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RESUMO

O gés natural ¢ um dos combustiveis presentes na matriz energética brasileira que
possui o potencial de redugdo na agressao ao meio ambiente, tanto na reducao da emissao de
poluentes gasosos (CO, NOy, SO;3, etc.) como na redugdo da emissdo de CO; por quantidade
de energia gerada. No entanto, o seu uso no setor automotivo, assim como o uso de outros
combustiveis alternativos, depende do correto projeto ou adaptagdo/regulagem dos motores ao
uso deste combustivel.

Na busca por ferramentas de engenharia que auxiliem no projeto e no
desenvolvimento de motores a combustao interna que utilizem combustiveis alternativos, este
trabalho objetiva o desenvolvimento de um modelo computacional bidimensional para a
simulacdo de um motor a combustdo interna naturalmente aspirado, com admissao de
combustivel e ar pré-misturados e com igni¢do por centelha. O gas metano ¢ utilizado como
um modelo de gas natural.

A atencdo do trabalho ¢ direcionada aos fendmenos fisicos e quimicos associados a
dindmica do escoamento, a combustdo e a transferéncia de calor no interior da camara de
combustdo. Assim, o modelo para a simulagdo do problema em questdo ¢ obtido a partir da
formulagdo das equagdes que regem os diversos fendmenos fisicos e quimicos.

Resultados sdo apresentados para diversas propriedades do escoamento e da
combustao, tais como a pressao e a temperatura no interior da cdmara de combustao, os fluxos
de massa através dos sistemas de admissdo e de exaustdo, as taxas de combustdo e de
transferéncia de calor nas paredes do motor, bem como os campos de velocidade e de
temperatura. Analisa-se ainda o efeito de parametros de operagdo do motor através das
estimativas de torque, eficiéncia volumétrica e de conversao do combustivel, dentre outros.
Os resultados sdo consistentes com os valores tipicos observados em motores a combustio

interna.






ABSTRACT

The increasing interest for less polluting energy sources and the recent availability to
the final user in the Brazilian market has motivated the use of natural gas as an alternative fuel
for internal combustion engine vehicles.

In the search for engineering tools to improve internal combustion engines design and
optimization, the present work is focussed on the development of a two-dimensional
numerical model to simulate a spark-ignition engine fuelled by a mixture of air and methane
as a natural gas simplification.

Here, attention is directed to physical and chemical phenomena associated to the fluid
flow, combustion and heat transfer processes that take place inside the cylinder. To this
extent, the problem is formulated through several conservation and constitutive equations,
from which the numerical model is then developed to predict the engine performance.

Results are provided for some physical proprierties, such as in-cylinder pressure and
temperatures, mass flow rates at intake and exhaust systems, combustion rate and heat transfer
rate to cylinder walls, besides velocity, turbulence intensity and temperature fields. The
effects of the engine operation parameters on the engine performance are assessed through
predictions of indicated power, torque and specific fuel consumption as well as volumetric
and thermal efficiencies. The results were consistent with available data for production

engines and show the model’s potential as a research and design tool.






CAPITULO 1 - INTRODUCAO

1.1 Motores a combustiao interna

Os motores a combustdo interna sdo maquinas térmicas nas quais a energia térmica
liberada em uma reagdo quimica (combustdo) ¢ transformada em trabalho mecanico (de eixo)
através de ciclos de expansdo e compressao do fluido de trabalho no interior de uma camara
de combustao.

O primeiro motor a combustdo interna operante que se tem noticia foi desenvolvido,
aproximadamente, na década de 1860, quando J.J. E. Lenoir construiu um motor de
combustdo interna alternativo utilizando uma mistura de gas de carvdo como combustivel,
queimando com ar sob pressdo atmosférica para produzir trabalho de eixo. O motor, que
operava sem a compressdo precedendo a combustdo, possuia uma poténcia de 5 hp e uma
eficiéncia proxima de 5 %.

Em 1867, Nicolaus A. Otto e Eugen Langen desenvolveram um motor contendo um
mecanismo que utilizava a for¢a desenvolvida pelo pistdo no movimento de expansdo para
auxiliar o pistdo no movimento de admissdo, um precursor do sistema de eixo de manivela
com volante de inércia. O motor apresentou uma eficiéncia proxima dos 11 %. Alguns anos
depois, Otto propds um motor mais leve e compacto que operava segundo um ciclo de quatro
tempos (admissdo, compressdo, expansdo e exaustdo). O primeiro protdtipo deste motor
funcionou pela primeira vez no ano de 1876 e apresentou uma eficiéncia de cerca de 14 %.
No entanto, em 1884 foi encontrada uma patente francesa de 1862, até¢ entdo ndo publicada,
de autoria de Alphonse Beau de Rochas, onde eram apresentados quatro principios basicos
necessarios ao projeto de um motor de quatro tempos, indicando a anterioridade deste
trabalho ao desenvolvimento de Otto.

Posteriormente, diversos trabalhos foram desenvolvidos com o objetivo de aperfeicoar
os conceitos introduzidos por Beau de Rochas e Otto. Na década de 1880, Dugald Clerk e
James Robson, na Inglaterra, e Karl Benz, na Alemanha, desenvolveram com sucesso o motor
de dois tempos. Na Inglaterra, James Atkinson projetou um motor de alta eficiéncia, mas com
baixa durabilidade, provando que a eficiéncia ¢ uma fungdo da razdo de expansdo, sendo,
porém, a razao de compressao limitada pela ocorréncia da detonagdo (knocking).

Em 1892, o engenheiro alemao Rudolf Diesel apresentou a patente de um novo tipo de
motor a combustdo interna que utilizava um sistema de injecdo direta na camara de
combustdo para a alimentacdo do combustivel. Este motor permitia o uso de altas razdes de

compressdo sem o risco de ocorréncia da detonacdo e, assim, apresentava quase o dobro da
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eficiéncia dos motores daquela época. Apds Diesel, o maior avango conceitual no projeto
basico de motores a combustdo interna ¢ atribuido ao inventor alemao Felix Wankel, que

projetou o motor rotativo, testado pela primeira vez com sucesso no ano de 1957.

1.1.1 Ciclo de operacdo

Em um motor a combustio interna alternativo o pistdo realiza movimentos retilineos
ascendentes e descendentes no interior do cilindro com o objetivo de receber ou transferir
trabalho para o eixo. A rotagdo continua deste eixo promove um movimento ciclico no pistao.
Os pontos que limitam o curso do pistdo sdo conhecidos como ponto morto superior (PMS) e
ponto morto inferior (PMI). No ponto morto superior, o volume do cilindro ¢ minimo e ¢
conhecido como volume morto V.. Por outro lado, no ponto morto inferior o volume do
cilindro ¢ maximo, correspondendo ao volume total V,. A diferencga entre o volume total e o
volume morto ¢ chamada de volume deslocado pelo pistao V. A razao entre os volumes total

e morto ¢ conhecida como razdo de compressao r:

V,+V,
r,=——
V

c

(1.1)

Uma parcela significativa dos motores a combustao interna opera segundo um ciclo de
quatro tempos, no qual o motor produz trabalho a cada quatro cursos do pistdo ou duas
rotacdes da arvore de manivelas. Para um motor a combustdo interna operando segundo o
ciclo Otto, com alimentacdo indireta de combustivel, os quatro tempos sdo assim descritos:

— Primeiro tempo (admissdo): O pistdo realiza um movimento descendente, do ponto
morto superior até o ponto morto inferior, admitindo a mistura ar/combustivel por meio da
véalvula de admissao.

— Segundo tempo (compressao): O pistdo realiza um movimento ascendente, do ponto
morto inferior até o ponto morto superior, fornecendo trabalho para a compressdo da mistura
ar/combustivel. Pouco antes de atingir o ponto morto superior, a combustao ¢ iniciada com o
auxilio de uma faisca criada pela vela de ignigao.

— Terceiro tempo (expansdo): O pistdo realiza um movimento descendente, do ponto
morto superior até o ponto morto inferior, recebendo trabalho da expansdo dos gases em

combustao.
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— Quarto tempo (exaustdo): O pistdo realiza um movimento ascendente, do ponto
morto inferior até o ponto morto superior, realizando a exaustdo dos gases queimados para a
atmosfera por meio da valvula de exaustao.

Os quatro tempos de operagao do motor, descritos acima, podem ser visualizados na

ilustracdo da Figura 1.1.

) | WV~

Admissao Compressao Expanséo Exaustao

Figura 1.1 — Quatro tempos de operagdo do motor. Adaptado de Heywood (1988).

O ciclo ideal denominado ciclo Otto ¢ ilustrado, para um motor naturalmente aspirado,
pelo grafico de pressdo versus volume do cilindro apresentado na Figura 1.2. Este ciclo
apresenta trocas gasosas com o ambiente externo além de processos de compressdo,
combustio e expansao.

As etapas do ciclo apresentado na Figura 1.2 sdo as seguintes:

— Processo de 1 a 2: Compressdo da mistura ar/combustivel até o volume minimo.

— Processo de 2 a 3: Combustdo a volume constante da mistura ar/combustivel
iniciada pela deposi¢do de energia por uma fonte quente (faisca elétrica).

— Processo de 3 a 4: Expansao da mistura de produtos de combustdo, normalmente
tomados como os produtos em equilibrio, até o volume méaximo.

— Processo de 4 a 5: Equalizagdo de pressdo com o sistema de exaustio (expansao com
troca de massa com o exterior) devido a abertura da véalvula de exaustdo.

— Processo de 5 a 6: Exaustdo dos gases queimados em funcdo do movimento

ascendente do pistdo (scavenging) terminando com o fechamento da valvula de exaustao.
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— Processo de 6 a 7: Equalizagdo de pressdo com o sistema de admissdo (expansdo
com troca de massa com o exterior) ap6s a abertura da valvula de admissao.
— Processo de 7 a 1: Admissdo da mistura ar/combustivel em fun¢do do movimento

descendente do pistao. O ciclo retorna ao estado 1 apos o fechamento da véalvula de admissao.

P 3
7) 4
6 5
7 L I
V

Figura 1.2 — Diagrama de pressao versus volume do cilindro para o ciclo ideal de quatro tempos

a volume constante para um motor naturalmente aspirado. Adaptado de Heywood (1988).

1.1.2 Componentes

Os componentes dos motores a combustdo interna podem ser classificados em fixos ou
moveis. Os principais componentes fixos sdo o bloco do motor, o cabegote, o carter, os
condutos do sistema de admissdo e os condutos do sistema de exaustdo. Os principais
componentes méveis sdo o pistdo (émbolo), a biela, a arvore de manivelas (virabrequim), as
valvulas de admissao e de exaustdo e a arvore de comando de valvulas.

O bloco do motor ¢ a estrutura onde sdo usinados os cilindros ou os furos para a
colocacdo destes, onde encontram-se as galerias que servem como dutos de refrigeracdo e
onde sdo instalados os demais componentes fixos ou moveis do motor. O cabegote ¢ uma
espécie de tampa do cilindro contra a qual o pistdo comprime a mistura de gases nao-
queimados e queimados. O cabegote possui furos que servem a instalagao da vela de ignigdo e
das valvulas de admissdo e de exaustdo. O carter, instalado na parte inferior do bloco, serve
como um deposito para o oléo lubrificante e como uma protecdo para os componentes

inferiores do motor.



Introducao 5

O pistdo, geralmente fabricado em liga de aluminio, forma o fundo (modvel) da camara
de combustdo e transmite a forca de expansdo dos gases queimados, via biela, para a avore de
manivelas. O sistema de anéis forma um mancal de deslizamento sobre a superficie do
cilindro, controla a espessura do filme de o6leo lubrificante, mantém o pistao centrado e sela a
camara de combustdo. A arvore de manivelas (virabrequim), instalada na parte inferior do
bloco, ¢ o eixo do motor propriamente dito. O conjunto biela — virabrequim ¢ o responsavel
pela transformac¢ao do movimento retilineo do pistdo em movimento rotativo do virabrequim.

A arvore de comando de valvulas tem como objetivo controlar e definir o perfil de
abertura e fechamento das valvulas de admiss@o e de exaustdo, respectivamente, nos tempos
adequados de abertura e fechamento. A vélvula de admissdo permite a entrada da mistura
ar/combustivel no interior do cilindro, enquanto a valvula de exaustdo permite a saida de
gases queimados da combustdo do interior do cilindro.

O sistema de admissao, fabricado em aluminio, ferro fundido ou plastico, e o sistema
de exaustdo, geralmente fabricado em ferro fundido, servem como coletores para a admissao
da mistura ar/combustivel e para a exaustdo dos gases queimados, respectivamente. Fazem
ainda parte do sistema de admissdo a valvula borboleta, os injetores de combustivel, o filtro
de ar e alguns plenuns para controle dindmico de pressdo. Completam o sistema de exaustdo
conversores cataliticos de poluentes, silenciador e duto de descarga. O estado do fluido em
escoamento no sistema de admissdo e exaustdo é monitorado continuamente por sensores de
temperatura, pressdo e concentracdo de oxigénio (sonda lambda), permitindo o controle

dindmico do motor através da central eletronica.

1.1.3 Parimetros de andlise de desempenho

Os parametros globais de desempenho do motor visam quantificar o torque/poténcia
desenvolvido, o consumo do motor e¢ a emissdo de poluentes. A seguir sdo apresentados os
parametros indicados de desempenho do motor.

O trabalho indicado desenvolvido pelo pistdo W [J] é dado pela integral de p dV ao

longo do ciclo executado pelo motor, podendo ser expresso como
W = fpmandV (1.2)

onde pq, € a pressdo manométrica média no interior do cilindro.

O torque indicado 7 [N.m] para um motor de quatro tempos ¢ dado por
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/4

A poténcia indicada P [W] para o motor de 4 tempos ¢ definida como

P="_—— (1.4)

onde N ¢ a velocidade de rotacdo do motor em rotagdes por minuto.

A pressdo média efetiva indicada Py, [Pa] ¢ definida por

w

P o=
mep Vd (15)

onde V; ¢ o volume do cilindro deslocado pelo pistdo.

A pressdao média efetiva ¢ uma medida do trabalho desenvolvido por volume
deslocado e fornece uma medida da qualidade do projeto do motor quanto ao
desenvolvimento de poténcia.

As eficiéncias volumétrica 7, e de conversdo do combustivel 7, sdo definidas de

acordo com as seguintes relagdes:

n,= Mar (1.6)

' parVd ’
__w 17

T e PCI (17)

onde mg, € mcmp SA0, respectivamente, as massas de ar e de combustivel admitidas pelo
cilindro e PCI ¢ o poder calorifico inferior do combustivel.

Neste trabalho, a massa especifica do ar p,,., que serve como referéncia no calculo da
eficiéncia volumétrica, ¢ calculada para uma massa molar de ar de 28,84 kg/kmol, para uma
temperatura de 298 K e para uma pressdo absoluta de 101325 Pa. O poder calorifico inferior
do combustivel PCI, que serve como referéncia no calculo da eficiéncia de conversdo do

combustivel, refere-se ao metano e tem valor igual a 50 MJ/kg.
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A eficiéncia volumétrica representa a capacidade de enchimento do cilindro enquanto
a eficiéncia de conversdo do combustivel representa a capacidade de conversdo da energia
térmica do combustivel em trabalho liquido pelo motor.

Por fim, o consumo especifico de combustivel indicado sfc [g/kWh]é representado por

sfe = —<omb (1.8)

O consumo especifico fornece uma medida do consumo de combustivel necessario, na
unidade de tempo, para o desenvolvimento da poténcia pelo motor. Este parametro ¢ uma

medida da qualidade do projeto do motor quanto ao consumo de combustivel.

1.2  Balanco de energia em um motor

O balango de energia em um motor a combustdo interna pode ser exemplificado

atraves da Figura 1.3.

Energia quimica correspondente a combustdo incompleta (1%)

Energia mecanica 1til (35%)

Energia mecanica gasta com atrito (4%)

Calor transferido através da superficie
da janela de exaustao (14%)

Energia térmica

- o
(60%) Cilindro (7%)

Pistao (3%)
Cabegote (4%)
Figura 1.3 — Conversao de energia em motores a combustdo interna de 4 tempos com igni¢ao

por centelha (valores médios) (Heywood, 1988).
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O~

Verifica-se na Figura 1.3 que a maior parte da energia quimica do combustivel

o~

transformada em energia térmica pelo motor. Metade desta energia térmica, cerca de 30%,
liberada através dos gases de exaustdo, enquanto a outra metade desta energia ¢ transferida
para o ambiente e para o fluido de refrigeracdo através do bloco e dos canais de refrigeracao
do motor, respectivamente. A outra grande parcela da energia quimica do combustivel ¢
transformada em energia mecanica pelo motor. Do total de, aproximadamente, 39% desta
energia, 4% ¢ gasta com o atrito dos componentes mecanicos do motor, enquanto 35% ¢
transformada realmente em energia mecanica util.

Como este trabalho tem por objetivo modelar os processos internos ao cilindro, o
modelo serd capaz de captar a energia mecanica util (35%), a energia térmica dos gases de
exaustdo (30%) e o calor transferido através das paredes da camara de combustdo (14%) do

motor, ou seja, cerca de 79% da energia quimica total disponibilizada pelo combustivel.

1.3 Gas natural

O gés natural ¢ definido como uma mistura de hidrocarbonetos parafinicos leves
contendo, predominantemente, metano. Em menor propor¢do, possui compostos como etano,
propano e outros hidrocarbonetos de maior peso molecular (podendo chegar a faixa de
hidrocarbonetos com até doze moléculas de carbono, dependendo da sua origem). O gés
natural, como o proprio nome indica, ¢ uma substancia gasosa nas condi¢des ambiente de
temperatura e pressdo, apresentando normalmente baixos teores de contaminantes tais como
nitrogénio, dioxido de carbono, a4gua e compostos sulfurados, € também com raras ocorréncias
de gases nobres (hélio e argdnio). A diversidade na composicao do gés natural bruto pode ser
verificada através da Tabela 1.1, na qual ¢ apresentada a composi¢do do gés natural bruto
encontrado em diferentes paises.

Da mesma forma como o petréleo, o gas natural pode ser encontrado em reservatorios
subterraneos (rochas porosas), tanto em terra quanto sob o mar. Quando ¢ encontrado em um
reservatorio junto ao petréleo, o gas natural ¢ chamado de géas natural associado. Quando o
reservatdrio contém pouca ou nenhuma quantidade de petrdleo, o gas natural ¢ dito ndo
associado.

Para adquirir as caracteristicas comercias desejadas, o gas natural bruto passa por um
tratamento que retira as impurezas e separa os hidrocarbonetos de maior peso molecular,
passando entdo a ser chamado de gas natural comercial. A composi¢do do géas natural
comercial ¢ variada e depende da composi¢do do gés natural bruto, do mercado atendido, do

uso final e do produto géas que se deseja. Além disto, este gas € especificado segundo o seu
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teor de enxofre total, de gas sulfidrico, de gas carbdnico e de gases inertes, o seu ponto de

orvalho da dgua e dos hidrocarbonetos e o seu poder calorifico.

Tabela 1.1 — Composi¢ao do gas natural bruto em algumas regides produtoras em diferentes

paises. A densidade ¢ avaliada nas condi¢des normais de temperatura e pressao (CNTP).

Adaptado de Gasnet.
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O gas natural apresenta, a pressao atmosférica, uma temperatura de mudanga de fase
para o estado gasoso proxima a -161°C e uma massa especifica média igual a 0,74 kg/m’. O
gas natural ¢ considerado um bom combustivel para motores a combustdo interna em fungao
do seu alto numero de octanas (entre 120 e 130), quando comparado ao numero de octanas da
gasolina comercial (entre 83 e 93). Desta forma, para um motor a combustdo interna

trabalhando com uma razao elevada de compressao existe um risco menor de problemas com

combustao anormal, tais como a detonagao.
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O gés natural apresenta também uma alta temperatura de auto ignicdo (mistura
estequiométrica a pressdo atmosférica) (540 °C) em comparacdo a gasolina (257 °C), o que
diminui o risco de explosdo em caso de vazamentos. Por fim, o gés natural apresenta baixa
emissao de CO, por unidade de energia térmica produzida, em comparagao a combustao de
outros hidrocarbonetos, conforme pode ser observado no grafico da Figura 1.4, na qual o gas
natural ¢ representado pelo metano (CH4). Isto ocorre devido a alta relagdo

hidrogénio/carbono (igual a 4) presente no CH4 que ¢ a maior entre todos os hidrocarbonetos.

0.5

0.4 1

0.3 1

0.2 1

0.1 1

C CHOH CH, CH, CH, CH,
%H, 0 14.3 15.3 15.9 18.3 25.1

Figura 1.4 — Massa de CO; liberado por massa de calor produzido.

Adaptado de Das et al. (2000).

Por sua vez, o gds metano, maior constituinte em volume do gés natural, apresenta, a
pressdo atmosférica, uma temperatura de mudanca de fase do estado liquido para o estado
gasoso proxima a -183°C e uma massa especifica igual a 0,72 kg/m’. O metano apresenta
ainda uma temperatura de auto igni¢do (mistura estequiométrica a pressdo atmosférica) igual
a 600 °C.

Finalmente, a utilizacdo do gas natural como combustivel ¢ reforcada pela
disponibilidade de suas reservas mundiais, como pode ser visto através da Figura 1.5.
Verifica-se no mapa que as regides do Oriente Médio e da Europa e Ex-Unido Soviética
respondem por cerca de 75% de todas as reservas mundiais, enquanto que as Américas
Central e do Sul respondem por apenas 3,9% destas reservas. No Oriente Médio, os paises
com as maiores quantidades de reservas de gas natural provadas sdo o Catar e o Ird, com

aproximadamente 25,8 ¢ 26,8 trilhdes de m® de gas, respectivamente. Por sua vez, na Europa
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e Ex-Unido Soviética, a Russia é o pais que mais se destaca, contando com reservas de gas
natural da ordem 47,8 trilhGes de m’.

No Brasil, as maiores reservas estdo concentradas nos estados do Rio de Janeiro e do
Amazonas, que possuem aproximadamente 47% e 17% das reservas provadas de gis natural
do pais, respectivamente. No entanto, o Brasil ainda ¢ um pais que possui uma quantidade
inexpressiva de gas natural em reservas provadas, cerca de 310 bilhdes de m’, frente as
reservas mundiais que aproximam-se da ordem de 179,83 trilhdes de m® de gas natural

(ANP, 2006).

Europa e Ex-Unido Soviética

Ameérica do Norte T

Ameéricas Central e do Sul

Figura 1.5 — Reservas provadas de gas natural, segundo regides geograficas, em 31/12/2005

(trilhdes de m®). Adaptado de ANP (2006).

14 Modela¢io numérica de motores de combustao interna

A modelacdo numérica de motores de combustdo interna tem por objetivo auxiliar a
engenharia de motores em diferentes niveis de projeto. A modelagdo numérica pode ser util de
diversas formas: como ferramenta de andlise para o completo entendimento dos processos
envolvidos no motor, como precursora aos testes experimentais, na avaliacdo de diferentes
concepgdes de projeto ou fornecendo conhecimento para a proposi¢do de inovagdes. Também,
encontra relevancia na engenharia de combustiveis, fornecendo parametros para a comparacao
do desempenho de diferentes potenciais componentes de misturas.

A abordagem numérica pode ser dividida, por sua natureza, em duas categorias:

termodindmica e fluido-dindmica. A modelacao termodinamica pode ser executada, por
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exemplo, na auséncia de escoamento, porém, levando em conta as caracteristicas da geometria
do problema. A modelacdo fluido-dindmica possui a habilidade de modelar o escoamento de
gases em geometrias complexas. No entanto, pela maior complexidade ligada a modelagao
fluido-dinamica, todas as caracteristicas a ela ligadas, tais como: geometria, modelos e sub-
modelos fisicos, devem ser bem concebidos para que os resultados sejam compativeis com o
fendomeno investigado.

Os principais componentes de um modelo multidimensional para motores de

combustdo interna sao:

e Modelos ou equacdes matematicas para a descrigao dos processos do escoamento,
da combustdo e da transferéncia de calor, com especial atencdo a modelagao da
turbuléncia;

e Procedimentos de discretizagdo para a transformagdo das equagdes diferenciais do
modelo matematico em relagdes algébricas para as variaveis discretas em uma
malha computacional;

e Algoritmo de solugdo, para a resolucdo das equacdes algébricas;

e (Cobdigo computacional para a representacdo do algoritmo numérico em uma
linguagem computacional.

Neste trabalho, o cédigo computacional disponibiliza os procedimentos para a

discretizagdo das equagdes, bem como o algoritmo para a solugdo das mesmas. Mais detalhes

sobre estes itens sdo discutidos ao longo do trabalho.

1.5 Objetivos do trabalho

O presente trabalho tem por objetivo analisar, através de uma metodologia de
simulacao numérica, os aspectos relacionados a dinamica dos fluidos, a transferéncia de calor
e a combustdo de um motor a combustdo interna com igni¢do por centelha, naturalmente
aspirado, com inje¢do indireta e operando com o combustivel gids metano. Esta andlise ¢
realizada por meio da metodologia de volumes finitos, disponibilizada pelo cddigo
computacional Fluent (Fluent, 2006). O emprego de um cdédigo comercial como ponto de
partida permite que uma maior dedicagdo seja direcionada a anélise do fendmeno fisico.

O trabalho divide-se em cinco capitulos. O capitulo 2 apresenta uma revisdo
bibliografica dos trabalhos experimentais ¢ numéricos relacionados ao tema proposto nesta
dissertacdo. O capitulo 3 apresenta a geometria do problema, as equagdes ¢ os modelos
matematicos que descrevem os fendmenos fisicos presentes no motor de combustdo interna,

bem como as condigdes de operacdo empregadas na simulagdo. O capitulo 4 apresenta, por
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sua vez, as discretizacdes espacial e temporal das equagdes governantes, as funcdes de
interpolacdo e o acoplamento pressdo-velocidade aplicado na solucdo do sistema de equacdes
algébricas. No capitulo 4 discute-se também o mecanismo de movimentagdo da geometria,
além da metodologia de utilizagdao de fronteiras méveis e os procedimentos de solugdo para a
simulagdo numérica. Por fim, o capitulo 5 apresenta os resultados e as discussdes de testes
realizados para a validacdo da solu¢do numérica, bem como para a simulagdo de diferentes

condi¢des de operagdo do motor.






CAPITULO 2 — REVISAO BIBLIOGRAFICA

2.1 Introducio

O presente capitulo tem como objetivo revisar a literatura que abrange o tema desta
dissertacdo. Para isso, sdo revisados trabalhos com enfoque nos fundamentos da mecanica dos
fluidos, combustdo e transferéncia de calor associados a motores de combustdo interna, bem
como trabalhos experimentais e/ou em simulagdes numéricas para motores de combustdo

interna a gas natural.

2.2 Fundamentos Teoricos de Motores a Combustao Interna

O trabalho de Gosman (1988) apresenta uma visdo geral sobre a simulagdo numérica
da dinamica dos fluidos na industria automobilistica no final da década de 80 e nos anos
anteriores. O artigo aborda as areas de aplicacdo das técnicas de CFD na industria
automobilistica, dentre elas, a aecrodinamica da carroceria, a ventilagdo do compartimento de
passageiros, a refrigeragdo e a lubrificacdo de varios componentes, além da combustdo e dos
sistemas de admissdo e exaustdo do motor do veiculo. Segundo Gosman (1988), para a
simulagdo de sistemas de admissao e de exaustdo as principais dificuldades estdo relacionadas
as complexas geometrias € ao modelo de turbuléncia a ser aplicado. Como o artigo data do
ano de 1988, quando os recursos computacionais eram ainda muito escassos, as dificuldades
para as simulagdes estavam principalmente relacionadas ao tempo computacional e a precisdo
dos resultados. Mesmo assim, resultados satisfatorios ja eram encontrados para simulagdes
envolvendo formulacdes bidimensionais. Exemplo disso foi o estudo de Naser (1988), onde
uma simulacdo de vélvula de admissdo obteve resultados compativeis com os dados
experimentais disponiveis.

Arcoumanis et al. (1985) apresentam uma revisdo em mecanica dos fluidos para
motores a combustao interna. Os autores afirmam que a mecanica dos fluidos em motores,
tanto a gasolina quanto a diesel, desempenha dois papéis principais: o primeiro € a preparacao
da mistura ar/combustivel para a combustao e o segundo ¢ o controle da combustdo por meio
da interacdo entre as pequenas ¢ as grandes escalas (turbuléncia). O artigo analisa a influéncia
da mecanica dos fluidos para o escoamento no interior do cilindro com base nos
conhecimentos j4 existentes, nos dados experimentais e nos calculos computacionais.

Os autores apresentam as caracteristicas comuns ao escoamento no interior do

cilindro, bem como os métodos de medig¢do de suas propriedades. Ainda sdo relacionados os
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aspectos positivos e negativos dos grupos basicos de simulagdo numérica (zero-dimensional,
unidimensional e multi-dimensional). Segundo os autores, as limitagdes dos modelos multi-
dimensionais estdo ligadas ao refinamento requerido para a malha computacional, ao estagio
de desenvolvimento dos modelos de turbuléncia e ao custo computacional, tanto de
processamento como de armazenamento de dados. Naturalmente, a limitagdo devido ao custo
computacional tem sido reduzida drasticamente ao longo do tempo, a medida que novas
geragdes de computadores sdo desenvolvidos. Da mesma forma, as limitagdes dos modelos de
turbuléncia sdo atualmente menores, devido ao surgimento de novas propostas € ao avango
dos recursos computacionais, 0 que permite que modelos mais elaborados sejam adotados na
andlise de escoamentos geometricamente complexos.

Heywood (1987) apresenta, seguindo a linha de Arcoumanis et al. (1985), aspectos
relacionados a dindmica dos fluidos no interior de um motor de combustao interna. O artigo
aborda, primeiramente, aspectos relacionados aos ciclos de operacdo dos motores de
combustdo interna, bem como a natureza dos processos de igni¢do por compressao e centelha.
Sdo discutidas também as caracteristicas do escoamento através de valvulas de motores, de
quatro e de dois tempos. Além disto, ¢ analisada a natureza do escoamento médio dentro do
cilindro e a influéncia das valvulas na criacdo do swir/ e na lavagem do cilindro. O artigo
aborda as caracteristicas relativas a turbuléncia e apresenta ainda os aspectos relacionados ao
escoamento proximo a parede do cilindro, em fungdo de sua importancia na troca de calor
entre a parede e a mistura queimada.

Para um motor a igni¢do por centelha, Heywood (1987) afirma que movimentos que
induzam o aumento da turbuléncia dentro do cilindro como, por exemplo, o swir/, devem ser
mais estudados em fun¢do do seu efeito no desenvolvimento de uma queima mais rapida e de
uma maior area de chama. No entanto, niveis de quantidade de movimento e turbuléncia
excessivos resultam em maior perda de calor para as paredes do cilindro, podendo ocasionar a
extingdo localizada da queima por excesso de taxa de deformagao da frente de chama.

Heywood (1987) aponta que o estudo dos comportamentos do escoamento médio e da
turbuléncia no interior do cilindro, bem como o estudo da aplicagdo de modelos de dinamica
dos fluidos computacional sdo fundamentais para um melhor entendimento dos motores de
combustdo interna. Em relagdo a dindmica dos fluidos computacional, o autor cita como uma
das principais dificuldades a obtengdo de resultados de qualidade, visto que, naquela época, a
simulacdo numérica tridimensional estava apenas comecando e dados experimentais
necessarios para a validagdo dos modelos numéricos eram escassos. Outro problema

importante para a modelacdo computacional do fendmeno recaia na incerteza originada pelo
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acoplamento entre os modelos de mecanica dos fluidos e os processos relacionados a
combustao.

Westbrook et al. (2005) apresentam uma revisdo dos ultimos 50 anos sobre a analise
computacional da combustdo. O artigo mostra a evolugdo da simulagdo numérica da
combustdo, juntamente com a evolucdo dos computadores e dos codigos de simulacdo em
combustdo, cinética quimica e dindmica dos fluidos, tais como KIVA, HCT e Chemkin.
Segundo os autores, ha a possibilidade de modelacdo parcial ou total da combustio. A
modelacao parcial visa a simulagdo de um processo especifico, sem que exista a necessidade
de simular outros processos concomitantes. A modelagdo total tem como objetivo simular
tantos processos quantos forem necessarios para o problema em questdo. No entanto, para que
isso seja possivel computacionalmente, o grau de complexidade do problema deve ser
reduzido através de hipoteses simplificativas. Os autores citam, como exemplo, a simulagcao
da dindmica dos fluidos em um motor, em que sdo usadas simplificacdes nos modelos de
turbuléncia e nos submodelos de cinética quimica. Além disto, por vezes, ndo sdo usados
submodelos para a radiacdo e a geometria do problema ¢ simplificada para uma abordagem

bidimensional.

2.3 Modela¢oes Numéricas

Cartellieri et al. (1994) desenvolveram um novo tipo de camara de combustdo para
operar em um motor de combustdo interna movido a gas natural. O trabalho objetiva o projeto
de um motor com menores indices de emissdes de poluentes € com um desempenho
semelhante ao de um motor de combustdo interna movido a diesel. O artigo descreve como a
dindmica dos fluidos computacional pdde ser utilizada no desenvolvimento de uma nova
camara de combustdo. Desta forma, partindo de um pistdo com topo escavado, os autores
criaram dois novos pistdes com mais de uma reentrancia escavada no topo, chamados entdo
de camara TRI-FLOW. O motor utilizado para os testes experimental e numérico foi um
motor diesel de 9,6 litros e 6 cilindros, com uma razdo de compressdo de 12:1, convertido
para trabalhar com uma mistura pobre de gés natural.

O caodigo FIRE, adotado para a modelagem CFD do problema, resolve as equagdes da
conservagdo da massa, da quantidade de movimento, da energia e do modelo de turbuléncia
k-e. A combustdo ¢ modelada através de uma varidvel de progresso da reagdo que se baseia
em uma fragdo de mistura ¢ em uma fungdo probabilidade densidade. A simulagdo ndo ¢
realizada para os 720° de um ciclo completo do motor, pois € iniciada apenas em um angulo

de manivela igual a 220°. O motor simulado operava a uma velocidade de 2.000 rpm, com
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uma relacdo de equivaléncia igual a 1,6. A simulacdo forneceu resultados para a velocidade
média e a energia cinética turbulenta dentro do cilindro, além da taxa de reacdo e do calor
liberado pela combustido. Outros dados, importantes para a analise da cAmara de combustao,
tais como a pressao dentro do cilindro, a eficiéncia térmica e a pressao média efetiva foram
obtidos anteriormente por meio experimental.

Por meio da simulagdo numérica e dos dados experimentais, Cartellieri et al. (1994)
concluiram que a estabilidade da combustao, para o motor operando com uma mistura pobre,
parece ser afetada diretamente pela velocidade do escoamento médio na regido da centelha,
antes e depois da igni¢do. O crescimento inicial da chama, na regido da centelha, mostrou ser
afetado pela velocidade do escoamento médio (quanto menor, melhor) e pela energia cinética
turbulenta (quanto maior, melhor). Por fim, os autores também concluiram que a taxa de
liberacao de calor no principal periodo da combustao ¢ principalmente afetada pelo nivel da
energia cinética turbulenta média no cilindro. Quanto maior a energia cinética turbulenta
média no cilindro, maior ¢ o pico de calor liberado e menor ¢ o tempo de duracdo da
combustao.

Zhang et al. (1998) investigaram os efeitos do swirl, da geometria da camara de
combustdo e da localizacdo da vela (centelha) sobre a taxa de queima e o desempenho geral
de dois motores, de 2,2 e 4,3 litros, operando com gas natural em uma relagcdo de equivaléncia
igual a 0,7. A simulacdo foi conduzida com o auxilio de dois softwares: KIVA, para a
simulacdo no interior da camara de combustdo, ¢ WAVE, para a simulacdo no restante do
motor. O gas natural foi simplificado como metano e 0 modelo de combustao utilizado incluiu
os efeitos da turbuléncia e da taxa média de reacdo. Os autores apresentaram resultados na
forma de liberacdo cumulativa de calor pelo motor, fluxo de calor pelas paredes do cilindro e
energia cinética turbulenta. A melhor posi¢ao encontrada para a vela de ignicdo foi a
localizada na periferia do cilindro. Apesar de haver um acréscimo no fluxo de calor pelas
paredes do cilindro, visto que as mesmas sdo bem mais refrigeradas do que o cabegote,
comparado com as duas outras localizagdes simuladas, naquele local a queima se processa
mais rapidamente. Zhang ef al. (1998) encontraram uma diferenca de apenas 1% entre o
consumo especifico do motor simulado em relagdo aquele indicado por dados experimentais.
Na avaliagdo dos autores, os softwares KIVA e WAVE apresentaram-se como uma
ferramenta confidvel para a simulagdo da combustdo, dinamica dos fluidos e transferéncia de
calor para o motor, visto que os resultados apresentaram boa concordancia com os dados
experimentais.

Thobois et al. (2003) realizaram um trabalho de modelagem numérica com o objetivo

de analisar diferentes composicdes de gas natural, em compara¢do ao isooctano, utilizadas
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como combustiveis em um motor de combustdo interna e ignigdo por centelha. O trabalho foi
dividido em duas partes: uma modelagem unidimensional (1-D) para a obtencdo das
velocidades de chama de cada um dos gases e uma modelagem bidimensional (2-D), segundo
uma geometria axissimétrica, para a obtengdo de parametros de performance do motor. A
modelagem levou em conta a geometria de um motor a gasolina de 1,75 litros com duas
razdes de compressdo, iguais a 10,5:1 e a 12,5:1. A simulacdo foi realizada para uma
velocidade de 2.000 rpm, em uma carga média, com avango de igni¢do igual a 37° para o
1sooctano e igual a 58° para os diferentes tipos de gés natural, dentre eles um combustivel
contendo apenas metano em sua composicdo. Os diferentes combustiveis utilizados na
simulagdo obedeceram a uma relagdo de mistura ar/combustivel estequiométrica.

A partir de dados para velocidades de chama laminar obtidas com o auxilio da
modelagem 1-D, via codigo PREMIX do pacote ChemKin, a modelagem 2-D foi entdo
realizada com o cédigo KIVAII-GSM. A simulagdo foi realizada em uma malha
computacional com aproximadamente 2.000 volumes para 120° de angulo de manivela (60°
antes do ponto morto superior at¢ 60° depois do ponto morto superior). O modelo de
combustdo utilizado ¢ uma extensdo do modelo CFM (Coherent Flame Model) que prediz a
propagacdo da chama em um meio estratificado. A igni¢cdo foi modelada como a deposi¢ao de
uma frente de chama no momento em que o nucleo de igni¢do atinge um ponto critico.
Finalmente, o acoplamento entre a chama e os efeitos da turbuléncia foi descrito pelo modelo
ITNFS (Intermittent Turbulent Net Flame Stretch).

Thobois et al. (2003) apresentam resultados para a pressdo média efetiva, o consumo
especifico de combustivel e a taxa de reagdo para cada combustivel utilizado. Foram também
apresentados resultados para a pressao média efetiva e para a taxa de reagdo em fungdo da
variacdo da intensidade turbulenta inicial, da razao de compressdao e da fragao de gases de
recirculag@o. Os resultados apontam que o motor movido a metano apresenta um ganho de
20% no consumo especifico de combustivel (ou seja, uma redu¢do do consumo especifico de
combustivel), em contra-partida ha uma perda de apenas 5% na pressdo média efetiva, em
comparagdo ao motor movido a gasolina. Os autores atribuiram este ganho no consumo
especifico a alta razdo hidrogénio/carbono apresentada pelo gas metano (4) em comparagao
ao isooctano (2,25). Na variagdo da intensidade turbulenta inicial, verificou-se que a taxa de
conversao de combustivel aumenta com o aumento da intensidade turbulenta para os quatro
combustiveis analisados. Porém, apesar do aumento que a intensidade turbulenta inicial
provoca na pressdao média efetiva, a mesma rapidez da taxa de reacdo ocasiona um efeito
negativo para trabalho realizado pelo motor, visto que o tempo de ignicdo ¢ mantido

constante. O mesmo comportamento ¢ verificado quando da mudancga da razdo de compressao
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do motor. Apesar do aumento da pressdo média efetiva, em fungdo do aumento da razdo de
compressdo, a diminui¢do da taxa de conversdo do combustivel contrabalanceia este efeito em
funcdo do tempo de igni¢ao ser mantido constante.

Um exemplo atual da modelagem da dinamica dos fluidos computacional de motores
de combustdo interna ¢ o trabalho desenvolvido por Fyhr et al. (2004). Nesse trabalho, os
autores simularam dois motores de combustio interna: um motor diesel supercarregado com
um sistema turbina-compressor € um motor a gasolina naturalmente aspirado, ambos de cinco
cilindros em linha com um volume de 2,4 litros. Partindo do fato de que um motor ¢ simulado
atualmente por meio de dois tipos de simulagdo, uma 1-D para o escoamento no motor € uma
3-D para cada componente do motor em separado, os autores se propuseram a simular
numericamente em 3-D o motor desde o sistema de admissdo (entrada de ar) até o o final do
sistema de exaustdo (escapamento).

A geometria completa para o motor a gasolina, por exemplo, requereu uma malha
tridimensional com 580.000 volumes. Partes do motor, tais como filtro de ar, catalisador e
mufflers, foram tratados como meios porosos. Nenhum modelo de combustio foi incluido,
porém o efeito da combustao foi expresso na equacdo da energia por meio de uma curva de
liberacdo de calor obtida experimentalmente. O fluido foi tomado como ar, assumido como
gés ideal, e a turbuléncia foi modelada pelo modelo k-¢. A simulagdo utilizou condi¢des de
contorno de fluxo de massa na entrada e de pressdo na saida do sistema. As paredes do
sistema de admissdo e do catalisador foram consideradas adiabaticas, enquanto as demais
superficies receberam uma condi¢do de temperatura prescrita. A simulagdo utilizou esquemas
de discretizacdo espacial de 2* ordem para as variaveis principais ¢ de 1* ordem para os
escalares. O algoritmo PISO de 1* ordem foi empregado para a uma economia dos recursos
computacionais na solu¢do do problema transiente. Considerando que a convergéncia foi
alcancada entre 5 e 6 ciclos de simulagdo e que cada ciclo, com 3000 passos de tempo,
demora cerca de 16 horas para ser concluido, a simulagdo completa consumiu 4 dias de
processamento em um cluster de 8 PCs Pentium IV 3,06 GHz.

A partir dos resultados numéricos, Fyhr et al. (2004) observaram que a pressao
maxima na cdmara de combustdo era de 10 a 20% superior a apresentada por um codigo
unidimensional utilizado para efeito de validacdo da analise. O valor da eficiéncia volumétrica
também se mostrou 10% superior ao obtido em simula¢des unidimensionais. Segundo os
autores, esta discrepancia pode estar associada a incapacidade do modelo unidimensional de
capturar os fendmenos fisicos tridimensionais, tais como a queda de pressdo nas valvulas de
admissdo e de exaustdo, a interacdo de ondas de pressdo em restricdes devido ao catalisador e

ao silenciador (muffler), o posicionamento da injecdo de combustivel e a forma como esta ¢
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tratada nos dois modelos, etc. Porém, os autores acreditam também que o modelo de
turbuléncia adotado na simulagdo tridimensional afete a contabilizacdo das perdas na regido
da valvula, resultando em estimativas que podem também diferir em relacdo a valores
medidos.

Fyhr et al. (2004) sugerem que este tipo de simulagdo em CFD sirva como fonte de
dados de entrada e condi¢des de contorno para simulagdes de combustdo, visto que nas fases
inciais de projeto de camaras de combustdo existe uma maior dificuldade para obtencdo de
dados relacionados as caracteristicas de combustao do motor. Porém, os autores afirmam que
0 tempo gasto no pos-processamento para simulacdes em 3-D ¢ muito elevado, tornando o
trabalho tedioso e com grande investimento de tempo. Por fim, reconhecendo as vantagens da
simulagdo numérica como uma ferramenta de auxilio de projeto, os autores sugerem que
sejam desenvolvidos trabalhos para a diminui¢do dos tempos de simulacdo e de pos-
processamento, bem como o desenvolvimento de metodologias com malhas moveis para o
dominio da camara de combustao.

Tinaut et al. (2006) realizaram um estudo numérico com o objetivo de predizer a
performance de um motor de combustio interna movido por gas pobre e por outros gases de
baixo poder calorifico, geralmente obtidos de biomassa sé6lida. A predicao da performance foi
feita em dois niveis. No primeiro, uma estimativa da poténcia do motor foi obtida através de
um fator da qualidade do combustivel (Engine Fuel Quality), visto que a composi¢do do gas ¢é
conhecida. No segundo nivel, com o auxilio de um modelo de combustdo e outros dados
relativos a velocidade de combustdo do gés, sdo obtidas informagdes relativas a performance
do motor.

Os autores fazem uso de um modelo quasi-dimensional de duas zonas de gases
(queimada e nado-queimada) para analisar os efeitos na combustdo (poténcia mecanica,
emissoes de poluentes, etc.) de um motor operando em diferentes condigdes (composicao do
combustivel, tempo de ignicdo, etc.). A simulagdo foi realizada em um motor de 1,6 litros,
quatro cilindros, com uma razdo de compressdo de 9,6:1. A operagdo do motor foi
representada por uma velocidade de 4.000 rpm, com uma mistura ar/combustivel
estequiométrica, com valvula borboleta completamente aberta (Wide Open Throttle — WOT),
com atraso de igni¢do para o maximo torque (Maximum Brake Torque — MBT) e com o uso de
diferentes combustiveis (gés pobre, isooctano € metano).

O gés pobre foi avaliado segundo diferentes relagdes ar/combustivel, enquanto os
combustiveis isooctano e metano foram avaliados segundo a relagdo ar/combustivel
estequiométrica, exceto para a pressdo média efetiva, que foi apresentada para os trés

combustiveis segundo diferentes relacdes ar/combustivel. Resultados foram disponibilizados
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para a fracdo de massa queimada e para a pressao no interior do cilindro em funcdo do angulo
de manivela, além da pressdo média efetiva em funcdo da razdo ar/combustivel. Os resultados
indicaram que a poténcia de um motor operando com gas pobre ¢ da ordem de 66% e com

metano ¢ da ordem de 85% da poténcia do mesmo motor operando com gasolina.

2.4  Investigacoes Experimentais

Johansson et al. (1995) e Olsson et al. (1995) avaliaram o uso de diferentes camaras
de combustdo em um motor, originalmente a diesel, modificado para operar com gas natural e
ignicao por centelha. Enquanto o primeiro trabalho discute aspectos relativos a mecanica dos
fluidos e a combustdo, o segundo prossegue com a discussdo sobre a combustdo e aborda
também o tema das emissdes no uso das diferentes cdmaras de combustio. Um motor de
1,6 litros em linha, com razdo de compressao igual a 12:1, recebeu dez pistdes de geometria
diferentes, um de topo plano e outros nove escavados de distintas formas, para operar em
regimes de velocidade de 800, 1.000 e 1.200 rpm, empregando gas natural com diferentes
razdes ar/combustivel. O motor foi instrumentado com um sistema de velocimetria laser
doppler (LDV), através de um acesso Optico a cdmara de combustio, e com um transdutor de
pressao. Dentre os resultados apresentados, destacam-se a taxa de liberagdo de calor (taxa de
combustdo), a velocidade média do escoamento e os niveis de turbuléncia.

Os autores concluiram que o escoamento médio e os niveis de turbuléncia no cilindro
sdo muito afetados pelo tipo de pistao. Dos resultados também pdde-se afirmar que a taxa de
liberag@o de calor, durante a maior parte da combustao (10-90% do calor liberado), tem uma
forte correlagdo com a turbuléncia média, exceto para as misturas muito pobres. Ja no periodo
intermediario da combustdo (0,5-10% do calor liberado), a taxa de combustdo se correlaciona
fortemente com a velocidade do escoamento médio em uma dire¢do. Quando ambas a
velocidade do escoamento médio e a turbuléncia média deste intervalo sdo usadas como
parametros de interpretagdo para os resultados, ¢ obtida uma forte correlagdo entre as duas
variaveis e a taxa de combustdo. Porém, no inicio da combustao (0-0,5% do calor liberado)
ndo existe correlagdo entre a liberacao de calor e o escoamento.

Dentre os inimeros tipos de pistao testados, o pistao de topo plano apresentou o maior
tempo de duragdo da combustdo, quase o dobro do tempo em relagdo aos demais tipos de
pistdo. No entanto, este tipo de pistdo apresentou os menores niveis de emissdes associados
aos melhores niveis de eficiéncia térmica. Embora nao seja afirmado pelos autores, ¢ provavel
que o aumento da turbuléncia ocasionado pelas reentrancias nos outros pistdes tenha sido

responsdvel pela maior ocorréncia de extincdo da chama em regides proximas as paredes,
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devido ao aumento das taxas de transferéncia de calor, e por maior penetracdo de gases
queimados e extincdo local da chama por deformacdo (flame stretch), devido ao maior
enrugamento (wrinkling) da frente de combustao.

Kato et al. (1999) desenvolveram um motor de combustdo interna a géas natural
comprimido com o objetivo de reduzir os niveis de emissdes de poluentes e suprir a demanda
atual por motores que operem com combustiveis alternativos. Sabendo que o gas natural
comprimido apresenta, em comparagdo a gasolina, menor poder calorifico por massa de
mistura estequiométrica € menor eficiéncia volumétrica em fung¢do do combustivel a ser
injetado no coletor, a simples troca de combustivel, de gasolina para gas natural comprimido,
provoca uma perda de poténcia do motor. Desta forma, o motor de quatro-tempos de 2,2 litros
passou por inimeras modificagdes para garantir o retorno a poténcia original. Por exemplo,
foram realizadas modificacdes na razdo de compressdo, de 9,5:1 para 11:1, no tempo de
abertura da valvula de admissdo, no /ift de ambas as valvulas, no sistema de injecdo de
combustivel, no uso de diferentes catalisadores no sistema de exaustdo, bem como no
desenvolvimento de diferentes reguladores de pressdo e de inje¢do de combustivel.

Apesar das modificacdes, o0 motor movido a gas natural apresentou um desempenho
inferior ao do motor a gasolina, representada por uma poténcia maxima de 88 kW em rela¢ao
aos 97 kW do motor a gasolina. A durabilidade do motor convertido também apresentou-se
insuficiente para as caracteristicas de trabalho do motor a gas natural. Apesar de modificagdes
no pistdo, no cabegote e nos assentos de ambas as valvulas de admissdao e de exaustdo, o
desgaste associado as altas temperaturas de trabalho do gés natural e a auséncia de lubricidade
nos assentos de valvula que era originalmente provida pela gasolina exigem um ajuste no
projeto caso o motor seja fabricado em larga escala. Apesar desses resultados negativos, os
autores se mostraram satisfeitos em relacdo as emissoes de poluentes pelo motor, visto que
elas encontram-se abaixo das normas de emissdes as quais o motor foi submetido.

Das et al. (2000) realizaram um trabalho de investigacdo experimental com o objetivo
de comparar o efeito do gés natural comprimido e do hidrogénio, como combustiveis, sobre o
desempenho de um motor de combustdo interna com igni¢ao por centelha. Os autores
destacaram algumas das qualidades do gés natural comprimido, tais como maior nimero de
octanas e maior temperatura de auto-ignicdo em comparagdo aos combustiveis tradicionais,
bem como as qualidades associadas ao combustivel hidrogénio. Um motor de quatro-tempos,
mono-cilindrico e naturalmente aspirado foi testado em quatro rotagdes: 2000, 2200, 2400 e
2600 rpm. Os resultados, apresentados em termos da eficiéncia térmica, da pressio média
efetiva e do consumo especifico de combustivel, mostraram que ao utilizar o hidrogénio o

motor apresenta um menor consumo especifico de combustivel e uma maior eficiéncia
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térmica. Exemplo disto sdo os valores de eficiéncia térmica apresentados: 27,59% para o gés
natural comprimido em comparagao aos 31,19% para o hidrogénio.

Caillol et al. (2002) investigaram os efeitos das variagdes de composi¢ao do gas
natural na fragdo de massa queimada, na velocidade de queima e nas emissdes de um motor
de combustao interna de quatro tempos com igni¢ao por centelha. Os resultados foram obtidos
para um motor mono-cilindrico operando com razdes relativas combustivel/ar entre 0,6 e 1,2.
O estudo levou em consideragdo o uso de quatro diferentes compostos de gés natural, desde
uma composicdo somente com metano at¢ uma incluindo outros gases, tais como etano,
propano, butano e nitrogénio.

Os autores concluiram, com base nas medi¢des experimentais do torque do motor, que
a presenga de etano na mistura leva a um aumento na performance do motor em condigdes de
queima pobre. Para o composto de gas natural com adicdo de 10% de etano, em volume, em
comparagao ao composto sem a presenga de etano, ocorreu um aumento de 35% no torque do
motor. Do mesmo modo, em uma comparacdo das taxas de combustdo calculadas
numericamente foi possivel identificiar que a presenga de etano na mistura tem sua maior
influéncia durante os estagios iniciais da combustao. Por fim, os resultados indicaram que a
taxa de combustdo do gés natural, que tem como constituintes adicionais o etano, o propano, o
butano e o nitrogénio, apresentou um valor maximo 10% maior do que as outras composigdes
de gas natural que levam nenhum ou algum dos constituintes adicionais. Desta forma, a
presenca combinada de etano e propano apresentam influéncias benéficas na velocidade de
queima na faixa de mistura mais pobre.

Aslam et al. (2006) realizaram uma investigagdo experimental em um motor,
originalmente a gasolina, adaptado para uso com gas natural comprimido. Para este fim, os
autores utilizaram um motor a gasolina de 1,5 litros naturalmente aspirado, com razdo de
compressdo 9,2:1. Os testes foram executados em uma condicdo estaciondria, com o motor
acelerado, para uma faixa de rotagdo de 1.500 a 5.500 rpm e uma relacdo de equivaléncia da
mistura igual a 1,06. Operando de acordo com esses parametros, foram medidos o torque, a
poténcia e o consumo de combustivel do motor com o uso de gasolina e gas natural
comprimido. Os resultados foram reportados em termos de pressio média efetiva, do
consumo especifico de combustivel e da eficiéncia na conversdo do combustivel.

Com base em experimentos, Aslam et al. (2006) concluiram que, para a operagdo com
gas natural, o motor apresenta uma pressdao média efetiva 16% menor € um consumo
especifico de 17-18% menor do que para a operacdo com gasolina. Do mesmo modo, a
operacdo do motor perto da faixa de mistura estequiométrica ar/combustivel, com o uso do

gés natural, apresenta uma eficiéncia na conversdao do combustivel 2,9% maior do que com o
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uso da gasolina. No entanto, os autores avaliaram que o problema no uso do géas natural como
combustivel veicular esta ligado a sua dificuldade de armazenamento, o que acarreta em uma

menor autonomia para o veiculo quando comparado com o mesmo veiculo movido a gasolina.

2.5 Enfoque do Trabalho

A industria automobilistica agrega valores de grande relevancia, tanto do ponto de
vista cientifico como do ponto de vista financeiro, na pesquisa € no desenvolvimento de
novos motores, com base em experimentos cada vez mais avangados, bem como em
simulacdes numéricas cada vez mais representativas de um motor real. No entanto, as
dificuldades relacionadas a obtencdo de dados experimentais € aos custos computacionais
para solugdes numéricas em motores a combustdo interna indica que existe ainda a
necessidade do desenvolvimento de solucdes de engenharia baseadas na aplicacdo criteriosa
de modelos fisicos que reduzam os custos de analise, sem eliminar os processos fisicos e
quimicos relevantes. O objetivo de um modelo numérico ¢ o de reproduzir as caracteristicas
de operagdo mais relevantes de um motor, assim como as relagdes de causa e efeito
observadas nos experimentos, permitindo entdo que seja utilizado como uma ferramenta de
projeto, auxiliando no desenvolvimento e na analise de novas solugdes.

Considerando os modelos e experimentos disponiveis na literatura, o presente trabalho
visa analisar numericamente os aspectos relacionados a dindmica dos fluidos, a transferéncia
de calor e a combustdo de um motor de combustdo interna com ignicdo por centelha,
naturalmente aspirado, com injecao indireta ¢ operando com o combustivel gas metano. A
geometria do modelo desenvolvido para este fim retém as principais carateristicas deste tipo
de motor, incluindo os movimentos do pistdo e das valvulas. Modelos fisicos e quimicos sao
também selecionados para captar de forma adequada os principais mecanismos relacionados
ao escoamentos, a transferéncia de calor e a combustdo. A independéncia da malha em
relacdo a solugdo numérica ¢ avaliada através da simulag¢do de casos operando sob condigdes
idénticas, mas com o uso de diferentes refinos de malha. A modelagem desenvolvida neste
trabalho pode ser estendida no futuro, tanto para incluir efeitos adicionais devido a operacao
do motor, como para remover algumas das hipoteses adotadas para a reducdo do custo

computacional.






CAPITULO 3 - MODELAGEM MATEMATICA DO PROBLEMA

3.1 Introducio

Neste capitulo ¢ apresentada a formulag¢ao do problema, representada pelo dominio de
solucdo, pelas equacdes governantes e pelas condi¢cdes de contorno requeridas para a sua
solugdo. Primeiramente, a geometria simplificada do motor de combustao interna ¢ detalhada,
juntamente com as suas caracteristicas ao longo do ciclo de operacdo. Em seguida sao
apresentadas as equagdes matematicas que descrevem os fendmenos fisicos que ocorrem com
a mistura ar/combustivel. Também sdo descritos os modelos de turbuléncia e de combustao
necessarios para o fechamento dessas equagdes. Por fim, sdo indicadas as condig¢des de
contorno adotadas para a solu¢do do problema, bem como as diferentes condigdes de

operacdo empregadas na simulagao.

3.2  Geometria do problema

O problema em andlise ¢ caracterizado pela geometria de um motor de combustdo
interna a gas natural com igni¢do por centelha, naturalmente aspirado, com inje¢do indireta e
operando em um ciclo de quatro tempos. Naturalmente, a geometria de um motor deste tipo
sugere a utilizacdo de um modelo tridimensional para a sua simulagdo. No entanto, a fim de
reduzir o custo computacional, optou-se por uma formula¢do bidimensional para o modelo
que fosse capaz de reproduzir as principais caracteristicas do problema. Ao optar-se por um
modelo bidimensional, tornou-se necessario que os sistemas de admissao e de exaustdo, bem
como a camara de combustdo e as valvulas, fossem representados seguindo uma geometria
axissimétrica.

A Figura 3.1 apresenta uma representagdo esquematica da geometria adotada,
enquanto a Figura 3.2 apresenta uma vista em corte, evidenciando o eixo de simetria. Fazem
parte da geometria os sistemas de admissdo e de exaustdo, as valvulas de admissdo e de
exaustdo e a camara de combustdo. Os sistemas de admiss@o e de exaustdo servem como um
reservatorio a pressdo constante (um plenum) juntamente com uma se¢do de passagem que
leva a mistura ndo-queimada até o cilindro, no sistema de admissdo, e que leva a mistura
queimada para fora do cilindro, no sistema de exaustdo. As valvulas de admissao e exaustao
permitem a entrada e a saida da mistura para dentro e para fora do cilindro, respectivamente.

A parede circuferencial da cdmara de combustdo representa a parede lateral do cilindro,
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enquanto as paredes superior e inferior funcionam como topo do cilindro e pistdo, e vice-

versa, dependendo do angulo de manivela do motor.

Figura 3.1 — Vista tridimensional (isométrica e vista frontal) da geometria adotada. As

valvulas de admissdo e exaustdo sdo concéntricas e posicionadas de forma oposta.

Pistao
Céamara de Combustéo /

Sistema Sistema
de de
Admissdo Exaustdo
Valvula Valvula
de Admissdo de Exaustao
L ——— I ——— ——————————.. -

Vela de Ignicédo / Eixo de Simetria

Figura 3.2 — Vista em corte para a geometria bidimensional axissimétrica.
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A camara de combustao incluida na geometria ¢ alterada de acordo com a equacao que
rege o movimento do pistdo, tendo o seu volume variado desde o ponto morto superior até o
ponto morto inferior, do angulo de manivela igual a 0° até o angulo igual a 180° e assim por
diante até o angulo de 720°. Por sua vez, os movimentos de abertura e fechamento das
valvulas sdo descritos por um polindmio que relaciona a abertura da valvula (valve lift) em
fun¢do do angulo de manivela do motor.

A vela de ignicao ¢ posicionada no meio do topo da valvula de admissdo, ou seja, na
linha de simetria da geometria, conforme pode ser visto na Figura 3.2. Assim, nesta
simulagdo, a vela de igni¢do assume o mesmo posicionamento de uma vela central ao

cabegote do cilindro.

3.3  Equagdes Governantes

Nesta se¢ao sdo apresentadas as equagdes que modelam o fendnemo fisico estudado.
A dindmica do escoamento ¢ modelada com o auxilio das equagdes de conservagdo da massa,
quantidade de movimento linear e energia, escritas de acordo com o emprego de um conceito
de média estatistica da turbuléncia. Por se tratar de um escoamento com variagdes
significativas de massa especifica, as equagdes de transporte sdo promediadas usando o
conceito de média de Favre (1965). Para o fechamento das equagdes, emprega-se o conceito
de viscosidade turbulenta, avaliada através do modelo de turbuléncia RNG k-¢, onde k € a
energia cinética turbulenta e & representa a taxa de dissipacdo de k. As equagdes de
conservagdo para escoamentos reativos multicomponente sdo apresentadas, entre outros, por
Bird et al. (1960), Warnatz et al. (2001), Peters (2000) e Poinsot et al. (2001).

As equagdes governantes sdo aplicadas a uma mistura inicial de ar e metano. Essa
mistura sofre, entdo, uma reagdo quimica que obedece a um mecanismo de cinética quimica
global de uma etapa, com a presenca de cinco espécies quimicas. O mecanismo cinético
global para a combustdo estequiométrica de metano com ar seco padrdo simplificado

produzindo produtos saturados de combustdo pode ser escrito como
CH, +2(0, +3,76N,)— CO, + 2H,0 + 1,52N, (3.1)
Esta reagdao quimica descreve a reagao de oxidagdo de uma molécula de metano em

uma molécula de didxido de carbono e duas moléculas de vapor d’agua. O gas nitrogénio

permanece inerte.
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A equacdo da conservacao da massa ¢ escrita para um referencial inercial como
0
2 s 2 (ou)=0 62)

onde p ¢ a massa especifica e u; ¢ a componente do vetor velocidade na diregao i.
A equacdo da conservacdo da quantidade de movimento linear, também para um

referencial inercial, negligenciando termos de for¢a de corpo, ¢ expressa como

0 0 9 0
5( i)+§j( z'“j):__er_(Tzf) (3-3)

onde p ¢ a pressdo e t; € o tensor tensdo viscoso. O primeiro termo do lado esquerdo
representa a variacdo com o tempo da quantidade de movimento linear por unidade de
volume, o segundo termo representa o fluxo advectivo liquido de quantidade de movimento
linear por unidade de volume, o primeiro termo do lado direito representa a forca atuando
sobre o volume devido ao campo de pressdo, enquanto que o segundo termo esta associado a
difusdo molecular de quantidade de movimento por unidade de volume, podendo também ser

interpretado como uma forga de atrito viscoso. Para um fluido Newtoniano, z; ¢ definido por

o0 O 2 s Oy (3.4)
= ox, o ) 3 "ox '

1

onde u ¢ a viscosidade dindmica molecular e 9;; ¢ o operador delta de Kronecker.

A equacdo da conservacdo da massa para cada espécie quimica i ¢ modelada
assumindo que um modelo de Fick pode ser aplicado para a difusdo molecular,
negligenciando termos de difusdo devido ao gradiente de temperatura (efeito de Soret) e ao
gradiente de pressdo, assim como a acdo de forcas de corpo. Desta forma, escrevendo a
velocidade de difusdo de massa do componente i na dire¢do j em relagdo ao centro de

gravidade da mistura V;;, que se move com componente de velocidade u; na direcdo j, por

0
yV;=-D,, gyi (3.5)
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a equacao da conservacdo da massa da espécie quimica i torna-se
0 0 0 0
(pyz)"'_( iuj):_ PD,,—y, |+ R (3.6)
Xj j Xj

onde y; ¢ a fracdo mdssica da espécie quimica i, D;, € o coeficiente de difusdo molecular da
espécie quimica i na mistura, o qual € obtido a partir dos coeficientes de difusdo binarios, e R;
¢ a taxa de produgdo da espécie quimica i pelas reagdes quimicas. O primeiro termo do lado
esquerdo representa a variacdo com o tempo da massa de cada espécie quimica 7, o segundo
termo representa o fluxo advectivo liquido da massa de cada espécie quimica i, enquanto o
primeiro termo do lado direito est4 associado aos efeitos difusivos do transporte de massa.

Por sua vez, a equacdo da conservagdao da energia, negligenciando a variagdo da
energia potencial, o fluxo de calor por gradiente de concentragdo (efeito de Dufour), o fluxo

de calor por radiacdo térmica e a poténcia desenvolvida por forgas de corpo, ¢ expressa na

2k

{k——Zh D +r u; +S,
]

forma de entalpia por

a[pZy,h, p+pu72)+—{ (pzyl,

(3.7)

onde 4; ¢ a entalpia para a espécie quimica i, u ¢ o médulo do vetor velocidade e S; ¢ o termo
fonte que inclui o calor gerado por outra fonte volumétrica de calor. O primeiro termo do lado
esquerdo ¢ a variagdo com o tempo da energia e o segundo termo ¢ o fluxo convectivo liquido
de energia. O primeiro termo do lado direito est4 associado aos efeitos difusivos do transporte
de energia, ou seja, o fluxo de calor liquido por conducdo, modelado de acordo com a Lei de
Fourier, o fluxo de energia liquido carregado pela difusdo de massa ¢ a conversao de energia
por efeitos viscosos. Observa-se que a energia térmica gerada pela combustdo ja estd incluida
na entalpia da mistura, a medida que uma certa massa de reagentes ¢ transformada em
produtos pela reagdo quimica. Desta forma, os demais efeitos de geracdo de calor
volumétricos incluem, por exemplo, a deposi¢do de energia local pela faisca do sistema de
ignicao.

O fechamento das equacdes requer relagdes adicionais. A primeira € a equacao de

estado para a mistura, expressa considerando a hipdtese de gés ideal:
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p== (3.8)

onde M ¢ a massa molar da mistura, obtida através da composi¢do da mistura e das massas

molares das espécies quimicas, com a utilizagio da Lei de Dalton, ¢ R ¢ a constante universal
dos gases.

Para completar a formulagdo, necessita-se ainda de relagdes expressando a
dependéncia da entalpia de cada espécie quimica com a temperatura. Tais relacdes sdao
fornecidas na forma polinomial (McBride et al., 2002) para a entalpia de gases ideais obtida
pela integracdo do calor especifico. Finalmente, equagdes devem também ser incluidas para
descrever a taxa de rea¢do quimica em fungdo das concentragdes, temperatura e pressdo. Isto
sera detalhado mais adiante, junto com o tratamento da interagdo entre a turbuléncia ¢ a

cinética quimica.

3.4  Modelacao da Turbuléncia

Grande parte dos escoamentos encontrados em aplicacdes de engenharia sdo de
natureza turbulenta, ou seja, tridimensionais e transientes. Apesar das equagdes de Navier-
Stokes serem adequadas para a descricdo do fendmeno da turbuléncia, a presenca de
estruturas de movimento turbulento, com uma larga faixa de escalas de comprimento e de
tempo, requer niveis elevados de discretizagdo espacial e temporal para a correta descri¢ao
das menores escalas. Esses niveis de discretizacdo sdo adotados com o emprego da Simulagao
Numérica Direta (Direct Numerical Simulation — DNS) da turbuléncia. Porém, devido aos
custos computacionais extremamente elevados da DNS, a sua aplicagdo ¢ limitada a
escoamentos turbulentos relativamente simples, ou seja, aqueles destinados a um
aprofundamento do conhecimento tedrico da turbuléncia.

Outra possibilidade para a solu¢ao numérica de escoamentos turbulentos ¢ conhecida
como Simula¢do de Grandes Escalas (Large Eddy Simulation — LES). Nesta técnica, as
discretizacdes espacial e temporal sdo aplicadas somente ao maiores vortices, enquanto os
menores vortices sdo aproximados pela introdu¢do de algum modelo algébrico simples.
Apesar da grande redugdo nos recursos computacionais, em funcdo do uso de discretizagdes
apenas para as maiores escalas, a Simula¢do de Grandes Escalas ¢ ainda impraticavel para
escoamentos encontrados em situagdes de engenharia. Com o avanco na area de recursos

computacionais, no entanto, dentro de alguns anos essa metodologia podera ser aplicada para
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a solugdo de escoamentos nos quais mesmo 0s maiores vortices apresentam transientes

rapidos (Deschamps, 1998).

3.4.1 Modelacdo do Escoamento Turbulento — Média de Favre

Como alternativa aos modelos DNS e LES e em funcdo das grandes variagdes na
massa especifica da mistura, caracteristica intrinseca do processo de combustdo, emprega-se
um modelo baseado na promediacdo estatistica das equacdes de conservacdo. Para isto,
utiliza-se do conceito de média de Favre, na qual qualquer propriedade do escoamento ¢
expressa através de uma quantidade média e de outra de flutuagdo associada a turbuléncia,
ambas ponderadas pela massa especifica. O uso deste conceito permite que as flutuagdes
sejam removidas das varidveis dependentes e, desta forma, permitem a utilizacdo de hipodteses
simplificativas e de malhas bem menos refinadas. Assim, escoamentos de grande
complexidade podem ser estudados com menor esfor¢o computacional.

Uma quantidade instantanea qualquer, aqui representada pela velocidade u;, pode ser

escrita, pelo conceito de média ponderada de Favre, como a soma de um valor médio U,e um

termo de flutuagio u;,

l

u=U +u 3.9)

A velocidade média U, é definida por:

1

0 =2 (3.10)
o

onde p ¢ o valor médio da densidade, definido conforme a proposta de Reynolds.
Como pode ser observado da relagdo acima, este procedimento de promediacdo de

Favre implica que a média do produto da flutuagao u, pela densidade instantanea p seja nulo:

pu =0 (3.11)

uma vez que
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pu, = pU, + pu; = pU, (3.12)

Aplicando o conceito de média de Favre as equagdes da conservacao da massa, da quantidade
de movimento linear, das espécies quimias e da energia, tem-se o seguinte sistema de

equacdes para as grandezas promediadas (Peters, 2000):

%ma%(,sa):o (3.13)
%(ﬁ@%%(ﬁiﬁ,% —2—}%{#%%#;} (3.14)
%(ﬁi%%(ﬁﬁﬁ,):%{pa,m%—py;u;}fi (3.15)

(3.16)

. {kg—Zh D, —+r ‘u; — phu, — py, /—pulujﬁ/}+§h
Considera-se que as variagdes da viscosidade u, do coeficiente de difusdo molecular

D;,, e da condutividade térmica k sejam suficientemente pequenas de tal forma que seus

efeitos sobre a turbuléncia possam ser negligenciados.

O termo puluj presente na Eq. (3.14) ¢ chamado de tensor de Reynolds e representa a

transferéncia de quantidade de movimento adicional causada pela turbuléncia. Assim, a sua
modelacdo ¢ necessaria para que a equagdo da quantidade de movimento linear possa ser
resolvida. Seguindo a hipotese de Boussinesq (1877), o tensor de Reynolds pode ser

modelado através do conceito de viscosidade turbulenta zs:

oU, aU, ou, | 2 _~
— pu = + —25, -2 ks, ,
puit; = /{(ax‘ 8x,) 3%, } 3 PO, (3.17)

J
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A mesma analogia pode ser feita para os fluxos turbulentos presentes nas equagdes da

conservagao das espécies quimicas e da energia:

i, = 2400 3.18

ol J SC, axj ( ’ )
— or

— o, =k, —k )g (3.19)

Na Eq. (3.18), a difusdo da espécie quimica ¢ relacionada com a viscosidade turbulenta g,
através do numero de Schmidt turbulento, Sc;. Por outro lado, a condutividade térmica efetiva,

ke (= k; + k), é definida como:

Ky =ac,tyy (3.20)

onde a € o inverso do niumero de Prandtl turbulento, sendo avaliado conforme descrito na
secao 3.4.2.

Por fim, ao substituir os modelos representados pelas Egs. (3.17), (3.18) e (3.19) nas
Egs. (3.14), (3.15) e (3.16), tem-se o seguinte conjunto de equagoes:

%ma%(pﬁ,.):o (3.21)
g(,sy)ai(—w)giai[ﬂglj 62
%(ﬁﬁﬁ%(ﬁz )=%ﬁﬁ&,¢ﬁ]%}+i (3.23)

(3.24)
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A viscosidade efetiva up; apresentada na Eq. (3.22), é definida como a soma das

viscosidades molecular, £, e turbulenta, z4:
Myp = H+ 4, (3.25)
A viscosidade turbulenta é avaliada com o uso de um modelo de turbuléncia a ser

discutido na proxima secao.

Por fim, o tensor tensdo efetivo 7, (deviatoric stress tensor), que aparece no lado

direito da Eq. (3.24), ¢ definido pela Eq. (3.26):

_ _ (eU, a0, 2 a0,
T =Heo| o T o | T3 M 675,;,- (3.26)
] k

3.4.2 Modelo RNG k-¢

O modelo k-¢ tem sido um dos modelos mais utilizados em simula¢des numéricas para
escoamentos em geral. Uma variante do modelo k-¢, proposta por Orszag et. al. (1993), foi
derivada das equacgdes de Navier-Stokes a partir da Teoria dos Grupos Renormalizados
(Renormalization Group Theory — RNG). Segundo Orszag et. al. (1993), a vantagem do
modelo RNG k-¢ recai no fato de que tanto as constantes como as fungdes nele empregadas
sdo obtidas teoricamente, € ndo mais empiricamente como no caso do modelo k-¢ original
(Launder e Spalding, 1972). Além disto, o modelo pode ser aplicado a subcamada limite
viscosa sem a necessidade da inclusao de corregdes nas constantes ou nas fungdes das
equacdes de transporte. Orszag et. al (1993) afirmam ainda que, em oposicdo a natureza
empirica do modelo k-¢, 0 embasamento mateméatico do modelo RNG k-¢ permite o seu uso
em uma gama maior de escoamentos turbulentos. Alguns exemplos em que o modelo RNG k-
¢ apresenta melhorias em relagdo a formulagdo original do modelo k-e, sdo os escoamentos
com a presenga de regides de separagdo, linhas de corrente curvas e regides de estagnacao. O
modelo RNG k-¢ ¢ também numericamente estavel, possibilitando uma taxa de convergéncia
do procedimento iterativo que resulta em um esfor¢o computacional adicional modesto.

A viscosidade efetiva u.y apresentada na Eq. (3.25) € calculada no modelo RNG k-g,

para altos numeros de Reynolds, de acordo com a Eq. (3.27) a seguir:
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~

2

= 1+ PC, (3.27)

onde k ¢ a energia cinética turbulenta, & ¢ a taxa de dissipagdo viscosa de k e C, = 0,0845.
A viscosidade turbulenta também ¢ modelada para baixos nimeros de Reynolds, como
acontece em regides junto a paredes solidas. Nessas situagdes, a viscosidade efetiva ¢ obtida

por meio da integracao da seguinte equacao diferencial:

o 2K v (3.28)
cu W -1+C, '

onde v =y, /u e C,~100.

As equagdes de transporte para a energia cinética turbulenta £ ¢ a sua dissipagdo &,

requeridas para a avalia¢do da viscosidade turbulenta, sdo entdo escritas como:

O~ 0 ([ ~~\ 0 ok -

—\pk |+—\pkU, |=—| a i, — |+ G, — pg Y, 3.29
ot (,0 ) axi (p ,) axj( Mgy axj) P M ( )
O/ n 0 (_—r\ O 0% g g2

o P o (p&0) ) (agueff axJ e 7O Cup - R, (330)

Nas equacdes acima, as constantes C;. € C, sdo iguais a 1,42 e 1,68, respectivamente.

As quantidades o ¢ a,, representando o inverso do niamero de Prandtl efetivo para £ ¢ £, s@o

calculadas de acordo com a seguinte relagao:

la-13929] " @ +23929]"" 4

= (3.31)
g —1,3929] |y +2,3929) Moy

onde ay = /. Para nimeros de Reynolds elevados (u/uqy << 1), ox = a; = 1,393.
Nas Egs. (3.29) e (3.30), o termo Gy representa a geracdo de energia cinética

turbulenta devido aos gradientes de velocidade médios, sendo avaliado por:
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~

G, =S’ (3.32)

onde §? = 25’,].3’[] : §ij ¢ o tensor taxa de deformagao, definido como:

573 % T (3.33)
J

i

O tultimo termo da Eq. (3.29), Y, referente aos efeitos da compressibilidade sobre a

turbuléncia, ¢ avaliado segundo Sarkar e Balakrishnan (1990):

__ k
YM = 2p8 7R—T (334)

onde y ¢ a razdo entre os calores especificos a pressdo constante e a volume constante.
O ultimo termo da Eq. (3.30), R,, referente a taxa de deformagdo do escoamento, ¢é

definido por:

o G’ (=n/n)) 8
‘ 1+ pn’ k

(3.35)

onde n=Sk/&,n=438¢p=0,012.
Vale lembrar que o modelo RNG k-¢ possui um custo computacional levemente maior

do que o associado ao modelo k-¢ tradicional.

3.4.3 Tratamento de Parede

Escoamentos turbulentos sdo significativamente afetados pela presenca de paredes.
Perto das paredes a viscosidade ajuda a reduzir as flutuagdes de velocidade tangencial
enquanto o bloqueio cinematico ajuda a reduzir as flutuagdes normais a parede. No entanto, a
medida que se distancia da parede, a turbuléncia torna-se elevada em fun¢do da producao de
energia cinética turbulenta pelo mecanismo de deformagdo do escoamento médio. O
tratamento de parede busca modelar o efeito da presenca das paredes sobre a turbuléncia e ao

escoamento como um todo. Através de uma boa representacdo do escoamento na regido da
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parede objetiva-se assegurar resultados precisos de quantidades importantes como, por
exemplo, atrito viscoso e transferéncia de calor junto as superficies solidas.

Existem dois tipos de tratamento de parede: o uso de fungdes parede e o uso de
modelos de turbuléncia capazes de serem aplicados na regido proxima a parede. Como o uso
de modelos para a regido da parede requer uma grande aten¢cdo ao refino da malha
computacional junto a superficie, neste trabalho optou-se pelo uso de fungdes parede. A
vantagem desta escolha reflete-se em uma reducdo do custo computacional, ndo somente
devido a malha computacional menos refinada mas também devido a maior estabilidade
numérica. Com cuidados adequados, uma acuracia razoavel na previsdo do escoamento pode
ser obtida com o emprego dessas funcdes.

Neste trabalho sdo utilizadas as fungdes parede de nao-equilibrio. A vantagem desta
escolha em relagcdo as fungdes parede padrdao se deve ao fato de poderem incluir efeitos de
gradientes de pressdo. Naturalmente, gradientes de pressdo sdo caracteristicas de escoamentos
de interesse tecnoldgico, muitas vezes envolvendo regides de separacdo e recolamento. A
funcdo parede de nao-equilibrio tem como base o conjunto de fungdes semi-emipiricas,
chamadas fung¢des-parede padrdo, propostas por Launder e Spalding (1974), com uma
variante que leva em conta os efeitos do gradiente de pressdo. A funcdo parede de ndo-
equlibrio utiliza ainda um conceito baseado em duas camadas (two-layer-based concept) que
serve para modelar o termo de producdo da energia cinética turbulenta Gy e a taxa de
dissipagdo viscosa €, de acordo com a distancia em relacdo a parede.

A lei logaritmica para o perfil de velocidade média, levando em conta os gradientes de

pressao, ¢ escrita como:

U= %ln(E)ﬁ) (3.36)

com

ur = UGk (3.37)
T,/ p

V= PO Ky (3.38)
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onde « ¢ a constante de von Karméan com valor igual a 0,4187 e £ ¢ uma constante empirica

com valor igual a 9,793. A equagao para U ¢ definida abaixo:

e ldp| y Yy, y- y
U=sU-——"-|—"=In v 3.39
2dew [ J pK«/ H (339

onde y, € a espessura fisica da subcamada viscosa, definida por:

Hy

I (3.40)

Yo =" a2

onde a espessura adimensional da subcamada limite viscosa ¢ assumida, por conveniéncia
;. +
numerica, ser y, = 11,225.
Uma lei logaritmica para a temperatura média, em analogia ao perfil de velocidade

média, pode ser escrita como:

1/4k1/2

Pry’ +;PPY U, se (v <)
N 1/47.1/2
T*E(TW TP)pq-CpC# kp — Prt+llnEy++P+ (3.41)
1/47.1/2
S Ui+ (P2 se (b >0)

onde 7Tp ¢ a temperatura em um volume adjacente a parede e ¢ e T,, sdo, respectivamente, o

fluxo de calor e a temperatura da parede. Pr e Pr, sdo, por sua vez, os numeros de Prandtl
molecular e turbulento, respectivamente. Neste trabalho, o niimero de Prandtl turbulento Pr; é
assumido ser igual a 0,85. Por fim, o valor do termo P ¢ avaliado segundo a proposta de

Jayatilleke (1969):

3/4
P= 924{(?] 1][1+0,28€°’°°7P”P"] (3.42)

L

O valor da espessura da subcamada limite térmica y7' ¢é obtido da intersec¢do dos

perfis linear e logaritmico de temperatura de acordo com a Eq. (3.41). Dependendo do valor
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de y" na célula proxima a parede, ou o pefil linear ou o logaritmico é aplicado para obter a
temperatura da parede 7,, ou o fluxo de calor ¢, dependendo do tipo de condi¢ao de contorno
térmica utilizada.

A utilizagdo de fungdes-parede para o transporte das espécies quimicas segue uma
forma anéloga aquela dotada para a transferéncia de calor. Desta forma, a fun¢do-parede para

as espécies quimicas ¢ definida por:

Scy” se (y+ < y;)

T ) Scf[%ln(Ey*)w} se (v >y7)

(3.43)

onde Y; ¢ a fracdo massica da espécie i, Sc e Sc; sdo os numeros de Schmidt molecular e
turbulento, respectivamente, e J;,, € o fluxo difusivo da espécie i. Vale a pena destacar que os
valores de P. e y." sdo calculados de maneira similar aos valores de P ¢ y,", com a diferenca
de que os numeros de Prandtl sao substituidos pelos nimeros de Schmidt correspondentes.

As fungdes de parede para o ndo-equilibrio aplicam o conceito de duas camadas na
obtenc¢ao dos efeitos da energia cinética turbulenta nas células adjacentes a parede, através da
resolugdo da equagdo para k. As células proximas a parede sdo identificadas por duas
camadas: uma camada subviscosa € uma camada totalmente turbulenta. A seguir sdo definidos
alguns perfis que sdo utilizados no calculo das quantidades turbulentas, dependendo da

posicdo em questdo ser menor ou maior do que a espessura da subcamada limite viscosa, yy:

2vk

2 —, Se (y<y)
0 R ’ V
n={ sse <n) (yj kp, se (y<y) __]V

(3.44)
, >y, ElE
fse b>2) kp, se (y>y,) ——., se (y>)

"
Cz y
onde C; =xC,>"*.
Com as expressoes assim definidas, o termo ligado a producdo de energia cinética
2

turbulenta G, ¢ modelado da seguinte forma:

_ 10U 1 7 ( y J
G=—»I"t"dy=——"2_jn 2 (3.45)
Y ! » - w, pC k"

v
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Por outro lado, a média da dissipagdo no volume £ ¢ avaliada por:

1/2
Y, volyv, € \»)|”

onde y, =2 yp € a altura da célula.
As Egs. (3.45) e (3.46) s@o essenciais para a correta previsao dos niveis da energia
cinética turbulenta k e da sua dissipacdo & para os volumes pertencentes as regides do

escoamento na condi¢cdo de ndo-equilibrio.

3.5 Modelagao da Combustao (Interacao Cinética Quimica — Turbuléncia)

A taxa de producdao da espécie quimica i ¢ fortemente ndo linear e depende da
temperatura e concentragdes locais. Porém, o modelo de RANS fornece apenas as condi¢des
médias em um certo ponto e, assim, o desenvolvimento de um modelo para a interacio entre a
turbuléncia e taxa de reacdo média torna-se necessario. Pode-se utilizar um exemplo
(Warnatz et al 2001) relativamente simples para demonstrar o problema relacionado a
utilizacdo de uma condi¢do média ao invés de uma condi¢do local para o célculo da taxa de
produgdo de uma espécie quimica. Neste exemplo, uma reacdo A + B — Produtos ocorre com
variacdo em sua tempeturatura, mas sem variagdo em suas concentragdes (combustdo pré-

misturada), na forma de uma fun¢ao de onda senoidal, como pode ilustrado na Figura 3.3:

Figura 3.3 — Comportamento hipotético, no tempo, para a temperatura em uma reagao

A + B — Produtos. Adaptado de Warnatz et al. (2001).

Neste exemplo, assume-se que a constante cinética da reagao ¢ dada por uma relagao

de Arrhenius na forma,

ky = Aexp(~T,/T) (3.47)
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onde 7, ¢ a temperatura de ativagdo da reagdo (energia de ativacdo dividida pela constante

universal dos gases) e 4 ¢ um coeficiente pré-exponencial.

Como resultado da forte nao-linearidade da expressdo para kg, o valor de l;R ¢
completamente diferente do valor de &, (]_" ) Isto pode ser evidenciado pelo seguinte exemplo.

Para uma 7, =500K e T, =2000K , a temperatura média obtida ¢ de T =1250K . Se a

min max

constante cinética, para uma temperatura de ativacdo igual a 7, =50.000K , ¢ calculada, os

resultados  serio  os  seguintes: k(7. )=1,4.10""4, k(T )=37.10"4 e

max min

ky(T)=4,3.10"" 4. Porém, apés uma média no tempo do valor da constante cinética

calculada para o valor instantdneo de temperatura, tem-se ER =7,0.10"74. Assim, pode-se

notar que a utilizacdo de uma temperatura média para o calculo da taxa de produgdo da
espécie quimica i pode fornecer valores bastante diferentes do que seriam obtidos por um
modelo local (tipo DNS). Portanto, quando se utiliza modelos RANS para a solugdo do
escoamento, ha a necessidade de utilizacdo de um modelo para a interagdo entre a turbuléncia
e a taxa de reacdo média que leve em conta as flutuagdes das propriedades (e.g. temperatura)

da mistura.

3.5.1 Frente de Combustio

Nos motores de combustdo interna com injecdao indireta e ignicdo por centelha, o
combustivel e o ar sdo inicialmente misturados no sistema de admissdo, posteriormente
induzidos para dentro do cilindro através da valvula de admissdo, misturando-se com os gases
residuais do ciclo anterior e, por fim, finalizando o processo de mistura no momento da
compressao do cilindro (Heywood, 1988).

Em motores que utilizam combustivel liquido observa-se que, ao escoar para dentro do
cilindro com grandes niveis de turbuléncia, a mistura ar/combustivel acaba carregando
parcelas de combustivel liquido que estavam depositadas na sede da valvula de admissdo.
Este combustivel liquido em contato com o ambiente aquecido no interior do cilindro de um
motor, em regime, evapora rapidamente e o escoamento com elevado turbilhonamento realiza
a mistura até o nivel molecular. No entanto, este comportamento ndo ¢ verificado na situagao
considerada neste trabalho, visto que o combustivel utilizado j& se encontra no estado gasoso
no momento da admissao.

Apos a ocorréncia da faisca sobre os reagentes pré-misturados, o niicleo de combustado

(kernel) cresce inicialmente a uma velocidade proporcional a velocidade da chama laminar ;.
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Apos atingir uma certa dimensao caracteristica, a frente de combustdo passa a ser afetada pela
turbuléncia e continua a sua propagacdo com uma velocidade proporcional a velocidade de
chama turbulenta u7. E usual que o tempo caracteristico da cinética quimica ;, seja menor que
0 tempo caracteristico relacionado as maiores escalas de turbuléncia 7y (referente a escala
integral /). Isto caracteriza um regime de cinética rapida, ou nimero de Damkohler elevado
Da > 1, resultando em uma chama fina.

Experimentos em um motor a combustdo interna de 1,6 litros operando a 2000 rpm,
instrumentado com janelas transparentes no cilindro que possibilitam a observagao Optica da
combustdo (Peters, 2000), permitiram identificar as seguintes caracteristicas:

e No angulo de manivela de 40° antes do ponto morto superior ocorre a deposicao

da faisca.

e No angulo de manivela de 22° antes do ponto morto superior o nucleo de
combustdo apresenta um crescimento de alguns milimetros e a frente de
combustdo caracteriza-se por uma superficie lisa caracteristica de uma chama
laminar.

e No angulo de manivela de 14° antes do ponto morto superior as grandes escalas da
turbuléncia afetam a superficie da chama em expansao e esta se torna enrugada.

e No angulo de manivela referente ao ponto morto superior, a maior parte da mistura
dos reagentes ja realizou o processo de combustdo, porém pequenas por¢does mais
proximas as paredes do cilindro ainda restam por queimar.

e No angulo de manivela de 40° depois do ponto morto superior toda a mistura dos
reagentes ja encontra-se queimada. Porém, nas regides proximas aos anéis do
cilindro ndo ocorre a combustdo e a mistura ali depositada ¢ em grande parte
responsavel pela emissdo de hidrocarbonetos ndo queimados (HC).

Dependendo dos niveis de turbuléncia presentes no interior da camara de combustao, o
comportamento da chama de deflagracdo, oriunda da queima da mistura ar/combustivel, ¢
definido por um dos seguintes regimes cldssicos de combustdo turbulenta (Peters, 2000;
Warnatz et al. 1999; Poinsot e Veynante, 2000): regime laminar, regime de flamelet enrugado,
regime de flamelet corrugado e regime de reacao distribuida. Estes regimes sao discutidos em

detalhe no item a seguir.
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3.5.2 Regimes de combustio turbulenta para reagentes pré-misturados

Esta apresentagdo ¢ baseada principalmente em Poinsot ¢ Veynante (2000) e Warnatz
et al. (2001). Um escoamento turbulento caracteriza-se pela transferéncia de energia das
grandes escalas para as pequenas escalas. Esta transferéncia de energia, também conhecida
como ‘“cascata de energia”’, ocorre at¢ o momento em que a energia ¢ dissipada
completamente pelo atrito viscoso no nivel das menores escalas. Este espectro continuo,
formado pelo conjunto que vai das grandes as pequenas escalas, pode ser caracterizado com o
auxilio de escalas de comprimento e de tempo discretas. Para um escoamento turbulento com

comportamento isotropico e homogéneo, a energia cinética turbulenta k ¢ definida por:
j = Lt (3.48)

onde u, representa o desvio padrdo da flutuacdo da velocidade associada a turbuléncia.

Na auséncia de um agente que promova a turbuléncia, a energia cinética turbulenta
pode decair a uma taxa determinada pela dissipagdo viscosa €. As escalas de tempo e de

comprimento que caracterizam as grandes escalas da turbuléncia sdo definidas por:

. =k (3.49)
&

l, =" (3.50)

Assim, o nimero de Reynolds turbulento pode ser definido como:

B kl/ZlO _k_2

Re,
v &L

(3.51)

onde v representa a viscosidade cinematica.
Por sua vez, as escalas de comprimento e de tempo que caracterizam as pequenas

escalas (escalas de Kolmogorov) sdo definidas por:
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1/2
t, = [2) (3.52)
&
3\ V4
I, = (U_j (3.53)
&

Para uma chama laminar em condi¢des de reagentes perfeitamente misturados, que ¢
caracteristica do modelo de combustdo adotado neste trabalho, as escalas de tempo,

comprimento e velocidade sdo definidas por:

ZL

/ ;  (comprimento), t, (tempo), u, =—
5

(velocidade) (3.54)

onde u;, representa a velocidade de chama laminar plana.

Assim, a partir das diversas escalas de comprimento e de tempo apresentadas pelas
Egs. (3.49) a (3.54), ¢ possivel definir os parametros adimensionais que caracterizam os
regimes de combustdo para reagentes pré-misturados. Estes pardmetros sdo os numeros de

Damkohler (Da) e Karlovitz (Ka), dados por:

t, ku

Da=-"=—%
4, (3.55)
t,  1e”?

Ka=-+t=-* 7 (3.56)
Iy UL

Os nimeros de Damkdhler e Karlovitz relacionam as escalas de tempo de um processo
de combustao laminar, ou seja, a escala de tempo relacionada a cinética quimica #;, com as
grandes 7, e as pequenas fx escalas de tempo, respectivamente, de um processo turbulento
(note que em Karlovitz e em Damkoéhler a posi¢ao de # € diferente). Quando o nlimero de
Damkohler ¢ alto, implica que o tempo relacionado a cinética quimica ¢ menor que o tempo
relacionado a turbuléncia, o que caracteriza um regime de chama fina, denominada de
flamelet.

A combinacdo destes dois pardmetros adimensionais com o nimero de Reynolds

turbulento fornece a seguinte relacao:
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Ka

Rel/Z
— t
Da

(3.57)

Da relagdo acima ¢é possivel perceber que dois parametros sdo independentes e, desta

forma, o diagrama que descreve os diferentes regimes de combustdo para reagentes pré-

misturados € apresentado na Figura 3.4.

A partir do diagrama da Figura 3.4, os seguintes regimes sdo identificados:

Re, < 1 — Regime de escoamento essencialmente laminar.

Ka <1 eRe,>1— Regime de flamelets. Neste regime a escala de tempo da chama
laminar #; ¢ menor do que a escala de tempo de Kolmogorov. Neste regime, a
frente de chama mantém uma estrutura tipica de chama laminar, mas com formato
estirado e encurvado em razao da turbuléncia presente no escoamento. A alta
velocidade com que ocorre a cinética quimica impede que a turbuléncia cause a
extingdo da chama laminar. O nivel de intensidade turbulenta define dois limites
para este regime:

0 u' <uy— A velocidade dos movimentos turbulentos ¢ muito pequena
para gerar interacdes chama-chama e, desta forma, a chama se propaga
como uma frente Unica enrugada. A velocidade da chama permanece
como a velocidade de chama laminar corrigida para efeitos de
estiramento (stretch). Este regime é conhecido como regime de flamelet
enrugado.

0 u'> u; — A velocidade dos movimentos turbulentos gera interagdes
chama-chama que produzem pacotes ou por¢des de fluido de mistura
queimada e ndo queimada que se destacam da frente de chama. A
velocidade de chama local permanece a velocidade laminar corrigida
para grandes efeitos de estiramento. Este regime ¢ conhecido como
regime de flamelet corrugado.

Ka>1,Da>1¢eRe, > 1— Regime de reacdes distribuidas. Neste regime, a escala
de tempo da chama laminar possui um valor intermediario entre as menores € as
maiores escalas de tempo da turbuléncia (tx < #; < t)). Assim, as pequenas escalas
de Kolmogorov podem dominar a estrutura da chama, alterando a estrutura dos
flamelets laminares e produzindo zonas de reag¢do distribuidas. A velocidade de
chama local ¢ maior que a velocidade de chama laminar, devido ao efeito da
turbuléncia em alterar as taxas internas de transporte de propriedades. Pode ocorrer

extingao local na frente de chama causada pela turbuléncia.
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e Da <1 e Re >1-— Regime de reator perfeitamente misturado. Neste regime, a
escala de tempo da chama laminar ¢ maior do que as maiores escalas de tempo da
turbuléncia (¢ > fp). Assim, a turbuléncia proporciona uma completa mistura do
fluido reagido e do fluido ndo reagido e a combustdo ¢ controlada completamente
pela cinética quimica. Por isto, neste regime, a taxa média de rea¢ao se aproxima

daquela calculada para um reator perfeitamente misturado.

Reator perfeitamente

vi/ivp misturado Da=1(lg/l =v'/v)
108}
Reacgdes distribuidas
10} Ka =1
(’L = ’K )
Flamelet corrugado
102}
Rer=1'
1k
2\ L 1 L1 /I
1 10 104 108 10°
Escoamento Flamelet
essencialmente enrugado
laminar

Figura 3.4 — Diagrama classico de regimes de combustdo turbulenta para reagentes pré-

misturados (Diagrama de Borghi). Adaptado de Warnatz et al. (2001).

A Figura 3.5 apresenta a transicao entre os regime de flamelets (Ka <1 e Re, > 1) —
Figura 3.5 (a) — e o regime de reacdes distribuidas (Ka > 1, Da > 1 e Re, > 1) — Figura 3.5 (c).
No regime de flamelet na figura Figura 3.5 (a), a frente de chama essencialmente laminar
queima os reagentes contidos em vortices turbulentos da borda para o centro a medida que
estes atravessam a regido de chama. A velocidade de queima ¢ maior que a velocidade de
advecdo da chama laminar pelos vortices, fazendo com que a estrutura interna da chama
laminar permaneca nao afetada pela turbuléncia. A turbuléncia apenas causa uma deformagao
continua da frente de chama. Com o aumento do nimero de Karlovitz, observa-se entdo que a
espessura da regido de pré-aquecimento da chama laminar cresce progressivamente a medida
que ocorre a penetragdo de um maior numero de escalas de turbuléncia na regido de chama até

atingir uma espessura equivalente a espessura média da frente de chama turbulenta. A
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interagdo existente entre as zonas de turbuléncia, de reacdo e de pré-aquecimento da chama

representam um desafio para a modelagem computacional.

T=300K T=300K
(a) T=30K f

T=2000K.

mean
reaction
zone

flamelet preheat zone

reaction zone

mean
preheat zone

Figura 3.5 — Esquema mostrando a frente de chama na transi¢ao entre os regimes de flamelet e
de reagdes distribuidas para um caso com gases nao queimados e queimados a uma

temperatura de 300 e 2000 K, respectivamente. Adaptado de Poinsot e al. (2001).

3.5.3 Modelo EDC (Eddy Dissipation Concept)

Como o regime de combustdo no motor de igni¢do por centelha permanece na sua
maior parte em regimes de chamas finas — cinética quimica rapida e regime de flamelets —
(Heywood, 1988) diferentes modelos de combustdo turbulenta baseados na média das
equacdes de transporte (modelos RANS) tém sido utilizados, como por exemplo, o modelo de
Bray-Moss-Libby (BML), o modelo de chama correlacionada (Coherent Flame Model) e os
modelos baseados em fungdo G. Nestes modelos a taxa de combustio € controlada por
transporte turbulento, através da solucdo do campo de varidaveis médias turbulentas
(temperatura, pressdo e concentragdo locais médias de espécies quimicas), e por cinética
quimica, através da influéncia desta na velocidade de propagacdo da frente de chama.

Alguns modelos de turbuléncia baseados em rastreamento de frente de chama, tais
como as formulagdes em funcdo G (Level Set Models) (Peters, 2000; Tan e Reitz, 2006),
utilizam a velocidade de chama turbulenta como a velocidade de deslocamento da frente de
chama média. Esta velocidade de propagagdo ¢é calculada com base em modelos empiricos e

semi-empiricos, por exemplo, conforme revisado por Lipatnikov e Chomiak (2002). As
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solucdes das chamas laminares estiradas e da interacdo destas com os vortices, através de
DNS, tém alimentado os modelos semi-empiricos de velocidade de propagacdo de chamas
turbulentas (Peters, 2000).

No presente trabalho adota-se o modelo EDC (Eddy Dissipation Concept) apresentado
por Magnussen e Hjertager (1976) e Magnussen (1981, 1989). O modelo assume que, nas
menores escalas de turbuléncia, com dimensdo proporcional as escalas de dissipacdo da
energia cinética turbulenta (escala de Kolmogorov), existe uma mistura molecular dos
reagentes ¢ dos produtos. No interior da regido caracteritica destas escalas, denominada regiao
interna, ocorre a reacdo quimica entre os reagentes, dando origem aos produtos. Esta rea¢do
quimica ¢ modelada por um mecanismo cinético como o mecanismo de uma etapa mostrado
na Eq. (3.1). O modelo prevé entdo a existéncia do transporte de massa turbulento de
reagentes e produtos entre o fluido contido na regido interna e o fluido contido nas regides
externas as menores escalas. Por fim, o balanco de massa local requer que o fluxo liquido de
massa da espécie quimica i entre a regido interna e a regido externa seja igual a taxa de reagdo
quimica na regido interna.

O modelo EDC foi escolhido por ser capaz de representar de forma aproximada a
interagdo entre a velocidade de reagdo obtida a partir da cinética quimica e as taxas de
transferéncia de massa tipicas da turbuléncia. Este modelo tem sido utilizado em diversas
aplicagdes, apresenta uma implementacao relativamente simples e estd disponivel no cédigo
comercial Fluent. Em face de outras simplificagdes adotadas, o uso deste modelo permite
avaliar as interacdes entre o campo de escoamento, em particular, o nivel de turbuléncia
gerado pelo escoamento de entrada no cilindro e o amortecimento proporcionado pela
compressao, € a velocidade de propagagdo da frente de reagdo.

Neste modelo, a fragdo volumétrica ocupada pelas escalas de dissipagdo da energia

cinética turbulenta ¢ dada por 53 , sendo ¢ definido por

£= Cé(%j (3.58)

onde C: ¢ a constante da fracdo volumétrica com valor igual a 2,1377 e v ¢ a viscosidade
cinematica.
A renovagdo da massa contida na regido caracteristica das pequenas escalas ocorre em

um tempo caracteristico, dado pela Eq. (3.59):
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o C{Kj (3.59)

onde C; ¢ a constante da escala de tempo com valor igual a 0,4082.
Escrevendo uma equagdo para o fluxo liquido de espécie quimica i entre o interior € o
exterior da regido delimitada pelas menores escalas, obtém-se a taxa de reacao global (média

no escoamento), definida pela Eq. (3.60):

_pE (e
Ri—m(x ) (3.60)

* o, ~ r . y e , . . . . . . a
onde Y, ¢ a fracdo massica da espécie quimica i existente no interior da regido das pequenas

escalas. Observa-se que, neste modelo, negligenciou-se a fragdo de volume de pequenas
escalas que de fato reage, denotada por y em Magnussen (1981, 1989).
O balango de massa nas menores escalas requer que esta taxa de reagdo global seja

proporcional a taxa de reagdo molecular no interior das pequenas escalas, ou seja,

. R,
R; =§—3 (3.61)

A regido das pequenas escalas pode ser modelada como um reator perfeitamente
misturado (um PSR). Assumindo o mecanismo de uma etapa mostrado na Eq. (3.1), os

balancos de massa e energia para as pequenas escalas resultam em:

P -x)=r (3.62)

Pl =h)=q (3.63)

* ’ . . . * -
onde p ¢ a massa especifica da mistura no interior das pequenas escalas e 4 e h sdo as
entalpias da mistura no interior das pequenas escalas e no escoamento médio,

respectivamente, definidas por:
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N
R =>Yh (3.64)
1

N
h= Z Yh (3.65)
1

onde N ¢ o numero de espécies quimicas presentes na mistura (CHa, O,, N2, H,O e COy).
Para a taxa de reagdo no mecanismo global assume-se um modelo de Arrhenius, dado

por:

R’ :%[AT*IJ exp(—E/ET*)]XZH4X;22 (3.66)
n,

1

onde 4 ¢ o fator pré-exponencial, £ ¢ a energia de ativacdo, £ ¢ um coeficiente para a

temperatura, R ¢ a constante universal dos gases, M; ¢ a massa molar da espécie quimica i e
n; ¢ o coeficiente estequiométrico da espécie quimica i na Eq. (3.1).

Assume-se comportamento de gas ideal para a mistura gasosa e assim,

Ny o eeon ¥
=pTRY —; =pTRY —— 3.67
p=p ;Mi p=p ;Mi (3.67)
T T
h=h,+[c,dT; W=h,+[c,dl (3.68)
T, 7,

onde c¢,; € o calor especifico da espécie quimica i e 4, € a entalpia de formagdo padrao.

O sistema formado pelas equagdes validas nas escalas menores ¢ resolvido para cada
volume de controle de solugdo do problema, na forma de um modelo sub-malha. Desta
solucdo, obtém-se a temperatura T’ " ¢ as concentragdes Y;' para a regido das menores escalas.
De posse destes valores e dos valores locais da fracdo de massa local Y;, a taxa de reacao

média local ¢ obtida da Eq. (3.60).
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3.6 Condig¢oes de Contorno

O problema apresenta como condi¢des de contorno valores de pressdes prescritas na
entrada do sistema de admiss@o e na saida do sistema de exaustdo. Essas pressdes possuem
valores absolutos de 101,32 kPa e de 102,12 kPa, respectivamente. Tanto para os sistemas de
admissdo como o de exaustdo sdo assumidos valores de intensidade turbulenta iguais a 3%,
para a determinacdo da energia cinética turbulenta k, e ainda valores de diametro hidraulico
iguais aos diametros da propria geometria para a avaliagdo da escala de comprimento da
grande escala e, desta forma, para a obten¢ao do valor da dissipagao «.

A entrada do sistema de admissdo possui uma condig@o prescrita de mistura de ar com
metano a uma temperatura de 298 K. Na saida do sistema de exaustdo, como uma condig¢ao
localmente parabdlica, prescreve-se uma mistura totalmente queimada, ou seja, apenas com a
presenga de vapor d’agua, diéxido de carbono e nitrogénio, a uma temperatura de 523 K.

As paredes dos sistemas de admissdo e exaustdo, bem como o corpo da valvula sdo
consideradas superficies adiabaticas. Por outro lado, as paredes em contato direto com a
camara de combustdo (cilindro, pistdo e cabecote), além da cabega da valvula sdo
consideradas superficies a temperatura constante. Os efeitos de dois valores diferentes de
temperatura (403 K e 503 K) sobre o processo de combustdo foram testados e sao
apresentados detalhadamente no capitulo de resultados.

A igni¢do ¢ aplicada como uma deposi¢ao de energia de 100 mJ, 200 mJ ou 300 mJ,
dependendo da composigdo da mistura, durante 10 s, para diferentes angulos de manivela.
Esta deposi¢do de energia ¢ aplicada proxima a valvula de admissdo, conforme o desenho
esquematico da Figura 3.2, em uma regido circular de 2,0 mm de raio.

A operacdo do motor ¢ caracterizada por uma velocidade de rotagdo igual a 4500 rpm.
A abertura e o fechamento da valvula de admissdo acontece em 0 e 224°, respectivamente, € a
abertura e o fechamento da valvula de exaustdo em 496 e 720°, respectivamente.

A simulagdo de um ciclo completo inicia com o pistdo no ponto morto superior
(angulo de manivela igual a zero) e termina, também, com o pistdo no ponto morto superior
(angulo de manivela igua a 720°) ap6s o motor ter descrito duas revolu¢des completas sobre o
seu eixo. No entanto, para que este motor atinja um regime peridédico de funcionamento, ¢

necessaria a simulacao de 5 a 6 ciclos completos.
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3.7 Composicao da Mistura

Conforme a Eq. (3.1), a combustdo da mistura de ar e metano ¢ definida como uma
reacdo de oxida¢dao de uma molécula de metano em uma molécula de dioxido de carbono e
duas moléculas de vapor d’agua. Desta forma, em fungdo da reacdo abordada neste trabalho
ser descrita por apenas uma etapa, e com a simplificacio de que ocorre a transformagdo
completa dos reagentes nos produtos especificados, ndo hd a presenca de subprodutos da
reacdo e nem a presenga de outras espécies quimicas.

A reacdo apresentada na Eq. (3.1) descreve a combustdo de uma mistura
estequiométrica de ar e metano e, assim, define a razdo ar/combustivel estequiométrica. As

razdes ar/combustivel (4/C) utilizadas neste trabalho s@o apresentadas na Tabela 3.1 abaixo.

Tabela 3.1 — Razdes de estequiometria, para a mistura ar/metano, utilizadas nas simulagdes.

Tipo de Mistura A A/C
Estequiométrica 1,0 17,16
Pobre | 1,1 20,76

Pobre II 1,2 24,71




CAPITULO 4 - METODOLOGIA DE SIMULACAO NUMERICA

4.1 Introducio

Apds terem sido apresentadas a formulacdo do problema e a modelagem matematica
adotada para a resolu¢dao do problema, ha a necessidade da escolha de uma metodologia para
a obtencdo da solucdo numérica do sistema de equagdes resultante. Neste trabalho ¢ adotada a
metodologia de volumes finitos, aplicada por meio do cédigo comercial Fluent v.6.3.26
(2006).

O método dos volumes finitos tem como objetivo a transformagdo do sistema de
equacdes diferenciais em um sistema de equagdes algébricas, por meio de integragdes no
tempo e no espago, para cada um dos volumes finitos da malha computacional.

A resolugdo do sistema de equagodes algébricas ¢ feita através do método de Gauss-
Seidel com o auxilio de um procedimento Multigrid (Hutchinson e Raithby, 1986) destinado a
aceleragdo da convergéncia do procedimento iterativo. As interpolacdes nas faces dos
volumes finitos sdo feitas por meio dos esquemas upwind de segunda ordem e power-law. Por
fim, o acoplamento pressdo-velocidade ¢ realizado através do método PISO.

Este capitulo destina-se a apresentacao de detalhes das discretizagdes espacial e
temporal das equacdes governantes, bem como da apresentacdo das funcdes de interpolacdo e
do acoplamento pressao-velocidade aplicados ao sistema de equagdes algébricas. Além disto,
o capitulo discute também a metodologia adotada para o tratamento de fronteiras mdveis no
dominio de solugdo. Por fim, sdo abordadas as condigdes iniciais do problema e alguns

procedimentos especificos para a solu¢do numérica.

4.2 Discretizacao Espacial e Temporal

Uma equagdo de conservagdo genérica, para o transporte de uma quantidade qualquer

@, em regime transiente, pode ser escrita como

o)+ V- (oup)=-([r,ve)s s, (41

onde p ¢ adensidade, V¢ ¢ o gradiente de ¢, I', ¢ o coeficiente de difusio para ge S, ¢ um

eventual termo fonte de ¢.
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Para a discretizacdo de acordo com a metodologia de volumes finitos, a equagdo

Eq. (4.1) ¢é integrada no espaco em um volume de controle, resultando em

jv%dlf + § pdii - dA = §r¢v¢ -dA + LS¢dV (4.2)

onde u € o vetor velocidade, A & o vetor 4rea e V é o volume.

A Eq. (4.2) representa o balanco liquido da propriedade ¢ em um volume finito. Os
termos do lado esquerdo da igualdade representam a variacdo com o tempo da propriedade no
volume de controle e o transporte advectivo liquido através das faces do volume de controle.
Os termos do lado direito representam o transporte difusivo liquido e a geragdo da
propriedade ¢ no volume, respectivamente. Ao serem considerados os fluxos médios nas faces

do volume finito, a equac¢do de transporte discretizada torna-se
App) N 4 G Y y
v (& ), Zf“ P, - A, = Zf“g(wﬁ)f A, +SV (4.3)

onde o subindice f representa a face do volume finito, p,u, A | representa o fluxo de massa
através da face fe (V ¢) . € o vetor gradiente de ¢ avaliado na face f.

Assumindo um arranjo co-localizado para a malha computacional usada para a
discretizacdo, todas as variaveis sdo calculadas para o centro de cada volume finito. A relagao
que a variavel deste volume mantém com a variavel dos volumes vizinhos pode ser vista ao se

reescrever a equacao discretizada na forma
ap¢P = Z apPys + S, (4.4)

onde os subscritos nb e NB sdo o numero de volumes vizinhos ao volume central de subscrito
p e P. Os coeficientes a, € a,, por sua vez, determinam a influéncia do volume em questdo
para o calculo da propriedade ¢ em ¢, e ¢,,, respectivamente.

A Eq. (4.4) ¢ valida somente para os volumes centrais do dominio. Para os volumes

adjacentes as fronteiras do dominio, hd a necessidade de uma adequacao das novas condi¢des

de contorno a esta equagdo discretizada.
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O sistema de equagdes discretizadas forma uma matriz que deve, entdo, ser resolvida
para a obtenc¢do do valor da propriedade ¢ em cada volume do dominio discreto. Este sistema
de equacdes ¢ resolvido pelo método de Gauss-Seidel com o auxilio do método Multigrid,
resultando em uma aceleragdo da convergéncia do procedimento iterativo.

Como as equagdes governantes utilizadas neste trabalho sdo aplicadas para regimes
transientes, ha também a necessidade de uma discretizacdo para o tempo. Essa discretizacao
das equacdes ¢ feita de modo similar a discretizacdo no espago, mas com os termos das
equacdes de conservagdo sendo agora integrados ao longo do tempo. Esta discretizagao
temporal, com precisdo de primeira ordem e uso de uma formulagdo totalmente implicita para

a interpolag@o no tempo de uma propriedade ¢, pode ser escrita como:

At AR
Vi Flg) (4.5)

onde a fung¢do F representa a discretizacdo espacial, apresentada anteriormente, € 0s
sobrescritos n ¢ n+1 representam os valores da propriedade ¢ para o instante de tempo atual e
para o proximo instante de tempo, respectivamente. Adota-se uma precisdo temporal de
primeira ordem devido a uma limitagdo do codigo Fluent em usar esquemas de maior ordem

de precisdo na presenga de malhas moveis.

4.3 Fungoes de Interpolacao

Por definicdo, o arranjo de malha co-localizado avalia todas as variadveis no centro dos
volumes de controle. Mesmo assim, os termos referentes aos transportes advectivo e difusivo,
presentes na Eq. (4.3), necessitam que essas variaveis sejam avaliadas nas faces dos volumes
de controle, através de um método de interpolagdo dos valores das varidveis nos centros dos
volumes.

Neste trabalho sdo utilizados dois esquemas de interpolacao: um de primeira ordem, o
esquema power-law, e um de segunda ordem, o esquema upwind de segunda ordem.

O esquema power-law interpola o valor na face da célula, para uma quantidade @, com

o auxilio da solucdo exata de uma equagao unidimensional convectiva-difusiva, dada por

d e d(pdd
-oug)= dx(F dx] (4.6)
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onde I" e pu sdo assumidos constantes ao longo do intervalo 0 <x < L. A forma como o valor
de ¢ varia ao longo de x ¢ dado pela integracdo da Eq. (4.6) aplicando condi¢des de contorno

de g prescrito (p=gpemx=0e ¢= ¢ em x = L), resultando em:

exp(Pexj -1
H)=by L (4.7)
¢ — & exp(P e) -1

onde ¢, = ¢|x:0 , ¢ = ¢|x: , ¢ Pe ¢ o niimero de Peclet, dado por:

pul (4.8)

Desta forma, a interpolagdo ¢ uma fun¢do do numero de Peclet. Por exemplo, quando
o escoamento ¢ dominado pela advecgdo, o valor da quantidade ¢ na face /¢ igual ao valor da
quantidade ¢ na célula a montante. Neste esquema de interpolagdo, por simplicidade, a
difusdo ¢ considerada nula quando o niimero de Peclet na célula ¢ maior do que 10.

No esquema upwind de segunda ordem (Barth e Jespersen, 1989), o valor da

quantidade ¢ na face f'do volume de controle ¢ calculado de acordo com
¢ =9+Vo-r (4.9)
onde ¢ e V¢ sdo os valores da varidvel e do seu gradiente no centro e na face da célula a

montante, respectivamente. O vetor 7 € o vetor deslocamento entre o centro da célula a

montante ¢ a face da célula. O valor de V¢, avaliado para cada célula, ¢ determinado pelo

teorema de Green-Gauss, aqui escrito na forma discreta como
13,
Vo= ;Z@Af (4.10)

onde ¢7/ ¢ o valor na face para a média de ¢ nas duas células adjacentes a face f.
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4.4  Acoplamento Pressao-Velocidade

O objetivo dos métodos de acoplamento pressdo-velocidade ¢ determinar um campo
de pressdo que, quando inserido nas equagdes da conserva¢ao da quantidade de movimento,
origine um campo de velocidade que satisfaca a equacdo da conservagao da massa.

Dentre os inimeros métodos que realizam este acoplamento destacam-se os métodos
SIMPLE, SIMPLEC e PISO. Os métodos SIMPLEC e PISO fornecem melhores taxas de
convergéncia do que o método SIMPLE e, consequentemente, menores tempos de
processamento computacional. Em uma comparacao entre os trés métodos de acoplamento
pressdo-velocidade, dentre eles os métodos PISO e SIMPLEC, Jang et al. (1986) mostrou que
o algoritmo PISO apresentava melhor desempenho na convergéncia e, assim, menor custo
computacional em comparagao aos outros dois métodos.

O algoritmo PISO (Pressure Implicit with Splitting of Operators) ¢ um procedimento
para o acoplamento pressao-velocidade que foi desenvolvido, originalmente, para o célculo
ndo-iterativo de escoamentos transientes compressiveis. Este algoritmo pode ser visto como
uma extensdo do método SIMPLE, porém, com o uso de um passo a mais para a corre¢ao do
campo de pressao.

Ao serem comparados os trés métodos de acoplamento pressdo-velocidade
disponibilizados pelo codigo computacional Fluent, SIMPLE, SIMPLEC e PISO, verificou-se
uma melhor taxa de convergéncia e um menor tempo de processamento computacional para o
algoritmo PISO. Assim, em funcdo dos dados da literatura e das qualidades verificadas em
simulagdes prévias do problema em questdo, optou-se pelo uso do algoritmo PISO como

método para o acoplamento pressdo-velocidade.

4.5 Fronteiras Moveis

O motor de combustio interna, simulado neste trabalho com o auxilio de uma
geometria bidimensional axissimétrica, apresenta movimentos prescritos para o pistao e para
as valvulas de admissdo e de exaustdo. Estes movimentos requerem que as fronteiras da
geometria, bem como a malha nela contida, se adaptem de acordo com o angulo de manivela
(ou instante de tempo) em que o motor esta sendo simulado. Desta forma, o pistdo pode
transladar do ponto morto superior até¢ o ponto morto inferior, levando consigo os iniimeros
volumes que compde a malha da geometria. Este comportamento, andlogo as valvulas de

admissdo e de exaustdo, exige o uso de uma metodologia de malhas moéveis.
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Esta secdo tem como objetivo apresentar as equagdes dos movimentos do pistdo e das

valvulas, bem como a metodologia de malhas moveis adotada.

4.5.1 Movimento do pistdo

O movimento alternativo do pistdo na direcao axial ¢ definido através da posi¢cao do

pistdo para um dado angulo de manivela (Heywood, 1988):

4V”2+Z+a—ac0s6?—\/lz—azsin2€ A.11)

z(0)=
B
onde 6 ¢ o angulo de manivela, V. é o volume minimo do cilindro, B ¢ o diametro do cilindro,
[ ¢ o comprimento da biela e a € o brago da manivela. O curso do pistdo L ¢é igual a duas vezes
o brago de manivela a.
A geometria de um conjunto: cilindro, pistdo, biela e manivela, juntamente com as

suas varidveis caracteristicas, descritas anteriormente, pode ser visto na Figura 4.1.

zZ(8) ) . =il ¥

Figura 4.1 — Mecanismo de sistema biela-manivela usualmente utilizado em motores de

combustdo interna. Adaptado de Heywood (1988).
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4.5.2 Movimento das valvulas

As vélvulas de admissao e de exaustdo tém os seus movimentos determinados por um
polindmio de 9° grau, escrito para um afastamento maximo igual a 10 mm e um periodo total
de abertura de valvula igual a 224°. O grafico do polinomio que descreve os movimentos de
abertura e fechamento da vélvula, tanto de admissdo quanto de exaustdo, em funcdo do angulo
de manivela, pode ser visto na Figura 4.2.

Por ndo haver sido encontrado na literatura um polinomio que descrevesse este
movimento, o perfil para ambas as valvulas foi desenvolvido com base no angulo de abertura
das valvulas e no afastamento maximo. A escolha do polindmio de 9° foi adotada por
possibilitar menores derivadas nos momentos de abertura e de fechamento das valvulas, tal

como acontece em valvulas reais de motores a combustao interna.
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0.008

0.006

0.004

Afastamento [m]

0.002

0 | | | | | | | | | | | | | | h
84 112 140 168 196 224

Angulo de manivela [graus]

o
N
©
a1
(=2}

Figura 4.2 — Polindmio que descreve o movimento da valvula em funcao do angulo de

manivela.

4.5.3 Metodologia de malhas (ou fronteiras) moveis

O codigo comercial Fluent disponibiliza trés diferentes metodologias para malhas (ou
fronteiras) méveis. A metodologia escolhida para este trabalho ¢ a chamada metodologia de
camadas dinamicas (dynamic layering method). A sua escolha deve-se a sua facilidade de uso
em malhas quadrangulares em problemas bidimensionais.

Nesta metodologia, camadas de volumes vizinhos as fronteiras modveis sdo
adicionadas ou removidas de acordo com a altura dos volumes adjacentes a esta fronteira,

sendo também permitido a especificagao de uma altura ideal de volume para cada superficie
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movel. Assim, de acordo com a representagdo esquematica apresentada pela Figura 4.3, a
camada de volumes proximos a fronteira movel (camada ;) € dividida ou ligada com a camada

de volumes adjacentes a ela (camada i) de acordo com a altura /2 dos volumes da camada ;.

Camada i

Camada j h

Fronteira Movel

Figura 4.3 — Representagdo esquematica da metodologia de malhas (fronteiras) méveis

Se os volumes na camada j estiverem sendo expandidos, a segmentacdo destes

ocorrerd quando
Ty > (14 Vg (4.12)

onde /,,;, € a menor altura para o volume na camada j, Az, € a altura ideal do volume ¢ a; ¢
um fator de divisdo, definido como constante e igual a 0,4 para todas as malhas utilizadas
neste trabalho. Quando a condicdo apresentada na Eq. (4.12) ¢ atingida, os volumes sdo
divididos de maneira que a razdo entre os novos volumes seja igual a o, em qualquer lugar
sobre a fronteira movel.

Por outro lado, se os volumes da camada j estiverem sendo comprimidos, a unido

deles acontecera quando
hmin < achideal (413)

onde o, ¢ um fator de colapso, definido como constante e igual a 0,04 para todas as malhas
utilizadas neste trabalho. Quando a condi¢ao apresentada na Eq. (4.13) ¢ atingida, os volumes
da camada j s@o fundidos aos volumes da camada i.

No entanto, se a metodologia de malhas (ou fronteiras) moéveis ¢ aplicada para

camadas de volumes adjacentes a uma superficie mével que ndo se estende de uma fronteira a
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outra do dominio, ha a necessidade de separar as regides onde ocorrem as deformagdes da
malha das demais regides onde isto ndo ocorre. Esta condi¢do ¢ atingida com a criagcdo de
subdominios, estacionarios e moveis, divididos por interfaces deslizantes. A Figura 4.4 ilustra

como os subdominios sdo separados com o auxilio das interfaces deslizantes.

Interfaces
deslizantes

Subdominio
estacionario

Subdominio
estacionario

Fronteira movel

Figura 4.4 — Uso de interfaces deslizantes para subdominios moveis e estacionarios.

4.6 Condigoes Iniciais

As condic¢des iniciais para cada simulac¢do sdo definidas com base no comportamento
final da simula¢do do ciclo anterior. Como para o primeiro ciclo completo de simulagdo nao
existem dados de um ciclo prévio, os campos das propriedades sdo definidos a partir de
estimativas. Estas estimativas buscam aproximar os dados utilizados ao comportamento do
motor para o instante de tempo em que o pistdo encontra-se no ponto morto superior no final
de um ciclo completo de funcionamento.

As magnitudes das velocidades radiais e axiais s@o inicializadas com valores préximos
a 0,1 m/s. Os campos de energia cinética turbulenta e da taxa de dissipacao turbulenta sdao
também assumidos uniformes e com valores iguais a 0,3 m?/s® e 0,14 m?/s? , Tespectivamente.
Assumem-se valores manométricos de pressdo iguais a 0 Pa para o sistema de admissdo e de
800 Pa para o sistema de exaustdo e para a camara de combustdo. Os campos de temperatura
sdo iniciados com valores iguais a 298 K para o sistema de admissao, 523 K para o sistema de

exaustdo e 700 K para a camara de combustdo. Por fim, para as espécies quimicas considera-
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se que os valores iniciais reproduzem uma mistura queimada dentro da cdmara de combustao
e no sistema de exaustdo, enquanto no sistema de admissdo as mesmas variaveis sdo iniciadas
com valores que reproduzem uma mistura ndo queimada.

Ao final da simulacao do primeiro ciclo completo de funcionamento do motor sao
obtidos dados relativos a todas as propriedades em todos as células da geometria. Assim, o
segundo ciclo ¢ iniciado a partir desses dados. O mesmo procedimento ¢ aplicado aos demais
ciclos, tantos quanto forem necessarios, até ser atingido um regime permanente de

funcionamento do motor em analise.

4.7  Procedimentos de Solucao

A simulagdo ¢ iniciada a partir das condi¢des iniciais apresentadas no item anterior. O
passo de tempo ¢ definido como 10~ segundos e, conseqiientemente, o nimero de avangos no
tempo ¢ ajustado de acordo com a velocidade de rotagdo do motor. Como o motor ¢ simulado
para uma velocidade de rotacdo igual a 4500 rpm, cada ciclo possui 2667 passos de tempo.
Visto que a simulagdo total leva de 5 a 6 ciclos para ser concluida, sdo necessarios cerca de
16000 passos de tempo para a simulagdo total de um caso.

Cada passo de tempo realiza as iteracdes necessarias até o momento em que a
convergéncia seja obtida. Todas as equacdes adotam como critério de convergéncia um
residuo ponderado (scaled) menor do que 107, exceto para a equacio da energia, cujo critério
de convergéncia é satisfeito se o residuo ponderado (scaled) for menor do que 10°. A
convergéncia para estes critérios pode nao ser alcangada em todos os passos de tempo, devido

a dificuldades de convergéncia em alguns momentos da simulagdo. Nesses casos, o

procedimento avanga para o proximo passo de tempo quando sdo atingidas 100 iteragoes.



CAPITULO 5 - RESULTADOS

51 Introducio

Este capitulo tem como objetivo apresentar e discutir os resultados das simulagdes do
motor de combustdo interna a gas natural considerando diferentes condi¢des de operagao.
Primeiramente, as caracteristicas de uma condi¢do de operagao tipica sdo apresentadas para a
validagdo da solu¢do numérica e para a andlise dos aspectos gerais do funcionamento do
motor, bem como para a analise dos aspectos locais da dinamica dos fluidos e da combustao,
a partir de dados para as variagdes da pressdo, da temperatura, das fracdes massicas e de
outras varidveis de andlise. Todas as variaveis sdo obtidas de médias espaciais no interior do
cilindro. Posteriormente, apresentam-se resultados de casos simulados com a intencdo de
comparar diferentes aspectos de funcionamento do motor, tais como tempos de ignicao,
composigdes estequiométricas e temperaturas de parede do cilindro. Esta comparagdo ¢
realizada com referéncia a parametros de performance do motor para os diferentes modelos

simulados.

5.2  Analise para uma condicio de operacao tipica

Na Tabela 5.1 apresentam-se as dimensdes e caracteristicas de operagdao do motor

analisado.

Tabela 5.1 — Especificagdes da geometria e condi¢des de operagdo gerais do motor.

Numero de cilindros 1
Diametro do cilindro 79,5 mm
Curso do pistdo 80,5 mm
Comprimento da biela 129,025 mm
Comprimento do braco de manivela 40,25 mm
Diametro de ambas as valvulas 30 mm
Abertura méxima para ambas as valvulas 10 mm
Razao de compressao 10:1
Angulo de abertura da valvula de admissio 0°
Angulo de fechamento da valvula de admissao 224°
Angulo de abertura da vélvula de descarga 496°
Angulo de fechamento da valvula de descarga 720°
Pressdo de admissao 101,32 kPa
Temperatura de admissdo 298 K
Pressdo de exaustdo 102,12 kPa
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Em todas as simulacdes realizadas neste trabalho, as caracteristicas geométricas do
motor s3o mantidas constantes, enquanto os efeitos das condi¢cdes de operagdo sdo analisados
em detalhe.

Com relacao ao motor descrito na Tabela 5.1, pode-se observar que:

1. O motor ¢ naturalmente aspirado e encontra-se operando na condi¢do de valvula
borboleta completamente aberta (WOT — Wide Open Throttle). Com o intuito de simular a
diferenga de pressdo entre um leve estrangulamento na admissdo e uma leve sobre-pressao na
exaustdo, como resultado de perdas de carga, foi admitido que a pressao de admissdo situa-se
praticamente igual a atmosférica e que a pressdo de exaustdo ¢ levemente superior (em
980 Pa) a atmosférica.

2. A camara de combustido possui se¢do transversal basicamente quadrada. Isto se
configura em uma camara de combustdo com baixa razdo entre area superficial de parede e
volume interno, com o intuito de minimizar a transferéncia de calor para as paredes.

3. A abertura maxima da valvula (/ift) foi regulada em 1/3 do valor de seu didmetro, o
que se constitui em um parametro tipicamente observado em outros motores.

4. A razdo de compressao ¢ uma média dos valores encontrados para motores,
originalmente a gasolina ou a diesel, convertidos para o funcionamento com gas natural. Os
valores encontrados na literatura variam desde 8,5:1 em Caillol et al. (2002), passando por
9,2:1 em Aslam et al. (2006) e 10,5 em Thobois et al. (2003), até 12:1 em Cartellieri et al.
(1994).

5. O motor opera na auséncia de cruzamento de valvula, com 44° de retardo de
fechamento da valvula de admissao ¢ 44° de avango de abertura da valvula de exaustao.

6. O motor opera com injecdo indireta de géas natural no coletor de admissdo e a
mistura ¢ admitida no cilindro ja perfeitamente pré-misturada com ar seco padrao, utilizando-
se a composi¢ao padrao aproximada (Heywood, 1988).

7. A igni¢ao ¢ modelada através da liberagao de 100 mJ a 300 mJ de energia térmica,
dependendo da relagdo de equivaléncia, em um intervalo de tempo de 10 s.

O modelo ¢ resolvido para as condigdes previamente apresentadas e, no caso base,
para uma velocidade de rotagdo de 4.500 rpm, avango de ignicdo de 48°, temperatura de
parede igual a 403 K e relacdo de equivaléncia igual a 1. O valor de temperatura média de
parede utilizado foi obtido com base em valores médios indicados em Heywood (1988) e em
Caillol et al. (2002). Porém, o efeito da escolha deste valor na simulacdo do motor sera

analisado posteriormente.



Resultados 67

5.2.1 Testes de refino de malha

O efeito do refino de malha ¢ avaliado com o objetivo de verificar a sensibilidade da
solugdo numérica em relagdo a malha utilizada. Este efeito ¢ avaliado através da simulagdo de
um caso especifico com trés diferentes malhas computacionais. O modelo ¢ resolvido para as
condicdes apresentadas na Tabela 5.1 e para as demais condigdes referenciadas antes do inicio
desta secdo. As malhas computacionais denotadas pelos niumeros 1, 2 e 3 apresentam niveis
de refino crescente. Como a simulacdo faz uso de uma geometria moével, o nimero de
volumes de cada malha varia de acordo com o angulo de manivela do motor simulado. Assim,
cada uma das malhas possui um nlimero maximo ¢ um nimero minimo de volumes em um
ciclo completo de simulagdo, conforme indicado na Tabela 5.2. Todas as malhas sdo
equivalentes na maior parte dos sistemas de admissdo e de exaustdo, com as diferengas no
refino sendo restritas apenas as regides de passagem das valvulas de admissdo e de descarga,
bem como no interior do cilindro (excetuando-se as regides proximas a parede). A Figura 5.1
apresenta um corte, para um angulo de manivela de aproximadamente 200°, da geometria de

cada uma das trés malhas utilizadas na simulacao.

Tabela 5.2 — Numeros de volumes das malhas computacionais.

Numero de Volumes
Minimo (ponto morto superior)  Maximo (ponto morto inferior)

Malha 1 5.990 20.830
Malha 2 6.940 30.730
Malha 3 8.500 49.290

O refino da malha no interior do cilindro tem como objetivo verificar a dependéncia
dos resultados numéricos para as interagcdes (dindmica do escoamento, combustdo, etc.) que
ocorrem nesta regido em relagdo a discretizagdo espacial.

O modelo de turbuléncia aqui adotado faz uso de fungdes-parede para avaliar as
transferéncias de calor e de quantidade de movimento junto as superficies solidas. Estas fungdes,
por sua vez, exigem uma distancia adequada entre a parede e ponto nodal do volume adjacente, a
fim de respeitar a condi¢do de nivel de turbuléncia assumido nas funcdes. Esta distancia ¢

. ’ A . . + * 4 LY . 4
referenciada através de um parametro adimensional y (= uyl v), onde y ¢ a distancia até a

1/2

parede, v ¢ a viscosidade cinematica do fluido e u [: (z,,/p) ] ¢ a velocidade de friccdo. Para

as fungdes adotadas neste trabalho, os valores de y' devem permanecer dentro da faixa
5 <y" < 30. Em fun¢do do exposto, ¢ para garantir que os resultados numéricos ndo apresentem

valores distorcidos e/ou ndo-vélidos para a condi¢do de turbuléncia adotada, o refino de malha
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ndo ¢ aplicado as regides proximas a parede. Durante a simulacdo da operagdao do motor, a maior

parte dos pontos nodais junto as paredes apresentaram valores de y” acima de 8.

(a) (b)

(c)
Figura 5.1 — Malhas computacionais para o angulo de manivela de 200°: (a) malha 1,

(b) malha 2 e (¢) malha 3.

No entanto, o refino de malha deve garantir a correta modelagem da deposi¢dao de

energia causada pela ignicdo e, assim, a conseqiiente propagacdo da frente de chama ao longo
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da mistura ar/combustivel. Segundo informagdes contidas na documentag¢do do codigo Fluent
(2006), instabilidades sdo inerentes a0 modelo de ignicdo e podem ser dependentes da malha,
especialmente nas proximidades do inicio do evento de ignicdo, momento no qual o modelo
reduz a difusdo para simular o crescimento inicial laminar do nucleo da igni¢do. As
instabilidades sdo suscetiveis, ainda, a erros numéricos que podem ser aumentados quando a
malha ndo esta alinhada com a propagacdo da chama (Fluent, 2006). Assim, por estas razdes, a
deposi¢ao de energia da ignicao foi realizada junto a parede da valvula de admissao, onde a
malha ¢ refinada ¢ de onde a frente de chama pode se propagar com um certo grau de
alinhamento com a malha.

A malha do interior do cilindro ¢ construida, para cada uma das trés malhas, com base
em um volume inicial fixo, junto a parede, com altura igual a 0,1 mm. A partir desse volume
inicial, os demais volumes de cada uma das trés malhas sdo gerados com base em uma taxa de
crescimento de 15%, permitindo um aumento nas dimensdes dos volumes a medida que estes se
distanciam da parede. O maior volume no interior do cilindro para a malha 1 ¢ limitado a uma
altura igual a 0,5 mm, enquanto, para as malhas 2 e 3, as maiores dimensdes sdo limitadas a
0,4 mm e 0,3 mm, respectivamente.

Os parametros globais de desempenho obtidos para o motor simulado com os trés
refinos de malha sdo apresentados na Tabela 5.3. Como se pode observar, os resultados para

os diferentes refinos de malha sdo bem similares entre si.

Tabela 5.3 — Parametros de desempenho para os diferentes refinos de malha.

Refino de malha
Malha 1 Malha 2 Malha 3

Eficiéncia volumétrica 0,74 0,74 0,73
Trabalho [J] 335,80 344,49 361,35
Torque [N.m] 0,47 0,48 0,50
Poténcia [kW] 12,59 12,92 13,55
Eficiéncia de conversdo do combustivel 0,33 0,34 0,36

Consumo especifico de combustivel [g/kWh] 219,12 211,83 200,63

A diferenga na eficiéncia volumétrica para os diferentes refinos de malha ¢ de menos
de 1,5%. Os demais parametros (trabalho, torque, poténcia, eficiéncia de conversdo do
combustivel e consumo especifico) apresentam variagdes maiores, mas inferiores a 9,5%. Em
uma analise das variagdes registradas de um ciclo a outro, nenhuma das malhas apresentaram
variagoes ciclo-a-ciclo acima de 5%.

As simulagdes foram executadas em um PC Pentium® IV 3,6 GHz com 2 Gb de

memoéria RAM. O avango no tempo para a malha 1 foi determinado em 1.10” s, enquanto, para
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as malhas 2 e 3, o incremento de cada passo de tempo foi de 5.10° s. O numero de passos de
tempo necessarios para a simulacdo de um ciclo completo para a malha 1 foi de 2667, enquanto
para as malhas 2 e 3 foram necessarios 5334. Em funcdo dessas diferencas, o tempo médio de
simulagdo para um ciclo completo variou muito de acordo com a malha utilizada. Por exemplo,
para a malha 1 foram necessarias em torno de 23 horas para a simulagdo de um ciclo completo,
ao passo que para as malhas 2 e 3 esse tempo chegou a 48 horas e 72 horas, respectivamente.

A Figura 5.2 apresenta um comparativo entre as curvas de pressao no interior do
cilindro para o quinto ciclo de operacdo de cada um dos trés refinos de malha. Como as
curvas coincidem para os angulos de manivela do inicio e do final do ciclo, os resultados sdao
apresentados somente para os angulos de manivela intermedidrios com o objetivo de

evidenciar as diferencas originadas pelo emprego das diferentes malhas.
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Figura 5.2 — Pressao no interior do cilindro em func¢ao do angulo de manivela.

Verifica-se na Figura 5.2 que, mesmo suprimidos os angulos de manivela inciais e
finais, as curvas ainda apresentam o mesmo comportamento. As diferengas se evidenciam para
o intervalo que vai do angulo de manivela igual a 340° até¢ o angulo igual a 460°. A maior

diferenca registrada para o pico de pressao foi da ordem de 5,5 bar entre as malhas 1 e 3.
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5.2.2 Analise dos aspectos gerais e locais do funcionamento do motor

A andlise do caso base tem como foco as curvas de pressdao e temperatura no interior
do cilindro, as vazdes nas valvulas, as temperaturas e as velocidades nas valvulas de admissao
e de exaustdo em funcdo do angulo de manivela, além dos vetores velocidade, dos campos de
temperaturas e intensidades turbulentas no interior da cdmara de combustdo, dentre outros. As
simulagdes deste caso, bem como dos demais casos deste trabalho, excetuando-se os testes de
refino de malha apresentados na se¢do anterior, foram realizadas com base na malha 1
apresentada anteriormente. Esta decisdo foi tomada em fung¢do de que as diferencgas
observadas nos testes de malha foram pequenas, ndo justificando o uso da malha de maior
custo computacional (malha 3).

A Figura 5.3 apresenta a pressdo e a temperatura dentro do cilindro em fungdo do

angulo de manivela.
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Figura 5.3 — Pressdo e temperatura, respectivamente, no interior do cilindro em fun¢do do

angulo de manivela.

Como pode ser observado, a pressdo e a temperatura iniciais apresentam os mesmos
valores da pressdo e da temperatura finais do ciclo, ou seja, como o motor ¢ simulado em
ciclos completos, as propriedades no inicio do ciclo refletem os valores das propriedades no
final do ciclo anterior de simulagao.

No inicio do ciclo, em 0°, a pressdao de cerca de 1,5 bar, comega a diminuir para um
valor um pouco abaixo de 1,0 bar, visto que neste instante a valvula de admissdo inicia a sua
abertura e a pressao no coletor de admissdo ¢ de 1 bar (absoluto). O mesmo comportamento ¢
observado para a temperatura, que de um valor préximo a 900 K, que corresponde a

temperatura dos gases residuais na camara de combustdo, diminui até um valor aproximado
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de 300 K, ou seja, uma temperatura um pouco acima da temperatura do sistema de admissao.
Nota-se que a temperatura permanece um pouco acima da temperatura de admissao em fungao
da mistura com o gas residual remanescente no cilindro. Durante o periodo de admissdo, a
temperatura da mistura sobe devido a transferéncia de calor com as paredes do cilindro, que
estdo com uma temperatura ligeiramente maior que a temperatura de admissdo. A partir do
momento em que o angulo de manivela ultrapassa o ponto morto inferior (180°), na auséncia
de refluxo de gas para o coletor de admissdo (backflow), a mistura ¢ comprimida pela
diminuicao do volume da camara de combustao e, assim, ocorre uma elevagao dos valores de
pressdo e de temperatura dentro do cilindro. Esta elevacdo de pressdo e temperatura se
intensifica apds o fechamento da valvula de admissdo até o momento da deposicdo de energia
térmica pela faisca de ignicao.

As curvas de pressao e de temperatura atingem seus gradientes maximos logo apds a
igni¢do, quando a mistura que se encontra comprimida dentro da cdmara de combustido tem
sua queima iniciada e o calor liberado pela reagdo eleva os niveis de temperatura e,
conseqiientemente, os niveis de pressdo. O pico de pressdo, que ocorre logo apds o ponto
morto superior (360°), atinge um valor préximo a 39,6 bar, enquanto o pico de temperatura
alcanca um valor préoximo a 2.100 K. Dai em diante, quando o cilindro inicia a sua expansao,
o motor realiza trabalho e os gases queimados trocam calor com as paredes do cilindro e os
niveis de pressdo e temperatura comegam a diminuir no interior do cilindro.

No momento em que a valvula de exaustdo abre, as curvas de pressao e temperatura
sofrem uma descontinuidade e existe uma forte queda de pressdo no interior do cilindro. O
nivel relativamente elevado de pressdao, no momento de abertura da valvula de exaustdo, ¢
responsavel por um escoamento compressivel com alta velocidade, podendo atingir condi¢des
de escoamento sbnico, na regido da sede da valvula de exaustdo (blowdown). Com o
escoamento através do sistema de exaustdo, os valores de pressdo e temperatura no interior do
cilindro tendem a assumir os valores de pressdo e temperatura encontrados no sistema de
exaustdo. Apds atingir o ponto morto inferior, 0 movimento ascendente do pistdo completa o
bombeamento dos gases queimados para o sistema de exaustdo (displacement). Isto permite
que a mistura queimada seja descarregada e que, esvaziado, o cilindro esteja pronto para
receber uma nova mistura ar/combustivel no ciclo seguinte.

A Figura 5.4 apresenta uma comparagdo entre as curvas de pressdo e temperatura no
interior do cilindro para o motor operando em condi¢do normal (com combustdo) e para o
motor na condicdo “motorizada” (sem combustdo). A curva de pressdo para O caso
“motorizado” apresenta o comportamento esperado, apresentando similaridade com a curva

de pressdo para o caso com combustdo até o instante de igni¢do, bem como apresentando o



Resultados 73

comportamento de compressdo e expansdo dos gases esperado para um motor que trabalha
sob a forma tipica de um compressor. O mesmo comportamento pode ser verificado para a
curva de temperatura, apresentando menores niveis em relagdo ao caso com combustdo, para
o ciclo completo do motor. Os menores niveis de temperatura no instante inicial de admissao
se devem a auséncia de gases residuais do ciclo anterior, visto que, para o caso “motorizado”,

0 motor ndo realiza a combustao.
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Figura 5.4 — Pressdo e temperatura, respectivamente, no interior do cilindro para um motor

“motorizado” em fun¢do do angulo de manivela.

A Figura 5.5 apresenta os valores de fluxo de massa nas valvulas de admissao e de
exaustdo em fun¢do do angulo de manivela do motor. Da figura, é possivel observar que o
maior fluxo de massa na valvula de admissao ocorre proximo do angulo de manivela igual a
110°, ou seja, a posi¢do em que a valvula atinge sua abertura (/iff) méxima. Entretanto, o
mesmo nao ocorre com a valvula de exaustdo, que apresenta o maior fluxo proximo do angulo
de manivela igual a 540°, ao invés de apresentd-lo na posicdo de maior abertura. Este
fendmeno pode ser explicado pelos niveis elevados de pressdao dentro do cilindro no instante
em que a valvula de exaustdo inicia a sua abertura e pelos niveis de pressdo no sistema de
exaustdo, o que cria uma diferenca de pressdo suficientemente grande para expulsar os gases
queimados para fora do cilindro. Assim, o processo de exaustdo ¢ caracterizado por uma
regido de exaustdo induzida pela alta diferenga de pressdo entre a pressao no interior do
cilindro remanescente da combustdo e a pressdao no conduto de exaustido (blowdown) seguida
por uma regido de exaustdo induzida pela pressdo gerada pelo movimento ascendente do

pistao (displacement).
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Figura 5.5 — Fluxos de massa nas valvulas de admissdo e de exaustdao em fun¢ao do angulo de

manivela.

Uma caracteristica observada ¢ a condi¢do de refluxo que acontece na valvula de
admissao no momento de sua abertura. Este fenomeno acontece em fungao da pressao dos
gases residuais na cadmara de combustao atingir o equilibrio com a pressao de exaustdo, que ¢
ligeiramente superior a de admissdo. Por sua vez, um pequeno refluxo que acontece no
momento de fechamento da valvula de admissdo ¢ resultado da diminui¢do do volume da
camara de combustdo, visto que hé atraso no fechamento da valvula, que acaba por expulsar
uma pequena parcela da massa que havia entrado no cilindro durante toda a admissdo da
mistura ar/combustivel.

O fluxo na valvula de exaustdo apresenta uma inflexdo para o angulo de manivela
préximo dos 610°. Neste momento, o fluxo da mistura queimada de gases descarregada para o
sistema de exaustdo, que estava anteriormente ocorrendo como resultado da diferenca de
pressao remanescente da combustdo no interior do cilindro, passa a ser controlada pela
pressdo decorrente da reducdo do volume da camara de combustdo com o movimento
ascendente do pistdo. Ou seja, passa-se de um regime controlado pelo blowdown para um
regime controlado pelo displacement (Heywood, 1988).

A Figura 5.6 apresenta a temperatura dos gases na secdo de saida da valvula de
exaustdo em funcdo do angulo de manivela. O local exato da medi¢do na se¢do de saida da

valvula de exaustdo ¢ identificado na Figura 5.7. No momento de abertura da valvula de
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exaustdo, os gases queimados do ciclo atual misturam-se aos gases queimados no ciclo
anterior, ou seja, misturam-se aos gases remanescentes no inicio do sistema de exaustdo,
fazendo com que a temperatura na abertura de admissdo cres¢a de cerca de 520 K (gases
remanescentes) para um valor aproximado de 1400 K (gases remanescentes misturados aos
gases queimados no ciclo atual). A temperatura dos gases de exaustdo apresenta logo em
seguida uma queda em virtude da transi¢do entre os fendmenos de blowdown e de
displacement causado pelo pistdo, pois ocorre uma inflexdo no fluxo de exaustdo dos gases e

um aumento no fluxo de calor para a valvula de exaustao.
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Figura 5.6 — Temperatura dos gases na secao de saida da valvula de exaustao em fun¢do do

angulo de manivela.

A partir do angulo de manivela igual a 540°, quando ¢ iniciado o movimento
ascendente do pistdo e a conseqiiente diminui¢do da camara de combustdo, a mistura
queimada ¢ comprimida e, como o calor ndo consegue ser totalmente dissipado para as
paredes da camara de combustdo, ocorre um pequeno aumento da temperatura no interior do
cilindro (Figura 5.3), como também um aumento da temperatura dos gases na passagem pela
valvula de exaustao (Figura 5.6). Logo apos este instante, como os niveis de pressdo no
interior do cilindro ja encontram-se proximos dos valores do sistema de exaustdo e continua a
ocorrer a transferéncia de calor para as paredes em contato com o gas no interior da cdmara de

combustdo, a temperatura dos gases na passagem da valvula de exaustdo diminui
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gradativamente até atingir um valor aproximado de 1000 K, que coincide com a temperatura

no interior do cilindro para o instante final deste ciclo.
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Exaustdo

Valvula
de Exaustio

Eixo de Simetria

Figura 5.7 — Secdo de saida da valvula de exaustao.

A Figura 5.8 apresenta a variagdo do nimero de Mach, calculado com base no moédulo
da velocidade média da mistura na secdo de saida da valvula de admissdo, em funcdo do

angulo de manivela. Naturalmente, o nimero de Mach varia em fun¢do da drea de passagem e

do fluxo de massa da valvula.
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Figura 5.8 — Numero de Mach em fung¢do do angulo de manivela.
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Logo no inicio da abertura da véalvula, a massa residual do final do ciclo anterior sai do
cilindro, visto que a pressdo no interior do cilindro ¢ maior do que no sistema de admissao,
conforme discutido anteriormente. Em fun¢do disto e da pequena area de passagem da
valvula, o nimero de Mach apresenta um valor proximo a 0,7, mas decaindo entdo
bruscamente até um valor praticamente nulo quando ndo ha fluxo liquido de massa na véalvula,
devido a equalizagdo de pressdo entre o sistema de admissdo e o interior do cilindro. Apos
este instante, o nimero de Mach volta a crescer, pois a expansao provocada pelo movimento
descendente do pistdo cria um campo de pressdo favordvel a admissdo da mistura
ar/combustivel e ao conseqiiente aumento no fluxo desta mistura. O numero de Mach
permanece estabilizado até o angulo de manivela de 115°, quando, entdo, a valvula de
admissao inicia o seu movimento de fechamento. Com a diminui¢do do fluxo de admissao
ocorre a diminui¢do do niumero de Mach. Por volta do angulo de manivela de 210°, volta a
ocorrer o mesmo comportamento de escoamento de retorno registrado no inicio da abertura da
valvula de admissdao. O movimento ascendente do pistdo acaba expulsando parte da mistura
admitida pelo cilindro e, assim, com a inversdo da dire¢do do fluxo de massa, o numero de
Mach cai a zero, voltando finalmente a niveis proximos a 0,2, em funcao da pequena area de
passagem apresentada pela valvula de admissdo no momento do seu completo fechamento.
Observa-se, dos resultados, que os efeitos de compressibilidade sdo significativos para a
maior parte do escoamento na regido da abertura da valvula de admissao.

A Figura 5.9 apresenta a pressdo e a temperatura dos gases na se¢do transversal da

valvula de admissdo em fun¢do do dngulo de manivela.
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funcao do angulo de manivela.
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Como o nimero de Mach varia em fung¢ao do fluxo de massa na valvula, a pressdo e a
temperatura na area de abertura da valvula servem como propriedades que caracterizam este
fluxo de massa. A pressdo na area de passagem da valvula varia muito pouco, apresentando
niveis de variagdo da ordem de 0,5 bar. Por sua vez, a temperatura apresenta uma maior
variagdo nos instantes iniciais da abertura da valvula, mais precisamente no periodo de 0° a
25°. Este fendmeno, conforme visto anteriormente, acontece em funcdo da pressdo dos gases
residuais na camara de combustio entrar em equilibrio com a pressdo na exaustdo, que ¢
ligeiramente superior a de admissdo, provocando o refluxo de gases residuais da camara de
combustdo, e o aumento da temperatura dos gases na area de passagem da valvula. No
restante da admissdo a temperatura dos gases permanece praticamente constante.

A Figura 5.10 apresenta a razdo entre a massa de oxigénio e a massa de metano que ¢é
admitida pelo cilindro através da valvula de admissdo em funcdo do angulo de manivela.
Neste caso, a mistura estequiométrica ar/combustivel ¢ formada, em fracdo massica, por
0,22026 de O, e por 0,05507 de CH4. Desta forma, a razdo de admissao de O,/CH,4 deveria ser

igual a aproximadamente 4,0.
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Figura 5.10 — Razdo de admissao O,/CH4 em fungdo do angulo de manivela: (a) entre os

angulos de manivela de -45° a 270° e (b) entre os angulos de manivela de 0° a 25°.

Através da Figura 5.10 verifica-se que esta razao flutua até o angulo de manivela igual
a 20°. Este periodo de operagao coincide com o refluxo que acontece na valvula de admissao
no momento de sua abertura, conforme verificado anteriormente através da analise da Figura
5.5. Nesses instantes, uma parte dos gases residuais do ciclo anterior sai do cilindro pela

valvula de admissdo e, assim, mistura-se com 0s gases na composi¢do estequiométrica, e,
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entdo, sdo admitidos. Este efeito ndo deve ser confundido com o mecanismo de EGR (exhaust
gas recirculation) interno, visto que neste motor ndo ha cruzamento de valvulas.

No entanto, verifica-se que para angulos de manivela superiores a 20°, a propor¢ao
estequiométrica da mistura ar/combustivel adquire o seu valor correto e assim permanece até
o fechamento da véalvula de admissdo no angulo de manivela igual a 224°. At¢é mesmo o
pequeno refluxo proximo ao fechamento da valvula possui razdo oxigénio/metano igual a 4,
indicando que o escoamento de admissdo exerce um efeito de scavening, ou seja, empurra a
fracdo residual para regides afastadas na camara de combustao.

A Figura 5.11 apresenta a fracdo massica de oxigénio e de didxido de carbono em

fun¢do do angulo de manivela.
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Figura 5.11 — Fragdo madssica para o O, e 0 CO; em fun¢do do angulo de manivela.

Verifica-se que no inicio do ciclo as concentracdes de oxigénio e dioxido de carbono
crescem e diminuem, respectivamente. Como resultado da admissdo da mistura
ar/combustivel para dentro do cilindro, a concentracdo de didxido de carbono caracteristica
dos gases residuais do ciclo anterior ¢ diluida pelo ar admitido. A concentracdo de oxigénio
aumenta até o fechamento da valvula de admissdo, e esta ¢ a concentragdo que existird no
inicio da combustdo. Entdo, a partir de 320°, as concentragdes de gases comegam a mudar em

funcdo da reacdo de combustdo que ocorre dentro do cilindro. Nota-se que a taxa de
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conversao média global de combustivel pode ser obtida a partir da variacdo com o tempo da
fragdo massica de oxigénio, da pressdo e da temperatura, como pode ser observado pela

seguinte equacao:

d 1 d 1dv, 1dT 14
M comb :_pl/[ ﬁ_i_yo __’___+__p (51)
a v Vi T di pd

onde mqomp € a massa de combustivel, v é a viscosidade cinematica, V; ¢ o volume total da
camara de combustao e yo € a fragdo massica de oxigénio.

De acordo com a Figura 5.11, a duracdo total da conversdo do combustivel ocorre
entre os angulos de manivela de 312° a 420°, o que significa que o angulo total de queima ¢
igual a 108°. Este angulo total de queima corresponde ao intervalo do inicio da igni¢do até o
final do processo de propagacdo da chama, arbitrariamente estipulado como o angulo de
manivela no qual se atinge 90% de conversdo da massa inicial de combustivel. Apos 520°,
ambas as fracOes massicas apresentam valores constantes até o final do ciclo. Estes valores
constantes confirmam o fim do processo de combustdo. Observa-se que o modelo aqui
adotado ndo leva em consideragdo fontes adicionais de hidrocarbonetos, como as parcelas
decorrentes das cavidades no interior da cadmara de combustao (crevices), adsorvida no filme
de oleo, etc.

Admitindo que a frente de combustao seja fina, uma caracteristica que sera explorada
mais tarde, pode-se estudar as caracteristicas da fracdo de gases nao queimados a montante da
frente de combustdo, e da fracdo de gases queimados a jusante da frente de combustdo. Esta
divisdo da mistura na camara de combustdo em fracdo queimada e fragdo ndo queimada ¢
tipica de modelos zero-dimensionais aplicados a motores a combustdo interna de igni¢ao por
centelha (Heywood, 1988). O uso de um modelo numérico capaz de detalhar localmente o
fendmeno permite que essas caracteristicas sejam avaliadas.

A Figura 5.12 mostra a variagdo com o angulo de manivela da temperatura da fragdo
de mistura queimada. A temperatura dos gases queimados é obtida da média massica dos
volumes da malha computacional que possuem uma fracdo madassica de metano abaixo de

0,0055, ou seja, 10% da fragdo méssica de metano na mistura estequiométrica ar/combustivel.
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Figura 5.12 — Temperatura dos gases queimados em fun¢do do angulo de manivela.

Verifica-se que a temperatura dos gases queimados inicia-se a temperatura do pacote
de mistura que recebe a deposi¢do da energia da ignicdo. A energia utilizada para a vela
(100 mJ) ¢ depositada no volume do nucleo de igni¢gdo com didmetro de 2 mm. Assumindo
que no tempo de deposi¢io de energia (10™ s) o nucleo permanece adiabatico, que o calor
especifico médio dos gases no nticleo ¢ de 1.170 J/kg.K e que a temperatura inicial da mistura
¢ de 500 K, este nucleo atinge uma temperatura da ordem de 3.500 K. Ou seja, um valor de
temperatura correspondente ao pico de temperatura observado na Figura 5.12. Logo ap0s este
momento, a temperatura diminui por dois efeitos. O primeiro se deve a conduga@o de calor na
fase gasosa do nucleo de ignicdo para os gases que o circundam. A condugdo de calor
molecular ¢ aumentada pela turbuléncia da mistura e, do ponto de vista de modelagem,
existem limitagdes da aplicagdo de modelos RANS para regides pequenas da ordem do nucelo
de igni¢do. O segundo efeito ¢ a diluicdo dos gases no nucleo de igni¢do pela mistura
queimada na propaga¢do da combustdo para as regides vizinhas ao nucleo de ignicdo. A
temperatura de chama adiabatica para uma mistura estequiométrica, formando produtos
saturados de combustdo, na pressdo e temperatura onde inicia-se a combustao (7 atm e 500
K), para uma deflagracdo a pressdo constante, ¢ 2474 K. Nota-se que a queda inicial da
temperatura dos gases queimados aproxima-se deste valor. A seguir, esta temperatura volta a

subir a medida que o volume do cilindro diminui e, entdo, com o aumento da pressdo no
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cilindro, ocorre um aumento da temperatura de combustdo. Por fim, apds o angulo de
manivela relativo ao ponto morto superior, a temperatura volta a cair em funcdo da expansao
dos gases no interior do cilindro e da transferéncia de calor dos gases queimados para as
paredes do cilindro.

A Figura 5.13 apresenta os fluxos de calor dos gases para as paredes em contato com a
camara de combustdo, ou seja, as paredes do cabegote, do cilindro, do pistao e das valvulas de

admissao e de descarga.
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Figura 5.13 — Fluxo de calor dos gases para as paredes em contato com a camara de

combustdo.

Verifica-se que a ordem de magnitude desta troca de calor aproxima-se dos
2,2 MW/m?, porém por um periodo de tempo da ordem de apenas 10™ segundos. O maior
fluxo de calor ocorre nas valvulas de admissdo e de descarga em fungdo de ambas estarem
localizadas na regido central do cilindro e proximas do local de deposicdo de energia de
ignicdo. Vale destacar uma descontinuidade no fluxo de calor na vélvula de exaustdo no
angulo de manivela préximo a 500°. Conforme visto anteriormente, este ¢ o momento de
abertura da valvula de exaustdo que permite que os gases queimados deixem o interior da
camara de combustdo. Assim, o escoamento dos gases para fora do cilindro causa um
aumento da transferéncia de calor para a valvula de exaustdo. Segundo Heywood (1988),
picos de fluxo de calor para o cabegote (valvulas) entre 1,5 ¢ 3,0 MW/m® foram verificados
em motores operando sob condi¢des normais de rotagdo e carregamento.

O fluxo de calor para o pistdo apresenta niveis proximos a 1 MW/m® e os picos de
fluxo de calor acontecem no momento em que o pistdo encontra-se no ponto morto superior e

cerca de 60° apos o inicio da expansdo na camara de combustdo. Os dois picos de pressao
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coincidem com o contato da frente de combustdo com a superficie do pistdo. No primeiro
pico, o contato da frente de combustdo ¢ fruto do pequeno volume da cdmara associado a
frente de combustdo do kernel da igni¢cdo. No segundo pico, o contato da frente de combustao
¢ fruto do final do processo de queima da mistura ar/combustivel.

A Figura 5.14 apresenta o diagrama pressdo-volume para o caso base. Através desta
figura ¢ possivel analisar os trabalhos realizados sobre e pelo motor e, juntamente com outras

caracteristicas obtidas, apresentar os parametros globais de desempenho do motor.
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Figura 5.14 — Diagrama pressao-volume para o caso especifico em analise.

O ciclo tem seu inicio com uma pressao manométrica de 0,5 bar e volume do cilindro
de 50 cm’, ou seja, no ponto morto superior. A partir dai 0 motor passa a realizar o
bombeamento da mistura ar/combustivel para dentro do cilindro e, desta forma, recebe
trabalho. No momento em que o pistdo atinge o ponto morto inferior, a pressdo comega a sua
elevagdo em fungdo da compressdo dos gases presentes no interior do cilindro. Este aumento
de pressdo também caracteriza o recebimento de trabalho pelo motor, visto que para este
aumento de pressao ocorre uma diminui¢cdo do volume da cadmara de combustao.

O motor passa a realizar trabalho no momento em que atinge o ponto morto superior,
pois neste instante a energia dos gases queimados, liberada na forma de pressao, ¢ expandida
através do aumento do volume da camara de combustao. Este trabalho ¢ realizado até o ponto

morto inferior, quando a camara de combustdo passa mais uma vez a receber trabalho até o
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final do ciclo do motor. A regido do ciclo que corresponde a admissdo e a exaustdo
apresentam as caracteristicas tipicas de um motor levemente estrangulado, ou seja, a situagao
de valvula borboleta completamente aberta (WOT — wide open throttle). Esta situagdo ¢
obtida, neste modelo, em fun¢do da auséncia de quaisquer restri¢gdes no sistema de admissao,
ou seja, em razao da auséncia de uma valvula borboleta capaz de regular o fluxo da mistura
ar/combustivel para dentro do cilindro.

A Figura 5.15 apresenta o valor para o ¢, no interior do cilindro em fungdo do dngulo
de manivela. O valor para o ¢, de cada uma das espécies quimicas que participam da
combustdo ¢ definido por dois polindmios em fun¢do da temperatura (para duas faixas de

temperatura) de quinto grau cada um (as espécies quimicas sdo assumidas como gés perfeito).
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Figura 5.15 — ¢, no interior do cilindro em func¢do do angulo de manivela.

A variagdo do c, reflete a variagdo da temperatura ¢ da composi¢do da mistura. Os
gases que sdo produtos da combustdo (CO, e H,O) possuem c, maior do que os reagentes.
Assim, a diminui¢do do ¢, durante a admissdo deve-se a diminui¢do da temperatura e a
dilui¢do com o ar. O pico de ¢, ocorre em um angulo de manivela préximo ao do pico de
temperatura.

A Figura 5.16 apresenta o valor da razdo de calores especificos, y (=cy/cy), no interior

do cilindro em func¢do do angulo de manivela. Verifica-se que y apresenta um valor maximo
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de 1,38, proximo ao valor de 1,4 para o ar seco, e valor minimo igual 1,25. O valor médio de

vy corresponde a 1,32.
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Figura 5.16 — v (cy/cy) no interior do cilindro em fung¢do do dngulo de manivela.

A velocidade de progacdo da frente de chama varia de acordo com diversos fatores,
dentre eles encontram-se as propriedades de cada combustivel e a dinamica do escoamento da
mistura ndo-queimada. Uma caracteristica intrinseca de cada mistura de combustivel e
oxidante ¢ a sua velocidade de chama laminar. Esta velocidade ¢ definida como a velocidade
relativa e normal a frente de chama com que os gases nao-queimados se aproximam da frente
de chama e se transformam em produtos de reacdo sob condi¢cdes laminares de escoamento.
Rigorosamente, esta ¢ a velocidade de deslocamento (displacement flame speed) (Poinsot et
al., 2000). Um grafico da velocidade de chama laminar para diversos combustiveis em fungao
da razdo relativa combustivel/ar ¢ apresentado na Figura 5.17.

No entanto, a propagacdo da frente de chama de combustdo na mistura pré-misturada
no interior da camara de combustdo, conforme discutido anteriormente, ¢ influenciada pelo
campo de escoamento local dos gases nao-queimados. Desta forma, a velocidade de
propagacao da frente de chama ¢ uma fun¢ao do combustivel e da sua relagdo estequiométrica
com o ar, bem como das caracteristicas do escoamento para a mistura ndo-queimada

(temperatura, intensidade turbulenta, velocidade, pressao, etc.).
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Figura 5.17 — Velocidade de chama laminar para diversos combustiveis em fungdo da razdo

relativa combustivel/ar, para 1 atm e 300 K. Adaptado de Heywood (1988).

Aqui, pode-se fazer uma estimativa da velocidade de combustdo a partir dos campos
de temperatura. A Figura 5.18 apresenta os contornos de temperatura para diferentes angulos
de manivela. Tomando-se a isoterma de 1800 K como referéncia ¢ medindo o deslocamento
médio desta isoterma entre dois intervalos de tempo consecutivos, pode-se estimar a
velocidade absoluta da chama, ou seja, a velocidade da chama em relacdo a um referencial
fixo. A velocidade absoluta média de propagacdo da frente de chama, considerando um
intervalo de cerca de 54°, entre os angulos de manivela de 318° a 372°, é de cerca de 15,6
m/s.

A obtencao da velocidade de propagagdao da chama em relagdo ao escoamento exigiria
o calculo da média da velocidade do escoamento nestes mesmos intervalos de tempo para a
posterior subtracdo da velocidade absoluta da chama. Este procedimento ndo foi realizado em
virtude do enorme tempo necessario para a realizacdo desta atividade. Mesmo que a
velocidade de propagacdo de chama ndo tenha sido calculada, a velocidade absoluta de chama
fornece uma boa estimativa do comportamento da frente de combustdo para a queima da
mistura de ar e metano.

A Figura 5.19 apresenta os vetores velocidade para os angulos de manivela iguais a
60° e a 90°. Verifica-se, através dos vetores velocidade, a magnitude da velocidade do
escoamento no processo de admissdo da mistura ar/combustivel pelo motor. Na secdo de

passagem da valvula de admissdo, o escoamento adquire niveis de velocidade proximos a 250
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m/s e, a medida que o escoamento circula pelo interior do cilindro, a velocidade ¢ reduzida

para valores proximos a 50 m/s.
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Figura 5.18 — Campos de temperatura [K] para diferentes angulos de manivela: (a) 336°, (b)
354° ¢ (c) 372°.

Na primeira imagem, Figura 5.19 (a), aparecem cinco grandes regides de recirculacao

no interior do cilindro: duas proéximas ao cabegote, duas a meio caminho entre a regido central
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e a parede do cilindro e uma na regido central do cilindro proéxima a valvula de admissdo.
Vetor velocidade = 100 [m/s]

Estes padrdes de escoamento sdo tipicos do que se denomina de fumble (Heywood, 1988).
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Figura 5.19 — Campos de velocidade para dois angulos de manivela: (a) 60° e (b) 90°.
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Na segunda imagem, Figura 5.19 (b), no entanto, aparecerem quatro grandes regides
de recirculagdo: trés a meio caminho entre a regido central e a parede do cilindro e uma nas
proximidades da valvula de admissdo. Estas regides correspondem, assim como na imagem
anterior, a0 movimento de tumble, criado em razdo do movimento descendente do pistdo.
Estes vetores velocidade, juntamente com os campos de intensidade turbulenta que sdo
apresentados logo a seguir, sdo de grande importancia para a andlise do processo de
combustao dos diferentes casos simulados.

A Figura 5.20 ilustra os campos de intensidade turbulenta para os angulos de manivela
iguais a 60° e a 90°. O nivel de intensidade turbulenta tem um papel fundamental na
propagacdo da frente de chama e pode ser ajustado através de vdarias técnicas, tais como
modifica¢des do sistema de admissdo e da geometria da cdmara de combustdo. De fato, um
importante objetivo do sistema de indug¢dao € o de prover o maximo possivel de ar para o
cilindro, e a0 mesmo tempo, estabelecer um padrdo de escoamento favordvel para a igni¢do e
posterior combustdo da mistura.

O escoamento proveniente do sistema de admissdo sai da valvula na forma de um jato
conico que se separa tanto da superficie da valvula como da superficie do assento da valvula.
A interacdo entre este jato e a regido interna do cilindro (shear layer) resulta em uma grande
produgdo de energia cinética turbulenta. A deformac¢do do escoamento na borda do jato gera a
maior parte da turbuléncia presente no interior do cilindro durante o processo de indu¢do. No
entanto, a medida que o pistdo se aproxima do ponto morto inferior, o jato passa a perder
quantidade de movimento e, conseqiientemente, a producdo da turbuléncia ¢ reduzida
rapidamente pelo decaimento da taxa de deformagdo do escoamento.

Apo6s o fechamento da valvula de admissdo, o campo de escoamento presente no
interior do cilindro € a condicao inicial para o estdgio da compressdo. Quando o pistao inicia o
movimento de subida, o padrdo de recirculagdo do escoamento fruto do processo de indugao
(tumble) ¢ amortecido pelas forgas de pressdo. Apesar do alto grau de ndo-homogeneidade da
turbuléncia durante o processo de inducdo, no processo de compressdo tanto esta
caracteristica como a intensidade turbulenta diminuem os seus efeitos. O campo de
velocidade, conforme apresentado pelos vetores velocidade na Figura 5.19, e de intensidade
turbulenta ao final do processo de compressdo, especialmente na regido proxima a vela de
ignicdo, ¢ de crucial importancia, visto que a propaga¢do da chama apods a igni¢do estard

diretamente ligada a esta regido de escoamento no interior do cilindro.
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Figura 5.20 — Campos de intensidade turbulenta para os angulos de manivela (a) 60° e (b) 90°.

53 Variacoes ciclo-a-ciclo

Um motor de quatro tempos necessita de 720° de revolucdo em relagdo ao
virabrequim (eixo de manivela) para realizar um ciclo completo desde a admissdo da mistura
ar/combustivel até a exaustdo dos gases queimados pelo sistema de descarga.

Na inicializa¢do da simulac¢do do primeiro ciclo sdo feitas estimativas para os campos
iniciais de pressdo, temperatura, velocidade, concentragdes e niveis de turbuléncia. No
entanto, as estimativas iniciais, por mais proximas que estejam da condicao real, acabam

exigindo alguns ciclos de simulagdo para que se alcance um regime permanente. Além das
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variagdes de ciclo para ciclo, resultantes das estimativas dos campos iniciais, o modelo pode
também apresentar variagdes ciclicas inerentes ao funcionamento real do motor. Em um
motor real, essas variagdes podem ser constatadas através de medigdes da pressdo no interior
do cilindro ao longo de varios ciclos de operagdo do motor. Como a pressao estd diretamente
relacionada ao processo de combustdo, variagdes no valor da pressdo sinalizam variagdes no
processo de combustdo de um ciclo para outro.

As variagdes ciclicas no processo de combustdo sdo causadas pela variacdo, ciclo a
ciclo, da dinamica da mistura no interior do cilindro no momento da igni¢ao, da admissao de
mistura ar/combustivel ou da mistura de ar puro da admissdo com gases residuais da exaustao.
Esta tltima caracteristica ndo contribui para variagdes nos resultados do presente modelo,
visto que ndo hé recirculagdo de gases residuais e nem cruzamento de valvulas pelo motor. A
medida que a razdo relativa ar combustivel aumenta, ou seja, a mistura torna-se mais diluida,
as variagdes da combustao ciclo-a-ciclo aumentam. Esta condi¢ao tende a acontecer por duas
causas principais. A primeira surge quando um ciclo apresenta um processo de combustdo tao
lento que a mistura continua a queimar, mesmo quando a valvula de exaustdo iniciou a sua
abertura, provocando assim um processo de queima parcial. A segunda causa ¢ devida a falha
da igni¢do, ou seja, devido a extrema diluicdo da mistura. A falha de ignicdo tanto pode
ocorrer porque a mistura se encontra fora da regido de inflamabilidade do combustivel, como
por excesso de deformagao e resfriamento do nucleo de igni¢do por excesso de turbuléncia na
regido da vela de igni¢do. No entanto, vale lembrar que as variagdes ciclo-a-ciclo deste
modelo estdo mais intimamente ligadas as variagdes numéricas (erros de truncamento,
convergéncia, etc.) do que as variagdes causadas pelo funcionamento real do motor.

O regime permanente de funcionamento do motor ¢ obtido quando cada um dos
parametros globais em analise ndo sofre uma variagdo maior do que 5 % na comparacao entre
o ciclo atual e seu antecessor. A avaliacao desta varia¢ao torna-se mais significativa a medida
que um conjunto maior de niimero de ciclos ¢ utilizado. Ressalta-se, porém, que a simulagdo
de um grande ntimero de ciclos torna-se proibitivo em fun¢do do custo computacional. Para as
simulagdes apresentadas neste trabalho, verificou-se que € necessaria a simulagdo de 5 a 6
ciclos completos para que o motor atinja um estado permanente de funcionamento.

A Figura 5.21 ilustra comparacgdes tipicas realizadas para a pressao no cilindro, a fim
de verificar o numero de ciclos necessarios para a convergéncia do caso base. Observa-se que
pouca varia¢do ocorre do ciclo 2 para o ciclo 3. Ja do ciclo 3 para o ciclo 4, ocorre uma
pequena elevagdo da pressdo maxima, mas com uma diminui¢cdo da variagdo no ciclo 5,
garantindo que o caso simulado encaminha-se para o regime permanente de funcionamento do

motor.
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Figura 5.21 — Pressdo no interior do cilindro em funcdo do angulo de manivela para 4 ciclos

completos de simulagdo.

Apoés a andlise detalhada do caso base, conforme apresentado nesta se¢do, foram
realizados testes adicionais considerando diferentes variagdes nos parametros de operacao do

motor. Os resultados dessas analises sdo apresentados nas proximas segoes.

5.4  Avaliacio da influéncia de parametros de operaciao do motor

Nesta secdo sdo analisados, do ponto de vista qualitativo, diferentes aspectos de
operacdo do motor. Os efeitos da mudanga no ponto de igni¢cdo, na temperatura de parede,
bem como na composi¢do da mistura ar/combustivel sdo avaliados através das propriedades
termodindmicas do interior do cilindro relacionadas a combustdo e dos parametros globais de

desempenho do motor.

5.4.1 Efeito do ponto de ignicdo

O efeito do ponto de igni¢do ¢ avaliado por meio de sete diferentes condi¢des de

operacdo. O modelo ¢ resolvido para as condi¢des apresentadas na Tabela 5.1, assumindo
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uma velocidade de rotagdo de 4.500 rpm, uma temperatura de parede igual a 403 K e uma
relacdo de equivaléncia igual a 1.

Partindo do ponto morto superior, no angulo de manivela igual a 360°, o ponto de
ignicao ¢ definido pelo avango (ou seja, a ignicdo ocorre antes do ponto morto superior), em
graus, em que ocorre a deposicdo de energia pela vela de igni¢cdo. Os avangos de ignigdo
simulados foram os seguintes: 24°, 30°, 36°, 42°, 48°, 54° e 60°.

Quando o processo de combustao ¢ iniciado muito precocemente em um ciclo do motor,
ocorre um aumento de pressao nos gases no interior do cilindro. Porém, como o movimento do
pistdo ¢ ascendente, o trabalho ¢ realizado contra o pistdo. Por sua vez, quando o processo de
combustdo ¢ iniciado muito tardiamente, o pico de pressdo alcangado ¢ menor e, com a queda
da temperatura devido a expansao, a velocidade de propagacao da frente de combustdo diminui.
Neste caso, a combustdo pode ndo ocorrer de forma completa. Comportamentos de igni¢ado
anormal estdo também presentes em motores reais, ressaltando-se a falha de ignicdo, a pré-
ignicdo e a detonacdo. A falha de igni¢cdo ocorre quando, mesmo havendo a deposi¢do de
energia pela vela de igni¢do, a chama inicial no nicleo de ignicdo ndo consegue se propagar
para o resto da mistura. A pré-ignigdo ocorre quando uma superficie da camara de combustao
apresenta uma temperatura muito elevada e provoca, assim, uma ignicdo anormal da mistura,
antes da ocorréncia da ignicdo gerada pela centelha da vela. A detonagdo (nome dado ao ruido
transmitido pela estrutura do motor) occore quando uma igni¢ao espontanea ¢ ocasionada por
uma por¢ao de gas que se encontra a frente da frente de propagacao da chama. Este fenonemo,
que ocorre normalmente ap6s a deposicdo da centelha pela vela de igni¢do, caracteriza-se pela
formagao e propagacdo de uma frente de detonagao.

Naturalmente, espera-se que um motor em uma determinada condi¢cdo de operagdo
produza o maior trabalho com o menor consumo de combustivel possivel, sem a presenca de
falha de ignicao ou igni¢do anormal. Este ponto, de maior trabalho por menor consumo, ¢
definido como o ponto de méximo torque do motor (MBT — maximum brake torque). Para uma
mesma velocidade de rotagdo, um mesmo fluxo de admissdo, uma mesma relagdo relativa de
ar/combustivel e um mesmo carregamento (aceleragio), a variagdo do ponto de igni¢do permite
determinar o ponto de méximo torque do motor para a condi¢do de operagdo estabelecida.

Os parametros globais de desempenho obtidos para o motor simulado com os sete
diferentes avancos de ignicdo sdo apresentados na Tabela 5.4. O torque e o consumo
especifico de combustivel para os avangos de igni¢do simulados, conforme os resultados da
Tabela 5.4, sdo apresentados graficamente na Figura 5.22.

Pelos valores apresentados na Tabela 5.4 ¢ possivel verificar a existéncia de um ponto

otimo de igni¢do proximo ao avanco de ignicao igual a 54°. A partir deste ponto, a medida
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que o avanco de igni¢do diminui (se aproxima do ponto morto superior), o motor perde

trabalho, aumenta o consumo de combustivel e, conseqiientemente, tem reduzida a sua

eficiéncia de conversdo do combustivel. O mesmo comportamento ¢ apresentado quando o

avango de igni¢ao aumenta (se afasta do ponto morto superior), tal como ¢ identificado para o

caso com avango de igni¢ao igual a 60°.

Tabela 5.4 — Parametros de desempenho para os diferentes avangos de ignicao.

Avango de ignigao [°]

24 30 36 42 48 54 60
Eficiéncia volumétrica 0,72 0,72 0,74 0,74 0,74 0,74 0,74
Trabalho [J] 152,97 192,25 248,50 306,18 335,80 346,80 289,97
Torque [N.m] 0,21 0,27 0,34 0,43 0,47 0,48 0,40
Poténcia [kW] 5,74 7,21 9,32 11,48 12,59 13,00 10,87
Eficiéncia de
conversao do 0,15 0,19 0,24 0,30 0,33 0,34 0,28
combustivel
Consumo especifico
de combustivel 466,44 374,94 293,62 238,66 219,12 211,63 252,29
[g/kWh]
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Figura 5.22 — Torque e consumo especifico de combustivel em fun¢do do avango de ignigdo.

Observa-se que o modelo utilizado nao permite detectar a ocorréncia de detonagdo.

Para tanto, torna-se necessario o uso de um modelo de cinética quimica detalhada para as

reacdes de combustdo, incluindo as reagdes de combustdo em baixa temperatura, visto que a
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detonagdo inicia-se normalmente em regides proximas as paredes. Somando-se a isto as
dificuldades inerentes a modelagem do escoamento turbulento, a simulacdo da detonagdo
torna-se um problema de grande complexidade.

A Figura 5.23 apresenta um comparativo entre as curvas de pressao no interior do
cilindro para os diferentes avancos de igni¢do. O grafico a esquerda apresenta a diferenca
entre as pressoes para os avancos de igni¢do de 24° a 42°, enquanto o grafico da direita se
refere aos avancos de ignicdo de 48° a 60°. Verifica-se que o maior pico de pressdo ¢
apresentado para o avango de ignigdo igual a 54° e que, dentre os avancos simulados, 0 menor
pico de pressdo ocorre para o avango de igni¢do igual a 24°. Os resultados para os picos de
pressdo confirmam, por sua vez, que o avanc¢o de igni¢do relativo ao maior pico de pressao no

interior do cilindro produz o maior trabalho liquido para o motor.
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Figura 5.23 — Pressdo no interior do cilindro em fun¢do do avango de ignicao.

Cabe aqui uma nota a respeito do uso de elevados avangos de igni¢ao. A razdo de
compressdo (10:1) adotada para o motor simulado estd abaixo daquela utilizada em motores
de producdo a gas natural (14:1). Somado a este fato a simplificacdo da geometria adotada
para a camara de combustdo, o modelo necessita, entdo, do uso de grandes avancos de igni¢do
para que a combustdo ocorra sem a incidéncia de falhas de ignicdo ou mesmo de ignicao
anormal. Da mesma forma, Thobois ef al. (2003) e de Caillol et al. (2002) também utilizam
elevados avancos de ignicdo em motores operando a gas natural com razdes de compressao de
10,5:1 e de 8,5:1, respectivamente, a fim de evitar anormalidades no processo de igni¢ao.

A Figura 5.24 apresenta um comparativo entre as temperaturas de exaustdo dos gases
queimados para os diferentes avangos de igni¢ao. Verifica-se que, com a diminui¢ao do

avanco de igni¢cdo, hd um aumento na temperatura de exaustdo dos gases queimados. Este
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aumento de temperatura esta atrelado ao menor trabalho realizado e a diminui¢do da
transferéncia de calor para as paredes em virtude do processo de combustdo ter acontecido

tardiamente no interior do cilindro.
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Figura 5.24 — Temperatura dos gases na abertura da valvula de exaustdo em fun¢do do angulo

de manivela.

A Figura 5.25 apresenta os vetores velocidade no instante inicial de deposi¢do de
energia da igni¢do para trés diferentes avancos de ignicao, com o objetivo de apresentar suas
caracteristicas no inicio da igni¢do. O campo de velocidades ¢ de grande importancia no
processo de propagacdo da chama e, desta forma, no processo de combustdo da mistura
ar/combustivel.

Verifica-se que os vetores velocidade da Figura 5.25 (¢), correspondente a um avango
de igni¢do de 54°, apresentam as maiores magnitudes de velocidade em comparacdo as
magnitudes das demais condigdes. Isto pode ser explicado pela mudanca do escoamento
médio no processo de compressio da mistura ar/combustivel no interior do cilindro. A medida
que a mistura € comprimida, o escoamento ¢ amortecido pelas forgas de dissipagdo viscosa e,

assim, ocorre a diminui¢ao dos niveis de velocidade e de turbuléncia no interior do cilindro.
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Vetor velocidade = 50 [m/s]
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Figura 5.25 — Campos de velocidade [m/s] no instante inicial da igni¢do para os avangos de

igni¢do iguais a: (a) 42°, (b) 48° e (c) 54°.

Sabendo que o processo de combustdo depende das caracteristicas da mistura nao-
queimada, verifica-se que os vetores velocidade da Figura 5.25 (c¢) apresentam uma melhor
condicdo para a propagacdo da frente de chama. De fato, estes niveis de velocidade,
juntamente com os niveis de intensidade turbulenta para a mesma condigdo, permitem afirmar
que um aumento no avango de igni¢ao gera um aumento no trabalho realizado pelo motor,
visto que o avango de ignicdo igual a 54° apresenta o maior trabalho em comparacdo ao

avanco de ignicdo igual a 48°, o qual, por sua vez, apresenta um maior trabalho em relagao ao
avanco de ignicao de 42°.

5.4.2 Efeito da temperatura de parede

O efeito da temperatura de parede ¢ avaliado por meio da comparacdo de duas
condi¢des. O modelo ¢ resolvido para as condi¢des apresentadas na Tabela 5.1, para uma
velocidade de rotagdo de 4.500 rpm, avango de igni¢do de 48° e relacdo de equivaléncia igual
a 1. As duas condigdes sdo representadas por temperaturas das paredes em contato com o

interior do cilindro (valvulas, cabegote, pistdo e cilindro) iguais a 403 K e 503 K. Os
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parametros globais de desempenho obtidos para o motor simulado com essas temperaturas de

parede sdo apresentados na Tabela 5.5.

Tabela 5.5 — Parametros de desempenho para as diferentes temperaturas de parede.

Temperatura de parede [K]

403 503
Eficiéncia volumétrica 0,74 0,71
Trabalho [J] 346,80 382,66
Torque [N.m] 0,48 0,53
Poténcia [kW] 13,00 14,35
Eficiéncia de conversdo do combustivel 0,34 0,39
Consumo especifico de combustivel [g/kWh] 211,63 183,84

Inicialmente verifica-se que o aumento em 100 K na temperatura de parede resultou
em um aumento de 10 % na poténcia fornecida pelo motor. Esse aumento na temperatura de
parede, no entanto, resultou em uma diminui¢ao da eficiéncia volumétrica do motor em cerca
de 4 %, ¢ em um aumento na eficiéncia de conversao do combustivel em cerca de 15 %. Vale
destacar que a simulagcdo para a temperatura de parede igual a 503 K atingiu o regime
permanente com um menor nimero de ciclos, em comparacio a simulacdo com a temperatura
de parede igual a 403 K. Sabendo que ambas as simula¢des foram realizadas segundo as
mesmas condi¢des de contorno, salvo a mudanga na temperatura da parede, verifica-se que
esta temperatura ¢ uma condicdo de contorno de grande importancia para a simulagdo correta
do motor.

O fluxo de calor liberado pelo motor, através da queima dos gases no interior do
cilindro, ¢ transmitido para as paredes da camara de combustdo através de dois mecanismos
de transferéncia de calor: conveccao e radiagdo. Em motores de inje¢do indireta e igni¢do por
centelha, a importancia relativa do mecanismo de radiagdo ¢ muito menor. Isto se deve a
auséncia de gotas de liquido ou particulas sdlidas, tipicas dos motores de inje¢cdo direta de
combustivel, e a grande espessura Otica da mistura gasosa em combustdo. Assim,
normalmente este mecanismo ¢ negligenciado. Em um balanco de energia tipico em um
motor, a taxa de transferéncia de calor para o sistema de refrigeracdo representa de 20 a 36 %
da energia do combustivel (Heywood, 1988). A transferéncia de calor devido a conveccao
pode ser modelada em funcdo da temperatura do gas no interior da cdmara de combustio, do
coeficiente de troca térmica por conveccdo e da temperatura da parede do cilindro. A
temperatura da parede do cilindro ¢ mantida constante. A temperatura do gas no interior da

camara de combustdo varia em funcdo do angulo de manivela (admissdo, compressao,
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combustdo, expansdo e exaustdo) e o coeficiente de troca térmica por convec¢do varia em
funcdo da area, das temperaturas e da dindmica do escoamento relacionadas a troca térmica.

A Figura 5.26 apresenta a temperatura do gas no interior do cilindro, em fun¢do do
angulo de manivela, para as duas simulagdes com temperaturas de parede diferentes. Através
do gréfico ¢ possivel verificar como a temperatura de parede influencia a temperatura do gas,

indicando que os picos de temperatura apresentam uma diferenca de cerca de 650 K.

R e o e s s o
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Figura 5.26 — Temperatura no interior do cilindro em funcao do angulo de manivela para as

duas condic¢oes de temperaturas de parede.

Ao receber mais calor das paredes da camara de combustdo a mistura ndo-queimada,
para o caso com a temperatura de parede igual a 503 K, apresenta niveis de pressdo e
temperatura um pouco acima do caso com a temperatura de parede igual a 403 K, o que
resulta em um maior trabalho realizado pelo motor.

A Figura 5.27 e a Figura 5.28 apresentam os fluxos de calor através das paredes da
camara de combustdo, em funcdo do angulo de manivela, para as simula¢des com
temperaturas de parede iguais a 403 e 503 K, respectivamente. Os fluxos de calor para as
paredes para as duas condi¢des de temperatura apresentam comportamento similar até o
momento da ignigdo. A partir desse instante, a condicao de temperatura mais elevada (503 K)

apresenta uma sensivel diferenga em comparagdo ao outro caso.
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Figura 5.27 — Fluxos de calor em fungdo do angulo de manivela para a temperatura de parede

igual a 403 K.
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Figura 5.28 — Fluxos de calor em funcdo do angulo de manivela para a temperatura de parede

igual a 503 K.

Verifica-se que os fluxos de calor para as valvulas de admissdo e de exaustdo, para a
temperatura de parede de 403 K, apresentam valores de pico proximos a 3,5 MW/m’
enquanto, para a temperatura de parede de 503 K, os valores alcangados sdo proximos a
4 MW/m®. O mesmo comportamento se repete para os fluxos de calor no cabegote, cilindro e
pistao. O fluxo de calor para o pistao, por exemplo, apresenta valores de pico proximos a
2,1 MW/m” para a temperatura de parede de 403 K e de 3,5 MW/m® para a temperatura de
503 K. Enquanto que ambos os picos de fluxo de calor para o pistdo e para o cabecote diferem
em cerca de 1,4 MW/m?, para o cilindro esta diferenca fica proxima a 1,0 MW/m?.

A Figura 5.29 e a Figura 5.30 mostram os coeficientes de convec¢ao médios para as

paredes da camara de combustdo em funcdo do angulo de manivela, para temperaturas de



Resultados 102

parede iguais a 403 e 503 K, respectivamente. O coeficiente de conve¢dao médio € calculado
através da razdo entre o fluxo de calor para a parede em contato com o fluido e a diferenga

entre as temperaturas da parede e do fluido [ % = 4,00 (T reae — T pias) 1-
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Figura 5.29 — Coeficientes de convecgdao médios em fun¢do do angulo de manivela para a

temperatura de parede igual a 403 K.
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Figura 5.30 — Coeficientes de convecgdao médios em fun¢do do angulo de manivela para a

temperatura de parede igual a 503 K.

De forma andloga ao comportamento apresentado pelos fluxos de calor, os
coeficientes de convec¢do médios nas paredes em ambas as condigdes de temperatura
apresentam comportamento similar at¢é o momento da igni¢do. A partir deste instante, a
condicdo de temperatura de 503 K resulta em valores bem distintos para os valores dos

coeficientes de convecgao médios, em relagdo a outra condigao.



Resultados 103

Considerando a temperatura de parede de 403 K, verifica-se que os coeficientes de
convecgdo de troca de calor para as valvulas de admissdo e de exaustdo apresentam valores de
pico préximos a 5,5 kW/m’K, enquanto, para a temperatura de 503 K, o coeficiente de troca
de calor alcanca 7,0 kW/m’K. O mesmo comportamento se repete para os fluxos de calor para
o cabecote, cilindro e pistdo. Por exemplo, o fluxo de calor para o pistdo apresenta um pico
em torno de 3,2 kW/m’K para a temperatura de parede de 403 K e de 5,2 kW/m’K para a
temperatura de 503 K.

A diferenca entre as taxas de reacdo para os dois casos simulados ¢ evidenciada
através dos graficos da Figura 5.31 para a taxa média de destruicdo de oxigénio e para a taxa
média de formagao de didxido de carbono em fun¢do do angulo de manivela. Considerando a
taxa de formacao de dioxido de carbono como base para o célculo da taxa de reagdo, o angulo
total de queima para a temperatura de parede igual a 403 K ¢ de 107°, enquanto, para a

temperatura de parede igual a 503 K, este dngulo ¢ igual a 67°.
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Figura 5.31 — Fragdo massica média para o O, e o0 CO; em fung¢do do angulo de manivela:

(a) temperatura de parede igual a 403 K e (b) temperatura de parede igual a 503 K.

Assim, a partir de dados da performance do motor, da temperatura no interior do
cilindro, das taxas de transferéncia de calor para as paredes da camara de combustio, bem
como das taxas de reagdo, verifica-se que a temperatura de parede ¢ de grande importancia
nos resultados, necessitando de um cuidado especial na sua prescricdo como condi¢do de

contorno no modelo numérico.
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5.4.3 Efeito da composicdo da mistura ar/combustivel

O efeito da composicdo da mistura ar/combustivel ¢ avaliado através da simulacdo de
diferentes relagdes de equivaléncia. O modelo ¢ resolvido para as condigdes apresentadas na
Tabela 5.1, para uma velocidade de rotacao de 4.500 rpm, temperatura de parede de 403 K, trés
diferentes avangos de igni¢do (48°, 54° e 60°) e trés relacdes de equivaléncia (1,0, 1,1 e 1,2).
Cada uma dessas relagdes de equivaléncia € simulada com trés diferentes avancos de ignigao.

Os parametros globais de desempenho obtidos para o motor simulado com as trés razdes
relativas sdo apresentados na Tabela 5.6. A poténcia e a eficiéncia de conversao do combustivel
para as diferentes relagdes de equivaléncia e respectivos avangos de ignicdo simulados,

conforme os resultados da Tabela 5.6, sdo apresentados graficamente na Figura 5.32.

Tabela 5.6 — Parametros de desempenho para as diferentes relagdes de equivaléncia.

oA . A Eficiéncia de  Consumo especifico
Avanco de Eficiéncia Poténcia p

.o o oo conversao do de combustivel
ignicdo [°]  volumétrica [KW] combustivel [¢/kWh]
48 0,74 12,55 0,33 219,96
1,0 54 0,74 13,00 0,34 211,63
60 0,74 10,87 0,28 252,29
48 0,75 10,83 0,31 232,74
1,1 54 0,75 11,62 0,33 217,26
60 0,74 12,42 0,35 202,88
48 0,75 8,606 0,27 267,98
1,2 54 0,75 9,50 0,29 245,00
60 0,75 10,59 0,33 219,66
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Figura 5.32 — Poténcia e eficiéncia de conversdo do combustivel em fun¢do do avango de

ignicao.
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Pelos valores apresentados na Tabela 5.6 ¢ possivel verificar a existéncia de um ponto
otimo de ignicdo (MBT) apenas para o caso com A igual a 1,0. Para os outros dois casos, com
A iguais a 1,1 e 1,2, ndo ¢é possivel determinar a condi¢do de igni¢do 6tima somente com 0s
avangos de ignicao simulados. Para a determinacdo do MBT, a curva de poténcia deveria
apresentar uma tendéncia de queda apds o ponto 6timo de igni¢do, como ¢ verificado para o
caso com A igual a 1,0. E possivel verificar que a medida que o avango de igni¢io aumenta, o
motor ganha poténcia, diminui o consumo de combustivel e, conseqiientemente, ganha em
eficiéncia de conversao do combustivel, com exce¢dao do caso com A igual a 1,0 e avancgo de
igni¢do igual a 60°, conforme discutido no item anterior. Para misturas pobres, a eficiéncia de
conversao do combustivel aumenta & medida que a relagdo de equivaléncia aumenta acima de
1,0.

A combustdo de misturas mais pobres do que a mistura estequiométrica produz
produtos com uma temperatura mais baixa (Heywood, 1988). Este fato pode ser evidenciado
através da temperatura dos gases queimados, em fun¢do do angulo de manivela, para
diferentes relagdes de equivaléncia com avango de igni¢do igual a 48°, conforme o grafico da
Figura 5.33. At¢ o momento da descarga pela valvula de exaustdo, as misturas mais pobres
apresentam menor temperatura para os gases queimados. Entretanto, apds este instante, este
comportamento se inverte e as misturas mais pobres passam a apresentar maior temperatura

para os gases queimados.
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Figura 5.33 — Temperatura dos gases queimados em funcao do angulo de manivela.
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O aumento da temperatura dos gases queimados das misturas mais pobres durante a
abertura da valvula de exaustdo estd ligado @ maior taxa em que ocorre a combustdo. Desta
forma, como continua a ocorrer o processo de combustdo em misturas mais pobres, mesmo
apds a abertura da valvula de exaustdo, a temperatura dos gases queimados apresenta um
valor superior a temperatura dos gases queimados para a mistura com A igual a 1,0. Isto pode
ser verificado através dos graficos da Figura 5.34 para a taxa média de destrui¢do de oxigénio
e para a taxa média de formagdo de didxido de carbono, em fungdo do angulo de manivela.
Considerando a taxa de formag¢ao de dioxido de carbono como base para o célculo da taxa de
reacdo, o angulo total de queima para a mistura com A igual a 1,0 ¢ de 108°, enquanto, para a

mistura com A igual a 1,1, ¢ de 128° e, para A igual a 1,2, o angulo ¢ de 162°.
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A Figura 5.35 apresenta os contornos de temperatura para diferentes angulos de
manivela e, como realizado para a Figura 5.18, servem como base para o célculo da
velocidade de propagagdo da frente de chama. A velocidade média de propagagao da frente de
chama, considerando um intervalo de cerca de 54°, entre os angulos de manivela iguais a 318°
e 372°, ¢ de cerca de 15,6 m/s para a mistura com A = 1,0, 14,8 m/s para A = 1,1, e 14,0 m/s
para A = 1,2. Os resultados comprovam o comportamento esperado para velocidades de
propagacdao da frente de chama em misturas com diferentes valores de relacdo de

equivaléncia, visto que a medida que a relagdo de equivaléncia aumenta as velocidades de

propagacao da frente de chama diminuem.
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CONCLUSOES GERAIS

Neste trabalho foram realizadas simulagées de um modelo de um motor a combustao

interna a gas natural com o objetivo de avaliar os fendmenos fisicos e quimicos associados a

dindmica do escoamento, a combustdo e a transferéncia de calor no interior da camara de

combustdo. O trabalho se propos, também, a analisar os efeitos de parametros de operagao,

como o avango da centelha e a razdo de equivaléncia da mistura reagente, além do efeito de

hipoteses simplicativas, como a condi¢ao de contorno térmica nas paredes do cilindro.

Na defini¢do do modelo utilizado, procurou-se otimizar o compromisso do tempo

computacional associado a solucdo do modelo em relacdo a qualidade dos resultados gerados

quando estes sdo comparados aos comportamentos observados ou a dados medidos

especialmente para a validagao. Nos momentos que antecederam a escolha deste modelo e

durante a sua implementacao, os seguintes aspectos foram cuidadosamente analisados:

Quais simplifica¢des em relacdo a um modelo 3-D seriam suficientes para garantir
um menor custo computacional e a correta modelacdo dos fenomenos fisicos e
quimicos?

Qual geometria (dimensdes do motor) deveria ser adotada? A andlise seria mais
completa com uma geometria simplificada ou com uma geometria mais complexa
que pudesse ser comparada com medigoes?

Qual combustivel deveria ser adotado? Deveria ser adotado como combustivel o
gas natural, com todos ou com parte dos seus constituintes, exigindo o uso de uma
cinética quimica detalhada e onerosa computacionalmente ou deveria ser adotado
como combustivel apenas um constituinte que pudesse representar as propriedades
do gas natural e que permitisse um baixo custo computacional?

Como deveria ser modelada a combustio e a interagdo entre a cinética quimica —
turbuléncia? Deveria ser modelada com o uso de um modelo de chama
correlacionada, de um modelo baseado em func¢ao G, ou do modelo EDC?

Como seria modelada a igni¢ao? Qual seria a quantidade de energia a ser
depositada, por quanto tempo e em qué local da camara de combustao?

Qual o perfil de abertura e de fechamento deveria ser adotado para as valvulas?
Como este perfil deveria ser aplicado @ malha computacional?

Quais as condi¢des de contorno de pressdes e temperatura levariam a uma menor

oscilagdo da solugcdo numérica?

A discussdo destes topicos levou a escolha do modelo adotado neste trabalho, que
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pode ser sumarizado como segue. O modelo do motor a combustdo interna naturalmente
aspirado, com ignicdo por centelha e com admissdo de gas metano e ar pré-misturados, foi
simulado através de uma geometria bidimensional axissimétrica. Adotou-se um mecanismo de
cinética quimica global para a reagdo quimica da combustdo do gas metano, enquanto o
modelo EDC foi o responsavel pela interacdo entre a cinética quimica e a turbuléncia. A
ignicdo foi modelada através da deposi¢do de uma quantidade de energia prescrita, em um
ponto proximo da valvula de admissdo, para um intervalo de tempo também prescrito. Ambas
as valvulas tiveram seus perfis de abertura e fechamento definidos com base em um
polinomio de 9° grau. Foi prescrita uma temperatura uniforme para as paredes do interior da
camara de combustdo, enquanto para a entrada do sistema de admissao e a saida do sistema de
exaustdo foram prescritas condi¢gdes de pressdo e temperatura. Finalmente, verificou-se que os
resultados das simulacdes deste motor sdo coerentes com os dados medidos para motores que
operam sob as mesmas condigdes, disponiveis na literatura. A seguir, detalham-se as
principais conclusdes fornecidas pelo modelo.

Os testes de refino de malha indicam que a variacdo do numero de volumes da malha,
com um maior ou um menor refino junto a parede, ndo altera significativamente os valores
dos parametros globais de desempenho do motor.

Os resultados obtidos para a condi¢@o base de operagdao do motor indicam que o motor
funciona adequadamente. As caracteristicas do motor naturalmente aspirado, operando sob a
condi¢do de aceleracdo (valvula borboleta totalmente aberta), podem ser observadas através
de graficos preparados para os fluxos de massa na valvula de admissdo e para a pressdo no
interior da camara de combustdo. Os graficos para temperatura da mistura na admissdo,
auxiliados por resultados para a razdo de admissdo do oxigénio e do metano, refor¢cam a tese
de que o motor aspira corretamente a mistura sob condigdes adequadas de pressdo e
temperatura.

Para a condi¢do de operagdo adotada como referéncia na analise do problema,
resultados para isotermas mostram que a frente de propagacdo de chama caracteriza como
turbulenta a queima da mistura ar/combustivel, tal como era esperado para um motor de
combustdo interna. Na comparagdo para diferentes pontos de ignicdo, o motor apresentou
mais uma vez o comportamento esperado. A obtencdo de uma curva de poténcia, com
derivada nula para o avango de igni¢do proximo aos 54°, ¢ capaz de descrever o
funcionamento do motor adequadamente para uma larga faixa de avangos de ignicao.

A influéncia da condi¢do da temperatura da parede da camara de combustdo foi
também analisada através de uma comparacao de ciclo-a-ciclo de operacdo do motor.

Dependendo do avanco de ignicdo e da razdo de equivaléncia, pode-se constatar que os
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resultados de desempenho do motor sdo muito sensiveis ao valor da temperatura na parede da
camara de combustdo. Desta forma, a correta modelagem deste parametro ¢ de grande
importancia para a obtencao de dados precisos e coerentes na simulagdo numérica.

Por fim, a mudanca da razdo de equivaléncia do motor apresentou os resultados
esperados para um motor com ignigdo por centelha. A medida que a razdo de equivaléncia
aumenta, a mistura torna-se mais diluida, a velocidade de propagacdo da chama, assim como a
taxa de combustdo diminuem e, entdo, 0 motor passa a exigir um maior avango de ignicao
para que a poténcia seja mantida nos mesmos patamares de uma mistura proxima a razao de
equivaléncia estequiométrica.

Conforme dito anteriormente, os resultados aqui obtidos para a simulagdo numérica
sdo considerados adequados frente as limitacdes impostas pela geometria e pelos modelos
adotados. Como sugestdes para o aperfeicoamento do modelo, sugerem-se as seguintes
atividades em trabalhos futuros:

e Emprego de uma geometria tridimensional para uma melhor modelagem dos

efeitos ligados a turbuléncia;

e Adocdo de modelo de cinética quimica detalhado para uma caracterizacdo mais
detalhada dos eventos ligados a combustao;

e Inclusdo de metodologia para a determinagdo da temperatura de parede ao longo
de um ciclo de opera¢ao do motor e;

e Modelagdo da mistura ar/combustivel que leve em conta ndo somente o uso de
metano, mas também dos constituintes majoritarios do gas natural, tais como o
propano e o etano.

Como objetivo de longo prazo sugere-se o desenvolvimento e implementacdo de
modelos de combustdo que permitam uma selecdo dinamica local da complexidade do
mecanismo quimico a ser utilizado. Nota-se que durante o ciclo, uma fracdo expressiva da
mistura gasosa permanece em estado de quase-equilibrio e nestas regides ndo ha a
necessidade de um modelo cinético detalhado, enquanto que na regido da frente de
combustdo, um modelo cinético detalhado ¢ imprescindivel para a correta defini¢ao da

estrutura da chama.
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