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Resumen

En la actualidad, debido a la innovacion en motores de combustion interna y el uso
de nuevos combustibles se hace necesario realizar secuencias extensas de
pruebas experimentales, con el fin de verificar el desempefio, emisiones e identificar
potenciales mejoras en este tipo de maquinas térmicas. Este compromiso de mejora
ha conllevado a que los motores Diésel se conviertan en la alternativa preferida para
aplicaciones de automotrices. Lo anterior se ve reflejado en el crecimiento continuo
de las ventas de vehiculos equipados con dicho motor, sobre todo en aplicaciones
de alta potencia.

En las ultimas dos décadas, los avances en los sistemas de inyeccion han permitido
la construccion de motores Diésel de pequefia cilindrada y la posibilidad de
implementar motores Duales. En este contexto, el modelado termodinamico de los
motores citados anteriormente tiene muchas similitudes, pero es claro que el
proceso de combustion es totalmente diferente, lo cual implica que es necesario
desarrollar modelos tedricos — experimentales para predecir la tasa de inyeccién
para el caso del motor Diésel. Este modelado permite optimizar las pruebas
experimentales necesarias para el estudio en motores térmicos.

Muchos estudios de caracterizacion de motores de combustién interna tienen como
resultado final la caracterizacion de una variable en particular. En la presente tesis
doctoral se integra un modelo de diagndstico de la combustion con un modelo
predictivo, lo cual va a permitir que tenga capacidad de prediccion. Adicional a esto,
se podran definir tendencias en el funcionamiento del motor, lo cual trae como
beneficio principal la disminuciébn de la necesidad de experimentacion para
establecer comportamientos, con el consecuente ahorro de tiempo y dinero.

Con el fin de hacer mas robusto el modelo termodinamico diagndstico-predictivo
implementado, se desarroll6 un modelo mejorado para la caracterizacion de
deformaciones y holguras del mecanismo biela — manivela, el cual afecta
directamente la capacidad de prediccibn y es una de mayores fuentes de
incertidumbre en el modelado termodindmico de motores de combustion interna. De
igual manera, como resultado de la presente tesis doctoral se desarroll6 un modelo
de inyeccion mejorado, el cual tiene la capacidad de estimar los retrasos
electromecanicos y la tasa de combustible inyectado en funcion del tipo de inyector,
tiempo de energizacion y presion de inyeccion. La integracion de los modelos
descritos anteriormente con el modelo diagndéstico-predictivo implementado permite
una descripcion un poco mas completa de los fendmenos en estudio.



Para soportar el aporte de la presente tesis doctoral, se realiz6 la validacion
experimental de los modelos desarrollados en el laboratorio de Generacion,
Transmision y Control de la Energia de la Escuela de Ingenieria Industrial de Toledo
en la Universidad de Castilla La Mancha y en el Instituto - CMT Motores Térmicos
de la Universidad Politécnica de Valencia en Esparia, lo cual permitio profundizar
en la tematica de investigacion e interactuar con investigadores de relevancia
internacional en este cambio de estudio. Los resultados fueron consistentes y
permitié un aporte significativo al modelado de los motores de combustion interna,
lo cual ayuda a optimizar el proceso de disefio y diagnostico en este tipo de equipos.
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Capitulo 1

Introduccioén



1.1 INTRODUCCION

El objetivo de este capitulo inicial es ubicar al lector de la presente tesis en las
consideraciones generales que se siguieron para el desarrollo de la misma, a la vez
que se define la pertinencia y la estructura del documento. Se explica las
generalidades del modelado termodinamico, sus consideraciones y limitaciones.

Este trabajo esta enfocado al estudio de los motores de encendido por compresion
(MEC), en donde se plantean una serie de sub-modelos, los cuales permitirdn
mejorar la capacidad de prediccion de los modelos actuales aplicados al estudio de
maquinas térmicas. Con las respectivas limitaciones, algunos de los apartados
podran ser aplicados a motores de encendido provocado (MEP), con lo cual el
aporte de la presente tesis doctoral se hace mas amplio.

De igual manera, con el fin de garantizar que los modelos propuestos describan la
fisica y dindmica de los motores de combustién interna de encendido por
compresion, se realizé una completa validacién experimental, en la cual se aplicaron
diferentes condiciones de operacion que permitieron replicar los modos de
operacion del ciclo homologado de conduccion urbana y extraurbana para Europa,
debido a que la validacion experimental se realiz6é en la Universidad de Castilla La
Mancha y La Universidad Politécnica de Valencia, en Espafa.

1.2 CONTEXTUALIZACION DEL MODELADO TERMODINAMICO EN MOTORES
DE COMBUSTION INTERNA DE ENCENDIDO POR COMPRESION

Entre los enfoques tedrico-experimentales para el estudio de motores de
combustion interna, los mas usados en la actualidad consisten en modelos 'espejo’
entre si, y por ello mantienen la misma base teérica, aunque los parametros de
entrada y salida varian de un modelo a otro. Por un lado, existen los modelos
termodinamicos predictivos, en los cuales se utiliza la primera ley de la
termodinamica teniendo como entrada la tasa de liberacién de calor (DFQL),
determinada mediante expresiones matematicas (leyes de Wiebe o Watson) que
son ajustadas a partir de ensayos experimentales, para obtener el comportamiento
de la presion y temperatura en el interior de la camara de combustién [1.1]. En
cambio, su contraparte, el modelo termodinamico de diagnoéstico utiliza como dato
de entrada el comportamiento de la presion en la camara de combustién, la cual es
medida experimentalmente y se asume uniforme en todo el volumen interior del
cilindro en cada instante registrado [1.2], con el fin de obtener como salida la curva
de liberacién de calor [1.3].



Los modelos termodinamicos anteriormente mencionados, comparten una base
tedrica, fundamentada en balances de masa y de energia. En ella se incluyen una
serie de submodelos de procesos internos tales como:

e Primera ley de la termodinamica para sistemas abiertos (o cerrados)
e Modelo de transmision de calor

e Ecuacion de estado de gases

¢ Modelo de deformaciones y holguras mecéanicas

¢ Modelo de simulacion de inyeccion

e Modelo de Blow-by

Estos submodelos, se pueden integrar en el balance energético que se ilustra a
continuacion [1.3]:
DFQL = m¢CydT + dQ + PAV — (ks iny — Us g )dMy o + RTdMy, (1.1)

En la presente tesis doctoral se calcul6 el volumen instantaneo en el cilindro. Dado
que los elementos que constituyen el motor no son completamente rigidos, las
fuerzas debido a la presion e inercia generadas durante el proceso (ademas de otros
factores geométricos), causan cambios en el volumen efectivo. Armas [1.4] propuso
un modelo simple de deformaciones para cuantificar este fenomeno. Para esto
utiliza una constante de ajuste Kdet que debe determinarse experimentalmente.
Aunque este es el modelo que se utiliza hoy dia en aplicaciones practicas, posee
ciertas limitaciones, entre las que se encuentran:

e Se ignoran las propiedades mecéanicas de los elementos sometidos a
deformaciones; se sustituyen estas mediante una expresion equivalente que
relaciona las propiedades del acero con una constante de ajuste Kgef.

¢ No tiene en consideracion los efectos de las holguras geométricas en la
determinacion del volumen instantaneo de la camara.

Ademas, trabajos como el de Benajes [1.5] muestran que debido a la dificultad que
conlleva el proceso de ajuste de dicha constante, se otorga un rango amplio de error
a Kaef, el cual abarca errores hasta de 70% en el calculo. Variaciones de Kdef, causan
un error en los valores obtenidos de DFQL, cuya magnitud es dependiente de las
aceleraciones del sistema, alcanzando picos en la etapa de combustion y
expansion. Otra consecuencia es el cambio en el volumen instantaneo calculado y
en la referencia angular, esto es, la discrepancia entre el volumen del cilindro en el
PMS y volumen en donde se obtiene la presibn maxima. Estos parametros, los
cuales dependen de Kdef afectan el modelo de gas ideal y el trabajo presente en el
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balance energético de la primera ley, afadiendo incertidumbres durante el
diagndstico del motor en estudio. En la figura 1.1 se resumen los diferentes tipos de
modelos comentados anteriormente.

; I I

Motor Arrastrado Tasa de Liberacion Deformacion y
Inyeccion de Calor Holguras

Ley de Liberacidon

de Calor

Figura 1.1 Comparativo de diferentes modelos aplicados a motores de combustion
interna.

Existen puntos de convergencia entre el modelado de los motores de encendido
provocado y los de compresion. Uno de estos tdpicos comunes y de los mas
importantes, es el fendmeno de la autoignicién. Trabajos como el de Benajes [1.6]
muestran que dependiendo del tipo de combustible se puede manejar un dosado
variable, el cual esta determinado por el tiempo entre el inicio de la inyeccién y el de
la combustion. En este caso, para el combustible Diésel el proceso extra de mezcla
una vez finalizada la inyeccion es sumamente corto, y por lo tanto las distribuciones
de dosado que se encuentran en la camara de combustion son ricos [1.5].

Otro enfoque es el presentado por Kalghatgi [1.7]. El resultado principal que se
extrae de su estudio es la diferencia en el tiempo de retraso entre el combustible
Diésel y la gasolina. En todos los casos estudiados son mayores los tiempos de
retraso derivados del uso de la gasolina. Independientemente del dosado, la
gasolina no autoenciende por debajo de los 760 K y el Diésel por debajo de los
680 K. Como era de esperarse, la cinética quimica tiene una gran influencia en la



autoignicion y por consiguiente en el tiempo de retraso en funcién del combustible
utilizado [1.6].

1.3 PROBLEMA DE INVESTIGACION Y SU JUSTIFICACION

El modelado termodinamico de motores de combustion interna es una de las ramas
de investigacion mas importante en las maquinas térmicas. En los ultimos afios
estos estudios, junto a la aplicacion de estudios de diferencias finitas han tomado
un gran auge debido al incremento de la potencia de calculo en los computadores
[1.8]. Los modelos de caracterizacion de los distintos fendbmenos en los motores de
combustion interna han mejorado por la evolucion en las herramientas de calculo
numeérico y por la instrumentacién de mejor sensibilidad.

Los modelos de diagndéstico de la combustion se basan en la medida de la presion
instantanea en la cAmara para obtener la ley de liberacién de calor o DFQL. Estos
tipos de estudios son importantes para la caracterizacion del proceso de
combustion, transferencia de calor y de deformacion [1.9]. Como en la aplicacion de
la primera ley de la termodinamica se involucra el término de calor y el de trabajo
de frontera, el cual a la vez depende del volumen, el proceso de diagndstico se
vuelve complejo, ya que es iterativo. Lo anterior conlleva a una demanda de
computo exigente y tiempos de procesamiento largos [1.10].

Existen otros tipos de modelos, los cuales se denominan predictivos, que como su
nombre lo indica, permite predecir condiciones de operacion del motor. La limitacién
de este tipo de modelos es que requiere una caracterizacién previa, debido a la
cantidad de parametros y coeficientes de ajustes necesarios. El proceso de
caracterizacion se puede realizar a través de un modelo de diagnéstico ya que, sin
esto, se tendria un modelo carente de capacidad de descripcion del proceso fisico
real [1.11].

Dentro de los puntos que resaltan la importancia en el modelado de motores de
combustién interna se encuentra que:

* Permiten estudiar como afectan los cambios de pardmetros del motor a la
evolucion de parametros fisicos instantaneos como son la temperatura y presion
dentro de la cAmara de combustion, sus interacciones y la influencia en fenbmenos
como la autodetonacion [1.12].

* Permiten determinar la ley de liberacién de calor (DFQL) y proporciona informacién
precisa acerca de la evoluciéon de la combustion, permitiendo calcular parametros
como la duracion de la combustion y el tiempo de retraso, los cuales sirven para
una correcta caracterizacion del proceso de combustion [1.13].



+ Permite predecir condiciones operacionales del motor utilizando modelos
predictivos, los cuales permitiran optimizar los ensayos experimentales, con una
consecuente disminucion en consumo de combustible, desgaste de motor e
inversion en mano de obra calificada [1.14].

En el contexto de la presente investigacion, se tuvo el reto de integrar los factores
descritos anteriormente, por lo que se hace necesario realizar un estudio para
caracterizar las fuentes de incertidumbres mas importantes en los modelos actuales.
La primera es la incertidumbre debida a la variacion de volumen dentro de la camara
de combustion, el cual cambia no solo por el accionamiento del mecanismo biela —
manivela, sino también por la deformacion de los elementos, y especificamente de
la biela, que es el elemento esbelto en el conjunto. Lo anterior conlleva a que el
motor realmente no maneje una relacion de compresion fija, sino que es variable en
funcion de la deformacion. Para mitigar esta incertidumbre, se desarrollé un modelo
mejorado de deformacion, el cual también tiene en cuenta las holguras en las juntas,
que afectan significativamente la prediccion de potencia de salida en el motor [1.15].

El segundo factor a analizar es la respuesta presentada en el motor en funcién del
tipo de inyector utilizado. Los modelos de inyeccion comunes solo tienen en cuenta
la cantidad de combustible inyectado, mas no el perfil de entrega del mismo, en
funcién del tipo de inyector usado. El uso de un inyector piezoeléctrico o de
solenoide afecta la tasa de combustible entregada, la cual tiene una notoria
influencia sobre la tasa de calor liberada. Por lo anterior, se implementé un modelo
de inyeccion, el cual toma en cuenta el tipo de inyector, estimando los retrasos
electromecanicos, a la vez que caracteriza el perfil de combustible inyectado.

Estas propuestas permitiran mejorar los estudios actuales de motores de
combustién interna y a la vez resalta la importacion en profundizar en el estudio del
modelado termodinAmico en motores de combustion interna, que es el aporte
realizado en el desarrollo de la presente tesis doctoral.

1.4 OBJETIVOS DE LA TESIS DOCTORAL

Para el desarrollo de la presente tesis doctoral se propusieron y alcanzaron los
siguientes objetivos especificos, los cuales conllevaron al cumplimiento del objetivo
general.

Objetivo General



Realizar una aportacién significativa al estudio y modelado termodinamico
del proceso de combustion en motores Diésel de inyeccion directa por medio
del desarrollo de un modelo de cambio volumétrico por deformacioén y de tasa
de inyeccion.

Objetivos especificos

Plantear un modelo de diagnostico de la combustion en motor Diésel,
complementado con un submodelo de retraso electromecanico y de tasa de
inyeccion.

Implementar un modelo predictivo aplicado a Motores Diésel con capacidad
de ajuste de los modelos tedricos formulados.

Formular un modelo para la caracterizacion del cambio de volumen de la
camara de combustion debido a presion, inercia y holguras, con aplicacion a
motores Diésel y motores de encendido provocado.

Integrar los modelos disefiados a través del desarrollo de herramientas
informaticas, que permitan la interaccion entre las mismas, facilitando el
proceso de caracterizacion y parametrizacion del motor.

1.5 DESARROLLO DE LA TESIS DOCTORAL

Los pasos metodoldgicos que se siguieron para el desarrollo de esta tesis doctoral
se ilustran en el esquema de la figura 1.2. Esta secuencia permitié que se abordara
por completo estudio de los fendbmenos, a la vez que se lograra el cumplimiento de
los objetivos especificos, y por ende el general propuesto al inicio de la
investigacion.
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Figura 1.2 Esquema del desarrollo de la tesis doctoral.

El desarrollo de la tesis doctoral empezd con la revision del estado del arte, en
donde se verifica los Ultimos avances en el modelado termodinamico aplicado a
motores de combustidn interna. Se revisaron los modelos de diagnostico de la
combustion y predictivos, a la vez que se profundizaba en las Ultimas mejoras en
sub-modelos de transferencia de calor como el de Woschni y de tasa de liberacion
de calor como el de Wiebe [1.4]. De igual manera, se revisaron numerosas tesis
doctorales desarrolladas en la Universidad Politécnica de Valencia sobre la teméatica
de investigacion. Lo anterior permiti6 definir las bases del presente trabajo,
detectando las potenciales fuentes de mejora en los modelos actuales.

Luego, se procedio a desarrollar el marco de referencia, definiendo los principios
fisicos involucrados en los diferentes fendbmenos analizados en el modelado
termodinamico aplicado a motores de combustion interna. Se analizan las
limitaciones, se formularon suposiciones y se verificaron las fuentes de
incertidumbre para cada uno de estas expresiones. Las suposiciones fueron
corroboradas mas adelante en la fase de validacion experimental.

Tomando como base el marco de referencia, se procedié a formular los sub-
modelos tedricos propuestos para el desarrollo de la presente tesis doctoral, entre
los que se destacan el modelo de variacién de volumen por deformacion y holguras.
De igual manera, el modelo de inyeccidn, el cual toma en cuenta el tipo de inyector
(piezoeléctrico o solenoide), el tiempo de energizaciéon y la presién de inyeccion.



Los sub-modelos fueron integrados a los modelos ya existentes y a los principios
fundamentales como la primera ley de la termodinamica, con el fin de formular un
modelo de diagndstico de la combustion y predictivo. Lo anterior permitira
caracterizar el motor en estudio, determinando la tasa de liberacion de calor. Al
aplicar un modelo predictivo, que interactie con el de diagndéstico, se puede verificar
el comportamiento del motor al definir tendencias, prediciendo pardmetros como la
potencia y el torque de salida.

En la implementacion del modelado en motores de combustion interna desarrollado
durante la presente tesis doctoral se utilizaron una serie de ecuaciones teorico-
experimentales, las cuales requieren una caracterizacion a través de coeficientes
de ajuste, los cuales son definidos experimentalmente. Teniendo los sub-modelos
ajustados y la formulacion general del modelo diagno-predictivo desarrollada, se
procedié a implementar tres herramientas informaticas. El primer médulo es el de
caracterizacion del volumen real de la cAmara de combustion, el cual va a permitir
ajustar el pardmetro Kdet y determinar el cambio en la altura libre del piston debido
a las holguras. Dentro de este modulo, esta implementado un algoritmo optimizado
para el filtrado de datos a través de la Transformada Rapida de Fourier (TRF), lo
cual permitira eliminar datos atipicos que manejen una alta frecuencia (en el dominio

f).

Concluida la etapa de analisis en la primera herramienta, los datos obtenidos de la
misma sirven como entrada al segundo mdédulo, que es el de diagnéstico de la
combustion, en donde se caracterizan los pardmetros operacionales del motor y la
tasa de liberacién de calor durante el proceso de combustién. El tercer modulo es
el predictor, el cual toma como base la caracterizacion realizada en el segundo
modulo, y tiene la capacidad de definir tendencias y predecir la curva de presién en
camara bajo diferentes condiciones de operaciéon, régimen de giro y carga. Lo
anterior permite una descripcion completa de los diferentes fenbmenos presentes
en el motor de combustidn interna, a la vez que optimiza el nimero de ensayos
experimentales necesarios.

Definiendo el paso anterior, para darle soporte a los modelos desarrollados, se
realizd un proceso de validacion experimental, para lo cual se llevd a cabo una
pasantia de investigacion de 6 meses en la Universidad de Castilla la Mancha,
Campus Toledo para la adquisicion de datos experimentales en un banco de
pruebas de motor Diésel y un banco de prueba para sistemas de inyeccion. En esta
fase, se llevd a cabo una caracterizacion de la instrumentacion utilizada, con el fin
de ejecutar un analisis de incertidumbre sobre la cadena de medida. De igual
manera se realiz6 una estancia en la Instituto - CMT Motores Térmicos de la
Universidad Politécnica de Valencia, con el fin de realizar estudios de diagndstico
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de la combustion a través de la herramienta CALMEC. Lo anterior permitié tener a
disposicion una completa base de datos para realizar analisis estadisticos,
regresiones, formular correlaciones y validar los modelos teéricos desarrollados.

La informacion de salida de las herramientas descritas arriba fue sometida a un
proceso de andlisis de datos y comparacion con los obtenidos previamente de
manera experimental, con el fin de verificar la desviacion entre ellos, posibles
fuentes de incertidumbre e implementar mecanismos para mitigarlas. Posterior a
este paso, se procedié a formular conclusiones y recomendaciones sobre el estudio
realizado, en donde se condensaron los resultados mas relevantes de la
investigacion realizada y se definieron los trabajos futuros, con el fin de seguir
profundizando la temética del presente trabajo.

Por dltimo, se procedié a redactar la tesis doctoral, la cual sigue la secuencia
metodologia descrita anteriormente, exponiendo de manera clara y concisa los
resultados y hallazgos mas importante de la investigacion. Estos resultados fueron
utilizados para el desarrollo de varios articulos cientificos en revistas Q1 y Q2, los
cuales se citan mas adelante.
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2.1 INTRODUCCION

En el modelado de motores de combustion interna (MCI) existe la necesidad de
ajustar modelos matematicos desarrollados tedricamente, a través de un proceso
de experimentacion. Lo anterior permite garantizar que se describa la naturaleza del
fendmeno estudiado y que se pueda extrapolar el comportamiento por fuera del
rango de operacion con una baja incertidumbre [2.1].

Los modelos termodinamicos de diagndéstico aplicados a MCI utilizan como datos
de entrada, entre otros, los valores de la presion en la camara de combustion y la
posicion del ciguefial (medidos por los sensores ilustrados en la figura 2.1). Con
estos datos y otras mediciones de variables medias, se obtiene como salida la curva
de liberacion de calor (dFQL), lo cual es el fundamento del diagnéstico de la
combustion [2.2].

L il

Figura 2.1 Sensor piezoeléctrico de presién en camara y decodificador angular.
Fuente: Kistler Co.

El paso inicial para el proceso de diagnostico es realizar un ensayo experimental
gue se denomina arrastre. Este ensayo consiste en forzar a que el motor gire
(accionado por un agente externo, por ejemplo, un motor eléctrico) a una velocidad
angular determinada, realizando los procesos de admision, compresion, expansion
y escape, pero en ausencia de combustion. El decodificador angular ilustrado en la
figura 2.1 tiene la capacidad de medir cada 0.5 grados el cambio de la posicion
angular del ciguefial. Como el ciclo termodinadmico de los motores cuatro tiempos,
tiene una duracion de 720°, implica que cada ciclo termodinamico completo se
obtendra 1440 puntos de muestreo.

El proceso de modelado predictivo es inverso al proceso de diagnostico. Se parte
del hecho que se conoce la ley de liberacion de calor y lo que se pretende predecir
es la curva de presion contra el angulo del ciglefal, de tal manera que con esta se
determine la presion media efectiva, lo cual a su vez permitira estimar la potencia
de salida, torque y otros parametros del motor.
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Para la caracterizacion completa de un MCI y garantizar un correcto modelado del
mismo, es necesario realizar inicialmente un proceso de diagndstico para ajustar las
correlaciones experimentales y el coeficiente de deformacion (en caso de definirlo).
Luego, con los resultados obtenidos previamente realizar un proceso de modelado
predictivo, lo cual permitira verificar el desempefio del motor sin necesidad de
invertir horas de ensayo fisico y la consecuente inversion econdmica para el mismo
[2.3]. Las consideraciones y correlaciones utilizadas para el modelado de
diagnoéstico como el predictivo se describiran en detalle en los capitulos siguientes.

2.2 ESTADO DEL ARTE

Los motores de combustion interna (MCI), son parte esencial de muchas
aplicaciones de la ingenieria y la sociedad actual: transporte, agricultura, generacion
de energia, entre otras. Dada su importancia, los motores han sido sometidos a
procesos de mejora y optimizacion [2.4], enfocados a los siguientes aspectos:

. Mejora de prestaciones (par y potencia)
. Control de emisiones contaminantes
. Reduccién del consumo de combustible

Para lograr dicho objetivo, se han propuesto diferentes técnicas de estudio, con el
propésito de cuantificar y controlar parametros de salida de dichas maquinas
(trabajo mecanico, generacion de ruido y de especies contaminantes). Dada la
complejidad de los procesos que ocurren al interior de los MCI, los estudios se
aplican a tres procesos clave del motor: renovacion de carga, inyeccion vy
combustion [2.5].

El estudio de los procesos anteriormente citados se puede abordar de diferentes
maneras. Un perfil experimental de estudio, se basa en resultados de medicion y
visualizacion directa del comportamiento de los procesos, en el motor en cuestion.
No obstante, proveen informacion valida para el equipo que se ensaya, impidiendo
una extension completa a otros tipos. Ejemplos de este tipo de enfoque son los
bancos de flujo estacionario, los ensayos de motor arrastrado y el estudio de
chorros. Por otro lado, el perfil tedrico de estudio, utiliza métodos matematicos
(usualmente en forma de ecuaciones diferenciales) para definir
termodinAmicamente el comportamiento de los procesos que ocurren en el motor,
tal como los modelos de flujo cuasi-estacionario o los de llenado-vaciado [2.6]. Su
principal ventaja consiste en su aplicabilidad a varios tipos de motores. Tiene como
desventaja que ciertos modelos tedricos pueden verse limitados por la capacidad
de computo requerida por estos, ademas de causar incertidumbres debidas a la
exactitud del modelo aplicado.
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Para subsanar las deficiencias presentadas por cada enfoque, los modelos de
estudio actuales consisten en tipos 'hibridos' entre ambos enfoques. Es por ello que
son conocidos como perfiles tedrico-experimentales de estudio. Estos permiten un
modelado general de los procesos que ocurren en los MCI, y a su vez los resultados
de ensayos experimentales permiten un refinamiento del modelo tedrico. Esto
conlleva a una reduccién de los errores de aproximacion obtenidos en el caso
tedrico. Estos enfoques han sido usados previamente en el diagnostico de fallas,
mediante el estudio de cambios de velocidad del motor, de las oscilaciones del
bloque motor y de la presion en el escape [2.7].

Ambos tipos de modelado comparten una base teorica, la cual se fundamenta en la
aplicacion de las leyes de conservacion de masa y energia, aplicadas en
condiciones de cuasi-estacionaridad, es decir, los procesos que ocurren dentro del
motor ocurren de forma estacionaria para cada posicién angular del mecanismo.
Aunque esto no tiene en cuenta los efectos transitorios de cada proceso [2.8], es
apropiado para simular el ciclo del motor. Ademas, se puede predecir las
caracteristicas globales de este, tales como la potencia efectiva, el consumo de
combustible y la carga térmica del motor. Debido a que este tipo de andlisis cero-
dimensional no tiene en cuenta caracteristicas espaciales del proceso, su precision
se ve afectada. Es por ello, que se introduce al balance termodinamico submodelos,
para la descripcion de los fendbmenos principales que ocurren al interior del motor.

En los ultimos 50 afios, a medida que se ha avanzado en el conocimiento de los
fendmenos presentes dentro del motor, dichos submodelos han sido sometidos a
un proceso de mejora, con el fin de obtener resultados precisos respecto a los
resultados de mediciones experimentales. Esto se puede observar en los siguientes
aspectos:

e El estudio de la transferencia de calor a las paredes del cilindro, el cual se
orienta hacia la estimacion del coeficiente convectivo a lo largo del ciclo de
trabajo [2.9] y el avance del estudio de las condiciones en la camara de
combustion, se evidencia en el progreso de los trabajos de Nusselt (1923),
Eichelberg (1939), Van Tijen (1962), Sitkei (1962), Annand (1963) y Woschni
(1967), cuyos resultados pueden observarse en la figura 2.2 para un motor
en particular. Dichos modelos, correlacionan la transferencia de calor con
parametros geométricos del motor y una serie de coeficientes, los cuales son
ajustados con medidas experimentales.
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Figura 2.2 Comparacion de los coeficientes de transferencia de calor empleando

diferentes correlaciones. Tomado de [2.9].

Debido a los limites impuestos por normativas concernientes al control de
emisiones, los avances en el modelado se orientan a la prediccion de la
emision de sustancias contaminantes o nocivas. En los pocos modelos
existentes en este campo, se adopta el mecanismo Zel'dovich [2.10] para la
formacion de o6xidos de nitrogeno (NOx), y los trabajos de Hiroyasu [2.11]
respecto a la prediccion de las emisiones de hollin. En estos modelos suele
observarse discrepancias considerables, las cuales pueden atribuirse tanto
a problemas en el modelado de la combustion como a las mediciones
experimentales [2.12]. Los resultados de este estudio pueden observarse en
la figura 2.3.
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Figura 2.3 Comparacion entre las emisiones de NOx predicha y medida en
un motor Diésel. Tomado de [2.12].
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En los modelos predictivos, se requiere el ajuste de los datos obtenidos de la
tasa de liberacion de calor, a un modelo matematico de combustion. Lo
anterior se realiza mediante un enfoque semi-empirico, el cual puede
observarse en los trabajos de Wiebe [2.13], Watson et al. [2.14] o mediante
un enfoque fenomenoldgico (multi-dimensional) como se observa en los
trabajos de Barba et al. [2.15], Hiroyasu et al. [2.16], y Arrégle et al. [2.17].
En los enfoques semi-empiricos, dicho ajuste se realiza a través de los
parametros de forma de la funcion de Wiebe, los cuales se correlacionan con
variables relacionadas con el funcionamiento del motor [2.18]. Cabe resaltar
que el modelo de combustion contiene la mayor cantidad de informacién
respecto a la combustién, al igual que los fendmenos incluidos dentro de
dicho proceso. Es por ello que al incluir un sub-modelo detallado de
inyeccion, se logran resultados satisfactorios en el proceso de ajuste, como
se observa en la figura 2.5 [2.19].
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Figura 2.4 Comparacion de la tasa de liberacion de calor y la presién instantanea
obtenida mediante el modelo de combustidon y los datos experimentales. Tomado

de [2.19].

En condiciones reales, la camara de combustion de los motores no es
perfectamente hermética. Por ello, se presentan fugas de gases hacia el
carter, cuyo fenbmeno es conocido como blow-by. Como se observa en la
figura 2.5, esto afecta la cantidad de masa presente en la camara y la presién
en la camara, por lo se hace necesario modelarlo e incluirlo dentro del
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balance energético. Esta pérdida de masa instantdnea se estima
actualmente mediante ecuaciones de boquilla adiabatica [2.19], ajustando
experimentalmente los coeficientes de descarga.
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Figura 2.5 Presion en la camara de combustion, para un motor en condiciones

normales y con fugas hacia el carter. Tomado de [2.20].

Una de las maneras de controlar el nivel de emisiones (particularmente
oxidos de nitrégeno) en los motores, es con la recirculacion de gases de
escape (EGR, exhaust gas recycle). Una fraccion de los gases de escape es
reciclada, a través de una valvula de control, del escape al sistema de
admision del motor. Esto reduce la temperatura maxima de quemado del
combustible, y las tasas de formacion de NOx [2.21, 2.22], lo que se observa
en la figura 2.6. Debido a que esto influencia la tasa de liberacién de calor,
se han desarrollado modelos tedricos para considerar este fenomeno en la
admision. Un ejemplo de esto son los modelos de llenado-vaciado, que tienen
en cuenta la contribucion de la masa de EGR en el balance de masa aplicado
al proceso de admision [2.23].
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Figura 2.6 Efecto del EGR sobre la tasa de liberacion de calor. Tomado de [2.22].

e Debido a las condiciones de carga que experimenta el conjunto piston-biela-
ciglenfal, se presentan deformaciones que afectan al calculo del volumen
instantaneo en el ciclo termodinamico. Estas deformaciones, varian en
magnitud y direccién a lo largo del proceso. La no inclusién de estas
deformaciones en el modelado genera la aparicién de cantidades ficticias de
calor en los resultados de la DFQL, en particular en condiciones de arrastre,
como se ilustra en la figura 2.7.
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Figura 2.7 Comparacion de la DFQL obtenida en condiciones de arrastre,
mediante el uso de un modelo simple sin deformaciones y de un modelo
con deformacion. Adaptado de [2.23].
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Por ello, Armas [2.23] desarrollé6 un modelo simplificado de deformaciones,
el cual considera los efectos de la presion en la camara de combustion y la
inercia del mecanismo, para expresar la variacion del volumen instantaneo
en funcién de una constante de ajuste, cuyo valor se determina a partir de
mediciones en condiciones de arrastre.

2.3 FILTRADO DE DATOS ADQUIRIDOS A TRAVES DE LA TRANSFORMADA
RAPIDA DE FOURIER

Las sefiales obtenidas del ensayo de arrastre son sensibles al ruido, lo cual afecta
los resultados de la medicion, por lo que se hace necesario utilizar una secuencia
de filtrado a través de la transformada rapida de Fourier (FFT), por sus siglas en
Ingles), la cual se ilustra en (2.1) y (2.2), con el fin de minimizar el ruido y evitar
resultados atipicos. Luego, estos datos se procesan en el modelo de diagndstico
para obtener la curva de liberacion de calor [2.24]. La funcién que inicialmente se
define en el tiempo f(t) es la transformada al dominio de la frecuencia F(iw).

Fliw)= [ fe«tds (2.1)

f(t):z—lﬁ /: Fliw)e'™®dw  (2.2)

Esta nueva funcion F(iw) se llama la Serie de Fourier (cuando la funcién es
periddica) o Transformada de Fourier cuando la funcion no es periddica (o una
funcién de periodo infinito). Fourier determind que era posible expresar una funciéon
como la suma de senos y cosenos de diferentes frecuencias y amplitudes, hasta
lograr determinar la funcion original. No obstante, existe una diferencia entre la serie
de Fourier y la transformada: la serie de Fourier convierte una funcion continua y
periodica en el dominio del tiempo, a magnitudes de frecuencia discretas en el
dominio de la frecuencia [2.25].

2.3.1 Transformada de Fourier a datos discretos

La aplicacion de la transformada de Fourier a datos discretos, medidos a un
intervalo constante de muestreo Ts (y por consiguiente con una frecuencia de
muestreo Fs) es muy comun en casos de ingenieria. Para este caso, se requiere la
implementacion de (2.1) y (2.2) a dicho conjuntos de datos, lo cual se logra mediante
la discretizacion de la integral, que se conoce como la Transformada Discreta de
Fourier (TDF o DFT, por sus siglas en inglés). Esta se define segiin Rao [2.26] como:

X&)=YV (mWi", k=0,1,..,N-1 (2.3)
donde:
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De forma matricial, es posible expresar las ecuaciones anteriores como se ilustra
en la figura 2.8.

Columnas
n»0,12...n...N-1
X(0) X(0) Fi(l)a:
X(1) X(1) 1
2
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) _ " _ 5 _
o = (Nk=0,1,2...n...N-1) i _
K
e ) )
X (N-1) el [N-1]
(Nx1) (NxN) (Nx1)

Figura 2.8 Representacion matricial de la TDF. Adaptado de [2.26].

A partir de lo obtenido en la transformada, se genera el espectro de frecuencias
correspondiente, cuyos valores de tiempo se sustituyen por valores equivalentes de

frecuencia, los cuales son mdltiplos enteros (armoénicos) de una frecuencia
fundamental fo, la cual se define mediante la expresion

f—é 2.5

Donde fs=1/T es la frecuencia de muestreo, y N es el nimero de datos muestreados.
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Figura 2.9 Conversion de los valores temporales a valores de frecuencia.
Adaptado de [2.26].
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La figura 2.9 revela otra caracteristica de la TDF, que es el plegado de frecuencia o
frequency folding. Debido a la naturaleza periddica de la expresion general de la
transformada, el espectro de frecuencia obtenido se caracteriza por ser simétrico
alrededor de la frecuencia de Nyquist (la mitad de la frecuencia de muestreo), y mas
alla de este valor, la frecuencia empieza a disminuir.

Para la implementacion de la TDF, es necesario un nimero de datos 2N (siendo N
un entero positivo). Existen diferentes opciones para completar la cantidad
requerida, tales como el zero-padding (rellenar los valores restantes con ceros), o
interpolacién mediante trazadores cubicos o splines [2.27], con el fin de obtener los
datos necesarios.

2.3.2 Transformada de Rapida de Fourier a datos discretos

Debido a que la Transformada de Fourier tiene algunas desventajas como la alta
capacidad de computo requerida, por lo que se hizo necesaria la implementacion
de un método més eficiente. De ello surgi6 la Transformada Rapida de Fourier (TRF
o FFT, por sus siglas en inglés), la cual es un grupo de algoritmos que aumentan la
velocidad de computo de la TDF. EI mas conocido de estos, es atribuido a Cooley y
Tukey, y es usado para datos que constituyan una potencia de 2. Dado que la
cantidad de operaciones, independiente del tipo de transformada, puede expresarse
como un multiplo entero de N*logz(N), causa una reduccién considerable del nUmero
de operaciones realizadas, como puede verse en la tabla 2.1.

Tabla 2.1 Comparacion de la cantidad de operaciones realizadas por la
TDF y la TRF. Adaptado de [2.27]

Tamano de TDF TRF Radix-2
datos (N) Multiplicaciones | Sumas | Multiplicaciones | Sumas
8 64 56 12 24
16 256 240 32 64
32 1024 992 80 160
64 4096 4032 192 384

Lo anterior conlleva a una reduccion de operaciones y el nimero de multiplicaciones
(y por ende de las veces donde el producto debe redondearse) disminuye. Esto se
observa en una reduccion del ruido de cuantizacion, comparado a la TDF.

Dado que la TDF inversa es andloga a la Transformada Discreta de Fourier, con
distinto signo en el exponente y un factor 1/N, cualquier algoritmo para la TRF se
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puede adaptar facilmente para el calculo de la transformada inversa. La anterior
secuencia se resume en la figura 2.10.

X"(k)=>| {Xo, X1, X2, X3, X4, X5, Xe, X7}

:. e [ o T . __]_ S :
: G(k)=| { Xo, X2, X4, X5} H (k)| { X1, X3, X5, X7} :
“ViNRIEIjZ 77777777 T 7777777777777777777 i 77777777777 J‘
| | | | | |
| AT {Xo, Xa} | BTR)S { X2 Xe} Cok={ {X1,Xs} | Dk {Xs, X7} }
1 777777777777777777777777777777777777777777 J
: NIVEL 1 |
\
|
| Xo X4 X2 Xe X4 Xs X3 X7 }
| j

y AT(k) es la TRF de { X, X.}
G (k) es la TRF de { Xo, Xz, Xs, Xe} Bf(k) esla TRF de { X, X}
C7(k) esla TRF de { X1, Xs }

1
HF (k) es la TRF de { X;, Xa, Xs X-} D7 (k) oo la TRE de [ X, X]

Figura 2.10 Transformada Rapida de Fourier, aplicada a un conjunto de 8 datos.
Adaptado de [2.26].

Puesto que la TRF se utiliza en aplicaciones en las que se requiera conocer la
totalidad del espectro de frecuencia, se tiene como ventaja principal la mejora en
velocidad de computo, que es de mayor interés para nuestro estudio.

2.4 METODOLOGIA DESARROLLADA PARA EL FILTRADO DE DATOS

Como se menciond anteriormente, para filtrar la sefial de presiéon en camara del
ruido es conveniente efectuar la transicion intermedia al dominio frecuencial, y
efectuar el filtrado en dicho dominio. Por ello, la metodologia del proceso de filtrado
de datos utilizada para el desarrollo de la presente tesis doctoral se resume en los
siguientes pasos:

a) Se obtiene el conjunto de datos correspondiente al ciclo promediado
correspondiente a 1440 puntos.

b) Los datos obtenidos, se transforman al dominio frecuencial mediante la
Transformada de Fourier; debido a que esta requiere una cantidad de
datos equivalente a una potencia entera de 2, se genera mediante
interpolacién lineal para obtener una sefal de presion con el numero de
muestras requeridas. Este conjunto interpolado, se caracteriza por un
periodo de muestreo equivalente a:

23



(Hﬁmﬂ'ehﬁaéa

T.=
¥ 6*N*RPM

(2.6)

Donde N es el numero de muestras después de interpolar.

c) Se procede realizar la TRF al conjunto de datos interpolados. El resultado
del proceso consiste en un conjunto de valores complejos Ptr, de los

cuales se suele graficar su magnitud v Re?+Im? contra la frecuencia para
observar el peso de cada armoénico en la sefial. Un ejemplo de esto puede
observarse en la figura 2.11, la cual ilustra el espectro de frecuencia
obtenido en un ensayo a 2400 rpm en un motor Nissan YD22.
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Figura 2.11 Espectro de frecuencia filtrado para un ensayo de arrastre a 2400 rpm
en motor Nissan YD22.

d) Hecha esta transiciéon al dominio de frecuencia, se aplica el filtro
correspondiente. EI mas idéneo corresponde a un filtro Hann (o ventana
de Hann) [2.27], el cual determina factores de multiplicacion K definidos
mediante dos valores de frecuencia: un valor inicial de transicién fb, y uno
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final de corte fc. Segun Payri [2.28], estos factores se determinan
mediante:

K=1 Kt (2.7,a)

T 1,

K= COS/E.f;-f
K=0 >f, (2.7,¢)

f<f<f. (2.7,b)

Por consiguiente, los valores filtrados del espectro de frecuencia, se
obtienen multiplicando cada valor P1r por los factores K obtenidos
previamente:

Prr=K*Fr  (2.8)

La eleccion de los valores de transicion fv y fc, es arbitraria. En condiciones
de arrastre, estudios previos demuestran que se obtienen buenos
resultados, sin afectar la calidad de la senal, con armoénicos (multiplos
enteros de la frecuencia natural de los datos) de transicién y corte de 10
y 55, respectivamente [2.8]. Las frecuencias de transicion y corte
equivalentes, pueden determinarse mediante

h=Ayty (29,0
£=A,  (29,b)

Donde Ar y Ac son los armoénicos de transicion y de corte,
respectivamente.

Con el espectro de frecuencia filtrado en el dominio de frecuencia, se
transforma nuevamente al dominio temporal, esto es posible a través de
la TRF inversa, y utilizando el mismo método de interpolacion previo a la
TRF, se genera el conjunto de datos filtrados, de la misma longitud del
conjunto inicial. En la figura 2.11, se muestra el resultado filtrado de un
ensayo a 2400 rpm en un motor Nissan YD-22. No se ilustra el espectro
de frecuencia sin filtrar, debido a que la diferencia con los datos filtrados
no es visible, aunque la mejora obtenida con el proceso de filtrado se
puede observar en la derivada de la presion, como lo muestra la figura
2.12.
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Figura 2.12 Comparacion entre la derivada de presion obtenida a partir de datos
sin filtrar (azul) y la obtenida con datos filtrados (rojo) para arrastre de 2400 rpm.
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Capitulo 3

Herramientas experimentales y
software especializado
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3.1 INTRODUCCION

Tomando en cuenta los objetivos definidos en la seccion 1.4, la presente tesis
doctoral tiene un caracter cientifico — tecnoldgico, por lo que es necesario utilizar
herramientas experimentales para validar los modelos propuestos. Para garantizar
gue los resultados sean consistentes, se requiere realizar una completa rutina de
ensayos experimentales, con el fin de validar los datos predichos.

En el desarrollo de este capitulo, se describirdn de manera general los diferentes
equipos y herramientas experimentales utilizadas. De igual manera, se plantearan
las limitaciones sobre el funcionamiento de las mismas, lo cual tuvo repercusiones
sobre los modos de ensayos aplicados para la validacion experimental.

La validacion experimental de la presente tesis doctoral se realizé en las
instalaciones del Laboratorio de Investigacion en Generacion, Transmision y Control
de la Energia, localizado en la Escuela de Ingenieria Industrial del Campus de la
Fabrica de Armas de Toledo de la Universidad de Castilla — La Mancha y en el
Instituto - CMT Motores Térmicos de la Universidad Politécnica de Valencia, en
Espafia. En estas estancias, se logré adquirir los datos para ajustar y validar los
diferentes modelos desarrollados.

3.2 MOTOR POLICILINDRICO

Como parte de la instalacion experimental utilizada en la Universidad de Castilla —
La Mancha, se tiene banco de ensayos con un motor policilindrico, de inyeccion
directa y de 2.2 litros de cilindrada. Este motor es utilizado en aplicaciones
automotrices y puede ser aplicado para el estudio de fenébmenos relacionados con
el proceso de combustién, formacion de contaminantes y potencial de recuperacion
energética.

Figura 3.1 Motor policilindrico con freno dinamomeétrico utilizado en validacion
experimental.
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Se escogid este motor para el estudio, ya que su normativa de emisiones es Euro
3, la cual es de amplia aplicacion en Colombia, por lo que permite extrapolar los
diferentes modelos desarrollados a las condiciones operacionales del pais. De igual
manera, permite proyectar la instalacion de laboratorios equipados con este tipo de
motores en nuestro pais, con el fin de realizar estudios en maquinas térmicas.

El motor es marca Nissan, referencia YD22 [3.1]. Esta compuesto por sus elementos
primarios (bloque, culata, tren de potencia, entre otros) y por los periféricos (bomba
de sistema de refrigeracion, alternador, entre otros). EI motor estd montado sobre
un sistema de amortiguadores y se encuentra alineado, de manera que no se vea
afectado su desempefio por vibraciones. En la tabla 3.1 se resumen las
caracteristicas principales del motor utilizado para el desarrollo de la presente tesis
doctoral.

Tabla 3.1 Caracteristicas del motor Diésel usado para validacion experimental.

Motor Nissan YD22
Normativa de Emisiones Euro 3
Sistema de Inyeccion Common Rail

250 bar (ralenti), 1300 bar (plena
Presién de Inyeccion carga)

Una preinyeccion + una inyeccion
Estrategia de Inyeccion principal
Sistema de admision Turbocompresor + Aftercooler
Sistema EGR Refrigerado por agua

Catalizador de oxidacion + filtro de
Sistema de postratamiento | particulas
Max. Potencia (kW) a 3600

mint 90
Méaximo par (Nm) a 2000

min-t 238
Cilindros 4, en linea
Diametro (mm) 86
Carrera (mm) 94
Cilindrada (cm3) 2184
Vélvulas por puesto 4
Relacion de compresién
geométrica 16.7:1
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3.3 FRENO DINAMOMETRICO

El banco de ensayos esta equipado con un freno dinamométrico modelo E90 de
Schenck®. Este contiene un rotor apoyado en los rodamientos, que esta formado
por dos discos divididos por una bobina de excitacion. El control del nivel de carga
del dinamdmetro se realiza a través de un sistema de control X-Act, que permite el
control electrénico de la fuerza resistiva generada variando la corriente que le llega
[3.2]. Cuanto mayor sea el campo magnético o mayor sea la velocidad relativa de
movimiento, mayor resultan las corrientes parasitas y los campos opositores
generados. Este fendmeno, llamado Corrientes de Foucault, es aprovechado por el
freno dinamomeétrico para generar un par resistente al giro del motor.

De igual manera, se mide el régimen de giro y el par efectivo del motor mediante
un sensor inductivo de rpm, los cuales permiten que el sistema pueda adquirir datos
de par — rpm en diferentes condiciones de operacion. En la tabla 3.2 se ilustran las
principales caracteristicas del freno utilizado y en la figura 3.1 se ilustra, acoplado
al motor en estudio.

Tabla 3.2 Caracteristicas del freno dinamométrico Schenck.

Par nominal 200 N-m
Régimen de giro 12000 min™*
Potencia nominal 90 kW
Momento de Inercia 0.192 kg-m
Masa 200 kg

3.4 SISTEMAS COMPLEMENTARIOS DEL BANCO DE PRUEBA
3.4.1 Sistema de alimentacién de combustible

El motor YD22 cuenta con un sistema electronico de alimentacion de combustible,
formado por cuatro inyectores, el Common Rail y la bomba de inyeccion. La unidad
de control electronica del motor (ECU) controla la apertura de los inyectores y
calcula la presion necesaria en el Common Rail segun el grado de carga del motor,
con el fin de regular la cantidad de combustible inyectada en cada ciclo.

3.4.2 Sistema de arranque

Para que el motor inicie la marcha, es necesario un sistema de arranque que inicie
el movimiento para que se inicie el proceso de combustién y el motor consiga
impulsarse con la energia liberada en este proceso. Esta funcion es provocada por
un motor eléctrico alimentado desde una bateria de 12 V, la cual es alimentada por
un cargador externo.
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3.4.3 Sistema de refrigeracion del motor

El control de temperatura del sistema de refrigeracion del motor es realizado con un
intercambiador de calor aire-agua de tiro forzado. Cuando la temperatura de entrada
del liquido refrigerante del motor alcanza el valor de 90°C, el sistema de control
activa el sistema de refrigeracion. Una vez que ha disminuido 5°C se detiene el
sistema de refrigeracion.

3.4.4 Sistema de refrigeracion del freno, del intercooler y del intercambiador
de combustible

Se dispone de una maquina que disipa el calor del depdsito que refrigera el freno,
con lo que se logra el control de temperatura del freno dinamométrico, del
intercambiador de combustible y del intercooler. Por medio de dos bombas,
colocadas en un extremo de la bancada del motor, se impulsa el agua desde el
dispositivo de intercamcio de calor a través de un circuito de refrigeracion. El agua
caliente al dispositivo de refrigeracién, con el fin de facilitar el intercambio de calor.

3.5 HERRAMIENTAS ADICIONALES

Para el proceso de experimentacion se requiere una serie de herramientas
adicionales, con el fin de lograr la adquisicion de los datos para realizar la validacion
experimental. Dentro de estas herramientas se encuentra:

3.5.1 Sistema de adquisicion y registro de datos de ensayo (RAPTOR)

Para la adquisicion de datos de variables medias necesarias para el modelado de
diagnéstico, se utilizé el sistema de adquisicion y registro de datos de ensayo
(hardware y software) RAPTOR desarrollado por la empresa Ingesis S.L., con el
cual se tomaron las lecturas de las diferentes variables del motor (presiones,
temperaturas, calculos derivados del funcionamiento, entre otros).

3.5.2 Sistema interfaz ETAS-INCA PC

Es el sistema que permite la comunicacion con la Unidad de Control Electrénico
(ECU) del motor en estudio, con lo cual se puede adquirir datos de inyeccioén y otros
parametros operacionales del motor. Esta herramienta permite también la
calibracion de los sistemas de control electronico del motor en estudio.

3.5.3 Medidor gravimétrico de consumo de combustible

El medidor gravimétrico de combustible es un sistema capaz de calcular el gasto
masico de combustible. Su principio de medicion se basa en realizar la medicion de
la cantidad de masa suministrada en un intervalo de tiempo. Esta alternativa de
medicion es relativamente econdmica, pero no significa que sea menos precisa. De
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hecho, este método es reconocido internacionalmente segun APl MPMS (American
Petroleum Institute — Manual of Petroleum Measurement Standart) como patron
primario de referencia para realizar la calibracion de los medidores de flujo masico
de grandes escalas. Por su alto grado de precision, economia, bajo mantenimiento
y capacidad de movilizacion, puede facilmente ser usada para medir la cantidad de
combustible que entra a un motor de combustion interna, siendo ampliamente usado
en proyectos investigativos y el desarrollo de tesis doctorales en reconocidos
centros de investigacion a nivel internacional. Este método sélo es preciso para
ensayos estacionarios. El sistema se implemento6 en colaboracién con el Grupo de
investigacion en Manejo Eficiente de la Energia (GIMEL) de la Universidad de
Antioquia en Colombia.

A continuacion, se resume el sistema de adquisicion de datos utilizado para el
desarrollo de la presente tesis doctoral.

Sistemna de adguisicion de datos de alta
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FEN .
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" Temperatura y Dapositn de 2 i
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Figura 3.2 Sistema de adquisicion de datos utilizado en validacién experimental.

3.5.4 Software CALMEC

Calmec es la herramienta informatica desarrollada por la CMT de la Universidad
Politécnica de Valencia para el diagnoéstico de la combustion a partir de la presion
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en camara. A partir de los datos adquiridos de presién en camara que han pasado
por un proceso de filtrado, variables medias que reflejan las condiciones de
operacion del motor (temperaturas, presiones medias, entre otros) y constantes de
ajuste, se obtiene la tasa de liberacion de calor en funcién del angulo de giro del
motor. Este modelo termodinamico sera empleado en este trabajo de tesis doctoral
como modelo de referencia y sera usado para validar los sub-modelos
desarrollados.

3.5.5 Software ANSYS®

ANSYS® es un software de simulaciébn que permite predecir como funcionard y
reaccionara determinado producto bajo un entorno real, por lo que es ampliamente
utilizado en aplicaciones industriales y de investigacion. Funciona bajo la teoria de
elementos finitos para estructuras y de voliumenes finitos para andlisis en fluidos.
Para la presente tesis doctoral ANSYS® fue utilizado en el modelado de la
deformacion en el mecanismo piston — biela, con el fin de tener la capacidad de
predecir el nivel de deformacién del mismo en los diferentes modos de arrastre, y
asi caracterizar el coeficiente de deformacion sin necesidad de un proceso iterativo.
Para esta simulacion se utilizo la licencia de ANSYS® que posee la Universidad del
Atlantico, en Barranquilla — Colombia y que sin su apoyo, no seria posible el
desarrollo de la presente tesis doctoral.

3.5.6 Sistema de adquisicion de datos de presidn en camaray energizacion de
inyector

Para la caracterizacion y validacién de los modelos desarrollados en la presente
tesis doctoral, es necesaria la adquisicion de la sefial de presion en cadmara y la
energizacion de la corriente del inyector. Estas medidas tienen que estar
sincronizadas con el giro del cigiiefal, con el fin de garantizar que estén en fase y
predecir correctamente el proceso de combustion.

Debido a las caracteristicas dinamicas de la medicion de presién a realizar, se hace
necesario utilizar un sensor piezoeléctrico, el cual tiene la capacidad de medir los
niveles de presion manejados dentro de la camara de combustion, ademas de
soportar las vibraciones y las temperaturas elevadas que se presentan. Por otra
parte, la magnitud de la presion que se va a medir varia en tiempos muy pequefos,
por lo que deben ser adquiridas y almacenadas en memoria con alta frecuencia de
muestreo. Luego de esto, los datos adquiridos deben son tratados mediante
ordenador, con el fin de realizar el proceso de filtrado y procesar los datos adquiridos
en un software de diagnéstico de la combustion.
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e Sensor de presion:

La medida de presion en el cilindro se realiza mediante un transductor piezoeléctrico
colocado en el orificio de la bujia de precalentamiento del primer cilindro. Este
sensor debe instalarse sin modificar ni alterar las condiciones de funcionamiento del
motor. El sensor es capaz de soportar vibraciones y elevadas temperaturas. Por
esto, se utliza un sensor de presibn marca KISTLER® modelo 6056A
especialmente disefiado para la medida de presiones en maquinas de combustion
interna. Este modelo trabaja con un cristal piezoeléctrico, con el que se consigue
una sensibilidad de -20 pC / bar y alta estabilidad térmica [3.3]. Los cambios de
sensibilidad no son mas de = 0.5% sobre un rango de temperatura de 200 + 50 ° C.
El sensor tiene una buena disipacién del calor, que permite soportar una
temperatura maxima de operacién de hasta 400 °C. En el anexo 1 se encuentra el
certificado de calibracion del sensor de presion en camara utilizado.

e Amplificador de carga:

Dado que el captador piezoeléctrico genera una sefal eléctrica muy débil y de baja
amplitud. La cadena de adquisicién de datos viene equipada con un amplificador de
carga KISTLER® modelo 5018A, para acondicionar y amplificar dicha sefial. Este
amplificador esta controlado por microprocesador y convierte la sefial enviada por
el sensor piezoeléctrico en una sefial proporcional en voltaje [3.4]. EI amplificador
debe ser colocado lo mas cerca del sensor que sea posible, para evitar que la
longitud del cable desde el sensor al amplificador influya en la medida. Este cable
tiene una extension de un 1 m. Desde el amplificador hasta el sistema de adquisicién
de datos ya no existe problema con el cable, pues la sefial ya esta debidamente
amplificada.

e Codificador angular:

El codificador angular del cigliefal es un sistema codificador Gptico, especialmente
desarrollado para la instalacion de motores de combustion interna, para
proporcionar la correlacion exacta entre la sefial de presion y la posicion de angulo
del cigtefal. EI modelo del codificador utilizado en la fase experimental es 2614B y
estd compuesto de cuatro partes: La parte Optica y mecanica modelo 2614B1, el
acondicionador de sefales modelo 2614B2, el cable LVDS modelo 2614B3 y el
Multiplicador de pulsos modelo 2614B4 [3.5]. Este codificador nos permite
determinar variaciones de 0.5° en la posicion angular del cigiefal, de manera que
por ciclo termodinamico se pueden adquirir 1440 muestras.
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e Osciloscopio digital modelo DL708E:

Para la adquisicion de la sefial de presion en camara y la energizacion del inyector
es necesario disefiar una cadena de medida que tenga la capacidad de adquirirlos
y almacenarlos en memoria para su posterior tratamiento. Para la validacion
experimental se tomaron 720 muestras por vuelta (cada 0.5°) y tomando en cuenta
gue el regimen maximo de operacion del motor es de 3200 rpm es necesario que la
cadena de medida pueda manejar 720 x 3200 / 60 muestras / segundo = 38400
muestras / segundo.

Se adquieren 20 ciclos para promediar los valores adquiridos en estos ciclos y
obtener un ciclo representativo. De esta manera, pequefias discrepancias entre
valores de diferentes ciclos quedan eliminadas. Por tanto, los requerimientos mas
importantes la cadena de medida son: dos canales independientes de 39 kHz de
frecuencia de muestreo, una entrada de reloj y una de disparo. La cadena de medida
elegida para trabajar es un osciloscopio digital YOKOGAWA® modelo DL708E [3.6]
conectada a un ordenador PC mediante bus GPIB y una tarjeta PCI-GPIB. En la
figura 3.3 se ilustra la cadena de medida de presion en camara y de sefial de
energizacion del inyector.

Unidad de control de la bancada:
X-Act

' |
I

Sistema de adquisicién de datos: Programa Yoko

| RAPTOR policilindrico
@ v

Fuente de alimentacion del freno: Fuente de alimentacion del actuador
LEW 2002 del acelerador: LFE 2003

|
|
|
|
|
|
|
| Software de adquisicién de datos: PC-
|
|
|
|
|
|

Sensor de presion,
transductor y
amplificador

_R .
- Motor: NISSAN YD22

Freno dinamométrico:  Actuador del
SCHENCK E90 acelerador: LFM
2003

T

Sistema de Arranque: llave y
pulsador de arranque.

Pinza 3
amperimétrica Osciloscopio digital:
Conversién A/D

[
I Codificador angular Accionador de
I disparo

i i s s st e s Tl K

Figura 3.3 Cadena de medida de presion en camara y de energizacion del
inyector.
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3.6 BANCO DE PRUEBAS PARA SISTEMA DE INYECCION DE MOTOR EN
ESTUDIO

Los sistemas Common Rail cuentan con una bomba de alta presion, inyectores, un
rail y una unidad de control electrénica. El motor Nissan YD22 en estudio viene
equipado con un sistema de inyeccion del tipo Common Rail. La configuracion de la
estrategia de inyeccion hace posible que el inyector realice al menos dos
inyecciones por ciclo termodindmico. Lo anterior permite reducir el tiempo de
retraso, a la vez que limita los picos de presion, con el fin de disminuyendo el ruido.

Con el fin de caracterizar el sistema de inyeccion y especificamente la tasa de
combustible inyectado, fue necesario utilizar el banco ilustrado en la figura 3.4.

Figura 3.4 Banco de prueba sistema de inyeccion Common Rail.

El banco marca Bosch EPS 711 ha sido modificado con el fin de tener la capacidad
de simular la condicién de operacion del inyector en el motor. Tiene un sistema de
adquisicion de datos con una balanza analitica de 0.01 g de resolucion. Con este
equipo, se desarrollo del trabajo de Armas et al. [3.7], en el cual se caracterizé la
tasa de combustible inyectado para el caso de los inyectores solenoides y los
piezoeléctricos. Basado en este estudio, en la presente tesis doctoral se desarrolld
un nuevo modelo de inyeccion tiene la capacidad de describir la cantidad de
combustible inyectado en funcion de la presién de inyeccion y el tiempo de
energizacion. Lo anterior es una de las aportaciones del presente trabajo.
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3.7 CALCULO DE INCERTIDUMBRE EN LA MEDICION DE LA PRESION EN
CAMARA

En la configuracion definida para la validacion experimental de la presente tesis
doctoral, se definié un rango de medicién de 0 a 200 bar. De la ficha técnica del
sensor de presion [3.3] se tiene que el error maximo permisible es de +/- 0.7%. El
valor de lectura minimo es de 0.1 bar. Los datos se resumen en la tabla 3.3.

Tabla 3.3 Caracteristicas de error y rango de sensor de presion.

Rango de indicacion (RDI) 0- 200 bar
Error maximo permisible (EMP) +/- 0.7 %
Valor de lectura minimo (VLM) 0.1 bar

Tomando en cuenta lo anterior, se tiene que:

1.4 % 100

—=0.7
(200 —0)

Clase de exactitud =

Debido a que el programa YOKOLAB (utilizado para la adquisicion de datos de
presién en camara) permite cambiar el nimero de muestras tomada por ensayo,
esto conlleva a que la incertidumbre por repetibilidad este en funcién de las
muestras tomadas. Manzaneque [3.8] realiza un analisis de esta fuente de
incertidumbre para la cadena de medida utilizada, en donde se encontro que el valor
maximo de incertidumbre es de 0.09 bar para 20 muestras. Por esta razén, nos
centraremos en el andlisis de la incertidumbre debido a la instrumentacion y a la
lectura. La incertidumbre provocada por el error maximo permisible esta dada por:

EMP (bar)
Ugmp = T 3.1
200 = (100%) bar
uEMP = \/§ = 08 baT

La incertidumbre debido a la lectura esta dada por:

VLM (bar)

Uyrm = # (3.2)
(%) br

uVLM - T - 003 bar

La incertidumbre combinada estaria dada por:
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uCOM = \/uEMPZ + uVLMZ = \/(08 bar)z + (003 bar)z = 08 baT'

Para tener en cuenta la aleatoriedad de los valores estimados anteriormente, se
calculara la incertidumbre en un intervalo de confianza del 95 %. Se tiene que el
coeficiente a1 esté determinado por el error maximo permisible y el coeficiente az
esta determinado por la incertidumbre de la lectura. Luego, se tiene que:

a, = EMP = 1.4 bar
a, =VLM = 0.1 bar

El parametro de borde esta definido como:

la; — a,|
= — 3.3
g a; +a, (3:3)
B |1.4 bar — 0.1 bar| _ 0.867
"~ 1.4 bar + 0.1 bar
Para un nivel de confianza del 95% se tiene que:
: p
=— 4
F=35 G4
. 095 0.905
F=7"09="
Como B> B se tiene que el factor de cobertura esta dado por:
1 2
kp) =——=+[1-JA-pO -5 @35
14 B2
6

k(p) = +|1- /@ =095)(1 = (0.867)2)]

1
1+ (0.867)2
6

Luego, la incertidumbre expandida se define como:

U(p) = k(p) * ucom (3.6)
U(p) = k(p) *ucoy = 1.64 * 0.8 bar = 1.31 bar

k(p) = 1.64

Por lo que la medicion de presién, tomando en cuenta incertidumbres por lectura y
por error maximo del instrumento esta expresada por:

P (bar) = Pjyctyrq(bar) + 1.31 bar
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Lo anterior conlleva a una alta incertidumbre en zonas de baja presion, pero como
el andlisis del modelado estd centrado en las inmediaciones del PMS, esta
incertidumbre es baja comparada con el nivel de presion que se maneja en esta
zona.
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Capitulo 4

Modelo de deformacion y holguras

4.1 INTRODUCCION

En el capitulo 2 se hizo una descripcion de las mejoras a la que se ha sometido el
perfil tedrico-experimental de modelado. Dentro de ellas, se enuncia la inclusion de
las deformaciones mecanicas en el motor, en los estudios. Debido a que dichas
deformaciones se manifiestan a través de variaciones en el volumen instantaneo,
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especialmente en las cercanias del PMS (donde el motor tiene un nivel importante
de carga), se hace necesario complementar el modelo correspondiente, teniendo
en cuenta la contribucion de este fendbmeno. Para lograr esto, es necesario conocer
las deformaciones presentes en el mecanismo, con el fin de calcular con mayor
precision el volumen de la camara de combustion, en funcion del angulo de giro del
ciguenal.

Por las razones mencionadas anteriormente, se dividira el capitulo de la siguiente
manera: en primer lugar, se plantea un analisis cinematico del mecanismo de
estudio, representado en este caso por el pistdon, la biela y la mufequilla del
ciglefial. Lo anterior con el fin de obtener variables cinematicas (posicion, velocidad,
aceleracion) necesarias para el desarrollo del modelo de deformaciones. Hecho
esto, se pasa a describir los términos involucrados en el modelado del volumen
instantaneo, para llegar finalmente al desarrollo del sub-modelo de deformaciones,
en el cual se tendra en cuenta la deformacion por presion e inercia. Este modelo
serd ajusta a traves de un andlisis por elementos finitos en ANSYS®. Por ultimo, se
desarrollard un modelo para cuantificar el aporte a la variacion del volumen en la
camara de combustién debido a las holguras en la interfaz bulon — biela y biela —
mufion de ciguefal, con el fin de ajustar el modelo de deformacién - holguras y
lograr asi una mayor capacidad de prediccion.

4.2 ANALISIS CINEMATICO DEL MECANISMO PISTON - BIELA

Para conocer la deformacién del mecanismo biela — pistén es necesario determinar
la velocidad y aceleracion del sistema, por lo que se imprescindible realizar un
analisis cinematico del mecanismo piston-biela-cigiefial. Una manera comoda de
analizar variables cinematicas en mecanismos bidimensionales, es mediante el uso
del algebra compleja para simplificar las expresiones resultantes [4.1]. Para hacer
el andlisis genérico, se desarrollara la metodologia para el mecanismo biela -
manivela - corredera con descentramiento, y se simplificara para el caso particular
de estudio en la presente tesis doctoral. En la figura 4.1 se ilustra el esquema a
analizar.
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Lmax

Figura 4.1 Esquema modelo cinemético para mecanismo biela-manivela-
corredera descentrado.

Tomando como referencia la figura 4.1, las ecuaciones del lazo vectorial del sistema
serian:

(T

ReG*) 4 1,6/G*F) = 163 £ qe®  (a1)
Siendo que: eig =i ye® =1, entonces:
Re'G*0) 4 1,6/G) = Li 4 a (4.2)

Descomponiendo (4.2) en sus componentes reales — imaginaria se tiene:

R [cos (g + 9) + isen (E + 9)] + L, [cos (g + ﬁ) + isen (g + B)] =Li+d (4.3)

2
IR: R[—sen(8)] + Ly[—sen(B)] =d (4.4)
i: R[cos(8)]+ Lp[cos(B)] =L (4.5)

Despejando a S de la ecuacion 4.4 se obtiene:

8 = sen-! l—d - R[sen(@)]l

» (4.6)
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Por lo tanto, la carrera (altura) del piston en funcion de la posicién angular del
cigiiefial con referencia en el eje de giro del cigliefal esta definida por la ecuacion:

L = L(68) = R[cos(8)] + Ly [cos <$en‘1 [_d — R[sen(G)]Dl (4.7)

Ly

Es necesario también hallar las velocidades y aceleraciones del sistema para los
analisis posteriores. Derivando la ecuacion 3.2 en funcion del tiempo y teniendo en
cuenta que L varia, entonces:

Riwge'@*) + Lbiw,;ei(%*’?) = Li (4.8)
Descomponiendo la ecuacién (4.8) en sus componentes real — imaginaria:
Rwg [i cos (g + 9) — sen (g + 9)] + Lywg [i cos (g + ,8) — sen (g + ﬂ)] =Li (4.9
IR: Rwg[—cos(8)] + Lywg[—cos(B)] =0 (4.10)
i: Rwg[sen(8)] + Lywp[sen(B)] = —L (4.11)
Derivando ahora la ecuacion (4.8):
[Riage"(g“’) - Rwéei(gw)] + [Lbiaﬁei(%w) Lyw3e i(5+ 5)] =ii (412

Descomponiendo a la ecuacién (4.12) en sus componentes real — imaginaria se
obtiene:

Rag [i cos (g + 9) — sen (g + 6)] — Rw} [cos (g + 9) + isen (g + 9)] +

Ly [icos (28) — sen (24 B)] - Lywh [cos (5 + ) + isen (T +8)| =i (413)
IR: Rag[—cos(8)] + Rwg[sen(8)] — Lyag[cos(B)] + Lyw}i[sen(B)] = 0 (4.14)
i: Rag[—sen(6)] — Rwj[cos(8)] — Lyag[sen(B)] — Lywjlcos(B)] = L (4.15)

Retomando las ecuaciones 4.10, 4.11, 4.14 y 4.15, y teniendo en cuenta las
suposiciones formuladas se ponen de un lado de las ecuaciones las incognitas para
organizar una matriz de resultados de la forma:

[rooen s Sl 7] = Cpasent®

[Lbsen(ﬁ) 1] [Ulﬁ] I Rwg[cos(8)] — Lywg[cos(B)]
Lycos(B) 0 Rwj[sen(6)] + Lywj[sen(B)]

Al resolver estas matrices se tendran en simultaneo la velocidad y aceleracion
angular de la biela junto con la velocidad y aceleracion del piston.

] 4)  (416,0)

l (B) (4.16.b)
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4.3 DETERMINACION DEL VOLUMEN INSTANTANEO

El volumen instantaneo es la suma de tres componentes: el volumen de la camara
de combustion, el volumen del cilindro (variable con el angulo y determinado por el
mecanismo biela-manivela) y las variaciones de volumen debido a las
deformaciones por presion, inercia y holguras. Estas son producidas
fundamentalmente por:

e Las fuerzas de presidn de los gases sobre la cabeza del piston

e Las fuerzas de inercia sufridas por el motor durante el desarrollo de su ciclo
de trabajo (2 vueltas de ciglefial)

e Las causadas por el comportamiento de la pelicula lubricante en las holguras
presentes en las juntas del mecanismo

Estas variaciones se expresan mediante la expresion

AVyes (6) = AV,(6) + AV,(6) + AV, (6) (4.17)

La suma de estos términos, origina la expresion general del volumen instantaneo,
la cual es dependiente del angulo de giro de ciguefal:

Ve(0) = Vee + Vaesp(6) + AVier (6) + AVi(6) + AV, (6) (4.18)

Donde se ha incluido 6 para explicar la dependencia con el angulo de giro del
cigliefial. Los primeros términos se denominan volumen geométricos instantaneos,
Vce €s el volumen de la camara de combustion y Vdesp (0) es el volumen instantaneo
desplazado por el mecanismo biela-manivela, AVp(8) es el incremento de volumen
debido a la deformacion por presion, AVi(B) es el incremento o decremento del
volumen por las fuerzas de inercia sobre los elementos méviles y AVn(8) es el
incremento o decremento del volumen debido a la interaccién fisica entre la pelicula
de aceite y los elementos involucrados. Debido a que este Ultimo término, es
originado por fendmenos de naturaleza diferente a los anteriores, se requiere un
analisis cuidadoso del comportamiento matematico de este, el cual se abordara en
una sub-seccion diferente.

Para geometrias sin descentramiento (d=0), como es el caso del motor de estudio
en la presente tesis doctoral, se obtienen las siguientes expresiones para los
términos del volumen geométrico instantaneo:

e El volumen de la camara de combustion esta dado por:

m.D?.S

Vee = TR (4.19)
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Es importante destacar que este volumen de la camara de combustion es el del
espacio que queda cuando el cilindro, asumiendo que todos sus componentes son
cuerpos rigidos, llega al PMS y por ende esta cantidad no variara con el paso del
tiempo [4.2].

e El volumen desplazado esta dado por:

mw.D?
Vdesp(e) = 0 [Lmax - L(Q)] (4.20)

4
Este término describe el volumen en funcion del &ngulo de giro del ciglienal que
queda al desplazarse el piston del PMS al PMI y viceversa [4.3].

4.4 MODELO DE DEFORMACIONES POR PRESION E INERCIA

El desarrollo del sub-modelo de deformaciones, tiene su base en el trabajo de
Armas [4.2], quien propuso un modelo simple para cuantificar la influencia de la
deformacion por presion e inercia sobre el volumen de la camara de combustion y
sus repercusiones sobre el balance energético del motor. En dicho sub-modelo se
plantearon las siguientes hipétesis:

e En el motor existira deformacién mecanica (Ay). Esta deformacién sera, por
hipoétesis, la variacion de la altura libre entre piston y culata.

e La deformacion (Ay) sera soélo consecuencia de la accion de la fuerza de
presion F, y de la fuerza de inercia F;.

e En el caso de la deformacién debida a la fuerza de presion el piston, la biela
y la mufequilla trabajan a compresion. El cilindro y el semicarter superior
trabajan a traccion.

e En el caso de la deformacion debida a la fuerza de inercia, la masa
significativa (m;) sera la suma de la masa del piston, bulén y segmentos (m,,)
mas 1/3 de la masa de la biela (m,).

1
m; =m, + 3™ (4.21)

e Se toma como longitud caracteristica:
S
Loy=2+ (hc + L, + E) (4.22)

Donde h, corresponde a la altura de la cabeza del piston.

Este modelo supone despreciable la dependencia angular L, = Ly(6). Esta
hipotesis resulta acertada en las proximidades del PMS, donde la
contribucion del término de presion es mas importante.
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Figura 4.2 Esquema de modelo de deformaciones. Adaptado de [4.2].

En el estudio del modelo, Armas reemplaza el mecanismo pistén-biela-cigiefial, con
una barra sometida a compresion, con longitud caracteristica L, y con area igual al
area del bulon.

,T :r\ _____ :
| |
AL |
| |
-
S
e R
. 3
Figura 4.3 Esquema de barra equivalente sometida a compresién. Adaptado de
[4.2].

Debido a que no se conoce el modulo elastico de dicha barra, se expresa en funcion
del modulo elastico estandar del acero, que es 210 GPa y un coeficiente de ajuste
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K45, €l cual se ajusta mediante ensayos en arrastre. Con esta aproximacion, Armas

[4.2] determina las variaciones de altura debido a presion e inercia mediante (4.23)
y (4.24)

p D \* S
Ay, = Kgey * * ( ) * (hc + Ly + —) (4.23)
Eacero dbulc’m 2

K m; *a S
Ay, =2 L =, (hc + L, + E) (4.24)

Eacero Abulén

A partir de las ecuaciones anteriores, obtuvo la expresion correspondiente a las
variaciones del volumen instantaneo por presion e inercia:

Mooy =25 (By, + Ay;) = 25 2L [« (dbfwn) + 208 Ly (425)

4 Eqcero Apulon

Como en el proceso de arrastre se debe ajustar simultaneamente el modelo de
transferencia de calor en las paredes y el K¢, €l proceso de caracterizacion de un
motor es de caracter iterativo. Para mejorar este punto, en la presente tesis doctoral
se disefid una metodologia de ajuste de K,.r a través de Ansys®, lo cual permite
disminuir el tiempo de computo de las herramientas informaticas desarrolladas. Este
ajuste se explicara mas adelante.

El modelo utilizado en la presente investigacion comparte como base las
suposiciones utilizadas por Armas [4.2], aunque con algunas modificaciones las
cuales se listan a continuacion.

e El modelo propuesto va a considerar que toda la deformacién tiene lugar en
la biela dado que va a ser la pieza que mas contribuye en la deformacion del
mecanismo.

Millones
(=]

Modulo de Rigidez EA/L [N/mm]

0

EA/L [N/mm]

HBiela ®Pistén

Figura 4.4 Comparacion de los médulos de rigidez del pistén y biela. Datos de
[4.4].
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El ciguenal es mucho mas rigido que la biela y la deformacion del piston
también es de un orden menor que el de la biela [4.3]. Esto también puede
verificarse mediante la comparacién de los médulos de rigidez a carga axial
[4.4] que presentan tanto el pistdn como la biela, lo cual se observa en la
figura 4.4. Por ello, la longitud caracteristica del analisis se considerara que
es la longitud de la biela:

Lo =Ly (4.26)

e En vista de la geometria simétrica del ciguenal, se asume que el centro de
masa del mismo se encuentra en su eje de giro y por tanto su centro de masa
no tiene aceleracion ni velocidad lineal [4.4].

Para el andlisis de deformaciones por las fuerzas inerciales en el mecanismo se
tendran en cuenta las siguientes suposiciones:

e En el caso de las deformaciones debidas a las fuerzas de inercia la masa
significativa (m) sera la suma de la masa del pistdn, bulon y segmentos
(mp) mas la contribucién de la masa de la biela (mp). Esto viene del
analisis del mecanismo mediante un sistema equivalente de masas
concentradas [4.2].

Ly
m; =m, + (mb * —) (4.27)
Ly
e La aceleracién del modelo de deformacion por fuerzas inerciales sera
igual a la del pistén [4.3].

e El modelo no considera las deformaciones debidas al estado térmico,
pero esto no supone perdida ninguna de precision. Las deformaciones
térmicas del motor no cambian considerablemente a lo largo del ciclo
termodinamico y en consecuencia pueden considerarse constantes para
un punto de funcionamiento del motor.

Generalmente, el modulo elastico del elemento deformable (la biela) suministrado
por el fabricante corresponde a un valor medio de una serie de ensayos sobre una
cantidad normalizada de probetas del mismo material. Con el fin de considerar esta
variacion del modulo de elemento en elemento, se expresara en funcion del médulo
elastico estandar del acero (210 GPa) y una constante de ajuste experimental, de
lo cual se obtiene [4.3]:

Eacero

E =

(4.28)
Kdef
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4.4.1 Deformacion por la fuerza debida a la presion

La deformacion que experimentara la biela por efecto de una carga de compresion
se puede expresar como:

Op
ALy = Fx Lo (4.29)

La carga especifica se calcula como:

Fp _p~Ap

p = =
Asec cién Acaﬁa

Donde Acana corresponde al area de la seccion caracteristica definida por el area de
la cafia de la biela, que se considera como la seccién mas deformable de la pieza
en mm?,

o (4.30)

La deformacién debida a la carga de presion es:

A
AL, =—- L, (4.31)
E Acaﬁa
Es necesario descomponer la fuerza de presién, con el fin de tomar la componente
que actua en el eje longitudinal de la biela.

d

Figura 4.5 Descomposicion de la fuerza de presion para analisis de deformacion.

De la figura 4.5 se tiene que:
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F, =F,i9a (4.32,a)
a = arcsen(A - sen@) (4.32,b)

Por lo tanto, la fuerza de presion a la que esta sometida la biela es:

1

1 =F,-
Coso

(4.33)

p-A, =F, p

Sustituyendo (4.33) en (4.31) y considerando que en el modelo propuesto se debe
sustituir el area de la seccion del buldn por el area de la cafia de la biela, obtenemos
que la deformacion que sufre la biela por la fuerza debida a la presion sera:

_ Kdef I:p
AL, = LN (4.34)
Eacero COsa Acaﬁa

Segun se observa en la figura 4.6, realmente lo que descendera el piston es AL,’,

Figura 4.6 Descenso real del pistdn por la fuerza debida a la presion.
De lo anterior se tiene que:

AL,'=AL, -cosa (4.35,a)

' Kdef I:p
AL,'= : ‘L, (435,b)
Eacero Acaﬁa
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La variacion de volumen debido a la deformacion producida por la fuerza debida a
la presion de los gases seria:

.D?> Ky F
p=”4 -E‘”-Acp L (4.36)

4.4.2 Deformaciéon debido a las fuerzas inerciales

AV

La fuerza de inercia puede formularse como:
F=m-a (4.37)
El esfuerzo debido a la fuerza inercial esta dado por:

F m -a

oO. = ! = i
i
Acaﬁa Acaﬁa

Al conocer la aceleracion, la deformacion que experimenta la barra por efecto de
inercia es:

(4.38)

(4.39,a)

(0]

AL =T L
E

Kdef . mi -a .
Eacero ‘Cosa Acaﬁa

Lo que desciende el piston es AL;’, que se calcula mediante la ecuacion:

AL, =

L, (439, b)

AL'= AL, -cosa (4.40,a)
Ker M, -a

AL,'= 2., (4.40,b
Eacero Acaﬁa i ( )

De este modo, la variacion del volumen en el cilindro debida a la fuerza de inercia
se calcula como:

AV :7Z"D2 Kdef ) m-a.
| 4 Eacero Acaﬁa

Finalmente, el volumen de la camara de combustibn tomando en cuenta la
deformacion por presion e inercia en funcion del angulo de giro del cigiefal puede
expresarse como:

L, (4.41)
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.D? K
v-%D '{(rcs—l)jL R-(%(1—00329)+(1—cos¢9)j+ﬁ- L,{F, +m, -a]} (4.42)

No tomar en cuenta los ultimos dos términos de la derecha en (4.42) conlleva a que
se presente un flujo de calor ficticio, el cual aparece por el hecho que en la ecuacion
de la primera ley de la termodinamica se trata de ajustar el termino P dV, debido al
cambio de volumen en la camara de combustion por la deformacion. Lo anterior
conlleva a que en la curva de tasa de liberacion de calor se presente el
comportamiento ilustrado en la figura 4.7.

0.03
- = = Sin Modelo de Deformacion
----- Con modelo de deformacion
0.02
—
J o.01 —= —
o - \ ~
, \ I ~
’ ! N
’| ' ] 1 N
» , \\ , N
o U SRR L. Lt . S e
-0.01
-120 -90 -60 -30 0 30 60 90 120
Angulo (°)

Figura 4.7 DFQL sin ajustar y ajustada con modelo de deformaciones en arrastre.

Por lo anterior, es fundamental tomar en cuenta la variacion de volumen de la
camara de combustién debido a deformaciones y adicional a esto, tomar en cuenta
el efecto de las holguras sobre dicho cambio, lo cual se describe en el siguiente
apartado.

4.5 MODELO DE HOLGURAS

Como se ha descrito en capitulos anteriores, el modelado del volumen instantaneo
en los motores Diésel, abarca la contribucion a las variaciones de este debido a los
factores mas influyente (la presion ejercida y la inercia mecanica del mecanismo
piston-biela-ciglefal). En esta seccién se introduce un nuevo factor como aporte
significativo en la presente tesis doctoral, que afecta el volumen instantaneo del
motor. Este factor es el comportamiento de la pelicula de lubricante en las juntas
del mecanismo descrito en las secciones anteriores.
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En el estudio energético de los motores Diésel, se observa que solo una fraccién de
la energia quimica proporcionada por la combustién, se convierte en trabajo Uutil.
Hasta un 15% de la energia proporcionada se pierde por friccibn mecanica entre los
componentes del motor, y de esta perdida, entre un 40-55% se realiza en el conjunto
piston-biela [4.5]. Debido a esto, es necesaria la lubricacién de la interfaz de
contacto entre componentes, lo cual reduce el desgaste y extiende la vida de los
elementos del motor. Dado que en dicha interfaz la pelicula de lubricante no se
mantiene con un espesor uniforme, se producen variaciones de altura en el piston,
lo cual a su vez causa cambios en el volumen instantdneo de la camara de
combustion.

Para determinar los cambios sobre el volumen instantdneo causados por el
comportamiento de la pelicula lubricante, se requiere de:

¢ |dentificar el tipo de lubricacion existente en la interfaz entre componentes

¢ Modelar matematicamente el comportamiento de la pelicula en cada interfaz,
en funcién del tipo de lubricacion asociada a esta

e Relacionar el comportamiento de dicha pelicula con los cambios de altura
libre experimentado por el pistén.

Con ello, el estudio de los efectos de las holguras entre componentes (y por
consiguiente la pelicula lubricante en ellas) se divide en varias etapas. Como paso
previo a dicha caracterizacion, es necesario determinar las fuerzas que se producen
en el contacto entre componentes, tal como se describe a continuacion.

4.5.1 Formulacién de modelo cinético

Con el fin de determinar las fuerzas aplicadas sobre las juntas, el sistema es
simulado como un mecanismo manivela-corredera, en el cual se analizara cada
pieza del sistema por separado y se relacionaran las expresiones obtenidas en una
matriz para encontrar las incégnitas necesarias. El elemento 1 son aquellas partes
del motor que no se mueven, que para nuestro caso seria el bloque. El elemento 2
es el mufién del cigliefial, el elemento 3 es la biela y por ultimo tenemos al elemento
4 el cual es la corredera que en este caso es el pistbn-camisa. Hecha esta distincion,
se procede a hacer el andlisis de cada componente por separado. Para dimensionar
cada uno de los componentes, fue necesario realizar un proceso de metrologia, por
lo cual se procedid a desarmar el motor en estudio. Lo anterior permitié validar la
informacion suministrada por el fabricante.

e Analisis cinético del cigliefal:

Para el caso del cigiefal, se hard un analisis de fuerzas en solo uno de los
mufiones, como se ilustra en el corte de la figura 4.8.
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Figura 4.8 CAD Ciguefal utilizado en estudio.

El diagrama de cuerpo libre y cinemético de la seccion en analisis del cigliiefial se
puede apreciar en la figura 4.9.

Figura 4.9 Diagrama de cuerpo libre del cigtiefial (izquierda), diagrama cinematico

(derecha).
De lo que se obtendria:
+- Z Fx . Fxlz + Fx32 =0 (4‘4‘3)
+T Z Fy: Fylz - Fy32 —m.g = 0 (4‘4‘4‘)

+O X Mgo i FysoRe12 — Fyr3aRy12 =0 (445)
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e Analisis cinético de la biela:

El diagrama de cuerpo libre y cinematico de la biela se puede apreciar en la figura
4.10.

mb*abiy

Ibu

mb*abix

lemb

Whbi

N

Figura 4.10 Diagrama de cuerpo libre de la biela (izquierda), diagrama cinematico
(derecha).

De lo que se obtendria:

+- Y F tFyoz — Fraz = Mpiapix (4.46)

+1 X Fy: Fypz — Faz = myi(apiy, + 9) (4.47)

+0 Z Mcmb : Fx23lcmb COS(,B) + Fy23lcmb Sen(ﬁ) + Fx43[bu COS(ﬁ) + Fy4—31bu Sen(ﬁ)

= Ibl-a'bl- (4'4'8)
e Analisis cinético del piston:

A continuacién, se ilustra el analisis cinematico del piston. Se resalta que en este
analisis se tomara en cuenta la fuerza de contacto que ejerce la camisa del cilindro
sobre el piston. Dicha fuerza se distribuye sobre los tres anillos del piston, lo cual
se puede modelar como una carga distribuida de forma triangular que actua en el
area donde se encuentran ubicados los anillos del piston. La justificacion de esta
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suposicion esta en el hecho que los Unicos puntos de contacto entre la camisa y el
piston son los anillos, por lo cual al realizarse el giro por el cabeceo los extremos de
algunos anillos pierden contacto con la camara y por ende su fuerza normal
distribuida en ese punto es cero, tal y como se muestra en la figura 4.11. El perfil
triangular se ajusta debidamente a un modelo de cabeceo es porque mientras uno
de los extremos pierde contacto con la camara, el extremo opuesto esta en contacto
maximo.

P .
rimer aml.lrra de i \; Ié\
compresion
-—

Segundo anillo de
compresién

A

) |
/
N

Figura 4.11 Distribucion de la fuerza de contacto sobre los anillos del piston.

Anillo de

lubricacién

7

Dicha fuerza no es igual, sino que es diferente en cada lado de los anillos. El anillo
de fuego en cierto momento tendra una fuerza mayor del lado izquierdo que del
derecho y asi sucesivamente, debido a la linea de accion de la fuerza resultante
que actua sobre el pistdn, tal y como se muestra en la figura 4.12.

. [
C

-y

Figura 4.12 Linea de accion de fuerza resultante sobre el piston.

Dichos cambios en las distribuciones laterales dependen de la linea de accion de la
fuerza que ejerce la biela sobre el bulon o de la posicion angular de la biela. Para la
descripcion del fenbmeno se considerara al piston divido en cuatro cuadrantes,
como se ilustra en la figura 4.12. En la figura 4.13 se ilustra el diagrama de cuerpo
libre del piston cuando la linea de accion de la fuerza resultante esta en el primer y
en el tercer cuadrante.
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Figura 4.13 Diagrama de cuerpo libre del piston cuando la linea de accion de la
fuerza esta en el tercer cuadrante (izquierda) y esta en el primer cuadrante
(derecha).

Para efectos de simulacion, esta fuerza distribuida en el area de los anillos es
simulada como una carga puntual ubicada en el centroide del trapecio
correspondiente. Tomando en cuenta lo anterior, el analisis cinético seria:

+- Z F,:Fys— Ny + N, =0 (4.49)

+1 Z Fyga —
+17 Z y34 .uNb

Debido a que la entrada al modelo seré la curva P(8), se tiene que:

Frq—Fp — P =my(a, + g) (4.50)

— uNg — P(x)D = m,, (ayz +g) (4.51)

+T X F,: Fygq — uNp — uNg = my(ay, + g) + P(0)Acrecr  (4.52)

Se debe tener en cuenta que dependiendo de la geometria del piston se tendra el
area efectiva donde se ejercera la presion. El A.¢..p fue determinada por ANSYS®,
utilizando Unicamente las caras en donde dicha fuerza debida a la presion no se

cancele.

Si se revisa el comportamiento del piston durante la carrera de compresion y de
expansion, dependiendo de la posicion de la biela, el trapecio de fuerzas cambiara
su forma debido a que la magnitud de las fuerzas en los anillos va variando en
funcion de la posicion angular de la biela. Tomando en cuenta que el movimiento de
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que el movimiento del pistén es rapido, practicamente se tienen dos momentos,
como se indica en la figura 4.14 (puntos a y b).

L~ Rb

Rb'
Rem F\

Rp Rp

Figura 4.14 Puntos de aplicacion de fuerzas resultantes en el piston.

Realizando un analisis de momento respecto al centro de masas del cilindro se tiene
que:

+0O Z Mcmbl : Fx34Rcm - .L‘NaRp + .UNbRp + Na(Ra - Rcm) - Nb(Rb - Rcm) = Ipap (4-53)

+0 X Mempa : FyzaRem — UNgRy + uNp Ry, + No(Ryr — Rem) — Np(Ryr — Re) = Lyay (4.54)

4.5.2 Consideraciones sobre el cabeceo del piston, ajustes y tolerancias.

El estudio de este fendmeno es de vital importancia para caracterizar la variacion
de volumen en la cdmara de combustidon. Se tiene que los valores de holgura entre
la camisa y el piston pueden ser de 5 um hasta 20 pum, lo cual conlleva a un cambio
importante en el torque de salida. Si la holgura es pequefia, esto ayudara a suavizar
la transicion del torque y las vibraciones. La friccion es minima gracias a que a través
de esta holgura hay flujo de lubricante el cual permite que la friccion sea muy baja.

Ademas de la holgura y de la friccion, se debe tener en cuenta el perfil de la falda
del piston, el ciguefal, los anillos y sus holguras, el transporte del lubricante hacia
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el mecanismo, dindmica de los anillos del piston, perfil de superficie del anillo,
rugosidad de la superficie y la inercia variable del sistema. Como es de esperarse
el juego de anillos del piston es el causante de las mayores pérdidas de potencia en
un motor, pero seguido de eso viene la friccion de la falda del piston o también
conocido como cabeceo. De acuerdo con estudios realizados por Yeow [4.6], los
momentos en los cuales se presenta mayor fuerza de friccion debido al cabeceo
son durante los centros muertos (0°, 180°, 360°), durante una revolucion. La friccion
durante todo el movimiento del piston es variable, debido a que el coeficiente de
friccion también es variable a lo largo de todo el recorrido. El contacto a lo largo de
todo el recorrido no es el mismo en especial durante el retroceso 0 movimiento
secundario del piston. El coeficiente de friccion también aumenta dependiendo del
régimen del motor, si el réegimen es alto la friccion también lo sera debido al impacto
durante todo el movimiento [4.6].

El pistén al momento de ser instalado en el motor debe cumplir con requisitos y uno
de ellos es garantizar que no haya paso del combustible de la cadmara de
combustion hacia la parte inferior del pistdbn donde se encuentra la biela bafiada con
aceite. Del mismo modo debe evitarse que el aceite llegue a la camara de
combustion. Para evitar lo anterior, se utilizan los anillos, los cuales poseen ajustes
y tolerancias. Para nuestro caso, la informacion de tolerancias fue obtenida del
manual de taller de Nissan [4.7].

4.5.3 Sistemas de matrices para andlisis cinético

Tomando en cuenta la descripcidon cinética realizada en los apartados anteriores,
se obtiene un sistema de ecuaciones de 8x8, el cual poder ser representada en la
siguiente matriz:

A
1 0 1 0 0 0 0 0 O
0 1 0 -1 0 0 0 0 O
0 0 —Ryp, Ryz 0 0 0 0 0
0 O 1 0 -1 0 0 0 O
=10 O 0 1 0 -1 0 0 O
00 lcmbcos(ﬁ) lcmbsen(ﬁ) lbuCOS(ﬁ) lbusen(ﬁ) 0 0 O
0 0 O O 1 O 1 -1
000 0 0 1 1 —u
0 0 0 0 Rgn O (—4R, + Ry) (1R, — Ry)
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AI

La matriz A y A’ dependeran de la posicion angular de la biela, las matrices
cambiaran entre una y otra en funcion de las consideraciones anteriormente
descritas. Resolviendo el sistema de ecuaciones tenemos las reacciones entre las
uniones de cada elemento, con el fin de poder predecir el comportamiento de la
pelicula de lubricacion en funcién de la carga.

4.5.4 Identificacién del tipo de lubricacion

El ingeniero aleman Richard Stribeck realizé experimentos sisteméaticos para medir
el coeficiente de friccion en cojinetes de deslizamiento, en funcién de la velocidad
de giro (N), la carga por unidad de area (P=F/Aproyectada) Y la viscosidad ().
Graficando los resultados de dichos experimentos, se obtiene la curva de Stribeck,
la cual se divide en tres regiones [4.8], las cuales se ilustran en la figura 4.15.

e La regidon de lubricacion de pelicula gruesa (regiéon 1), en la cual las
superficies estan perfectamente separadas por la pelicula de fluido. Dado
qgue no existe contacto directo entre las superficies deslizantes, el desgaste
es practicamente nulo, y el coeficiente de friccidon depende exclusivamente
de la viscosidad del lubricante, disminuyendo a medida que lo hace uN/P.
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1 0 1 0 0 O 0 0 O
0 1 0 -1 0 O 0 0 O
0 0 —Ry, Ryy 0 0O 0 0 0
0 0 1 0 -1 0 0 0 O
=10 O 0 1 0 -1 0O 0 O
0 0 lcmbcos(ﬁ) lcmbsen(ﬁ) lbuCOS(,B) lbusen(ﬁ) 0 0 O
0 0 O 0 1 0 1 -1
0 0 0 0 0 1 1 —u
0 0O 0 Rep O (_.“Rp‘l'Rar) (/lRp_Rbr)
[Fre12] i 0
Fy12 m.(g)
Fy3p 0
Fy32 MpiApix
Fus|=X; Mpi(Apiy + g) =B
Fyss Ipiapi
N, 0
Ny mp(ayp +g)+ P(8)Acfecp
_ap_ - 0 =




uN/P

Figura 4.15 Curva de Stribeck, con indicaciones de las regiones de lubricacion.

e La regidn de lubricacion mixta o de pelicula delgada (region Il), donde la
reduccion progresiva de uN/P causa la disminucion del espesor de pelicula,
causando que las asperezas superficiales de ambos elementos entren en
contacto, lo cual eleva el coeficiente de friccion. En este caso, dicho valor
depende de la rugosidad superficial, las propiedades de los materiales en
contacto, y las propiedades del lubricante. Dentro de esta region, se
encuentra un régimen particular de lubricacion, denominado lubricacion
elastohidrodinamica, el cual puede considerarse una extension de la
lubricacion de pelicula gruesa, en la cual se presenta deformacién elastica
de los elementos en contacto.

e La region de lubricacion limite (region lll), donde las superficies estan
separadas por una capa muy delgada de lubricante, la cual permite un
contacto parcial entre los componentes. Esto sucede particularmente en
fluidos con baja cantidad de agentes tenso-activos.

Ademas de la curva de Stribeck, existe una manera de verificar el tipo de lubricacion
presente en la interfaz de estudio, la cual involucra la determinacion del parametro
de pelicula, el cual relaciona las dimensiones de la capa de lubricante y las
rugosidades de los materiales presentes en la interfaz, a través de un coeficiente
adimensional. En otras palabras,

h.. .
A= — (4.55)

1
(Ra? + Rb?)2

63



Donde Ra y Rb son las rugosidades de los materiales que conforman el cojinete de
deslizamiento. En la tabla 4.1, se resumen algunas de las caracteristicas basicas
de cada tipo de lubricacion, al igual que el rango de valores del parametro de
pelicula correspondiente.

Tabla 4.1 Tipo de lubricacion segun el valor de parametro de pelicula A.

Tipo de Coeficiente de Grado de Rango de
Lubricacion friccion desgaste valores A
Sin lubricar 05-20 Severo 0
Limite A<1
Pencmg(?ruesa 0.05 - 0.15 Medio L=AsS
(EHL) 3<A<100
Hidrodinamica 0.001 Bajo 5<A<100

Para el presente estudio se verificd que el tipo de lubricacion presente en las juntas
del mecanismo biela — manivela es hidrodinamica, ya que el parametro A presento
un valor promedio de 29.8 para el motor en estudio, como se observa en la Figura
4.16.

1|:|D_ ................ : ............... e i g i ...............

Pararmetro de Pelicula

0 ! i i i i ! | |
0 100 200 300 400 500 500 700 800
Angulo de rotacion del ciguefial [?]

Figura 4.16 Parametro de pelicula para la junta mufidn de cigiiefial — casquete de
biela.

Un comportamiento similar se obtuvo en las otras juntas del mecanismo. Lo anterior
tomando en cuenta los parametros especificados por el fabricante en el manual de
taller [4.7] y validados con medidas directas, como se observa en la figura 4.17.
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Figura 4.17 Validacion de tolerancias del motor en estudio.

4.5.5 Desarrollo de modelo de holguras

El origen de las variaciones de volumen debido a holguras, radica en el
comportamiento de la pelicula lubricante presente en ellas. Al ser un fendmeno que
toma en cuenta la viscosidad y la velocidad de los componentes en movimiento, el
modelado matematico del fendmeno se puede realizar a través de las ecuaciones
de Navier-Stokes, las cuales constituyen la base del estudio de la transferencia de
cantidad de movimiento.

Tomando en cuenta lo anterior, para un fluido incompresible y con viscosidad
constante (lo cual es cierto en el presente estudio ya que la condicion de prueba del
motor es estacionaria), se tiene que:

ov
P [E + (v Vv)] = —Vp + uV?v + pF (4.55)

Donde v corresponde a un vector de componentes (u,v,w). La ecuacion anterior,
combinada con la ecuacion de continuidad

divv=——to—t——=0  (456)

Describe el comportamiento de dicho fluido, y las variables asociadas a este, con
respecto a un sistema ortogonal de coordenadas (x,y,z).

Para encontrar una expresion que tenga la capacidad de describir el
comportamiento de la pelicula hidrodinamica de lubricante, se proponen las
siguientes asunciones para el modelo propuesto:
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e Se ignora la compresibilidad del fluido

e La pelicula de fluido es delgada, lo cual implica que el flujo sea
completamente laminar, y se ignore los efectos inerciales producidos por
esta. A su vez, es lo suficientemente gruesa para ignorar los efectos de
contacto directo entre componentes, dejando Uunicamente el comportamiento
hidrodinamico del fluido.

e La viscosidad se considera constante.

Estas simplificaciones derivan de la observacion de que el flujo del lubricante (al
mMenos en una primera aproximacion) es de viscosidad constante y ocurre en una
capa delgada casi paralela, de curvatura despreciable. Ademas, otro hecho que
permite soportar las simplificaciones anteriores, es que, desde el punto de vista
geomeétrico, el movimiento de fluido ocurre en una region que presenta una capa
fluida de espesor muy pequefio en comparaciéon con la longitud cubierta por dicha
capa. Por ello, la aproximacién de Reynolds es véalida en este caso particular, donde
se tienen relaciones de espesor - longitud cubierta (Ly/Lxz) del orden de 1073 [4.9],
como se ilustra en la figura 4.18.

£

hix)

7 //Z// Va4 P B 777 X

&

Lxz

Figura 4.18 Sistema de referencia usado en el modelado de la lubricacion.
Adaptado de [4.9].

Para definir la ecuacion de Reynolds, se toma un sistema de coordenadas ortogonal
similar al de la figura 4.18, en el cual el eje y corresponde a la direccién de menor
longitud (es decir, la capa de lubricante), mientras que el plano xz coincide con el
plano a lo largo del cual se mueve la capa fluida. Tomando como base lo anterior, y
aplicando a un cojinete de carga radial expuesto a carga, la ecuacion de Reynolds
se expresa mediante:

d (h30dp 4 0 (h30p — R dh 457
ox\puox) odz\uoz) “ox (4:57)
Donde h corresponde a la altura de la pelicula, p a la presion ejercida sobre el

lubricante, R al radio del cojinete, w es la velocidad angular del buje, y u la
viscosidad dinamica del lubricante.
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Debido a la complejidad de la solucién de la ecuacion diferencial parcial (4.57), es
necesario realizar simplificaciones de dicha expresion, con el fin de obtener una
solucion analitica. Para el modelo propuesto se realizara la aproximacion a un
cojinete corto en la cual, debido a la presion de alivio axial, el flujo en la direccidon
circunferencial se ve notablemente reducido, mientras que el gradiente de presion
en la direccion axial se incrementa. Esta aproximacion es valida si el cuadrado de
la relacién longitud-didmetro del cojinete (L/D) tiende a cero, lo cual se cumple para
nuestro caso de estudio. Por lo anterior, (4.57) se reduce a

0 (M29P) _ 6ro?™ (a8

dz\puoz) Y ox (4-58)
Debido a la carga aplicada, y la velocidad rotacional que presenta el mufién, los
elementos que conforman el cojinete, no son completamente concéntricos.
Adicional a esto, a causa del comportamiento de la pelicula, se presenta una
excentricidad “e”, a lo largo de la linea imaginaria que une los centros de mufion y
el casquete de la biela. Esta es comunmente expresada a través de la relacion de
excentricidad €, que es la relacion adimensional entre la excentricidad y la holgura
radial (esto es, la diferencia entre los radios de mufién y casquete), la cual puede
tomar valores entre cero y uno [4.9].

Para el desarrollo del modelo propuesto, en la figura 4.19 se ilustran los parametros
usados en el analisis en un sistema de coordenadas x-y, que coincide con el centro
del buje.

Ahy §

Figura 4.19 Esquema de un cojinete de carga radial con parametros de modelo
propuesto.

Para la formulacion del modelo, es necesario definir la condicion de cero movimiento
por parte del casquete, esto es, el mufidén del cigliefial es sometido a una velocidad
de rotacion, mientras el casquete se mantiene fijo [4.9]. Dicho enfoque, se basa en
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la hipétesis de que el sistema original — buje con velocidad de rotacion w y mufién
estatico - pueda ser reemplazado por un sistema equivalente, en el cual se tiene el
buje fijo, y el muiidbn posea una velocidad de rotacion opuesta a la original, con el
fin de mantener la equivalencia. Lo anterior se ilustra en la figura 4.20.

OO

Sistema (}rlgmal | Sistema equivalente ‘

Figura 4.20 Conversién del sistema original a un sistema equivalente para modelo
de holguras.

Mediante un analisis matematico [4.9], se tiene que la capacidad de carga del
lubricante en funcidn de la relacion de excentricidad viene dada por:

W = 2uwR? (E)Z (L>3 e[16¢2 (Jrln_zg): £2)]%°

D

. (4.59)

A partir de (4.59) es posible determinar el valor de €, asumiendo que se produce
equilibrio estético entre la carga que se ejerce sobre el mufién, y la reaccién ejercida
por la pelicula de aceite. Lo anterior es valido debido al hecho de que el modelo
propuesto es aplicado al modelado termodinamico en condiciones estacionarias. La
relacion de excentricidad es

=% (460

Tomando en cuenta esto, es posible determinar el &ngulo de inclinacion de la linea
de centros, el cual se mide desde la linea de aplicacion de la cargay la direcciéon de
rotacion del mufién. Esto se calcula mediante:

T V1 —¢g?
@ = arctan <Z * T) (4.61)
Con estos dos valores, es posible determinar el angulo que forma la linea de centros
con el eje x, a través de dos relaciones:
y=m—a—¢ ;Si—-—w>0 (4.62,a)
y=¢—a ;Si—w<0 (4.62,b)
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Y de aqui se obtiene finalmente que la variacion de altura por holguras, se expresa
mediante

Ay, = —e * sin(y) (4.63)

En la seccion anterior, se describi6 matematicamente las variaciones de volumen
instantaneo, debidas a presion e inercia. Luego se complement6 el andlisis con una
formulacion matemética de la influencia de las holguras y la pelicula lubricante, en
las variaciones del volumen instantaneo. Con este ultimo término consolidado, el
cual esta condensado en (4.63), es posible formular una expresion que contenga
las contribuciones de cada uno de estas variables en la determinacion del volumen
instantaneo. Esta expresion quedaria

nD?

_ s A 0 6 Kaer
V= * (Tc—1)+R Z(l—cos(Z )+ (1 —cos(8)) |+

L
4 * Eb

Eacero * Acaiia

j
* [Fp +m,; * a] + Z —e; * sin(y;) (4.64)

i=1

Donde el dltimo término,

J
D> —eixsinr)

i=1
corresponde a las variaciones de altura libre total, considerando las contribuciones
de cada una de las juntas estudiadas en el analisis: Bulon — Buje de Biela, Mufion
de Ciguefial — Casquete de Biela y Ciguefial — Casquete de bancada. En el capitulo
7 de resultados, se ilustra los aportes de cada una de estos términos sobre el cambio
de volumen en la cdmara de combustidn, para los diferentes modos de arrastre.

4.6 CARACTERIZACION DE COEFICIENTE DE DEFORMACION Y MODELO DE
HOLGURAS EN ANSYS®

En el estudio realizado en la seccion 4.4 se observa que las variaciones de volumen
instantaneo son expresadas en funcion de una constante de ajuste Kaef, de la cual
no se conoce su valor. Dado que el objetivo del presente estudio es caracterizar las
deformaciones a través de dicho valor, se requiere formular un procedimiento para
estimar las variaciones de altura debido a los efectos de presioén e inercia.

Este procedimiento se realiza a través de la simulacién del mecanismo piston-biela-
cigiefial. En el mercado existen diversos paquetes de CAE (Computer-Aided
Engineering, Ingenieria asistida por computador), entre los cuales se destaca (dada
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su amplia aceptacion en el &rea de las publicaciones cientificas y la industria) el
software ANSYS®, el cual, ademas de permitir la simulacion mecanica de
componentes, incluye una extensa gama de componentes para simulacion de otros
tipos de procesos. Previo a la simulacion, se genera el modelo CAD requerido, a
partir de un escaneo en 3D del ensamblaje y mediciones realizadas en los
laboratorios de la Universidad de Castilla — La Mancha, como se observa en la figura
4.21.

Figura 4.21 Dimensionamiento de componentes del motor en estudio para
construccion de CAD.

Luego, el modelo CAD es analizado a un andlisis estructural transitorio en ANSYS
el cual es realizado en el complemento ANSYS Mechanical APDL. Dicho analisis
permite estudiar cargas en funcion del tiempo, ademas de considerar los efectos
inerciales de cada elemento sobre el ensamblaje global.

Para un modo de arrastre en particular (1000, 1700 o 2400 rpm) la simulacion se
hara en dos partes: un analisis primario de efectos inerciales, y un segundo al cual
se le afiade la presion obtenida en arrastre, la cual ya ha sido debidamente filtrada
y referenciada en nivel y angulo. En esta parte, se simula en nivel de deformacion
presentada para cada uno de los modos de arrastre, con el fin de ajustar el
coeficiente de deformacion, como se ilustra en la figura 4.22.
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Figura 4.22 Simulacion en ANSYS® para la caracterizacion del coeficiente de
deformacion en el ensayo de arrastre 1700 rpm.

Para la validacion del modelo de holguras, se realizé su validacion a través de un
modelo de la pelicula lubricante con base en las tolerancias geométricas de los
componentes, las cuales fueron determinadas por medicién directa y por la
informacion suministrada por el fabricante. Esta etapa se realizé en el complemento
ANSYS® Fluent. Dado que una caracteristica adicional de Mechanical APDL,
consiste en una estimacion de las cargas que se aplican en cada junta a estudiar
(pistén-biela y biela-cigliefal), es posible su implementacion en el analisis de Fluent,
concatenando ambos analisis de manera simultanea. No obstante, para vincular los
valores de carga a Fluent, se hace necesario el estudio con una malla dinAmica para
obtener las condiciones finales y el cambio de altura por el efecto de la pelicula en
las holguras. Ademas del desarrollo de funciones definidas por el usuario (UDF), las
cuales son escritas en lenguaje C de programaciéon y que fueron implementadas
tomando en cuenta el desarrollo tedrico ilustrado en la seccién 4.5.

Los resultados obtenidos de la caracterizacion del motor por arrastre, los cuales
incluyen los obtenidos del modelo de deformacién y holguras se discuten en el
capitulo 7.

4.6.1 Consideraciones de mallado para el modelado en ANSYS®.

Actualmente, ANSYS® ofrece diferentes tipos de mallado, los cuales pueden
dividirse en:

a. Patch Conforming. Son métodos que mallan la totalidad de las caras
del sdlido, y a partir de ello, los elementos crecen hacia el interior de
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la pieza. Esto respeta la geometria original del solido. Los métodos de
este tipo son:

e Patch Conforming Tetra. El método utiliza triangulos como desarrollo
inicial en las caras, y se expande hacia el interior formando tetraedros.

e Sweep. Este utiliza triangulos para mallar una cara de un cuerpo (cara
inicial) con cuadrilateros, para luego “barrer” esta malla a lo largo del resto
de las caras del cuerpo para llegar a una cara final (ambas definidas por
el usuario o automaticamente). Ademas, es posible crear varias capas de
malla con este método.

e Sweep Thin. Una variante de Sweep, que permite seleccionar multiples
caras del sélido como iniciales y como caras finales. No obstante, en este
meétodo es posible crear una unica capa de mallado.

e Hex Dominant. Utiliza como base Patch Conforming Tetra, pero
posteriormente combina los tetraedros para formar hexaedros (cubos); no
obstante, este método conserva los tetraedros que no pudieron ser
sometidos a conversion.

b. Patch Independent. Al contrario de Patch Conforming, estos métodos
inician con la creacidn de elementos al interior de la pieza, y de aqui
se mueven hacia afuera; debido a ello, la geometria inicial de esta se
puede afectar considerablemente. Ejemplos de este son:

e Patch Independent Tetra. Al igual que Patch Conforming Tetra, parte del
uso de elementos triangulares (tetraedros) en el mallado.

e MultiZone. Es un método en el cual se descompone un cuerpo sobre el
cual no es posible aplicar Sweep, en multiples sélidos, aplicando el
método mencionado a cada uno de estos. La division del solido original
puede ser realizada automaticamente o de manera manual.

A la hora de realizar el mallado de los elementos para el andlisis de elementos finitos
y CFD, se encontraron las siguientes limitaciones.

Dado que Patch Independent Tetra distorsiona gravemente la geometria de
la pieza, se descarta como método de control de malla.

Dada la existencia de agujeros o regiones huecas cerradas en la geometria,
ademas de la dificultad de seleccionar una cara base apropiada, las
operaciones de barrido (Sweep, Sweep Thin, e incluso MultiZone) se
descartan por si grado de complejidad.
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e Hex Dominant demostré ser de validez en su aplicacion, no obstante, la
mayoria de los elementos tetraédricos no sufrian transformacion, lo cual
aumenta el numero de elementos presentes en la malla.

Tomando en cuenta lo anterior, el Unico método efectivo es el Patch Conforming
Tetra. Los resultados de mallado utilizando este método se ilustran en la figura 4.23.

0.00 200.00 {mm)
| e —

150.00

Figura 4.23 Mallado final de la biela con el método de Patch Conforming Tetra.

Una manera de cuantificar la calidad de la malla, es mediante la relacion de
asimetria (Skewness), la cual representa la desviacion del elemento finito respecto
a su aspecto ideal (triangulo equilatero/tetraedro regular). ANSYS® especifica unos
rangos para este valor [4.10], los cuales se ilustran en la tabla 4.2.

Tabla 4.2 Relacion de asimetria en ANSYS®.

Valor de Calidad del
Asimetria mallado
1 Degenerada
09—<1 Mala
0.75—0.9 Pobre
0.5—0.75 Aceptable
0.25—0.5 Buena
>0 —0.25 Excelente
0 ideal

73



De acuerdo a esto, los resultados de mallado obtenidos en ANSYS® para las piezas
en estudio son muy buenos, ya los valores de la relacion de asimetria estan en el
rango de 0.1 hasta 0.22, con lo que la calidad del mallado es excelente. Adicional a
esto, se realizé un refinamiento de la malla en los sitios pequefios y en las caras
con menor area superficial, con el fin de mejorar ain mas la calidad del mallado. No
obstante, al aumentar el nimero de elementos mediante el refinamiento, se
incrementa la carga computacional y el tiempo de solucion, por lo fue necesario
utilizar una Workstation para realizar dichas simulaciones.
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Capitulo 5

Modelado termodinamico de
diagndstico
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5.1 INTRODUCCION

En el modelado termodinamico es necesario como paso inicial la caracterizacién del
motor. Para esto, es necesario realizar el procedimiento de arrastre, en el cual se
ajusta el proceso de transferencia de calor a las paredes de la camara de
combustion. De igual manera, cuando se aplica un modelo de diagndstico de la
combustion se logra definir los parametros de la tasa de liberacion de calor, de
manera que se tiene la capacidad de predecir el comportamiento del motor a través
del modelado predictivo. En este capitulo se presentaran las consideraciones y el
esquema de célculo para el diagndstico de la combustion, a la vez que se expone
el modelo de inyeccion desarrollado en la presente tesis doctoral y que es comun
tanto para el modelo de diagndstico como el predictivo.

5.2 CONSIDERACIONES GENERALES DEL MODELO DE DIAGNOSTICO DE LA
COMBUSTION

Antes de identificar las herramientas necesarias para el correcto funcionamiento del
modelo, es necesario aclarar las limitaciones del mismo. Esto se logra formulando
hipotesis o consideraciones que regiran en la seleccion de las herramientas y sub-
modelos necesarios para la consecucion de un modelo robusto, pero a la vez con
una rapida capacidad de célculo. A continuacion, se enuncian y describen las
consideraciones fundamentales tomadas en cuenta para la formulacion del presente
modelo de diagnéstico.

e Presién uniforme a lo largo de la camara combustiéon. Esta suposicion
tiene validez debido a que tanto la velocidad del fluido como la velocidad de
llama de combustidn, son menores a la velocidad del sonido, lo cual permite
uniformidad en la medida de la presion en camara y la estimacion de la misma
[5.1].

e Los gases dentro de la camara de combustion se comportan como
gases ideales. La validez de este supuesto se debe a que se obtienen
margenes de error muy pequefios respecto a los valores reales [5.2]. Esto
puede ser corroborado por los excelentes resultados obtenidos por distintos
autores teniendo en cuenta entre sus fundamentos de modelado esta
consideracion [5.3], [5.4], [5.5].

e Los calores especificos de las sustancias dependen exclusivamente de
la composicion quimica del gas y de su temperatura. Esto es
consecuencia del supuesto anterior, ya que para una mezcla de gases de
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ideales el calculo de su respectivo calor especifico depende netamente de la
composicion del mismo y de su temperatura.

Los productos calculados de la combustion los estequiométricos. Este
supuesto se toma en cuenta debido a que normalmente en los motores Diésel
se utiliza una combustion convencional, donde la flama de la combustion se
localiza en la region estequiométrica de la relacion aire - combustible durante
la fase de combustion controlada [5.6].

Propiedades termodinamicas como la energia interna y la entalpia son
calculadas en base de la temperatura promedio de la camara de
combustion. Si bien es cierto que existe una distribucion de temperatura a
lo largo de la camara de combustion y esto podria generar errores al
momento de los calculos, a medida que progresa la combustién, los
fendbmenos de difusion y transferencia de calor presentes tienden a
estabilizar la temperatura de forma uniforme en la camara de combustién, lo
cual disminuye el error en los calculos [5.7].

Se considera la transferencia de calor a través de las paredes. Esta
consideracion es necesaria para obtener resultados mas precisos y acordes
a la realidad del fendmeno. De no tomarse en cuenta, esto conllevaria a un
trabajo del motor sin transmisién de calor, por lo que se calcularia el calor
liberado aparente en lugar del calor liberado real, o cual es menos preciso y
menos realista respecto a la operacion del motor Diésel [5.8].

Las pérdidas masicas por blow-by son consideradas. Deben
considerarse estas pérdidas, ya que por ejemplo en motores pequenos las
pérdidas son porcentualmente mas grandes. Estas pérdidas masicas dentro
de la camara de combustion influyen directamente en la precision del calculo
de la temperatura promedio [5.9] y consecuentemente afectan
indirectamente los calculos de propiedades termodinamicas [5.10].

Las deformaciones en el mecanismo de manivela-biela-piston son
consideradas. Al igual que el punto anterior, el no considerar las
deformaciones del mecanismo, repercute seriamente en los resultados
termodinamicos del modelo [5.3], [5.4], [5.5].

5.3 CALCULOS DE PROPIEDADES TERMODINAMICAS

5.3.1 Calores especificos a volumen y presidén constante

A lo largo del proceso de calculo del modelo de diagnéstico se hace necesario
conocer los valores de propiedades termodinamicas como el calor especifico a
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volumen constante, ya que influyen en calculos de propiedades tales como la
temperatura promedio en camara y en magnitudes como la masa contenida dentro
de la camara combustion. Para esta variable en particular se utilizaran las
regresiones polinbmicas obtenidas por Armas [5.3], ya que el uso de estas
regresiones garantiza un calculo rapido dentro del modelo.

Cpqa = —10.4199 x TO5 4+ 2522.88 — 67227.1 « T™%> + 917124.4  T~1 — 4174853.6
* T715 (5.1)

Cpp = —256.4 + 6.95372 * T — (4.04715 + 1073) + T? + (9.10259 * 1077) * T3 +
1458487 x T2 (5.2)

Cpq = 641.154 + 0.43045 * T — 0.0001125 * T2 4 (8.979 * 107°) + T* (5.3)

Donde C,,, Cyr ¥ Cyq SON los calores especificos a volumen constante del aire,

combustible y productos de combustion respectivamente. Para calcular los calores
especificos a presidn constante de los tres compuestos antes mencionados solo es
necesario utilizar la relacién que existe entre esta propiedad y el calor especifico a
volumen constante bajo el supuesto de gases ideales. Las expresiones se muestran
a continuacion:

Coa= Coa+Ry (54)
Cog = Cog +R;  (5.6)

Donde R,, Rs Yy R, son las constantes de gas ideal del aire, combustible y productos
de combustion respectivamente.

Para calcular los calores especificos a presion y volumen constante de la mezcla de
gases dentro de la camara de combustién, basta con utilizar las siguientes
expresiones:

Cp=VYa*Cpa+ Y *Cpp+Yg%Cpy  (5.7)
Cp=Yy#Cpo+ Y% Cpp+Y, %Cpy  (5.8)

Donde Y,, Yy y Y, son las fracciones masicas del aire, combustible y productos de la
combustion respectivamente.

5.3.2 Constante de gases ideales

Al igual que los calores especificos a presién y volumen constante, la constante de
gases ideales, es de vital importancia en calculos, tal y como se puede evidenciar
en secciones anteriores y posteriores. Debido a esto, se hace mas que notable la
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necesidad del calculo de esta constante, el cual se presenta a continuacion para las
tres especies consideradas dentro de la cAmara de combustion:

R
Ra = M_a (59)
R = K 5.10
r= (5.10)
R

Rgas =Ya * Ry + Y xRy + Y, xR, (5.12)

Donde R es la constante universal de los gases ideales, M,, My y M, son los pesos

moleculares del aire, combustible y productos de combustion respectivamente y
Rg4qs €S la constante de gases ideales de la mezcla de gases dentro de la camara

de combustion. Los valores y unidades de R, M,, My y M, se muestran en la
siguiente tabla:

Tabla 5.1 Valores de R, M,, My y M, para el presente estudio

VARIABLE UNIDADES VALOR
R KJ/Kmol*K 8,314
Ma Kg/Kmol 28,97
Mf Kg/Kmol 142,29
Mq Kg/Kmol 29,13

5.4 COMPORTAMIENTO DE PROPIEDADES DURANTE LA COMPRESION Y
EXPANSION

En esta seccion, debido a que no existe inyeccion de combustible no se considera
la influencia de la combustién, por lo tanto, se abarca Unicamente las etapas del
ciclo cerrado en las cuales no existen ignicién o quemado de combustible, debido a
gue esto los balances masicos y energéticos seran indiscutiblemente diferentes los
unos de los otros. Teniendo en cuenta lo dicho anteriormente se muestra a
continuacion las ecuaciones propuestas para el calculo de la temperatura a lo largo
de estas dos etapas del ciclo cerrado:

Para la temperatura promedio en camara se tiene que:
PxV

T=— 1 (513)
Meam * Rgas
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Debido a que (5.13) involucra el término de masa en camara, se hace necesario el
calculo del cambio de la masa en camara, el cual se obtiene del siguiente balance
de masa:

dmyy
Meam (i) = Mceam (i-1) — d6 * AO (5.14)

De esta forma se calcula la masa como una funcién del giro del cigliefial.

5.4.1 Tasa de masa por pérdidas respecto al angulo del cigiefal

Para determinar la condicion del flujo de masa, se compara la relacion de presiones
que existe entre la presion de referencia del céarter y la presién de la camara,
respecto a la relacion critica de presiones [5.11].

P,
Pret =5 (5.15)
cam
) _k_
k=1
Prm-t = (m) (516)

dmbb 1 2xk p 2/k 14 (k+1)/k
40~ oo Con* App * P jR cTr—1) I(F) - (%) (5-17)

Para A, se tiene la ecuaciéon planteada por Hohenberg [5.12]:
Ay, = (3.5%107%) « B (5.18)

En lo que respecta Cp;,, se debe obtener de forma experimental o a través de un
analisis en CFD.

5.5 CALCULO DEL RETRASO DE LA COMBUSTION

Debido a la naturaleza del proceso termodinamico de la inyeccién del combustible,
se ha encontrado que la combustion de la mezcla aire-combustible no ocurre
exactamente en el instante de inyeccibn de combustible. Lo que ocurre
normalmente es un retraso en el inicio de la combustion. Dicho de otra forma,
transcurre un cierto periodo de tiempo (del orden de las milésimas de segundo),
entre el inicio de la inyeccion (SOI) y el inicio de la combustién (SOC), tal y como se
muestra en la figura 5.1.
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Figura 5.1 Esquema de etapas de combustion en funcion del combustible
inyectado.

Como se puede observar es de vital importancia un correcto calculo de este tiempo
de retraso, ya que esto podria acarrear en errores a la hora del diagnéstico de la
combustion. Para el calculo de este retraso termodinamico se utiliza la formula
propuesta de Molina [5.14], la cual sigue la estructura de la ecuacion de Arrhenius:

4861
T=0,0212 % (P) %2« P707 x T (5.19)

Para la masa en camara durante el retraso de la combustion se tiene la siguiente
expresion:

dmbb dmf l
Meam (i) = Meam (i-1) — W * AG + Tue * AG (5.20)

, . am . .. . P .
El término % es la tasa de inyeccion de combustible respecto al angulo de giro

del ciglefial, de este término se daran mas detalles en el apartado del modelo de
inyeccion, el cual fue desarrollado en la presente tesis doctoral.
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5.6 MODELO PARA LA TASA DE LIBERACION CALOR

Una parte fundamental del diagnéstico de combustion es el célculo de la rata de
liberacion de calor provocada por la combustion de combustible. Para ello, se hace
necesario un balance de energia con las variables asociadas al proceso, tal y como
lo formulan autores como Armas [5.3] y Martin [5.5].

DFQLreal
dv AT d dm L dm

= (5.21)
mcombtot * LHV

De (5.21) se tienen los siguientes términos:

DFQL,q: Tasa de liberacion de calor real del motor adimensional

av . , .,
P 0 Trabajo de frontera efectuado en la camara de combustion
AT . ;. , .,
Megm * Cp * - Cambio de energia interna de la camara de combustion

d ny . .,
%: Calor rechazado por conveccion de la camara de combustion

dm e ] : : - :
M (hﬂ(nny) uf): Energia asociada a la inyeccién del combustible y a la

vaporlzaC|on de este

dmpp
de
camara de combustion

* Ryqs * T: Trabajo de flujo asociado a las pérdidas que se dan por fugas en la

Meompior ¥ LHV . ES la energia total liberada por el combustible inyectado durante el
ciclo. Para este término se hace necesario conocer la masa total de combustible
inyectado durante el ciclo cerrado.

Para calcular la fraccion de quemados se tiene la siguiente expresion:

FQLyear (i) = FQLyeai (i-1) + DFQLyeqq 1) * AB (5.22)
Donde:
FQLyeq i): Fraccion de quemados en el paso actual de giro del ciguenal
FQLyeqi (i-1): Fraccion de quemados en el paso anterior de giro del ciglefial
DFQL,q (;)- Tasa de liberacion de calor en el paso actual de giro del ciglenal.

Si se requiere los valores dimensionales de FQL,..,; Y de DFQL,., Solo basta con
multiplicarlos por el término mcymptor * LHV .
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Para el célculo de la temperatura del cilindro durante la combustion se asume que
los gases tienen comportamiento de gas ideal, por lo tanto, es aplicable (5.13) para
la estimacion de esta variable.

Para la cantidad de calor rechazado en Watts se tiene la siguiente expresion:

d
&:hC*AW*(T—Tw)*

de Wmotor

(5.23)

Debido a que la transferencia de calor no es uniforme a lo largo de la camara de
combustion, se hace necesario calcular el calor transferido en cada una de las fases
de la combustion. Esto sera explicado con mas detalle en el apartado de pérdidas
de calor en la cAmara de combustiébn. Para la masa en camara durante la
combustion es necesario utilizar (5.14).

Para la caracterizacion del proceso de combustion es necesario realizar un ajuste
de la curva DFQL,., a través de la funcion de Wiebe [5.15]. Cabe resaltar que
existen otros modelos de tasa de liberacién de calor, tales como el de Watson [5.16],
pero no se comporta de la manera adecuada que lo hace el modelo de Wiebe. Este
ajuste es necesario para obtener datos de entrada para el modelado predictivo. La
funcion de Wiebe tiene la forma:

9_90)m0+1

FQL=x=1- e‘“*(A—Bc (5.24)

Esta expresion representa la fraccion de calor liberado durante la combustién en
funcion del angulo de giro del cigliefial (Wiebe). Esta ecuacion a través de los
parametros a y m deben ser ajustada para la correcta simulacién de distintos tipos
de motores [5.15].

Si se deriva (5.24) respecto al angulo de giro del cigtiefial se obtiene lo siguiente:

)m0+1

dx _ax(m0+1) <9 — 90>’”° ) e_a*(e-eo (5.25)

DFQL = — = 26,
CL=38 AB, A6,

la cual es la tasa de liberacion de calor respecto al angulo de giro del ciguefial.

Debido a que se modelara mas de una inyeccion (dos inyecciones para el motor en
estudio), se tienen las siguientes expresiones:

_p.\mo+1 -6, mi+1
FQL = x = b, <1 - e‘“‘)*(ie—fﬁ) ) + b, (1 - e‘“l*(%) ) (5.26)
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_ mo 0-0 mo+1
DFQL = ax _ b, (ao *m0+ 1), (9 00) * e‘“*(Aacé)) )

do AB., AB,
a, * (ml+1) (9 - 90>m1 _a*(ﬂ)"‘l“

b 50c 27

* ( 26,  \ns, /) *°¢ ' (5:27)

Para que los resultados del ajuste sean coherentes y aceptables se tiene que dar la
condicion DFQL = DFQL,.,. La curva de DFQL nunca sera exactamente igual a
DFQL,., dado que DFQL es simplemente una representacion en forma de funcién
matematica.

5.7 PERDIDAS DE CALOR EN LAS PAREDES DE LA CAMARA DE
COMBUSTION

Otro aspecto fundamental del modelado de diagnéstico de la combustion es el
calculo de calor rechazado en las paredes de la cAmara de combustién, ya que
influyen directamente los resultados del diagndstico de combustion. El simple hecho
de no considerar estas pérdidas conllevaria que el motor fuese adiabatico, tal y
como se explico en las consideraciones al inicio del capitulo. Esto implica que todo
el calor generado en la combustion se convierte en energia 0til, lo cual es totalmente
distante de la realidad en un motor Diésel.

Para el célculo de estas pérdidas existen diversas propuestas de autores tales como
la de Annand [5.17], Sitkei [5.18], Hohenberg [5.19] y Gatowski [5.20], las cuales a
pesar de tener resultados aceptables, no son equiparables a la propuesta de
Woschni [5.21] [5.22], la cual a pesar del tiempo transcurrido desde su formulacion,
sigue con vigencia en los modelos predictivos y de diagnéstico actuales [5.3] [5.5]
[5.14] [5.23].

Tomando como referencia al trabajo de Woschni, la expresién para el coeficiente de
transferencia de pelicula es la siguiente [5.21]:

hc =(C x BM 14 pM 4 yMm 4 T075-1.62m (5.28)

Esta expresion fue obtenida por Woschni al aplicar las bases de transferencia de
calor para conductos y considerar al gas en un estado de flujo turbulento. De esta
forma, se obtiene las siguientes correlaciones entre los numeros de Nusselt y
Reynolds:

N, = (R)™  (5.29)

h =B
N, = 0 (5.30)
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Bxw=xp
R, = T (5.31)

Ademas, Woschni tom6 como longitud caracteristica el diametro del cilindro B, la
velocidad del fluido w y utilizando una dependencia en funcion de la presion,
temperatura, viscosidad y conductividad térmica del gas, obtuvo (5.28). La
constante C tendra un valor de 3.26 en el presente estudio.

La variable w es la velocidad media de los gases dentro del cilindro, que
dependiendo si hay combustion o no, se puede deducir de las siguientes
expresiones:

e Con combustion

Vaisp * Trer

w = (C; * Ump + Cy * * (Peomp — Pr) (5.32)

Preg * Vier
e Sin combustién
w=_C1*Vp, (5.33)

Trer Pres » Vrer SON la temperatura en Kelvin, la presion en kPa y el volumen en m?
del estado referencia de la combustion, que en este caso son las propiedades al
cierre de la valvula de admisién. B. es la presion de la cAmara de combustion si el
motor estuviese arrastrado. Las constantes C1 y C2 pueden tomar distintos valores.

El valor de la constante C1 dependera del proceso que se esté llevando a cabo
dentro de la cAmara de combustion y se rige por la siguiente expresion:

v
€ = Cyq + Cyp * L)

(5.34)
mp
Donde v, ¢4y €s la componente tangencial de la velocidad de los gases dentro de la

camara de combustion. Para el calculo de esta, se utilizara lo propuesto por Martin
[5.5]:

Vu (6) = Xu (6) * Vumax (5.35)

Vumax Y Xu(e) SON la velocidad tangencial maxima y la fraccion de velocidad

tangencial en funcién del angulo de giro del cigtefal respectivamente. Estas
variables se estiman de la siguiente forma:

2
Dpowt

) * metOT * 2

Uu max — KCTM * CTM * ( (536)

bowl

85



1
Xu(9) = Term + %0 (5.37)

[cosh (50)] + T2

Donde D,,,,; €l didmetro de la muesca hecha en la parte superior de la cabeza del
pistén, K.ry €s el coeficiente de conservacién del momento angular del torbellino y
rerm €S €l cociente entre los coeficientes de torbellino medio al cierre de la valvula
de admision y en el punto muerto superior del mecanismo durante el ciclo cerrado.
Este ultimo se calcula con:

Dbowz)2 .
B Kerm

rerm = ( (5.38)

En lo que respecta K., Pastor [5.24] expone que esta variable toma valores entre
0.7 y 0.75. A pesar de que Martin [5.5] propone una expresion para el calculo de
K.y €n base a CTM, esta requiere una regresion lineal de datos obtenidos a través
de modelado en CFD, por lo cual en este trabajo se tomara el valor usado por Armas
[5.3], que fue de 0.75.

Para las constantes Cy,; y Cy» Woschni [5.22] propone los siguientes valores:

¢ Renovacion de la carga (Intercambio de gases):

Cyy = 6.18 Cyr = 0.417
e Compresion-Expansion:

Cyy = 2.28 Cy, = 0.308

Debido a que los motores no son iguales, es necesario un ajuste a los términos
antes mencionados Cy,; Y Cy», para tener una estimacién mucho mas precisa del
coeficiente de transferencia de calor por conveccion dentro de la camara de
combustion. Este proceso de ajuste se explicara en el apartado de caracterizacion
del motor del capitulo 7.

La constante C: tiene en cuenta las pérdidas de calor en funcién del tipo de cdmara
de combustion del motor. Se tiene que:

e (Camaras abiertas:
C, =3.24%1073

e (Camaras divididas:
C,=622%1073
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Habiendo descrito el calculo para la obtencion de las constantes relacionadas al
coeficiente de transferencia de calor, aun falta por definir las areas de transferencia
y sus respectivas temperaturas.

Para la temperatura de pared, se tiene la siguiente expresion [5.3]:
0.8
Ty = Trepr + aq * (pc * vmp) + by * pme (5.39)

Los valores para a; y b, estan definidos para una zona de transferencia de calor en
particular y se encuentran relacionadas en la tabla 5.2.

Tabla 5.2 Valores de a, y b, para modelo de transferencia de calor en las
paredes. Tomado de [5.3].

ELEMENTO al bl
Cilindro 2.3 3
Culata 2.7 3.5
Piston 8.6 5.5

Las areas son caracteristicas geométricas del motor en patrticular, el cual se ha
determinado a través de medicion directa en el motor en estudio. Con esto, se
obtiene todo lo necesario para la estimacién de calor rechazado.

5.8 MODELO DE INYECCION PROPUESTO

Durante la inyeccion, la curva de energizacion de inyector no coincide directamente
con la curva de inyeccién de combustible. Lo anterior debido a que las entregas no
combustibles no estan en fase con la energizacion del inyector por una serie de
desfases electromecanicos. El levantamiento de la aguja, debido a su inercia no es
instantaneo, lo cual hace necesario cuantificar esos desfases para los posibles
inyectores aplicados en motores Diésel: Los de solenoide y los Piezoeléctricos. En
la figura 5.2 se observan los dos desfases di1 y d2 para un inyector de solenoide.
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Energizacién Inyector

Pulso de energizacion (V)

50 =——

d:

- Tasa de combustible

Tasa (g/°)

Delta tfin

— 0.02

# DFQL
T — 0.01

0 500 1000 1500 2000 2500 3000

DFQL

Tiempo (us)

Figura 5.2 Desfases entre energizacion de inyector y combustible inyectado para
inyector de solenoide.

Para obtener valores de di y d2, Armas [5.25] realiza un estudio de los desfases
electro-mecanicos tanto para inyectores de tipo solenoide como para los
piezoeléctricos, tomando en cuenta el tiempo de energizacion del inyector (ET) y la
presion del common rail. Utilizando como base los datos experimentales obtenidos
en este estudio, en la presente tesis doctoral se realizo un analisis estadistico para
validar la influencia de los factores citados por Armas sobre la tasa de combustible
entregada. En la figura 5.3 se observa el comportamiento del primer desfase electro-
mecanico (d1) y en la figura 5.4 el segundo desfase electro-mecénico (dz), en funcién
de la presion del rail y del tiempo de energizacion.
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Figura 5.3 Valores de desfase electro-mecéanico d: para inyector solenoide y
piezoeléctrico con distintas presiones de Rail y tiempos de energizacion.
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Figura 5.4 Valores de desfase electro-mecéanico dz para inyector solenoide y
piezoeléctrico con distintas presiones de Rail y tiempos de energizacion.
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Se observa estas figuras y se valida estadisticamente que para inyectores de tipo
solenoide los desfases electro-mecanicos di y d2 son constantes, sin importar el
valor del tiempo de energizacién y de la presion de inyeccién. En lo que respecta a
los inyectores piezoeléctricos, el desfase di1 permanece constante a pesar de que
se generen cambios en el tiempo de energizacion o en la presion de inyeccion. Lo

contario se da en el desfase d2, en donde se observa que este parametro cambia
en funcién de las variables antes mencionadas. Se tiene que:

e Solenoide:

d; = 0.2489 ms
d, = 0.6377 ms

e Piezoeléctrico:
d, = 0.2095ms

Para la caracterizacion del desfase d2 en inyectores piezoeléctricos se realizé una
regresion con una muestra del 70% de los datos adquiridos (en total 64), la cual se

tomé de manera aleatoria. El restante 30% fue utilizado para validar el modelo
estadistico desarrollado, como se observa en la figura 5.5.

Caracterizacion de desfase d2 Inyectores Piezoeléctricos

I I

# PUNTOS PARA AJUSTE MODELO :

# PUNTOS PARA VALIDACION DE MODELO| """~ T
FUNCION d2 PINY=40 MPa :

FUNCION d2 PINY=60 MPa
FUNCION d2 PINY=80 MPa
FUNCION d2 PINY=100 MPa
FUNCION d2 PINY=120 MPa

15+

d2 [ms]

05 1 I 1
0 0.5 1 1.5 2 25
ET [ms]

Figura 5.5 Ajuste de modelo para prediccion de desfase electro-mecéanico dz para
inyector piezoeléctrico con distintas presiones de Rail y tiempos de energizacion.
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Como se evidencia, d2 varia en funcién de la presion de inyeccién y del tiempo de
energizacion. Del ajuste estadistico, se obtuvieron las siguientes expresiones para
Su estimacion.

e Presion de inyeccion igual a 40 MPa:

d, = 0.2533  ET3 — 0.84  ET2 + 1.3567 « ET + 0.12  (5.40)

e Presion de inyeccion igual a 60 MPa:

d, = 0.2267  ET® — 0.76  ET? + 1.4833 x ET + 0.06  (5.41)

e Presion de inyeccion igual a 80 MPa:

d, = 0.1333 « ET3 — 0.44 « ET? + 1.2667 = ET + 0.12 (5.42)

e Presion de inyeccion igual a 100 MPa:

d, = —0.08 * ET3 + 0.16 * ET? + 0.84 = ET + 0.23 (5.43)

e Presion de inyeccion igual a 120 MPa:

d, = —0.3467 * ET3® + 0.96 * ET? + 0.2067 * ET + 0.4  (5.44)

En caso que la presion de inyeccibn no sea alguno de los valores dados
anteriormente, dentro de la herramienta informatica desarrollada se disefié un
algoritmo sencillo de interpolacién, con el fin de tener la capacidad de estimar el
valor de d2. Para una presion de inyeccién determinada, se interpola con dos niveles
de presioén (uno por encimay uno por debajo) con una misma ET, con lo que obtiene
los valores de di1 y d2 caracteristicos, para un tipo de inyector. En el caso de los
regimenes de baja carga y baja rpm, los valores de presion del rail estan por debajo
de 40 MPa, por lo cual para este caso se extrapola con dos niveles de presion (por
encima) con una misma ET.

Segun Molina [5.14], al aumentar la presion de inyeccion, aumenta la tasa de
inyeccion y al mantenerse constante la cantidad inyectada, se acorta el tiempo de
inyeccion. Entre los resultados obtenidos se observa que la aguja del inyector llega
al tope y durante gran parte del proceso se mantiene en esta posicion, lo cual
conlleva a que la tasa sea practicamente constante, y en su conjunto la tasa se
puede considerar cuasi-rectangular. Lo anterior no es del todo cierto, debido a que
la entrega de combustible va a depender del tiempo de energizacion del inyector,
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por lo que para tiempo cortos la aguja no alcanza a levantarse totalmente. Nos
centraremos en el andlisis de inyectores de solenoides, debido a que el motor
utilizado en la validacion experimental tiene este tipo de inyectores instalados. Su
comportamiento, tomando en cuenta las consideraciones descritas anteriormente,
se ilustra en la Figura 5.6.

— 20

Intensidad del Pulso
(mA)

Tasa de
combustible(mg/s)

l‘l\’lllllllllllllllll

-500 0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500

Tiempo (ps)

Inyector Solenoide
Combustible Diésel. Tiempo de
Energizacion 1000 ps

= 40MPa —— 60MPa == 80MPa w100 MPa = 120 MPa

Figura 5.6 Resultados de tasa de combustible entregada para un inyector de
solenoide, con diferentes presiones de inyeccion y un tiempo de energizacion
constante.

Tomando en cuenta lo anterior y los resultados expuestos por Armas [5.25] sobre la
curva de combustible inyectado, se propone el siguiente modelo para describir la
masa de combustible inyectada en funcion del cambio unitario de angulo.

ity = foen[n (3] + (5) senfan (357 )] + () o s (7] + 3)

*x sen [771 (6 A_96i>] + -+ (1—19> * sen [197‘[ (6 A_96i>]} (5.45)
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en donde A@ = 6, — 6;.La expresion anterior es valida en 6; <6 <6, y los
parametros 6; y 6, estan definidos por el calculo previo de d1 y dz, el cual depende

a la vez del tipo de inyector, el tiempo de energizacion y la presion de inyeccion. El
comportamiento de (5.45) y el comparativo con un ensayo experimental son
ilustrados en la figura 5.7:

25 I T
TASA MEDIDA
TASA ESTIMADA
2_ ....................................................................................................
v ' \
15_| ......................................

Y

Tasa de Inyeccién de Combustible [ma/q

e
o

o | |
155 160 165 170 175 180 185 190
Angulo de Giro de Ciguefial []

Figura 5.7 Modelo de tasa inyectada de combustible propuesto (estimada)
comparado con ensayo experimental (medida).

Tomando en cuenta el trabajo desarrollado por Armas [5.3], el parametro “a” de
(5.45) debe ser ajustado hasta que el area bajo la curva de masa de combustible
inyectado cumpla que:

. 1000 g
mg = (m) CdAoJZ PDIESEL (Piny - Pmc) [?] (5.46)
en donde:
my: Tata de combustible inyectado en g/°
N: Régimen de giro del motor en rpm

Cud: es el coeficiente de descarga a la salida de los orificios del inyector, cuyo valor
fue ajustado con datos experimentales obtenidos en el tasimetro

Ao: Area total de los orificios del inyector en m2

ppieseL. Densidad del combustible en kg/m3, que para el presente estudio sera
asumido como Diésel puro. Segun Armas [5.25], la densidad del combustible puede
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ser determinada con la expresion: pp;psgr = 1061,5 — 0,7471 « T, en donde T esta
definido en K. Esta expresion es valida de 298 K < T < 350 K.

Piny: Presion media de inyeccién en Pa.

Pmc: Presion media en el cilindro durante el periodo de inyeccion en Pa. Esta presion
media es caracterizada ajustando linealmente la presion del cilindro al comenzo y
al final del proceso de inyeccion.

Los resultados del modelo de inyeccidn propuesto y su comparativo con el modelo
de inyeccién de CALMEC seran presentados en el capitulo de resultados.

5.9 MODELO PARA LA PREDICCION DE LA CANTIDAD Y COMPOSICION DE
MASA ATRAPADA EN EL CILINDRO

5.9.1 Modelo cuasi-estacionario para flujo a través de las Valvulas

Para esta parte del ciclo termodinamico de cuatro tiempos del motor Diésel
turboalimentado, ademas de tenerse en cuenta las consideraciones antes
mencionadas, también se considera el flujo a través de valvulas, el cual se modela
a través de la expresion expuesta por Payri [5.26]. Este modelo a pesar de su
simplicidad ofrece buenos resultados, tales como los obtenidos por Armas [5.3] y
Lujéan [5.27]. Es importante resaltar que la consideracion clave para este modelo es
que las presiones en los multiples de admisién y de escape son constantes durante
el traslape de valvulas (si es que existe).

En este modelo primeramente se deben calcular dos magnitudes, la relacion de
presiones y la relacién de presiones critica. EI comparativo de estas dos permite
saber el tipo de condicidn que se presenta en el instante del calculo de flujo a través
de la valvula, o sea, si subsbnico o supersonico. Lo anterior esta dado por:

Py

Pro ==
2

(5.47)

k
2 \k-1
Prmt = (k—-l-l) (548)

La condicién subsonica se da solo Si P,; > Pre,i::

dm 1 2%k (k+1)/k
—= C,*A P ) 5.49
AL R E I - vy oy l l (5.49)

La condicién supersoénica se da cuando P,.; < Pr..;, por lo tanto, se produce un
tapdn sonico, y el flujo a través de las valvulas se calcula con la misma expresion
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de la condicién subsoénica, solo que la presion en camara se calcula de la siguiente
forma:

° Escape: (Pescape=P1)
Pcam * Prepy = P (5.50)

e Admision: (Padmisic’)n=P2)

Pcam
=P, (5.51)

Prcrit

Para el calculo de A, se utiliza la siguiente expresion:
A, =D, *L,(8) (5.52)

donde D, es el didametro de cabeza de la valvula (sea de admision o escape) y L,(0)
es el levantamiento de la valvula en funcién del angulo de giro del cigienal. Para el
levantamiento de valvula se utilizé la siguiente expresion [5.27]:

L,max s 0—06,
Ly(0) = 22 [1 _ cos <§ . (m)ﬂ (5.53)

L,max es el levantamiento maximo de la valvula, 6 es el angulo de giro del cigliefal
y en los que respecta a 8, y 6, seran el angulo de cierre y de apertura de la valvula
respectivamente. C; es el coeficiente de descarga de la valvula, el cual es
suministrado por el fabricante o se determina experimentalmente. En el presente
estudio se toma un valor constante para este coeficiente, tomando en cuenta las
caracterizaciones previas realizadas al motor en estudio.

De esta forma se calcula el flujo mésico a través de las valvulas de admision y de
escape, con el fin de definir la masa y la temperatura al cierre de la admision, que
son entradas necesarias al modelo de diagnéstico de la combustion.

5.9.2 Estimacion de EGR

En la actualidad todos los motores debido a normativas medioambientales, deben
cumplir con una cierta cantidad limite de emisiones, para ello los fabricantes han
implementado la recirculacion de gases de escape en la camara de combustion
como una de las estrategias para el control de los contaminantes. Lo anterior
conlleva a la necesidad de definir cual es la fraccion masica de EGR que esta
pasando a la cdmara de combustiébn en el proceso de admision. La situacion
descrita anteriormente se ilustra en la figura 5.8.
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Figura 5.8 Esquema de tasa de EGR en la admision del motor.

Debido a esto, el modelo desarrollado en la presente tesis doctoral tiene en cuenta
este fendbmeno, por lo que para el calculo de la fraccion mésica de EGR a traves del
flujo entrante de la valvula de admision se propone la siguiente ecuacion, la cual es
consecuencia de un balance de la primera ley de la termodinamica para el volumen
de control ilustrado en la figura 5.8.

T, —Ty;
FMEGR — adm sint (5.54)
TEGR - Tadm
Donde FMg;i €s la fraccion masica de EGR, T,;,, €S la temperatura media en el
multiple de admision, Tg;,; es la temperatura promedio del aire a la salida del
intercooler y Tg;r €S la temperatura media de EGR en el conducto de recirculacion.

5.10 ANALISIS DE SENSIBILIDAD

Siguiendo la linea de andlisis expuesta en los trabajos de Armas [5.3] y Martin [5.5],
se hace necesario un andlisis de sensibilidad del modelo desarrollado, con el fin de
constatar cuales son las variables mas influyentes en el presente estudio. Lo
anterior justifica los desarrollos expuestos en la presente tesis doctoral, a la vez que
les da peso a los nuevos modelos desarrollados, como un aporte significativo al
campo del modelado termodindmico de motores.

Se tomara el modo de operaciéon 1700 rpm y 110 Nm, para validar la influencia de
distintas variables sobre la respuesta del modelo de diagndstico. En el capitulo 7 se
explicard la razon de esta combinacion de torque — rpm y los otros modos utilizados
en la validacion experimental. Cabe resaltar que a pesar de que no se sigue la
tendencia de realizar los analisis de sensibilidad en ensayos de arrastre tal y como
lo realizé Armas [5.3], se tienen resultados similares, a pesar de que se sigue la
metodologia desarrolladas por Gatowski [5.20] y Tinaut [5.28].

Como incertidumbre experimental se tendra en cuenta la masa retenida al cierre de
la admision. Como incertidumbre fundamental entre los parametros estimados se
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tomard el calor rechazado, especificamente el cambio dentro del parametro Cwa,
coeficiente fundamental a la hora del calculo de esta estimacion y que es susceptible
a un proceso de ajuste por el ensayo de arrastre. Por ultimo, la incertidumbre de la
relacion de compresion, esto, debido a la alta complejidad que esta demanda su
medicion [5.3], adicional al hecho de que la deformacién del mecanismo piston —
biela causa una variacion de la misma. Los rangos de variacion de las variables
antes mencionadas seran del + 10% respectivamente.

5.10.1 Influencia del parametro Cwisobre los resultados obtenidos

En las figuras 5.9 y 5.10 se puede apreciar las tasas de calor rechazado y la tasa
de calor liberado en funcién de los distintos valores de Cwa.

Tasa de Calor Rechazado Vs Angulo de Giro de Ciguefial
I I I I | | I
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Figura 5.9 Tasa de calor rechazado durante el ciclo cerrado variando Cwz para
modo 1700 rpm-110 Nm.
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Figura 5.10 Tasa de calor liberado (DFQL) durante el ciclo cerrado variando Cwz
para modo 1700 rpm-110 Nm.

De estas figuras se puede apreciar que a pesar de que se genera un cambio notorio
en la tasa de calor rechazado dentro de la cAmara de combustién (cambios de hasta

el 6.7%), este no genera un cambio significativo en la tasa de liberacién de calor

(cambios del orden del 1%).
5.10.2 Influencia de la masa retenida al cierre de la admisién sobre los

resultados obtenidos
En las figuras 5.11 y 5.12 se puede apreciar las tasas de calor rechazado y la tasa

de calor liberado en funcién de la variacion en la masa retenida al cierre de la
admisién. De estas figuras se puede apreciar una tendencia contraria a la
evidenciada durante la variacion de Cwi, y adicional a esto, la masa retenida al
cierre de la admision también genera cambios notorios tanto en la tasa de calor
rechazado como en la tasa de liberacion de calor (cambios cercanos al 100%).
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Figura 5.11 Tasa de calor rechazado durante el ciclo cerrado variando la masa al
cierre de la admision para modo 1700 rpm-110 Nm.
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Figura 5.12 Tasa de calor liberado (DFQL) durante el ciclo cerrado variando la
masa al cierre de la admision para modo 1700 rpm-110 Nm.
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El comportamiento descrito anteriormente se presenta debido a que existe un
cambio en los desfases de inicio de combustion de las distintas inyecciones [5.14].
A pesar de esta diferencia, los valores maximos de la tasa de calor liberado en las
inyecciones no se ven del todo afectados, lo cual concuerda con lo evidenciado por
Martin [5.5].

5.10.3 Influencia de larelacion de compresién sobre los resultados obtenidos

En las figuras 5.13 y 5.14 se puede apreciar las tasas de calor rechazado y la tasa
de calor liberado en funcion de la variacién relacion de compresion. De estas figuras
se puede apreciar una tendencia similar a la evidenciada durante la variacion de la
masa retenida al cierre de la admision, ya que la relacion de compresion también
genera cambios evidentes en la tasa de calor rechazado.

Tasa de Calor Rechazado Vs Angulo de Giro de Ciguefial

M
X tn L

=y
(S}

Tasa de Calor Rechazado [J/]

RC Ajustada [|
—————— RC-10%
RC+10%

I

0
140 150 160 170 180 190 200 210 220
Angulo de Giro de Ciglenal [

Figura 5.13 Tasa de calor rechazado durante el ciclo cerrado variando la relacion
de compresion para modo 1700 rpm-110 Nm.
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De igual manera es evidente la influencia de la relacion de compresion en la tasa
de liberacion de calor (cambios oscilan entre el 50 y 100% de variacion). Este
cambio se debe a que se cambia el valor estimado del volumen en la camara de
combustion, por lo tanto, se ven afectadas otras estimaciones, tales como la

temperatura media en la camara de combustion.
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Figura 5.14 Tasa de calor liberado (DFQL) durante el ciclo cerrado variando la
relacion de compresion para modo 1700 rpm-110 Nm.

Estos resultados concuerdan por lo resaltado por Armas [5.3] respecto a las
variaciones en la tasa de liberacion de calor debido a cambios en la relacion de

compresion.
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Capitulo 6

Modelado termodinamico predictivo
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6.1 INTRODUCCION

En el capitulo anterior se explicd que era necesario realizar una caracterizacion del
funcionamiento del motor, con el fin de tener la capacidad de predecir de manera
adecuada el funcionamiento del mismo. Al aplicar el modelado de diagndstico se
esta ajustando el proceso de combustion a través de la ecuacion de Wiebe y se
complementa el ajuste con el procedimiento de arrastre, para ajustar el calor
rechazado por las paredes de la camara de combustion. Al tener ajustado el proceso
de transferencia de calor y de combustion, es posible aplicar el modelado predictivo,
de manera que se puedan predecir los parametros operacionales del motor sin
necesidad de realizar ensayos experimentales adicionales. Lo anterior permite una
reduccion sustancial de los costos de ensayo y desgaste del motor, a la vez que se
puede establecer una funcion objetivo para optimizar el desempefio del motor. Hay
una gran cantidad de sub-modelos que son comunes entre el modelo predictivo y
de diagndstico, por lo cual la descripcibn matematica del modelo es mas compacta
en el presente capitulo.

6.2 CONSIDERACIONES GENERALES DEL MODELO PREDICTIVO

Las consideraciones generales del modelo predictivo, son particularmente similares
a las de un modelo de diagndstico, tal y como fue enunciado en el documento de
base tedrica del modelo de diagndstico. Esto se debe a que como describié Martin
[6.1], estos modelos son un “espejo” el uno del otro. En lo que difieren Gnicamente
es en los datos de entrada, tal y como se enuncia a continuacion:

e Los datos de entrada se toman a partir de una previa caracterizacion del
motor y de su respectivo proceso de diagndstico de la combustién. En caso
tal de que no se haga esto, el modelo a pesar de tener robustez, no sera
capaz de definir tendencias y el comportamiento termodinamico del motor, ya
que no tendra la informacion necesaria para tener una alta capacidad de
prediccion.

Las otras consideraciones son las mismas realizadas en la seccién 5.2 del modelo
de diagndstico de la combustion. Cabe resaltar que como se dijo anteriormente los
modelos y expresiones requeridas para el modelo de diagndstico son esencialmente
las mismas que se requieren para el modelo predictivo, debido a esto, en este
capitulo solo se enunciaran expresiones que se presenten cambios significativos
entre un modelo y el otro. Esto se detalla en la seccion 6.3.
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6.3 ESQUEMA DE CALCULO PARA EL MODELADO PREDICTIVO
6.3.1 Cambio de estados durante la compresion y expansion

Para el célculo de la presion y temperatura en cdmara a lo largo de estas dos etapas
del ciclo cerrado, se proponen un grupo de correlaciones. Para la presion se tiene
que [6.1]:

_ Meam * Rgas *T

P= - (6.1)

En el caso de la temperatura, se hace necesario un balance de energia de primera
ley de la termodinamica, para obtener la tasa de cambio de la temperatura respecto
al angulo de giro del ciglefal:

ar _~P*3p~"d9 —~qp *Roes 62)
do Meam * Cy '

La expresion para el calculo de la temperatura en camara seria la siguiente:

dT
Tomando en cuenta que (6.2) requiere como entrada el cambio de la masa en
camara, se propone la siguiente relacion, basada en un balance de masa [6.2]:
dmbb

Meam (i) = Meam (i-1) — W * A (6.4)

6.3.2 Transferencia de calor durante la combustién

Para realizar el célculo de transmision de calor en la etapa del ciclo cerrado, se
requiere de un balance de energia asociando las variables del proceso, tal y como
lo detalla Payri [6.3] en su trabajo, en el cual se explica los cambios de estado
durante la compresion y expansion, la presién y temperatura en camara. Se tiene
que:

dT
do

Meombtot ¥ LHV * DFQLyiepe — P ¥ 57 — _

dmfuel
40 " do _ do " Roas

« T+ —5— * (hpuriny) — ur)

donde:

av . . ..
P x 5 Trabajo de frontera efectuado en la camara de combustion.
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m.qum * C,: Cambio de energia interna de la camara de combustion, en funcién de la
temperatura.

d . . , .,
d?;: Calor rechazado por conveccion de la camara de combustion.
dm , . . . .
d’;“” * (hsiriny) — s ): Energia asociada a la inyeccion del combustible y a la

vaporizacion de este.

dmbb
do
camara de combustion.

* Ryqs * T: Trabajo de flujo asociado a las pérdidas que se dan por fugas en la

Meombior * LHV * DFQLyi010: Tasa liberacion de calor respecto al &ngulo de giro del
ciguiefial durante la combustién.

ar . , . C
- Tasa de cambio de la temperatura respecto al &ngulo de giro del cigliefal.

Una vez calculada la tasa de cambio de la temperatura respecto al &ngulo de giro,
para hallar la presién y temperatura en camara solo basta utilizar a (6.3) y (6.1),
respectivamente.

En lo que respecta al término DFQLy;.p., NO €S mas que la derivada de la ley de
liberacion de calor, esta Ultima puede obtenerse de la siguiente expresion:

9_90)m0+1

FQL=x=1- e‘a*( P (6.6)

Esta ecuacién representa la fraccion de calor liberado durante la combustion en
funcion del angulo de giro del ciglefial [6.4]. Esta ecuacion es ajustada a través de
los pardmetros a y m para la correcta simulacion de distintos tipos de motores, lo
cual se logra con el modelado de diagnéstico.

Si se deriva (6.6) respecto al angulo de giro del cigtiefial se obtiene la curva de la
tasa de liberacion de calor:

d 0+1) /0—0,\" _g(6=b
proL = 4 _ax @m0+ )*( 0) . o~
de A6, A6,

)m0+1

(6.7)

Debido a que se modelara dos inyecciones en el motor que se esta estudiando, se
tienen las siguientes expresiones [6.3]:

0-0, mo+1 6—6,\m1+1
FQL = x = b, <1 — e'““"(A@co) ) + by (1 - e_al*(Aeﬂ) ) (6.8)
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_ mo 0—6 mo+1
DFQL = ax _ b, (ao *(mo+ 1) * (9 90) % e‘“*(Aec;) )

do AB, AB.,
a, * (ml+1) (9 — 90>m1 _a*(f)—el)ml“
b 50c 9
b1 ( 76,  \ae, /) ¢ ' (6.9

De esta forma, se estima de forma independiente cada inyeccién, donde cada una
de estas esta representada por una onda de Wiebe. Es importante recordar que los
parametros de entrada de este sub-modelo, son los resultados obtenidos del
diagnéstico de la combustién.

6.4 ANALISIS DE SENSIBILIDAD

Al igual que para el modelo de diagndstico, se presenta a continuacion un analisis
de sensibilidad para el modelo predictivo, con el fin de verificar la influencia de
diferentes variables sobre los resultados obtenidos.

Se tomarda como incertidumbre experimental la masa retenida al cierre de la
admision. De igual forma se comparte la incertidumbre en los parametros
estimados, el cual es la tasa de calor rechazado, especificamente el cambio dentro
del parametro Cwi, coeficiente fundamental a la hora del célculo de esta estimacion
tanto para modelos de diagndstico, como para modelos predictivos. Por ultimo, se
tiene la incertidumbre de la relacibn de compresion, debido al modelo de
deformaciones y holguras desarrollado. Los rangos de cambio de las variables
antes mencionadas seran del + 10%, respectivamente.

6.4.1 Influencia del parametro Cwisobre los resultados obtenidos

En las figuras 6.1 y 6.2 se pueden apreciar las tasas de calor rechazado y presion
en camara para distintos valores de Cwi. De estas figuras se puede apreciar que a
pesar de que se genera un cambio notorio en la tasa de calor rechazado dentro de
la cAmara de combustion (cambios de hasta el 27%), este no genera un cambio del
todo evidente en la presién en camara (cambios alrededor del 1%). Lo anterior esta
basado en el hecho de que para el analisis de incertidumbre se tiene ajustado el
modelo de combustién (parametros de Wiebe), en donde es mucho mas
preponderante el aporte de calor en la combustion que la perdida de calor a las
paredes de la camara de combustion. Sobre el calor rechazado es evidente que
tiene que presentarse una variacion del calor rechazado como una funcion de la
variacion del Cwi, ya que este tiene una influencia directa sobre el coeficiente de
pelicula.
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Figura 6.1 Tasa de calor rechazado durante el ciclo cerrado variando Cw; para
modo 1700 rpm-110 Nm.
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Figura 6.2 Presion en Camara durante el ciclo cerrado variando Cw: para modo
1700 rpm-110 Nm.

110



6.4.2 Influencia de la masa retenida al cierre de la admisién sobre los
resultados obtenidos

Enlas figuras 6.3 y 6.4 se pueden apreciar las tasas de calor rechazado y de presién
en cdmara en funcién de la variacién en la masa retenida al cierre de la admision.
En la primera figura se puede apreciar una tendencia contraria a la evidenciada
durante la variacion de Cwi, ya que la masa retenida al cierre de la admision también
genera cambios notorios en la tasa de calor rechazado (cambios de hasta el 25%).
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Figura 6.3 Tasa de calor rechazado durante el ciclo cerrado variando la masa al
cierre de la admisién para modo 1700 rpm-110 Nm.
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Un cambio evidente se observa en la figura 6.4 para la presién en camara, cuyos
cambios son cercanos al 12%. Esto se hace evidente si se revisa con detenimiento
a (6.1), ya que indica una relacion proporcional entre la masay la presion en camara,
por lo tanto, si se produce una variacion en la masa retenida al cierre de la admision,
se producira un cambio notorio en la curva de presion en camara.
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Figura 6.4 Presion en Camara durante el ciclo cerrado variando la masa al cierre
de la admision para modo 1700 rpm-110 Nm.

6.4.3 Influencia de la relacién de compresion sobre los resultados obtenidos

En las figuras 6.5 y 6.6 se puede apreciar las tasas de calor rechazado y la presion
en camara en funcién de la variacion en la relacion de compresion. De la figura 6.5
se puede apreciar que existe una tendencia similar a la evidenciada durante la
variacion de la masa retenida al cierre de la admision, ya que al igual que este caso,
la relacién de compresion también genera cambios evidentes en la tasa de calor
rechazado (cambios de hasta el 90%), debido al cambio en la integral de P dV. En
la figura 6.6 se observa presion en camara se observa un cambio evidente, del
orden de hasta el 10%. Este cambio se debe a que se cambia el valor estimado del
volumen en la cAmara de combustion, y como se puede apreciar en (2.1), la presion
y volumen en camara poseen una relacion inversamente proporcional, de esta forma
si varia de alguna forma la estimacién del volumen, se vera directamente afectada
la estimacién de la presion.
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Figura 6.5 Tasa de calor rechazado durante el ciclo cerrado variando la relacion
de compresién para modo 1700 rpm-110 Nm.
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Figura 6.6 Presion en Camara durante el ciclo cerrado variando la relacion de
compresioén para modo 1700 rpm-110 Nm.
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Se observa que el modelo predictivo propuesto posee una buena robustez,
sustentada en los resultados del analisis de sensibilidad realizado en el presente
capitulo. Se debe tener especial atencidn con el proceso de caracterizacion previa
del motor, ya que como se evidencié en los analisis de sensibilidad, errores de
variacion de menos del 10% en algunas de las variables ajustadas (como lo son la
masa al cierre de la admision y la relacion de compresion), podrian afectar
considerablemente los resultados finales del modelo predictivo.
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Capitulo 7

Resultados
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7.1 INTRODUCCION

En este capitulo se presentaran y describirdn los resultados obtenidos de las
herramientas desarrolladas a partir del modelo de diagndstico, el modelo predictivo,
el sub-modelo de inyeccion y el modelo de deformaciones — holguras. A su vez estos
resultados seran comparados con resultados experimentales, para de este modo
obtener un comparativo claro y validar la robustez de los modelos propuestos. Cabe
resaltar que en los casos en los cuales no fue posible una recoleccion de resultados
experimentales se realizaron comparativos con la herramienta CALMEC, debido a
su robustez y precision sustentada por su continuo uso a lo largo de los afios [7.1]
[7.2][7.3]. Se hace necesario el hacer notar el hecho de que estos resultados fueron
obtenidos en base al motor descrito en el capitulo 3, por lo tanto los resultados de
los modelos obtenidos, seran aplicables solo para el motor en cuestion.

7.2 SELECCION DE MODOS DE ENSAYOS UTILIZADO EN VALIDACION
EXPERIMENTAL

La prueba de homologacion en materia de emisiones contaminantes (Reglamento
715/2007 [7.4]) y desempefio de motores en vehiculos ligeros, vigente en el territorio
de la Union Europea, se lleva a cabo realizando un ciclo transitorio definido en el
Reglamento N° 83 de la Comision Econdmica de las Naciones Unidas para Europa
[7.5] por el que se modifica la Directiva 70/220/CEE. Este se compone de un ciclo
gue simulan la conduccion urbana (UDC, Urban Driving Cycle) y un ciclo
extraurbano (EUDC, Extra Urban Driving Cycle), cuya secuencia se ilustra en la
figura 7.1.

URBANO

EXTRAURBANO

] @ o
o <] <]
1

Velocidad del Vehiculo (Km/h)
&
1

20

T T T T T T T T T T T 1
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500 550 600 650 700
Tiempo (s)

Figura 7.1 Ciclo de conduccién para homologacién en la Unién Europea.
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En la tabla 7.1 se puede observar que el ciclo urbano esta formado por 25
secuencias y el extraurbano por otras 21, todas ellas definidas por una velocidad
inicial y final, una marcha engranada y una duracion temporal [7.6].

Tabla 7.1 Secuencias de ciclo de conduccion para homologacion en la
Unién Europea. Adaptado de [7.6].

Secuencias del ciclo urbano Secuencias del ciclo extraurbano
. Condiciones de Vinicint Venat Aceleracién Duracién . Condiciones de Vinicial Vfinal Aceleracion Duracion
Secuencia operacion Marcha | uiizm) | (kmh) (m/s?) 1s) Secuencia operacion Marcha | (v oh) | (keh) (m/s}) is)

u1 Ralenti ] a 0 11 EL Ralenti Q Q o 20
u2 Aceleracion 1 0 15 104 4 E2 Aceleracién 1 Q 15 0.83 5
us Velocidad constante 1 15 15 [1] 9 E3 Cambio de velocidad 15 15
U4 Deceleracién 1 15 10 -0.69 2 E4 Aceleracién 2 15 35 0.62 9
us Deceleracién motor 10 o 092 3 E5 Cambio d‘s velocidad 35 35 2

desembragado E6 Aceleracion 3 35 50 0.52 8
us Ralenti 0 0 a 21 E7 Cambio de velocidad 50 50 2
u7 Aceleracian 1 0 15 0.83 5 E8 Aceleracion 4 50 70 043 13
ug Cambio de velocidad 15 15 2 ES Velocidad constante 5 70 70 a 50
us Aceleracién 2 15 32 0.94 5 El0 Deceleracién 4 70 50 -0.69 8
ulo Velocidad constante 2 32 32 Q 24 Ell Velocidad constante 4 50 50 0 69
u11 Deceleracién 2 32 10 -0.75 8 E12 Aceleracién 4 50 70 0.43 13
vz Deceleracién motor 0 0 092 3 E13 Velocldad‘ constante 5 70 70 Q 50

desembragado El4 Aceleracidn 5 70 100 0.24 33
uUi3 Ralenti 0 Q Q 21 E15 Velocidad constante 5 100 100 a 30
uid Aceleracidn 1 ] 15 0.83 5 El6 Aceleracion 5 100 120 0.28 20
uis Cambio de velocidad 15 15 2 E17 Velocidad constante 5 120 120 a 10
ule Aceleracion 2 15 35 0.62 9 E18 Deceleracidn 4 120 80 -0.69 16
ui7 Cambio de velocidad 35 35 2 E19 Deceleracién 3 80 50 -1.04 3
uig Aceleracién 3 35 50 0.52 8 Deceleracion motor
uis Velocidad constante 3 50 50 a 12 E20 desembragado 2 =0 ° 138 0
u20 Deceleracién 3 50 35 -0.52 8 E21 Ralenti 0 0 0 20
u21 Velocidad constante 3 35 35 a 13
u22 Cambio de velocidad 35 35 2
u23 Deceleracién 2 35 10 -0.99 7
u2a Deceleracién motor 0 0 092 3

desembragado
u2s Ralenti ] a a 7

El ciclo de homologacién ha sido disefiado para ejecutarse en un banco de rodillos
para vehiculo completo. Por ello, las consignas estan definidas para variables
tipicas de vehiculo: velocidad del vehiculo, marcha engranada y tiempo de cada
secuencia. Sin embargo, si no se cuenta con un banco de rodillo, Gobmez [7.7]
expone una metodologia en donde el ensayo del ciclo de homologacion europeo
NEDC se podia llevar a cabo en el banco de ensayos de motor estacionario,
teniendo en cuenta las ecuaciones de dindmica longitudinal del vehiculo.

Gomez [7.7] realiz6 la evaluacion del ciclo de homologacion europeo NEDC en
banco motor por medio de un procediendo off-line de traduccién de las consignas
del ciclo a consigna instantdneas de régimen de giro y par efectivo. Este
procedimiento permite determinar las consignas de régimen de giro y par efectivo
gue debe desarrollar el motor instante a instante de una manera equivalente a como
lo haria instalado en el vehiculo.

Con las ecuaciones de dinamica longitudinal del vehiculo se obtienen los valores de
régimen y par equivalentes de cada una de esas secuencias. Para trasladar el
caracter dinamico del ciclo, la duracion de los intervalos de traduccion se ha de
elegir del menor tamafio posible que permita su ejecucion en el banco motor. En
este caso, la duracion del intervalo de traduccion se eligio de 0.5 segundos, y
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adicional a esto, se tom6 que durante los cambios de marcha se dan condiciones
de ralenti, asi como durante las deceleraciones [7.7].

Tomando en cuenta lo anterior, se obtiene 18 modos de operacion estacionarios
gue son equivalentes al ciclo transitorio de homologacion [7.7]

Tabla 7.2 Modos estacionarios equivalentes a las secuencias del ciclo
transitorio de homologacion. Adaptado de [7.7].

N° secuencia n M N |PME Marcha Duracién secuencia | Duracién
(rpm) | (Nm) | (kW) | (bar) (s) (%)
Ralenti 280 28.93
U2 867 | 56 | 5.07 |3.21 1 16 1.65
U3 1734 4 | 072 |0.23 1 32 3.31
E3 997 7 | 0721040 2 2 0.21
U7-Ul4-E2| 867 | 45 | 4.12 | 2.61 1 45 4.65
U9 1561 | 79 |12.99|4.57 2 20 2.07
u10 2126 | 8 | 1.85 /048 2 96 9.92
Ulo—E4 1661 | 55 | 9.58 | 3.17 2 45 4.65
Ul8 -E6 1743 | 77 |14.09|4.44 3 40 4.13
U19 2051 | 18 | 3.80 |1.02 3 48 4.96
U21-E5 1436 | 14 | 2.11 | 0.81 3 52 5.37
E7-E11 1410 | 26 | 3.80 | 1.48 4 71 7.33
E8 —E12 1692 | 102 |18.11|5.88 4 26 2.69
E9 - E13 1526 | 46 | 7.40 | 2.66 5 100 10.33
E14 1853 | 110 |21.44|6.36 5 35 3.62
E15 2180 | 74 |16.88|4.25 5 30 3.10
E16 2398 | 145 |36.53 | 8.37 5 20 2.07
E17 2616 | 98 |26.79|5.63 5 10 1.03

En la figura 7.2 se ilustran los puntos de operacion y la curva de torque que entrega
el motor YD22 en estudio.
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Figura 7.2 Puntos de operacion modos estacionarios equivalentes. Adaptado de
[7.6].

Con el fin de optimizar el nUumero de ensayos utilizados en la validaciéon
experimental, es necesario ubicar un método de agrupamiento que asocie un patrén
a un agrupamiento siguiendo algun criterio de similaridad. Estas medidas de
similaridad deben ser aplicables entre pares de agrupamientos. Generalmente,
como medidas de similaridad se emplean métricas de distancia. Algunas de las mas
habituales son la distancia euclidea, la distancia euclidea normalizada, la distancia
euclidea ponderada y la distancia de Mahalanobis.

Tomando en cuenta lo anterior, se disefid y aplico el algoritmo de clusterizacion
ilustrado abajo, el cual permite definir nueve modos de operacion, que representan
significativamente estadisticamente hablando a los 18 modos estacionarios de la
figura 7.2.

clc
clear all
X=[entrada de valores modo estacionario];
X(:,1)=X(:,1);
c x=80;% Srpm
c y=20; % %par
X(:,3)=sqgrt((c_x-X(:,1)) .72+ (c_y-X(:,2))."2);
X=sortrows (X, 3);
i=1;
for np=18:-1:2
opts = statset('Display','final');
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[Idx,C] =
kmeans (X(1l:np,1:2),1);%, 'Distance', 'cityblock', '"Replicates',5, 'Options’', o
pts);
Cent (1,
i=i+1;

1) =C;

end

np=(18:-1:2)"';

d Cent=sqgrt((Cent(:,1)-c_x)
Cent=[Cent d Cent np];
Cent=sortrows (Cent, 3) ;
Grupo=[X(l:Cent(1,4),1)
figure (1)
plot (X (:,1),X(:
r');

legend ('Modos', 'Modos dentro de Cluster', 'Centroide')

."2+(Cent (:,2)-c y)."2);

X(l:Cent(1,4),2)]1;

,2),".b'",Grupo(:,1),Grupo(:,2),'0g',Cent(1,1),Cent(1,2),"'*

El resultado del proceso de clusterizacion, permite agrupar los modos de ensayo de
la siguiente manera:

Tabla 7.3 Resultados de modos utilizando agrupamiento por cluster.

Modos
Torque (Nm)| 10 60 110 1000/10 1000/60 | 1000/110
RPM 1000 1700 2400 1700/10 1700/60 1700/110
2400/10 2400/60 2400/110

El modo 1000/110 (resaltado en el circulo rojo) ilustrado en la figura 7.3 no es
resultado del andlisis de clustering. Este punto fue tomado con el fin de definir una
zona rectangular de prueba, dentro de la curva de operacién del motor. Para
constatar si el motor podria conseguir este modo de operacion, se realiz6 la prueba
en el dinamémetro para el motor en estudio, y se verificO que efectivamente se
alcanza ese punto de operacion.
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Figura 7.3 Puntos de operacion para validacion experimental.
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7.3 CARACTERIZACION DEL MOTOR UTILIZADO EN VALIDACION
EXPERIMENTAL

7.3.1 Definicién de las variables medias de ensayo

El motor en el que se han llevado a cabo los ensayos tanto de combustion como de
arrastre es el Nissan YD22 descrito en el capitulo 3, que también fue usado para el
estudio de sensibilidad de los modelos de diagnéstico y predictivo. En lo que
respecta al arrastre se realizaron tres ensayos a distintas velocidades de giro, 1000,
1700 y 2400 rpm. A continuacion se muestran las variables medias mas relevantes
obtenidas de estos ensayos:

Tabla 7.4 Variables medias para ensayo de arrastre a 1000 rpm

ENSAYO 1000 RPM
VARIABLE VALOR
VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 994.3207
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (bar) 0.9962
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (bar) 1.1728
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 66.9346
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 102.7267
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 90.50729
PRESION AMBIENTE (kPa) 95.92504
TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 41.0283
FLUJO MASICO PROMEDIO DE AIRE (g/s) 18.272
FLUJO MASICO PROMEDIO DE COMBUSTIBLE (g/s) 0
FLUJO MASICO PROMEDIO DE EGR (g/s) 2.1184

Tabla 7.5 Variables medias para ensayo de arrastre a 1700 rpm

ENSAYO 1700 RPM

VARIABLE VALOR

VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 1690.87

PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (bar) 1.0575
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (bar) 1.2976
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 78.9123
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 140.7237
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 88.1213
PRESION AMBIENTE (kPa) 95.9291

TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 38.2767

FLUJO MASICO PROMEDIO DE AIRE (g/s) 25.8643

FLUJO MASICO PROMEDIO DE COMBUSTIBLE (g/s) 0.0000

FLUJO MASICO PROMEDIO DE EGR (g/s) 2.2277

121



Tabla 7.6 Variables medias para ensayo de arrastre a 2400 rpm

ENSAYO 2400 RPM
VARIABLE VALOR
VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 2387.91
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (bar) 1.06
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (bar) 1.43
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 82.66
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 102.72
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 88.41
PRESION AMBIENTE (kPa) 95.92
TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 45.82
FLUJO MASICO PROMEDIO DE AIRE (g/s) 32.14
FLUJO MASICO PROMEDIO DE COMBUSTIBLE (g/s) 0.00
FLUJO MASICO PROMEDIO DE EGR (g/s) 6.0801

Se realizaron los ensayos de arrastre a estas velocidades, debido a que los ensayos
de combustién fueron hechos en estas velocidades pero a distintas cargas, y con
esto se caracteriza de manera adecuada la tasa de calor rechazada.

7.3.2 Ajuste de modelo de deformaciones y holguras

Para el ajuste del modelo de deformaciones se tienen dos opciones. La primera es
ajustar el coeficiente de deformaciones medias, y a su vez ajustar la relacién de
compresion. Para ello primeramente se les da un valor a K. (coeficiente de
deformaciones medias) y a r (relacion de compresion), estas se reemplazan en
(4.64) para asi obtener el volumen en camara:

14 mD? S r(2 (1 (20)) + (1 @) | + Kaer L
= * —(1 = cos — cos _— %
4 (rc - 1) 4 Eacero * Acaﬁa b

j
* [Fp +m; *al + Z —e; * sin(y;) (4.64)

i=1

Seguidamente se calcula la temperatura y masa de combustién en cAmara durante
el arrastre utilizando los conceptos explicados en el capitulo de diagnéstico de la
combustion.

Teniendo ya la temperatura, el volumen y la masa en cadmara durante el ciclo, se
procede con el ajuste el modelo de transferencia de calor, lo cual se describe
detalladamente en la siguiente seccidn. Si los resultados de ajuste de transferencia
de calor difieren en gran medida de los valores definidos por la tasa de calor
rechazado por coeficiente politropico, se ajusta nuevamente el valor de K. hasta
gue se alcanza la convergencia.
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Este método como se puede apreciar, podria traer como resultado que el ajuste a
los modelos de deformacion y transferencia de calor sea iterativo, por lo que se hace
complejo. Para evitar la problematica antes mencionada se tiene una segunda
opcion, que es la de ajustar el coeficiente K,.r a través de software ANSYS®, de
esta forma se obtiene de manera directa el coeficiente K,.r y a su vez se ahorra
recursos de computo a la hora de la ejecucion del modelo de diagnéstico. Para esta
caracterizacion se tomaron en cuenta las consideraciones expuestas en la seccion
4.6. Con el fin de verificar que los resultados obtenidos en la simulacion fueran
consistentes con los obtenidos en la simulacion, se realizé una validacion en la
maquina de ensayo universal, la cual se ilustra en la figura 7.4.

45353371 uPeak |

Load v.s. Time
55000
56000

| ﬁ lnxnnmwnﬁﬁrm /' =

@ COMPUTER SERYO COV RIALS TESTING MACH Py : ; {

0 2 e F B 0 12 “ B 18 0 »
sac

Figura 7.4 Validacién de la metodologia de caracterizacion del coeficiente Kdef
con ANSYS® en maquina de ensayo universal.

De esta caracterizacion se obtuvieron los datos ilustrados en la tabla 7.7, en donde
se comparan los resultados obtenidos en la maquina de ensayo universal con los
resultados de la simulacion en ANSYS®.

Tabla 7.7 Comparativo resultados simulacion de ANSYS® con datos obtenidos en
la maquina de ensayo universal

Resultados maquina de ensayo universal

Ensayo Fuerza [N] Deformacion [mm]
PMS — Compresion 46953.3 0.0539
PMS - Escape 5761.8 0.0166

Resultados simulacion en ANSYS®

Ensayo Fuerza [N] Deformacion [mm]
PMS — Compresion 45747.7 0.0789
PMS - Escape 5378.1 0.0207
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Con lo anterior se valida que los resultados obtenidos de la simulacion son consistes
con los datos experimentales. Las variaciones presentadas pueden atribuirse a los
cambios de la geometria simulada en ANSYS®, con respecto a la geometria real de
los elementos, y que afecta los valores de deformacion obtenidos. De igual manera,
se tiene una incertidumbre en los materiales exactos de los elementos del tren de
potencia, con respecto a los simulados. Aun asi, se puede verificar que el error en
la prediccion no supera el 2 %.

Con el fin de caracterizar el K, con el fichero de deformaciones obtenido en
ANSYS® y la variacion de la altura libre debido a las holguras, se disefié la
herramienta, la cual con los datos de entrada especificados en la seccion 4.6,
permite estimar el cambio de volumen por la fuerza debida a la presion, por las
fuerzas inerciales y por las holguras. A continuacién se muestran los resultados de
dicho modelo ajustado, para cada uno de los modos de arrastre.

Cambio de Volumen Camara de Combustion Vs Angulo de Giro del Cigtefial
0.5 T I I I I I
: ——— CAMBIO DE VOLUMEN TOTAL EN CAMARA

: — CAMBIO DE VOLUMEN POR FUERZAS INERCIALES '
045 e ——— CAMBIO DE VOLUMEN POR FUERZAS DEBIDO A LA PRESION [
: CAMBIO DE VOLUMEN POR HOLGURAS

04 broom e e e o ______________ .............. ______________ ______________ ............... ______________

0.35

0.3

0.25

0.2

0.15

01

Cambio de Volumen en Camara de Combustidn [cm3]

0.05

0 50 100 ] 150 200 250 300 350
Angulo de Giro del Cigiefial [

Figura 7.5 Cambio de volumen por deformaciones para el ensayo de arrastre de
1000 rpm.
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Cambio de Volumen Camara de Combustion Vs Angulo de Giro del Cigiiefial
T I I I I I I
: ——— CAMBIO DE VOLUMEN TOTAL EN CAMARA

09k - e ——— CAMBIO DE VOLUMEN POR FUERZAS INERCIALES i
’ : —— CAMBIO DE VOLUMEN POR FUERZAS DEBIDO A LA PRESION

—— CAMBIO DE VOLUMEN POR HOLGURAS

0.8

Cambio de Volumen en Camara de Combustion [cm3]

I I I I
0 50 100 . 150 200 250 300 350
Angulo de Giro del Cigiiefial []

Figura 7.6 Cambio de volumen por deformaciones para el ensayo de arrastre de
1700 rpm.

Cambio de Volumen Camara de Combustion Vs Angulo de Giro del Cigiiefial
T T

T T T T
CAMBIO DE VOLUMEN TOTAL EN CAMARA
0.9 CAMBIO DE VOLUMEN POR FUERZAS INERCIALES
. ——— CAMBIO DE VOLUMEN POR FUERZAS DEBIDO A LA PRESION
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Figura 7.7 Cambio de volumen por deformaciones para el ensayo de arrastre de
2400 rpm.
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Los resultados obtenidos anteriormente permiten cudl es la variacion de volumen
debido a deformaciones y holguras, lo que permite estimar mejor los parametros del
motor que son influenciados directamente por el volumen.

7.3.3 Ajuste de presion de referencia

Otro ajuste necesario en el diagndstico de la combustion son los que se realizan a
la sefial de presion previamente filtrada. Esto se hace con el fin de mejorar la
precision del modelo de transferencia de calor, ya que autores como Armas [7.1]
identificaron que variaciones en esta sefial pueden afectar de forma significativa el
diagnéstico de combustion.

El primer ajuste es el ajuste de referencia. En este ajuste se iguala la presion en el
punto muerto inferior (PMI) a la presion media del multiple de admisién. Dicho de
otra forma se realiza un ajuste vertical de la sefial de presién. Cabe resaltar que
este ajuste deja intacta la tasa de variacion de presion [7.1], ya que se referencia el
fichero completo de presion en nivel, por lo que se cumple que: Py, = Pygm.

Al hacer esto todo el fichero de presion se ve afectado, ya que en caso de que Py4p,
sea mayor a P,,;, entonces se sumara a todo el fichero de presion la diferencia

entre estas dos variables, en caso contrario se restara la diferencia.

7.3.4 Ajuste de desfase Termodindmico y Geométrico

Debido a las deformaciones y pérdidas por “blow-by” presentes en el motor, se
genera un desfase termodindmico, el cual se define como el desfase entre el punto
de maxima presion y el punto de menor volumen en la camara de combustion,
durante el movimiento del mecanismo manivela-biela-pistbn en un ensayo de
arrastre. En el caso de que no existieran deformaciones y pérdidas por “blow-by”,
este punto coincidiria con el punto muerto superior (PMS) [7.3]. Por lo anterior, la
curva de compresion fuese perfectamente simétrica respecto al eje Y con la curva
de expansion, lo cual no es asi segun los resultados obtenidos en ensayos de
arrastre.

El menor volumen registrado en la camara de combustién puede asumirse que
ocurre en el PMS, ya que el desfase que se da entre el punto de incidencia de este
volumeny el PMS es de 0.08° de giro de la manivela, lo cual es mucho mas pequeiio
que el delta de giro en grados de la manivela (el delta de grados de giro del ciglefal
tiene un valor de 0.5°), por lo tanto no es del nada presuntuosa esta consideracion.
Por lo tanto, el desfase termodinamico sera el desfase existente entre B,,,, (presion
maxima durante el arrastre) y V,4. (volumen en camara en el punto muerto superior).
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Para calcular el desfase termodinamico existente entre P, Y Viqer €S NECESArio
utilizar la expresion propuesta por Hohenberg [7.8], la cual ofrece buenos
resultados, como lo validaron Armas [7.1] y Martin [7.3]:

dQT 60 * dmbb

* Rgas * Tpmax

180
a, = de Pmax + de Pmax (7'1)
T |(Cp 27 * RPM * Py * Ky
R * Pmax * Kl
gas
Donde «a; es el desfase termodinamico calculado en grados [°], %P es la tasa
max

de calor rechazado en el punto de la presion maxima del arrastre en [J/rad],

d 4 H “ ” 4 HV4
% es la rata de pérdidas por “blow-by” de la camara en el punto de presion
Pmax

maxima en [Kg/s], Tpmax €S la temperatura en el punto de la presion maxima durante
el arrastre en [K], RPM son las revoluciones por minuto del motor [rev/min] y K; es
un factor que depende de la geometria del motor que tiene unidades de [m3/rad?],
el cual se calcula de la siguiente forma:

K=" BZ;‘ (5/5) . {1 N [(5/2)/Ll} 72)

En lo que respecta al desfase geométrico, este se calcula teniendo en cuenta la
referencia del codificador angular respecto al PMS. A continuacién se muestran los
desfases termodinamicos y geométricos de los ensayos de arrastre enunciados
anteriormente:

Presion en Camara Durante el Arrastre Vs Angulo de Giro del Cigtiefial Arrastre 1000
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Figura 7.8 Presion en Camara Vs el Angulo de Giro del Cigiiefial indicando el
desfase termodindmico para ensayo de Arrastre 1000 rpm.
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Presion en Camara Durante el Arrastre Vs Angulo de Giro del Cigiiefial Arrastre 1700
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Figura 7.9 Presion en Camara Vs el Angulo de Giro del Cigiiefial indicando el
desfase termodindmico para ensayo de Arrastre 1700 rpm.
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Figura 7.10 Presion en Camara Vs el Angulo de Giro del Cigiiefial indicando el
desfase termodindmico para ensayo de Arrastre 2400 rpm.

Los valores obtenidos se especifican en la tabla 7.8.

Tabla 7.8 Desfase termodinamico para los diferentes modos de arrastre

DESFASES TERMODINAMICOS
ENSAYO DESFASE TERMODINAMICO (°)
1000 RPM 0.86
1700 RPM 0.68
2400 RPM 0.69
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El desfase geométrico es de 293.67°, el cual se determiné de la referencia del PMS
en el fichero de arrastre para cada uno de ensayos. Una vez calculados los desfases
termodinamico y geomeétrico, se procede a localizar los puntos G. Los puntos G tal
y como lo describe Armas [7.1], son aquellos puntos en los cuales la transferencia
de calor es independiente de la variacion en las variables medias de ensayo o de
otras variables resultantes del diagnéstico de la combustion. La transferencia de
calor en estos puntos, depende Unicamente de las caracteristicas geométricas del
motor, y por lo tanto para hallarlos basta solamente utilizar una funcién en la cual
se tengan en cuentan exclusivamente estos parametros. Tomando en cuenta lo
anterior, se tiene que:

_ cosf N sin 8 [41% — 1]
ferer = 55 T coso [422 — sinZ 0]

B sinf (1+6,) (7.3)

2 + (24 4+ 1) —cos B — V41? — sin? 6
.—1

La variable 6, dependiendo si el motor tiene descentramiento o no, toma los
siguientes valores:

e Sin descentramiento:
1

0, = cos O * (7.4)
422 — (sinf — e)?2

e Con descentramiento:

sin@ (42> — 1 —e?) + e(1 + sin? 9)
- 3
(442 — (sinB — e)?)2

(7.5)

v

Donde 1y e se obtienen de las siguientes expresiones:

/I—S 7.6

_2c 7
e_S (')

Esta funcion anula (se hace cero) los puntos G alrededor del PMS. Por lo general
estos puntos se encuentran +40° respecto al PMS. Cabe resaltar que en motores
sin descentramiento estos puntos son simétricos y solo basta con localizar un punto
G para encontrar la ubicacion del otro. A continuacion se muestran los resultados
del calculo de estos puntos:
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Funcién de Puntos G Vs Angulo de Giro del Cigtiefial
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Figura 7.11 Localizacion de los Puntos G del motor en estudio.

Los puntos G se ubican a 154.2° y 205.8°. Estos resultados son coherentes con lo
fundamentado en estudios previos, ya que estos puntos como se dijo anteriormente,
normalmente estan ubicados +40° respecto al PMS [7.1]. Es importante resaltar que
debido a que el motor no posee descentramiento los puntos G son simétricos, ya
gue ambos puntos se encuentran a +25.8° del PMS.

7.3.5 Ajuste del modelo de transferencia de calor

Una vez ajustado el modelo de deformaciones, calculado el desfases
termodinamico, el geométrico y ubicando los puntos G, se procede al ajuste del
modelo de transferencia de calor. Para ello primeramente se debe calcular la tasa

de calor rechazado a través de exponente politrépico. Para este fin se utiliza la
expresion descrita por Martin [7.3]:

dQrpor M-y
ol L By = Ty Ty (78)

dv, .., dQ
donde ﬁ es la tasa de variacion de volumen durante el arrastre, %"l es la tasa

calor rechazado por la camara de combustion respecto al angulo de giro del ciglefal
por coeficiente politrépico.
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Enlafigura 7.12 se muestran las tasas de calor rechazado por exponente politropico
para los ensayos de arrastre.

Tasa de Calor Rechazado por Exponente Politropico Vs Angulo de Giro del Cigiefial
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Figura 7.12 Tasa de calor rechazado por exponente politrépico para los ensayos
de arrastre.

Cabe resaltar que a pesar del régimen de giro, la variacién de la tasa de calor
rechazado por exponente politrépico no presenta una brusca variacién en los
puntos, lo cual es acorde a lo encontrado por Armas [7.1], Martin [7.3] y Hohenberg
[7.8].

Una vez calculada la tasa de calor rechazado por exponente politrépico, se ajusta
el modelo de Woschni, teniendo en cuenta el valor de la tasa de calor rechazado
por exponente politrépico en los ya mencionados puntos G. Esto se realiza teniendo
en cuenta (5.28) y ajustando segun el procedimiento descrito en la seccién 5.7.

A pesar de que en un principio los valores propuestos por Woschni para Cy;
ofrecian excelentes prestaciones a la hora de generar resultados, a medida que
fueron evolucionando los motores, los resultados de transferencia de calor
obtenidos con estos valores cada vez mas se alejaban de la realidad, debido a ello
se opta por ajustar estos coeficientes, teniendo en cuenta los valores dados por el
calor rechazado calculado por exponente politrépico, mas especificamente en los
puntos G, ya que por lo dicho anteriormente, lo caracteristico de estos puntos, es
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que en ellos la transferencia de calor depende Unica y exclusivamente de

propiedades geométricas del motor, por lo tanto se hacen ideales para la labor
requerida.

Los resultados del ajuste del modelo de transferencia de calor se muestran a
continuacion.

Tasa de Calor Rechazado Vs Angulo de Giro del Cigiiefial Arrastre 1000
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Figura 7.13 Tasa de calor rechazado por exponente politropico y Woschni Vs
angulo de giro del ciguiefal para el ensayo de Arrastre de 1000 rpm.

Tasa de Calor Rechazado Vs Angulo de Giro del Cigiiefial Amrastre 1700
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Figura 7.14 Tasa de calor rechazado por exponente politrépico y Woschni Vs
angulo de giro del cigiieial para el ensayo de Arrastre de 1700 rpm.
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Tasa de Calor Rechazado Vs Angulo de Giro del Cigliefial Arrastre 2400
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Figura 7.15 Tasa de calor rechazado por exponente politrépico y Woschni Vs
angulo de giro del ciguiefal para el ensayo de Arrastre de 2400 rpm.

Teniendo ya ajustados los modelos de deformacion y de transferencia de calor, se
procede a la validacion de dichos ajustes. Esto se hace teniendo en cuenta que
durante los ensayos de arrastre, la ley de liberacion de calor (DFQL) debe ser igual
0 muy cercana a cero, ya que no hay inyeccion de combustible y por lo tanto no
existe combustion [7.1] [7.2] [7.3]. Por consiguiente, si estos modelos estan
ajustados correctamente, la DFQL calculada deberia ser igual o tender a cero. A
continuacion se muestran los resultados de la DFQL para los distintos ensayos de
arrastre. Lo anterior permita validad también el modelo de deformaciones y
holguras propuesta en la presente tesis doctoral, ya que si los resultados del modelo

son consistentes, se garantiza que la DFQL tienda a cero en el ensayo de arrastre,
gue es lo obtenido para este caso.
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DFQL Adimensional

DFQL Adimensional

DFQL Adimensional Vs Angulo de Giro del Cigiiefial Arrastre 1000
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Figura 7.16 DFQL para ensayo de Arrastre de 1000 rpm.

DFQL Adimensional Vs Angulo de Giro del Cigiiefial Arrastre 1700
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Figura 7.17 DFQL para ensayo de Arrastre de 1700 rpm.
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DFQL Adimensional Vs Angulo de Giro del Cigiiefial Arrastre 2400
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Figura 7.18 DFQL para ensayo de Arrastre de 2400 rpm.

Los resultados del ajuste de los modelos de deformacion y de transferencia de calor
se muestran a continuacion:

Tabla 7.9 Resultados de la caracterizacién del motor por modelo de deformacion,
holguras y desfase termodindmico.

RESULTADOS CARACTERIZACION DEL MOTOR
CwW1 COEFICIENTE DE DEFORMACIONES MEDIA RELACION DE COMPRESION
1.99 1.88 16.87

La correcta caracterizacion del motor en cuestibn permitira una adecuada
generacion de resultados de los modelos de diagnéstico y predictivo.

7.4 RESULTADOS DEL MODELO DE INYECCION DE COMBUSTIBLE

El modelo de inyeccion implementado en la presente tesis doctoral, fue explicado
en la seccion 5.8. Se verifico en la figura 5.7 el alto grado de semejanza de sus
resultados comparados con resultados experimentales, y a su vez por su facilidad
al momento de ser ajustado.

Este modelo al igual que los modelos de deformacion y transferencia de calor,
también debe ser ajustado, pero este, a diferencia de los mencionados
anteriormente no se ajusta dentro de la caracterizaciéon del motor, ya que durante
esta etapa, se realizan ensayos de arrastre y por lo tanto no hay inyeccion de
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combustible. Cabe resaltar que este modelo se ajusta en cada modo de operacién
del motor. Se muestra a continuacion los datos requeridos para el ajuste del modelo
en cada modo de operacion.

Tabla 7.10 Presiones y temperaturas de inyeccidn para los distintos modos de
operacion con combustion.

VARIABLES DE ENTRADA COMUNES PARA AMBAS INYECCIONES
MODO PRESION DE INYECCION (Mpa) TEMPERATURA DE INYECCION (°C)
1000-10 29.6630 46.4003
1000-60 37.2920 48.5996
1000-110 41.2600 47.0390
1700-10 48.8890 46.9907
1700-60 65.0630 54.2031
1700-110 85.2050 41.3612
2400-10 54.0770 50.6797
2400-60 69.6410 53.0437
2400-110 91.3090 46.2671

Tabla 7.11 Tiempo de energizacion del inyector para la pre-inyeccion y la principal
en los distintos modos de operacion en combustion.

DURACION DE ENERGIZACION DEL INYECTOR (uS)
MODO INYECCION 1 INYECCION 2
1000-10 483.30 683.30
1000-60 483.02 874.44
1000-110 465.22 1079.97
1700-10 354.02 491.69
1700-60 371.60 645.45
1700-110 363.32 756.10
2400-10 367.97 479.75
2400-60 368.41 653.40
2400-110 305.76 701.85

Tabla 7.12 Angulos de inicio de energizacion obtenidos del fichero de
energizacion de inyector en los distintos modos de operacion con combustion.

ANGULO DE INICIO DE ENERGIZACION DEL INYECTOR (°)

MODO INYECCION 1 INYECCION 2
1000-10 -15.79 -0.50
1000-60 -18.50 -2.00
1000-110 -22.60 -6.00
1700-10 -22.29 -1.79
1700-60 -24.29 -1.29
1700-110 -25.78 -1.78
2400-10 -27.79 -4.79
2400-60 -32.79 -3.79
2400-110 -33.29 -2.79

136



Con los datos de las tablas 7.10 y 7.11 se procede al ajuste del modelo de inyeccion
propuesto en la presente tesis doctoral, en donde se determina el coeficiente de
descarga, y se comparar el resultado de la masa total inyectada durante la inyeccion
del modelo con el dato experimental, de manera que se modifica hasta obtener
resultados cercanos a los datos experimentales. Como se tenian limitaciones en la
adquisicién de datos de dos inyecciones en serie en el tasimetro, los resultados del
modelo seran comparados con los resultados ofrecidos por CALMEC, que es un
modelo robusto y con previa validacion [7.3].

A continuacion se muestran los resultados del ajuste del modelo de inyeccion:

Tabla 7.13 Coeficiente de descarga para cada inyeccion en los distintos modos de
operacion con Combustion.

COEFICIENTE DE DESCARGA
MODO | INYECCION 1 | INYECCION 2
1000-10 0.1479 0.1215
1000-60 0.2913 0.2155

1000-110 0.3698 0.3273
1700-10 0.1243 0.0901
1700-60 0.2543 0.1819
1700-110 0.2982 0.2484
2400-10 0.1815 0.0582
2400-60 0.1514 0.2252
2400-110 0.5040 0.1696

Tabla 7.14 Presion media en camara de combustion para cada inyeccion en los
distintos modos de operacion con Combustién.

PRESION MEDIA EN CAMARA DURANTE LA INYECCION (kPa)
MODO INYECCION 1 INYECCION 2
1000-10 3118.67 4121.68
1000-60 2796.30 4696.11
1000-110 2566.03 5641.15
1700-10 2823.38 4406.95
1700-60 2884.07 5189.72
1700-110 3343.15 6374.11
2400-10 2698.59 4561.99
2400-60 2675.85 5889.73
2400-110 3149.75 7505.87
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Tabla 7.15 Comparativo de masa total inyectada entre DIADIESEL y CALMEC

para la primera inyeccion

MASA TOTAL INYECTADA INY 1
MODO | DIADIESEL | CALMEC
1000-10 3.0899 3.09
1000-60 6.9300 6.93
1000-110 9.3599 9.36
1700-10 3.1200 3.12
1700-60 7.3900 7.39
1700-110 9.9999 10
2400-10 4.9699 4.97
2400-60 4.7301 4.73
2400-110 16.2299 16.23

Tabla 7.16 Comparativo de masa total inyectada entre DIADIESEL y CALMEC

para la segunda inyeccién

MASA TOTAL INYECTADA INY 2

MODO | DIADIESEL | CALMEC
1000-10 3.2300 3.23
1000-60 7.7001 7.70
1000-110 16.0803 16.08
1700-10 2.9093 2.91
1700-60 7.5799 7.58
1700-110 13.1902 13.19
2400-10 1.8900 1.89
2400-60 9.6998 9.70
2400-110 9.0099 9.01

Como se observa en las tablas 7.15 y 7.16 se denota un excelente comportamiento
del modelo propuesto y a su vez se hacen notorias distintas tendencias, las cuales
seran descritas a detalle en el apartado de conclusiones. Para una mejor
visualizacion y contextualizacion de los resultados del modelo se presentan las
siguientes graficas comparativas. Se expone aparte la del modo 1700/60, con el fin
de ilustrar mejor el comportamiento de la variable en estudio. Los otros modos se
resumen en la figura 7.20.
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Masa Inyectada de Combustible Vs Angulo de Giro de Ciguefial
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Figura 7.19 Perfiles de masa inyectada de cada inyeccion de DIADIESEL y
CALMEC para el Modo de Operacién 1700-60.
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Figura 7.20.a: Perfiles de masa inyectada de Figura 7.20.b: Perfiles de masa inyectada de
cada inyeccion de DIADIESEL y CALMEC para  cada inyeccion de DIADIESEL y CALMEC para el
el Modo de Operacién 1000-10. Modo de Operacion 1000-60.
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Figura 7.20.c: Perfiles de masa inyectada de  Figura 7.20.d: Perfiles de masa inyectada de cada
cada inyeccion de DIADIESEL y CALMEC inyeccién de DIADIESEL y CALMEC para el Modo
para el Modo de Operacion 1000-110. de Operacion 1700-10.
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Figura 7.20.e: Perfiles de masa inyectada de Figura 7.20.f: Perfiles de masa inyectada de cada
cada inyeccion de DIADIESEL y CALMEC inyeccion de DIADIESEL y CALMEC para el Modo
para el Modo de Operacion 1700-110. de Operacion 2400-10.
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Figura 7.20.g: Perfiles de masa inyectada de  Figura 7.20.h: Perfiles de masa inyectada de cada
cada inyeccion de DIADIESEL y CALMEC inyeccion de DIADIESEL y CALMEC para el Modo

para el Modo de Operacion 2400-60. de Operacion 2400-110.
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Se expone ampliado los resultados del modelo de inyeccion para el modo 1700-110
en la figura 7.19, de manera que se pueda detallar el comportamiento del modelo
propuesto en la presente tesis doctoral. En las figuras 7.19 y 7.20 se puede apreciar
la correcta tendencia del modelo, se observan pequefias discrepancias en las areas
debajo de la curva, las cuales se deben a las diferencias de los modelos de
inyeccion de CALMEC y DIADIESEL®, ya que el primero tiende a emular la “inercia”
de la aguja para asi calcular la masa inyectada punto a punto, mientras que el
segundo, se basa en un perfil trapezoidal que se asemeja mas a las tasas de
inyeccidn registradas en los ensayos experimentales.

7.5 RESULTADOS DEL MODELO DE DIAGNOSTICO

Una vez obtenidos los resultados de la caracterizacién del motor y los resultados
del ajuste del modelo de inyeccion, se procede con el analisis de los resultados del
diagnéstico de la combustion. Para ello primeramente, deben conocerse los
ensayos de combustién realizados y sus respectivas variables medias. En total se
realizaron nueve ensayos de combustién, los cuales corresponden a los nueve
modos definidos en el proceso de clustering. Se tiene que las velocidades de giro
son iguales a las de los ensayos de arrastre de 1000, 1700 y 2400 rpm, con la
diferencia de que como existe combustidn, estos ensayos generan un torque
aprovechable con valores de 10, 60 y 110 Nm respectivamente. Para el comparativo
fue necesario estimar las variables instantaneas, la curva de la ley de liberacion
(DFQL), la temperatura promedio en camara y el volumen real en camara de
combustion, todas ellas respecto al angulo de giro del cigliefial. En lo que respecta
las variables globales, se escogieron la presion media efectiva (PME), la potencia
especifica y el consumo especifico. A continuacion se presentan las variables
medias de los nueve modos de ensayos considerados en este estudio.

Tabla 7.17 Variables medias del ensayo 1000-10.

MODO 1000-10
VARIABLE VALOR
VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 998.3872
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (Kpa) 111.76
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (Kpa) 96.11
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 106.86
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 54.6833
TEMPERATURA DE EGR (°C) 95.4842
TEMPERATURA MEDIA DEL AIRE EN EL MULTIPLE DE ADMISION (°C) 45.89667
MASA EN LA CAMARA DE COMBUSTION AL CIERRE DE LA ADMISION (g) 0.664
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 87.50997
PRESION AMBIENTE (Kpa) 95.82978
TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 33.6350
DURACION DE LA PRIMERA COMBUSTION (°) 7
DURACION DE LA SEGUNDA COMBUSTION (°) 235
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Tabla 7.18 Variables medias del ensayo 1000-60.

MODO 1000-10

VARIABLE VALOR
VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 998.3872
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (Kpa) 111.76
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (Kpa) 96.11
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 106.86
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 54.6833
TEMPERATURA DE EGR (°C) 95.4842
TEMPERATURA MEDIA DEL AIRE EN EL MULTIPLE DE ADMISION (°C) 45.89667
MASA EN LA CAMARA DE COMBUSTION AL CIERRE DE LA ADMISION (g) 0.664
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 87.50997
PRESION AMBIENTE (Kpa) 95.82978
TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 33.6350
DURACION DE LA PRIMERA COMBUSTION (°) 7
DURACION DE LA SEGUNDA COMBUSTION (°) 23.5
Tabla 7.19 Variables medias del ensayo 1000-110.
MODO 1000-110
VARIABLE VALOR
VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 994.4477
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (Kpa) 119.36
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (Kpa) 102.5
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 336.2046
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 57.6821
TEMPERATURA DE EGR (°C) 70.81616
TEMPERATURA MEDIA DEL AIRE EN EL MULTIPLE DE ADMISION (°C) 50.69209
MASA EN LA CAMARA DE COMBUSTION AL CIERRE DE LA ADMISION (g) 0.588
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 90.02767
PRESION AMBIENTE (Kpa) 96.43
TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 58
DURACION DE LA PRIMERA COMBUSTION (°) 9.5
DURACION DE LA SEGUNDA COMBUSTION (°) 44
Tabla 7.20 Variables medias del ensayo 1700-10.
MODO 1700-10
VARIABLE VALOR
VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 1691.418
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (Kpa) 172.1
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (Kpa) 125.99
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 153.9466
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 76.95477
TEMPERATURA DE EGR (°C) 169.5225
TEMPERATURA MEDIA DEL AIRE EN EL MULTIPLE DE ADMISION (°C) 44
MASA EN LA CAMARA DE COMBUSTION AL CIERRE DE LA ADMISION (g) 0.557
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 87.71531
PRESION AMBIENTE (Kpa) 95.76949
TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 38.3264
DURACION DE LA PRIMERA COMBUSTION (°) 14.5
DURACION DE LA SEGUNDA COMBUSTION (°) 24.5
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Tabla 7.21 Variables medias del ensayo 1700-60.

MODO 1700-60

VARIABLE VALOR
VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 1691.418
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (Kpa) 138.08
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (Kpa) 108.25
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 298.9846
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 76.709
TEMPERATURA DE EGR (°C) 247.4338
TEMPERATURA MEDIA DEL AIRE EN EL MULTIPLE DE ADMISION (°C) 64.6072
MASA EN LA CAMARA DE COMBUSTION AL CIERRE DE LA ADMISION (g) 0.574
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 87.8387
PRESION AMBIENTE (Kpa) 95.772592
TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 39.9794
DURACION DE LA PRIMERA COMBUSTION (°) 14
DURACION DE LA SEGUNDA COMBUSTION (°) 29.5
Tabla 7.22 Variables medias del ensayo 1700-110.
MODO 1700-110
VARIABLE VALOR
VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 1691.418
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (Kpa) 172.1
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (Kpa) 125.99
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 378.1305
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 64.8103
TEMPERATURA DE EGR (°C) 74.4153
TEMPERATURA MEDIA DEL AIRE EN EL MULTIPLE DE ADMISION (°C) 64.3534
MASA EN LA CAMARA DE COMBUSTION AL CIERRE DE LA ADMISION (g) 0.713
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 90.5074
PRESION AMBIENTE (Kpa) 95.93351
TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 38.1296
DURACION DE LA PRIMERA COMBUSTION (%) 11
DURACION DE LA SEGUNDA COMBUSTION (°) 40
Tabla 7.23 Variables medias del ensayo 2400-10.
MODO 2400-10
VARIABLE VALOR
VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 2388.012
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (Kpa) 138.62
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (Kpa) 102.98
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 193.0416
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 87.1002
TEMPERATURA DE EGR (°C) 205.2133
TEMPERATURA MEDIA DEL AIRE EN EL MULTIPLE DE ADMISION (°C) 52.255
MASA EN LA CAMARA DE COMBUSTION AL CIERRE DE LA ADMISION (g) 0.543
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 88.0827
PRESION AMBIENTE (Kpa) 95.74824
TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 38.3537
DURACION DE LA PRIMERA COMBUSTION (°) 12.5
DURACION DE LA SEGUNDA COMBUSTION (°) 255

143




Tabla 7.24 Variables medias del ensayo 2400-60.

MODO 2400-60
VARIABLE VALOR
VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 2388.012
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (Kpa) 197.71
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (Kpa) 131.16
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 334.2976
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 82.3408
TEMPERATURA DE EGR (°C) 255.6158
TEMPERATURA MEDIA DEL AIRE EN EL MULTIPLE DE ADMISION (°C) 75.0647
MASA EN LA CAMARA DE COMBUSTION AL CIERRE DE LA ADMISION (g) 0.654
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 89.0169
PRESION AMBIENTE (Kpa) 95.76272
TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 39.3113
DURACION DE LA PRIMERA COMBUSTION (°) 22
DURACION DE LA SEGUNDA COMBUSTION (°) 33

Tabla 7.25 Variables medias del ensayo 2400-110.

MODO 2400-110
VARIABLE VALOR
VELOCIDAD DE GIRO (RPM) 2388.012
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ESCAPE (Kpa) 197.71
PRESION MEDIA EN EL MULTIPLE DE ADMISION (Kpa) 131.16
TEMPERATURA MEDIA DE ESCAPE (°C) 334.2976
TEMPERATURA MEDIA DE ADMISION (°C) 82.3408
TEMPERATURA DE EGR (°C) 255.6158
TEMPERATURA MEDIA DEL AIRE EN EL MULTIPLE DE ADMISION (°C) 75.0647
MASA EN LA CAMARA DE COMBUSTION AL CIERRE DE LA ADMISION (g) 0.654
TEMPERATURA DEL REFRIGERANTE A LA ENTRADA DEL MOTOR (°C) 89.0169
PRESION AMBIENTE (Kpa) 95.76272
TEMPERATURA AMBIENTE (°C) 39.3113
DURACION DE LA PRIMERA COMBUSTION (°) 22
DURACION DE LA SEGUNDA COMBUSTION (°) 33

En este estudio, al igual que en el caso de Martin [7.3], no se dispone de sefiales
de tasa real, pero si del inicio del pulso eléctrico y su duracion, los cuales se
especificaron en la tabla 7.11.

Se realiz6 el diagndstico de la combustiéon mediante el modelo de diagnostico
implementado como herramienta informatica y que se ha denominado
DIADIESEL®, el cual fue registrado ante la Direccion Nacional de Derechos de
Autor (Anexo 3). A su vez, se realizé la caracterizacion y modelado de diagndstico
de la combustion a través de CALMEC®, que es la herramienta especializada de la
CMT - Universidad Politécnica de Valencia. A continuacion se realiza un
comparativo de los resultados obtenidos por los dos modelos y algunos aspectos
interesantes de la comparacion entre los mismos. Se realiza una descripcion
detallada del modo 1700/60, con el fin de profundizar en la descripcion de la grafica
obtenida y luego se describe el comportamiento general en los otros modos.

144



Respecto al modo 1700 rpm — 60 Nm, en la figura 7.21 se puede apreciar la curva
de la ley de liberacion de calor respecto al angulo de giro del ciglefal. En la figura
7.22 se puede apreciar la temperatura promedio en camara respecto al angulo de
giro del cigiefal. Por ultimo, la figura 7.23 se denota el volumen en camara de
combustion respecto al angulo de giro del cigtiefial. Cabe resaltar que para el
comparativo a realizar, se tomard como referencia los resultados entregados por
CALMEC, debido a la imposibilidad de tomar medidas directas de estas variables

de estudio.

DFQL Vs Angulo de Giro de Ciguefial

T T T T T I
: : DIADIESEL
4]_ ........................................................... R I CALMEC
A '

: : : : 14
Dg_... ............ IJ.I.I .................................. -
08F- e L P L I.l T P _
07k - L . Lo fioideen L L i

r r r 5 o 5

[T L
y 0BF----- - ____________ ___________ |-:: ............ S AR .
) ; ; ; : P \ ;
15 I Y :
1 A R LR R ]
fi : :
It :
7 I R T .
| -

; ; ; '.: L
0_3_ ........... ............ ............ .......... | ' ......... "__._ A -

. . . . (- Bt =
02 : |
01}

140 150 160 170 180 190 200 210 220

Angulo de Giro de Cigiiefial []

Figura 7.21 DFQL Vs Angulo de Giro del Cigliefial para el modo 1700-60.
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Temperatura Promedio en Gamara Vs Angulo de Giro de Ciguefial Modo 1700-60

I
DIADIESEL

Temperatura Promedio en Camara [T

200k e L e b PP R b A

1 1 1 1
140 150 160 170 180 180 200 210 220
Angulo de Giro de Cigiefial [

Figura 7.22 Temperatura promedio en camara Vs angulo de giro del cigliefial para
el Modo 1700-60.

Volumen Camara de Combustian Vs Angulo de Giro de Ciguefial Moda 1700-60
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Figura 7.23 Volumen camara de combustion Vs angulo de giro del cigiiefial para
el Modo 1700-60.

A continuacion se ilustran los resultados obtenidos para los otros modos utilizado
para la validacion experimental.
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Ciguenal para el modo 1700-110.
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Figura 7.24.b DFQL Vs Angulo de Giro del

Ciguenal para el modo 1000-60.
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Se observa en la figura 7.24 que la descripcion de la DFQL para los diferentes
modos es muy parecida a la definida por CALMEC, por lo que el modelo de
diagndstico desarrollado en la presente tesis doctoral tiene una muy adecuada
descripcion de la tasa de liberacion de calor. Para constatar que la capacidad del
modelo de diagndstico es la adecuada, se verificara y comparara la temperatura
promedio (figura 7.25) y el volumen en la camara de combustion (figura 7.26) con
CALMEC. Esto a la vez permitira validar el modelo de deformacion y holguras

desarrollado en la presente tesis.
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Figura 7.25.a Temperatura promedio en

Camara Vs Angulo de Giro del Cigiiefial para el

modo 1000-10.
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Vs Angulo de Giro del Cigiiefial para el modo
1700-110.
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Figura 7.26.a Volumen Camara de Combustion
Vs Angulo de Giro del Cigilefial para el Modo
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De la temperatura en la camara de combustion (figuras 7.25) se puede apreciar que
en el inicio y desarrollo de la carrera de compresion los valores de CALMEC y
DIADIESEL son practicamente los mismos, la diferencia se empieza a hacer notoria
a media que el ciclo se acerca al PMS, pero no excede al 5% del valor estimado. Lo
anterior valida el hecho que el modelo desarrollado permite una descripcion

adecuada de la combustion.

El volumen en cdmara en el modo principal de estudio (figuras 7.26) se denota una
alta similitud entre los resultados dados por CALMEC y los dados por DIADIESEL,
la Unica diferencia apreciable se denota en las cercanias del PMI. La diferencia
ilustrada es debido al aporte de las holguras a la variacion del volumen de la camara
de combustion, lo cual es uno de los aportes significativos de la presente tesis.

En la tabla 7.26 se resume los resultados del modelo de diagnéstico desarrollado
en la presente tesis doctoral, copilado en la herramienta informatica DIADIESEL®.

Tabla 7.26 Resumen de resultados del modelo diagndstico

RESULTADOS DIADIESEL

VARIABLE 1000-10 | 1000-60 | 1000-110 | 1700-10 | 1700-60 | 1700-110 | 2400-10 | 2400-60 | 2400-110
PME (bar) 0.612 3.370 6.324 0.560 3.450 6.220 0.571 3.250 6.193
Potencia (KW) 1.112 6.12 11.45 1.724 10.62 19.15 2.48 14.13 26.9
Consumo Especifico (g/KWh) 681.03 286.22 | 265.24 | 709.82 | 286.06 | 245.82 | 792.68 | 292.73 | 268.69
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En la tabla 7.27 se presentan las mismas variables, pero obtenidas a través de
CALMEC.

Tabla 7.27 Resumen de resultados de CALMEC

RESULTADOS CALMEC

VARIABLE 1000-10 | 1000-60 ] 1000-110] 1700-10| 1700-60 | 1700-110 | 2400-10 | 2400-60 | 2400-110
PME (bar) 0.607 3.373 6.320 0.559 3.452 6.222 0.570 3.254 6.193
Potencia (KW) 1.111 6.16 11.57 1.742 10.75 19.38 2.51 14.31 27.2
Consumo Especifico (9/KWh) 678.55 282.68 | 262.34 | 703.53 | 282.62 242.91 783.70 | 288.96 265.57

El comparativo de estas dos tablas permite evidenciar que la PME, en ambos
modelos tiene gran similitud para los nueve modos de estudio. Este comportamiento
también puede ser evidenciado en la potencia efectiva, pero con la diferencia de
gue a medida de que esta aumenta dentro del régimen de giro, tiende aumentar la
diferencia entre los resultados de CALMEC y DIADIESEL, pero aun asi no supera
el 3%. Por ultimo, en lo que respecta al consumo especifico, se denota un
comportamiento similar al evidenciado en la potencia, para los dos modelos.

La validacion final de los resultados se realizara a través del modelo predictivo, ya
gue como se ilustra en la figura 7.27, si el proceso de ajuste de la tasa de
combustible es adecuado, y si se realiza la caracterizacion adecuada del motor
(incluyendo el modelo de deformacion y holguras), al aplicar el modelo predictivo se
deberia obtener una curva de presiébn muy cercana a la medida.

Modelado de - P
- deformaciones Dlaﬁz(::nm ll:logt_tla_do
y holguras combustién EEUIENE
(Ansys ® )
Adquisicion
de datos

Figura 7.27 Esquema de validacion de modelos desarrollados.

Para validar la premisa anterior, a continuacion se ilustran los resultados del modelo
predictivo.

7.6 RESULTADOS DEL MODELO PREDICTIVO

Para los resultados del modelo predictivo, ademas de lo requerido por el modelo de
diagnoéstico (ajustes de los modelos de deformacion, transferencia de calor e
inyeccion), este requiere parte de los resultados ofrecidos por el modelo de
diagnostico y también el fichero de variables medias. A continuacion se muestran
las variables adicionales para el modelo predictivo, para los diferentes modos de
operacion estudiados.
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Tabla 7.28 Variables Medias adicionales para Modelo Predictivo Modo 1000-10

MODO 1000-10
VARIABLE VALOR
b0 0.14
bl 0.86
mO 6
m1 1.6
k00 1
k01 0.78
TEMPERATURA AL CIERRE DE LA ADMISION (°C) 314

Tabla 7.29 Variables Medias adicionales para Modelo Predictivo Modo 1000-60

MODO 1000-60
VARIABLE VALOR
b0 0.150
bl 0.850
mO 6.000
ml 2.100
k00 0.840
k01 0.590
TEMPERATURA AL CIERRE DE LA ADMISION (°C) 93.4

Tabla 7.30 Variables Medias adicionales para Modelo Predictivo Modo 1000-110

MODO 1000-110
VARIABLE VALOR
b0 0.110
bl 0.890
mO 4.200
ml 1.600
k0O 0.890
k01 0.510
TEMPERATURA AL CIERRE DE LA ADMISION (°C) 109.6

Tabla 7.31 Variables Medias adicionales para Modelo Predictivo Modo 1700-10

MODO 1700-10
VARIABLE VALOR
b0 0.150
b1l 0.850
mO 3.500
m1l 2.400
k00 0.480
k01 0.750
TEMPERATURA AL CIERRE DE LA ADMISION (°C) 123.6
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Tabla 7.32 Variables Medias adicionales para Modelo Predictivo Modo 1700-60

MODO 1700-60
VARIABLE VALOR
b0 0.130
bl 0.870
mO 3.500
ml 2.700
k00 0.800
k01 0.650
TEMPERATURA AL CIERRE DE LA ADMISION (°C) 157.7

Tabla 7.33 Variables Medias adicionales para Modelo Predictivo Modo 1700-110

MODO 1700-110
VARIABLE VALOR
b0 0.087
bl 0.913
mO0 2.100
ml 1.700
k0O 1.000
k01 0.560
TEMPERATURA AL CIERRE DE LA ADMISION (°C) 143.0

Tabla 7.34 Variables Medias adicionales para Modelo Predictivo Modo 2400-10

MODO 2400-10
VARIABLE VALOR
b0 0.110
bl 0.890
mO0 3.500
ml 2.500
k00 0.850
k01 0.810
TEMPERATURA AL CIERRE DE LA ADMISION (°C) 169.8

Tabla 7.35 Variables Medias adicionales para Modelo Predictivo Modo 2400-60

MODO 2400-60
VARIABLE VALOR
b0 0.110
bl 0.890
mO 3.100
ml 2.000
k00 0.760
k01 0.690
TEMPERATURA AL CIERRE DE LA ADMISION (°C) 174.5
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Tabla 7.36 Variables Medias adicionales para Modelo Predictivo Modo 2400-110

MODO 2400-110
VARIABLE VALOR
b0 0.110
bl 0.890
mO 3.100
m1l 2.500
k0O 0.760
k01 0.740
TEMPERATURA AL CIERRE DE LA ADMISION (°C) 173.0

Al igual que en el caso de la obtencion de resultados del modelo de diagndstico, las
sefales de tasa real no se tienen disponibles, por lo tanto, nuevamente al igual que
en el modelo de diagndstico se toman como referencias los datos del inicio del pulso

eléctrico y su duracion, los cuales pueden encontrarse en las tablas 7.11y 7.12.

Para validar la capacidad del modelo predictivo para definir tendencias, en la figura
7.28 se ilustra la curva de presién en camara predicha para el modo 1700-60, y se
compara con los datos adquiridos por la cadena de medida especificada en el

capitulo 3.
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Figura 7.28 Derecha: Presion en Camara de Combustion Vs Angulo de Giro del

Ciguenal para el modo 1700-60. Izquierda: Detalle de la curva anterior en
cercanias al PMS.

A continuacion, en la figura 7.29 se ilustran los resultados de los otros modos, y el
comparativo con la presion en camara medida experimentalmente.
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Para la presion en cAmara de combustion se observa que se obtienen resultados
muy cercanos entre los datos obtenidos experimentalmente y los obtenidos con el
modelo predictivo implementado en la presente tesis doctoral. Se hace notorias
algunas desviaciones en las cercanias del PMS, pero durante la carrera de
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expansion y el ciclo de intercambio de gases se va reduciendo. Los datos siguen la
tendencia de los adquiridos experimentalmente, y las variables globales tienen una
cercania notoria cercania con los de referencia, como se evidencia en las tablas

7.37y7.38.

Tabla 7.37 Resumen de resultados del modelo predictivo

RESULTADOS PREDIESEL

VARIABLE

1000-10

1000-60

1000-110

1700-10

1700-60

1700-110

2400-10

2400-60

2400-110

PME (bar)

0.610

3.370

6.320

0.560

3.450

6.220

0.570

3.250

6.190

Potencia (KW)

1.108

6.12

11.44

1.724

10.62

19.15

2.48

14.13

26.9

Consumo Especifico (g/KWh)

683.21004

287.27

265.39

709.95

286.08

245.81

793.21

292.74

268.85

Torque (Nm)

10.60

58.6

109.8

9.73

60.0

108.1

9.91

56.5

107.6

Tabla 7.38 Resumen de torque obtenidos experimentalmente

RESULTADOS EXPERIMENTALES

VARIABLE

1000-10

1000-60

1000-110

1700-10

1700-60

1700-110

2400-10

2400-60

2400-110

Torque (Nm)

10.67

59.3

111.1

9.83

60.7

109.4

10.02

57.2

108.9

Al igual que como se evidencié con el modelo de diagndstico, se denota una
similitud entre los resultados obtenidos experimentalmente y los simulados, con lo
cual se resalta el excelente comportamiento del modelo propuesto respecto a los
datos experimentales de validacion. Este modelo fue implementado como
herramienta informatica y fue registrada como PREDIESEL®, como se ilustra en el
Anexo 2.
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8.1 CONCLUSIONES

Del andlisis de sensibilidad realizado para el modelo de diagndstico, se pueden
apreciar pequefias variaciones en la tasa de calor rechazado, las cuales a pesar de
ser evidentes, no influyen significativamente en la tasa de liberacion de calor. Estos
resultados se encuentran acorde a lo resaltado por Armas [8.1], el cual encontré
que cambios de +70% en las pérdidas de calor por las paredes de la camara de
combustion generan a lo sumo una variacion del 3% en la tasa de calor liberado. En
lo que respecta al estudio de la influencia de la masa retenida al cierre de la
admision, la modificacion de esta variable no solamente produce cambios
resaltables en la tasa de calor rechazado, sino que a su vez genera cambios
notables en la tasa de calor liberado. Molina [8.2] en su estudio identifico que la
variacion en la masa al cierre de la admisién genera cambios evidentes en los inicios
de la combustiéon de las distintas inyecciones. A pesar de que se encuentran
cambios evidentes en la tasa de calor liberado, se detalla el hecho de que los valores
maximos de la misma no sufren cambios evidentes, tal y como lo referencio Martin
[8.3].

De igual manera, las variaciones en la relacion de compresion del motor, tienen
efectos similares a los denotados con la variacion de la masa al cierre de la
admisién, con la diferencia de que ademas de existir cambios evidentes en los
valores maximos de la curva de liberacion de calor, estos no son generados por una
variacion en los inicios de la combustion, sino por variaciones en la estimacion del
volumen en la cdmara de combustion. Lo anterior afecta las estimaciones de otras
propiedades, tales como la temperatura media en la cAmara de combustion por
ejemplo. Lo evidenciado concuerda con lo denotado por Armas [8.1] respecto a las
variaciones en la tasa de liberacion de calor debido a cambios en la relacién de
compresion.

En lo que respecta al andlisis de sensibilidad del modelo predictivo, se encuentran
resultados similares a los obtenidos del analisis de sensibilidad del modelo de
diagnéstico, con la diferencia de que en vez de tener como variable principal de
estudio la tasa de liberacién de calor, se tiene la presion en cdmara de combustion.
En este analisis, se evidencia que la tasa de calor rechazado no produce variaciones
significativas en la presion en camara. Este comportamiento es acorde con lo
encontrado por Payri [8.4], donde las variaciones en la tasa de calor rechazado
generaban a lo sumo variaciones del 1.5% en la presibn maxima en camara de
combustion. Para lo concerniente a la variacion de la masa al cierre de la admision,
cambios en esta variable generan diferencias significativas en la presién en camara
de combustion. Esto se debe a que para la estimacion las propiedades se requiere
directamente de la masa en cAmara y esta a su vez, depende directamente de la
masa al cierre de la admision, por lo que los resultados son totalmente razonables.
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El resultado anterior, a pesar de que no poderse comparar de forma directa con el
trabajo de Barba [8.5], se puede evidenciar que las variaciones en las fugas por
blow-by afectan la presion maxima en camara hasta el 2% de su magnitud maxima.
Este efecto no es tan notorio debido a que estas pérdidas por lo general son
pequefias y no generan grandes cambios en la masa dentro de la camara de
combustion, pero si se guardan proporciones entre los efectos de estas fugas y la
masa al cierre de la admision, es de esperarse que esta Ultima tenga efectos mucho
mas notorios en el célculo de la presion en camara.

Del modelado predictivo se tiene por ultimo que las variaciones en la relacion de
compresion generan cambios notorios de la presidbn en camara al cierre de la
admisién. Estos resultados son consistentes a los obtenidos por Payri [8.4], donde
variaciones de la relacion de compresion generaban cambios de hasta el 12,5% en
la presion maxima en la camara de combustion.

Con los resultados arrojados por los analisis de sensibilidad y comparandolos con
los resultados obtenidos por otros autores, se puede evidenciar de que se logré la
implementacion de un modelo de diagndstico y predictivo con una robustez alta, a
la vez que se implementé como una herramienta informatica mas flexible y versatil.
Lo anterior basado en el comparativo de los trabajos realizados por otros autores,
en donde se encontrd que se obtuvieron resultados muy similares [8.1] [8.3].

Del modelo de inyeccién desarrollado en la presente tesis doctoral se observa un
excelente desempefio en la prediccion de la masa total inyectada. También se
puede evidenciar una notoria tendencia en la presion media en cdmara durante la
inyeccion en todos los modos, la cual tiende aumentar a medida que aumenta el
régimen de giro y ain mas a medida que aumenta la generacion de torque, que se
presenta debido a que la variacion en la duracion de la energizacion del inyector,
influira notoriamente en el torque generado y por consiguiente la potencia generada.
Lo anterior se evidencia en el hecho que al comparar con el modelo de inyeccion
interno de CALMEC, se lograr resultados similares, aunque su formulacion
matematica es totalmente diferente.

Cabe resaltar los resultados del modelo propuesto de inyeccion respecto a las tasas
de inyeccion mantiene la tendencia de los resultados experimentales observados
en los trabajos de Armas [8.6], en donde para un nivel de presion de rail y tiempo
de energizacion se lograba una prediccion de la tasa inyectada con una desviacion
maxima del 3%.

El modelo de deformacién y holguras permitio una rapida caracterizacion del
coeficiente de deformaciones para el motor en estudio. De igual manera, se
implemento una metodologia alternativa para la caracterizacion de dicho coeficiente
a traves de diferencias finitas, lo cual permite una optimizacion del tiempo necesario
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para el modelado de diagndstico, el cual se redujo casi a la mitad. El modelo de
holguras permiti6 una mejora en la capacidad de prediccion del modelo de
diagnéstico, lo cual se verifica en las figuras 7.16, 7.17 y 7.18, en donde la DFQL
se mantiene en cero para el ensayo de arrastre. De igual manera los resultados de
la metodologia propuesta son consistentes con la validacion experimental, como se
observa en la tabla 7.7.

Por dltimo, en el comparativo de resultados entre los modelos desarrollados
respecto a los datos experimentales u obtenidos de CALMEC, se puede observar
un excelente comportamiento, ya que no existen diferencias significativas entre los
resultados de referencia y los obtenidos de los modelos. Estas pequefias diferencias
se hacen evidentes en las tablas 8.1y 8.2, en donde se resumen los errores relativos
de las variables obtenidas con el modelo de diagndstico y predictivo desarrollado en
la presente tesis doctoral, que reafirman el buen desempefio de los modelos. Estos
modelos fueron implementados a manera de herramientas informéticas y fueron
registradas ante la Direccidbn Nacional de Derechos de Autor (DNDA) como se
evidencia en los anexos 2 y 3.

Tabla 8.1 Errores relativos obtenidos al aplicar el modelo de diagnostico

DIADIESEL®
ERROR EN RESULTADOS (%)
VARIABLE 1000-10 | 1000-60 ] 1000-110] 1700-10] 1700-60 | 1700-110 | 2400-10 | 2400-60 | 2400-110
PME -0.834 | 0.094 | -0.058 | -0.152 | 0.057 | 0.040 | -0.124 | 0.116 | -0.013
Potencia -0.026 0.569 1.096 1.023 1.187 1.192 1.052 1.278 1.140
Consumo Especifico -0.365 -1.254 -1.106 -0.894 | -1.216 -1.196 -1.146 | -1.304 -1.174
Tabla 8.2 Errores relativos obtenidos al aplicar el modelo predictivo PREDIESEL®
ERROR EN RESULTADOS (%)
VARIABLE 1000-10 | 1000-60 ] 1000-110] 1700-10 | 1700-60 ] 1700-110 ]| 2400-10 | 2400-60 | 2400-110
PME -0.532 | 0.094 | 0.000 | -0.149 | 0.065 | 0.037 | -0.025 | 0.116 | 0.041
Potencia 0.273 0.569 1.152 1.026 1.196 1.190 1.150 1.279 1.194
Consumo Especifico -0.687 -1.622 -1.162 -0.913 | -1.225 -1.196 -1.214 | -1.308 -1.234
Torque 0.626 1.245 1.152 1.005 1.217 1.190 1.128 1.268 1.194

Las diferencias que se observan son debido a la diferencia en los diferentes sub-
modelos desarrollados, pero a pesar de ello se hace evidente que los modelos
ofrecen muy aproximados a otros modelos con muchos afios de desarrollo y a los
datos experimentales, con lo que se verifica una aportacion significativa en la
presente tesis doctoral.
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Anexo 1

c m Tmorores térmicos

CMT Motores Térmicos
Universitat Politécnica de Valencia
Edif. 6D.

Camino de Vera s,n

46021 Valencia,Spain

Contact: cmt@mot.upv.es

Calibration Certificate

Sensor: Pressure
Type: 6055BB80
Serial Number: 4685919
Calibration Range: 200,0 bar
Sensitivity: 20,64 pC/bar
Linearity: +-0,24%
Sensor Temperature: 21,5°C
Sensitivity Change:  -~100,00%
Pressure(bar) Deviation(%) Pressure(bar) Deviation(% Pressure(bar) Deviation(% Pressure(bar) Deviation(%)
5,00 -0,24 55,00 -0,16 105,00 -0,09 155,00 -0,02
10,00 -0,18 60,00 -0,11 110,00 -0,03 160,00 0,04
15,00 -0,22 65,00 -0,15 115,00 -0,08 165,00 0,10
20,00 -0,17 70,00 -0,09 120,00 -0,02 170,00 0,05
25,00 -0,21 75,00 -0,13 125,00 0,04 175,00 0,11
30,00 -0,15 80,00 -0,08 130,00 -0,00 180,00 0,17
35,00 -0,10 85,00 -0,02 135,00 0,05 185,00 0,13
40,00 -0,14 90,00 -0,06 140,00 0,11 190,00 0,18
45,00 -0,08 95,00 -0,01 145,00 0,16 195,00 0,24
50,00 -0,22 100,00 0,05 150,00 0,12 200,00 0,20
0.30
0.20
E 0.10
E ] 260 50.0 7¢.0" 1030, 7280 1750 2020
E- -0.10] 2 .
0.20
0.30
FReforonoe Pressum (bar)
Ambient Temperature: 21,5°C
Relative Humidity : 25,0%
Reference Sensor Type: 6961A250
Reference Sensor Serial Number: SN4557694
Calibrator Type: 6907B
Calibrator Serial Number: 1181633
Calibrated By: Bermudez
Date: 16/10/2014
Comments: Sensor 6056A Castilla la Mancha-Toledo
. CMT Motores Térmicos*Universitat Politécnica de Valencia, Edif. 6D, Camino +34963877650
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Anexo 2

MINISTERIO DEL INTERIOR
DIRECCION NACIONAL DE DERECHO DE AUTOR
G UNIDAD ADMINISTRATIVA ESPECIAL 13-35-487
OFICINA DE REGISTRO Fecha Registro

CERTIFICADO DE REGISTRO DE SOPORTE LOGICO - SOFTWARE | 10-oct-2016

Libro - Teme - Partida

Pagina 1 de 1

1. DATOS DE LAS PERSONAS

AUTOR

Nombres y Apellidos JORGE DUARTE FORERO Mo de identificacion T2342626

cc

Nacional de COLOMBIA

Direccion CRA 11 N B3C - 53 Ciudad: SOLEDAD
PRODUCTOR

Razon Social FUNDACION UNIVERSIDAD DEL NORTE Nit BEO1O16B19
Direccion KM 5 VIA PUERTO COLOMBIA Ciudad: BARRANQUILLA
2. DATOS DE LA OBRA

Titube Criginal FREDIESEL

Ano de Creacian 2016 Pais de Origen COLOMBIA Afo Edicidn

CLASE DE OBRA INEDITA

CARACTER DE LA OBRA OBRA INDIVIDUAL

CARACTER DE LA OBRA OBRA ORIGINARIA

ELEMENTOQS APORTADOS DE SOPORTE LOGICO PROGRAMADE COMPUTADOR

ELEMENTOS APORTADOS DE SOPORTE LOGICO DESCRIPCION DEL PROGRAMA

ELEMENTOS APORTADOS DE SOPORTE LOGICO MATERIAL AUKILIAR

ESTA HERRAMIENTA, FUNCIONA EN BASE A CODIGOS DESARROLLADOS EN EL AMBIENTE DE MATLAB, QUE TIENEM POR OBJETIVO
LA OBTENCION DE RESULTADOS DE TERMODINAMICOS CRIENTADOS A LA PREDICCION DEL COMPORTAMIENTC DE UM MOTOR
DIESEL TURBOALIMENTADO EN ESTADO ESTACIONARIO A PARTIR DE UN CONJUNTO DE VARIABLES MEDIAS

4. OBSERVACIONES GENERALES DE LA OBRA

5. DATOS DEL SOLICITANTE

Mombres y Apelidos  JORGE DUARTE FORERD Mo de |dentificacion 72342626

Nacional de COLOMEBIA Medio Radicacion REGISTRO EN LINEA
. CRAM NE3C-353 Ciudad SOLEDAD

pressen Teléfono 300 8721367

Correo electronico JOELDUFO@HOTMAIL COM Radicacion de entrada 1-2016-T3306

En representacion de EN NOMBRE PROPIO

4

MAIIUELANTdNID MORA CUELLAR
JEFE OFICINA DE REGISTRO

MZP

Motz El denecho o aulor poiege EXCAENEMEME @ foma mediants 3 cual 138 dess o=l aulr SO oesormias, expicadas, IuSTadE O Incomoradas 3 las
obfas . Mo son objeio de proleccion I3 ideas confenidas en las obms Memras y antisticas, o e comenido idecidgico o torico de I35 obras dlentifcas, nl &L
aprovechamienio Indusinal o comencial (articuo 7o. de la Daciskon 351 de 1993)
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Anexo 3

MINISTERIO DEL INTERIOR e Tom Parbde
DIRECCION NACIONAL DE DERECHO DE AUTOR 13.55.488

6 UNIDAD ADMINISTRATIVA ESPECIAL e

OFICINA DE REGISTRO Fecha Registro

CERTIFICADO DE REGISTRO DE SOPORTE LOGICO - SOFTWARE | 10-0ct-2016

Pagina 1de 1
1. DATOS DE LAS PERSONAS
AUTOR
MNombres y Apellidos JORGE DUARTE FORERO Mo de identificacion T2342628
cc
Macional de COLOMBILA
Direccicn CRA 11 N83C-53 Ciudad: SOLEDAD
PRODUCTOR
Razdn Social FUNMDACION UNNERSIDAD DEL NORTE Niit E001018818
Direccidn KM 5 ViA FUERTO COLOMBILA Ciudad: BARRANCUILLA
2. DATOS DE LA OBRA
Trtulo Original DIADIESEL
Ano de Creacion 2018 Pais de Origen COLOMBIA Ano Edicign
CARACTER DE LA OBRA OBRA INDIVIDUAL
CARACTER DE LA OBRA OBRA ORIGINARLA
ELEMENTOS APORTADOS DE SOPORTE LOGICO PROGRAMA DE COMPUTADOR
ELEMENTOS APORTADOS DE SOPORTE LOGICO DESCRIPCION DEL PROGRAMA
ELEMENTOS APORTADOS DE SOPORTE LOGICO MATERIAL AUXILIAR

3. DESCRICIPCION DE LA OBRA

ESTA HERRAMIENTA. FUNCIONA EN BASE A CODIGOS DESARROLLADOS EN EL AMBIENTE DE MATLAB. QUE TIENEN POR OBJETIVO
LA OBTENCION DE RESULTADOS DE TERMODINAMICOS ORIENTADOS AL DIAGNOSTICO DE LA COMBUSTION DE UN MOTOR DIESEL
TURBOALIMENTADO EN ESTADO ESTACIOMARIO A PARTIR DE UN COMJUNTO DE VARIABLES MEDIAS Y UN FICHERO DE PRESION
DADOS.

4 0DSERVACIONES CENCRALES DELAQDRA

5 DATOS DEL SOLICITANTE

MNombres y Apelides  JORGE DUARTE FORERC Mo de Ideniificacion 72342626

Nacicnal d= COLOMBIA Meadio Radicacion REGISTRO EN LINEA
. . CRA11 N83C-53 GCiudad SOLEDAD

Dirsccion Teléfono 300 8721367

Correo electronico JOELDUFO@HOTMAIL.COM Radicacién de enfrada  1-2016-79310

En repressntacion de EM NOMERE PROPIO

1
MANUEL ANTONIO MORA CUELLAR
JEFE OFICINA DE REGISTRO

MZP

Nota El oderecho de autor protege exciusivaments |a fwma medlamte @ cual 13 |deas del aulor s0n descriias, explcadas, Wustradas o Incofporadas a3 1as
abras . MO son objeto de prodeccitn 135 ideas comienidas en las obras Meranas y o aristicas, © &l conienido ideniogkco o teCnikD 02 135 obras clemiMcas, nl sl
aprovechamiento Indusinal o comercial (articwo 7o. de la Decision 351 de 1993).
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