignition Kernel Flame (DPIK), desenvolvido por Fan et al.
(1999) e, posteriormente, melhorado por Fan e Reitz (2000), e Tan e Reitz (2006).
Sob a hipétese de que o nucleo de ignicdo apresenta um formato esférico, a posi¢céao
da frente da chama é rastreada por meio de particulas lagrangianas, e a densidade
da superficie da chama € obtida a partir da densidade numérica dessas particulas em
cada célula computacional. Assumindo que a temperatura dentro do nucleo de ignigéo
seja uniforme, a taxa de crescimento deste € dada pela Eq. (2.71), onde r;, € o raio do
nucleo de ignigéo, p, € a densidade local dos gases ndo-queimados, p, é a densidade
do gas no interior do nucleo, Sy é a velocidade de chama turbulenta e S,;45m, € a

velocidade do plasma proveniente da centelha.

driy p
d_tk = i(splasma + S7) (2.71)

A velocidade do plasma proveniente da centelha, S,4smq, € dada pela
Eq. (2.72), onde h, € a entalpia local dos gases ndao-queimados, u; € a energia interna
do gas no interior do nucleo de ignigéo, Qspk € a taxa de descarga de energia elétrica
e n.rr € a eficiéncia de transferéncia de energia elétrica devido a perdas de calor para

a vela de ignicéao. Q'Spk e 1.ss S80 especificadas pelo usuario.
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— Qspkneff (2 72)

4n{py e = b)) + PEY]

Splasma

A transicdo do modelo de nucleo de igni¢cao discreto para o modelo de
combustdo equacdo-G € controlada através de uma comparacdo entre o raio do
nucleo de ignicdo e um tamanho critico proporcional a escala de comprimento
turbulenta integral média. Essa comparacao € dada pela Eq. (2.73), onde [ é a escala
de comprimento turbulenta integral média e C,,; € uma constate do modelo. Por
padrdo, C,,; = 2 (ANSYS INC., 2022).

3
k2
Te = Cpp L= Cpq 0,16? (2.73)

2.4.8.2 Modelo de combustao equacgao-G

O modelo de combustdo equacdo-G baseia-se na teoria da chama de
combustao pré-misturada turbulenta de Peters (2001). Essa teoria assume que uma
chama multidimensional turbulenta pode ser descrita por um conjunto de chamas
laminares, quase unidimensionais, denominadas flamelets (DEON, 2016).

O modelo equagédo-G consiste em um conjunto de equacgdes de nivel
submetidas & média de Favre. E importante enfatizar que, a variavel G corresponde a
um campo escalar. A frente de chama corresponde a uma superficie onde G (x,t) = 0.
G > 0 e G <0 correspondem as regides do escoamento de gases queimados e ndo-
queimados, respectivamente (TAN; REITZ, 2006). A variavel G, portanto, ndo possui
um significado fisico (POINSOT, 2005). No Ansys Forte®, o modelo de combustéo
equacao-G corresponde as Eqgs. (2.74) e (2.75).

a—+(u uvertex)-VG—p—S 2|VG| — Drk|VG] (2.74)

G
at

+@- 76" =, (’;’; DTV”G72) +2D,(VG) - CS%GTZ (2.75)
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Nas Egs. (2.74) e (2.75), G corresponde a média de Frave da variavel G, e G2
€ a media de Frave de sua variancia. V|| € o operador de gradiente tangencial, p,, € p,
sdao as densidades médias das misturas queimada e nao-queimada,
respectivamente. k € a média de Favre da curvatura da frente de chama, que é
diferente da média de Favre da energia cinética turbulenta especifica, k, definida
previamente. SP é a velocidade de chama turbulenta, 4 é a velocidade do fluido, i eyteyx
é a velocidade do vértice na qual a velocidade do fluido, u, & definida. U errerx €
produzida devido ao movimento do pistdo (TAN; REITZ, 2005). Além disso,

Peters (1999) sugeriu que se usasse c, = 2.
2.4.8.3 Relagao entre velocidade de chama laminar e turbulenta

A previsao da velocidade de queima turbulenta desempenha um papel crucial
na modelagem da combustdo em motores de ignicdo por centelha. No Ansys Forte®
a velocidade de chama laminar pode ser obtida por meio de tabelas ou por meio de
leis de poténcia. Detalhes sobre a determinagao da velocidade laminar de uma mistura
gasosa através de leis de poténcia podem ser encontrados no manual tedrico do
Ansys Forte® (2022). A relagdo entre as velocidades de chama laminar e turbulenta
¢ dada pela Eq. (2.76), onde S? é a velocidade de chama laminar, e [; e I s3o,
respectivamente, a escala de comprimento turbulenta integral e a espessura de
chama laminar. As constantes a,, b, € b; sao constantes que precisam ser fornecidas.

Peters (2000) sugeriu, em seu trabalho, que a, = 0,78, b; =3 e b; = 1.

1

S? ab?l,  [[a,b? 1\’ 'l P
T o1 40— L el p2 L (2.76)
so = 1ttt I\ 2p, 1) Y M5,

O termo, Ip, na Eq. (2.76) é uma variavel de progresso dada pela Eq. (2.77),
onde t, € um instante de tempo inicial e t € o instante de tempo atual. c,,, € uma
constante do modelo. Por padréo c,,, = 2, valor aplicavel a maior parte dos casos
(ANSYS INC., 2022). t é a escala de tempo n&o dimensional, descrita no trabalho de
Liang e Reitz (2006), e dada pela Eq. (2.78).
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1
t —to\]2
Ip = [1 — exp (—sz — 0)]2 (2.77)

(2.78)

oy | &/

Do ponto de vista estritamente fisico, I, € responsavel por modelar os efeitos
das estruturas turbilhonares sobre a superficie da frente de chama a medida em que
0 nucleo de ignigao se desenvolve da fase de chama laminar para a fase de chama
turbulenta (ANSYS INC., 2022).

2.4.8.4 Modelo de propagacao de chama induzida por autoignicao

Para detectar a propagagdo de chama induzida pela autoignicdo, o
Ansys Forte® checa dois critérios: temperatura critica e o tamanho do nucleo de
ignicdo. As células computacionais com temperaturas superiores a temperatura critica
tornam-se regides de autoignicdo. Para cada uma dessas células, se o raio do nucleo
de ignicao for maior que a escala de comprimento turbulenta, uma superficie, para a
qual G(x,t) = 0, é inicializada. Essa superficie divide as regides onde a temperatura
da mistura gasosa € inferior ou superior a temperatura critica. A area no interior da

superficie corresponde a area de autoignigao.
2.4.8.5 Espessura da zona de chama turbulenta

A espessura da zona de chama turbulenta € uma medida caracteristica da zona
de transigcdo entre os gases queimados e nao-queimados de uma chama pré-
misturada (KNUDSEN ET AL., 2006). A espessura da zona de chama turbulenta, Iz r,

€ definida como a raiz quadrada da variancia de Favre de G, G”Z, e é dada pela
Eq. (2.79).

(2.79)
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Para chamas totalmente desenvolvidas, a relagao entre espessura da zona de
chama turbulenta e a escala de comprimento integral da turbuléncia, [;,é dada pela
Eq. (2.80), onde b, = 1,78.

lF,T = b2l1 (280)

Em motores de ignigao por centelha a espessura da zona de chama turbulenta
é dada pela Eq. (2.81).

N[ =

t—t
lpr = balilp = byl [1 — exp (—Cma TO)] (2.81)

2.4.8.6 Calculo da liberacao de calor na frente de chama

A liberagao de calor devido a propagacao da frente de chama é chamada de
liberacao primaria de calor. Para o calculo dessa liberacao de calor, o Ansys Forte®
assume que as células computacionais que contém a frente de chama podem ser
divididas em duas por¢des sub-malha de volumes de gases queimados, V), e néo-
queimados, Vj,.

Conforme a frente de chama avanga o volume de gases n&o-queimados tende
a diminuir e o volume de gases queimados tende a aumentar. Ao longo desse
processo o0 volume sobre a qual a frente de chama se propaga, isto €, V;,, tende a
alcancar uma condicdo de equilibrio termodindmico por meio de um processo a
pressao e entalpia constantes. Os volumes sub-malha sao rastreados a cada passo
de tempo com base nas coordenadas dos vértices das células e nos pontos de
intersecao da superficie da chama com as células computacionais.

A taxa de conversao de espécies quimicas e a taxa de liberagao primaria de
calor associada sao calculadas inicialmente determinando-se a concentracdo de
equilibrio e a temperatura adiabatica da chama a pressao constante e entalpia
constante. Assim, a taxa de conversao de espécies quimicas € dada pela Eq. (2.82),
onde Y, , € a fragdo massica da espécie quimica k na regido de gases queimados, Af
€ a area média da frente de chama no interior de uma determinada célula

computacional e S € a velocidade de chama turbulenta.
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ArSp
Vu

dpy

ar (pYip — Prc)

(2.82)

A taxa de liberagdo de calor pode ser diretamente obtida a partir da taxa de
conversao de espécies quimicas (AMSDEN, 1997). Uma descricao detalhada de
como se da o calculo da taxa de liberacédo primaria de calor pode ser encontrada nos
trabalhos de Liang e Reitz (2006), Liang et al. (2007), e Yang e Reitz (2009).

2.4.8.7 Modelo de extingcao de chama

Para chamas turbulentas parcialmente pré-misturadas, a mistura nao-
queimada em certas regides pode apresentar excesso de ar, fazendo com que a
chama pare de se propagar devido a estratificacdo. Tal condicdo ocorre se a
espessura da camada interna de chama laminar local for grande o suficiente para que
as camadas internas possam ser perturbadas pelas estruturas de Kolmogorov. Sob
tais circunstancias as reacdes quimicas cessardao devido as perdas excessivas de
calor e de espécies quimicas ativas para a zona de pré-aquecimento da chama,
resultando em seu apagamento local.

Portanto, no Ansys Forte®, uma comparagao entre a espessura da camada
interna laminar, ls, € a escala de comprimento de Kolmogorov, [, € utilizada como
critério para a extingédo local da chama. A extingdo de chama local €, entdo, dada pela

Eq. (2.83), onde [y é determinado com base no modelo de turbuléncia e C,,,; = 1.

l¢ < Crmsls (2.83)

Uma descricdo mais detalhada do modelo de extingdo de chama pode ser

encontrada no trabalho de Yang e Reitz (2009).
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3 METODOLOGIA

Neste trabalho foram realizados trés estudos de caso. A metodologia
apresentada neste capitulo corresponde aquela empregada ao estudo de caso 1. Ao
longo do desenvolvimento do trabalho, surgiu a necessidade de realizar novos
estudos de caso e modificagcbes na metodologia se fizeram necessarias. Essas
modificagdes, contudo, serdo apresentadas e discutidas no proximo capitulo, quando
pertinentes.

As simulagdes pertencentes ao estudo de caso 1 tiveram dois objetivos: estudar
o motor projetado por Rigobello (2020), mantendo suas caracteristicas e parametros
operacionais originais, e determinar a influéncia do atraso do ponto de igni¢ao sobre
os demais parametros operacionais do motor. Assim, realizaram-se simulagdes com
pontos de ignigdo em angulos de eixo virabrequim equivalentes 40°, 30°, 20°, 15° e
10° adiantados em relagdo ao PMS. Também se testou a configuragao com ponto de
ignicdo sem nenhum avanco, isto &, ocorrendo exatamente no PMS. Os estudos
realizados por Rigobello (2020) preveem que a ignigdo da mistura ar-combustivel se
dé num angulo de eixo virabrequim equivalente 40° adiantados em relagdo ao PMS,
gue sua admissao seja feita através das janelas do cilindro do motor e que a exaustao
dos gases queimados se dé através das valvulas localizadas no cabegote do motor.

A Figura 27 apresenta o motor linear desenvolvido por Rigobello (2020), e seus
componentes mecanicos, em vista explodida. Para fins de simulagdo, o anel de
compressao, anéis de 6leo, pino, haste e parafusos foram desconsiderados pois o
dominio de interesse, neste trabalho, corresponde apenas ao interior da camara de

combustao.
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Figura 27 - Motor projetado por Rigobello (2020) em vista explodida
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Fonte: Adaptado de Rigobello (2020).

Conforme dito anteriormente, a mistura ar-combustivel em condigdes de
estequiometria adentra o cilindro, indicado pelo baldo de numero 5 na Figura 27, por
meio de suas janelas, indicadas pelo baldo de numero 11. Uma vez que a mistura
adentra o cilindro, esta € comprimida e a centelha, proveniente da vela de ignigao,
indicada pelo baldo de numero 8, é responsavel por inflama-la. O curso do pistéo, isto
€, seu deslocamento total do PMI ao PMS, é de 63,5 mm. Por fim, as valvulas,
indicadas pelo baldo de numero 7, sao responsaveis pela exaustdo dos gases
queimados. Estas comegam a se abrir num angulo de eixo virabrequim equivalente
65° adiantados em relacdo ao PMI e se fecham completamente 65° depois deste,
conforme pode ser visto na Figura 29. E importante ressaltar que tais angulos de
abertura e fechamento das valvulas sao provenientes do trabalho de Rigobello (2020),
que determinou o momento de abertura e fechamento das valvulas de exaustdo de

modo que a lavagem do cilindro e a eficiéncia térmica do motor fossem 6timas.
3.1 Composicao e queima completa do gas de pirdlise
O gas combustivel utilizado nas simulagdes é proveniente da pirdlise de

materiais feitos de polipropileno (PP), minucias a respeito do gas em questdo podem

ser encontradas no trabalho de Pessoa Filho (2020). O butano (C,H,,) € o isobutano
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(C4Hyp), presentes no gas reportado por Pessoa Filho (2020), foram substituidos pelo
componente etileno (C,H,) para fins de simulagdo. Assim, a composi¢ao volumétrica

do gas empregado nas simulagdes pode ser vista na Tabela 6.

Tabela 6 - Composi¢ao volumétrica do gas de pirdlise

Espécie quimica Fragdo volumétrica
(% viv)

Metano (CH,) 10,5
Etileno (C,H,) 23,7
Etano (C,Hy) 11,2
Propileno (C5Hg) 45,2
Propano (C;Hg) 7,9

Oxigénio (0,) 0,001
Nitrogénio (N;) 1,0
Mondxido de Carbono (CO) 0,3
Dioxido de Carbono (€0,) 1,0

Fonte: Pessoa Filho (2020).

A partir da composicdo apresentada pela Tabela 6, e aproximando o
componente C;H, como C;H,, deriva-se a Eq. (3.1), que representa a queima
estequiométrica do gas. Essa aproximagado foi necessaria pois 0 mecanismo de
cinética quimica GRI Mech 3.0, utilizado nas simulagdes, ndo apresenta o

componente C3Hg.

0,105CH, + 0,237C,H, + 0,112C,Hg + 0,452C5H, +
0,079C;Hg + 0,00010, + 0,01N, + 0,003C0 + 0,01CO, + (3.1)
a(OZ + 3,76N2) b XH20 + yCOZ + ZNZ

Os coeficientes a, x, y e z, presentes na Eq (3.1), sdo determinados através da
solucado de um sistema linear de equacdes, obtido a partir do balango de numero de
atomos de carbono (C), hidrogénio (H), nitrogénio (N) e oxigénio (0). O sistema de
equacgdes decorrente destes balangos é representado pelas Egs. (3.2), (3.3), (3.4) e
(3.5), que representam, respectivamente, o balango de niumero de atomos de C, H, N
e 0.
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1-0,105+2-0,237+2-0,112+3-0,452+3-0,079+1-0,003+1-001=1-y (3.2)

4-0,105+4-0,237+6-0,112+7-0,452+8-0,079 = 2 - x (3.3)
2-001+2-376-a=2-z (3.4)
2-0,0001+1-0,03+2-0001+2-a=1-x+2"y (3.5)

O sistema de equacdes descrito acima foi resolvido através do software EES®.
Dessa forma, obteve-se que a = 3,8654, x = 29180,y = 2,4090 e z = 14,5439.
As fragbes molares para mistura ar-combustivel e gases queimados em condigdes de

estequiometria sdo, entdo, dadas pelas Tabelas 7 e 8.

Tabela 7 - Fragdes molares para a mistura ar-combustivel estequiométrica

Espécie quimica Fragao molar

CH, 0,0054
C,H, 0,0122
C,H, 0,0058
CsH, 0,0233
CsHg 0,0041
0, 0,1992
N, 0,7493
co 0,0002
co, 0,0005

Tabela 8 - Fragcdes molares para mistura de gases queimados estequiométrica

Espécie quimica Fragao molar
H,0 0,1468
N, 0,7320
co, 0,1212
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3.2 Fronteiras méveis e malha computacional

Para realizagé&o de simulagdes no Ansys Forte®, os movimentos referentes as
fronteiras méveis precisam ser fornecidos ao software pelo usuario. Além disso, o
dominio fluido, que corresponde as regides de passagem de fluidos de trabalho,
precisa ser descrito por meio de uma malha computacional. A malha, por sua vez, é
formada por uma grande quantidade de elementos de malha, também chamados de
células computacionais. No Ansys Forte®, a malha é gerada automaticamente a partir
de parametros fornecidos pelo usuario, estes parametros sdo chamados de

parametros de malha.

3.2.1 Movimentos de fronteiras moveis

No estudo de caso 1, as fronteiras mdveis correspondem ao pistdo e as
valvulas, localizadas no cabegote do motor. O movimento do pistdo é definido a partir
de parametros tipicos de motores convencionais, como raio de manivela e
comprimento de biela. Ja o movimento das valvulas é especificado por meio de um
perfil de deslocamento, que indica a posi¢ao das valvulas para cada angulo do eixo
virabrequim. A seguir, sdo apresentadas as configuragdes empregadas para

descrever o movimento do pistdo e das valvulas, no estudo de caso 1.

3.2.1.1 Movimento do pistao

O Ansys Forte® foi desenvolvido para simular o funcionamento de motores
convencionais, ou seja, motores que apresentam uma cadeia cinematica constituida
de pistao, biela e manivela (eixo virabrequim). O motor linear, objeto deste estudo, no
entanto, ndo apresenta nenhum desses componentes mecanicos. Por causa disso,
para que seja possivel a realizagdo de simulagdes desse motor utilizando o
Ansys Forte®, faz-se necessario descrever o movimento do pistdo do motor linear em
termos de um angulo de eixo virabrequim equivalente.

A Eq. (2.1) descreve a posicdo de um pistdo pertencente a um motor
convencional em relacdo ao angulo de virabrequim, 8. Porém, no motor linear, o

deslocamento do pistao é descrito em relagéo ao tempo, t. A Eq. (2.1), contudo, pode
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ser aplicada a motores lineares desde que 6 corresponda a um angulo de eixo
virabrequim equivalente vinculado a uma velocidade angular equivalente, w, conforme
indicado pela Eq. (3.6).

0 = wt (3.6)

A frequéncia natural, que é também a frequéncia de operagdo do motor
projetado por Rigobello (2020) & de, aproximadamente, 34 Hz, dessa forma, portanto,
w = 213,6283 rad/s. Além disso, a aplicacdo da Eq. (2.1) implica na necessidade de
se determinar valores ficticios para o raio de manivela, R, e para o comprimento de
biela, L. A determinac&o desses valores se da através de um processo de otimizagao,
realizado por meio do método dos minimos quadrados. Neste trabalho, o software
MATLAB® foi utilizado para este propésito. A Figura 28 demonstra que, para valores
de L = 19,0974 m e R = 31,8 mm, o deslocamento do pistdo do motor linear projetado
por Rigobello (2020) pode ser descrito pela Eq. (2.1) de maneira satisfatoriamente
precisa. Esses valores, de L e R, sdo, entado, fornecidos ao software Ansys Forte®
para que o deslocamento do pistdo, no modelo computacional, seja equivalente ao do

motor linear.

Figura 28 - Curva da posicao do pistao de Rigobello (2020) e ajustada
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3.2.1.2 Movimento das valvulas

Conforme exposto anteriormente, também & necessario fornecer ao software o
movimento inerente as valvulas. O perfil de deslocamento de valvulas empregado nas
simulagdes do estudo de caso 1 pode ser visto na Figura 29. O deslocamento maximo
de valvulas é de 8,75 mm. Os valores diferentes de zero da curva, apresentada na

Figura 29, correspondem aos momentos em que as valvulas se encontram abertas.

Figura 29 - Perfil de deslocamento de valvulas 1
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A Figura 30 ilustra a relagdo entre o movimento de abertura e fechamento das
valvulas e a posicado do pistdo. Quando o pistdo esta localizado no PMI, as valvulas
encontram-se completamente abertas. Logo em seguida, as valvulas iniciam seu
movimento de fechamento de modo que num angulo de eixo virabrequim equivalente
correspondente a 65° apés o PMI, as valvulas se fecham. Estas permanecem
fechadas até que num angulo de eixo de virabrequim equivalente adiantado 65° em
relagdo ao PMI, isto é, num angulo de eixo virabrequim equivalente de 295° na
Figura 29, as valvulas iniciam o seu movimento de abertura. Neste momento, as
janelas do cilindro encontram-se completamente fechadas pelo pistdo. As setas na
Figura 30 indicam o sentido do movimento das valvulas e do pistdo em cada um

desses momentos.
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Figura 30 - Relacao entre o perfil de deslocamento de valvulas 1 e a posigéao do
pistao
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As simulacdes no Ansys Forte® sao de natureza transiente e se iniciam com o
pistao localizado no PMS. Nesse sentido, para cada simulagao realizada, trés ciclos e
meio foram simulados, correspondendo a uma variagao total de 1260° de angulo de
eixo virabrequim. O perfil de deslocamento de valvulas apresentado na Figura 29 é,

portanto, empregado de maneira ciclica.

3.2.2 Malha computacional

Conforme explicado no manual do usuario do Ansys Forte® (2024), o processo
de geracado de malha se da por meio da especificagao, por parte do usuario, de um
tamanho global de elemento de malha. Este parametro serve de referéncia para a
geracgao de todas as células computacionais hexaédricas regulares que compdem a
malha computacional. Utilizou-se um tamanho global de elemento de malha de 2 mm.
Este valor foi escolhido porque é o recomendado para a maioria das simulagdes
envolvendo motores de combustao interna (ANSYS INC., 2024).

O tamanho global de elemento de malha diz respeito, num primeiro momento,
ao tamanho das células computacionais de toda a malha computacional. No entanto,
determinadas regides do dominio computacional precisam apresentar células

computacionais com um tamanho menor. A diminuicdo do tamanho das células
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computacionais em determinadas regides do dominio é um procedimento chamado
de refinamento de malha.

No Ansys Forte®, o refinamento de malha é realizado especificando-se a fragao
do tamanho global de malha e o numero de camadas de refinamento na regido de
interesse (ANSYS INC., 2024). Portanto, se numa determinada regido as células
computacionais precisarem apresentar um tamanho de 1 mm, por exemplo, uma
fragdo do tamanho global de malha de 1/2, para um tamanho global de malha de
2 mm, deve ser especificada. O numero de camadas, por sua vez, corresponde a
quantidade de células adjacentes a essa regidao que apresentardo um tamanho de
1 mm. Empregou-se refinamentos de malha conforme recomendado pelo manual do
usuario do Ansys Forte® (2024). Dessa forma, os seguintes refinamentos foram

utilizados:

e Regibes de entrada e saida de massa: fragdo de tamanho global de 1/2 e doze

camadas de refinamento.

¢ Regides correspondentes as paredes das valvulas, camisa do cilindro e cabega do

pistdo: uma fragdo de tamanho global de 1/4 e duas camadas de refinamento.

e Regido da centelha: foi utilizado um refinamento ciclico, com duracdo
correspondente a uma variacao de 40° de angulo de eixo virabrequim, 20° antes e
depois do PMS, pois a centelha sé existe durante um determinado intervalo de
tempo, com uma fragdo de tamanho global de 1/4 ao longo de um raio de 1,75 mm,
definido a partir da localizagdo da centelha. Assim, para fins de simulacgao,
considerou-se que a centelha € liberada na localizagao correspondente ao centro

do cilindro do motor para quando o pistao esta no PMS.

e Demais regibdes: especificou-se uma fragcdo de tamanho global de 1/2 e uma

camada de refinamento.

A Unica excecgao foi a regido referente ao cabegote do motor. Esta regido
recebeu refinamento baseado na fracdo de tamanho global, e nos parametros, feature
angle e feature radius of influence. Estes dois ultimos parametros sao utilizados para

garantir que os detalhes da geometria sejam representados, pela malha
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computacional, de maneira suficientemente precisa. Utilizou-se, entdo, uma fragéo de
tamanho global de 1/8, feature angle de 20° e feature radius of influence de 0,75 mm.

Além disso, com intuito de captar de maneira adequada os efeitos provenientes
da combustdo, utilizou-se uma malha adaptativa. Isto €, determinadas regides da
malha receberam refinamento de acordo com os valores apresentados por uma
determinada variavel ao longo da solugdo. Dessa forma, a variavel G, do modelo de
combustdo equacgado-G, descrito anteriormente, foi utilizada para a realizagdo desse
refinamento. Para as células computacionais com valores de G entre -0,3 e 0,3, uma
fracdo de tamanho global de 1/4 foi especificada. Isto significa dizer que, se uma célula
computacional apresentar um valor de G dentro deste intervalo prescrito, o seu
tamanho, originalmente de 2 mm, diminuira para 0,5 mm. Esse recurso de malha
adaptativa foi empregado de forma ciclica, ocorrendo de 20° antes até 20° depois do
PMS, ou seja, durante uma variagado de angulo de eixo virabrequim igual a 40°.

Os procedimentos descritos até agora dizem respeito a malha espacial,
responsavel por descrever a geometria da camara de combustdo do motor linear.
Porém, uma malha temporal também é necessaria. No Ansys Forte®, a malha
temporal é gerada fornecendo ao software o valor, ou tamanho, do passo de tempo
maximo. Para este parametro, um valor de 1:10° s foi especificado. Pormenores
envolvendo os processos de discretizacdo espacial e temporal podem ser
encontrados no manual teérico do Ansys Forte® (2022).

A Figura 31 mostra, em vista de corte no plano xy, a malha computacional
empregada, nas simulagdes referentes ao estudo de caso 1, num angulo de eixo
virabrequim ciclico de 0°. Neste instante, a malha computacional apresenta um total

de 251136 células. Os eixos x, y, € z, também sao representados na Figura 31.
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Figura 31 - Malha computacional no plano xy

e X

Lol

A Figura 32 mostra a malha computacional numa vista em corte no plano yz,
num angulo de eixo virabrequim ciclico de 0°. A regidao correspondente a vela de
ignicado pode ser vista neste plano. A nova disposi¢céo dos eixos X, y e z também pode

ser vista na Figura 32.

Figura 32 - Malha computacional no plano yz

E importante ressaltar que tanto os planos xy e yz, apresentados nas
Figuras 31 e 32, respectivamente, dividem o cilindro do motor ao meio. Além disso,

esses planos sao perpendiculares entre si.
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3.3 Modelos empregados

O modelo k — ¢ RNG foi utilizado para modelagem da turbuléncia, a combustao
foi modelada através da abordagem equacéao-G, considerando-se as interagdes entre
turbuléncia e cinética quimica. O mecanismo de cinética quimica detalhado utilizado
foi o GRI Mech 3.0. Conforme mencionado anteriormente, o componente C;Hq
presente no gas de pirdlise foi aproximado como C;H,. A similitude entre os pesos
moleculares do C;H, e do C;H, foi utilizada como critério de aproximacgao. Essa
aproximacao se fez necessaria pois 0 mecanismo de cinética quimica empregado nao
apresenta a espécie C3;Hg.

Além disso, é importante ressaltar que os modelos de turbuléncia e de
propagacédo de chama apresentam uma série de constantes apresentadas
anteriormente. Em todos as simulagbes realizadas, os valores padrao e
recomendados, segundo o manual do usuario do Ansys Forte® (2024), de cada uma
dessas constantes foram utilizados. A centelha, em todas essas simulagoes,
apresenta uma duracdo de 10° de angulo de eixo virabrequim, valor este

recomendado pelo manual do usuario do Ansys Forte® (2024).

3.4 Condigodes de contorno e condigdes iniciais

Esta secdo apresenta as condigdes de contorno e iniciais empregadas no
estudo de caso 1. As condi¢des de contorno e iniciais correspondentes aos estudos

de casos 2 e 3 serdo descritas no proximo capitulo.

3.4.1Condicdes de contorno de parede

Condi¢des de contorno de temperatura fixa, com valor de 75 °C, foram
aplicadas a todas as paredes, moéveis e estacionarias. Este valor foi retirado
diretamente do trabalho de Rigobello (2020). Além disso, especificou-se condi¢des de
velocidade turbulenta de leis de parede em todas as paredes, levando-se em
consideragao a rugosidade das paredes, os valores padrao do software envolvendo

tais condi¢des de contorno foram utilizados.
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3.4.2 Demais condi¢oes de contorno

As demais condi¢gdes de contorno empregadas dizem respeito a: presséo,
temperatura, energia cinética turbulenta, escala de comprimento turbulenta e
composi¢ao quimica. Essas condi¢cdes de contorno devem ser especificadas para as
regides de entrada e saida de massa do motor. Foram especificadas pressoes e
temperaturas estaticas em todas as simulagoes.

Os valores de energia cinética turbulenta, TKE, utilizados como condigdo de
contorno foram estimados através da Eq. (3.7), onde U € a velocidade média do pist&o

e I é a fracao de intensidade turbulenta.

kg = &0 (3.7)

A velocidade média do pistdo, U, é dada pela Eq. (3.8), onde S é curso do pist&o

e N é a rotacdo equivalente do motor.

2:S*N
60

7= (3.8)
E importante salientar que se adotou, nas simulacdes, I = 0,25, para estimativa
da energia cinética turbulenta. Além disso, os valores de escala de comprimento
turbulenta, TLS, utilizados como condi¢gao de contorno foram estimados através da
Eq. (3.9), onde d;, é o didmetro hidraulico da regido para qual a condi¢do de contorno

esta sendo especificada.

TLS = 0,07 - dj, (3.9)

O uso das Egs. (3.7) e (3.8) é recomendado pelo manual do usuario do
Ansys Forte® (2024). A Eq. (3.9) é proveniente do trabalho de Ariza et al. (2018). d;,
pode ser determinado por meio da Eq. (3.10), onde A corresponde a area de uma
entrada ou saida de fluido de trabalho e P corresponde ao perimetro associado a essa

entrada ou saida.
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44
dy = — (3.10)

Calculou-se, entdo, o didmetro hidraulico das janelas, que correspondem as
entradas, e dos poérticos associados as valvulas, que correspondem as saidas. Os
diametros hidraulicos, correspondentes a cada uma dessas regides, podem ser vistos

na Tabela 9.

Tabela 9 - Didmetros hidraulicos

‘e d,
Regiao (mm)
Entradas 12,71
Saidas 9,42

Os valores de pressao nas entradas e saidas, utilizados como condigcdo de
contorno, foram retirados do trabalho de Rigobello (2020). O mesmo se aplica a
temperatura do gas nas regides de entrada. Os valores dessas e todas as demais

condigdes de contorno empregadas podem ser vistos na Figura 33.

3.4.3Condigoes iniciais

Devido ao fato das simulagbdes no Ansys Forte® serem de natureza transiente,
faz-se necessaria a especificagao de varias condig¢des iniciais. Os tipos de condigdes
iniciais foram abordados anteriormente. As regides, para as quais sao necessarias a
especificacdo de condi¢des iniciais, correspondem ao interior do cilindro e as regides
de entrada e saida de massa.

De maneira geral, os valores atribuidos as condi¢des iniciais em cada regiao
foram idénticos aos utilizados como condicbes de contorno nas regidoes
correspondentes, e descritos anteriormente. Assim, a unica excecao diz respeito a
regido que corresponde ao interior do cilindro. Nesta regido, a energia cinética
turbulenta inicial e a escala de comprimento turbulenta inicial foram estimadas através
das Egs. (3.7) e (3.9). Utilizou-se o didametro do cilindro, de 49,26 mm, para

determinacao do valor associado a escala de comprimento turbulenta inicial.
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A mistura de gases queimados no interior do cilindro também foi inicializada

com um movimento de swirl. Isto é feito através da especificacdo do parametro «,
descrito anteriormente. Em todas as simulagdes, a configuragéo padréo, de a« = 3,11,

foi utilizada. Todas as condigdes iniciais empregadas, nas simulag¢des do estudo de
caso 1, podem ser vistas na Figura 33.

Figura 33 - Condi¢des de contorno e iniciais empregadas nas simulagdes do estudo
de caso 1

Condigoes de contorno
Energia Escala de

Cor Regido Temperatura Pressao cinética comprimento Composigao
(°C) (bar) turbulenta turbulenta quimica
(cm?/s?) (mm)
Paredes 75 - - - -
Entradas 25 2,025 5845 0,89 Tabela 7
Saidas - 1,35 5845 0,66 -
Condig¢des iniciais
Energia Escala de
Cor Regido Temperatura Pressao cinética comprimento Composicao
(°C) (bar) turbulenta turbulenta quimica
(cm?/s?) (mm)
. g Interior 1747 100 5845 1,87 Tabela 8
o cilindro
Entradas 25 2,025 5845 0,89 Tabela 7
Saidas - 1,35 5845 0,66 -
*Regido inicializada também com um movimento de swirl (a = 3,11)
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4 RESULTADOS E DISCUSSAO

Ao longo da realizagcdo deste trabalho trés estudos de caso foram feitos. O
estudo de caso 1 corresponde a configuragdo na qual a mistura ar-combustivel
adentra o cilindro por meio das janelas. No estudo de caso 2 a mistura ar-combustivel
entra no cilindro através das valvulas. Por ultimo, no estudo de caso 3, ar puro adentra
o cilindro por meio das janelas e, posteriormente, o gas de pirdlise € injetado de
maneira direta no interior do cilindro.

Nos estudos de caso 1 e 2, a mistura ar-combustivel é admitida em condi¢des
estequiométricas a uma relagao ar-combustivel, calculada através da Eq. (2.9), igual
a 15,16 e uma razéo de equivaléncia ar-combustivel igual a 1. No estudo de caso 3,
variou-se, principalmente, a pressédo de injegcdo de gas de pirdlise no interior da
camara de combustdo. Nesse sentido, a relagdo ar-combustivel, a razdo de
equivaléncia ar-combustivel global e o percentual de excesso de ar variaram de
simulacao para simulacdo, neste ultimo estudo de caso. Dessa forma, no estudo de
caso 3, relagcbes ar-combustivel de 48,06 a 199,45, razdes de equivaléncia ar-
combustivel globais de 3,17 a 13,15, e percentuais de excesso de ar de 217 a 1215%
foram empregados.

Brunetti (2018) destaca que excessos de ar superiores a 20% constituem
relagdo ar-combustivel global extremamente pobre. Nestes casos, € necessario
garantir que as relagdes ar-combustivel da mistura locais se tornem proximas da
estequiométrica ao menos nas proximidades dos eletrodos da vela de ignicéo, de
modo que a ignigao do combustivel ndo seja comprometida. Nestes casos, como se
tem a variagao da relagdo ar-combustivel no interior da camara de combustdo, com
regides ricas e até sem nenhum combustivel, diz-se que a queima é estratificada
(BRUNETTI, 2018).

A metodologia apresentada anteriormente foi aplicada especificamente para o
estudo de caso 1, assim, para realizagcao dos demais estudos de caso modificacoes
nesta metodologia foram realizadas. Essas modifica¢des e os detalhes referentes aos
estudos de caso 2 e 3 serao discutidos mais a frente, conforme mencionado
anteriormente.

E importante ressaltar que todas as simulacdes realizadas em cada um dos
estudos de caso sdo de natureza transiente. Conforme dito anteriormente, simulou-

se, em todos os estudos de caso, uma variagao total de angulo de eixo virabrequim
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de 1260°, o que corresponde a trés ciclos e meio. As simulagdes partem do PMS e
terminam no PMI. Os gréaficos apresentados nesta secdo correspondem aos
resultados encontrados para o ultimo e completo ciclo simulado, localizado entre os
valores de angulo de eixo virabrequim de 900° e 1260°. Os resultados em questédo sédo
apresentados em termos de um angulo de eixo virabrequim equivalente ciclico,
semelhantemente ao que foi feito na Figura 29, por essa razdo os valores nos eixos

das abscissas dos graficos encontram-se numa faixa de 0° a 360°.

4.1 Estudo de caso 1: entrada de mistura ar-combustivel através das janelas

Conforme descrito anteriormente, as simulagbes pertencentes ao estudo de
caso 1 tiveram o objetivo de estudar o motor projetado por Rigobello (2020) em sua
configuracao original, com entrada de mistura ar-combustivel estequiométrica através
das janelas do cilindro, exaustdo dos gases queimados pelas valvulas e ponto de
ignicdo num angulo de eixo virabrequim equivalente 40° adiantados em relagdo ao
PMS, e, também, verificar a influéncia do atraso do ponto de ignigdo sobre o
funcionamento do motor.

Dessa forma, além da configuragao original, foram testados pontos de ignicao
em angulos de eixo virabrequim equivalentes 30° 20° 15° e 10° adiantados em
relagdo ao PMS, e, também, sem nenhum avango, com o centelhamento ocorrendo
exatamente no PMS. Os resultados decorrentes deste primeiro estudo de caso serao
apresentados a seguir. Daqui em diante, os pontos de ignicdo em angulos de eixo
virabrequim equivalentes 40°, 30°, 20°, 15° e 10° adiantados em relacdo ao PMS serao
referidos simplesmente como pontos de ignicdo com avango de 40°, 30°, 20° 15° e

10° em relacédo ao PMS.

4.1.1 Fluxo massico reverso

Conforme mostrado pela Figura 34, ha fluxo massico reverso de mistura ar-
combustivel através das janelas do cilindro do motor. O fluxo massico reverso &
caracterizado pelo fato de que, logo quando as janelas se abrem, num angulo de eixo
virabrequim equivalente igual a 306°, o fluxo massico através das janelas € negativo,
0 que indica que mistura ar-combustivel e gases queimados sao expelidos através

das janelas, atingindo valores de, aproximadamente, -85 g/s.
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O fluxo massico reverso ocorre porque no momento de abertura das janelas a
pressao no interior do cilindro € maior que a pressao de admissao de mistura ar-
combustivel, de 2,025 bar, apresentando um valor de, aproximadamente, 4 bar,

conforme indicado pela Figura 35.

Figura 34 - Fluxo massico reverso através das janelas nas simulagdes do estudo de

caso 1
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Figura 35 - Pressao no interior do cilindro nas simula¢des do estudo de caso 1
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Além disso, conforme indicado pela Figura 34, em todas as simulagdes, o fluxo
massico através das janelas, que logo apds a abertura das janelas é negativo, torna-
se nulo num angulo de eixo virabrequim equivalente de, aproximadamente, 315°.
Nesse momento a presséo no interior do cilindro se iguala a pressdo de admisséo, de
2,025 bar. Dos 315° em diante, a pressao no interior do cilindro continua a diminuir,
tornando-se inferior a pressdao de admissdo de mistura ar-combustivel, o que
possibilita a entrada de gases frescos para o interior do cilindro até que o fechamento
completo das janelas seja atingido.

A ocorréncia de fluxo massico reverso através das janelas, neste caso, é
indesejavel, pois mistura ar-combustivel em condi¢cdes de estequiometria € admitida
pelas janelas, e foi a principal motivacéo para a realizagao do estudo de caso 2, que
sera discutido mais a diante. Ademais, é importante ressaltar que as simulacdes
realizadas por Rigobello (2020) ndo eram capazes de descrever fenbmenos como,
por exemplo, o fluxo massico reverso, pois se tratavam de simulagdes termodinamicas
quase-dimensionais. Ao se utilizar o Ansys Forte®, que faz uso do método dos
volumes finitos e de modelos e sub-modelos complexos, a geometria do motor pode
ser descrita em detalhes e esses fendmenos, nao-visiveis nas simulacdes feitas por

Rigobello (2020), puderam ser identificados.
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E importante notar que, de acordo com a Figura 35, para avancos de 40° e 30°
relativos ao PMS no ponto de ignicao, o pico de pressao no interior do cilindro se da
antes do PMS. Tal circunstancia € indesejada, pois resulta em uma elevada produgéo
de trabalho negativo, o que, por sua vez, acarreta em baixissima eficiéncia térmica.

Por essa razao, promover o adiantamento do ponto de igni¢ao € inviavel.

4.1.2 Autoignicao

Nas simulagdes do estudo de caso 1, foi observado que o componente C;Hg do
gas de pirdlise, aproximado como C;H-, independentemente do avanco utilizado, sofre
autoigni¢cdo, como pode ser visto na Figura 36. Pouco apods a abertura das janelas, a
fracdo molar de C3Hg no interior do cilindro aumenta, esse aumento esta associado a
entrada de mistura ar-combustivel para o interior do cilindro. Esse aumento, no
entanto, é seguido de uma queda acentuada da fracdo molar de C;Hg no interior do
cilindro. A queda na fragdo molar de C;Hg, nesse momento, indica a ocorréncia da
autoignicao desse componente. Esta autoigni¢ao, por sua vez, se deve ao fato de que
logo ao ingressar no cilindro, a mistura ar-combustivel fresca se encontra com gases
queimados que estdo numa faixa de temperatura de 946 °C a 998 °C, conforme
indicado pela Figura 38, para avangos de 40° e 15° adiantados em relagdo ao PMS,
respectivamente. Para os demais avancgos, os gases queimados no interior do cilindro
apresentam temperaturas intermediarias a estas, o que também & mostrado na
Figura 38.
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Figura 36 - Fragao molar de C3Hg nas simulagdes do estudo de caso 1
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E importante ressaltar que, independentemente do avanco utilizado, a
autoignigao do C;Hg sempre ocorre logo quando as janelas do cilindro do motor se
abrem. Esse fato associado a ocorréncia de fluxo massico reverso pelas janelas,
discutido anteriormente, fez com que essa configuragdo, da maneira como foi
concebida por Rigobello (2020), fosse abandonada. Dessa forma, novos estudos de
casos testando-se novas configuragdes foram realizados.

Além disso, observando a Figura 37, € possivel concluir que para os casos com
avancgo de 40° e 30° relativos ao PMS, o centelhamento leva a inflamacéo dos demais
hidrocarbonetos do gas de pirdlise. Porém, para os demais avangos no ponto de
ignicao de 20°, 15° e 10° em relagao ao PMS e, também, para condicdo sem avanco,
as condi¢des termodindmicas de pressao e temperatura no interior do cilindro se
desenvolvem de maneira a levar os demais hidrocarbonetos do gas de pirdlise a
autoignigao.

Para um avango de 20° em relacdo ao PMS a temperatura e pressao de
autoignicao dos demais hidrocarbonetos do gas de pirdlise, que se da num angulo de
eixo virabrequim equivalente de 151°, é de 18 bar e 580 °C, respectivamente,
conforme pode ser visto nas Figuras 35 e 38. Para um avango de 15° relativos ao PMS
a temperatura e pressao de autoignicdo dos demais hidrocarbonetos, que ocorrem

num angulo de eixo virabrequim equivalente de 150° conforme mostrado nas
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Figuras 35 e 38, sédo 20 bar e 597 °C. Por ultimo, para um avango de 10° em relagao
ao PMS e para condicdo sem avango, os valores de temperatura e pressdo de
autoignicdo dos demais hidrocarbonetos do combustivel sédo iguais aos observados
para um avango de 20° relativos ao PMS, isto €, 18 bar e 580 °C, conforme indicado
pelas Figuras 35 e 38, com a autoigni¢ao se dando num angulo de eixo virabrequim
equivalente de 150°.

A identificagdo da autoignicao foi o principal fator que motivou a realizagao de

simulagdes com injecao direta de gas de pirdlise, referentes ao estudo de caso 3.

Figura 37 - Fragcdo molar de hidrocarbonetos nao-queimados nas simulagdes do
estudo de caso 1
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Figura 38 - Temperatura no interior do cilindro nas simula¢des do estudo de caso 1
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4.2 Estudo de caso 2: entrada de mistura de ar-combustivel pelas valvulas

Devido ao fluxo massico reverso de mistura ar-combustivel através das janelas
associado a autoignigdo do C;Hg nas simulagdes do estudo de caso 1, procurou-se
alternar o sentido de admissdo de mistura com o intuito de mitigar o fluxo massico
reverso, isso conduziu a um novo estudo de caso. Portanto, nas simulagdes do estudo
de caso 2, a entrada de mistura ar-combustivel em condi¢cdes estequiométricas se da
através das valvulas, os gases queimados, por sua vez, sao expulsos do cilindro por
meio das janelas.

Procurou-se estudar, num primeiro momento, as consequéncias da inversao no
sentido de admissao de mistura, mantendo-se o perfil de deslocamento de valvulas
previamente apresentado na Figura 29. Além disso, outros trés perfis de
deslocamento de valvulas foram testados e seus efeitos sobre os parametros
operacionais do motor avaliados. Todas as modificagcdes realizadas na metodologia,
aplicada especificamente para o estudo de caso 1, necessarias para realizagao do
estudo de caso 2, serdo apresentadas a seguir.

Ademais, é importante mencionar que a centelha, em todas as simulagdes do
estudo de caso 2, ¢é liberada num angulo de eixo virabrequim equivalente adiantado
15° em relacao ao PMS, e tem duragao de 10°. A liberagao da centelha neste momento
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se deu com o objetivo de verificar se a admissao de mistura ar-combustivel através
das valvulas poderia inibir a autoignigdo dos hidrocarbonetos do gas de pirdlise,

observada, precedentemente, no estudo de caso 1.

4.2.1 Modificagoes no movimento das valvulas

A primeira modificagdo no perfil de deslocamento de valvulas foi feita de modo
a sincronizar o movimento de abertura das valvulas com o inicio da abertura das
janelas, num angulo de eixo virabrequim equivalente de 306°, e o movimento de
fechamento das valvulas com a abertura completa das janelas, num angulo de eixo
virabrequim equivalente de 342°. O perfil resultante de tal modificacdo pode ser visto
na Figura 39. A Figura 40 ilustra a relagdo do movimento das valvulas com a abertura

das janelas.

Figura 39 - Perfil de deslocamento de valvulas 2
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Conforme mostrado pela Figura 40, quando o pistdo esta prestes a promover a
abertura das janelas, as valvulas iniciam o seu movimento de abertura. A diregdo e o
sentido do movimento do pistao e das valvulas séo representados, na Figura 40, por
meio de setas. Quando o pistao esta localizado numa posi¢cao em que as janelas estao

abertas pela metade, as valvulas se encontram em sua posicdo de maxima abertura,
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num angulo de eixo virabrequim equivalente igual a 324°. Por fim, quando o pistao
promove a abertura completa das janelas, as valvulas se fecham completamente. O

deslocamento correspondente a abertura maxima das valvulas é de 8,75 mm.

Figura 40 - Relacéao entre o perfil de deslocamento de valvulas 2 e a abertura das
janelas

Valvulas
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(306°) (324°) (342°)

O uso do perfil de deslocamento de valvulas descrito pela Figura 39 acarretou
em consequéncias que serdao descritas mais a diante. Em razdo destas
consequéncias os perfis de deslocamento de valvulas das Figuras 41 e 42 foram
empregados nas simulagdes, do estudo de caso 2, posteriores. Os movimentos de
abertura e fechamento das valvulas nos perfis das Figuras 41 e 42 foram
sincronizados com a abertura e com o fechamento das janelas, respectivamente. A
diferenca entre esses dois perfis decorre do fato de que no perfil da Figura 41 as
valvulas permanecem na posi¢cao de abertura maxima apenas por um instante, e logo
apo6s atingirem tal posicao iniciam seu movimento de fechamento. Ja no perfil da
Figura 42, a valvula permanece localizada em sua posigdao de abertura maxima

durante 36° de variagdo de angulo de eixo virabrequim equivalente.
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Figura 41 - Perfil de deslocamento de valvulas 3
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Figura 42 - Perfil de deslocamento de valvulas 4
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A Figura 43 mostra esquematicamente a relacédo entre o movimento das
valvulas com a abertura e fechamento das janelas para os perfis das Figuras 41 e 42.
Conforme ilustrado pela Figura 43, nos perfis das Figuras 41 e 42, num angulo de eixo

virabrequim equivalente de 0°, as valvulas encontram-se em sua posigao de abertura
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maxima. Para ambos os perfis, das Figuras 41 e 42, o fechamento das valvulas se da
num angulo de eixo virabrequim equivalente igual a 54°. A abertura das valvulas, para

os dois perfis, se inicia num angulo de eixo virabrequim equivalente de 306°.

Figura 43 - Relacao entre os perfis de deslocamentos de valvulas 3 e 4, e a abertura
e fechamento das janelas
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4.2.2 Modificagoes nas condigdes de contorno e iniciais

A inversao no sentido de admissao de mistura ar-combustivel faz com que as
condi¢cbes de contorno e iniciais precisem ser alteradas de modo coerente com tal
modificagdo. As condi¢cdes de contorno e iniciais utilizadas em todas as simulagdes

do estudo de caso 2 podem ser vistas na Figura 44.
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Figura 44 - Condi¢bes de contorno e iniciais empregadas nas simulagdes do estudo
de caso 2

_____________________________

Condigbes de contorno

Energia Escala de
Cor Regido Temperatura Pressao cinética comprimento Composigao
(°C) (bar) turbulenta  turbulenta quimica
(cm?/s?) (mm)
Paredes 75 - - - -
Entradas 25 2,025 5845 0,66 Tabela 7
Saidas - 1,35 5845 0,89 -
Condig¢ées iniciais
Energia Escala de
Cor Regido Temperatura Pressao cinética comprimento Composicao
(°C) (bar) turbulenta turbulenta quimica
(cm?/s?) (mm)
. gamenor 1747 100 5845 187 Tabela 8
o cilindro
Entradas 25 2,025 5845 0,66 Tabela 7
Saidas - 1,35 5845 0,89 -

*Regido inicializada também com um movimento de swirl (a = 3,11)

4.2.3 Fluxo massico reverso

Os resultados provenientes do estudo de caso 2 serdo apresentados em termos
dos perfis de deslocamento de valvulas empregados. Nesse sentido, os termos
PDV 1, PDV 2, PDV 3 e PDV 4, utilizados nas legendas das figuras apresentadas
daqui em diante, se referem aos perfis de deslocamento de valvulas das Figuras 29,
39, 41 e 42, respectivamente.

Conforme pode ser visto na Figura 45, a ocorréncia de fluxo massico reverso
através das valvulas se da apenas quando o perfil de deslocamento de valvulas
apresentado na Figura 29 é utilizado. Isso fez com que essa configuracao precisasse
ser abandonada, pois o fluxo massico reverso de mistura ar-combustivel em

condicbes de estequiometria através das entradas é indesejado. A ocorréncia do fluxo
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massico reverso ao se fazer uso do perfil deslocamento de valvulas da Figura 29 se
da porque no momento de abertura das valvulas, num angulo de eixo virabrequim
equivalente de 295°, a pressao no interior do cilindro apresenta um valor de 4,4 bar e
€ superior a pressao de admissao de mistura ar-combustivel, que apresenta um valor
igual a 2,025 bar, conforme indicado pela Figura 46. Além disso, a Figura 45 mostra,
também, que, alternar o sentido de admissao de mistura das janelas para as valvulas
€ uma medida eficaz para eliminagcao do fluxo massico reverso através das entradas

desde que o perfil de deslocamento de valvulas seja modificado.

Figura 45 - Fluxo massico reverso através das valvulas nas simulagdes do estudo de

caso 2
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Figura 46 - Pressao no interior do cilindro nas simula¢des do estudo de caso 2

110 T T

= 2 -y EEERER

100 |& > PDV 1 of! c ge g ]

. & PDV 2 | 8 8 8 g |

| : povs| 1) g 2 |2

| 8 PDV 4 | U o @ [

| | + o o [} |

| = I 2 << =

I I < I

| | |

— | | |

© | C | |

a | s, I :

o | L |
1

% 50 /g I 1

[0} | (0] | |

= | w | |

o [ | [

| | |

| | |

| | |

| | |

| | |

| | |

| | |

| | |

| | |

| | |

| | |

Ay — L =

0 0 180 270 360

Angulo de Eixo Virabrequim Equivalente [graus]

E importante ressaltar que o fluxo massico reverso, ao se utilizar o perfil da
Figura 29, motivou a utilizagdo do perfil da Figura 39. No entanto, no intuito de
promover uma maior entrada de massa de mistura ar-combustivel para o interior do
cilindro, os perfis das Figuras 41 e 42 foram empregados. A Figura 46 mostra que, a
utilizacao destes perfis resulta num aumento da pressao no interior do cilindro. Esse
aumento ocorre por causa da maior quantidade de massa de mistura ar-combustivel
que adentra o cilindro, ao se fazer uso dos perfis das Figuras 41 e 42, em relagdo ao
perfil da Figura 39, o que resulta numa maior quantidade de calor quimico liberado,
conforme sera visto mais adiante, responsavel por elevar a pressao dos gases no
interior do cilindro.

Realizar a admissdo de mistura ar-combustivel por meio das valvulas pode
acarretar em vantagens pois as janelas do cilindro do motor linear apresentam posi¢ao
e geometria fixa, enquanto as valvulas poderiam ser programadas permitindo o uso
de diferentes perfis de deslocamento. O motor linear ndo apresenta eixo de comando
valvulas e, por essa razdo, o movimento das valvulas poderia ser mais facilmente
controlado em tempo real, de modo a sempre garantir a eliminagédo do fluxo massico
reverso. O controle do movimento das valvulas também poderia possibilitar a
modificagdo de outros parametros operacionais, tornando o motor altamente

otimizavel.
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4.2.4 Autoignicao

A Figura 47 mostra que a autoigni¢gado do C;H,, nas simulagdes do estudo de
caso 2, ocorre em dois momentos diferentes. Em todas as simulagdes, deste estudo
de caso, logo quando as valvulas se abrem, mistura ar-combustivel adentra o cilindro,
0 que conduz a um aumento na fragdo molar de C3;H, em seu interior. Pouco antes
das valvulas se fecharem, no entanto, a fragcdo molar de C;H,, no interior do cilindro,
comeca a diminuir, indicando um processo de autoignigdo desta espécie quimica. Esta
queima do C;Hg logo quando este adentra o cilindro se da porque esse componente
encontra, no interior do cilindro, gases queimados a uma temperatura de 603 °C, ao
se fazer uso do perfil da Figura 39, de 1012 °C, ao se fazer uso do perfil da Figura 41,
e de 992 °C, ao se fazer uso do perfil da Figura 42, conforme pode ser visto na

Figura 49.

Figura 47 - Fragao molar de C;Hg4 nas simulagdes do estudo de caso 2 com os perfis
de deslocamento de valvulas 2, 3 e 4
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Num outro momento, a autoigni¢éo do C;Hy, em todas as simulagdes realizadas
no estudo de caso 2, acontece pouco antes da liberacdo da centelha, conforme
indicado pela Figura 47. Isto significa que as condigdes termodinamicas de pressao e

temperatura neste momento sao tais que desencadeiam a autoigni¢gdo dessa espécie
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quimica. Ao se fazer uso do perfil de deslocamento de valvulas da Figura 39, a
autoignicao do C;H, se da a uma pressao e a uma temperatura de 12 bar e 582 °C,
respectivamente, conforme indicado pelas Figuras 46 e 49. Além disso, de acordo
com as Figuras 46 e 49, a autoignicdo do C;H,, ao se fazer uso do perfil da Figura 41,
ocorre a uma pressao e a uma temperatura de 16 bar e 572 °C, respectivamente. E
ao se fazer uso do perfil da Figura 42, os valores de pressao e temperatura que
possibilitam a autoignicdo do C;H, séo de 16 bar e 578 °C, respectivamente.
Ademais, a Figura 48 indica que ndo ha autoignicdo dos demais
hidrocarbonetos do gas de pirdlise. A queda na fragdo molar de hidrocarbonetos n&o-
queimados, ao se fazer uso do perfil de deslocamento de valvulas da Figura 39, logo
apo6s o fechamento das valvulas, esta associada ao escape de gases queimados e
parte da mistura ar-combustivel fresca para fora do cilindro por meio das janelas, que
nesse momento se encontram abertas. A Figura 50 mostra que, apds o fechamento
das valvulas, ao se fazer uso do perfil da Figura 39, ndo ha liberagao de calor quimico,
0 que confirma que essa queda na fragdo molar de hidrocarbonetos ndo-queimados
esta associada a saida de mistura ar-combustivel recém-admitida do interior do
cilindro através das janelas de exaustdo, e ndao a um processo de autoignicdo. A
Figura 50 também indica que a diminuicdo na fragdo molar de C;H, ao se fazer uso
do perfil de deslocamento de valvulas da Figura 39, na Figura 47, logo apés o
fechamento das valvulas também esta associada a saida de mistura ar-combustivel
recém-admitida por meio das janelas de exaustédo, devido a auséncia de liberagao de

calor neste momento.



111

Figura 48 - Fragao molar de hidrocarbonetos ndo-queimados nas simulag¢des do
estudo de caso 2 com os perfis de deslocamento de valvulas 2, 3 e 4
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Figura 49 - Temperatura no interior do cilindro nas simulagées com do estudo de
caso 2 os perfis de deslocamento de valvulas 2, 3 e 4
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Figura 50 - Taxa de liberagédo de calor quimico nas simulagdes do estudo de caso 2
com os perfis de deslocamento de valvulas 2, 3 e 4
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4.2.5Diagramas P-V

Os diagramas P-V relativos as simulagdes do estudo de caso 2, para quando
se fez uso dos perfis de deslocamento de valvulas das Figuras 39, 41 e 42 podem ser
vistos na Figura 51. O uso do perfil da Figura 39 esta associado ao diagrama P-V de
menor area liquida, esta configuragao é, portanto, a que produz a menor quantidade
de trabalho bruto indicado por ciclo dentre todas as configuragdes testadas no estudo
de caso 2. O trabalho bruto indicado por ciclo para essa configuragcao foi de 61 J.
Devido a este valor, de trabalho bruto indicado por ciclo, bastante reduzido, tal

configuracéo foi abandonada.
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Figura 51 - Diagramas P-V nas simulag¢des do estudo de caso 2 com os perfis de
deslocamento de valvulas 2, 3 e 4
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Ao se empregar os perfis de deslocamento de valvulas das Figuras 41 e 42, o
trabalho bruto indicado por ciclo, foi de 120 J. Isso significa dizer que do ponto de vista
da producao de trabalho nao existe nenhum beneficio associado ao uso do perfil da
Figura 42 em detrimento do perfil da Figura 41. Essas duas ultimas configuragdes,
que empregam os perfis das Figuras 41 e 42, sao, entdo, as mais promissoras, ao se
fazer a admissao de mistura ar-combustivel em condi¢cdes de estequiometria através
das valvulas.

Os valores de tralhado bruto indicado por ciclo associados ao uso de cada perfil
de deslocamento de valvulas foram determinados por meio do calculo da area liquida
dos diagramas P-V, da Figura 51, através da fungéo trapz do software MATLAB®.
Além disso, € importante mencionar que a integragao das curvas da Figura 50 fornece
o calor quimico liberado por ciclo para cada uma das configuracdes. A Tabela 10
mostra, para as configuracdes do estudo de caso 2 tidas como as mais promissoras,
o valor associado aos principais parametros operacionais do motor. Dentre estes
encontram-se o valor de calor quimico liberado por ciclo, calculado para cada
configuracao por meio da integracao das respectivas curvas da Figura 50, através da
fungéo trapz do software MATLAB®, e a eficiéncia térmica, calculada por meio da
Eq. (2.8).
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Tabela 10 - Principais parametros operacionais do motor nas simulagdes do estudo
de caso 2 associados ao uso dos perfis de deslocamento de valvulas 3 e 4

Trabalho Calor
. = bruto quimico Eficiéncia Pressao Temperatura
Simulagao/ indicad liberad - .. -
Parametro indicado iberado por térmica maxima maxima
por ciclo ciclo (%) (bar) (°C)
(J) (J)
PDV 3 120 423 28,37 92,07 2441,19
PDV 4 120 432 27,70 91,54 2425,06

4.3 Estudo de caso 3: injegao direta de gas de pirdlise

No intuito de se tirar proveito da autoignicdo do C;H, e dos demais
hidrocarbonetos do gas de pirdlise, identificada no estudo de caso 1 e, posteriormente,
do C3Hg, no estudo de caso 2, procurou-se realizar o estudo de caso 3, no qual utilizou-
se injegao direta de gas de pirdlise no interior da camara de combustdo. Assim, no
estudo de caso 3, variou-se, principalmente, a pressao de injecao de gas de pirdlise
através do bico injetor com o objetivo de determinar a influéncia deste parametro sobre
os demais. Pressdes de injecédo de 14, 11, 10, 9, 8, 7 e 6 bar foram testadas. Estes
valores de pressao de injecdo de gas de pirdlise foram escolhidos com base nos
trabalhos de Hagos, Aziz e Sulaiman (2016) e Bartolucci et al. (2016), que utilizaram
valores de presséao de inje¢cdo semelhantes.

E de grande importancia ressaltar que o motor projetado por Rigobello (2020),
originalmente, nao apresentava bico injetor. Além disso, o software Ansys Forte® s6
€ capaz realizar simulagdes de motores com injecao direta de combustiveis liquidos
através de modelos de sprays que permitem, e necessitam, a especificagdo de
parametros associados ao combustivel e ao tipo de bico injetor utilizado. Devido a
essa limitacao, para fins de simulacdo com injecao direta de gas de pirdlise, realizou-
se um furo de 1 mm de didmetro no centro do cabegote do motor, previamente
apresentado na Figura 27, e um bico injetor genérico, que pode ser visto na Figura 52,
foi modelado no intuito de permitir a passagem do gas de pirdlise pelo furo de maneira
controlada. Esse controle se da por meio de uma valvula, que pode ser vista, também,
na Figura 52, cujo movimento precisa ser descrito por meio de um perfil de
deslocamento semelhante aos perfis de deslocamento de valvulas previamente

apresentados nas Figuras 29, 39, 41 e 42. A entrada de gas de pirélise também foi
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indicada na Figura 52. As cotas apresentadas na Figura 52 encontram-se em

milimetros.

Figura 52 - Bico injetor utilizado no estudo de caso 3
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Ademais, no estudo de caso 3, em todas as simulagdes realizadas, a liberagao
da centelha se da num angulo de eixo virabrequim equivalente adiantado 15° em
relagao ao PMS. A duracao da centelha, em todas as simula¢des do estudo de caso 3,

€, também, de 10°.
4.3.1 Modificagoes no movimento das valvulas

Para as simulagdes com injecéo direta de gas de pirdlise, do estudo de caso 3,
o perfil de deslocamento de valvulas da Figura 29 foi utilizado em praticamente todos
os casos. O uso desse perfil € problematico apenas ao se fazer a admissao de mistura
ar-combustivel por meio das valvulas, pois produz fluxo massico reverso através
destas, conforme ficou demonstrado com a realizagao do estudo de caso 2. Porém, o
uso desse perfil para configuracbes nas quais as valvulas sao responsaveis pela
exaustdo de gases queimados é benéfico, pois, conforme mostrado por
Rigobello (2020), os tempos de abertura e fechamento das valvulas empregados
nesse perfil promovem uma lavagem eficiente do cilindro do motor.

Apenas em uma simulagao, com injecao direta de gas de pirdlise a uma pressao
de injegao de 8 bar, um perfil de deslocamento de valvulas diferente foi utilizado. Esse

perfil, que pode ser visto na Figura 53, foi testado pois no perfil apresentado pela
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Figura 29 as valvulas se mantém abertas mesmo depois do pistdo atingir o ponto
morto inferior. Portanto, buscou-se fazer com que quando o pistdo estivesse nessa
posicdo, as valvulas ja estivessem completamente fechadas de modo a aumentar a
razao de compressao efetiva. A abertura das valvulas, nesse perfil, foi sincronizada
com a abertura das janelas. Dessa forma, conforme mostrado na Figura 54, no perfil
de deslocamento de valvulas da Figura 53, o movimento de abertura das valvulas se
inicia quando o pistao esta prestes a promover a abertura das janelas do cilindro, num
angulo de eixo virabrequim equivalente igual a 306°. A abertura maxima das valvulas
se da antes da abertura maxima das janelas, num angulo de eixo virabrequim
equivalente igual a 333°. O fechamento completo das valvulas €, entao, atingido para
quando o pistdo esta exatamente no PMI, num angulo de eixo virabrequim equivalente
de 360°.

Figura 53 - Perfil de deslocamento de valvulas 5
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Figura 54 - Relacéao entre o perfil de deslocamento de valvulas 5 e a abertura das
janelas e a posi¢ao do pistéo
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4.3.2 Movimento de abertura do bico injetor e pressao de injegao

Conforme pode ser visto na Figura 52, o movimento de abertura e fechamento
do bico injetor é controlado por meio de uma valvula. De maneira similar ao que foi
feito para as valvulas no cabecote do motor, é necessario fornecer ao software o perfil
de deslocamento da valvula do bico injetor, o qual sera referido daqui em diante como
perfil de abertura do bico injetor.

Além disso, no estudo de caso 3, de acordo com o que foi dito anteriormente,
buscou-se verificar a influéncia da variagdo da pressao de injegao de gas de pirdlise,
isto €, a presséo na entrada do bico injetor, sobre os demais parametros operacionais
do motor. Nesse sentido, a depender da pressao de injegao utilizada, ajustes no perfil
de abertura do bico injetor foram requeridos. Estes ajustes estdo relacionados com
fluxo massico reverso através da entrada do bico injetor. Isso fez com que,
semelhantemente ao que foi feito no estudo de caso 2, para os perfis de deslocamento
de valvulas, mais de um perfil de abertura do bico injetor fosse empregado ao longo
das simulagdes.

Num primeiro momento, o perfil de abertura do bico injetor apresentado na
Figura 55 foi utilizado. Para este perfil, a valvula do bico injetor se abre num angulo
de eixo virabrequim equivalente igual a 75°, a abertura entdo permanece durante 90°
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e, finalmente, num angulo de eixo virabrequim equivalente de 165°, a valvula do bico
injetor se fecha. O tempo total de abertura foi retirado do trabalho de Hagos, Aziz e
Sulaiman (2016), que estudaram os efeitos promovidos pela mudanga do tempo de
injecdo de gas de sintese sobre os parametros operacionais de um motor de ignigao
por centelha. O angulo de fechamento do bico injetor, igual a 165°, foi escolhido de
modo a permitir que o final da inje¢ao coincidisse com a liberagdo da centelha. A

abertura maxima da valvula do bico injetor é de 4,25 mm.

Figura 55 - Perfil de abertura do bico injetor 1
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Verificou-se, porém, nas primeiras simulagcdes com pressoes de injecao de 14,
11 e 10 bar, que o fechamento do bico injetor num angulo de eixo virabrequim
equivalente de 165° resulta em fluxo massico reverso através da entrada do bico
injetor. Por causa disso, o perfil da Figura 55 precisou ser ajustado. Tal ajuste consistiu
em adiantar o fechamento do bico injetor, de modo a eliminar o fluxo massico reverso,
0 que deu origem aos perfis de abertura do bico injetor apresentados pelas Figuras 56,
com fechamento do bico num angulo de eixo virabrequim equivalente igual a 124°,
e 57, com fechamento do bico num angulo de eixo virabrequim equivalente de 119°.
O perfil da Figura 56 foi, entdo, empregado numa nova simulagdo com pressao de
injecao de 14 bar e, de maneira analoga, o perfil da Figura 57 foi utilizado numa nova

simulagcdo com presséao de inje¢do de 10 bar. Em todos esses casos, no entanto, o
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inicio da abertura e a abertura maxima do bico permaneceram sem alteracdes. O perfil
da Figura 57 também foi utilizado nas demais simulagdes com pressdes de injecao

inferiores a 10 bar.

Figura 56 - Perfil de abertura do bico injetor 2
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Figura 57 - Perfil de abertura do bico injetor 3
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4.3.3 Modificagoes nas condigoes de contorno e nas condigodes iniciais

As simulagdes envolvendo injecao direta de combustivel, do estudo de caso 3,
possuem condi¢cdes de contorno adicionais em relacdo as demais, dos estudos de
casos anteriores, devido a presencga do bico injetor. Dessa forma, as paredes do bico
injetor atribuiu-se, como condigdo de contorno, uma temperatura fixa de 75 °C. Além
disso, nas simulagdes do estudo de caso 3, ar puro, constituido de 21% de oxigénio
(0,) e 79% de nitrogénio (N,), € admitido pelas janelas e s6 posteriormente o
combustivel é injetado no interior da camara de combustdo através do bico injetor.
Ademais, condi¢des de contorno de temperatura, pressao, energia cinética turbulenta,
escala de comprimento turbulenta e composigao quimica precisam ser fornecidas a
regido do bico que corresponde a entrada de gas de pirdlise puro.

Conforme exposto anteriormente, o objetivo do estudo de caso 3 € determinar
a influéncia da pressao de inje¢ao sobre os demais parametros operacionais do motor
linear. Dessa forma, os seguintes valores de pressao referentes a entrada do bico
injetor foram testados: 14, 11, 10, 9, 8, 7 e 6 bar. Ademais, especificou-se que o gas
de pirdlise puro na entrada do bico injetor possuia, em todos os casos simulados,
temperatura de 25 °C e composi¢ao quimica descrita pela Tabela 6. A energia cinética
turbulenta e a escala de comprimento turbulenta na regido de entrada de combustivel
do bico injetor foram especificadas em 5845 cm?#s? e 0,07 mm para todos os casos,
respectivamente. Este ultimo valor, referente a escala de comprimento turbulenta, foi
calculado por meio da Eq. (3.2) levando em conta que o didmetro da entrada de gas
de pirdlise do bico injetor € de 1 mm, conforme mostrado pela Figura 52. As demais
condi¢cdes de contorno empregadas nas simulagdes do estudo de caso 3 podem ser
vistas na Figura 58.

De maneira analoga ao que foi descrito para as condigbes de contorno
empregadas no estudo de caso 3, as condigbes iniciais referentes a entrada de gas
de pirdlise do bico injetor também precisaram ser fornecidas. Nesse sentido, esta
regiao foi inicializada com valores de pressao iguais a: 14, 11, 10, 9, 8, 7 e 6 bar.
Dessa forma, os valores de pressao inicial na regiao de entrada do bico injetor
coincidem, sempre, com os valores de pressao aplicados nesta mesma regido como
condicao de contorno. A temperatura inicial, para todos esses casos, nessa regiao, foi
especificada com um valor de 25 °C. Além disso, a energia cinética turbulenta e a

escala de comprimento turbulenta, iniciais, foram especificadas, em todos os casos,
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com valores de 5845 cm?/s®> e 0,07 mm, respectivamente. A Figura 58 mostra as

demais condig¢des iniciais empregadas.

Figura 58 - Condi¢bes de contorno e iniciais empregadas no estudo de caso 3

| |
b |

Condigées de contorno

Energia Escala de
Cor Regio Temperatura Pressao cinética comprimento Composicao
(°C) (bar) turbulenta turbulenta quimica
(cm?/s?) (mm)

Paredes 75 - - - -
V_aIVl_Jlg do 75 _ ) ) )
bico injetor
Entrada do 25 6a14* 5845 0,07 Tabela 6
bico injetor

Janelas 25 2,025 5845 0,89 Ar puro

Saidas - 1,35 5845 0,66 -

Condigbes iniciais
Energia Escala de
Cor Regido Temperatura Pressao cinética comprimento Composicao
(°C) (bar) turbulenta turbulenta quimica
(cm?/s?) (mm)
Entrada do 25 6a14* 5845 0,07 Tabela 6
bico injetor
Interior
do 1747 100 5845 1,87 Tabela 8
cilindro***
Janelas 25 2,025 5845 0,89 Ar puro
Saidas - 1,35 5845 0,66 -

*Este valor corresponde a pressao de injecdo de gas de pirdlise e foi variada de acordo com cada caso
simulado, valores de 6, 8, 9, 10, 11 e 14 bar foram testados.

**A regido de entrada do bico injetor foi inicializada com os mesmos valores de pressao prescritos como
condicao de contorno para a mesma regido.

***Regido inicializada também com um movimento de swirl (a = 3,11)
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4.3.4Fluxo massico reverso

Os resultados obtidos no estudo de caso 3 serao apresentados em termos da
pressao de injegao de gas de pirdlise e do perfil de abertura do bico injetor empregado.
Dessa forma, nas legendas das figuras apresentadas daqui em diante, as pressoes
de injecao séao indicadas juntamente com os termos PAB 1, PAB 2, e PAB 3, que se
referem aos perfis de abertura do bico injetor (PAB) apresentados nas Figuras 55, 56
e 57, respectivamente. A excegao se da apenas em uma das simulagdes com pressao
de injecao de 8 bar, onde o perfil de deslocamento de valvulas foi modificado. Nesta
simulacdo em especifico, o perfil de abertura do bico correspondente a Figura 57 foi
utilizado e o termo PDV 5, presente nas legendas das figuras apresentadas daqui para
frente, se refere ao perfil de deslocamento de valvulas (PDV) da Figura 53.

Conforme indicado pela Figura 59, nas simulagdes com injegao direta de gas
de pirdlise foi verificado fluxo massico reverso através do bico injetor ao se empregar
o perfil de abertura do bico da Figura 55 e pressdes de inje¢do de 14, 11 e 10 bar.
Nestes casos, o fluxo massico reverso, ocorre porque a pressao no interior do cilindro
torna-se maior do que a pressao de injegao enquanto o bico injetor ainda se encontra
aberto. A Figura 59 mostra que, para uma pressao de inje¢cao de 14 bar, o fluxo
Massico reverso se inicia num angulo de eixo virabrequim equivalente de 124°, para
uma pressao de 11 bar, este se inicia num angulo de eixo virabrequim equivalente
igual a 122°, e para uma pressao de injegao de 10 bar, o fluxo massico reverso se da
num angulo de eixo virabrequim equivalente de 119°. A Figura 60, indica que, nos
angulos de eixo virabrequim equivalentes de 119°, 122° e 124°, os valores de pressao
no interior do cilindro sdo iguais a, aproximadamente, 10,35, 11,46 e 15,17 bair,
respectivamente.

O uso de uma pressao de injecao superior a 14 bar é indesejado, pois,
conforme mostrado na Figura 60, para esta pressao de inje¢ao, o valor de pico de
pressao no interior do cilindro se da antes do PMS, o que conduz a valores elevados
de trabalho negativo. Os perfis de abertura do bico das Figuras 56 e 57 foram

empregados de modo a mitigar o fluxo massico reverso através do bico.
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Figura 59 - Fluxo massico reverso através do bico injetor nas simulag¢des do estudo
de caso 3
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Figura 60 - Press&o no interior do cilindro nas simulag¢des do estudo de caso 3
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As configuragdes que apresentaram fluxo massico reverso através do bico
injetor foram abandonadas, pois este é altamente indesejavel. A configuragdo com

pressao de injecao de 14 bar e com perfil de abertura do bico da Figura 56, apesar de
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nao apresentar fluxo massico reverso através do bico, foi abandonada devido a
ocorréncia do valor de pico de pressao no interior do cilindro antes do PMS, o que
implica numa quantidade elevada de trabalho negativo.

Além disso, nas simula¢des do estudo de caso 3, verificou-se, em todas as
configuragdes, a ocorréncia de fluxo massico reverso através das janelas, conforme
pode ser visto na Figura 61. O fluxo massico reverso através das janelas observado
no estudo de caso 3, que emprega injegao direta de gas de pirdlise, € menos
problematico do que o fluxo massico reverso através das janelas no estudo de caso 1
e através das valvulas no estudo de caso 2, pois corresponde a um fluxo de ar e gases

queimados, apenas.

Figura 61 - Fluxo massico reverso através das valvulas nas simula¢des do estudo de
caso 3
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4.3.5 Autoignicao

Semelhantemente ao que foi observado nos estudos de casos anteriores, a
autoignicdo do C3;Hg ocorreu em todos os casos com injecdo direta simulados,
conforme pode ser visto na Figura 62. As Figuras 60 e 63 mostram que, ao se fazer
uso do perfil de abertura do bico da Figura 57, para uma presséao de inje¢ao de 6 bar,

a pressao e a temperatura nas quais a autoignigao do C;H, se inicia correspondem a
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4 bar e 114 °C, respectivamente. Por outro lado, para uma pressao de injegao de
10 bar, a autoignicdo do C;H, se da a uma pressao e uma temperatura de 4 bar e
143 °C, respectivamente. Nas demais configuragcdes, com pressoes de injecao de 9,
8 e 7 bar, a autoignicdo do C;Hg ocorre para valores de pressao, também, de 4 bar e

de temperatura entre 114 e 143 °C.

Figura 62 - Fragdo molar de C;Hg nas simulagdes do estudo de caso 3 com
pressodes de injecdo de 10,9, 8, 7 e 6 bar
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Figura 63 - Temperatura no interior do cilindro nas simula¢des do estudo de caso 3
com pressoOes de injecao de 10,9, 8, 7 e 6 bar

2000 = =T T T 0 T ey
:E }_m T E= }5 E}_m
|D‘ e - D0 >\"’
[ S8 T ol
[ 1o © Q| tf\t!
| \6 = (—) -.‘-_-\E
| 1019 Q|5

@ o

1500 | = <<
I \ | o
| [ \
| [ \

—_ | [ \
O | [ |
s, | [ |
| [ |
E | | I
=) | [ |
w 1000 | | |
= | [ \
3 | [ |
£ I [ \
& | 1 () bar - PAB 3
| 9 bar- PAB 3
: 8 bar - PAB 3
S bar-PAB3ePDV 5
L -
500 | e 7 bar - PAB 3
| 6 bar -
| T
| [
| [
| |
| [
[
0! —— 1 L | [
0 90 180 270 360

Angulo de Eixo Virabrequim Equivalente [graus]

Além disso, a Figura 64 mostra que, para a maioria dos casos testados no
estudo de caso 3, os demais hidrocarbonetos do gas de pirdlise sdo inflamados pela
centelha, liberada num angulo de eixo virabrequim equivalente de 165°, isto é, 15°
adiantados em relagao ao PMS. Isto fica claro pois a fragdo molar de hidrocarbonetos
nao-queimados s6 comeca a diminuir apds o centelhnamento. As excegdes se dao ao
se fazer uso de pressdes de injecado de 8 e 10 bar, com a autoignicdo dos demais
hidrocarbonetos do gas de pirdlise ocorrendo num angulo de eixo virabrequim
equivalente igual a 163° para ambos os casos e, portanto, antes da liberacdo da
centelha. Nestes casos a pressao e temperatura nas quais a autoignicao dos demais
hidrocarbonetos do gas de pirdlise ocorre sdo de, aproximadamente, 47 bar e 503 °C,
para uma pressao de inje¢cao de 8 bar, e 50 bar e 545 °C, para uma pressao de injegao
de 10 bar. Na simulagcdo com pressao de injecao de 8 bar e perfil de abertura de
valvulas da Figura 53, a autoignicdo dos demais hidrocarbonetos do gas de pirdlise,

que sao inflamados exclusivamente devido a liberagado da centelha, € inibida.
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Figura 64 - Fragdo molar de hidrocarbonetos nao-queimados nas simulagdes do
estudo de caso 3 com pressdes de injecdo de 10,9, 8, 7 e 6 bar
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4.3.6 Diagramas P-V e taxas de liberagao de calor quimico

360

Os diagramas P-V associados as simulagdes, do estudo de caso 3, com

pressdes de injecao de 10, 9, 8, 7 e 6 bar, podem ser vistos na Figura 65. Pode-se

observar que utilizar uma pressao de injegdo de 6 bar acarreta numa diminuigcao

substancial da area liquida do diagrama P-V, o que resulta, também, na diminuigéo

de trabalho bruto indicado por ciclo. Nesta pressédo de inje¢cdo, o trabalho bruto

indicado por ciclo é de apenas 4 J. Por essa razao, essa configuracao foi abandonada.

A area de cada diagrama P-V, que corresponde ao trabalho bruto indicado por ciclo

em cada simulagao, apresentado na Figura 65, foi calculada por meio da fungéo trapz
do software MATLAB®.
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Figura 65 - Diagramas P-V nas simulagdes do estudo de caso 3 com pressoes de
injecao de 10,9, 8, 7 e 6 bar

180 I

() bar - PAB 3
9 bar - PAB 3
8 bar - PAB 3 N
8bar-PAB3ePDV5
7 bar - PAB 3

6 bar - PAB 3 —

" PMI

160

140

120 -

100 -

80

Presséo [bar]

60 -

40

20 |-

0 50 100 150
Volume [cm?]

Além disso, a Figura 66 mostra as curvas de taxa de liberagao de calor quimico
para as simulagées mais promissoras do estudo de caso 3, a integracao, realizada
por meio da fungao frapz do software MATLAB®, destas curvas fornece o calor
quimico liberado por ciclo associado a cada simulagéo correspondente. Em posse do
trabalho bruto indicado por ciclo e do calor quimico liberado por ciclo, pode-se calcular
a eficiéncia térmica, por meio da Eq. (2.8), associada as configuragdes mais
promissoras do estudo de caso 3. Estes valores, de trabalho bruto indicado por ciclo,
calor quimico liberado por ciclo, eficiéncia térmica, e outros parametros operacionais,

associados a cada uma dessas configuragdes, podem ser vistos na Tabela 11.
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Figura 66 - Taxa de liberac&o de calor quimico nas simula¢des do estudo de caso 3
com pressoes de injegao de 10,9, 8 e 7 bar
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Tabela 11 - Principais parametros operacionais do motor nas simulagdes do estudo
de caso 3 associados ao uso de pressdes de injegao de 10, 9, 8 e 7 bar

Trabalho Calor
. ~ bruto quimico Eficiéncia Pressao Temperatura
Simulagao/ indicad liberad g - -
Parimetro indicado  liberado por térmica maxima maxima
por ciclo ciclo (%) (bar) (°C)
) ()
10 bar (PAB 3) 221 429 51,44 173,87 1800,97
9 bar (PAB 3) 184 360 51,06 145,86 1542,19
8 bar (PAB 3) 160 295 54,20 131,67 1333,03
8 bar (PAB 3 e
PDV 5) 129 258 49,97 110,63 1110,69
7 bar (PAB 3) 109 203 53,84 89,81 973,24

Observando a Tabela 11, conclui-se que ndo existe nenhum beneficio em
utilizar o perfil de deslocamento de valvulas da Figura 53, empregado em uma das
simulagdes com pressao de injecdo de 8 bar com o objetivo de atingir-se uma maior
razao de compressao efetiva, em detrimento do perfil de deslocamento de valvulas

apresentado na Figura 29. Também se conclui que, a melhor configuragdo, dentre
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todas as configuragdes simuladas, corresponde aquela com injecéo direta de gas de
pirélise a uma pressao de injecao de 8 bar, perfil de deslocamento de valvulas da
Figura 29 e perfil de abertura do bico injetor da Figura 57, apresentando uma eficiéncia
térmica de 54,20%. A razao de equivaléncia ar-combustivel global nesta configuragao
€ igual a 7,49, no entanto, deve-se enfatizar que a queima de combustivel, ao se fazer
uso de injegao direta, é de natureza estratificada, conforme destacado anteriormente.

E importante destacar que, no presente estudo, os valores de pico de presséo
e temperatura, e a eficiéncia térmica, alcangados com a injecédo direta de gas de
pirdlise no motor linear foram comparados com valores tipicos ao se empregar injegao
direta de gasolina (GDI, do inglés Gasoline Direct Injection) em motores
convencionais. Verifica-se, na literatura, que os picos de pressao em motores GDI, de
caracteristicas semelhantes ao motor linear estudado neste trabalho, atingem valores
consideravelmente menores, tipicamente inferiores a 40 bar. As pressdes de injecao
de combustivel em sistemas GDI convencionais sdo substancialmente mais elevadas,
situando-se na faixa de 70 a 200 bar, essa diferenca se deve, provavelmente, as
distintas caracteristicas da gasolina em comparagdo com o gas de pirolise. Foi
observado que a eficiéncia térmica maxima alcangada neste trabalho, de 54,20%, é
superior aos valores usualmente relatados para motores GDI convencionais, que néao
ultrapassam 35%. Além disso, para motores GDI, observa-se uma temperatura
maxima préxima de 1400 °C, valor que se encontra dentro da faixa reportada neste
trabalho.

Mais detalhes a respeito de motores GDI convencionais, e de seus parametros
operacionais, podem ser encontrados nos trabalhos de Pontoppidan et al. (1999),
Costa et al. (2015), Saw, Karaya e Mallikarjuna (2017), e Zhang et al. (2018). Tais
trabalhos foram utilizados como referéncia para obtencao dos resultados, associados

aos motores GDI convencionais, discutidos anteriormente.

4.4 Pés-processamento da simulagdao com configuragao mais promissora

dentre todos os estudos de casos

Ao todo, foram realizadas vinte simulagbes multidimensionais do motor,
organizadas em trés estudos de caso. Em cada simulagdo, os parametros

operacionais do motor foram ajustados com o objetivo de se alcangar a maior
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eficiéncia térmica, mas também um valor satisfatério de trabalho bruto indicado por
ciclo.

Um pés-processamento da configuragdo mais promissora foi realizado visando
avaliar o processo de lavagem do cilindro do motor nesta configuragdo. Tal
configuracao, pertencente ao estudo de caso 3, emprega injecao direta de gas de
pirdlise a uma pressao de injecdo de 8 bar, perfil de deslocamento de valvulas da
Figura 29 e, perfil de abertura do bico injetor da Figura 57. Esta configuragao resultou
numa eficiéncia térmica de 54,20%, e, também, num valor satisfatorio de trabalho
bruto indicado por ciclo, correspondente a 160 J. Portanto, procurou-se mostrar, nas
Figuras 68, 69 e 70, as fracbes molares de oxigénio em dois planos de corte para
diferentes angulos de eixo virabrequim equivalentes. Assim, os termos Plano 1 e
Plano 2, nas Figuras 68, 69 e 70, se referem, respectivamente, ao plano apresentado
pela Figura 31 e ao plano apresentado de maneira esquematica pela Figura 67,
localizado exatamente na metade da altura das janelas do motor.

Uma fragdo molar de oxigénio igual a 0,21 indica regides completamente
preenchidas por ar puro. Valores abaixo destes estdo associados a regides
preenchidas com gases queimados, gas de pirdlise puro ou formagao de mistura ar-
combustivel. Conforme pode ser observado nas Figuras 68, 69 e 70, a lavagem do
cilindro se da de maneira praticamente perfeita. Num angulo de eixo virabrequim
equivalente de 360°, na Figura 70, todo o volume do cilindro encontra-se preenchido
com ar puro. Além disso, observando a Figura 69, num angulo de eixo virabrequim
equivalente igual a 316°, é possivel constatar que existe fluxo massico reverso de
gases queimados através das janelas, pois estas ja se encontram abertas. Os gases
gueimados que escapam pelas janelas, no entanto, retornam para o interior do cilindro
num angulo de eixo virabrequim equivalente igual a 322°, conforme indicado pela

Figura 70.
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Figura 67 - Posigao do plano de pds-processamento 2
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Figura 68 - Distribuicdo espacial da fragdo molar de oxigénio para a simulagao
correspondente a configuragdo mais promissora nos planos 1 e 2 nos angulos de
eixo virabrequim equivalente iguais a 0°, 94° e 180°
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Figura 69 - Distribuicdo espacial da fragdo molar de oxigénio para a simulagao
correspondente a configuragdo mais promissora nos planos 1 e 2 nos angulos de
eixo virabrequim equivalente iguais a 280°, 306° e 316°
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Figura 70 - Distribuicdo espacial da fragdo molar de oxigénio para a simulagao
correspondente a configuragdo mais promissora nos planos 1 e 2 nos angulos de
eixo virabrequim equivalente iguais a 322°, 348° e 360°
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4.5 Diagrama P-V e ficha técnica do motor para a configuragao mais promissora

A Figura 71 mostra o diagrama P-V para a configuragao mais promissora. Na
figura em questao, as linhas verticais indicam os momentos de abertura do bico injetor,
que se da num angulo de eixo virabrequim equivalente igual a 75°, de fechamento do
bico injetor, que ocorre num angulo de eixo virabrequim equivalente igual a 119°, e de
liberagédo da centelha, num angulo de eixo virabrequim equivalente de 165°. Em cada
um desses momentos os volumes no interior do cilindro sdo iguais a 84,17 cm?3,
39,14 cm?® e 10,26 cm?, respectivamente. E importante enfatizar que todas estas
ocorréncias se dao durante o tempo de compressao, isto €, antes que o volume no
interior do cilindro do motor seja minimo, num angulo de eixo virabrequim equivalente

igual a 180°.
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Figura 71 - Diagrama P-V associado a configuragdo mais promissora
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Além disso, a Tabela 12 apresenta a ficha técnica do motor levando-se em

conta os parametros operacionais associados a configuragédo mais promissora.

Tabela 12 - Ficha técnica do motor para a configuragao mais promissora

Tipo Ignicao por centelha, dois tempos
Razao de compressao 16,9
geométrica

Combustivel/Alimentagéo Gas de pirdlise/lnjegao direta

Consumo de combustivel por

ciclo (9) 0,7879
Pressdo de injegio (bar) 8
Diametro do cilindro (mm) 49,26
Curso do pistdo (mm) 63,6
Volume méaximo (cm?) 121,21
Rotagéo equivalente (rpm) 2040
Poténcia (kW) 5,44
Eficiéncia térmica (%) 94,20

Pressdao média efetiva (bar) 13,16
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5 CONCLUSAO

A realizagdo de simulagbes multidimensionais que empregam o método dos
volumes finitos e modelos e submodelos complexos de turbuléncia, combustao, dentre
outros, foi capaz de promover a identificagdo de fendmenos n&o-visiveis em trabalhos
anteriores, que empregavam simulagbes termodinamicas quase-dimensionais
baseadas em modelos simplificados. Dessa forma, fenbmenos como, por exemplo, o
fluxo massico reverso através das janelas, valvulas e bico injetor do motor e a
autoignicdo dos hidrocarbonetos do gas de pirdlise puderam ser estudados de
maneira satisfatoria. Modificagcbes nos parametros operacionais do motor visando
aumento de eficiéncia térmica foram realizadas com base na identificagdo desses
fendmenos.

Com a realizacdo do estudo de caso 1, concluiu-se que o motor linear, da
maneira como foi concebido em trabalhos anteriores, com admissdo de mistura ar-
combustivel estequiométrica através das janelas, ndo opera de maneira satisfatoria,
pois apresenta, simultaneamente, fluxo massico reverso através das janelas e
autoignicao dos hidrocarbonetos do gas de pirdlise. A variagao do tempo de ignigao,
nesta configuragao, nao influencia de maneira significativa os demais parametros
operacionais do motor.

No estudo de caso 2, com admissao de mistura ar-combustivel estequiométrica
por meio das valvulas, verificou-se que, através da modificagdo do perfil de
deslocamento de valvulas, o fluxo massico reverso, através das entradas de mistura
ar-combustivel, pode ser completamente eliminado. E necessario, no entanto, que o
perfil de deslocamento de valvulas empregado permita que as valvulas permanegam
abertas por tempo suficiente para que uma quantidade de massa de mistura ar-
combustivel adequada adentre o cilindro. Dessa forma, uma quantidade satisfatoria
de trabalho bruto indicado por ciclo pode ser obtida. Nesta configuragéo, porém, o
componente C;H, do gas de pirdlise sofre autoignicdo, enquanto 0 mesmo nao ocorre
para os demais hidrocarbonetos, que sao inflamados pela centelha, ao se fazer uso
de perfis de deslocamento de valvulas adequados.

A autoignigc&o observada nos estudos de caso 1 e 2 motivaram a realizagéo do
estudo de caso 3, que emprega admissao de ar puro por meio das janelas e injegao
direta de gas de pirdlise no interior da camara de combustdo. Com a realizagdo deste

ultimo estudo de caso, pode-se concluir que o uso de injegao direta de gas de pirdlise
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a uma pressao de injecao de 8 bar e perfil de abertura do bico injetor adequado,
conduz a melhor configuragdo, dentre todas as configuragdes testadas. Esta
configuracdo combina, simultaneamente, alta eficiéncia térmica, de 54,20%, um valor
satisfatorio de trabalho bruto indicado por ciclo, de 160 J, pressdo média efetiva igual
a 13,16 bar, e uma lavagem praticamente perfeita do cilindro. Verificou-se, nesta
configuracao, a ocorréncia de fluxo massico reverso através das janelas, porém, neste
caso em especifico, este fenbmeno nao € tao problematico, pois consiste num fluxo
massico reverso de ar puro e gases queimados. Os picos de pressao obtidos ao se
fazer uso de injecao direta de gas de pirdlise no motor linear diferem significativamente
daqueles reportados para motores GDI convencionais. Os picos de temperatura,
entretanto, apresentam valores semelhantes, ao passo que a eficiéncia térmica
alcangada, neste trabalho, mostrou-se superior a usualmente observada em motores
GDI convencionais.

Trabalhos futuros envolvendo otimizagdes na geometria da cabeca do pistao,
cabecote do motor, janelas e valvulas podem ser feitos com o intuito de aumentar a
turbuléncia e homogeneizagdo da combustdo no interior do cilindro ao se utilizar modo
de injecéo direta de combustivel. Pode-se testar a viabilidade da utilizagao de injegao
direta de gas de pirdlise com admisséo de ar puro por meio das valvulas e, também,
estratégias envolvendo modos de injecdo mistos com combustivel sendo injetado
diretamente no interior do cilindro e, simultaneamente, admitido por meio das janelas
ou valvulas. Além disso, pode-se estudar as consequéncias associadas ao uso de
diferentes combustiveis, especialmente os de baixo poder calorifico, como, por
exemplo, syngas. Estudos envolvendo a variagdo da velocidade de rotagao
equivalente do motor, razdo de equivaléncia ar-combustivel, diferentes modos de
ignicdo, composicao quimica do combustivel, posigdo e geometria da vela de ignigao,
posicdo das valvulas e posicdo do bico injetor também podem conduzir a
configuragbes que promovam ganho de eficiéncia térmica. Ademais, trabalhos de
natureza experimental podem ser realizados visando a calibragao do modelo numérico
e, também, permitir que condi¢cbes de contorno e iniciais mais realistas possam ser
empregadas, melhorando assim, estudos de otimizagdo envolvendo simulagbes

multidimensionais do motor linear.
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