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Resumen.

Un modelo de simulacién presenta muchas ventajas en el campo del desarrollo
de motores de combustion interna alternativos. Su utilidad es doble. Por un lado,
para entender la naturaleza de los fenémenos fisicos que suceden en el interior del
motor, y por otro, con el fin de optimizar el diseno de los sistemas que integran el
mismo. El principal objetivo de esta tesis es desarrollar un modelo de un motor de dos
tiempos de 125 cc de altas prestaciones para caracterizar la fluidodindmica interna en
los sistemas de admisién, cilindro y escape.

Para la construccién del modelo unidimensional del motor es imprescindible
conocer informacién experimental. Por tanto, se han caracterizado de forma
experimental los elementos que forman el motor. Por una parte, se ha usado un banco
de impulsos para la caracterizacion dinamica. Por otra parte, se ha empleado un
banco de flujo para caracterizar las pérdidas de presién en los elementos. Ademaés, en
banco motor, se ha analizado el proceso de combustion, con el objetivo de determinar
la ley de liberacién de calor. En relacién a las tareas de modelado, se ha usado un
modelo de diagndstico para caracterizar del proceso de combustion, experimentando
37 condiciones de operacién modificando el régimen de giro, el avance del encendido y
usando cinco sistemas de escape. Asimismo, con el fin de poder reproducir el fenémeno
de propagacién de ondas en el interior del sistema de escape se ha propuesto un modelo
de transmisién de calor ya que los modelos convencionales usados en motores de 4T no
proporcionan resultados precisos al no contemplar los fenémenos fisicos que suceden
en el proceso de escape espontaneo de un motor de 2T de estas caracteristicas. Para
ello, se ha caracterizado experimentalmente el fenémeno de propagaciéon de ondas
en el interior del sistema de escape midiendo con diversos transductores de presion
a lo largo de: un escape de didmetro constante y recto, y varios sistemas de escape
derivados del original del motor. El primero se us6é para proceder al necesario ajuste
de las constantes del modelo mientras que los segundos para realizar la validacion del
mismo. Para el desarrollo del modelo de transmision de calor se han contemplado las
fluctuaciones de la velocidad instantdnea del fluido y la disipacién de la turbulencia
con una longitud de entrada.

Una vez es construido el modelo unidimensional del motor con capacidad de
reproducir los complejos fenémenos ondulatorios que existen en el interior de los
sistemas de admision, cilindro y escape, es necesario desarrollar correlaciones para los
pardmetros que definen la funcién de Wiebe, usada como ley de liberacién de calor
en el cilindro. Se ha correlacionado la variacién de estos pardmetros (en particular, la
duracién de la combustién y el pardmetro de forma) con variables de funcionamiento
del motor: régimen de giro y avance del encendido, y variables que se calculan en el
modelo: fraccién de residuales y densidad de la carga. De esta forma se dispone de un
modelo predictivo de las prestaciones del motor si se conoce una correlacion para las
pérdidas mecanicas, que también ha sido obtenida.

El uso del modelo de transmisién de calor propuesto en este trabajo reproduce
con precisién la fase y amplitud de la presién de escape con valores inferiores al 1%
al comparar el coeficiente de admisién medido y modelado. Las diferencias pueden
alcanzar el 7% si se emplean otros modelos encontrados en la literatura.



Por otra parte, los resultados obtenidos al usar las correlaciones para la
combustién se traducen en: diferencias inferiores al 1.5 % entre potencia medida y
modelada para todas las condiciones de funcionamiento del motor si el proceso de
combustién presenta un coeficiente de variacion en la presion del cilindro inferior al
2.5%. Cuando el coeficiente de variacién aumenta, debido a la dispersién ciclica, las
diferencias entre potencia medida y modelada pueden alcanzar el 4 %.

Palabras clave: Motores de Combustién Interna Alternativos, Motor de Dos
Tiempos, Altas Prestaciones, Instalaciones Experimentales y Medicién, Modelado
Unidimensional, Modelo de Accién de Ondas, Proceso de Combustién, Diagndstico
de la Combustion, Transmisién de Calor no estacionaria, Longitud de Entrada.

Resum. Un model de simulacié presenta molts avantatges en el camp del
desenrotllament de motors de combustié interna alternatius. La seua utilitat és doble.
D’una banda, per a entendre la naturalesa dels fenomens fisics que succeixen en
I'interior del motor, i d’un altra, a fi d’optimitzar el disseny dels sistemes que integren
el mateix. El principal objectiu d’esta tesi és desenrotllar un model d’un motor de
dos temps de 125 cc d’altes prestacions per a caracteritzar la fluid dinamica interna
en els sistemes d’admissid, cilindre i d’escapament.

Per a la construccié del model unidimensional del motor és imprescindible
conéixer informaci6 experimental. Per tant, s’han caracteritzat de forma experimental
els elements que formen el motor. D’una banda, s’ha usat un banc d’impulsos
per a la caracteritzacié dinamica. D’altra banda, s’ha empleat un banc de flux
per a caracteritzar les perdues de pressié en els elements. A més, en banc
motor, s’ha analitzat el procés de combustié, amb 'objectiu de determinar la llei
d’alliberament de calor. En relacié a les tasques de modelatge, s’ha usat un model de
diagnostic per a caracteritzar el procés de combustio, experimentant 37 condicions
d’operacié modificant el regim de gir, 'avang de l'encesa i usant cinc sistemes
d’escapament. Aix{ mateix, a fi de poder reproduir el fenomen de propagacié d’ones
en l'interior del sistema d’escapament s’ha proposat un model de transmissié de
calor ja que els models convencionals usats en motors de 4T no proporcionen
resultats precisos al no contemplar els fenomens fisics que succeixen en el procés
d’escapament espontania d’un motor de 2T d’estes caracteristiques. Per a aixo0, s’ha
caracteritzat experimentalment el fenomen de propagacié d’ones en l'interior del
sistema d’escapament mesurant amb diversos transductors de pressié al llarg de: u
conducte de diametre constant i recte, i diversos sistemes d’escapament derivats de
loriginal del motor. El primer es va usar per a procedir al necessari ajust de les
constants del model mentres que els segons per a realitzar la validacié del mateix. Per
al desenrotllament del model de transmissié de calor s’han contemplat les fluctuacions
de la velocitat instantania del fluid i la dissipacié de la turbulencia amb una longitud
d’entrada.

Una vegada és construit el model unidimensional del motor amb capacitat de
reproduir els complexos fenomens ondulatoris que existeixen en l'interior dels sistemes
d’admissid, cilindre i d’escapament, és necessari desenrotllar correlacions per als
parametres que defineixen la funci6 de Wiebe, usada com a llei d’alliberament de
calor en el cilindre.



S’ha correlacionat la variacié d’estos parametres (en particular, la duraci6é de
la combustié i el parametre de forma) amb variables de funcionament del motor:
regim de gir i avang de l'encesa, i variables que es calculen en el model: fraccié de
residuals i densitat de la carrega. D’esta manera es disposa d’'un model predictiu de
les prestacions del motor si es coneix una correlacié per a les perdues mecaniques, que
també ha sigut obtinguda.

L’as del model de transmissié de calor proposat en este treball reproduix amb
precisié la fase i amplitud de la pressié d’escapament amb valors inferiors al 1% al
comparar el coeficient d’admissié mesurat i calculat. Les diferencies poden arribar al
7% si s’emprenen altres models trobats en la literatura.

D’altra banda, els resultats obtinguts al usar les correlacions per a la combustié es
traduixen en: diferéncies inferiors al 1.5% entre poténcia mesura i modelada per a
totes les condicions de funcionament del motor si el procés de combustié presenta
un coeficient de variacié en la pressié del cilindre inferior al 2.5 %. Quan el coeficient
de variacié augmenta, a causa de la dispersié ciclica, les diferéncies entre potencia
mesurada i modelada poden arribar al 4 %.

Paraules clau: Motors de Combustié Interna Alternatius, Motor de Dos
Temps, Altes Prestacions, Instal-lacions Experimental i Mesurament, Modelatge
Unidimensional, Model d’Accié d’Ones, Procés de Combustid, Transmissié de Calor.

Abstract. A simulation model presents many advantages in the field of
development of reciprocating internal combustion engines. Its usefulness is twofold,
on one hand, for understanding the nature of the physical phenomena that take place
inside the engine, and second hand, in order to optimize the design of the systems that
make up the same. The main objective of this PhD Thesis is to develop a two-stroke
engine of 125 cc of high performance model to characterize the fluid dynamics inside
the intake, in-cylinder, and exhaust systems.

To develop the one-dimensional model of the engine is essential to know
experimental information. Therefore, was necessary the experimental characterization
of the systems that form part of the engine. For one part, a impulse test rig has
been used in the dynamic characterization. On other hand, was used to characterize
pressure drop across elements. Moreover, in engine test bench, was analyzed the
combustion process, in order to determine the heat release rate. In relation to the
modelling tasks, was used a diagnosis model to characterize the combustion process,
in 37 operating conditions by mean of modifying the engine speed, the spark advance
and using five exhaust systems. Moreover, in order to reproduce the wave propagation
phenomenon inside the exhaust system was develops a heat transfer model, because
the conventional models used in four-stroke engines do not provide accurate results for
not considering the physical phenomena that occur in the spontaneous exhaust process
in two stroke engines of this features. For this, it has been experimentally characterized
the wave propagation phenomenon inside the exhaust system, measuring with several
pressure transducers along of: an exhaust system with constant diameter and rectum,
and five exhaust systems derived form baseline of the engine.



The first was used to carry out the necessary adjustment of the constants of the
model while the last ones were used to carry out the model validation. To develop
the heat transfer model have been considered the velocity fluctuations instantaneous
of the flow and the turbulence decay by mean of a length entrance.

Once the model is develops the one-dimensional engine model capable to
reproduce the complex wave phenomena inside the intake, in-cylinder and exhaust
systems, it is necessary to develop correlations for the parameters that defining the
Wiebe function, used as heat release rate in the cylinder. Has been correlated the
variation of these parameters (in particular, the combustion duration and the form
factor) with engine operating variables: engine speed and spark advance, and variables
that in the model were calculated: residual mass fraction and charge density. Thus,
have a predictive model of the engine performance if known one correlation to the
mechanical losses, that was also been obtained.

The use of heat transfer model proposed in this PhD Thesis reproduced with
accuracy the exhaust pressure phase and amplitude with values below to 1% when
comparing the scavenging ratio measured and modelled. The differences may reach
7% if used other models found in the literature. Moreover, the results obtained
when using the combustion correlations is translated in: lower differences at 1.5%
between measured and modelled power for all operating conditions of the engine if the
combustion process has a coefficient of variation in-cylinder pressure lower than 2.5 %.
When the coefficient of variation increases, due to dispersion cyclic, the differences
between measured and modelled power may reach 4 %.

Keywords: Reciprocating Internal Combustion Engine, Two—Stroke Engine, High—
Performance, Experimental Installation and Measured, One-dimensional Modelling,
Wave Action Model, Combustion Process, Combustion diagnosis, Unsteady Heat
Transfer, Entrance Length.
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2 1. Introduccién

1.1. Motivacion

El modelado unidimensional en motores de combustién interna alternativos
es una herramienta util para reproducir la termofluidodindmica interna del
motor con todos sus sistemas. De esta forma, es posible conocer variables
instantdneas como la temperatura y gasto masico con importante exactitud
que no pueden ser obtenidas por medios experimentales. Por tanto, si se tiene
un modelo unidimensional que permite conocer el funcionamiento del motor, es
posible obtener criterios de diseno para optimizar las prestaciones del mismo.

El capitulo 2, que trata el apartado experimental dedicado a la
caracterizacién del motor, es importante para alimentar a los modelos que
simulan el motor y posteriormente para su validacién. Para la caracterizacion
de los sistemas que forman el motor y para analizar las variables
termofluidodindmicas obtenidas de forma experimental y sus prestaciones, se
han acondicionado e instrumentado un banco de flujo, un banco de impulsos
y un banco motor.

Asimismo, el capitulo 3 motiva su realizaciéon para obtener un modelo
unidimensional que reproduzca las prestaciones del motor obtenidas exper-
imentalmente. Sera utilizado en los sucesivos capitulos para investigar en
detalle la fenomenologia del cilindro y la transmisién de calor en el sistema de
escape en motores de dos tiempos de altas prestaciones, que son las principales
contribuciones originales que introduce la presente tesis doctoral.

Un motivacién importante, objeto del capitulo 4 de esta tesis, es
tener caracterizado de forma experimental el proceso de combustién. Esto
permitird desarrollar un modelo predictivo del proceso de combustién por
medio de correlaciones para la simulacion de la combustion. Esto representa
una herramienta muy til para determinar de forma predictiva las prestaciones
del motor.

Por otra parte, la aplicacién directa de modelos de transmision de calor que
actualmente existen en la literatura, subestiman el flujo de calor en conductos
que se experimenta en motores de dos tiempos de altas prestaciones y por
tanto, no reproducen la fenomenologia ondulatoria que se experimenta en el
interior del sistema de escape.

Por consiguiente, una importante motivacion para el desarrollo de la
presente tesis doctoral es introducir un nuevo modelo de transmisién de calor
que reproduzca con importante exactitud los fenémenos ondulatorios que se
experimentan en el interior del sistema de escape, como se presentard en el
capitulo 5.
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1.2. Objetivos

En la presente tesis doctoral, se pretende profundizar en el conocimiento
del modelado de los sistemas que forman parte del motor de dos tiempos de
altas prestaciones. Para ello, mediante un modelo de acciéon de ondas se puede
caracterizar el proceso de combustién y los fenémenos ondulatorios que se
experimentan en los sistemas de admisién y escape.

El principal objetivo de la presente tesis doctoral es desarrollar un modelo
de un motor de dos tiempos de 125 ¢m3. Para el desarrollo del modelo de
simulacién por ordenador es necesario realizar una serie de ensayos, que son:
por un lado, tareas de puesta a punto de las instalaciones experimentales de
banco de flujo, banco de impulso y banco motor, y por otro lado, las tareas
para establecer los protocolos de rutinas de ensayos. Estos ultimos sirven para
evaluar y caracterizar el comportamiento de los sistemas que forman el motor
y las prestaciones del mismo, que es un segundo objetivo que se plantea en la
presente tesis.

Por otra parte, estd la caracterizacién del proceso de combustién en
motores de dos tiempos de altas prestaciones, que constituye el tercer objetivo
de este trabajo de investigacién. En motores de cuatro tiempos, para obtener
buenos resultados, es suficiente con aplicar un diagnostico de la combustion a
partir de la presién en el cilindro, ya que el proceso de renovacién de la carga
en estas versiones de motor no tiene importante influencia para la estimacion
de la masa atrapada. Pero en motores de dos tiempos los sistemas de admision
y escape influyen de forma notable en el proceso de barrido, y por tanto en la
masa atrapada y cantidad de residuales. De esta forma es indispensable el uso
de un modelo de accién de ondas para obtener estas variable. Esta informacién
sirve para alimentar al modelo de diagnéstico a partir de la presién en el
interior del cilindro, y de esta forma obtener con muy buena exactitud la tasa
de calor liberada durante la combustién.

Una vez caracterizado el proceso de combustiéon con las diferentes
condiciones de funcionamiento que el motor experimenta en el vehiculo en
la pista, el objetivo consiste en desarrollar correlaciones para la funciéon de
Wiebe para simular la combustién, y asi reproducir la tasa de liberacién de
calor obtenida mediante el modelo de diagnéstico.

Estas correlaciones deberan estar formadas por funciones que tengan
representacion fisica con los parametros relacionados con las condiciones en
el cilindro previas al proceso de combustién. Por tanto, las correlaciones
propuestas deberan adaptarse a los cambios que experimenta el motor en
funcién de la condicién de funcionamiento experimentada. Asi pues, con el
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modelo de combustién propuesto se puede estimar el efecto de los principales
pardmetros que infieren en el proceso de combustién ciclo a ciclo. Ademas, es
interesante hacer un andlisis de sensibilidad de las variaciones de la fraccion
de residuales, inicio de la combustién, régimen de giro y densidad de la carga
para la combustion.

Finalmente, el cuarto objetivo que ha motivado en gran parte la realizacién
de la presente tesis doctoral es desarrollar un nuevo modelo de transmision
de calor para sistemas de escape de geometria con secciones divergentes
y convergentes, como es el caso de los motores de dos tiempos de altas
prestaciones, donde se dan lugar procesos altamente no estacionarios.

El modelado de la transmisiéon de calor permitird conocer con importante
exactitud los complejos fenémenos ondulatorios que se experimentan en el
interior del sistema de escape. El nuevo modelo de transmisién de calor que se
propone en este trabajo toma en cuenta, por una parte, los efectos de entrada y,
por otra parte, las variaciones de la velocidad del flujo. El objetivo es hacer un
analisis en detalle de los fenémenos ondulatorios, desde una punto de vista que
antes no ha sido considerado, para el conocimiento de la transmision de calor
en este tipo de motores. Ademas, el nuevo modelo introducido serd evaluado
con los modelos de similares caracteristicas encontrados en la literatura. La
evaluacion del nuevo modelo se realiza mediante informacién experimental
como el coeficiente de admision y la evolucion de la presién instantanea en
varios puntos del sistema de escape. De esta forma se modela el proceso de
barrido con buena exactitud.

Finalmente, otro objetivo es contrastar las capacidades predictivas del
modelo propuesto en términos de prestaciones del motor. La idea es cuantificar
la precisién del modelo a la hora de predecir la potencia del motor en diferentes
condiciones de funcionamiento y detectar bajo qué condiciones el modelo
pierde exactitud en su capacidad predictiva. De esta forma, se pone limite a la
utilidad del modelo a la hora de abordar posibles optimizaciones de los sistemas
que integran un motor de las caracteristicas que se presentan a continuacion.

1.3. Antecedentes

Los motores de dos tiempos han sido altamente considerado como una
alternativa importante con respecto a los motores de cuatro tiempos, sobre
todo cuando se considera el peso del motor y el coste de manufactura. Otra
ventaja competitiva que representan los motores de dos tiempos es que por
cada vuelta del cigiienal se hace una carrera de trabajo. De esta forma, se
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obtiene una mayor potencia especifica a igualdad de cilindrada. No obstante,
en motores de dos tiempos el proceso de renovacion de la carga se hace de
forma menos perfecta. Esto se debe a la forma en como se lleva a cabo los
procesos de admisién, compresion, combustién—expansién y escape.

En teoria, un motor de dos tiempos de igual cilindrada y funcionando al
mismo régimen de giro que otro de cuatro tiempos proporcionaria el doble de
potencia, puesto que el nimero de vueltas del giro del cigiienal por carrera
de trabajo es el doble. En la practica, como se ha mencionado anteriormente,
el proceso de renovacién de la carga en motores de dos tiempos se lleva a
cabo de forma més imperfecta, y si bien en general desarrollan més potencia
a igualdad de condiciones, en ningtn caso sera el doble que la de un motor de
cuatro tiempos.

En relacién al estado de herramientas tedricas, para el modelado
termofluidodindmico de los sistemas de admisién, cilindro y escape es
ampliamente usado el modelo de acciéon de ondas para establecer una mejor
comprension de la fenomenologia que se experimenta en el interior del motor
y asi poder establecer criterios de disefio [1-3]. En un principio, el modelo de
accién de ondas que se toma como base en esta investigacién utilizaba para
la resolucién de las ecuaciones generales de flujo unidimensional el método
de las caracteristicas. Posteriormente fue sustituido por esquemas basados
en diferencias finitas de Lax-Wendroff, MacCormak, TVD y CE-SE, con
el objetivo de mejorar el proceso de cédlculo disminuyendo los tiempos de
computacion.

Por otra parte, en cuanto al analisis del cilindro, para obtener el calor
liberado del proceso de combustién se suele utilizar un diagnéstico de la
combustién a partir de la presion en el interior del cilindro experimental.
Asi, posteriormente, se puede representar el proceso de combustion mediante
la funcién de Wiebe; el tnico inconveniente es la determinacion de los cuatro
parametros que definen dicha funcién. En este contexto, funciones empiricas
han sido desarrolladas para la duracion de la combustién y el pardmetro de
forma para un motor de encendido provocado de cuatro tiempos [4-6]. El
problema es que las condiciones de operaciéon que se experimentan en esas
versiones de motor, estan alejadas a las condiciones experimentadas en motores
de dos tiempos de altas prestaciones, que es el caso que ocupa.

Finalmente, en cuanto al modelado de la transmisién de calor en los
sistemas que forman el motor, existe una gran cantidad de estudios. Reyes [1]
en su trabajo de tesis, relaciona el deterioro de la turbulencia con el coeficiente
de pelicula en colectores rectos para motores de cuatro tiempos. De esta
forma, el coeficiente de conveccién lo caracteriza por una funcién Unica que
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solo depende de la distancia de entrada al tubo. Por otra parte, Farrugia
et al [7] estudian el efecto de entrada en un colector de escape recto en
un motor de cuatro tiempos de encendido provocado. Los autores atribuyen
el decrecimiento del flujo de calor a los efectos de entrada. Por otra parte,
Zeng y Assanis [8] estudian el efecto de las variaciones de la velocidad del
flujo, y lo relacionan con la transmisién de calor en colectores de admision
en un motor de cuatro tiempos. Zeng y Assanis caracterizan dos fases para
el proceso de transmisién de calor. La primera fase trata la inducciéon donde
se dan lugar los procesos no estacionarios con variaciones de velocidad del
flujo mas acentuadas. La segunda fase, trata el desarrollo del deterioro de la
turbulencia.

1.4. Planteamiento y metodologia

Para el desarrollo de la presente tesis doctoral se han usado herramientas
experimentales que han servido para caracterizar los sistemas que forman al
motor y para obtener las prestaciones del mismo.

Un motor de dos tiempos de altas prestaciones, cuyas caracteristicas
principales se muestran en la tabla 1.1, ha sido usado para el desarrollo del
presente trabajo de investigacién.

Tabla 1.1: Motor de Combustién Interna Alternativo de dos tiempos de altas
prestaciones de encendido provocado, usado en ésta tesis doctoral para su
caracterizacién termofluidodindmica.

Caracteristica principales del motor

Cilindrada 125 cm?
Numero de cilindros 1

Didgmetro 54 mm
Carrera 54.5 mm
Lumbreras de transferencia 5

Lumbreras de escape 1(+2)
Apertura de lumbreras de transferencia 113 °DPMS
Apertura de lumbreras de escape 83°DPMS
Valvula de acceso al carter Disco rotativo
Sistema de suministro de combustible Carburador

El motor es de encendido provocado, de barrido por carter, monocilindrico
y refrigeracién liquida. Fue completamente instrumentado y ensayado en un
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banco motor que fue completamente acondicionado para obtener las maximas
prestaciones del motor.

Asi pues, el presente trabajo de investigacion utiliza informacion
experimental para caracterizar los sistemas que forman el motor y las
prestaciones del mismo como se describird en detalle en el capitulo 2.
Alli se describen las instalaciones experimentales usadas: banco de flujo,
banco de impulsos y banco motor. Ademds, se hard una descripciéon en
detalle del acondicionamiento de la sala de ensayos, donde se registraran
las prestaciones del motor de dos tiempos de altas prestaciones. También se
detalla la instrumentacion usada en los sistemas del motor para la medicion
de prestaciones con el motor en operacion. Un esquema que describe la
caracterizacién experimental del motor se ilustra en la figura 1.1.

Airbox, sistema

Banco Pérdidas de escape,
™ de flujo > de carga >| disco rotativo y

lumbreras

Caracterizacion Banco Caracterizacion Sistema de
experimental > de impulsos > dinamica > escape Yy airbox

Banco Prestaciones _ Variables
g motor > motor —>1 mstantapeas y

medias

Figura 1.1: Metodologia para la caracterizacion experimental de los sistemas que
forman el motor.

En este esquema se muestra que las instalaciones experimentales usadas
son tres: (i) el banco de flujo, (ii) banco de impulsos y (iii) el banco motor.
La primera instalacién proporciona informacion de las pérdidas de carga que
experimenta el flujo a su paso por cada elemento, que en el caso que aplica
son: airbox, carburador, sistema de escape, disco rotativo y las lumbreras de
admisién y escape. La segunda instalacién, que es el banco de impulsos, se ha
usado para la caracterizacién fluidodinamica del sistema de escape y airbox.
Finalmente para monitorear la termofluidodindmica interna y las prestaciones
del motor se ha usado un banco motor. Para ello, se ha instrumentado con
transductores de presién piezoresistivo y termopares el sistema de admision.
Para obtener la evolucion instantanea de la presion en el interior del cilindro se
ha usado un transductor de presion piezoeléctrico. El sistema de escape se ha
instrumentado con transductores de presién piezoeléctricos y con termopares
para registrar la temperatura media en el gas y en las paredes del tubo.



8 1. Introduccién

Por otra parte, como anteriormente se ha indicado, un objetivo es
desarrollar un modelo de simulacion por ordenador usando un modelo de
accion de ondas, el cual resuelve las ecuaciones para flujo compresible con
hipétesis unidimensionales, en un régimen no estacionario, considerando
cambios de seccién en los conductos, transmisién de calor y rozamiento entre el
flujo y las paredes. Asi pues, para conocer los procesos termofluidodindamicos
internos que se experimentan en el motor, es importante tomar en cuenta
un modelo de simulacién por ordenador, que tome en cuenta la geometria
completa de los sistemas que integran al motor. En la Figura 1.2 se presenta
una metodologia para desarrollar un modelo unidimensional del motor y que
se usara en esta tesis.

En esta figura se observa que mediante un modelo de acciéon de ondas se
modelan los sistemas de escape, admision y el cilindro. Para el modelado de
la linea de admision y escape se hace mediante el modelado unidimensional,
en el cual se resuelven las ecuaciones de conservacién de la masa, cantidad
de movimiento y energia. Para la resolucion de estas ecuaciones se usa un
esquema TVD! como estrategia en el método de diferencias finitas.

Para modelar los sistemas del motor, se han combinado herramientas
experimentales y de modelado, de esta forma, para el modelado de la
transmisién de calor en la linea de admision se ha usado el modelo de
transmisiéon de calor propuesto por Dittus—Boelter, y asi poder obtener la
presién de admisién. Para el modelado de la transmisién de calor en la linea
de escape se ha desarrollado un nuevo modelo de transmisién de calor para
procesos altamente no estacionarios, el cual se basa en el modelo de Dittus—
Boelter, pero tomando en cuenta un nuevo coeficiente que trata los efectos
de entrada y las variaciones de la velocidad del flujo. De esta forma, se
modelan con importante precisién los complejos fenémenos ondulatorios que
se experimentan en el interior del sistema de escape en motores de dos tiempos
de altas prestaciones.

Por otra parte, para el modelado del cilindro, como se muestra en la
figura 1.2, se usard un modelo de llenado y vaciado, donde se evalia el ciclo
completo. Para el ciclo abierto, que es donde se experimenta el barrido de los
gases, se usa la informacién de los fenémenos ondulatorios que provienen del
modelado de los sistemas de admisién y escape. Para evaluar el cortocircuito se
usa un modelo de barrido semi—empirico propuesto por Blair, que fue ajustado
con informacién que proviene de un programa de cédlculo fluidodindmico que
resuelve las ecuaciones de Navier—Stokes en tres dimensiones en el interior del
cilindro. Por otra parte, para la evaluacién del ciclo cerrado se usa la masa

'Por sus siglas en ingles: Total Variation Diminishing
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Modelo de accion de ondas

Y y Y y
Modelado del Modelado del -
sistema de sistema de Modelado del c_|I|ndro
escape admision (llenado y vaciado)
y y Y y
Modelado unidimensional Ciclo Ciclo
abierto cerrado
Ecuacion de conservacion de A v A v
masa, cantidad de movimiento y —
energia. Transmision de
Modela_do del calor en el
barrido cilindro (modelo]
de Annand
7 1 T nand)
Modelado de la Modelado de la Combustion
transmision de transmision de (dFQL via
caloren el calor en la Masa correlaciones)
escape admision atrapada 7
+ + t Primer
Dittus- Boelter principio de la
Di Boelt termodinamica
Congitud de ittus- Boelter +
entrada +
variaciones de L
la velocidad Y Presién
del
v Presion cilindro
de
Presion admision v
de
escape Motor en
operacion
Y v . [pme=pmi-pmpm]

Figura 1.2: Metodologia para obtener un modelo unidimensional del motor que
incluya la geometria completa de los sistemas de admision cilindro y escape.

atrapada calculada al cierre del escape. Se usa un modelo de transmisién de
calor propuesto por Annand para el calor intercambiado entre el gas y las
paredes del cilindro, pistén y culata al exterior del motor. Para el modelo de
combustién se usa la funcién de Wiebe para definir la evolucién instantanea
de la liberacion de calor, y para definir los parametros que componen dicha
funcién se desarrollan correlaciones, que estan relacionadas con funciones que
tienen sentido fisico.
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De esta forma, como se muestra en la figura 1.2, se aplica el primer
principio de la termodinamica, donde el resultado que se obtiene es la evolucion
instantdnea de la presiéon en el interior del cilindro. A continuacién, para
determinar las prestaciones del motor, el siguiente paso es obtener la presiéon
media indicada. Finalmente, para obtener la presién media efectiva, que es el
resultado deseado, se ha desarrollado una correlacion que estima la presion
media de pérdidas mecéanicas, que toma en cuenta la velocidad lineal media
del piston y la presién media indicada.

En el capitulo 3 se describen los procesos termofluidodindmicos internos
que se experimentan en los motores de dos tiempos de altas prestaciones.
Ademads, se describen los principales modelos para la simulacién del motor.
Entre ellos, el modelo de llenado y vaciado, que se usa en elementos
cerodimensional como el cilindro y el carter. También se describe el modelo de
accion de ondas que tiene su aplicacién en los conductos del motor. Asimismo,
se describe el cdlculo de las condiciones de contorno entre depédsitos y tubos.
También se describe el modelo multidimensional usado para el estudio del
barrido del motor objeto de este estudio. El modelado del proceso de barrido
mediante un cédigo de calculo CFD? proporciona informacién para ajustar
el modelo de barrido usado para la simulacién del motor. Asimismo, en el
capitulo 3 se describe, de forma auxiliar, un procedimiento para desarrollar
y ajustar un modelo del motor usando un modelo de accién de ondas.
Finalmente, con lo planteado en el capitulo 3, es posible reproducir los
resultados obtenidos experimentalmente a falta de dos asuntos importantes
que se tratan por separado en los capitulos sucesivos.

Una vez hecha la puesta a punto del modelo del motor con todos sus
sistemas, en el capitulo 4 se caracteriza el proceso de combustién. Por una
parte, se hace un andlisis de la fenomenologia del cilindro, como fue mostrado
en la figura 1.2. Posteriormente, se vera una revisiéon bibliografica de los
modelos de transmisién de calor y se describe el modelo usado. Por otra parte,
se describe la evaluaciéon y modelado del proceso de combustion, donde la
principal incégnita es el calor liberado del proceso de combustion.

Para conocer la ley de liberacién de calor se propone una metodologia que
trata, por un lado, con herramientas de modelado como el modelo de accién de
ondas y el modelo de diagndstico de forma iterativa. El primer modelo provee
de informacion cantidad de masa atrapada, y el segundo modelo, provee de
informacién de la liberacién de calor. También se hace uso de informacion
experimental, que proviene del banco motor, para alimentar al modelo de

2Por sus siglas en ingles: Computational Fluid Dynamics
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diagnéstico y para validar los resultados obtenidos con el modelo de accién de
ondas.

La simulacién del proceso de combustién, para determinar las prestaciones
del motor, mediante el modelo de accién de ondas se hace por medio de
la funcién de Wiebe. El principal inconveniente es la determinacién de
los parametros que forman dicha funcién. Este problema se resuelve si se
desarrollan correlaciones para definir dichos parametros. Un esquema del
proceso para la obtencién de correlaciones se muestra en la figura 1.3.

Presioén Modelo de .
Modelo de " - i
diagnéstico | cilindro llenado y vaciado ) P.”me(; | Tasa de Correlaciones
— principio de la 11  |iberacion de |- para la
para la Masa Transmision de termodinamica calor combustion
combustion atrapada calor en cilindro

Figura 1.3: Metodologia para la obtencion de correlaciones para los pardmetros de la
funcion de Wiebe para la simulacion de la combustion en motores de dos tiempos de
altas prestaciones.

En una primera parte, se realiza un diagnéstico del proceso de la
combustién, donde el principal resultado es la tasa de liberacion de calor y, a
continuacién, los parametros de la funcién de Wiebe. Posteriormente, mediante
un andlisis de regresién multiple se asocian las variables que se relacionan con
el proceso de combustién con los pardametros que definen la funcién de Wiebe.
Estas variables son: la fraccion de residuales, densidad de la carga, régimen de
giro e inicio de la combustién. Las correlaciones deberdn estar formadas por
funciones que tengan representacion fisica con las variables termodinamicas
que infieren en el proceso de combustion. De esta forma, se fortalece y se
contribuye al modelado de la misma.

Una vez obtenido un modelo con capacidades predictivas para el proceso
de combustiéon, que ha sido validado experimentalmente, se plantea un analisis
de sensibilidad de los principales parametros que infieren en la combustién, y
se muestra el efecto en las prestaciones del motor.

Por ultimo, en el capitulo 5, que motiva de forma importante el trabajo
de investigacion hecho en esta tesis doctoral, tiene por objetivo desarrollar un
nuevo modelo de transmisién de calor para sistemas de escape en motores de
dos tiempos de altas prestaciones. En una primera parte se hace una revision
bibliografica del estado del arte de los modelos de transmision de calor para su
aplicacién en MCIA. Posteriormente, se hace la deduccién fisico-matematica
del nuevo modelo que se ha programado en el modelo de accién de ondas para
el modelado del la linea de escape. Para ello se tendra en cuenta el efecto de
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la longitud de entrada en la transmisién de calor, de forma andloga a como se
ha hecho en colectores de escape de seccién transversal constante y rectos en
motores de cuatro tiempos [7, 9]. Este efecto se modela mediante la relacién g,
donde D es el didmetro del tubo y z es la distancia desde el punto de calculo
del sistema de escape hasta la lumbrera del cilindro. Esta relacién contiene

informacién del deterioro de la turbulencia, a lo largo del tubo de escape.

Asimismo, para el desarrollo del modelo de transmisién de calor propuesto
en esta tesis, también se toma en cuenta las variaciones de la velocidad del
flujo. Esto se debe, a que el sistema de escape en estas versiones de motor tiene
efecto en el flujo, por medio de un tramo divergente que induce un cambio en
la velocidad en el mismo, de igual forma, pero en efecto contrario para el tramo
convergente del tubo de escape. Los efectos que imprimen dichas variaciones
de la velocidad, %, en la transmisién de calor, han sido demostrados por Zeng
y Assanis [8, 10]. En sus experimentos han usado un colector de admisién de
un motor de cuatro tiempos, obteniendo una variable adimensional, IT = CQQ%,
que toma en cuenta el comportamiento no estacionario del flujo, debido a las
variaciones de la velocidad.

En el sistema de escape tratado, las variaciones de la velocidad se
promueven debido a los cambios de seccion transversal a lo largo del mismo.
Por tanto, es necesario tomar en cuenta los efectos no estacionarios que
imprimen las variaciones de la velocidad en la transmisién de calor. Por otra
parte, para el ajuste del nuevo modelo se han hecho ensayos en banco motor
con un escape recto de seccién transversal constante. Asimismo, el modelo
propuesto se evaluard y contrastara con los modelos de similares caracteristicas
encontrados en la literatura.

La validacién del modelo se hace por medio de la presién de escape,
coeficiente de admisién y presion media efectiva obtenidas experimentalmente.
Ademsds se contrastan los resultados obtenidos con los diferentes modelos, por
medio de la evolucién instantanea del gasto mésico y masa atrapada. También,
se hace un andlisis integral tanto espacial como temporal de la transmisién de
calor usando dichos modelos.

Finalmente en el capitulo 6 se presentan las principales conclusiones
obtenidas de cada uno de los trabajos hechos durante el desarrollo de la
presente tesis doctoral. Ademds se ponen de manifiesto los trabajos futuros,
asi como la propuesta de nuevas lineas de investigaciéon para ampliar el
conocimiento que se deposita en el presente trabajo de investigacién.
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2.1. Introduccién

Como se ha definido en el capitulo introductorio, el objetivo general de la
presente tesis es desarrollar un modelo unidimensional predictivo del motor,
incluyendo la geometria completa, que tenga capacidades para reproducir las
prestaciones registradas en banco motor. Para cumplir el objetivo general,
el presente capitulo tiene por objetivo establecer los protocolos de medicién
para obtener las maximas prestaciones en banco motor. Para ello previamente
se describiran las instalaciones experimentales usadas para el desarrollo y
validaciéon del modelo unidimensional. Un motor de dos tiempos de altas
prestaciones de 125 cc, de encendido provocado, barrido por carter, admisién
por disco rotativo ha sido usado para el estudio realizado en la presente tesis.
También, otro objetivo de este capitulo, ademés de obtener prestaciones del
motor en banco motor, es describir la instrumentacién con las que se registran
la prestaciones del motor. Las instalaciones experimentales que se usaron son:
un banco de flujo, un banco de impulsos y un banco de pruebas motor.

En el banco de flujo se han caracterizado las pérdidas de carga de diversos
elementos que componen el motor de 2T, con el objetivo de determinar los
coeficientes de descarga que, como se comentara en el capitulo 3, son necesarios
como variables de entrada para el modelo unidimensional.

Por otra parte en el banco de impulsos se ensaya el sistema de escape y el
airbox, para su caracterizacién dinamica. El ensayo en esta instalacién consiste
en excitar un elemento con un pulso de presién que intenta reproducir una delta
de Dirac, también bajo condiciones de flujo frio, y obtener su respuesta tanto
desde el punto de vista de la reflexién como de la transmision de ondas. Esta
informacién nos servird para comprobar que el elemento puede ser modelado
asumiendo hipdtesis unidimensionales. Que posteriormente, en el capitulo 3 se
modelard el banco de impulsos y, de esta forma, validar el modelo del elemento
por medio de los resultados ensayados.

En el banco motor se han registrado mediciones instantaneas en la linea
de admisién, en el cilindro y sistema de escape. También fueron registradas
variables medias de gasto mésico de aire y combustible, temperaturas en la
linea de admisidn, cilindro y escape, y finalmente el régimen de giro y el par
efectivo usando el freno motor.

Los ensayos experimentales que se han llevado a cabo en las instalaciones
mencionadas pueden clasificarse en dos grupos en funcién de su utilidad o de
sus objetivos en relacion al proceso de modelado, a saber:

e Ensayos de caracterizaciéon
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e Ensayos de validacién

Los ensayos de caracterizacion, que se realizaran en el banco de flujo y
en el banco de impulsos, y que incluyen pruebas sobre distintos sistemas o
elementos del motor, tienen como objetivo proporcionar informacién necesaria
para el modelado unidimensional, debido a las carencias del modelo y que seran
descritas en el capitulo 3.

Con el fin de evaluar uUnicamente el fenémeno fisico que interesa, los
ensayos en estas instalaciones se realizan bajo unas condiciones operativas
muy controladas, caracteristica inviable en banco motor donde fenémenos de
transmisién de calor, flujo pulsante y a elevada temperatura aparecen ligados.

Respecto a los ensayos de validacién, el objetivo principal es evaluar la
capacidad de los modelos frente al ensayo experimental. Para ello se realizardn
ensayos en banco motor disponiendo el motor de 2T de altas prestaciones en
una bancada, trabajando con diferentes condiciones de operacion.

Los ensayos en banco motor, donde se puede regular tanto la carga como
el régimen de giro del mismo, se llevan a cabo en un banco totalmente
instrumentado. En esta instalacién se prueba el motor en condiciones muy
cercanas a las reales de funcionamiento en la pista de pruebas. El flujo que
atraviesa el sistema de escape del motor en este caso es pulsante y caliente,
apareciendo fenémenos de transmisién de calor y friccién no estacionarios y
cuyo estudio es importante para su correcto modelado. Este andlisis tiene lugar
en el capitulo 5, donde se aborda un estudio de trasmision de calor en flujo
pulsante turbulento no estacionario en sistemas de escape con el motor en
estudio.

Por otra parte la liberacion de calor en el interior del cilindro se analiza
mediante un modelo de diagnédstico para la combustién por medio de la presién
en camara, que ha sido desarrollado para motores de dos tiempos, pero su
principio de funcionamiento es similar a los encontrados en la literatura [1, 2].
Asi pues, Registrar la presién instantdnea en el interior del cilindro es de
vital importancia y se usara en el capitulo 4 para caracterizar el proceso de
combustién en este tipo de motores.

El presente capitulo, ademés de describir las instalaciones experimentales
utilizadas, pretende explicar el procedimiento de caracterizaciéon o de medida
en cada una de ellas. Los resultados proporcionados por cada uno de los ensayos
podran utilizarse de dos formas diferentes. Por un lado, estos resultados pueden
ser directamente las variables de entrada a utilizar por la herramienta de
modelado en el capitulo 3. O bien, por otro lado, con el modelo se procede a
simular el ensayo y las variables de entrada al modelo se obtienen de forma
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iterativa tras un proceso de ajuste comparando los resultados experimentales
y modelados.

2.2. Banco de flujo

En esta seccién se presenta el banco de flujo frio para obtener los
coeficientes de descarga para los elementos que integran al motor. Entre ellos
son: el airbox, sistema de escape, carburador, disco rotativo, lumbreras de
transferencia y escape. En el cilindro se cuantifica la pérdida de carga en las
lumbreras de transferencia y en las lumbreras de escape de forma individual,
con diferentes posiciones del pistén. Los ensayos se hacen en flujo directo y en
flujo inverso, de esta forma se conocen los coeficientes de descarga entrantes
y salientes de todas las lumbreras del cilindro con los diferentes grados de
apertura.

En cuanto al carburador, una vez incorporado al banco de flujo, se hicieron
ensayos con diferentes aperturas de la valvula de mariposa. La necesidad de
usar el banco de flujo es alimentar con informacién al modelo unidimensional
por su incapacidad de tener en cuenta los fenémenos tridimensionales reales,
asociados en las uniones entre conductos con el cérter, cilindro, o, de forma
genérica, depdsitos. Estas situaciones de flujo provocan una reduccion de area
de paso del flujo, frente al area geométrica de la unién. En la seccion 3.3.3.1
se comentara la necesidad de proporcionar dichos coeficientes de descarga al
modelo unidimensional para tomar en cuenta los fenémenos que la geometria
real del sistema induce.

Los coeficientes de descarga pueden determinarse, bien de forma
experimental, bien utilizando c6digos de resolucién de problemas termoflui-
dodinamicos en tres dimensiones, que si tienen en cuenta con mayor o menor
acierto el patron del flujo en las proximidades de la unién. En el capitulo 3
se citaran las ventajas e inconvenientes de estos programas. En este trabajo,
debido a la diversidad de elementos que han de caracterizarse, se ha decidido
obtener los coeficientes de descarga convenientemente de forma experimental,
ya que las tareas de mallado ademas del proceso del cédlculo de cada uno de
los elementos consumen mucho tiempo.

En esta seccién se describird tanto la instalacién utilizada para la
determinacion de los coeficientes de descarga como el procedimiento de medida
en los elementos que constituyen un motor de 2T.
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2.2.1. Descripcién de la instalacién

En la figura 2.1 se muestra de manera esquemadtica la instalacion del
banco de flujo y los distintos elementos que la conforman. El flujo es generado
por un compresor que estd unido a un depdsito de estabilizacién para evitar
sobreoscilaciones durante los periodos de arranque y parada. Una tuberia une
este depdsito de estabilizacién con otro de mayor capacidad llamado remanso.
La eleccién de la capacidad del remanso responde al criterio de conseguir,
con el caudal maximo alcanzable, una velocidad casi nula en su interior, de
forma tal que se pueda despreciar el término cinético de la energia, existiendo
asi condiciones de parada.

Compresor Vélv%

— —/ ~N

801

Atmosfera Caudalimetro Cﬂ:l:b

= — )
Elemento
2001

Figura 2.1: Representacion esquemdtica del banco de flujo.

El elemento a caracterizar se conecta al remanso con un tubo de igual
didmetro que la seccién de salida del elemento. Se coloca otro tubo a la entrada
del elemento que descarga a la sala, cuyas condiciones atmosféricas también
son, evidentemente, de parada. El banco de flujo puede trabajar en impulsién o
en aspiracién, cuyo criterio de eleccion responde al sentido que tiene el flujo de
gases en el interior del elemento bajo condiciones normales de funcionamiento
en banco motor.

El gasto mésico se obtiene con la ayuda de un medidor de flujo, que puede
ser una tobera calibrada o un instrumento con sistema de hilo caliente, ubicado
en la tuberia entre los dos depdsitos. Para la regulaciéon del gasto maésico se
dispone de una vélvula electro—neumatica situada en la misma tuberia que
estrangula el paso del aire que atraviesa la instalacion.



2.2. Banco de flujo 21

El rango de gastos masicos que se pueden experimentar durante el ensayo
se encuentra entre 2 y 1200 kg/h, que cubre de sobra los gastos que se tienen
en el interior de un motor de 2T de altas prestaciones. Asimismo, las presiones
alcanzables en el interior del remanso estan en torno a 0.3 bar en el ensayo de
aspiracion y cercana a los 2 bar en el caso de impulsién. Para la medida de la
presion en el remanso se utilizan columnas de liquido, agua o mercurio segiin
el salto de presion a medir.

2.2.2. Aplicacion a elementos de los motores de 2T de altas
prestaciones

A continuacién se detallan los ensayos realizados en el banco de flujo
descrito anteriormente, sobre los distintos elementos que integran el motor
de 2T objeto de la presente tesis doctoral.

2.2.2.1. Airbox

El airbox es el dispositivo por el cual entra el aire, desde la atmésfera,
hacia el interior del motor. Para medir la pérdida de presién que se produce en
el airbox, cuando es atravesado por un determinado gasto masico, se procede
como a continuacién se describe. En primer lugar se conectan tanto a la entrada
como a la salida del mismo, dos tubos de igual didmetro que las conexiones a
la entrada y a la salida de forma que no se produzcan variaciones bruscas de
seccién en las uniones. La longitud de estos tubos sera de, al menos, diez veces
su didmetro para permitir un flujo totalmente desarrollado en su interior. A
continuacién se acopla el tubo conectado a la salida del airbox con el remanso,
y todo el conjunto formado por el airbox con los dos tubos se ensaya en
aspiracion, tal y como se muestra en la figura 2.2.

AIRBOX

Tubo de
entrada

Tubo de
salida

FILTRO|.

REMANSO

Figura 2.2: Representacion esquemdtica del ensayo del airboz en banco de flujo.

Se observa que en este ensayo, aparte de la pérdida de presién en el airbox,
se estan considerando también otras que deberan ser tenidas en cuenta cuando
en el capitulo 3 se proceda a la simulacién de este ensayo para ajustar la
pérdida de carga del airbox. Por un lado, habra de considerarse la friccién en



22 2. Herramientas experimentales y caracterizaciéon del motor

cada uno de los tubos, asi como la pérdida del término cinético a la salida
del tubo conectado al remanso. Por otro lado, es necesario caracterizar la
pérdida de presiéon ocasionada en la seccion de entrada del tubo que da a la
sala de ensayos. Para ello, se realiza otro ensayo en aspiracién pero esta vez

Unicamente con el tubo de entrada conectado al remanso, como se presenta en
la figura 2.3.

Tubo de
entrada

Figura 2.3: Representacidn esquemdtica del ensayo del tubo de entrada en banco de
flugo.

En la figura 2.4 se muestran los resultados proporcionados por estos dos
ensayos y que serviran para posteriormente ajustar la pérdida de carga del
modelo 1D. Se ha representado el gasto masico trasegado en funcién de la
diferencia de presiones entre la sala y el remanso.

400 =

300 = -~
- ”~

200 = <

Gasto masico [kg/h]

100 7 — — = Airbox
Tubo

T v T v T v 1
0 10 20 30 40
Diferencia de presiones [mbar]

Figura 2.4: Resultados del ensayo del airbox y del tubo en banco de flujo.

2.2.2.2. Sistema de escape

Con la misma metodologia detallada anteriormente, se ha caracterizado la
pérdida de carga del sistema de escape y el silenciador. A diferencia del caso
anterior, este ensayo se ha realizado en impulsién por similitud a la forma



2.2. Banco de flujo 23

de trabajo de este elemento en el motor. En la figura 2.5 se muestra una
representacion esquematica de la configuraciéon del ensayo. También se ha
efectuado un ensayo en impulsién con el tubo de entrada para determinar
la diferencia de presién que experimenta.

Sistema de escape . .
Silenciador

Tubo de entrada /\m
REMANSO - — [— ==EF

Figura 2.5: Representacion esquemdtica del ensayo del sistema de escape con el
silenciador en banco de flujo.

En la figura 2.6 se muestran los resultados proporcionados por estos dos
ensayos y que serviran para posteriormente ajustar la pérdida de carga del
modelo 1D. Se ha representado el gasto mésico trasegado en funcién de la
diferencia de presiones entre la sala y el remanso.
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<, 300 = .-
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- - -
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Figura 2.6: Resultados de los ensayos del sistema de escape con el silenciador, y del
tubo en banco de flujo.
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2.2.2.3. Carburador

En el carburador se producen diferentes pérdidas de carga, en funcién de
la posicién de la mariposa, con un didmetro de 41.5 mm de apertura maxima
que equipa este motor de altas prestaciones.

El ensayo fue realizado en aspiracion desde la atmdsfera al remanso, que es
el sentido del flujo como ocurre en operacion. El flujo estacionario fue también
medido por medio de un anemoémetro de hilo caliente. También se han medido
en este ensayo, tanto las temperaturas a la entrada y la salida del elemento,
como la presion atmosférica y el salto de presiones entre la atmodsfera y el
remanso.

Un dispositivo especial fue instalado para controlar la posicién del
acelerador. El ensayo se ha hecho, con cinco posiciones de apertura: en ralenti,
25%, 50 %, 75% y 100 % de recorrido del acelerador. Para cada posicién se
midieron diferentes saltos de presion con el fin de evaluar la variacién del
coeficiente de descarga con el gasto trasegado. Con la mariposa cerrada solo
fue posible realizar una medida debido a la elevada presiéon con la que tenia
que trabajar el compresor. Las cinco posiciones que se tuvieron en cuenta para
hacer el ensayo, se muestran en la figura 2.7.

Figura 2.7: Representacidn esquemdtica del funcionamiento del carburador. De
1zquierda a derecha: Ralentd; 25 %; 50 %; 75 % y 100 % de recorrido del acelerador.

Los resultados de pérdida de presién se expresan en este caso en forma de
coeficiente de descarga usando las expresiones 3.47 y 3.48 del capitulo 3. Los
resultados, en términos de coeficiente de descarga, considerando como seccion
de referencia la seccién geométrica correspondiente a 41.5 mm, se presentan
en la figura 2.8. En la gréafica izquierda se representa el coeficiente de descarga
para diferentes posiciones del acelerador, expresado en recorrido del cable.

Esta grafica permite conocer el efecto de la regulacién de la carga de aire
que entra al motor en funcién de la posicién del cable de acelerador. Lo que
permitird, con vistas al modelado, relacionar la posicion del acelerador con el
grado de carga del motor. En esta grafica se puede observar la poca influencia



2.2. Banco de flujo 25

1 1
Cd [] JCd [-]
0.9 0.9
[} i n L L [ ]
[ ] [ ]
0.8 0.8
[ ] J + + +
0.7 0.7
0.6 0.6
0.5 0.5
(g J A A A
0.4 0.4
0.3 0.3
0.2 0.2 B Abierta
. l = ia + 75%
A 50%
0.1 0.1 = 25%
1 A Ralenti
0 v v v v v 0 v v v —
0 10 20 30 40 50 0 100 200 300 400 500
Posicion del acelerador [mm] Gasto masico [kg/h]

Figura 2.8: Resultados de los ensayos del carburador en banco de flujo en aspiracion.

que tiene el gasto sobre el valor del coeficiente de descarga para una posicion
dada.

En la grafica derecha de la figura 2.8 se muestran la misma informaciéon
pero representada frente al gasto maésico, lo que permite ver la evolucién del
coeficiente de descarga, con diferentes magnitudes de flujo, para cada posicion
del acelerador. En esta grafica se muestra, como se ha dicho antes, que los
coeficientes de descarga se mantienen practicamente constantes y no depende
de la relacién de presiones o variacién del flujo a la que estd sometida. No
obstante cabe senalar que la diferencia que se observa a plena carga con
valores bajos de flujo, que en la practica no es comun esta condicién de
funcionamiento, existe una ligera diferencia menor del 3%, en comparacién
con el valor promedio obtenido.

2.2.2.4. Disco rotativo

En este apartado se caracteriza la pérdida de carga que introduce el disco
rotativo en la seccion de entrada al carter. El ensayo se ha llevado acabo en
aspiracion, tal y como se muestra en la figura 2.9, con el fin de tener el sentido
del flujo como en el funcionamiento del motor.
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El disco rotativo estd acoplado al cigiienal, de esta forma es como se
controla la apertura y cierre de este sistema. En la carrera ascendente del
pistén, el flujo méasico que proviene del carburador entra al interior del carter
cuando el disco rotativo empieza a abrir.

Disco rotativo
I -« Flujo

Figura 2.9: Representacion esquemdtica del ensayo del disco rotativo en banco de
flugo.

Al igual que en los ensayos anteriores, con el fin de conseguir un flujo
totalmente desarrollado antes de llegar al disco rotativo, se ha instalado un
tubo de 55 mm de diametro. Este tubo es ensayado de forma individual para
evaluar la pérdida de carga que produce el mismo.

El objetivo es obtener los coeficientes de descarga con los diferentes grados
de apertura que experimenta el disco rotativo en funcién del movimiento
rotativo del ciglienal. Esta informacién es importante para construir el modelo
tedrico. En la figura 2.10 se muestra una serie de imagenes que muestran
diferentes posiciones del disco rotativo durante un ciclo, de izquierda a derecha
y de arriba hacia abajo. Las aperturas correspondientes en términos del &ngulo
girado por el cigiienal (con el PMS referenciado en 0°) son: 0°, 38°, 54°, 79°,
90°, 240°, 260° y 277° respectivamente.

Hasta diecinueve posiciones del disco rotativo fueron ensayadas, y para
cada una de ellas diferentes valores del gasto de aire fueron experimentados
para obtener tres valores de saltos de presiéon. En la figura 2.11 se representa
en el eje de ordenadas el gasto que atraviesa en disco rotativo, frente al eje de
abscisas que es el salto de presiones entre el remanso y la atmdsfera. Se muestra
una secuencia légica de los resultados obtenidos al observar que conforme el
disco rotativo abre, aumenta el gasto que es capaz de trasegar.

Los resultados en términos de coeficiente de descarga, considerando como
seccion de referencia el valor de 55 mm, se presentan en la figura 2.12.
En esta grafica aparece representado el coeficiente de descarga, usando las
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Figura 2.10: Representacidn de diferentes aperturas del disco rotativo en el motor.
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Figura 2.11: Resultados del ensayo, en banco de flujo, del disco rotativo.

expresiones 3.47 y 3.48, frente al angulo de giro con diferentes posiciones del
disco rotativo.

2.2.2.5. Lumbreras

El elemento més importante a la hora de caracterizar el comportamiento
del motor de dos tiempos, en el banco de flujo, es sin duda el cilindro. Este tipo
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Figura 2.12: Resultados del ensayo del disco rotativo, en banco de flujo, de
coeficientes de descarga.

de ensayos ha sido ampliamente utilizado para evaluar y comparar distintas
geometrias de lumbreras de forma experimental [3], y no sélo con el objetivo de
proporcionar valores de coeficiente de descarga aptos para su uso en modelado
por ordenador.

Asi pues hay que citar aqui que los ensayos de caracterizacién de banco
de flujo tienen dos objetivos diferentes. El primero, muy importante, es la
comparacién entre elementos de geometria diferente desde el punto de vista de
la pérdida de carga que introduce en el flujo. El segundo, de mayor relevancia
respecto al objetivo de la presente tesis, es suministrar datos experimentales
de pérdida de carga en las lumbreras, que aparecen en el cilindro del motor en
estudio.

La configuracién del ensayo de caracterizacion del cilindro en banco de flujo
se presenta en la figura 2.13. El cilindro, en posicién vertical y hacia abajo, se
ha montado sobre una brida al remanso. El carter se ha abierto para permitir
la entrada y salida de aire por las lumbreras de transferencia. Se ha montado
el pistén, también hacia abajo unido a una varilla roscada que permite fijar
su posiciéon de forma precisa manipulando dos tuercas. En el extremo de la
varilla se ha colocado un micréometro para determinar la posicién exacta del
pistén.

Con el fin de determinar los coeficientes de descarga tanto entrantes como
salientes del cilindro, los ensayos se han realizado en impulsién y en aspiracién,
tapando las lumbreras que no se desean caracterizar mediante un molde de
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REMANSO

Figura 2.13: Representacion esquemdtica del ensayo de las lumbreras en banco de
flugo.

silicona realizado previamente. Es necesaria la determinacion del coeficiente
de descarga en ambos sentidos por la existencia de reflujos en el cilindro. Un
ejemplo de reflujos sucede en la apertura de la lumbrera de transferencia. Por
lo general, salvo excepciones, la presién en el cilindro es mayor que la del carter
produciendo un reflujo hacia el mismo.

El coeficiente de descarga se ha determinado en funcién de la posicién del
piston, tomando como area de referencia la seccién del pistéon y como origen
el punto donde la lumbrera estd cerrada en el momento previo a su apertura.

En la figura 2.14 se presenta dos graficas: la primera, donde se muestra los
coeficientes de descarga de la lumbrera de escape del ensayo experimentado en
impulsién frente a la posicién del pistén, y la segunda grafica que muestra
el coeficiente de descarga en funciéon de gasto mdsico que pasa por las
lumbreras. Una vez mas, estas graficas muestran poca variacién del coeficiente
de descarga, para una determinada posicién del pistén con respecto al gasto
maésico. En la figura 2.15 se muestran de forma similar los resultados obtenidos
en aspiracion.

Por otra parte, las lumbreras de transferencia, al igual que las de escape,
fueron caracterizadas para obtener los coeficientes de descarga de las mismas.
De esta forma tomar en cuenta los reflujos que existen cominmente a la
apertura y cierre de la lumbrera de transferencia. El mismo procedimiento
usado en el ensayo para determinar los coeficientes de descarga en las lumbreras
de escape fue empleado para realizar el ensayo para caracterizar las lumbreras
de transferencia. En la figura 2.16 se muestran los resultados obtenidos en
banco de flujo para la lumbreras de transferencia en impulsién.
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Figura 2.14: Resultados de los ensayos de las lumbreras de escape en banco de flujo
en impulsion.

Los resultados del ensayo en aspiracion de las lumbreras de transferencia
se muestran en la figura 2.17. Cabe destacar a la vista de los resultados
experimentales obtenidos, las tendencias practicamente lineales y constantes
que presenta la evolucién de los coeficientes de descarga con la posicién del
pistén y el gasto masico.

2.3. Banco de impulsos

Un impulso ideal o una funcién delta de Dirac es una funciéon de amplitud
infinita y de duraciéon nula, que debido a sus propiedades tnicas en los
dominios tiempo y frecuencia es muy empleada en analisis matematicos. Tiene
la propiedad de tener un espectro en frecuencias completamente plano, es
decir, la energia asociada a este impulso estd igualmente distribuida a lo largo
de todas las frecuencias. Aunque fisicamente, un impulso ideal es imposible
de realizar, se pueden generar funciones muy préximas que son utiles dentro
de un rango de interés. Es decir, que, dependiendo de la técnica a emplear,
son adecuadas para realizar mediciones con suficiente precisién. Por lo tanto,
es admisible estimar la respuesta de un determinado sistema en todas las
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Figura 2.15: Resultados de los ensayos de las lumbreras de escape en banco de flujo
en aspiracion.

frecuencias, dentro de un rango de interés, excitdndolo con un impulso simple
en una instalacién convenientemente diseniada [4] y que a continuacién se
describira de forma resumida.

Aunque para analizar la dindmica de las estructuras, con la técnica
del impulso es posible determinar las caracteristicas del sistema, midiendo
las vibraciones ante un impacto, esto no resulta tan evidente en sistemas
acusticos, debido a que el movimiento de la particula o su velocidad son
magnitudes extremadamente complicadas de medir. Sin embargo la presion,
que es una magnitud fisica equivalente a las anteriores, se puede medir con
suficiente fiabilidad dentro de un amplio rango de frecuencias. Esta magnitud
es especialmente facil de medir dentro de la regién de propagacién de ondas
planas, que es precisamente la que de forma habitual se encuentra, en el interior
de sistemas de motores de 2T [5], dentro de las frecuencias tipicas de interés.

Asi pues, parte del contenido experimental desarrollado en esta tesis
que se presenta, ha consistido en la evaluacién del comportamiento de los
sistemas que integran el motor en un banco de impulsos. suponiendo que
el elemento a analizar consta de un tubo entrante y otro saliente, lo cual
se cumple estrictamente en los componentes ensayados. Las medidas de la
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Figura 2.16: Resultados de los ensayos de las lumbreras de transferencia en banco de
flujo en impulsion.

presion instantanea en los tubos de entrada y salida del mismo proporcionan
informacién de su respuesta impulsional. A la hora de llevar a la practica
un ensayo de estas caracteristicas, se pone de manifiesto una circunstancia
especialmente particular, derivada de la coincidencia espacial y temporal de
la senial que excita el elemento con la respuesta proporcionada por el mismo.

Por un lado, el caso de la medida de la presion instantanea en la seccion de
salida del elemento no presenta ninguna complicaciéon desde el punto de vista
de establecer su sentido fisico. En efecto, ésta serd la respuesta que transmite el
sistema aguas abajo del mismo cuando es excitado por un impulso aguas arriba
del mismo. Esta informacién, en forma de presién instantanea, se denomina
onda transmitida, y puede ser utilizada para determinar el coeficiente de
transmision directo [6].

Por otro lado, y es aqui donde se comenta la circunstancia especial antes
citada, la medida de la presion instantanea en el conducto entrante al elemento
contempla la informacion tanto del impulso incidente sobre el sistema como la
respuesta reflejada por el mismo. Asi pues, la sefial registrada a la entrada del
componente que se analiza resulta de la composiciéon de dos ondas de presion
que se propagan con sentidos opuestos. Una de ellas es precisamente el pulso
incidente con el que se excita el elemento y que viaja hacia el mismo. La
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Figura 2.17: Resultados de los ensayos de las lumbreras de transferencia en banco de
flujo en aspiracion.

otra se denomina la onda reflejada, que se propagara en sentido contrario. La
presién instantanea medida se puede descomponer en estas dos componentes,
progresiva y regresiva, utilizando la siguiente expresién propuesta por Blair [7]:

~—1 ~y—1 1

a—- J—
po =p +p —1 (2.1)

(2

2.3.1. Descripcién de la instalacion

En la figura 2.18 se representa esquemaéaticamente el banco de impulsos. De
forma general, la instalacion se puede dividir en tres grandes grupos:

1. El sistema de generacién de pulsos de presion
2. Los conductos de propagacién de las ondas

3. El sistema de adquisicion de datos

Para generar el pulso de presion se emplea un depdsito con aire
comprimido, una electrovalvula y un circuito electrénico de control de la
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Figura 2.18: Representacidn esquemdtica de la instalacion de banco de impulsos.

electrovalvula, que es accionado manualmente. Los tres transductores de
presion, piezoeléctricos por su mayor sensibilidad, designados en la figura como
1, 2 y 3, se instalan respectivamente aguas abajo de la electrovalvula y aguas
arriba y aguas abajo del elemento a ensayar. Estos transductores registran las
senales de presion, p1(t), p2(t) y p3(t), para ser adquiridas en dominio tiempo
mediante un analizador de espectros, que es gobernado por un ordenador. Este
ordenador se utiliza también para el almacenamiento y procesado de datos
posteriores a la adquisicién. Los tubos de propagacién empleados son de una
longitud suficiente para evitar el solape entre las ondas de ida y retorno en los
puntos de medida.

El pulso de presién es generado por la apertura y cierre repentinos de la
electrovalvula situada en la salida del depdsito con aire a alta presion. Esta
presién se mantiene constante instalando un manoreductor entre la red de aire
comprimido y el depésito. La apertura de la electrovalvula estd determinada
por el tiempo de excitacién del solenoide incluido en ésta, el cual se controla
desde un circuito electrénico que produce una senal eléctrica de muy corta
duracién. El sistema generador de pulsos permite contar con una amplia gama
de perfiles de pulsos de presién, ya que ajustando el nivel de presién de aire
en el depdsito es posible regular el nivel de la amplitud de la onda de presién
y ajustando el tiempo de apertura de la electrovalvula se permite regular la
duracion temporal de la onda.
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Por tanto, el principio de funcionamiento del ensayo consiste en generar
un pulso de presién en el conducto unido al depédsito a presion mediante la
apertura y cierre réapidos de la electrovalvula. Este pulso de presion, pi(t),
se propaga por el conducto hasta que llega al elemento a caracterizar. Se
denomina onda incidente, p;(t), al pulso de presién que llega al elemento, que
no coincide con el pulso de presién p;(t) debido a la pérdida de energia por
rozamiento con la pared del tubo de propagacion.

Parte de la onda de presién incidente se refleja y vuelve hacia el depdsito,
originando la onda reflejada, p,(t), y parte se transmite hacia el conducto
situado a la salida del elemento, originando la onda transmitida, p:(t). La
composicién de las ondas que viajan en un sentido y en otro, incidente y
reflejada, a la entrada del elemento, es evidentemente la presion, ps(t), medida
por el captador situado a la entrada del elemento. Por otro lado, la onda
transmitida, p¢(t), coincide precisamente con la presién, ps(t), medida por el
captador ubicado aguas abajo del elemento.

Se discute a continuacién la forma de obtener las ondas incidente y reflejada
a partir de la medida de presiéon aguas arriba del elemento. La solucién es
relativamente sencilla, pues consiste en realizar otro ensayo en el que, en lugar
del elemento que se pretende caracterizar, se coloca otro tubo de propagacién
de idéntico didametro que el de entrada a modo de extremo anecoico. De esta
forma, si se excita el tubo con un pulso de presién, p;(t), tan similar como sea
posible al pulso originado en el ensayo con el elemento, entonces la presion,
p2(t), medida ahora por el captador 2 serd precisamente la onda incidente,
pi(t), que se pretendia obtener. La onda reflejada, p,(t), se obtiene despejando
convenientemente en la expresién 2.1.

Es necesario comentar, para finalizar con este apartado, que como es
fisicamente imposible obtener dos pulsos de presién, p;(t), idénticos en los
ensayos con y sin elemento, estos ensayos se repiten un nimero determinado de
ocasiones y se usan para el andlisis la pareja de ensayos cuyos pulsos iniciales,
p1(t), sean lo més parecidos posible.

2.3.2. Aplicacion a elementos de los motores de 2T de altas
prestaciones

La caracterizacién dindmica de los elementos que integran un motor de
dos tiempos de altas prestaciones es de gran importancia para construir el
modelo unidimensional. Este ensayo se empleara para caracterizar la respuesta
dindmica del sistema de escape y airbox, por medio de las ondas incidente,
reflejada y trasmitida, y ademés provee de informacién del factor de friccion
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del elemento a modelar por medio de hipdtesis unidimensionales. De esta
forma se ha trasladado el comportamiento dindamico del elemento fisico, con su
geometria tridimensional, para posteriormente reproducirla con el respectivo
modelo unidimensional.

Aplicando esta metodologia se puede ver, de antemano, la sensibilidad
de los efectos tridimensionales de los elementos que conforman al motor.
Esta sensibilidad varia en funcién del elemento que se desea caracterizar; en
particular con el comportamiento del flujo en el interior del elemento, en este
caso el sistema de escape y el airbox.

2.3.2.1. Sistema de escape

Con el fin de disponer de informacion relevante acerca de la aerodinamica
interna del sistema de escape, se ha procedido a realizar un ensayo de éste en
el banco de impulsos. Los resultados obtenidos se presentan en la figura 2.19.
En esta figura, se ha denotado con lineas continuas las presiones medidas con
los captadores colocados a la salida del depédsito o remanso, a la entrada del
escape y a la salida del escape. A su vez, a la entrada del sistema de escape se
presenta también en trazos discontinuos la descomposicién de ondas incidente
y reflejada.

El pulso generado en el deposito, marcado en la figura con #1, viaja por el
conducto hasta que llega a la entrada del escape. A este punto el pulso llega con
menor amplitud, como se observa en la onda incidente a trazos discontinuos,
debido al rozamiento existente a lo largo del tubo. Este pulso se refleja en
#2 como un pulso de rarefaccién y luego como uno de sobrepresién, y viaja
de vuelta al depdsito, donde llega en el pulso #4. Este tdltimo se refleja en la
valvula ya cerrada y vuelve hacia el escape y asi sucesivamente en #5 y #6.
Por otra parte, la onda incidente #2 se transmite a través del escape hacia
el conducto a la salida #3. Dicho pulso transmitido viaja por el conducto de
propagacion y se refleja en el extremo abierto del conducto. Este pulso de
rarefaccion llega en #7 propagandose en el interior del sistema de escape y se
manifiesta en #5 como lo indica el senalamiento con la linea discontinua. De
igual forma, como se explicé previamente, se propagan los pulsos de presién

en #8 y #9.

La informacién obtenida caracteriza el comportamiento del escape desde
el punto de vista de la reflexién y de la transmisién de ondas. En la figura 2.20
se muestra en detalle las ondas incidente, reflejada y transmitida. Asi, la onda
de presion reflejada caracteriza el efecto del cono y contracono del escape. El
primer pico de rarefaccion se corresponde con el efecto que produce el tramo
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Figura 2.19: Andlisis del ensayo de caracterizacion del sistema de escape en banco
de impulsos.

conico divergente que se encuentra en la primera parte del sistema de escape.
Esta onda de rarefaccién tiene una duracién de 8 milisegundos. Més tarde
vendrd la onda de sobrepresion (efecto contracono) que genera el tramo cénico
convergente de la segunda parte del escape durante casi 40 milisegundos. La
onda de presion transmitida contiene una informacion valiosa para el estudio
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del tubo de escape y del silenciador. En relacion al estudio del ruido emitido
por el motor queda fuera del alcance de los objetivos planteados en el presente
trabajo.

12 =
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Figura 2.20: Descomposicion de ondas en el ensayo de caracterizacion del sistema
de escape.

2.3.2.2. Airbox

La metodologia empleada para la caracterizacién dinamica del sistema
de escape, se ha usado con el airbox en el banco de impulsos con algunas
diferencias. Debido a que los fendmenos ondulatorios que ocurriran en el airbox
provienen de su interaccién con el carter, interesa conocer el comportamiento
fluidodindmico a la salida del mismo. Por ello se procede a excitar el airbox
a través de la seccién de salida a la que se conecta el tubo de propagacion
por el que viaja el pulso incidente. La representacién esquematica del ensayo
se muestra en la figura 2.21, donde se observa en este caso que el tubo de
propagacion en la seccién de entrada del airbox (donde se debiera registrar la
presion transmitida ps(t)) no fue acoplado por las razones que se detallan a
continuacién. Puesto que el volumen del airbox es considerable, la presién en
el interior del mismo permanece constante a lo largo del ensayo y, por tanto,
la reflexion en la seccién conectada con la atmésfera no influye en la senal
compuesta, po(t), medida en la seccién cercana al carter. Un andlisis de esta
fenomenologia se explica con mayor detalle en el capitulo 3. Ademads, puesto
que el analisis del ruido emitido por el sistema de admisién del motor excede
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el objetivo de la presente tesis, no resulta necesaria la medida de la presién
transmitida, ps(t).
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Figura 2.21: Representacidon esquemdtica del ensayo de caracterizacion del airbox en
banco de impulsos.

En la figura 2.22 se muestran las ondas incidente, reflejada y compuesta,
registrada en banco de impulsos. Asi, la onda de presién reflejada contiene
informacién que permite analizar el efecto que imprime la geometria del airbox.
La onda de rarefaccién corresponde con la reflexion en el volumen que existe en
el airbox. Este pulso de rarefaccién tiene una duraciéon de 17.5 milisegundos.
Esto nos indica el buen comportamiento dinamico de este elemento, ya que
favorece el suministro de aire hacia el carburador.

Posteriormente, en el capitulo 3 se muestra una comparacién de la
informacién registrada de forma experimental en banco de impulsos frente
a los resultados obtenidos al modelar este elemento con el modelo de accién
de ondas.
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Figura 2.22: Descomposicion de las ondas en el ensayo de caracterizacion del airboz.

2.4. Banco motor

Asumiendo el criterio de clasificacion de ensayos definido en la introduccién
del presente capitulo, en el banco motor, se han llevado a cabo ensayos de
caracterizacién y también de validaciéon. Los primeros ensayos se realizan,
en primer lugar, para la determinacién de las leyes de liberacion de calor.
Una metodologia para la caracterizacion de la combustién es presentada en
el apartado 4.3. En segundo lugar, por otra parte para ajustar el modelo de
transmisién de calor usado en el sistema de escape, como se muestra méas
adelante en la secciéon 5.5. El segundo criterio de ensayo, servird para la
verificacién de los resultados tedricos. En esta parte cabe poner de manifiesto
que el banco motor es la instalacién de validacién por excelencia, ya que a
partir de resultados experimentales se comprobara la capacidad del modelo
unidimensional para reproducir los procesos termofluidodindmicos que tienen
lugar en el interior de un motor de dos tiempos de competicién bajo condiciones
reales de funcionamiento.

La realizacién de ensayos con un motor de combustién interna alternativo
de estas caracteristicas requiere el empleo de instalaciones relativamente
complejas, debido al gran nimero de parametros controlados y medidos. La
instrumentacién en banco motor debe tener precisiéon en todos los ensayos,
antes de realizar la medicién formal. En esta seccion se describird brevemente
la instalaciéon que ha sido puesta a punto y se indicardn algunos comentarios
relacionados con la medida de la presion en cdmara, en el sistema de escape y
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en el carter. Ademads se mostraran resultados medidos en el banco de pruebas
motor que seran objeto de uso en los capitulos 4 y 5 para el analisis en detalle
de los procesos termofluidodinamicos.

2.4.1. Descripcién de la instalacion

Esta instalacion, cuya representacién esquemdtica se muestra en la
figura 2.23, se podria agrupar en siete sistemas distintos, cada uno de ellos con
una funcién definida, con el objetivo de realizar ensayos fiables y repetitivos.
Estos sistemas son:
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Eléctrico
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Control | °° =]
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de carga ‘ ‘
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—/\ de Agna
Intercambiador
(agua-agua)

Figura 2.23: Representacion esquemdtica de los sistemas que integran el banco motor.

Sistema motor. El motor de 2T de 125 cc de altas prestaciones, cuyas
caracteristicas principales se mostraron en la tabla 1.1, se ha instalado
en la bancada incluyendo la transmisién.

Sistema de regulacién del motor. Desde la sala de control se regula la
posicién del acelerador, con la ayuda de un actuador, y el régimen de
giro, mediante un freno eléctrico basado en corrientes de Foucault, con
una capacidad de hasta 175 kW.
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Sistema de control de temperatura del agua. El motor, instalado en
la motocicleta, tiene su propio sistema de refrigeracién por agua. El
agua se enfria cediendo calor al aire que atraviesa, a la velocidad que
circula el vehiculo, por medio de un intercambiador de calor agua—aire.
En el banco de ensayos, puesto que el motor no se traslada a ninguna
velocidad, para tomar en cuenta este efecto es necesario redisenar el
intercambiador original del vehiculo, y convenientemente se ha sustituido
por uno agua—agua, como se desprende de la figura 2.23. Ademsds, se
controla la temperatura del agua a la salida del motor con un regulador
PID. En este motor el salto de temperatura del agua de refrigeracién,
registrado experimentalmente, en la entrada del motor frente a la salida
del mismo es de 3 °C. La temperatura registrada a la entrada del motor
a 9500 rpm fue de 41.8 °C, a 11500 rpm de 43 °C, y a 13500 rpm de
47 °C.

Sistema de instrumentacién. Los parametros basicos que deben regis-
trarse durante el ensayo en banco, de un motor de combustion interna
alternativo en estudio son: par, régimen de giro, consumo de combustible,
gasto de aire, temperatura del fluido refrigerante, las condiciones
ambientales de la prueba y, eventualmente, las emisiones contaminantes
de los gases de escape. En el caso concreto de los ensayos dirigidos
a investigar la termofluidodinamica interna de los gases, es necesaria,
ademads, la utilizacién de sensores de presién y temperatura que faciliten
informacién de lo que ocurre en el interior del motor. En este caso, se
han instalado los siguientes captadores:

e Columnas de agua para la medida de la presion media aguas arriba
del airbox del motor.

e Termoémetro para monitorear y registrar la temperatura de la sala
de ensayo.

e Captadores de presién piezoresistivos para la medida de la presion
instantanea en el airbox, carter, y en el sistema de escape.

e Captadores de presién piezoeléctricos para la medida de la presién
instantdnea en el cilindro y en el sistema de escape.

e Camara termogrifica para la medida de la temperatura y la
distribucién de esta en la pared del sistema de escape. Fue
posicionada a dos metros de distancia. En la figura 2.24 se muestra
la distribucién de la temperatura a diferentes regimenes de giro.

e Termopares apropiados para registrar la temperatura del gas en el
interior del airbox y del sistema de escape. También fue registrada la
temperatura de la pared del sistema de escape en diferentes partes.
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Las variables registradas se han obtenido mediante ensayos a plena
carga. Con diferentes regimenes de giro que se han obtenido de forma
sincronizada con una frecuencia equivalente a 0.5 grados de dngulo del
cigiienal, 100 ciclos efectivos fueron registrados dando un total de 72000
datos grabados para cada condicién de funcionamiento. Antes de realizar
la medicién formal, se observd que los datos tuvieran repetitividad.

Para la adquisiciéon y control de datos se ha optado por un sistema
PUMA 5 COMPACT de la firma AVL. Este sistema permite realizar la
adquisicién y control de datos de una forma totalmente automatizada.
El PUMA 5 actia de forma paralela con la cadena de medicién
YOKOGAWA DL716. Con esta cadena, es con la que se han registrado
las evoluciones instantaneas de presion en los sistemas de admision,
cilindro y escape.

La senial que registran los captadores de presién va a un acondicionador
de senal Kistler tipo 4603A. Una vez acondicionada la sefial es enviada
al sistema de adquisiciéon de datos o cadena de medida donde esta la
convierte en una senal digital, que podra procesarse en el ordenador.

Sistema de medida del combustible. Con el fin de conocer de forma
exacta el consumo masico de combustible entrante al motor, se ha
instalado un sistema de medida por medio de una balanza gravimétrica.

Sistema de medida del aire. Este sistema estd formado por el filtro de
aire, el medidor de gasto masico y el airbox que forma parte del motor,
pero a la vez forma parte de este sistema como depédsito de remanso, para
atenuar el efecto del sistema de medida al funcionamiento del motor.
El motor estd equipado con todos sus sistemas, que se describirdn en
mayor detalle en la seccién 3.5. De esta forma, un sistema adicional fue
incorporado al sistema de admision para poder medir el gasto masico
de aire entrante al motor. En la figura 2.25 se representa de forma
esquematica la instalacién. Se observa que el aire, antes de llegar al
sistema de admision del motor, atraviesa los siguientes elementos:

e Filtro de aire. Es necesario para proteger de particulas no
deseadas, que existen en el medio ambiente, a la instrumentacién
de medida del gasto maésico.

o Medidor del gasto masico. Este elemento, mediante un sistema de
hilo caliente, se encarga de registrar el gasto masico de aire entrante
al motor.
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e Airbox. El airbox forma parte del motor, este elemento tiene un
volumen suficiente para que el sistema de medida del gasto de aire
no afecte al comportamiento de las ondas aguas abajo del mismo.

Sistema de adquisicion de datos. Los pardmetros medidos durante los
ensayos son registrados, acondicionados y enviados a un ordenador para
su almacenamiento y posterior tratamiento.

Figura 2.24: Distribucidn de la temperatura en la pared exterior del sistema de escape
registrada con una cdmara termogrdfica.

ENTRADA

FILTRO

MEDIDOR DEL
GASTO DE AIRE

MOTOR 2T

- —

- “CARBURADOR
s AIRBOX cé

Figura 2.25: Representacion esquemdtica del sistema de medida de el gasto de aire
en banco motor.
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2.4.2. Medida de presion en el sistema de escape

El sistema de escape en motores de dos tiempos es muy importante debido
a que un sistema de escape optimizado para una condicién de operacion
especifica contribuye a mejorar hasta un 30 % la potencia del motor. Se ha
registrado la presién instantdnea en el interior del sistema de escape con el
fin de conocer el comportamiento del flujo en condiciones de funcionamiento
reales. La senal de presién instantanea en el interior de conductos es una
variable termodindmica que se registra con captadores piezoeléctricos o
piezoresistivos y que se obtienen experimentalmente con muy buena precision.
La senal de escape registrada en el ensayo es el resultado de un tren de ondas
que se origina a partir del pulso creado en la apertura del escape. Este pulso,
al viajar a lo largo del sistema de escape, produce reflexiones que configuraran
la evolucién temporal de la presién a lo largo de la geometria del sistema
de escape. Por otra parte, como los pulsos de presién viajan a la velocidad
local del sonido, y esta a su vez depende de la temperatura, la senal de presién
registrada tiene informacién de la transmision de calor en el sistema de escape.

La geometria del sistema de escape modifica significativamente el
funcionamiento del motor. Por una parte, el cono de este elemento ayuda
al barrido de los gases quemados que hay en el interior del cilindro. Por otra
parte, la forma geométrica del contracono contribuye a reintroducir la masa
que se ha cortocircuitado y, por ende, mejora el rendimiento de la retencién
mediante el pulso que proviene del cono convergente.

Puesto que uno de los objetivos de la presente tesis es evaluar el potencial
del modelo 1D para predecir el comportamiento de un motor de 2T de altas
prestaciones, seria interesante someter al cilindro del motor bajo diferentes
condiciones de funcionamiento. Esto puede conseguirse variando el régimen de
giro del motor y también, con el fin de tener mas diversidad de situaciones a
ensayar, se procedera a experimentar con cinco sistemas de escape. De esta
forma se consigue obtener una base de datos experimental significativa para
caracterizar el proceso de combustién. Una metodologia més detallada para
lograr este objetivo, se explicard en las secciones 2.4.3 y 4.3.

Una representacion esquematica de los sistemas de escape motor se
muestran en la figura 2.26, donde son detallados los datos basicos de geometria.
El escape ES#1 se usard para desarrollar las correlaciones para la combustion
en el capitulo 4. Las modificaciones geométricas experimentadas con este
sistema de escape se ha hecho, anadiendo diferentes conductos de seccion
constante, de igual diametro que se tiene en la salida de el cilindro y en la
entrada del sistema de escape motor.
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Diametro [mm]
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Figura 2.26: Representacion esquemdtica de los sistemas de escape. ES#5: arriba,
ES#1: abajo.

De esta forma un total de cuatro tubos de escape han sido ensayados. Estas
configuraciones son: (i) ES#1: Escape motor; (ii) ES#2: Escape motor més la
adicién de un conducto de 35 mm; (iii) ES#3: Escape motor més la adicién
de un conducto de 65 mm; (iv) ES#4: Escape motor més la adicién de un
conducto de 100 mm.

Por otra parte, el escape ES#5 que se muestra en la figura 2.26 se usard por
una parte para analizar los fenémenos ondulatorios en el interior del sistema
de escape en el capitulo 5, y ademads, se usara para validar las correlaciones
desarrolladas en el capitulo 4. Las diferencias obtenidas al usar diferentes
sistemas de escapes en el banco motor se muestran en la figura 2.27, donde
se observa el diferente comportamiento del motor a través de la variacion del
gasto masico de aire que trasiega el motor.

El sistema de escape configura el rango experimentado de regimenes de giro
debido a incompatibilidades en el proceso de combustién con las condiciones
en el interior del cilindro en el momento que cierra la lumbrera de escape y que
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Figura 2.27: Gasto mdsico medido usando diferentes configuraciones geométricas de
escape.

dependen, como ya se ha indicado, de la geometria del escape. No obstante,
existen regimenes de giro que se solapan y, de hecho, ha sido esta circunstancia
la que ha controlado el tamano del tubo adicional al modificar el sistema de
escape.

Por otra parte la eleccién de medir la presién en el sistema de escape
con un transductor piezoeléctrico, con la consiguiente pérdida de informacion
del nivel medio, responde a una problematica que surge al medir la presién
instantdnea en condiciones de flujo pulsante y caliente. En estas condiciones el
captador piezoresistivo, pese a que tiene su propio sistema de refrigeracion, no
es suficiente puesto que la existencia de gradientes térmicos en la membrana
del captador introduce errores en la medida, detectados debido a que éstas no
son repetitivas [5, 8]. Una posible solucién consiste en incorporar un segundo
refrigerador. Esto se usa de forma sistemadtica en colectores de escape en
motores de cuatro tiempos. En motores de dos tiempos es desaconsejable pues
la adicién de este segundo refrigerador modifica fuertemente la senal de presion
que se desea medir [5]. En el caso de captadores de presién piezoeléctricos,
no es necesario el uso de este refrigerador y el captador puede colocarse
a ras de tubo, y se puede determinar la presion en el punto de contacto
directamente con el gas sin que origine incertidumbres durante el proceso de
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medida. Finalmente el sistema de escape motor ES#5 fue instrumentado, a
lo largo de este, con cuatro captadores. Estas distancias, desde la salida de
la lumbrera de escape, son: 64 mm; 200 mm; 349 mm; y 471 mm. De esta
forma se monitorea el comportamiento interno del flujo. En el capitulo 5 se
hara un analisis de la transmision de calor por medio del modelo de calculo
unidimensional con asistencia experimental siguiendo esta filosofia.

2.4.3. Presion en el cilindro. Dispersién ciclica

Se describe en este apartado la medida de la presién instantinea en el
interior del cilindro, debido a que su conocimiento es de vital importancia
para analizar el comportamiento de un motor y, sobre todo, en el caso de que
éste sea de dos tiempos y de pequena cilindrada. La enorme influencia que
tienen los sistemas de admisién y de escape, en lo referente a combustible
cortocircuitado y cantidad de masa atrapada en el cilindro, sugiere el registro
de la presion instantanea en el cilindro para analizar la evolucién tanto del
proceso de barrido como del proceso de combustién.

Para registrar esta singular senal se ha colocado un transductor de presion
piezoeléctrico en la culata. Ademds, un codificador angular con un pulso de
referencia y 720 pulsos por revolucion fue conectado directamente al eje del
cigiienal para garantizar la correlacién angular [9].

Una circunstancia muy importante del proceso de combustién de los
motores de encendido provocado, y que se detecta en el diagrama indicador
del motor, es la aparicién del fendmeno de dispersién ciclica, es decir, las
variaciones que sufre este diagrama en los sucesivos ciclos. En la figura 2.28
se pone de manifiesto este fenémeno con medidas llevadas a cabo en el
motor en estudio. Una consecuencia inmediata es la légica reducciéon en
las prestaciones del motor, potencia y rendimiento, y el aumento sobre las
emisiones contaminantes. Siendo uno de los principales obstaculos a partir de
12000 rpm donde la dispersién ciclica aumenta de forma importante.

También se observa en la figura 2.28 que la dispersién ciclica de la presién
del cilindro, se presenta cuando esta es maxima. No obstante, es necesario
indicar que, pese a que haya una dispersion ciclica importante en el cilindro,
esta no se traslada a las senales medida en el sistema de escape y en el carter
tal y como se muestra en la figura.

Las causas de la dispersion ciclica han sido analizadas en motores de
encendido provocado de cuatro tiempos y de dos tiempos [10, 11], listdndose
en la tabla 2.1 los fenémenos que contribuyen de manera significativa [12].
Cada fenémeno, como se indica, afecta principalmente en fases diferentes del
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Figura 2.28: Dispersidn ciclica (acelerador abierto a 12500 rpm: interior del cilindro:
arriba, cdrter: en medio, escape: abajo).

proceso de combustion: desarrollo del frente de llama, su propagacion o su
extincion.

Existe en la literatura una vasta gama de estudios acerca de la dispersién
ciclica en motores de dos y cuatro tiempos bajo diversas condiciones de
funcionamiento [10, 13-16]. De forma resumida, estos estudios se centran
fundamentalmente en investigar el proceso de combustion desde dos puntos
de vista diferentes. El primero de ellos, desde una base principalmente
tedrica, consiste en determinar las causas del fenémeno, empleando técnicas de
visualizacién del frente de llama durante su origen y desarrollo. Persiguen, a
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Tabla 2.1: Causas de la dispersion ciclica en motores de encendido provocado
(Fuente: Heywood [12]).

Causa: Afecta en':
Energia de la chispa 1
Movimiento del nicleo de llama 1y3
Pérdidas de calor desde el niicleo hacia la bujia 1
Turbulencia local en las proximidades de la bujia 1
Composicién de la mezcla en las proximidades de la bujia 1
Composicién global de la mezcla en el cilindro 2y3
Turbulencia media en la cAmara de combustién 2y3
Caracteristicas del flujo en el interior del cilindro 3
Interaccién del frente de llama con la cdmara de combustién 3

T 1: fase previa al desarrollo del frente de llama
2: propagacién del frente de llama

3: fase final del proceso de combustién

su vez, contemplar el modelado del mismo. Desde un segundo punto de vista,
con una gran componente experimental, se analiza de forma estadistica las
consecuencias que la dispersién ciclica originan sobre pardmetros relevantes
de la evolucién de la presion en el interior del cilindro, tales como presién
méaxima o angulo en el que se alcanza dicha presion, ademéas de la influencia
de hacer modificaciones de parametros geométricos que afectan al proceso de
combustién, como se ha hecho en la seccién 2.4.2.

Los mismos fenémenos mostrados en la tabla 2.1 ocurren en el caso
de motores de dos tiempos, debiendo contemplar, ademads, la variabilidad
adicional que introduce el proceso de barrido, con especial relevancia en el caso
de que éstos sean de pequena cilindrada. Teniendo en cuenta los procesos que se
muestran en dicha tabla, estos se pueden clasificar en dos categorias: fenémenos
que ocurren en las proximidades de la bujia, que afectan principalmente a las
primeras etapas de la combustién (desarrollo del frente de llama), y fenémenos
cuyo impacto es a una escala fisica mayor que afecta el proceso principal del
propagacion del frente de llama. En este trabajo el andlisis en detalle de la
dispersion ciclica y su modelado quedan fuera del alcance de los objetivos
marcados.
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Por esta razén, en el andlisis del proceso de combustién, no se
contemplard de forma consciente la existencia de este fenémeno, a sabiendas
de las limitaciones que se derivan al actuar de esta forma. Por tanto, de aqui en
adelante, cuando se hable de la presién instantanea registrada en el interior del
cilindro, se estard haciendo mencién en realidad a la evoluciéon de la presién
de un unico ciclo. Para la eleccion de este ciclo se opta por el que presente
la evolucién temporal mas parecida a la obtenida al promediar 100 ciclos
consecutivos de funcionamiento de motor. En la seccién 4.3.3 se desarrolla una
metodologia para determinar este ciclo representativo, que es caracteristico de
una especifica condiciéon de operacion.

2.4.4. Presién en el carter

La presién del carter es la senal instantdanea obtenida en el interior del
mismo. Es registrada con un captador piezoresistivo. La elecciéon para hacerlo
con este tipo de captador y no usar un captador piezoeléctrico es para obtener
la presién absoluta, y puede hacerse debido a que los gradientes térmicos de la
mezcla son bajos. Ademads el contenido frecuencial de la sefial de presién del
carter es mas baja en relacion a la del escape; también se puede mencionar que
los valores obtenidos de presiéon no son elevados, con respecto a las maximas
obtenidas con el sistema de escape o mas aun en el cilindro.

Para registrar experimentalmente la presién en el interior del carter es
importante tomar en cuenta el efecto que imprime los elementos que estan en
el interior del mismo, como la biela y el cigiienal. En la figura 2.29 se muestran
las senales de presion registradas experimentalmente en el interior del carter
y lumbrera de transferencia.

Interior del carter Interior de la lumbrera de transferencia

1.75 = 1.75
1.50 1.50
FE T
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c J c
© ©
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Figura 2.29: Presion experimental: Interior cdrter: gris; En la lumbrera de
transferencia: negra. A 10000 rpm: Izquierda; A 12000 rpm: Derecha.
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En esta figura se observa las diferencias en la presion registradas producto
de la influencia que inducen la biela y el cigiienal que estdn en constante
movimiento. Esto se debe a que el volumen en el interior del cérter es muy
reducido, y la influencia de los elementos en constante movimiento afectan
la senal registrada con el captador que esta a ras del carter. Un indicativo
de lo comentado previamente, es que la presién registrada en el carter a la
apertura de la lumbrera de transferencia no disminuye, si no que continia
ligeramente aumentando en un periodo superior a 80° hasta que el piston
estd en el PMI. De esta forma, la presién experimental registrada en la
lumbrera de transferencia solo aumenta, por un periodo razonable, debido
a que cuando abre la lumbrera de transferencia, la presion en el interior del
cilindro es mayor, promoviendo ese ligero aumento posterior a la apertura
del la lumbrera de transferencia. De esta forma una solucién para registrar
de forma fiable la presién en el interior del carter, es obtenerla directamente
de la lumbrera de transferencia, ya que esta parte estd lo suficientemente
alejada para no ser afectada por los elementos en movimiento que albergan
el interior del carter. En la figura 2.30 se muestran por una parte, la presion
registrada experimentalmente en la lumbrera de transferencia, y por otra parte,
las presiones calculadas en la lumbrera de transferencia y en el interior del
cérter.

Las presién registrada en la lumbrera medida y modelada tienen un
importante ajuste. De esta forma, la presion del carter obtenida mediante la
simulacién fortalece la decisién de obtener la presion del cérter experimental
en la lumbrera de transferencia, ya que a la apertura de la lumbrera de
transferencia la presion en el carter modelada aumenta por un breve periodo,
debido a que la presién en el interior del cilindro es mayor en estos instantes.
Las oscilaciones que muestran las presiones registrada en la lumbrera de
transferencia, se deben a la geometria del captador piezoresistivo que incluye
un refrigerador que esta configurado geométricamente por un deposito de 0.9 cc
con un tubo de 5 mm de didmetro y una longitud de 45 mm. De esta forma
de aqui en adelante, como soluciéon a este problema, la presion del carter es
tomada de la lumbrera de transferencia.

Por otra parte, previamente se comenté que las oscilaciones de la presion
obtenida en la lumbrera de transferencia, se debian a la geometria del
refrigerador que es incorporado en el captador piezoresistivo. En la figura 2.31
se muestra la transformada de Fourier de la presién del carter experimental
medida en la lumbrera de transferencia.

En el eje de la ordenada se muestra la presion absoluta del carter y en el eje
de abscisas se representa la frecuencia. Esta figura muestra que las oscilaciones
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Figura 2.30: Andlisis de las presiones en la admisidn: Presidn experimental en la
lumbrera de transferencia: linea continua negra; Presion modelada de la lumbrera
de transferencia: linea discontinua gris obscura; Presion modelada en el interior del
carter: linea continua gris clara. A 10000 rpm: Izquierda; A 12000 rpm: Derecha.

de la presién del carter se debe a la frecuencia natural del refrigerador. La
informacién que se muestra corresponde a diferentes condiciones de operacién
que corresponden a: 10000, 11000 y 12000 rpm. Para el rango de frecuencias
significativas, se observa en la figura que a 900 Hz. las seniales muestran
resonancia, por la configuracion geometria del refrigerador del captador de
presion.

2.4.5. Influencia de la carburacién

Con el fin de analizar la influencia de la carburacion en las prestaciones
del motor, se ha llevado a cabo ensayos en banco motor modificando la
carburacién, que infiere cambios en la relacién aire combustible. En el
apartado 2.2.2.3 fue caracterizado, en banco de flujo, el efecto de la regulacién
de la carga por medio de la pérdida de carga en funcién de la posicién de la
mariposa.
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Figura 2.31: Presion del cdrter en el dominio frecuencia, obtenida experimentalmente
en banco motor.

Por otra parte, la carburacion se ajusta en estas versiones de motor cuando
se reemplaza un elemento que integra el motor por otro de diferente geometria;
Un ejemplo es cuando se cambia el sistema de escape por otro de diferente
configuracién geométrica. En la practica, para obtener siempre las maximas
prestaciones del motor, se corrige la carburacién incluso cuando se trata solo
de probar un silenciador 10 mm mas corto o mas largo de lo habitual. Por otra
parte, la relacién aceite—combustible en motores de dos tiempos es importante,
debido a la lubricacién entre el piston y las paredes del cilindro, para minimizar
el deterioro por friccién, que en el caso donde dicha relacién estd por debajo
del 4% se tiene poca lubricacién a partir de 12000 rpm, esto provoca que el
motor gripe, producto de las elevadas temperaturas y la friccién entre el piston
y las paredes del cilindro.

En la figura 2.32 se muestra la influencia de la carburacién sobre las
prestaciones del motor. Para modificar la relaciéon aire combustible se han
llevado a cabo ensayos en banco motor, modificando el chiclé del carburador.

En la parte izquierda de la figura 2.32 se muestra la variacion porcentual de
la pmi 6 potencia registrada en banco motor experimentando cuatro chiclés,
tomando como base el chiclé #3, con el cual el motor tiene buena lubricacion
entre el cilindro y el pistén. Los chiclés #1 y #2 conllevan que el motor trabaje
con un dosado més rico, es decir, que tenga mas lubricante en el interior del
cilindro; con el chiclé #4 el motor trabaja méas seco, es decir, con una relacién
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Figura 2.32: Andlisis experimental modificando la carburacion: izquierda; Presion de
escape registrada en banco motor modificando la carburacion: derecha.

aire combustible mas baja, por ende se tiene menos lubricante en el interior
del cilindro. El motivo de no experimentar un chiclé con el cual se tenga
un dosado inferior a los experimentados, se debe a que no se garantiza una
buena lubricacién, que puede causar que gripe el motor. En esta figura 2.32
se observa que cuando se experimentan diferentes carburaciones, la potencia
del motor tiene variaciones entorno al 2 %, salvo a 9500 rpm donde se tiene
una variacién del 4.42 % cuando se experimenta el chiclé #4. Por otra parte,
también se observa en la parte derecha de la figura 2.32 para las diferentes
carburaciones, que la presiéon de escape no se ve afectada; esto se debe a que
en la carrera descendente del piston, a la apertura de la lumbrera de escape,
la presién en el interior del cilindro es practicamente la misma.

2.4.6. Aplicaciéon a un motor de 2T de altas prestaciones

En este apartado se muestran los principales resultados experimentales
obtenidos en el motor de 2T de 125 cc de altas prestaciones objeto de este
trabajo de tesis. De igual forma, en los sucesivos capitulos se mostraran
mas resultados experimentales y del modelo de célculo unidimensional, que
son objeto de esas especificas secciones. En la figura 2.33 se muestran
resultados experimentales, que corresponden a dos diferentes condiciones de
funcionamiento, de las evoluciones de la presion instantanea registradas en
la admisién, en el interior del cilindro y del sistema de escape, que estan en
funcién del angulo de giro del cigiienal.

Ademsds se pueden apreciar importantes diferencias en estos ejemplos y se
discuten a continuacién. Hay diferencias entre las presiones del cilindro, cuando
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Figura 2.33: Presiones instantdneas de ensayos obtenidas en banco motor. cilindro:
superior izquierda; cdrter: superior derecha; escape:inferior izquierda y derecha.

aun no inicia la combustion. En la carrera ascendente, la presién obtenida a
12500 rpm es mayor frente a la registrada a 9500 rpm. Esto se debe a que,
a 12500 rpm, en el interior del cilindro se tiene mayor masa atrapada. De
esta misma forma la presion a 12500 rpm, al introducir mayor cantidad de
combustible, se mantiene por arriba respecto a la senal de obtenida a 9500 rpm
durante el proceso de expansién combustiéon debido a que en el interior del
mismo se libera més calor. Ademas, este efecto se puede observar el las graficas
de la parte de abajo de la figura, que corresponden a la presién de escape. La
senal registrada con el captador #2 estd en la parte izquierda de la figura,
y la presién registrada con el captador #4, que se ha obtenido en una parte
bastante alejada del cilindro, se muestra en la derecha de dicha figura. En
estas graficas los pulsos de presién difieren en amplitud. Se puede apreciar
que la senal registrada con los captadores #2 y #4, la presién instantanea a
12500 rpm tiene un valor medio superior a la obtenida a 9500 rpm. Esto se
debe, a que el gasto maésico en el interior del sistema de escape es mayor a
altas revoluciones y asi lo es la pérdida de carga en el escape.
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Por otra parte el proceso de compresion en el cilindro, en motores de dos
tiempos, comienza cuando el pistén cierra la lumbrera de escape. Aumentando
la presién durante la carrera ascendente del pistén, y estd presiéon no comienza
a descender hasta unos instantes después del punto muerto superior debido
al proceso de combustién. En la apertura del escape, la diferencia de presion
que hay entre interior del cilindro y la lumbrera de escape, origina la salida
espontanea de los gases quemados. Esto configura la presién de escape, cuya
evolucién posterior dependerd de los fenémenos de propagacion de ondas que
aparezcan en el mismo.

La variacién instantanea del volumen del carter es logicamente opuesta a
la del cilindro y, por esto, el proceso de compresién en el mismo comienza en
instantes en los que el pistén se encuentra entorno al punto muerto superior.
La presion en el carter deja de aumentar cuando el pistén, en su carrera
descendente, abre las lumbreras de transferencia que origina el paso del flujo
de mezcla fresca hacia el cilindro. De esta forma los gases de escape también
son evacuados por los de admisién.

Finalmente, se adelanta que en los capitulos 4 y 5 se muestran las
comparaciones entre los resultados medidos y modelados. Donde se analizaran
en mayor detalle las evoluciones de la presién, puesto que se dispondra de
asistencia adicional procedente del modelado.

2.5. Conclusiones

Se han presentado en este capitulo las distintas instalaciones que se han
usado para la caracterizacion experimental del los sistemas del motor de dos
tiempos de altas prestaciones que es objeto de este trabajo de tesis. Las
tareas experimentales hechas con las instalaciones experimentales del banco
de flujo, banco de impulsos y banco motor, han sido descritas, asi como la
instrumentaciéon y la metodologia seguida para registrar la medicién formal
del ensayo.

Se han presentado en primer lugar los resultados de la caracterizacion de
distintos elementos del motor en banco de flujo estacionario, en particular, el
airbox, el sistema de escape, el carburador, el disco rotativo y las lumbreras
del cilindro. Estos resultados han servido para caracterizar la pérdida de carga
que introduce cada elemento y, lo que es més importante desde el punto de
vista del objetivo de la tesis, para suministrar informacion necesaria para los
modelos tedricos.
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A continuacién se ha descrito la instalacion del banco de impulsos asi como
la metodologia de ensayo puesta a punto para caracterizar el sistema de escape
y airbox en esta instalacion. Esta informacién experimental serd de gran ayuda,
para ajustar el modelado geométrico unidimensional del sistema de escape y
airbox.

La ultima instalacién utilizada ha consistido en un banco motor, disenada
especificamente para proporcionar informacién empirica en el desarrollo
experimental de la presente tesis. En el banco motor se han llevado
a cabo ensayos en combustion, y se han definido todos los sistemas
auxiliares de medida para controlar y registrar las variables caracteristicas
de funcionamiento de un motor de altas prestaciones. Se ha descrito la
instrumentacion que se ha usado para registrar las medidas en banco motor, la
cual fue usada para medir variables medias e instantdneas, que proporcionan
informacién de la fluidodindmica interna del motor.

Relacionado con la medida de la presion en el interior del cilindro de un
motor de dos tiempos de estas caracteristicas, se ha descrito el fenémeno de
la dispersién ciclica caracteristico en estas versiones de motor. Asi como el
criterio adoptado para determinar, el ciclo representativo de, la presién en el
interior del cilindro.

En cuanto a la presién del carter, se ha propuesto una solucién alternativa
para obtenerla de forma fiable. Esta se ha tomado directamente de la lumbrera
de transferencia, debido al inconveniente que representa medir directamente
en el carter, como lo indica el andlisis mostrado.

Se ha verificado que modificaciones en la carburacion dentro de rangos
razonables no introducen diferencias en la evolucién de las presiones medidas
en carter y sistema de escape.

Se han experimentado diferentes condiciones de operacién en banco motor.
En particular las presiones instantdneas medidas en los diversos sistemas del
motor, ademds de las temperaturas medias en distintos puntos de medida y
el gasto masico de el aire, que serdn las variables de funcionamiento que se
compararan con las obtenidas con los diferentes modelos que en los siguientes
capitulos se describen.
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3.1. Introduccién

En este tercer capitulo, se debe empezar por tratar de describir y analizar
los diferentes fenémenos termofluidodindmicos que aparecen en el flujo que
atraviesa un motor de 2T de altas prestaciones con el fin de proceder
posteriormente a su modelado y validacién. Estos procesos comprenden, entre
otros, la variacion en la cantidad de movimiento del fluido, la transmisién de
calor y la friccion del fluido con las paredes que lo confinan, y su procedimiento
de calculo depende fundamentalmente del elemento en el que se encuentre el
gas en el interior del motor. Las ecuaciones que gobiernan la solucién de las
variables del flujo dependen entonces de la variable temporal y del nimero de
dimensiones espaciales con el que se juzgue necesario resolver el problema.

Salvo en el cilindro, no es habitual debido a las dimensiones tipicas que
conforman la geometria de un motor de dos tiempos, que aparezcan elementos
donde el patrén del flujo llegue a ser bidimensional o, mas atn, tridimensional.
Asi, el método resolutivo se puede clasificar en dos grandes grupos en funcién
de si dicho elemento posee una dimension geométrica preferente frente a las
otras dos o si, por el contrario, no existe dicho predominio. Dentro de los
primeros, que se denominaran unidimensionales, se encuentran los ¢ onductos
que componen gran parte de los sistemas de admisién y escape, mientras que
en los segundos, cero—dimensionales, estarian incluidos el cilindro, el carter y
diversas camaras que aparecen en los sistemas de admisién o escape.

Por un lado, la evolucién de un flujo compresible en elementos
unidimensionales de un motor alternativo se produce de forma no estacionaria,
dando lugar a fenémenos de propagacién de ondas que pueden ser
aprovechados, si el disefio de estos elementos es adecuado, tanto para mejorar
las prestaciones como para reducir las emisiones contaminantes alcanzables
por dicho motor. Por otro lado, es inmediato colegir la importancia que tiene
el andlisis de los fenémenos que aparecen en los elementos cerodimensionales,
en particular en el cilindro donde el calor liberado por el proceso de combustién
es fundamental para la realizacién de trabajo, junto con la existencia de
transmisién de calor en el interior del mismo. Por tltimo, el proceso de barrido,
con un patrén de flujo claramente tridimensional, debe ser tratado con cautela
a la hora de aplicarlo a un elemento cerodimensional.

Existe una amplia variedad de métodos a la hora de resolver las
ecuaciones del flujo compresible unidimensional que pueden clasificarse segiin
las hipétesis basicas adoptadas [1]. De esta forma, si se adopta la hipétesis
de que las ecuaciones del flujo pueden ser linealizadas, despreciando los
términos superiores en la velocidad del fluido y suponiendo que todas las
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transformaciones son isoentrépicas, el proceso de resoluciéon se basa en una
metodologia lineal. Por el contrario, si se resuelve la ecuacién de conservacion
del momento cinético de forma completa en cuanto a términos en lo que
a velocidad del fluido se refiere, el planteamiento se convierte en no lineal.
Este, a su vez, se puede clasificar segin el tratamiento que se haga sobre
la ecuacién de conservacién de la energia. Asi, si se desprecian los términos
que contemplan la transmision de calor y la friccién con la pared del
conducto, se estard resolviendo el flujo homoentrépico, mientras que con flujo
no homoentropico, estos términos deberan ser introducidos. Por tltimo, se
han desarrollado ultimamente los métodos hibridos que aplican las diferentes
metodologias en funcién del elemento que calculan con el fin de aprovechar las
ventajas de unos y otros.

En elementos donde la hipétesis de la unidimensionalidad del flujo sea
demasiado restrictiva, se debe contemplar la resolucién de las ecuaciones
del flujo de acuerdo con condiciones de contorno aceptables. Es obvia la
importancia que tiene la resoluciéon de estas condiciones de contorno si se
pretende obtener resultados precisos mediante una simulacion por ordenador
del comportamiento de un motor de combustion. Por un lado, porque
habra casos en los que repercuta sobre la interaccién entre un elemento
unidimensional con uno cerodimensional y, por otro, por la implicacién que
dicho célculo conlleva sobre los fendmenos de reflexiéon y transmisién de ondas
en el interior de los elementos unidimensionales.

3.2. Procesos termofluidodinamicos internos en mo-
tores de 2T

En un motor de combustién interna alternativo, el proceso de combustion
desarrollado en el cilindro es el desencadenante tanto de la produccién
de trabajo 1util como de la generacién de emisiones contaminantes. Podria
entonces parecer suficiente analizar unicamente los procesos fisicoquimicos
que sufre el fluido en el interior del cilindro para obtener la informacion
necesaria a la hora de disenar estos motores. Esta circunstancia serfa vélida si
no concurriesen las siguientes circunstancias:

e Condiciones iniciales. Se desconocen a priori las propiedades ter-
modinamicas a las que se encuentra el fluido en el instante en el que
se procediese a realizar el calculo de su evolucién temporal en el interior
del cilindro.
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e Proceso de renovacion de la carga. El cilindro no se comporta siempre
como un sistema cerrado a lo largo de una vuelta de cigiienal sino
que, con el fin de reemplazar los gases quemados producidos durante
el proceso de combustién con mezcla fresca, es necesario disponer de
sistemas de admisién y escape con los que interacciona el cilindro, siendo
esta circunstancia de vital importancia en el caso de un motor de 27T.

Asi pues, se concluye que el analisis del comportamiento de un motor de
combustién no puede reducirse unicamente al modelado del cilindro, y que
durante el estudio de los procesos que tienen lugar en el interior del cilindro,
como focos de trabajo 1til y emisiones contaminantes, no se debe ignorar el
proceso de renovacién de la carga, en el que se encuentran involucrados los
sistemas de admisién y de escape. Por esto, a continuacién se describen los
procesos termofluidodindmicos a los que se ve sometido el gas en el interior de
un motor de dos tiempos de pequena cilindrada, tanto al atravesar los sistemas
de admisién y escape como las transformaciones que tienen lugar en el cilindro.

Debido a la naturaleza del funcionamiento de un motor alternativo, el
flujo de gas que atraviesa estos sistemas no se produce de forma estacionaria.
La definicion de un flujo no estacionario, o pulsante, se refiere a que las
propiedades del fluido, tales como presion, velocidad y temperatura, varian
en funcién del tiempo, siendo esta variacién periddica en el caso en el que el
motor se encuentre estabilizado en un punto de funcionamiento.

En el caso del sistema de escape, es la rapida apertura de la lumbrera de
escape, con la consiguiente descarga del cilindro, el origen del comportamiento
pulsante del flujo que atraviesa dicho sistema. En el sistema de admisién, una
onda de succién aparece como consecuencia del aumento del volumen del carter
durante la carrera ascendente del pistén.

Estos pulsos de presién, originados ciclicamente en cada vuelta de giro
del cigiienal, se propagan a lo largo de cada uno de los sistemas hacia los
extremos abiertos a la atmodsfera, reflejandose y transmitiéndose en funcién
de los distintos elementos con los que se encuentren. Debido a la forma y
dimensiones tipicas de los sistemas de admisién y escape, la naturaleza de
estos pulsos corresponde con suficiente grado de similitud al campo de las
ondas planas [2], de forma que el flujo puede considerarse en su interior como
unidimensional. Es usual adoptar esta hipdtesis en este tipo de cdlculos pues
reduce en gran medida el volumen de célculos a realizar y el consiguiente
tiempo de computacién [3]. La velocidad de propagacién de la perturbacién
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por el conducto responde a la siguiente expresién [4]:

~y—1
2 +1 5
= —0 | 122 <p> T o1 (3.1)

v—1 2 Po

donde ag es la velocidad del sonido en el medio sin alterar, pg es la presién del
medio sin alterar, y p la presién del medio afectado por la perturbacion.

Se deduce entonces de esta expresion que la velocidad de la perturbacion
no es constante, sino que depende de la relacién p% y resulta mayor en las
zonas de mayor presion. Los puntos inicial y final de la perturbacion tienen
la misma velocidad y, por tanto, la duracién de la perturbacion es constante.
Como consecuencia de la diferencia en la relacién de presiones existente en la
perturbacién, la velocidad de los diversos puntos de la misma sera distinta,
deformando la onda a medida que progresa por el tubo.

Un aspecto importante aparece cuando una onda llega a una singularidad
donde deja de comportarse de manera unidimensional. Entonces, el tratamien-
to de las ecuaciones que gobiernan el comportamiento del flujo debe realizarse
de acuerdo con las limitaciones que establezca dicha condicién de contorno.

Por su aplicacién inmediata en condiciones que aparecen en los sistemas
de admisién y escape en el campo de los motores de combustion interna
alternativos, se muestran en la figura 3.1, como se observa en [3], los casos
en los que una onda de sobrepresion se refleja en un extremo abierto o en
uno cerrado. La teoria de ondas establece que la onda reflejada en el extremo
abierto sera la imagen especular de la onda incidente en ausencia de energia
emitida al exterior, lo cual no es rigurosamente cierto pero si presenta una
aproximacion suficiente para el caso aqui considerado. Por el contrario, la
onda reflejada en el extremo cerrado tendra la misma magnitud y signo que
la incidente, si bien se propagara en sentido opuesto.

Es licito pensar que durante la propagacién de estas ondas en el interior de
conductos apareceran fendmenos disipativos que modifiquen en cierta medida
su forma. Estos fendmenos se corresponden con la friccién del gas con la pared
interna del conducto y la transmisién de calor puesta de manifiesto como
consecuencia de la diferencia de temperaturas entre el gas y dicha pared. En
el caso del sistema de admision, este ultimo no tiene demasiada relevancia
por la escasa magnitud del gradiente de temperaturas, sin embargo, en el caso
del sistema de escape, este término adquiere una importancia significativa
que deberd ser tenida en cuenta en la resolucion de las ecuaciones, como
posteriormente se vera en el capitulo 5.
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distancia

Figura 3.1: Onda de presion reflejandose en un extremo abierto (izquierda) y cerrado

(derecha).

Para concluir con los procesos termofluidodindmicos que influyen sobre el
comportamiento de los gases en el interior de los sistemas ajenos al cilindro,
cabe destacar que en un motor de dos tiempos de pequena cilindrada, donde
la apertura y el cierre de la lumbrera de escape estan controlados por el propio
movimiento del pistén, la existencia de ondas reflejadas y transmitidas, que
tienen su origen en la onda incidente creada debido al escape espontaneo de
los gases del cilindro, condiciona la evolucién de la presién en la lumbrera
de escape y, por consiguiente, sobre el proceso de barrido y el fenémeno de
cortocircuito. Asi pues, el disefio del sistema de escape es de vital importancia
a la hora de determinar las prestaciones y las emisiones contaminantes que
dicho motor alcanzard. Un comentario semejante se podria formular respecto
al sistema de admision, aunque en este caso las consecuencias no tienen un
efecto tan critico o cuantitativo como en el caso del escape.

Relacionado con los procesos termodinamicos a los que se ve sometido el
gas en el interior del cilindro, cabe remarcar por un lado las transformaciones
que ocurren debido al proceso de combustién, y por otro la transferencia de
calor desde el gas hacia las paredes de la culata, el cilindro y el pistén, tanto
durante la carrera de compresién como en la de expansion. La determinacién de
ambas, junto con el conocimiento de las propiedades del gas en el punto inicial
del ciclo cerrado, permite conocer la evoluciéon de la presiéon en la camara,
asumiendo ciertas hipétesis, y asi, determinar el trabajo realizado en el ciclo
termodinamico.

Ademds del andlisis del ciclo cerrado y segin se ha comentado
anteriormente, es necesario resolver la interacciéon del cilindro tanto con el
sistema de admisién como con el de escape. Se refiere como proceso de barrido
a este periodo en el que las lumbreras de transferencia y escape se encuentran
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simultdneamente abiertas y se lleva a cabo la sustitucién de los gases quemados
procedentes de la combustién por mezcla fresca. En motores de barrido por
carter y con el diagrama de distribucién simétrico, es deseable que, para
obtener un buen proceso de barrido y evitar el fendmeno de cortocircuito,
concurran las siguientes circunstancias:

e La presion en el sistema de escape debe ser menor que la del cilindro
durante la evacuacién de los gases quemados para favorecer el proceso de
barrido. Esto también se logra con la geometria del sistema de escape.
El cono del escape motor genera una depresién, como se observa en
el extremo abierto de la figura 3.1, que ayuda al barrido de los gases
quemados a la apertura de la lumbrera de escape.

e Una vez los gases quemados han sido reemplazados, la presién en
el escape debe ser equivalente a la del cilindro para evitar la salida
de mezcla fresca del mismo y reducir el riesgo de cortocircuito. El
contracono del sistema de escape, como se observa en el extremo cerrado
de la figura 3.1, es un paliativo de la masa cortocircuitada.

e La presion en el carter debe ser en todo momento, mientras las lumbreras
de transferencia estan abiertas, superior a la existente en el cilindro para
permitir la entrada de mezcla fresca al mismo, y evitar reflujos al interior
del carter.

e La presién en el sistema de admision debe superar la del carter cuando
se encuentre abierto el dispositivo que une ambos elementos.

Es dificil que estas circunstancias se cumplan en cualquier condiciéon de
operacion del motor y en cualquier instante angular, debido a que el proceso
de barrido en el interior del motor se llevan acabo en tiempos muy cortos.
Dando lugar a la aparicién de reflujos. De hecho, siguiendo la clasificacion
propuesta por Heywood y Sher [5], se pueden distinguir entre tres tipos de
reflujos:

Tipo I. Dependiendo del dispositivo utilizado para unir el conducto de
admision con el carter, pueden aparecer reflujos de mezcla fresca recién
admitida al carter hacia el sistema de admision. Si la admisién se lleva a
cabo mediante la apertura y cierre de una lumbrera con la falda del
pistén, a bajo régimen de giro se dispone de tiempo suficiente para
llenar el carter de mezcla fresca y aparecen reflujos cuando el pistén
comienza su carrera descendente porque todavia la lumbrera de admisién
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permanece abierta. Este circunstancia se trata de evitar mediante la
utilizacién de un sistema de admision por laminas, cuyos cierres y
aperturas estdan gobernados por las presiones existentes aguas arriba y
abajo de las mismas. No obstante, con esta solucién no se asegura la total
eliminacién de este tipo de reflujos puesto que la inercia de los pétalos
de la caja de laminas puede ocasionar que ésta no cierre aun cuando la
presién aguas abajo sea mayor que aguas arriba.

En motores de altas prestaciones que es el caso que ocupa, el régimen
de giro estd en torno a 9500~14000 rpm. La inercia de los pétalos a
la apertura y cierre de la caja de laminas representa una desventaja.
Por una parte es debido a la baja respuesta de apertura de los pétalos
que ofrece una resistencia al flujo del aire al interior del carter, y por
otra parte a elevados régimenes de giro la inercia de los pétalos ocasiona
que no cierre ésta en la carrera descendente del pistén, dando lugar a
reflujos que cuantitativamente son nada despreciables. Una solucion es
el uso del disco rotativo como valvula por el lado de la admisién. De esta
forma la apertura y cierre hecha con el disco rotativo estd gobernada por
el movimiento giratorio del cigiienal. Aun asi esto no es suficiente para
evitar los reflujos masicos, no obstante pueden ser menores dependiendo
de la configuracion geométrica del disco rotativo y de la condicién
de operacién del motor. Por ejemplo para un disco rotativo con una
configuracién, de apertura y cierre, optimizada para un régimen de giro
de 12500 rpm para que los reflujos sean bajos y la entrada de la mezcla
al carter sea mayor. La respuesta dindmica de apertura y cierre del
disco rotativo, representa un ventaja frente a las otras valvulas antes
mencionadas que se usan en sistemas de admisién. El disefio optimizado
a 12500 rpm, a 9500 rpm no representa la misma ventaja en cuanto a
los reflujos maésicos. Esto se debe, a que la velocidad lineal del pistén
es mas baja y la ventaja de mantener abierta el disco rotativo, por
breves instantes al inicio de la carrera descendente del piston, a 9500 rpm
produce reflujos nada despreciables.

Tipo II. Cuando el régimen de giro del motor es inferior al de disefio, el
pulso de sobrepresién procedente del sistema de escape llega al cilindro
muy pronto, cuando todavia se estd realizando el proceso de barrido.
Esto conduce a la aparicion de reflujos en la lumbrera de escape y esta
introduccién de gases en el cilindro origina un aumento de la presién en
el mismo que supera la existente en el carter. Como consecuencia, tiene
lugar también la aparicién de reflujos de mezcla fresca y gases quemados
a través de las lumbreras de transferencia desde el cilindro hacia el carter.
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Tipo III. A elevado régimen de giro del motor, el tiempo disponible para
que se vacie el cilindro durante el escape espontaneo no garantiza una
reduccién suficiente de la presién en el mismo. Por tanto, en el momento
en el que se produce la apertura de las lumbreras de transferencia, la
presién en el interior del cilindro supera la del carter y existird un reflujo
inicial de gases quemados hacia el carter, que tendra que encargarse
posteriormente de volver a introducir en el cilindro. Este tipo de reflujo
es tipico en motores de altas prestaciones, no obstante, el 6ptimo disenio
del carter ayuda a reducir la acumulacién de estos gases que provienen
del cilindro.

Para la resolucién del ciclo termodindmico, como se ha comentado
anteriormente, es necesario conocer no sélo la cantidad de masa atrapada en
el cilindro en el momento en el que cierra la lumbrera de escape, sino también
la proporcién existente de gases quemados y mezcla fresca. En la figura 3.2 se
visualiza de forma gréafica la situacion de las diferentes masas que evolucionan
por el cilindro en un ciclo real del motor [6], donde se define la masa de
referencia, m,.r, como la masa que cabria en el cilindro con el pistén situado
en el punto muerto inferior con unas condiciones de presiéon y temperatura de
referencia.

\
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m ret
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A 4
A 4 A 4
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Figura 3.2: Diagrama de flujo en un motor de 2T.

Para poder referirse a este balance maésico, es usual encontrar en la
literatura una serie de coeficientes, que caracterizan el barrido, que seran
utilizados posteriormente en este documento y que cuantifican los procesos
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y fenémenos ya descritos. Siguiendo la nomenclatura de Payri y Desantes [7],
éstos son:

Coeficiente de admision. Se define como la relaciéon entre la masa
suministrada por el cdrter, que entra al cilindro a través de las lumbreras
de transferencia, y la masa de referencia, y evalia el funcionamiento de
la bomba de barrido:

Rg = Msum (3‘2)
Myef

Coeficiente de carga. Se define como la relacién entre la masa retenida,

que es la parte de la masa suministrada que no se ha cortocircuitado
hacia el escape, y la de referencia:

ng = et (3.3)
Myef

Rendimiento de la retencién. Es la relacion entre la masa retenida
respecto a la suministrada. Se puede obtener a partir de los
dos coeficientes anteriores y evalia el fenémeno de cortocircuito,
proporcionando un valor unidad si no existiese este fenémeno:

Mret NS
Msum Rgs

Nret = (3.4)

Rendimiento del barrido. Es la masa retenida dividida por la masa de
carga, que esta ultima es la masa atrapada, es decir, la suma de la masa
retenida y de los gases residuales no evacuados. Cuantifica la fraccién
de mezcla fresca respecto de la total que queda atrapada en el cilindro;
Proporcionando un valor unidad si se lograse evacuar todos los gases
residuales:

Meyet Meyet

N = = (3.5)

Mear Myet + Myes

Coeficiente de llenado. Es la relacion de la masa total atrapada en el
cilindro frente a la masa de referencia:

mcar

m = (3.6)

Myef

Teniendo en cuenta las expresiones del coeficiente de carga y el
rendimiento del barrido puede obtenerse una relacién entre el coeficiente
de llenado, el rendimiento del barrido y el coeficiente de carga:
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M My =18 = Nret s (3.7)

Con esta expresion conociendo tres coeficientes, debido a la relacién entre
ellos, es posible conocer los dos restantes. En resumen estos coeficientes
nos permiten comparar distintos motores o distintas condiciones de
funcionamiento. Los rendimientos y coeficientes de barrido presentados,
seran usados para comparar diferentes condiciones de operacién en la
secciéon 5.6, para el motor en estudio y con el fin de analizarlos en mayor
detalle.

3.3. Modelos aplicables al estudio

El céalculo tedrico de los procesos termofluidodinamicos en motores de
combustién interna alternativos, tanto en el interior del cilindro como a través
de los colectores de admisién y de escape, ha sido muy utilizado desde hace
varias décadas. Sin embargo, con la aparicién de ordenadores cada vez més
potentes, el modelado por ordenador de los procesos relacionados con la
renovacién de la carga en motores se ha convertido en una de las herramientas
mas utiles para el diseno de colectores y otros elementos de los sistemas de
admisién y de escape.

La utilizacién conjunta de modelos de calculo con ensayos experimentales
constituyen la mejor manera de abordar estos problemas. Los modelos
permiten conocer variables del proceso que son dificiles de medir y ademaés se
pueden realizar amplios estudios con costes y tiempos reducidos, conduciendo
a la optimizacién de sistemas. A pesar de todo, los modelos tedricos siguen
necesitando de datos de ensayos experimentales, por una parte, para el proceso
de ajuste del modelo a un caso real de motor, y por otra, para el desarrollo
del propio modelo.

Antes de exponer los modelos matematicos mas usados para el calculo de
los procesos de combustién y renovacién de la carga en MCIA se marcara la
diferencia semantica entre modelado o modelizacién, y simulacién. Se entiende
por modelado la identificacién de un modelo fisico para un fenémeno
real a través de un sistema de ecuaciones, normalmente de conservacion,
con el cual se pueden calcular las variables de salida a partir de las de
entrada. La simulacién consiste en estudiar de manera empirica como actian
las variables de salida a partir de las de entrada, sacando una ley de
comportamiento. En este dltimo caso se obtiene una funcién de transferencia
que servird solamente en condiciones similares en las que ha sido obtenida.
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Los resultados asi proporcionados son dificilmente generalizables. Ademaés, las
simulaciones no dan informacién de lo que ocurre en el interior del sistema.

Parece claro que el modelado es mucho mejor que la simulacién. Sin
embargo, hay muchos fenémenos que no son suficientemente conocidos como
para establecer leyes de comportamiento, y es necesario recurrir a simulaciones.
En el capitulo 4 se simulard el proceso de la combustién por medio de la funcién
de Wiebe. Mediante esta funcién se pueden obtener leyes de liberacién de calor
durante el proceso de combustion. La frontera entre el modelo y la simulacion
no esta tan clara ya que hay modelos que plantean hipotesis simplificadoras
tan importantes que los acercan mas a la simulacién que al modelado.

Los modelos se pueden clasificar segtin diferentes criterios. Cabe la
siguiente clasificaciéon de los distintos modelos utilizados para estudiar los
procesos que ocurren en el interior de los motores de combustion interna:

e Segin el objeto del modelo se distinguen los modelos de diagnéstico
de los predictivos, dependiendo de su capacidad para reproducir los
fenémenos que ocurren en la realidad precisando o no de informacién
experimental.

e Segin las dimensiones del espacio consideradas se pueden distinguir
los no dimensionales o cero dimensionales, en los que el sistema a
estudiar estd representado por las condiciones de un sdlo punto, los
unidimensionales que consideran sélo la variaciéon de las propiedades
a lo largo de una dimension y los multidimensionales, que pueden ser
bidimensionales o tridimensionales.

e Segun el proceso de resolucion respecto a la variable temporal. Asi puede
haber modelos estacionarios que no consideran variaciones temporales,
cuasiestacionarios en donde el modelo permite calcular sucesivos estados
estacionarios. Por ltimo, se encuentran los modelos no estacionarios que
tienen en cuenta las leyes de variacion en el tiempo.

e Segin el ndmero de especies que intervienen en el cédlculo. De-
nominandose modelos monoespecie, si el cdlculo se resuelve para una
unica substancia, o multiespecie, en caso contrario.

e Una ultima distincién se puede hacer entre los modelos que calculan los
procesos de forma isentrépica llamados homentrépicos y los que permiten
el calculo de procesos irreversibles llamados no homentrépicos. En el
caso del modelado de la renovacion de la carga de motores los procesos
irreversibles que se pueden encontrar son la transmision de calor y los
rozamientos.
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Entre los modelos més empleados en el calculo del proceso de renovacién
de la carga en MCIA pueden destacarse por orden de antigiiedad los de llenado
y vaciado, los de accién de ondas y los multidimensionales. En los primeros,
cuyo proceso resolutivo se detallard en el siguiente apartado, se asocian los
colectores y cilindros del motor a depdsitos interconectados que se llenan y se
vacian por efecto de la variacién de volumen de los cilindros. Estos modelos
suelen ser de diagnéstico, no dimensionales y no homentrépico.

Los modelos de acciéon de ondas han sido los méas ampliamente utilizados
porque permiten el calculo de los fenémenos ondulatorios en los colectores de
admisién y de escape. Segun la clasificacién anterior, el modelo de accién
de ondas es un modelo de diagnéstico unidimensional, no estacionario y
normalmente no homentrépico. El modelo de accion de ondas se viene
empleando desde los anos 40 del siglo pasado ya que pueden resolverse casos
sencillos de manera grafica [8, 9]. Pero ha sido a partir de los anos 60 del
siglo pasado con la apariciéon de los ordenadores cuando estos modelos se han
extendido.

En ultimo lugar, los modelos multidimensionales permiten el célculo en
todos los puntos del sistema a estudiar en régimen no estacionario, teniendo en
cuenta todo tipo de irreversibilidades. Sin embargo, la utilizacién de este tipo
de modelos ha sido hasta ahora limitada a elementos singulares de los sistemas
de admisién y de escape y en la mayor parte de los casos en estacionario, debido
a problemas de limitacién por tiempos de cdlculo excesivos. No obstante, a
medio plazo, cuando la potencia de los futuros ordenadores lo permita, el
modelado tridimensional es el modelo que se impondra. De momento, lo que
han hecho algunos autores [10, 11] es utilizar conjuntamente los modelos de
accién de ondas y los tridimensionales de forma acoplada, de manera que los
primeros se emplean en los conductos y los segundos en los elementos en los
que el flujo no es unidimensional, existiendo un intercambio de informacién
entre ellos durante el proceso de célculo.

3.3.1. Modelos de llenado y vaciado

Los elementos analizados con este tipo de modelos, como se ha adelantado
anteriormente, son tratados como sistemas sin dimensién (modelo no
dimensional o cerodimensional), es decir, fisicamente se corresponderian con
un volumen cuyas propiedades termodinamicas son uniformes en cada punto
del interior. Sobre estos elementos se aplican la ecuacién de continuidad y
el principio de conservaciéon de la energia. Son modelos cuasiestacionarios
puesto que en el proceso de resolucién suponen que las condiciones de
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contorno permanecen constantes con el tiempo, si bien en el siguiente instante
de célculo estas condiciones pueden cambiar. Asimismo, se supone que las
transformaciones que sufre el fluido son reversibles, si bien se permite el
intercambio de calor y trabajo con el entorno.

Sus principales ventajas son su rapidez de calculo asi como el bajo coste
computacional asociado. No obstante, por el hecho de ser cerodimensionales,
no pueden tener en cuenta los fenémenos ondulatorios que pudieran aparecer
en el elemento a estudiar. Estas circunstancias hacen que estos modelos sean
apropiados en los siguientes casos:

e Cuando los pulsos de presion o rarefacciéon que atraviesan el elemento y
que son originados en el cilindro sean de pequena amplitud, lo cual suele
ocurrir en colectores de admision y escape de motores lentos.

e En el caso en que no exista en el elemento ninguna direcciéon de
propagacion de ondas predominante, circunstancia que ocurre en el caso
de cilindros o bien en colectores o parte de colectores de disefio compacto.

3.3.1.1. Ecuaciones generales

En este apartado se presenta el proceso de resolucion empleado en sistemas
analizados segin un modelo de llenado y vaciado. En un determinado instante
de calculo, se suponen conocidas las propiedades termodinamicas en el interior
del sistema y los gastos entrantes o salientes de conductos conectados al
sistema. A continuacién, se pretende calcular las propiedades del sistema en
el instante siguiente teniendo en cuenta el balance de masa y de energia.

El balance de masa contabiliza la variacion de la masa de gas en el sistema
en funcién de las aportaciones de las distintas ramas que en él confluyen
durante el intervalo de integracién, que mateméticamente se expresa:

dme =Y dme — Y dm, (3.8)

donde los subindices e y s denotan el niimero de ramas entrantes y salientes,
y el calculo de dichas masas puede realizarse puesto que se conocen los gastos
maésicos por cada una de las ramas y el intervalo de integracion:

dme = medt (3.9)

El balance de energia en el sistema se plantea aplicando el primer principio
de la termodindmica para sistemas abiertos, que en forma diferencial tiene la
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siguiente expresion:

2 2
d(meuc) = 6Q + 6W + Y (he + 02) dme - (hs + 2) dms  (3.10)

Es decir, la variacién de energia interna, d{(mcu.), en el sistema se obtiene
a partir del balance del calor, 6Q, y del trabajo, dW, intercambiados con el
entorno y las entalpias totales entrantes y salientes por las ramas del sistema.
Ademas, puesto que el sistema no tiene dimensién, se considera nulo el término
cinético del fluido en su interior, y por tanto la entalpia total del fluido saliente
serd precisamente la del sistema:

02
he + 5 = he (3.11)

En el caso de que el sistema modelado esté formado por un pistéon que
permita una variacién de volumen del mismo, como podria ser el caso del
cilindro o del carter, se puede computar el trabajo intercambiado con el entorno
mediante la siguiente expresion:

SW = —p.dV, (3.12)

Sustituyendo las expresiones 3.8, 3.11 y 3.12 en 3.10, se obtiene:
cz
d(meue) = 0Q — pdVe, + 261 (he + 2) dme — he 261 dme — dm, (3.13)

Diferenciando el primer término y agrupando los sumatorios se llega a:

2
Ce

UedMe + Medue = 0Q — pedVe + Z (he + 5

— hc) dme + hedme  (3.14)

y reagrupando términos:

2
(te — he)dme + medue + pedVe = 6Q + ) | (he + % — hc> dme  (3.15)

Considerando ahora la expresion de la energia interna para el caso de un
gas ideal y la definicién de la entalpia:

u=c,T (3.16)
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h=u+pv (3.17)

La ecuacion 3.15 quedara de la siguiente forma:

2

— pevedme + mecydT, + pedVe, = 6Q + Z (he + %e — hc) dme (3.18)

y dividiendo por el producto de la presién y el volumen del sistema (p.V.), y
teniendo en cuenta la ecuacién de estado de los gases perfectos (pV = mRT),
se llega a:

2

dm. c,dT. dV. Q 1 < c >
— vy = + he + = — he | dme 3.19
Me RT. Ve pVe PV Z 2 ( )

¢ e

Teniendo ahora en cuenta la relacion de Mayer y la definicién del coeficiente
adiabatico:
R=cp—cy (3.20)

v=—= (3.21)
la ecuacién 3.19 puede escribirse de la siguiente forma:

dm 1 dT. dv. § 1 2
Te L Ve 0@ Z(he-i-ce—hc)dme (3.22)

me v—11T; Ve a PeVe Ve

2

En donde el primer término de la expresion se puede integrar directamente,
pero no el segundo, cuyas integrales serd necesario evaluarlas numéricamente:

1
Vea me1 (Tc2)“"1 12 0Q 21 ( c? )
in — = + he + < — he | dme (3.23
<Vc1 mea \ Ter 1 peVe  J1 peVe Ze: 2 (3.23)

El proceso de resolucién supone una variacion lineal entre el estado 1 y
2 de las funciones que aparecen en el segundo término de la ecuacién 3.23
y, asi, resolver dichas integrales usando el teorema de valor medio. Este
proceso resolutivo ha de ser necesariamente iterativo debido a las siguientes
circunstancias:

e Es necesario conocer las propiedades termodinamicas del fluido en el
instante actual, p.2 v he2, para poder evaluar las integrales del segundo
término. Estas propiedades son funcién de la temperatura en el instante
actual, Ty, y por tanto la ecuaciéon 3.23 no es explicita en la temperatura.
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e También, el calor intercambiado por el sistema en el instante actual es
un dato necesario. De hecho, el calor cedido o absorbido por el sistema
dependerd generalmente de la temperatura del fluido, Ty, que a priori
es desconocida.

Por consiguiente, para determinar la temperatura del fluido en el instante
actual sera necesario proceder de forma iterativa y concluir el proceso cuando
el error cometido entre dos soluciones consecutivas sea tan pequeno como se
desee. Una vez calculada la temperatura del sistema, puesto que la masa se
conoce al aplicar el balance mésico segin la expresién 3.8, se puede obtener
la presiéon a la que se encuentra el sistema aplicando la ecuaciéon de estado.
Estas nuevas propiedades termodinamicas se usaran en el siguiente paso de
integracion para el calculo de los gastos a través de las ramas.

3.3.2. Modelo de accion de ondas

Un modelo de accién de ondas que resuelve las ecuaciones que gobiernan el
flujo compresible bajo régimen unidimensional no estacionario y considerando
cambios de seccién, transferencia de calor y rozamiento del fluido con las
paredes. Las ecuaciones son las de conservacion de la masa o continuidad,
conservacion de la cantidad de movimiento y conservaciéon de la energia o
primer principio de la termodinamica, que en forma diferencial se expresan:

Ecuacién de conservaciéon de la masa

%  0lpe) | pedS _
ot ox S dr

0 (3.24)

Ecuacién de conservacién de cantidad de movimiento

d(pc) 0 (pc* +p) 2 dS
o w7

= (3.25)

Ecuacién de conservacién de la energia
) 0 [ P 0 c? yp c? vp 1dS

= (p=+— ) +=— —+ = 4+ ) =22 (326
=Gt <'02 +’y—1>+0x <C(p2 +7—1>)+c<p2 +7—1> Saz 3%

donde S es la seccion transversal del conducto, ¢ es el calor transferido a
las paredes por unidad de tiempo y de masa de fluido y g es la cantidad de
movimiento transferida a las paredes por efecto de la friccién, y que se calcula
segun:
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2
c“c 4
S 3.27
9=1574D (3.27)
donde D es el didmetro del conducto, y f es el coeficiente de Froude, que se
determina con:
Tw

f= (3.28)

pe?
2

siendo 7, el esfuerzo cortante en la pared del conducto.

En la resolucién del sistema también se recurre a ecuaciones como la de
estado del gas perfecto:

p = pRT (3.29)

y la de la definicién de la velocidad del sonido:
a = +/vRT (3.30)

Historicamente, el primer método que se utilizé para resolver las ecuaciones
no lineales del flujo unidimensional en los colectores del motor fue el llamado
método de las caracteristicas, introducido por Riemann y aplicadas en este
campo por Jenny en 1950 [8]. La razén es que, antes de la llegada de
ordenadores, este procedimiento permitia la resolucién mediante métodos
graficos. Con este método se pueden construir los trenes de ondas de presién
que viajan en ambas direcciones dentro de los tubos de admisiéon y de
escape. Con la llegada de los ordenadores, se empled el mismo método de las
caracteristicas pero con una resolucién numérica [12], lo que permitié facilitar
y ampliar los casos de estudio.

Sin embargo, el método de las caracteristicas produce ciertos problemas
en la evaluacién de la conservacién de la masa, lo que ha provocado que
la mayoria de investigadores que utilizaban este método hayan cambiado
a un método de resolucién de las ecuaciones por diferencias finitas. Entre
estos métodos, se encuentra el de Lax—Wendroff en el que las ecuaciones
que gobiernan el problema, escritas en su forma conservativa, se convierten
a un esquema centrado y se resuelve mediante la aplicacién de series de
Taylor [13]. Richtmyer y Morton [14] proponen una mejora sobre este esquema
al resolverlo segiin el método de dos pasos y Takizawa lo usa por primera vez
en la simulacién de un motor de combustién interna alternativo [15]. Si bien
el método de diferencias finitas tiene menos sentido fisico en la resolucion,
proporciona mas precision en el cdlculo a la vez que divide los tiempos de
ejecucion a casi la mitad.
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3.3.2.1. Método de Lax—Wendroff

La resolucién de las ecuaciones por el método de diferencias finitas de
Lax—Wendroff de dos pasos conduce a un sistema de ecuaciones que se puede
expresar de forma matricial [16]:

%-ﬁ-%-FCl‘FCQ:O (3.31)
donde
p pc
W (z,t) = pe F(W) = pc +p
p% + 5 c (p% + %)
(3.32)
pc 0
C1 (2, W) = pe? LS W)= | gp
c (f’% + %) —dp

Las incégnitas del sistema son la densidad, p, la cantidad de movimiento
por unidad de volumen, pc, y la energia por unidad de volumen, p% + %.
El término ¢ es la fricciéon por unidad de masa, mientras que ¢ es el término
relativo a la potencia térmica transmitida por unidad de masa. Para obtener
mejores resultados a la hora de resolver las ecuaciones de conservacion,
mediante la utilizacién de esquemas numéricos, Gascon [17] propone reescribir
el sistema de forma maés conservativa posible y para ello multiplica el sistema
anterior por la seccién S.

El método de Lax—Wendroff de dos pasos se aplica de la manera indicada
en la figura 3.3. En primer lugar se evalian las cantidades en el instante n + %
en los puntos de la malla espacial j — % vy J+ %, para mas tarde calcular a
partir de éstos los valores del nodo considerado en el instante actual j,n + 1.

3.3.2.2. Método de la TVD

Harten [18] introdujo el concepto de la TVD!, donde la variacién de
la solucién numérica es controlada de una manera no lineal para prohibir

!Total Variation Diminishing
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Figura 3.3: Mallado espacial y temporal del método de Lax—Wendroff.

la apariencia de cualquier nuevo méximo o minimo. Sweby [19] obtuvo
importantes resultados usando técnicas de limitacion de flujo.

Los resultados obtenidos con el esquema TVD ofrecen una solucién casi
exacta de la fluidodindmica interna. El esquema tiene un comportamiento
estable en problemas con fuerte variacién de la seccién. Arnau [20] concluye,
en relacién a la reproduccion de las variables instantdneas, recomendar la
utilizacién de estos esquemas cuando el principal objetivo del modelo sea una
respuesta dindmica precisa y recomienda su aplicaciéon a los conductos de
motores con fuerte variaciéon de seccién.

3.3.3. Calculo de las condiciones de contorno. Método de las
caracteristicas

Ademsds del célculo en los conductos, que es siempre considerado como
el nucleo de los modelos de accién de ondas, estos modelos deben de tratar
el cédlculo en las fronteras, es decir, el flujo en los extremos de los tubos.
Los conductos de admision y de escape de motores se hallan conectados
entre si a través de uniones, depdsitos, estrechamientos, ensanchamientos, etc.
o bien se conectan con elementos singulares como compresor y turbina de
sobrealimentacién, intercooler, filtro, mariposa, catalizadores, silenciadores,
o como los propios cilindros del motor, que son precisamente la fuente de
excitaciéon de los procesos ondulatorios en los colectores. Tan importante
como el célculo del flujo en el interior de los conductos es el calculo de las
condiciones de contorno, ya que éstas determinan el célculo en los conductos.
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Las diferencias principales en los modelos de acciéon de ondas que se utilizan
en el mundo se refieren al tratamiento de las condiciones de contorno.

En casi todos los casos de condiciones de contorno que se encuentran en
un motor, el flujo se aleja claramente de la hipdtesis de unidimensionalidad, y
en algunos casos concretos, el patrén del flujo es extremadamente complicado,
por lo que se deben hacer importantes hipotesis simplificadoras, que convierten
a estas condiciones de contorno en el punto débil del modelo global. Una
de las hipdtesis adoptada en muchas de las condiciones de contorno es la de
cuasiestacionariedad, es decir, el flujo se considera estacionario en los extremos
de conductos en cada instante de resolucién, actualizdndose en el instante
siguiente. Las condiciones de contorno se resuelven pues con un conjunto de
ecuaciones algebraicas que simulan el comportamiento del elemento al que
representan.

A pesar de que actualmente el método de las caracteristicas no es utilizado
para el calculo del flujo en los conductos, sigue siendo utilizado para el calculo
de las condiciones de contorno por el sentido fisico que representan las variables
caracteristicas o de Riemann utilizadas por este método de resolucién: las
caracteristicas incidente y reflejada y el nivel de entropia, que facilitan la
introduccién de las condiciones de contorno mediante ecuaciones algebraicas.

En el método de las caracteristicas las ecuaciones de partida 3.24, 3.25
y 3.26 son resueltas a lo largo de las dos lineas caracteristicas y la linea de
corriente que vienen definidas por las ecuaciones siguientes [21]:

Lineas caracteristicas:

d
d—f —c+a (3.33)
d
d—f =c—a (3.34)
Lineas de corriente o trayectorias:
dz
— 3035
- (3.35)

Las lineas caracteristicas representan un sistema de referencia que se
moviera solidariamente a una perturbaciéon de presién viajando en el mismo o
en sentido contrario del flujo. Las lineas de corriente representan un sistema de
referencia que se mueve con la misma velocidad del flujo. Se puede entender de
manera simplificada que las lineas caracteristicas contienen la informacién de
las ondas de presiéon que viajan en uno y otro sentido dentro de un conducto,
mientras que las lineas de corriente informan de las propiedades de una porcién
de fluido que viaja a una velocidad c.
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Se trata pues de un cambio de variable que convierte el sistema de
ecuaciones en derivadas parciales de tipo hiperbdlico, en un sistema de
derivadas totales desacopladas:

dp de dzx

L pa=" + AL+ Ay Ay = ' ok .
3 Treg 1 2 3=0 junto con g —cta (3.36)
dp 2dp . dx
—a2P LA, = = = .
% % +A;1 =0 junto con 5 = (3.37)

donde A; representan los términos correspondientes a la friccién, la
transmisiéon de calor y los cambios de seccién de las ecuaciones 3.24, 3.25
y 3.26.

Mientras que para la resolucién de las ecuaciones 3.24, 3.25 y 3.26 con el
método de Lax—Wendroff las incégnitas elegidas eran la densidad, el momento
y la energia, en la resolucién del nuevo sistema de ecuaciones conviene realizar
un cambio de variables y tomar unas nuevas, llamadas de Riemann, ya que el
valor de éstas permanece constante en las definidas lineas caracteristicas:

-1
A=A+ % C (3.38)
—1
B=A- 77 (3.39)
donde C' = afe -y A= % son respectivamente la velocidad adimensionaliza-

da y velocidad del sonido adimensionalizada.

Para terminar de caracterizar el flujo se considera una variable que contiene
informacién sobre la entropia del fluido. A tal efecto se define el nivel de
entropia a4 que es la velocidad del sonido que tendria el gas si evolucionara
de forma isentrépica desde su estado actual a otro de presién p,..s. La variable
adimensionalizada es A4 que se determina segun:

Ay = @A (3.40)
Qref

Después de las simplificaciones oportunas las ecuaciones a resolver son:

Linea caracteristica \:

dA = fia (A, A4)dAs + g\ (A, C,A)dZ (3.41)

Linea caracteristica (3:

dg = fﬁ (A, AA) dA + g3 (A, C, Az) dz (3.42)
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Nivel de entropia:

dAy = f(AC Ax,A)dZ (3.43)
donde Z = MT"” es el tiempo adimensionalizado y L una longitud de
referencia.

Para el cdlculo de las variables caracteristicas A y (3, en el instante actual
y dependiendo si se trata del extremo derecho o izquierdo del conducto, sélo
se conoce una de ellas, que es lo que se llama la caracteristica incidente [22].
El procedimiento de resolucién de estas ecuaciones en los extremos de los
conductos depende del sentido del flujo.

Flujo saliente del tubo. En el caso de que el flujo sea saliente del tubo,
se asigna al extremo del mismo un nivel de entropia interpolado entre
las lineas de corriente mas préximas. Conociendo la caracteristica
incidente y el nivel de entropia, para que el proceso de calculo
esté determinado hace falta una ecuacién mas que permitird la obtencién
de la caracteristica reflejada. Esta ecuacién vendrd impuesta por el
comportamiento de la condiciéon de contorno.

Flujo entrante al tubo. En el caso de flujo entrante, y dado que el nivel
de entropia depende sélo del fluido que entra, se supone inicialmente
el mismo valor que tenia en el instante anterior, ya que sera corregido
posteriormente. Asi pues, el valor del nivel de entropia no es conocido, y
esto afecta a las variables de Riemann. Para estimar la relacion entre
los valores supuestos y los reales, se supone que todo el cambio del
nivel de entropia se produce en una porcién estrecha del fluido cerca del
extremo, y que la presion es la misma a ambos lados de la singularidad.
El resultado que se obtiene es, dependiendo del extremo del tubo:

Extremo derecho:

Ay « ~v-=1
A S\ 44
1, A 5 C (3.44)
Extremo izquierdo:
flA A~ oy —1
A— = —C 3.45
1, Pt (3.45)

donde la variables A A, A y B son valores supuestos. En el caso de flujo
entrante hacen falta dos ecuaciones de comportamiento de la condicién
de contorno para poder resolver el problema.
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Como se observa en el planteamiento de resolucién anterior, los valores de
las propiedades en los extremos necesarios para el calculo de las caracteristicas
v el nivel de entropia son valores algebraicos. Esto tiene la ventaja de que
el céalculo de las condiciones de contorno va desacoplado del célculo en los
conductos, por lo tanto su resolucién se lleva a cabo con ecuaciones algebraicas
mas sencillas.

Dentro de este apartado dedicado a la resoluciéon de las condiciones de
contorno y por su relevancia en el caso del motor que se analiza, se describe a
continuacién como debe realizarse el tratamiento, desde el punto de vista del
modelado, del acoplamiento entre el calculo unidimensional en los conductos
y el cero—dimensional segiin un modelo de llenado y vaciado.

3.3.3.1. Calculo del flujo en uniones

Se prestara especial atencién en este apartado, por su implicacién en el
modelado de motores de 2T, a las condiciones de contorno en las que tiene
lugar la unién de un conducto, resuelto con un modelo de accién de ondas, con
un cilindro o con un depdsito, resueltos con un modelo de llenado y vaciado.
Estas condiciones de contorno tedricas que lleven a cabo esta interacciéon, y
que desde ahora se denominardn como uniones, deben ser cuidadosamente
formuladas para predecir con exactitud los pulsos de presion reflejados y el
gasto masico generado en los extremos. El disco rotativo en la admisién al
carter, las lumbreras del cilindro, las conexiones entre conductos y depésitos
en el airbox y en el depdsito que modela la atmésfera, son algunos ejemplos
de uniones que se pueden encontrar en un motor de 2T.

Una parte esencial de una formulacién termodindmica no isentrépica para
el andlisis de uniones debe incluir la geometria local de la apertura. Puesto
que el drea real de paso del flujo que atraviesa una unién es menor que el area
geométrica de dicha unién, es habitual describir este comportamiento con un
coeficiente de descarga. Tradicionalmente, este coeficiente de descarga se mide
en un banco de flujo estacionario y se incorpora al modelado no estacionario del
flujo de forma cuasiestacionaria con el fin de, si no resolver el complejo patron
de flujo que aparece en la unién, si al menos reproducir lo mas fielmente posible
el flujo masico y las ondas de presién generadas.

La figura 3.4 [22] muestra la situacién cuasiestacionaria de flujo saliente
desde un recinto, como podria ser un cilindro o un depésito, a un conducto. La
situacion de flujo entrante seria similar salvo que la direccién del flujo tendria
sentido contrario. El flujo saliente del recinto, posicién ¢, hacia la posicién 2 en
el conducto a través de la garganta, posicién 1, se analiza con la combinacion
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del primer principio de la Termodindmica o conservacién de la energia entre
el recinto y la garganta, y entre la garganta y el tubo, con la conservacién del
momento desde la garganta al tubo, y con la ecuacién de continuidad entre
la garganta y el tubo [23]. Durante el andlisis, que no se reproduce aqui, la
ecuacién de continuidad aplicada entre la garganta y el conducto se pone de
manifiesto segin:

Cdp161F1 = pQCQFQ (3.46)

P2

v

Figura 3.4: Proceso de flujo saliente de un recinto.

Se evidencia, por tanto, la necesidad de proporcionar valores de los
coeficientes de descarga en cada unién durante el proceso de calculo requerido
por un modelo unidimensional. En la literatura se encuentran descripciones
de la medida y determinacién de los coeficientes de descarga en lumbreras
y vélvulas conectadas a cilindros de motores [24, 25|, y previamente en
seccion 2.2 se ha descrito el banco de flujo asi como la metodologia de ensayo
llevada a cabo durante los trabajos realizados en relacion a este tema.

Habitualmente se calcula el coeficiente de descarga segun la expresion:

Oy = ens. (3.47)

Misen

donde 1,5 €s el gasto de aire medido en el ensayo en banco de flujo y mjsen
es el gasto tedrico que habria si el proceso fuera isentrépico, y que puede
obtenerse a partir de la ecuacion de flujo estacionario compresible adiabatico
e ideal, también conocida como ecuacion de la tobera:

[y 1 3 i

. Y P2\ p2\ ”

Misen = Are : pr— — - | — 3.48
PN RGA -1 Tl\/<p1> (m) (3.48)
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donde A,y es un area de referencia, que suele adoptar el valor de la seccién del
tubo, p1 es la presién de parada aguas arriba del elemento, T es la temperatura
en las mismas condiciones, py es la presiéon de parada aguas abajo del elemento,
R y v son caracteristicas del gas que atraviesa el elemento.

Si el objetivo de la medida del coeficiente de descarga es simplemente
establecer una comparacién experimental entre, por ejemplo, las lumbreras de
cilindros de motores de dos tiempos o entre varias cajas de ldminas, entonces
el uso de la férmula 3.47 es completamente véalido. Sin embargo, si el objetivo
del ensayo en banco de flujo es proporcionar al modelado unidimensional de
informacién sobre la restriccion del flujo en la unién en estudio, entonces los
coeficientes de descarga no deben determinarse tal y como se plantea en dicha
férmula.

En efecto, el objetivo consiste en medir y deducir el coeficiente de descarga
de tal forma que, cuando se utilice en la simulaciéon por ordenador del motor,
a igualdad de valores de presién y temperaturas aguas arriba y aguas abajo de
la unién, proporcione exactamente el gasto mésico que fue medido, tal y como
propone Blair [26-28]. Es decir, que para que concurran estas circunstancias,
el gasto tedrico que aparece en el denominador de la expresion 3.47 puede
no ser obtenido asumiendo un proceso isentrépico, sino que debe imponerse
el mismo gasto tedrico que el evaluado por el programa de simulacién como
consecuencia del conjunto de procesos termodindmicos que sufre el fluido al
atravesar dicha unién.

Para obtener este gasto masico evaluado por el programa de simulacién
con el objetivo de calcular el coeficiente de descarga es necesario disponer
de un coeficiente de descarga previo y, por tanto, el proceso de resolucion es
iterativo. La solucién algebraica a este procedimiento iterativo no es trivial.
El nimero de incégnitas depende del sentido del flujo (entrante o saliente)
pudiendo ser subsénico o sénico en cada uno de estos casos. En particular, el
ntumero de incégnitas puede variar entre dos y cinco, dependiendo de cada uno
de los casos en los que se encuentra el flujo.

3.3.4. Modelado multidimensional

La aplicaciéon del modelado multidimensional para el estudio del barrido
en el motor de dos tiempos, se plantea como una alternativa y complemento
a métodos experimentales de medida y modelos tedricos para el barrido
como los cerodimensionales, como los modelos de una zona y multizona
o modelos semiempiricos, basados en los resultados obtenidos en ensayos
experimentales. El modelado se realiza mediante los cédigos de célculo CFD
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(Computational Fluid Dynamics) que estos codigos resuelven las ecuaciones
diferenciales que gobiernan el flujo en un dominio de célculo determinado.
Actualmente es posible su aplicaciéon para realizar una evaluacién tedrica
de los procesos termofluidodinamicos que tienen lugar en los conductos de
admisién y escape y en el interior del cilindro de los MCIA [29]. En los
ultimos anos, el desarrollo de la capacidad de calculo de los ordenadores, junto
con la ampliacién de las posibilidades de estos codigos, ha permitido construir
modelos es los que se reproducen los fendémenos fisicos en el interior del motor
con suficiente detalle para considerar el modelado multidimensional como una
herramienta muy ttil en el disefio de motores [30, 31].

Mediante el uso de herramientas de calculo CFD, es posible identificar las
zonas de formacién del cortocircuito y determinar su influencia en el proceso.
También debe resaltarse que la informacién que el modelo multidimensional
ofrece resulta muy dificil de obtener experimentalmente. Por otra parte
también se pueden obtener los coeficientes de descarga, ya que el uso de esta
herramienta informdtica toma en cuenta el desarrollo o evolucién del flujo en
el interior de los sistemas que forman el motor.

Uno de los principales inconvenientes que presenta el modelado multidi-
mensional resulta del elevado tiempo empleado tanto para realizar los calculos
como del necesario para la construccién y definicién del modelo. La precision
del calculo dependerd de los fenémenos fisicoquimicos que se incluyan el
modelado y de las simplificaciones que se realicen para los que se hayan
considerado. Existen fenémenos como la turbulencia que no pueden modelarse
completamente, detalles de la geometria real de las piezas que no pueden
tenerse en cuenta, condiciones de contorno inexactas, etc., que pueden afectar
a la precisién del cédlculo. Debido a este tipo de limitaciones en el céalculo
multidimensional en MCIA se ha de llegar a un equilibrio entre la precision
obtenida y el tiempo de construccién del modelo y de calculo a la solucién.

En las siguientes secciones se exponen, en primer lugar, las principales
caracteristicas de los cédigos de calculo CFD, seguida de una revisién de
distintos trabajos de su aplicacién al modelado de motores de dos tiempos.

3.3.4.1. Modelos de calculo multidimensional

Como se ha senalado anteriormente, los cddigos de céalculo CFD
dan solucién, mediante técnicas de resoluciéon numérica, a las ecuaciones
diferenciales que gobiernan las propiedades del flujo.

La mecénica de fluidos esta basada en las ecuaciones de Navier-Stokes o
de conservacion del momento. Asi pues, el calculo CFD deben considerarse,
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ademas de éstas, la ecuacién de continuidad o de conservaciéon de la masa,
junto con las n — 1 ecuaciones de conservacién para las n distintas especies
quimicas presentes en el flujo y la ecuacién de conservacion de la energia. Para
el caso del fluido compresible debe anadirse la ecuacién de estado que relaciona
presion, temperatura y densidad entre si.

Asimismo debe incluirse el modelado del flujo turbulento, que se presenta
en numerosos problemas de dindmica de fluidos. El flujo en los MCIA es
de caracter turbulento no estacionario con diferentes escalas espaciales y
temporales, lo que hace necesario la consideracion de los efectos de la misma
en los procesos fluidodindmicos en el interior de estos.

3.3.4.2. Calculo CFD aplicado a motores de 2T

La evolucion que ha seguido el modelado multidimensional en el aspecto
de su aplicacion a motores de dos tiempos, es el objeto del presente apartado.
Inicialmente e impuesto por la capacidad de célculo de los ordenadores y
de los propios cédigos CFD, el empleo de modelado multidimensional para
el calculo del flujo en motores de dos tiempos estaba limitado a dominios
bidimensionales resultantes del empleo de configuraciones axisimétricas para
el cilindro [32, 33]. Estos suministraban informacién acerca de la configuracién
general del campo de velocidades del cilindro, incluso Sher [34] los emplea para
el desarrollo de modelos de barrido. Sin embargo, la informacién que ofrecian
no podia considerarse lo suficiente cercana a los procesos reales por cuestiones
de precision de geometria y de célculo.

Una mayor precisién en el cdlculo de la fluidodindamica en motores de dos
tiempos se obtuvo con el empleo de mallados tridimensionales con mayor
definicién de la geometria del cilindro, mostrado en trabajos como los de
Sweeney [35] y Ahmadi-Befrui [36]. La mayor limitacién del modelado donde
se emplea un dominio de calculo en el que no se incluyen las lumbreras, viene
dada por la necesidad de imponer durante todo el célculo los flujos salientes
y entrantes con una orientacién prefijada y constante que viene indicada por
la orientacion de las lumbreras. un anélisis detallado de la validez de dicha
configuracién en el modelado de motores que presentan formas complejas en
las lumbreras de transferencia fue realizado por Smyth [37].

Posteriores estudios concluyen que los modelos del cilindro de un motor de
dos tiempos permiten realizar andlisis del movimiento del aire en el interior
del mismo, pero sus predicciones del flujo en el cilindro no pueden considerarse
de gran precision [38]. Sin embargo. debido a que resultan de simple
construccion y relativamente rapida solucién, se han seguido usando para
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estudios paramétricos y de prediseno para la configuracién de las lumbreras
[39-41]. No obstante no ofrecen suficiente precisiéon para el estudio en detalle
de los efectos de la geometria de las lumbreras en la estructura del campo de
velocidades en el cilindro [42].

Con la inclusién en los cédigos de la posibilidad de utilizar mallados
que, ademds de simular el movimiento del pistén, permiten la conexién entre
distintos dominios de célculo, aparecen trabajos como los de Epstein [43] y
Amsden [44], realizados con el cédigo KIVA. En éstos se muestran modelos
donde el dominio de calculo incluye el cilindro junto a las lumbreras de
transferencia y escape y se reproduce el proceso de apertura y cierre de las
mismas. Con caracteristicas similares y con distintos grados de complejidad
del modelo, se han realizado posteriormente aplicaciones con otros cédigos de
célculo tales como STAR-CD [42, 45, 46], FIRE [47, 48] y FLUENT [49].
El empleo de estas configuraciones posibilita una mayor precisién en el calculo
del movimiento de gases en el interior del cilindro, aunque ésta viene impuesta
no so6lo por el correcto modelado de las caracteristicas del flujo en el cilindro,
sino también en las lumbreras.

Se ha comprobado, como se ha dicho anteriormente, que en este tipo de
motores las variaciones de la presion durante el ciclo, a la entrada y a la salida
del cilindro, influyen de forma significativa en el comportamiento del flujo en
el interior del cilindro y las lumbreras [3, 10, 11, 4244, 46, 50, 51]. Por tanto,
en el modelado del proceso de barrido para distintas condiciones de operacién
del motor, deben emplearse los valores instantaneos correspondientes a tales
condiciones.

Los resultados cuando se usa el modelado multidimensional frente a valores
medios del ciclo relativos a parametros de barrido, como el coeficiente de
admisién o el rendimiento de la retencién, se obtiene un buen acuerdo [39, 52].
También se han realizado comparaciones frente a medidas de velocidad para
distintos instantes del ciclo, mostrando buenos resultados para los valores
de velocidad en las lumbreras [51] y la estructura general del campo de
velocidades en el interior del cilindro [44, 53]. Las mayores discrepancias
aparecen en detalles del flujo en el cilindro [45], especialmente en los valores
de la turbulencia [38]. El origen de las discrepancias entre el modelado
tridimensional y las medidas experimentales se atribuyen generalmente a
la falta de resolucién del mallado, condiciones de contorno inapropiadas y
modelos de turbulencia incompletos.
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3.3.4.3. Modelado del proceso de barrido

Una vez descritas las bases del calculo CFD y realizada una revisién de
su aplicaciéon en motores de dos tiempos, en este apartado se presentan las
caracteristicas especificas para el modelado del barrido en un motor de dos
tiempos.

En el modelado del proceso de barrido, se emplea el modelado
multidimensional para el calculo de la dindamica de gases en el cilindro y
las lumbreras, ya que el cdlculo del flujo en todo el motor es inabordable
por medio de un cédigo CFD, tanto en términos de tiempo de calculo
como en construccién de la malla computacional. Para la determinacion
de las propiedades del flujo que circula por todos los elementos del motor
se ha de emplear un cédigo de calculo unidimensional. Por tanto, el
modelado del barrido se centra en la adaptacion del cédigo CFD para dicha
tarea, que incluyen las caracteristicas del cdlculo, la malla computacional,
y las condiciones de contorno. Donde el modelado 1D, se hace necesario
para la obtencién de las condiciones de contorno e iniciales del calculo
multidimensional.

El programa de cdlculo STAR-CD es un cédigo CFD que se ha usado
para el modelado del proceso de barrido. Los resultados obtenidos nos
permitird ajustar, mediante una funcién de transferencia, el modelado del
cilindro en el modelo de accién de ondas. E1 STAR-CD se basa en técnicas de
resolucién por volimenes finitos, con una capacidad para acometer el modelado
termofluidodindmico en configuraciones geométricas complejas como las que
se presentan en los MCIA. Ademds tiene capacidad para resolver modelos
con mallado moévil y permite la conexién y desconexion entre dominios. Que
son caracteristicas requeridas para afrontar el modelado multidimensional en
motores de dos tiempos [54].

(i) Caracteristicas del cdlculo multidimensional. En este acdpite se
muestran las principales caracteristicas del calculo del barrido que se realiza
mediante el cédigo CFD. Estas hacen referencia a las hipdtesis y modelos
utilizados en la obtencién de las propiedades de flujo, asi como a los esquemas
de resolucién empleados.

El fluido de célculo se considera como un gas ideal compresible, de forma
que la densidad es funcion de la presion y la temperatura segin la ecuacion de
estado de los gases perfectos. En el calculo del barrido se consideran distintas
especies escalares que representan a la mezcla fresca y a los gases de escape.
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Para ello se utilizan las propiedades de una mezcla estequiométrica de aire y
combustible.

Los calculos se realizan bajo la consideraciéon de un flujo turbulento en
el que se adopta convenientemente el modelo de turbulencia k — €. Con este
modelo no es posible tener en cuenta la anisotropia en la turbulencia, por
lo que necesariamente genera imprecisiones cuando el flujo se aleja de esta
situacion. Sin embargo, entre las opciones que se disponen para el modelado
de la turbulencia, ésta se ofrece como la mas adecuada al problema planteado
y resulta la mas equilibrada en términos de coste computacional y precisién
de resultados. No obstante, existen opciones tedricamente superiores como
los modelos RSM, que a pesar de las ventajas que ofrece, su uso no se ha
generalizado para el cédlculo del flujo en MCIA. Por una parte, anaden un
tiempo de computacién muy superior con respecto al modelo k — €, y por otra,
los estudios de validaciéon no estdn tan extendidos como en los modelos de
dos ecuaciones [55, 56]. En este sentido, Lea y Watkins [57] sostienen que
en el modelado del flujo en MCTA resulta dificil juzgar la capacidad de un
modelo de turbulencia debido a que el cédlculo en éstos requiere un mallado
con una definicién espacial demasiado baja y el empleo de esquemas de calculo
de primer orden, que implican generalmente un grado de precisién insuficiente
para comprobar la ventaja de los modelos RSM frente a los de dos ecuaciones.
Esta situacién viene unida a la dificultad de obtener medidas experimentales
precisas acerca de la turbulencia en flujos con transitorios importantes.

El modelado del barrido se inicia poco antes de la apertura de la lumbrera
de escape y finaliza cuando ésta se cierra, cubriendo asi todo el desarrollo del
proceso. Este es un célculo de cardcter no estacionario donde se ha empleado
una discretizacion temporal implicita. Los intervalos de cédlculo se sugieren
sean entre 0.1 y a 0.25 grados de giro de cigiienal, intervalo con los que se
garantiza la estabilidad y convergencia del calculo, asi como una precisiéon
adecuada en la discretizacién temporal. En general, se considera que con un
paso temporal correspondiente a 0.25 grados es suficiente, pero en los instantes
que son altamente sensibles como son la apertura y cierre de las lumbreras se
requieren pasos temporales inferiores para garantizar la estabilidad del calculo.
Esta reduccion del paso temporal se hace especialmente necesaria en el instante
de apertura de la lumbrera de escape, donde se presenta un elevado gradiente
de presion y temperatura entre el cilindro y el escape.

Un algoritmo de acoplamiento entre presion y velocidad ha sido el PISO,
que se muestra mas efectivo que otros algoritmos como el SIMPLE y las
variantes de éste para cdlculos en transitorio [58]. Para la discretizacion
espacial se utiliza un esquema upwind de primer orden para todas las variables
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de flujo a excepcién de la densidad, donde se emplea un esquema central de
segundo orden. Si bien esta opcién no es la que mayor precision numérica
ofrece, se muestra mas adecuada a los requerimientos en cuanto a estabilidad
del calculo que impone el modelado CFD con mallado mévil y conexién y
desconexién entre dominios.

(ii) Mallado de céalculo. Una vez planteados los requerimientos del célculo,
el siguiente paso a realizar en el modelado mediante un cédigo CFD es la
construcciéon de la malla computacional. El modelo que se propone incluye el
cilindro y las lumbreras de transferencia y escape al dominio de calculo. La
inclusién de las lumbreras en la malla computacional se hace necesaria, ya que
éstas determinan en gran medida el movimiento de los gases en el interior del
cilindro y por tanto de las caracteristicas del barrido. La malla computacional
usada para el modelado del proceso de barrido se muestra en la figura 3.5.

Figura 3.5: Malla del motor de 2T de 125cc de altas prestaciones usada para el
modelado del proceso de barrido.

La malla ha sido construida mediante diferentes bloques de celdas que
configuran el cilindro, las lumbreras de transferencia y la de escape. Dado
que el cilindro y las lumbreras son geométricamente simétricos respecto a un
plano transversal del cilindro que pasa por la linea media de la lumbrera de
escape, se ha mallado tinicamente la mitad del dominio de calculo inicialmente
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considerado y se ha aplicado la condicién de simetria del flujo respecto a dicho
plano.

(iii) Condiciones de contorno e iniciales. Una vez se define el dominio de
calculo, deben aplicarse las condiciones de contorno y fijar los valores iniciales
de las variables de flujo, ya que de éstas dependeran en gran medida los
resultados ofrecidos por el modelado. Las condiciones de contorno de entrada
y salida para el dominio de calculo anteriormente definido corresponden a las
propiedades del flujo en la admisién, antes de las lumbreras de transferencia,
y en el sistema de escape, como muestra en las extremidades de las lumbreras
en la figura 3.5.

Ademds se muestra la interfaz arbitraria entre lados del conducto de
escape. La extensién adicional es de 71 mm de longitud del dominio, que se
suma a la anterior longitud de 55 mm. Las restantes condiciones de contorno
corresponden a las paredes, el plano de simetria y las condiciones especificas del
c6digo STAR-CD para las uniones entre distintos dominios. Entre éstas puede
destacarse que para el calculo de la transmisién de calor entre las paredes y el
fluido se impone una temperatura fija en éstas, correspondiente a la parte del
motor que representan: cilindro, escape y lumbreras de transferencia.

La longitud de las lumbreras de la malla es suficientemente extendida,
en especial cuando los reflujos que salen fuera del dominio de calculo se
reintroducen al interior del cilindro. De esta forma al extender la malla se evita
la perdida de informacién que contiene los reflujos de masa cortocircuitada
una vez sale del dominio de la malla. Un ejemplo del modelado del proceso de
barrido del motor objeto de este estudio se muestra en la figura 3.6.

En la imagen #5 de la figura 3.6 el flujo que proviene del carter que
es mezcla fresca, se cortocircuita, sale del cilindro. Esto se aprecia de forma
mas acentuada en la imagen #6, pero en la imagen #7 se observa que el
pulso que proviene del contracono, presion fijada como condicion de contorno,
reintroduce la masa con pérdida de informacion de la mezcla de quemados con
mezcla fresca, debido a la corta longitud del dominio en la malla. Asi pues se
adopta la malla que fue mostrada en la figura 3.5 para el modelado del motor.

Un diagrama de la metodologia llevada a cabo, para el modelado
multidimensional del motor de dos tiempos de altas prestaciones que se usa
en este trabajo de tesis, se muestra en la figura 3.7.

En este diagrama el proceso iterativo inicia imponiendo las condiciones
de contorno, en la lumbrera de escape y transferencia, de presién instantanea
obtenida del ensayo en banco motor, las temperaturas instantanea y media que
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Figura 3.6: Concentracion del gas (roja: aire puro; azul: gas quemado) en el plano
de simetria del cilindro a 12500rpm, acelerador abierto, del motor de 2T de altas
prestaciones, de barrido por lazo. Corresponde desde 75° hasta 285° de un ciclo del
motor.
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Figura 3.7: Diagrama del proceso del modelado del barrido.
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provienen del modelado unidimensional, y la masa atrapada que se tiene en el
ciclo cerrado, que se toma de la obtenida con el modelo unidimensional al cierre
de la lumbrera de escape. Una vez declaradas las condiciones de contorno, se
esta en condiciones de iniciar el modelado del proceso de barrido. El intervalo
de la simulacion elegido es desde 75° después del PMS en expansion, hasta
el angulo 285°. Una vez hecho el primer ciclo del modelado de barrido, como
se indica en el diagrama 3.7, se obtiene una masa atrapada. Si esta masa
obtenida es igual a la que se ha impuesto en la condicién de contorno, entonces
la solucién ha convergido. En caso contrario, es necesario iniciar un nuevo ciclo
de célculo. Es este nuevo ciclo de cédlculo la presiéon instantdnea sigue siendo
la misma que se ha definido inicialmente, debido a la certeza de esta senal. No
obstante se cambian las condiciones de temperatura y masa atrapada. De esta
forma inicia el segundo ciclo, se remodela el barrido y se procede a comparar
los valores de masa atrapada. Este proceso se realiza sucesivamente hasta que
la solucién converge, es decir, la masa atrapada entre un ciclo y uno que le
precede sea la misma. Este proceso iterativo converge en dos o tres ciclos.

3.4. Metodologia de ajuste del modelo

Para que el modelo de accién de ondas simule el comportamiento real del
motor de la mejor manera posible es necesario proporcionar una serie de datos
al modelo, cuyos valores deberan ser obtenidos de forma experimental. Para
ello, es necesario seguir una rutina de ajuste del modelo que consta de los
siguientes pasos:

e Fijar las caracteristicas geométricas del motor. El primer paso
serd seleccionar el tipo de elemento con que se pretende modelar cada
parte del motor. Qué elementos constructivos van a ser modelados como
tubos y cudles serdn asemejados a volimenes. Del mismo modo, es
necesario definir la tipologia de las uniones entre elementos. Se deben
medir las longitudes y didmetros de los conductos del motor asi como los
volumenes de los diferentes elementos del sistema de admisién y escape
para introducir sus valores en el modelo.

e Caracterizacion de los sistemas que integran el motor, mediante ensayos
en banco de flujo y banco de impulsos, de esta forma alimentar al modelo
tomando por una parte los coeficientes de descarga que representan
las pérdidas de carga de los elementos, y que tengan similar respuesta
dindamica a la obtenida experimentalmente en banco de impulsos, es decir
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que en el modelo de pruebas de impulsos, mediante tubos y depdsitos,
se reproduzca la informacién obtenida experimentalmente.

e Realizacion de los ensayos experimentales en banco motor, para la
obtencién de las condiciones de referencia a las que se pretende
ajustar el modelo. En estos ensayos se miden los valores medios de
presiéon y temperatura que se buscan reproducir mediante modelado
unidimensional. Del mismo modo, se deben monitorear algunas
evoluciones instantdneas de presién para verificar que el modelo del
motor es capaz de reproducir la dindmica de ondas en los diferentes
sistemas de admisién y escape. La evolucién instantdnea de la presion del
carter, cilindro y escape suelen ser escogidas para este fin. No obstante,
también se emplean diferentes senales registradas en banco motor como
el gasto de aire, combustible, presiones manométricas, temperaturas
medias, par motor. En el capitulo 2 fueron detalladas las mediciones
que se han hecho para lograr este objetivo.

e Suministrar los pardmetros de funcionamiento. En particular, las leyes de
liberacién de calor deben ser conocidas, que seran simuladas mediante la
funcién de Wiebe [59]. Los coeficientes de esta funcién deben obtenerse
en un primer paso por medio de informacion experimental del cilindro.
En el capitulo 4 se realiza un diagndstico de la combustién y se desarrolla
una metodologia que definen correlaciones para los pardmetros que
definen la ley de Wiebe.

e Por otra parte la transmisién de calor en sistemas de escape en motores
de altas prestaciones, es importante tomar en cuenta las situaciones
altamente no—estacionarias debidas a la turbulencia y a los cambios de
velocidad del flujo, que al no ser tomadas en cuenta se subestima la
transmisién de calor. Un estudio en detalle de la transmisién de calor
para procesos altamente no—estacionarios es hecho en el capitulo 5.

e Validacion del modelo. En esta fase se lleva a cabo mediante informacién
registrada de forma experimental, los resultados de las simulaciones, del
motor 1D que contempla la geometria completa, debe reproducir los
valores instantdneos y medidos con el nivel de precisién requerido. Las
variables mdas importantes que se pretende monitorear son: presiones
instantaneas por el sistema de admisién, en el interior del cilindro y en
el sistema de escape; ademas del coeficiente de admisién, par motor,
temperaturas y presiones manométricas.
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El proceso de ajuste del modelo es una tarea nada facil para obtener buenos
resultados. Se requiere conocimiento del proceso de renovacién de la carga en
MCTA y de herramientas de modelado.

3.5. Modelado de un motor de 2T de altas presta-
ciones

El objetivo de este apartado es presentar los sistemas que forman el motor
utilizado para realizar los estudios de la presente tesis. A la vez que se presenta
el motor, se ird descubriendo la forma en la que se ha modelado cada uno de los
sistemas que lo integran de acuerdo a los modelos presentados en este capitulo.
De igual forma, se indicard qué informacién experimental ha sido necesario
recurrir para la puesta a punto del modelado de cada sistema. Los resultados
de caracterizacion de pérdidas de presiéon y de coeficientes de descarga de los
sistemas que integran el motor seran contrastados con los obtenidos de forma
experimental para su validacion.

CILINDRO

e - -

~ 7 7~ GARBURADOR
7 ‘AIRBOX -

\

’ N
~ — - 7 DISCOROTATIVO~S — _
CARTER

Figura 3.8: Representacion esquemdtica del motor de 2T de altas prestaciones con
sus diversos sistemas.

Se trata de un motor de 2T de 125 cc de altas prestaciones, con diagrama
de distribucién simétrico, gobernado por el propio movimiento del pistén. El
proceso de admisién de mezcla fresca hacia el carter se lleva a cabo a través
de un disco rotativo. El propio carter actiia como bomba de barrido y el flujo
accede al cilindro a través de cinco lumbreras de transferencia.

Puesto que en secciones previas ya se han expuesto los diferentes modelos
tradicionalmente usados en el modelado, se comentara a continuacién cudl de
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ellos se ha elegido para cada uno de los sistemas mostrados en la figura 3.8.
También en esta seccién se muestran resultados obtenidos de modelar los
bancos de flujo y de impulsos. El objetivo de reproducir los ensayos realizados
en banco de flujo es obtener la pérdida de carga por medio de coeficientes
de descarga, que es informaciéon que alimenta al modelo del motor por las
limitaciones de estos ya comentadas anteriormente. De igual forma, también
se modela el banco de impulsos. Los coeficientes de descarga obtenidos de
forma iterativa mediante esta metodologia deben de reproducir las pérdidas
de presién y gasto masico obtenidas en banco de flujo, y ademds también
los resultados obtenidos en relacién a las presiones instantdneas medidas en
banco de impulsos. Ademads, cuando se ha modelado el banco de impulsos se
ha obtenido informacién de la friccién entre el flujo y la pared interna del
conducto. Otra verificacion que se lleva a cabo en banco de impulsos consiste
en confirmar si el modelo geométrico adoptado para el sistema real es validado
desde un punto de vista de reflexién y transmision de ondas. En el modelado de
las instalaciones mencionadas, la evaluacién de los mecanismos de transmision
de calor no tienen importante influencia por las bajas temperaturas del flujo
en el ensayo. La evaluacion de la transmision de calor deberd realizarse en
condiciones de flujo caliente, que se conseguiran en el banco motor, cuando se
modele el motor con todos los sistemas que lo forman.

3.5.1. Airbox

El airbox forma parte del sistema de admision. Este elemento se ha
caracterizado con informacién que proviene de instalaciones experimentales.
Se han modelado diferentes configuraciones geométricas, debido a la
tridimensionalidad del flujo en el interior del dispositivo. La configuracion
geométrica de dos depdsitos unidos por un tubo, fue el modelo que mejor
se adapto a la geometria real del airbox. Fue usado un modelo de llenado y
vaciado para los depdsitos, y para el tubo se ha usado el modelo de accién de
ondas que toma en cuenta los fenémenos de propagacion de ondas, transmision
de calor, rugosidad y friccién en el interior del mismo. Los depédsitos y los
tubos estan acoplados mediante uniones que tienen informacién de la perdida
de carga en el elemento.

Los coeficientes de descarga a la entrada y salida del airbox, es informacién
que necesita el modelo 1D, para tomar en cuenta el area efectiva de paso del
flujo en el elemento, y es una soluciéon para tomar en cuanta las pérdidas
de carga. Los coeficientes de descarga se obtuvieron de forma iterativa, con
informacién experimental, modelando el banco de flujo estacionario y el banco
de impulsos. De esta forma se ha caracterizado este elemento por medio de la
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caida de presién y gasto masico registradas en banco de flujo y las presiones
caracteristicas obtenidas en banco de impulsos.

Los resultados obtenidos de forma experimental frente a los obtenidos con
el modelado del airbox con la metodologia descrita se muestran en la figura 3.9.
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Figura 3.9: Comparacion entre medido y modelado del airbox. Gasto mdsico frente a
la caida de presion en banco de flujo: izquierda; presion frente al dominio tiempo en
banco de impulsos: derecha.

En la parte izquierda de la figura se representa en el eje de la ordenada el
gasto masico frente al eje de las abscisa que representa la caida de presién. En
esta figura se muestra que el modelo tiene importante ajuste con respecto a la
informacién registrada de forma experimental. En la parte derecha de la figura
se muestra por una parte la presién ps(t), de la representacién esquematica de
la figura 2.18, registrada de forma experimental y la calculada con el modelo
de pruebas de impulsos y también se muestra la presién reflejada, obtenida a
partir de la presién de excitacién incidente y de la presién compuesta.

De esta forma, una vez mas, la presién compuesta contiene informacion
del pulso incidente y del pulso reflejado. La evolucién del pulso reflejado, que
ha experimentado el pulso incidente en el interior del airbox, estd definida por
la geometria de dicho elemento.

A pesar de la tridimensionalidad del flujo, caracteristico de la geometria del
airbox motor, usando dos depésitos y un tubo para el modelado del airbox,
se ha logrado reproducir con importante precisién la informaciéon obtenida
experimentalmente.
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3.5.2. Sistema de escape

Se utilizara para el modelado del sistema de escape un modelo de accién de
ondas para tomar en cuneta los fenémenos ondulatorios de vital importancia
que existen en el interior del sistema de escape.

El procedimiento para caracterizar las pérdidas de carga y la respuesta
dindmica del sistema de escape ha sido definido usando informaciéon que
proviene de las instalaciones experimentales del banco de flujo, y en particular,
del banco de pruebas de impulsos [60].

La geometria del sistema de escape, ha sido detallada en la figura 2.26,
se ha modelado mediante un tubo que contiene toda la informacién de la
geometria real. Los coeficientes de descarga a la entrada y salida del escape
son necesarios en el modelo 1D para tomar en cuenta la pérdida de presion
del elemento. Esta informacién es obtenida ensayando el sistema de escape en
banco de flujo estacionario. Sin embargo esta prueba no proporciona suficiente
informacién para determinar los coeficientes de descarga del sistema de escape,
pero si se obtiene informacién fiable de la caida de presién del sistema en
general. De esta forma el sistema de escape ha sido evaluado en el modelo de
pruebas de impulsos y los coeficientes de descarga han sido reajustados, para
reproducir las ondas de presion medidas en el banco de impulsos, pero ademaés
manteniendo la misma caida de presién para un determinado gasto masico que
se ha registrado en el banco de flujo, mediante un proceso iterativo. La presion
obtenida de forma experimental validara el modelado del sistema de escape.

Los resultados obtenidos del modelado del sistema de escape se muestran
en la figura 3.10.

Esta figura muestra la comparacion entre los resultados registrados
experimentales y los resultados que provienen del modelado del banco de flujo
y banco de impulsos. Obteniendo muy importante ajuste de la caida de presion
frente al gasto maésico trasegado. Ademads, como se observan los resultados de
la figura 3.10 se reproduce con muy buena precisién la propagacién de ondas.

De los resultados obtenidos del banco de impulsos la presion compuesta
contiene informacion, tanto del pulso incidente como del pulso reflejado. La
configuracién del pulso reflejado que se experimenta es el resultado, por una
parte, de las caracteristicas del pulso incidente en el interior del escape, y por
otra parte, esta definida por la geometria del elemento ensayado. El efecto del
cono se puede ver en la primera parte de la senal reflejada, que es la que genera
una depresién. El efecto que imprime la parte del contracono se observa en la
segunda parte de la senal reflejada, con una sobre presion.
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Figura 3.10: Comparacién entre medido y modelado del sistema de escape. Gasto
masico frente a la caida de presion en banco de flujo: izquierda; presion frente al
dominio tiempo en banco de impulsos: derecha.

El buen ajuste logrado en estos resultados, indican que el modelado 1D
proporciona suficiente precisién para llevar acabo estudios paramétricos que
proporcionen criterios de diseno.

3.5.3. Carburador, disco rotativo y carter

El carburador se ha modelado por medio de un tubo, con coeficientes de
descarga en los extremos, que comunican al airbox y al carter, y se ha usado
un modelo de accién de ondas para modelar funcionamiento del carburador.
El sistema de alimentacion de combustible es un carburador de 41.5 mm, que
incluye un circuito que conecta el carburador con el airbox.

La metodologia para la caracterizacién del airbox y el sistema de escape,
se ha usado para caracterizar las pérdidas de carga del carburador y disco
rotativo, para los diferentes grados de apertura experimentados en cada uno
de estos dispositivos. Se ha modelado el banco de flujo para reproducir la
perdida de carga, con diferentes gastos maésicos ensayados, ademdas con los
diferentes grados de apertura del carburador y disco rotativo que se muestran
en las figuras 2.7 y 2.11 respectivamente. Resultados del modelado de estos
elementos se muestran en la figura 3.11.

En esta figura se muestra un importante grado de ajuste obtenido al
modelar dichos elementos. En la parte izquierda de la figura se muestran
resultados del gasto maésico frente a la caida de presién que origina este
flujo en el interior del carburador, para los diferentes grados de apertura
experimentados. En la parte derecha de esta figura se representa, para
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Figura 3.11: Resultados del ensayo (cruces) y modelado (lineas), del banco de flujo,
del carburador (izquierda) y disco rotativo (derecha).

el disco rotativo, estos mismos resultados para las diecinueve diferentes
aperturas experimentadas; donde se puede apreciar que a bajas aperturas,
existe importante sensibilidad de la caida de presiéon cuando se experimentan
incrementos bajos de gasto masico. El caso contrario se presenta a aperturas
mayores, la caida de presién pierde sensibilidad frente a importantes
incrementos del gasto maésico. Esta sensibilidad se debe a la resistencia al
paso del flujo, debida a las aperturas del disco rotativo. Finalmente para el
modelado del cérter se usard un modelo de llenado y vaciado, y la evolucién
angular del volumen queda determinada al evaluar el mecanismo biela—
manivela y la relacion de compresién.

3.5.4. Lumbreras de transferencia y escape

El modelado del flujo en las lumbreras del cilindro es de gran importancia
para la reproduccién del proceso de barrido, aun mas a la apertura y cierre de
las lumbreras donde se dan lugar los reflujos que son nada despreciables para
la estimacion de la masa atrapada.

Se ha modelado las 5 lumbreras de transferencia del motor en un solo
conducto por dos razones: (i) asi el ensayo en banco de flujo para la
determinaciéon de los coeficientes de descarga se hace una tnica vez con las
cinco lumbreras de forma conjunta; y (ii) por la forma en que se ha hecho el
ensayo, solo es necesario modelar un conducto, el modelado de las lumbreras es
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mas simple y versatil, con el consiguiente ahorro de tiempo de célculo. Por otra
parte, la lumbrera de escape comunica el interior del cilindro con el sistema
de escape. Estos sistemas fueron caracterizados experimentalmente como se
ha mostrado en las figuras 2.14, 2.15, 2.16 y 2.17.

En la linea de escape la lumbrera incorpora una valvula de guillotina, que
es gobernada por la unidad central electrénica. El objetivo de esta valvula de
escape es variar convenientemente en tiempo real el esquema de distribucion
del motor de forma parcial. El accionamiento de este sistema es mediante un
servomotor eléctrico controlado por la centralita electrénica. A 9500 rpm de
régimen de giro esta valvula esta programada para que esté cerrada, pero la
valvula de guillotina va abriendo paulatinamente conforme aumenta el régimen
de giro motor, a partir de 11500 rpm estd valvula esta completamente abierta.
Esta valvula comunica al cilindro con la lumbrera de escape. Con el uso de
la vélvula de guillotina el funcionamiento de este motor de altas prestaciones
estd optimizado de forma mas elastica.

Este sistema de escape que incluye la vélvula de guillotina modifica
la seccidon geométrica en la lumbrera de escape. Esto genera dos efectos:
(i) mayor carrera efectiva porque aunque la védlvula de guillotina no cierra
completamente la lumbrera, si dificulta la salida de gases, que por tanto,
permanecen més tiempo en el cilindro y esto contribuye a tener mas pmi. (ii)
el ligero retraso del escape espontaneo también contribuye a obtener mas pmi,
debido a que la vélvula cerrada a esa condicién de funcionamiento configura la
presion de escape, que ayuda a mejorar la renovacién de la carga y el proceso
de barrido debido a que las ondas de presién estdn mejor sintonizadas con el
cierre de la lumbrera de escape.

Las lumbreras se han caracterizado por medio de ensayos en banco de
pruebas de flujo y se ha reproducido las pérdidas de carga, de las lumbreras
de transferencia y las lumbreras de escape mediante modelado. Se han
hecho ensayos con las diferentes aperturas de la véalvula de guillotina que
corresponden a la condicién de operacion especifica. El objetivo es obtener los
coeficientes de descarga que corresponden a las pérdidas de carga registradas
en banco de pruebas de flujo. No obstante la configuracién geométrica de la
lumbrera de escape infiere en la direccionalidad del flujo que proviene del
contracono del sistema de escape que entra en el cilindro, evitando que este
pulso se canalice a la lumbrera de transferencia. De esta forma se reducen los
reflujos hacia el carter.

Para caracterizar las pérdidas de carga de las lumbreras del cilindro, se ha
usado la misma metodologia que la usada para caracterizar el carburador y la
valvula de admision al carter. En la figura 3.12 se muestra los resultados del
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gasto masico registrado en el ensayo y los obtenidos con el modelo 1D, para
una determinada caida de presién. Estos resultados fueron obtenidos con la
valvula de guillotina completamente abierta. El ensayo fue realizado tanto en
impulsién como en aspiracién, la configuracién del ensayo de caracterizaciéon
del cilindro en banco de flujo se ha mostrado en la figura 2.13.
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Figura 3.12: Resultados del ensayo (cruces) y modelado(lineas), del banco de flujo,
del cilindro: lumbreras de transferencia (izquierda); lumbreras de escape (derecha);
ensayo en aspiracion (abajo); ensayo en impulsion (arriba).

Los resultados en términos de coeficientes de descarga alimentan al modelo
del motor. De esta forma los coeficientes de descarga obtenidos, contienen
informacién de la direccionalidad del flujo asociada a una seccién efectiva de
paso del flujo, por como se ha configurado el ensayo de las lumbreras del
cilindro en banco de flujo. De esta forma, es importantes tomar en cuenta
la direccionalidad del flujo para obtener los reflujos a la apertura y cierre de
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las lumbreras. Por tanto, la estimacion de los reflujos, no despreciables, que
se presentan por el efecto dindmico en la admisién y escape, a la apertura y
cierre de las lumbreras del cilindro, se obtienen de forma mas fiable.

Finalmente en la figura 3.13, como similarmente se muestra en [7], se
representan los coeficientes de descarga representadas en secciones efectivas en
lumbrera de escape, lumbreras de transferencia y admisién al carter, obtenidos
del motor objeto del presente trabajo.
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Figura 3.13: Secciones efectivas en el disco rotativo, lumbreras de transferencia y
lumbreras de escape.

En la grafica izquierda de esta figura 3.13 se muestra la evolucién de la
seccién efectivas en la lumbrera de escape, lumbrera de transferencia y disco
rotativo, en funcion del angulo girado por el cigiienal. Estos resultados que
se presentan estan definidos tomando como area de referencia la del piston.
En la grafica derecha de la figura se ha adimensionalizado el area efectiva con
la cilindrada del motor. Esta perspectiva tiene la ventaja de indicar cual es
el drea eficaz, en la admisién y lumbreras del cilindro independientemente del
tamano de ésta, por los que facilita el analisis a efectos comparativos con otros
motores.

Con esta informacion de caracterizacion que se muestra en la figura 3.13, se
puede obtener el gasto de aire en el modelo 1D del motor de forma més fiable.
Para ser comparada con el gasto medio que fue registrado experimentalmente
en banco motor 2.25, y a partir del gasto maésico, mediante el coeficiente de
admisién se puede evaluar una determinada condicion de operacion a efectos
comparativos. Otra informacién que nos proporciona el modelo para evaluar
el barrido, es el comportamiento de los fenémenos ondulatorios, que tienen
influencia en los reflujos a la apertura y cierre del disco rotativo, lumbreras de
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transferencia y lumbreras de escape, que se pueden caracterizar por medio de
los coeficientes de barrido.

3.5.5. El cilindro

Se empleard un modelo de llenado y vaciado. El volumen encerrado se
determina teniendo en cuenta el mecanismo biela—manivela y su relaciéon de
compresion. Posteriormente se procede al analisis del calor transmitido a las
paredes, el calor aportado durante el proceso de combustién y el trabajo.

Por otra parte, la evaluacién y modelado del proceso de barrido forma
parte del analisis de la fenomenologia del cilindro que se expondrd en la
presente seccion. En relacién al proceso de barrido, en el presente trabajo se ha
utilizado un modelo de llenado y vaciado para representar el comportamiento
del cilindro, dicho de esta forma, se comete una pequefia imprecision. Ya que si
esto fuera asi, si el modelo del cilindro fuese cerodimensional, desde el punto
de vista de la composicién de los distintos gases en su interior, se estaria
asumiendo la existencia de una mezcla homogénea, lo cual introduce serios
errores en la evaluacién del proceso de barrido y, por tanto, de la cantidad
tanto de aire como de combustible que evolucionara en el siguiente ciclo del
motor. Se considera entonces que no existe variacion espacial ni de presion
ni de temperatura en el interior del cilindro pero si se tendra en cuenta esta
variacion desde el punto de vista de la composicion de las distintas especies.

3.5.5.1. Revision bibliografica

Es usual, al exponer los diferentes modelos desarrollados para analizar el
proceso de barrido, agruparlos segin sus hipétesis de célculo, dando lugar a los
llamados modelos de una zona, multizona o semi—empiricos. Estos se describen
brevemente a continuacion.

Modelos de una zona. Fue Hopkinson [61] quien concibié los términos de
“desplazamiento perfecto” y “mezcla perfecta”, que en relacién al proceso de
barrido se refieren a los conceptos siguientes:

Desplazamiento perfecto. La mezcla fresca entrante al cilindro cuando las
lumbreras de transferencia se encuentran abiertas, reemplaza los gases
quemados originados en el proceso de combustién con la particularidad
de que no aparece el fenémeno de cortocircuito mientras no hayan sido
evacuados la totalidad de estos productos quemados.
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Mezcla perfecta. En este otro caso, se supone un proceso de mezcla entre
los gases quemados con los que entran por las lumbreras de transferencia,
asumiéndose ademdas que la mezcla es homogénea en el interior del
cilindro. Es evidente que, bajo esta hipotesis, aparece el fenémeno de
cortocircuito desde el mismo instante en el que se produce la entrada de
gases frescos al interior del cilindro.

Las hipétesis de partida para desarrollar las ecuaciones que rigen el
comportamiento de las distintas especies a lo largo del proceso de barrido
segun estos modelos son:

e El proceso ocurre a presion y temperatura constante.

e No se permite el intercambio de masa o calor entre la mezcla fresca y los
gases quemados.

e No existe transferencia de calor entre los gases contenidos en el cilindro
y las paredes del mismo.

e Los dos gases involucrados cumplen con la ecuacién de los gases ideales,
siendo sus calores especificos iguales entre si y constantes a lo largo del
proceso.

Es obvio que el modelo de “desplazamiento perfecto” constituye un limite
superior para el proceso de barrido real, cuya eficiencia va a ser mucho menor.
Por otro lado, en motores relativamente modernos, la aproximacién dictada
por el de “mezcla perfecta” subestima de forma importante lo que sucede en
la realidad, aunque aun tiene validez con fines puramente comparativos.

Modelos multizona. Los modelos de una zona son muy sencillos de
implementar en un cédigo de cédlculo pero no se ajustan de manera
suficientemente precisa a la realidad. La observaciéon visual del proceso
de barrido en motores arrastrados [62, 63] permite establecer tres
fases principales en las que se divide el mismo: desplazamiento, mezcla
y cortocircuito. Estas légicamente dependen en gran medida de las
caracteristicas del método de barrido, del disefio de las lumbreras y de las
condiciones de funcionamiento del motor.

En estos modelos, el cilindro es dividido en dos, tres o mas zonas, donde
cada una de ellas puede contener mezcla fresca, productos de la combustién o
una mezcla de ambas. Finalmente se adoptan, ademés de una presién uniforme
en el interior del cilindro, las siguientes hipdtesis:
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e Las temperaturas en cada una de las zonas puede ser diferente pero
uniforme dentro de ella.

e No se contempla la posibilidad de intercambio de calor entre las distintas
zonas.

Por otra parte ademas de las anteriores, Baudequin y Rochelle [64] asumen
que el cilindro se divide en dos zonas, de mezcla y de carga fresca, con gases
de idénticos calores especificos, donde no estda permitido el intercambio de
masa. El flujo entrante al cilindro se divide en tres corrientes diferentes: una,
que accede directamente al escape, otra que pasa a formar parte de la zona
de mezcla y la tercera que entra en la zona de carga fresca. Este reparto se
lleva a cabo empleando coeficientes propuestos por diversos autores, como los
sugeridos por Sato y Kido [65].

Benson y Brandham [66] sugieren dividir el proceso de barrido en dos
etapas en las que éste evoluciona con caracteristicas completamente diferentes.
En una primera fase, se asume que el proceso de barrido se lleva a cabo
segin un modelo de desplazamiento perfecto, mientras que en la segunda,
se puede suponer que éste se comporta de forma similar al de mezcla perfecta.
La frontera que delimita estas dos situaciones estd fijada por una determinada
cantidad de masa fresca que ha entrado en el cilindro. Posteriormente, Benson
[67] completa el modelo anterior dividiendo el cilindro en dos zonas: una de
mezcla adyacente a las lumbreras de transferencia y otra de gases quemados
adyacente, en este caso, a la de escape. Para ello, debe incluir un término, o,
que contempla la cantidad de mezcla fresca que se cortocircuita directamente
al sistema de escape.

Diversos autores han adoptado variaciones del modelo de Benson para
configuraciones particulares de sus motores analizados. Wallace y Cave [68]
anaden las variaciones de presién y volumen en el cilindro y lo aplican sobre
un motor con barrido uniflujo, mientras que Streit y Borman [69], para el
mismo tipo de barrido, proponen una disposicién de dos zonas, superior e
inferior, conectadas al escape y transferencia respectivamente, con posibilidad
de intercambio de masa entre ellas, gobernado por el flujo mésico entrante y
el coeficiente de admisién.

En la parte izquierda de la figura 3.14 se muestra la variacién del coeficiente
de carga frente al coeficiente de admisién; en la grafica derecha se muestra
evolucién del rendimiento de la retencion frente al coeficiente de admision.
El modelo de Benson—Brandham representa una soluciéon intermedia entre
las situaciones tedricas mostradas por el de desplazamiento perfecto y el de
mezcla perfecta. Si se adoptase este modelo, el problema residiria ahora tanto
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en determinar el coeficiente de admisién, Rg,,, a partir del cual el proceso de
barrido deja de comportarse como un modelo de desplazamiento perfecto para
pasar a ser de mezcla perfecta, como también comprobar de alguna forma si
este modelo se ajusta fielmente a la realidad.
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Figura 3.14: Modelos para la simulacion del proceso de barrido.

Por dltimo, un modelo de tres zonas y tres fases fue propuesto por Benson
[70]. En la primera fase, por el escape s6lo salen gases quemados, inicidndose
el barrido con un desplazamiento del contenido del cilindro por la carga fresca,
que comienza a mezclarse con éstos. En la siguiente fase, parte de la mezcla
fresca se cortocircuita, estando el gasto saliente por el escape compuesto por
carga fresca. Al mismo tiempo continda el aporte de carga fresca y gases
quemados a la zona de mezcla. En la dltima fase, es una mezcla homogénea
de gases quemados y frescos la que abandona el cilindro por el escape. La
proporcién de carga fresca y productos quemados que se dirige a la zona de
mezcla se controla mediante coeficientes que pueden variar segun la fase del
barrido que se considere.

Modelos semiempiricos. En las aportaciones de Sher [71], con su
modelo tipo S, se adopta que la pureza en el escape puede representarse
frente al tiempo como una funcién del tipo sigmoide con factores de
forma recomendados por el autor y que, con los valores convenientes,
permiten reproducir cualquier curva entre los modelos de “mezcla perfecta”
y “desplazamiento perfecto”. Afios més tarde, también Sher sugiere que la
pureza en el escape depende ademds de la composicién existente en el cilindro,
con lo que presenta su modelo mejorado [72].

Blair et al. dedicaron muchos esfuerzos en establecer una metodologia
experimental y tedrica para analizar profundamente el proceso de barrido.
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Fruto de ello son sus numerosas publicaciones [35, 73—-79] durante las décadas
de los 70 y 80, donde se consigue correlacionar el rendimiento del barrido y
el coeficiente de admisién de un determinado motor basandose en medidas
experimentales, dando solucién por tanto a la problematica que los modelos
tedricos anteriores no lograban resolver. La expresién que relaciona estos dos
parametros se puede escribir como sigue:

m=1-— erotr1Rs tra Ry (3.49)

donde los valores de kg, k1 ¥y ko dependen del motor y se determinan a partir
de un ensayo experimental realizado sobre el mismo.

En resumen, los modelos de una zona presentan una sencillez en el calculo
apetecible pero sus resultados distan bastante de los que ocurren en la realidad.
Por otro lado, los modelos multizona permiten representar los fenémenos de
forma ma&s aproximada pero su proceso de calculo requiere la resolucién de
varias ecuaciones diferenciales, ademéas del empleo de diversos coeficientes que
adolecen de escasa universalidad. La filosofia de los modelos semi—empiricos
presentados anteriormente consiste en establecer una relacién entre la masa
entrante al cilindro con la que se cortocircuita, de forma que, si para un motor
determinado se consigue de alguna forma, bien por métodos experimentales o
bien con modelos de cédlculo 3D en el cilindro, llegar a conocer esta relacién,
el proceso de barrido durante la simulacién por ordenador queda resuelto.

3.5.5.2. Modelo de barrido para un motor de altas prestaciones

La metodologia expuesta anteriormente es aplicable a motores conven-
cionales donde la mezcla fresca, compuesta por aire y combustible, susceptible
a abandonar directamente el cilindro proviene del flujo entrante por las
lumbreras de transferencia, que puede ser tratado como una tnica corriente
entrante al cilindro.

En el caso que se trata, al tratarse de un modelo convencional, la mezcla
fresca entra al cilindro por medio de las lumbreras de transferencia, se supone
valida una relacién biunivoca entre la masa cortocircuitada y la masa entrante,
como se justificard en el parrafo siguiente. Por consiguiente, para evaluar el
cortocircuito de aire se ha adoptado un modelo de barrido semi—empirico
similar al propuesto por Blair et al. [35, 73-79] pero utilizando el coeficiente
de la ecuacion 3.49 en lugar del rendimiento del barrio, sin que esta sustitucion
presente ningin inconveniente desde el punto de vista formal.

En la ilustracién 3.15 se muestra la relacién entre el coeficiente de carga
y el coeficiente de admisiéon para la corriente de la mezcla aire-combustible
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entrante por las lumbreras de transferencia para el motor de dos tiempos
de altas prestaciones en estudio. A la izquierda se presentan las evoluciones
obtenidas con la ayuda del programa de calculo fluidodindmico que resuelve
las ecuaciones de Navier—Stokes que gobiernan el flujo en tres dimensiones
en el interior del cilindro. Estas dos simulaciones se han realizado bajo
condiciones de funcionamiento del motor de 9500 rpm y 12500 rpm a plena
carga, resolviéndose inicamente el ciclo abierto del motor usando un mallado
mévil y con condiciones de contorno en las fronteras por una parte variables
medias de masa atrapada provienen del modelado unidimensional y por otra
parte variables instantdneas de presiéon son experimentales, como fue descrito
en mayor detalle en la seccion 3.3.4.3. Cabe destacar que, tal y como se ha
adelantado, existe una relacién biunivoca entre los coeficientes de carga y el
coeficiente de admisién, indicando en ambas condiciones de funcionamiento
que la masa de aire atrapada depende tinicamente de la cantidad de aire que
ha entrado en el cilindro.
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Figura 3.15: Relacion entre el coeficiente de carga y el de admision para la corriente
de aire.

En la ilustracion de la derecha de la misma figura se presentan las evolucion
obtenida mediante modelado CFD para el caso de 9500 rpm y usando la
expresion 3.49 con el correspondiente ajuste de los coeficientes: ko, k1 y ko;
0, -1 y -0.5 respectivamente. En el cual, se observa muy buen grado de ajuste
entre ambos trazos, concluyéndose que se dispone de una relacién instante a
instante entre la masa de aire atrapada y la suministrada por el carter y que
sera utilizada en los calculos del modelo del cilindro para simular el proceso
de barrido con su inherente aparicién de cortocircuito.
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3.6. Conclusiones

En este capitulo se ha descrito la fenomenologia asociada a los procesos
termofluidodindmicos que ocurren en el interior de un motor de dos tiempos
de altas prestaciones. Debido a la geometria que incorporan los sistemas de
admisién y escape de este tipo de motores se ha creido conveniente incidir,
aunque brevemente, sobre los fenémenos de propagacién de ondas planas
en conductos y reflexién en extremos simples. Ademds, se ha analizado el
diagrama de flujo de un motor de dos tiempos con diagrama de distribucion
gobernado por el propio movimiento del pistén y, puesto que se hara uso
de ellos en el desarrollo de la presente tesis, se han definido una serie
de coeficientes que cuantifican el proceso de barrido y el fenémeno de
cortocircuito.

Asimismo, se ha realizado una revisiéon bibliografica de los distintos
modelos existentes para analizar las transformaciones que sufre el fluido en
el interior de motores de combustién interna alternativos. Se han incluido
las ecuaciones que resuelven el comportamiento del flujo tanto en elementos
cerodimensionales, como unidimensionales. A su vez, se han establecido sus
respectivas ventajas e inconvenientes y se ha decidido cudl de ellos es el més
conveniente para cada sistema de un motor de estas caracteristicas.

También se ha descrito el tratamiento de las condiciones de contorno
basadas en el método de las caracteristicas, cuya ventaja reside en su resolucién
mediante ecuaciones algebraicas sencillas. En relacién con las condiciones de
contorno existentes al interaccionar un elemento cerodimensional con uno
unidimensional, se ha hecho mencién de su importancia en el motor analizado.
se hace uso del coeficiente de descarga que simula las pérdidas de carga de los
elementos que forman el motor.

Se ha presentado una descripcion en detalle del modelado multidimensional
enfocada al calculo del barrido, asi como caracteristicas y mallado de calculo
por medio de un cédigo CFD. Se ha descrito una metodologia para el modelado
del barrido en este tipo de motores.

Se ha descrito la metodologia de ajuste del modelo unidimensional del
motor que incorpora la geometria completa, con el fin de obtener resultados
fiables del los procesos termofluidodindamicos que describan el proceso de
renovacién de la carga y para obtener las prestaciones del motor.

Se ha introducido el motor de dos tiempos de pequenia cilindrada de altas
prestaciones, objeto de esta tesis doctoral, con sus diversos sistemas. Se ha
definido el modelo a usar, en cada uno de los sistemas del motor descritos
previamente, para el modelo del motor con su geometria completa.
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Se han caracterizado los diferentes dispositivos, de los sistemas de
admision, cilindro y escape. Para ellos fue registrada informacion experimental
que proviene del banco de flujo y del banco de impulsos, que caracterizan la
pérdida de carga y la respuesta dindmica respectivamente. Se han obtenido las
secciones efectivas adimensionales, para el paso de flujo, que dichos resultados
sirven a efectos comparativos entre motores de similares caracteristicas.

Respecto a la corriente de aire que entra en el cilindro a través de las
lumbreras de transferencia, se ha optado por usar un modelo de barrido
semi—empirico, que relaciona la masa de aire atrapada en el interior del
cilindro frente a la masa suministrada que proviene del carter. El ajuste de
los pardametros que definen esta relacién se ha hecho con informacién de
los resultados obtenidos mediante modelado tridimensional del proceso de
barrido en el motor. Para ello, fue usado el cédigo de célculo CFD StarCD,
con mallado mévil y posibilidad de desacoplar dominios, que resuelve las
ecuaciones de Navier—Stokes que gobiernan el comportamiento del flujo en
el interior del cilindro.
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4.1. Introduccién

La simulacién de la combustion en motores de combustiéon interna
alternativos llega a ser necesaria no solo por la prediccién de las prestaciones
del motor, sino también por su influencia en el proceso de barrido,
debido a que la presién y la temperatura en el interior del cilindro estan
fuertemente condicionadas por la evolucién del proceso de combustién. La
salida espontanea de los gases producto de la combustién se origina en
la apertura de la lumbrera de escape durante la carrera descendente del
piston, y junto con la geometria del tubo de escape configuran la evolucién
instantanea de la presion. El escape espontaneo, depende de las condiciones
termodindmicas en el interior del cilindro a la apertura de la lumbrera de
escape.

Varias propuestas han sido consideradas para el modelado de la
combustién. Enumerando en funcién del coste computacional se ordenan como
sigue: codigos CFD y los modelos de combustién cuasi-dimensionales por una
parte, y los modelos empiricos de combustién por otra. Los primeros permiten
un enfoque fisico pero requieren un elevado coste computacional. A pesar
de sus capacidades predictivas, estan mas alla del alcance de este capitulo
debido a que no son adecuados para simulaciones por ordenador que conlleven
poco tiempo. Por otra parte, la simulacién de la combustion usando modelos
empiricos, como la funcién de Wiebe [1], carece de representacién fisica, pero
es apropiada para incluirse en el cédigo unidimensional del motor. Aunque
este método es tradicionalmente mas empleado, el principal inconveniente es
determinar los cuatro parametros de la funcion de Wiebe, que son necesarios
conocer para obtener la tasa de calor liberado en el interior del cilindro durante
el proceso de combustién.

Para la determinacion del calor liberado acumulado durante el proceso
de combustién se resuelve el primer principio de la termodindmica en ciclo
cerrado en el interior del cilindro, con ayuda de informacién experimental,
principalmente la presién instantdnea del cilindro [2]. Ademds, puesto que
es necesario conocer la masa atrapada en el cilindro, es posible estimarse
realizando las hipdtesis oportunas, o bien, usando modelos mas elaborados que
incluyen la simulacién del ciclo abierto para una mejor estimacién de ésta [3].
En motores de dos tiempos, que es el caso que ocupa, el ciclo abierto es atn
maés critico, debido a que los fenémenos de propagacién de ondas en el interior
del sistema de escape influyen fuertemente en la masa atrapada en el interior
del cilindro [4] y la configuracién de las lumbreras de transferencia juega
un papel importante en las caracteristicas del tipo de barrido y el fenémeno
de cortocircuito. Por tanto, para reproducir el calor liberado acumulado en
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motores de dos tiempos es necesario resolver ambos, el ciclo cerrado y el ciclo
abierto, si se desean resultados coherentes.

Por consiguiente, para reproducir en el modelo unidimensional el calor
liberado por la combustién, se utiliza la funcién de Wiebe. No obstante,
determinar los parametros que forman la funcién de Wiebe no es inmediato.
En una revisién bibliografica se han encontrado correlaciones para estos
parametros, pero estan enfocadas para motores de cuatro tiempos, donde las
condiciones de operaciéon estan alejadas a las experimentadas en motores de
dos tiempos de altas prestaciones. Por tanto, un objetivo en este capitulo es
obtener correlaciones para los parametros de la funcién de Wiebe.

Los modelos predictivos en motores necesitan esta informacién para
obtener resultados fiables para tratar de reproducir la realidad. Por tanto,
es necesario desarrollar una metodologia para determinar el calor liberado
acumulado en motores de dos tiempos. De esta forma, poder construir leyes
de quemado ad—hoc por medio del ajuste de los parametros de la funcién de
Wiebe, bajo un rango amplio de condiciones de operacién. Estos pardmetros
seran finalmente relacionados con variables de funcionamiento del motor.
Posteriormente, se hace la validacién experimental y se realiza un analisis
de sensibilidad para estimar el efecto de cada uno de las variables que forman
las funciones de las correlaciones.

Este capitulo se estructura de la siguiente forma: el andlisis del cilindro
se hace en la secciéon 4.2 donde se describe el proceso termodinamico que
experimenta el motor. Ademads se detalla el modelo de transmisién de calor
usado para estimar este fenémeno y se expone una breve revisién bibliografica.
En esta misma seccién se aborda el proceso de combustion para su evaluacion
y modelado. En la secciéon 4.3 se introduce una metodologia en detalle
para determinar la tasa de calor liberado. También se explica el modelo de
diagnéstico para la combustion, que forma parte de la metodologia. También
se indica la pauta seguida para el tratamiento de la presion en el interior del
cilindro registrada en banco motor en esta seccién, y se expone un criterio
para determinar el ciclo medio de un conjunto de ciclos registrados que tienen
dispersion ciclica. Los principales resultados y su discusiéon se hace en la
siguiente seccién. Estos resultados son:

1. La evaluacién y modelado del cilindro. Para ello, se hace un analisis
integral de la transmision de calor y del diagnodstico de la combustién
bajo diferentes condiciones de operacion.

2. Se presentan las correlaciones para los parametros de la funcién de
Wiebe, donde se hace un andlisis de las funciones que la forman.
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3. Se hace un anélisis de sensibilidad de las correlaciones, modificando las
variables que la forman. Se muestran resultados y se hace un anélisis
para una mejor comprensién del funcionamiento de las correlaciones.

Las conclusiones obtenidas del presente capitulo son presentadas en la
seccion 4.5. Finalmente, un modelo de pérdidas mecéanicas desarrollado a partir
de informacién experimental de presién en el interior del cilindro y del céarter,
que sirve para obtener la presién media neta y la presién media efectiva se
presenta en el anexo 4.A.

4.2. Analisis del cilindro

Esta seccién tiene por objeto describir los procesos termofluidodindmicos
que ocurren en el interior del cilindro. Para lograr este objetivo se analizaran
todos los fenémenos que ocurren durante el proceso de combustién en las
proximidades al punto muerto superior y se analizard la transferencia de
calor como consecuencia de la diferencia de temperaturas entre el gas y las
paredes en cilindro, pistén y culata. Del mismo modo y para ambos fendémenos,
combustién y transmisién de calor, se describiran los modelos més apropiados
para su reproduccién en un codigo de calculo por ordenador.

4.2.1. Analisis de la fenomenologia en el cilindro

Resulta evidente que el ciclo ideal con aire usado con cierta frecuencia para
describir un motor de combustién interna alternativo atmosférico no resulta
util como herramienta de diseno. El principal problema reside en que para la
prediccién directa de la potencia que proporcionara un motor a un determinado
régimen de giro, se requiere evaluar el trabajo realizado sobre el piston, W =
§p dV, es decir, es necesario conocer la evolucién de la presién en el interior
del cilindro en funcién del volumen encerrado por el piston. Esto necesita dos
fuentes de informacion.

La primera de ellas supone ser capaces de determinar las propiedades de
estado, masa y pureza del fluido atrapado en el cilindro para cualquier régimen
de giro del motor. El método para determinar esta informacion se basa en el
analisis del proceso de renovacion de la carga, en el que juegan un importante
papel tanto la dindmica de ondas en los sistemas de admisién y escape como
la evolucién del proceso de barrido, que fue expuesta en la seccién 3.5.5.

Habiendo conseguido un modelo capaz de predecir las condiciones del fluido
atrapado en el cilindro, toma relevancia la segunda fuente de informacién,
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puesta de manifiesto por el ciclo cerrado termodinamico y teniendo en cuenta
tanto el proceso de combustién como los fenémenos de pérdidas de calor del
gas contenido en el cilindro.

En el interior del cilindro de un motor de combustién interna alternativo
ocurren complejos procesos en los que se produce un intercambio tanto de masa
como de energia, ya sea en forma de calor, 6@, o de trabajo, éW, siguiendo
la nomenclatura usada en la ecuacion 3.10. Particularizando para el caso que
se trata, el calor intercambiado con el entorno!, §Q, se descompone en dos
factores de naturaleza distinta, el calor liberado por el proceso de combustién,
0Q., v el calor transmitido desde el gas hacia las paredes del cilindro, Q.

Por consiguiente, el intercambio de energia con el entorno se concreta de
tres formas diferentes. En primer lugar, en forma de trabajo de compresion
realizado sobre la mezcla fresca durante la carrera ascendente del pistén, o bien
de expansion de los gases quemados en la carrera descendente del pistén, siendo
ésta la carrera ttil de trabajo. En segundo lugar, a causa de los gradientes
de temperatura existentes entre el gas y las superficies con las que entra en
contacto, paredes del cilindro, de la culata y cabeza del pistén, se establece un
flujo de calor entre ambos. Por ultimo, existe siempre un aporte de calor que
se consigue mediante un proceso de combustién cuando el pistén se encuentra
en las proximidades del punto muerto superior.

Para el modelado del cilindro se usard un modelo de llenado y vaciado
como el que se presentd en seccion 3.3.1. En relacién al proceso de combustion
el tnico inconveniente es determinar la cantidad de calor liberada en cada
instante de calculo. A continuacién, aplicando el primer principio de la
termodindmica, se detalla la obtencion del calor liberado a partir de la presion
medida en el cilindro.

Considérese el sistema termodindmico mostrado en la figura 4.1, donde un
pequeno giro del cigiienal ha provocado el cambio de volumen de V; a Vs.
Estos volimenes son conocidos, ya que dependen del angulo girado y de la
geometria del motor.

El proceso de combustion libera una cantidad de calor, 6@Q)., durante este
espacio de tiempo, existe también, §Q);, que es el calor que se transmite a
través de las paredes del cilindro, del pistén y de la culata. La presién en el
cilindro pasa de p; a po durante este tiempo, asi como la energia interna, que
cambia de U; a Us, y la temperatura, de 17 a Ts. El trabajo realizado por el
piston durante este periodo es W, por lo que, segun el primer principio de la

'El concepto entorno se refiere aqui a todo lo que rodea gas en el interior del cilindro
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[

Figura 4.1: Sistema termodindmico durante la combustion.

Termodindmica, para este sistema cerrado se tiene:

5@0—56215 =U;—Uj +0W (4.1)

Utilizando la masa del gas en la cdmara de combustién, m, y su calor
especifico a volumen constante, ¢,, el cambio de energia interna vendrd dado
aproximadamente por la expresion:

U2 — U1 = mcv(Tg — Tl) (4.2)

Este valor serd aproximado ya que el calor especifico a volumen constante
es funcién de la temperatura y también de las propiedades del gas. Durante
la combustiéon ambas varian rapidamente ya que se produce un aumento de
cientos de grados por grado girado por el ciglienal. El valor de ¢,, asi como
las propiedades del gas han de estar referidas a un estado en concreto el cual
puede ser el 1, el 2, o la media de los dos. El método mas simple es referir las
propiedades al estado 1, ya que éste siempre sera conocido.

Sustituyendo en la ecuacién 4.2 las temperaturas teniendo en cuenta la
ecuacion de los gases perfectos y la relacién de Mayer, dicha ecuaciéon puede
reescribirse de la siguiente formas:

Vo — 1V
Ug—Ulsz 2 —P1V1 (4.3)
vy—1

Como el trabajo realizado por el pistén durante el intervalo se puede
obtener segin:

5W:pdep1;_p2 (Vo — V1) (4.4)

entonces la ecuacion 4.1 queda asi:

_ p2Va—piWi il + P2
v—1 2

(Vo —W1) (4.5)
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Asi pues, la obtencién del calor liberado durante el proceso de combustion,
mediante el modelo de diagnéstico, a partir de la presién registrada en el
cilindro queda supeditada a la determinacién del calor transmitido por el gas
hacia las paredes del piston, cilindro y culata.

Finalmente en la evaluacion y modelado de la transmisién de calor, objeto
de la siguiente seccién, se hard una revision bibliografica y se describird el
modelo de trasmision de calor que se usa en el cilindro.

4.2.2. Evaluacion y modelado de la transmision de calor

La transmisién de calor entre el gas y el cilindro en un motor de combustién
interna alternativo tiene especial relevancia sobre su funcionamiento. El
conocimiento de la transferencia de calor es importante para calcular, junto
con otros procesos, las prestaciones del motor, sus emisiones contaminantes y
las cargas térmicas a las que se vera sometido.

En el caso de la presente tesis en el modelo de accién de ondas, como se
puso de manifiesto en la ecuacién 3.23, para determinar la temperatura en el
interior del cilindro en el instante de tiempo actual, es necesario conocer, entre
otras, la transferencia de calor que ha tenido lugar entre el sistema, es decir
el gas contenido en el cilindro, y las paredes del mismo durante el intervalo de
cédlculo considerado. Ademds como se ha descrito en el apartado anterior, el
conocimiento del calor instantdneo intercambiado con las paredes es también
necesario para la determinacién del calor liberado por la combustion.

Realmente, la transmisién de calor en el interior de motores de combustién
interna estd dentro de los problemas ma&s complicados de resolver por el
hecho de que implica cambios réapidos de temperatura y velocidad, y las
distribuciones de estas dos variables en el cilindro estdn lejos de ser uniformes.
Ademsds, la transmision de calor desde los gases quemados procedentes del
proceso de combustién incluye conveccion forzada a través de la capa limite
del gas caliente, conduccién a través de la pared del cilindro y conveccion
forzada con el fluido refrigerante en la culata y bloque motor.

El célculo de la transmisién de calor en el cilindro es complejo, ademas,
debido al flujo no estacionario de aire y combustible y a las pequenas
dimensiones del cilindro. El problema aumenta por la presencia del proceso de
combustién que produce fuentes de difusién térmica en el interior del fluido.
La determinacion del flujo de calor desde el gas hacia las paredes en un ciclo
del motor actualmente representa un problema que ha sido estudiado por
muchos investigadores, pero que las condiciones operativas estan lejos de las
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condiciones de funcionamiento del motor en estudio. Una revisién bibliografica
se detalla en el siguiente apartado.

4.2.2.1. Revisién bibliografica

El problema de la transmisién de calor entre las paredes y el refrigerante
puede resolverse de forma relativamente sencilla, partiendo de la hipétesis de
que el régimen de giro del motor es suficientemente elevado de forma que las
fluctuaciones de temperatura tan sélo penetran uno o dos milimetros en la
pared del cilindro y la resolucién se reduce a un problema estacionario [5].

La complicacién existe cuando se pretende evaluar la transmisién de
calor en el interior del cilindro. En la literatura relacionada con este tema,
existen diversos planteamientos que aportan diferentes métodos para resolver
el problema y que pueden clasificarse en las tres siguientes categorias:

1. Planteamientos basados en la transmisién de calor por conveccién
estacionaria y que calculan el coeficiente de pelicula mediante correla-
ciones entre parametros adimensionales (nimeros de Nusselt, Reynolds
y Prandtl).

2. Planteamientos basados en la solucion de la ecuacién de transmisién de
calor no estacionaria junto con la conservacién de la energia en la capa
limite para examinar el efecto del proceso de combustion ciclico sobre el
perfil de temperaturas en la pared del cilindro.

3. Planteamientos basados en la conservacién de la energia para toda la
masa encerrada en el cilindro.

Tradicionalmente y dentro de la primera categoria, para estudiar el calor
transmitido desde el gas hacia las paredes, la hipotesis de que el proceso es
estacionario ha sido la més extendida [5]. Los modelos desarrollados para
considerar el problema de la transmisién de calor a menudo representan una
modificacién de los principios bésicos de transmisién de calor estacionaria.
Estos modelos se describen por medio de la ley de Newton donde el coeficiente
de pelicula se obtiene a partir de correlaciones experimentales que son fruto
de multitud de ensayos sobre diversos motores.

Entre el fluido de trabajo y las superficies internas de un motor se considera
predominante el mecanismo de transmision de calor por conveccién forzada.
Casi todos los modelos usan la parte convectiva de la ley de Newton, que afirma
que el flujo de calor por unidad de superficie es proporcional a la diferencia de
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temperaturas entre el gas y la pared. El punto de partida de estos modelos se
basa en la clasica ecuacién que calcula el flujo de calor instanténeo escrita en
términos de un coeficiente de pelicula, es decir:

Qi = hAAT = hA(T, — T}) (4.6)

donde el coeficiente de pelicula, h, puede variar tanto espacial como
temporalmente.

El coeficiente de pelicula puede evaluarse por medio de correlaciones con
los niimeros adimensionales de Nusselt y Reynolds. Estos modelos no tienen
resolucién espacial, e imponen el mismo valor del coeficiente de pelicula
en todas las superficies internas del cilindro. Se han propuesto muchas
correlaciones para el calculo de este coeficiente. Estas se basan en la hipdtesis
de que el nimero de Nusselt puede expresarse en funcion de los nimeros de
Reynolds y Prandtl, que también son independientes de la coordenada espacial.

Un modelo de transmisién de calor que se utiliza actualmente en
simulaciones de motores es el propuesto por Woschni [6], desarrollado para
motores Diesel. Blair [7] es partidario de emplear en motores de encendido
provocado los trabajos presentados por Annand [8, 9] por su efectividad
y precisién. En las correlaciones presentadas tanto por Woschni como por
Annand, existen constantes que deben ser modificadas para ajustar el modelo
termodinamico a un motor especifico. Por consiguiente, se estima un coeficiente
de pelicula medio para todas las superficies de intercambio de calor. Pero la
variacion espacial de dicho coeficiente, que tiene informacién de los efectos no
estacionarios, aiin no se tiene en cuenta.

Las ventajas de estos modelos radica en que su formulacién es
relativamente sencilla de introducir en un modelo de célculo. Sin embargo,
en la tultima década, se han desarrollado algunos modelos que tienen en
cuenta la naturaleza no estacionaria de la transmisién de calor, circunstancia
particularmente importante en motores de pequena cilindrada.

El problema aparece cuando se demuestra tedrica y empiricamente la
existencia de un desfase entre la variacién instantanea del flujo de calor con
la variacién de la diferencia de temperaturas entre el gas y la pared, como
asi evidencian Franco y Martorano en [10].

Los datos obtenidos segtn la formulacién del coeficiente de pelicula medio
en la forma de la ley de Newton puede conducir a valores de dicho coeficiente
bien negativos o bien exageradamente elevados que son caracteristicos de
situaciones fluctuantes no estacionarias durante un ciclo motor. Ademaés
experimentalmente estos autores obtuvieron valores extremadamente altos del
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flujo de calor (del orden de 10—100 MW /m?), en un rango de régimen de giro
de 5000-8000 rpm, imposibles de conseguir con una formulacién basada en la
clasica ley de transmisién de calor estacionaria sin modificar las constantes
del modelo. Segtun los autores, el desfase existente entre el flujo de calor y
la temperatura debilita la hipétesis del modelo de gas perfecto con presién y
temperatura uniformes en el interior del cilindro.

Annand y Pinfold [11] detectan también el desfase entre flujo de calor y
temperatura realizando medidas experimentales sobre un motor en arrastre.
En cambio, el modelo basado en la ley de Newton no se abandona sino que se
modifica correlacionando el nimero de Nusselt no sélo en funcién del nimero
de Reynolds sino también de la diferencia de temperaturas entre el gas y la
pared y de la variacion de la temperatura del gas con el tiempo, dando lugar
a modelos con nimero de Nusselt complejo, es decir, con parte real y parte
imaginaria. Kornhauser y Smith [12] proponen la utilizacién de un coeficiente
de pelicula en forma de nimero complejo de manera que el flujo de calor
consta de una parte proporcional a la diferencia de temperaturas y de otra
proporcional a su variacién temporal.

El mecanismo real para evaluar teéricamente la transferencia de calor entre
el gas y las superficies internas del cilindro parece ser la teoria de la capa
limite que relaciona el flujo de calor con el gradiente de temperatura en las
proximidades de la pared. Dentro de la segunda categoria, como se ha descrito
al inicio de la presente revision bibliografica, existen modelos basados en la
teoria de la capa limite [13-16], que establecen que el célculo del flujo de
calor es el resultado de las caracteristicas del flujo local, la energia transmitida
debido al movimiento del pistén y los efectos del proceso de combustion.

En estos casos, el calculo del flujo de calor depende fuertemente de la
conductividad térmica local del gas y el espesor de la capa limite térmica, que
puede ser considerada la zona que separa el gas a elevada temperatura de la
pared, donde se produce el gradiente de temperaturas mas acusado. Mientras
que el primer parametro puede ser calculado sin demasiado error, es muy
complicado determinar tedricamente el espesor de la capa limite.

En el interior del cilindro, las condiciones estan bastante alejadas del
equilibrio y la hipétesis de temperatura uniforme es muy restrictiva. Para tener
en cuenta la no uniformidad de la temperatura es necesario recurrir a modelos
tridimensionales [10]. Sin embargo, un andlisis numérico llevado a cabo con
un cédigo tridimensional puede no proporcionar una informacion exacta sobre
el valor absoluto del flujo de calor debido a que, generalmente, el espesor de la
capa limite es menor que el mallado del dominio de calculo. Una discretizacion
suficientemente fina ocasionaria un coste computacional prohibitivo.
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En la tercera categoria, como se ha mencionado al inicio de la presente
revision bibliografica, se encuentran los modelos desarrollados para evaluar la
transmisién de calor y que consisten en la aplicacién del primer principio de la
Termodinamica sobre el cilindro [5, 10]. El inconveniente de esta metodologia
es que, al aplicar la ecuacién de conservacién de la energia, es necesario conocer
la tasa de calor liberado durante el proceso de combustion, salvo que se realice
el andlisis de un ciclo con el motor arrastrado (sin combustién). En este caso, la
determinacion de (J; es inmediata si bien las condiciones del gas en el interior
del cilindro varian respecto a cuando hay presencia de combustién (sobretodo
en relacién a la evolucién de la temperatura del gas).

4.2.2.2. Descripcion del modelo de transmisiéon de calor

Por lo comentado anteriormente, las correlaciones Nu = f(Re) son el
método més usado para modelos cero—dimensionales de una zona para el
modelado de la transmision de calor en el cilindro en motores de dos tiempos
de encendido provocado.

A continuacién se describe el procedimiento de cédlculo para obtener el calor
trasmitido a las paredes del motor.

En motores de encendido provocado, un método para calcular la trasmision
de calor en el cilindro es propuesto por Annand [9], que recomienda la siguiente
expresion que relaciona al nimero de Reynolds y el nimero de Nusselt:

Nu = a Re’7 (4.7)

donde la constante a debe ser ajustada con informacién experimental y
resolviendo el primer principio de la termodinamica en las fases donde no
existe combustién. El nimero de Reynolds se calcula segin:

— pC Cm DC
e

Re (4.8)
donde p. es la densidad se calcula con la presién, temperatura y composicién
del gas del cilindro del instante anterior sin que se cometa un error significativo,
la velocidad del gas en el interior del cilindro se asume igual a la velocidad
lineal media del pistén, que se obtiene sabiendo la carrera del pistén y el
régimen de giro, ¢, = 2 s n, D, es el didmetro del cilindro y la viscosidad del
gas [ic, es funcién de la temperatura.

El coeficiente de transmisién de calor por conveccién, es extraido ahora de
la definicion del nimero de Nusselt:
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_ Nu k.

h
D,

(4.9)

siendo k. la conductividad térmica del gas encerrado en el cilindro.

Por tanto, el calor transmitido, uno de los términos necesarios en la
ecuacion 3.23, durante el intervalo de cédlculo se resuelve mediante la siguiente
expresion:

0Q¢ = h[Acitindro (Tg — Teitindro) + Acutata (Ty — Tewtata) + Apiston (Tg — Tpiston)] dt

(4.10)
donde las temperaturas de las superficies internas del cilindro, la culata y la
de la cabeza del pistéon, deben ser conocidas por el modelo. Serd obligatorio
entonces proceder a un proceso de ajuste de éstas, ya que dependen de
cada motor y, a su vez, de las condiciones de funcionamiento. La variacion
de la temperatura de la pared es el resultado de la condicién de contorno
impuesta por la interfase gas—pared que depende del tiempo y que resulta muy
complicado de medir. Sin embargo, como se sugiere en la literatura [5, 17],
esta variacién temporal de la temperatura de la pared puede despreciarse.
Por otro lado, las areas por donde se cede calor son pardametros puramente
geométricos, que en el caso de la superficie de intercambio del cilindro varia
en cada instante con el angulo girado por el cigiienal.

4.2.3. Evaluacion y modelado del proceso de combustion

El proceso de combustién en MCIA, desde un punto de vista de la
termodinamica mas béasica, se manifiesta como un proceso de aporte de calor
sobre un sistema cerrado. Este proceso tiene lugar en una cidmara de volumen
variable, el cual viene determinado por el mecanismo biela—manivela y por
la relacién de compresion. En el ciclo Otto ideal el proceso de combustion se
define como un proceso a volumen constante y por tanto es instantanea, pero
la realidad es que la variacién de presion durante el ciclo muestra un proceso
de combustién que depende del tiempo.

Existen dos planteamientos tedricos para analizar este proceso, uno
microscépico y otro macroscépico. El planteamiento microscépico, inspirado
por Clarke [18] y Bellan [19], revela cudl es el calor liberado debido a
la propagacién del frente de llama y céomo éste puede verse influido por la
forma de la cdmara de combustion, los niveles de swirl y turbulencia, y la
presencia de residuales. Desde el punto de vista macroscépico, el objetivo es
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obtener la ley de liberacién de calor durante el proceso de combustién sin
tener en cuenta la propagacién del frente de llama, las reacciones quimicas o
la turbulencia en el interior del cilindro. En el desarrollo de la presente tesis, el
planteamiento microscopico se aleja de los objetivos establecidos y por tanto
se analizara el calor liberado por el proceso de combustién desde el punto de
vista macroscopico.

Este planteamiento macroscopico se suele adoptar en situaciones donde
los fenémenos no son suficientemente conocidos o donde el nimero de
variables involucradas es tan ingente que resulta muy complicado reproducir
su comportamiento. Asi pues, el proceso de combustién no serd modelado,
sino que su andlisis consiste en estudiar de manera empirica como actian las
variables de salida a partir de las de entrada. En el modelo de diagnéstico
para la combustion sera la presién del cilindro y la masa atrapada, y para el
modelo de accién de ondas serd una ley de liberacion de calor que puede ser
definida por correlaciones en funcién de parametros que tienen que ver con el
proceso de la combustién [20].

El célculo del volumen instantaneo en el cilindro que es la suma del volumen
de la camara de combustién y el volumen desplazado instante a instante por
el pistén, queda determinado por el dngulo de giro del cigiienal V' = f(a, r.),
conociendo las dimensiones geométricas del mecanismo biela—manivela.

4.2.3.1. Obtencién del calor liberado

Introducir en el modelo la evolucién temporal del calor liberado durante
el proceso de combustion en cada intervalo de calculo resulta poco manejable
desde un punto de vista practico y, por ello, se suele relacionar su variacién
con la fraccién de masa quemada. Esta se puede obtener a partir del calor
liberado acumulado dividido por la masa de combustible (my) y el poder
calorifico (H.) del mismo. Otra forma practica es dividiendo el calor liberado
obtenido entre el calor total que idealmente se podria haber producido si
el proceso de combustién se hubiera llevado a cabo completamente, o bien
matematicamente, la fraccién de masa quemada (FM@;) en un determinado

angulo «a; vale:
a=o;

2 0Qc
FMQ@Q; = —=—= _ FQL: (4.11)
a=ap+Aa my H,.
2 Qe

a=ag

donde «q representa el angulo en el que comienza el proceso de combustién y
A« la duracién de la misma.
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La funcién de Wiebe [21], que es una expresién matemética conveniente
para simular el combustible quemado en motores de combustién de encendido
provocado, puede representar la fraccién de masa quemada segun:

afao)m+1

FMQ=1— o—o("mat (4.12)

donde a y m son variables de ajuste, el parametro a representa la eficiencia
de la combustién, y la m es el parametro de forma y su valor determina la
rapidez de quemado en el proceso de combustién. La tasa de masa quemada
se obtiene derivando la ecuacién 4.12, cuyo resultado es:

d(FMQ) _a(m+1) (a - ao)m e

- Aa

4.1
do Ao (4.13)

Obtenidas estas ecuaciones 4.12 y 4.13, el principal inconveniente es la
determinacion de los cuatro parametros que las definen, y de esta forma
obtener la tasa de calor liberado.

En la figura 4.2 se muestra la ley de quemado obtenida con el modelo de
diagnostico frente a una obtenida mediante las expresiones 4.12 y 4.13. La
fraccién de masa quemada obtenida con el modelo de diagnédstico fue obtenida
a partir del calor liberado acumulado, usando la ecuacién 4.11, donde en calor
liberado instantaneo es dividido por el calor liberado acumulado al final de
la combustion. Estos resultados ponen de manifiesto la capacidad que tiene
la funciéon de Wiebe para reproducir la evolucion de la liberaciéon de calor
durante el proceso de combustién con precision aceptable. En la seccion de
resultados 4.4 se mostraran mas resultados en detalle donde se ha constatado
de forma experimental variaciones importantes entre leyes de liberaciéon de
calor obtenidas bajo diferentes condiciones de funcionamiento del motor.

Asi pues, para introducir la evolucién del calor liberado en el modelo
Unicamente hace falta proporcionar las cuatro variables que se obtienen
del ajuste a una ley de Wiebe para cada condiciéon de funcionamiento del
motor. A partir de ésta, suponiendo el poder calorifico del combustible
constante a lo largo del proceso de combustién y conociendo la cantidad
de combustible quemado, se puede entonces realizar el proceso inverso al
detallado anteriormente y estar ya en disposicién de resolver la ecuacion 3.23,
determinando asi las propiedades termodinamicas del gas en el instante de
célculo actual.
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Figura 4.2: Fraccién de masa quemada (izquierda) a 12000 rpm a plena carga. Y su
deriwada (derecha).

4.2.3.2. Correlaciones para la combustion

En el contexto que enmarca la simulacion de la combustion por medio
de correlaciones para definir el proceso de combustién en modo automatico,
una revision bibliografica pone de manifiesto que la duracion de la combustion
(Aa) y el pardmetro de forma (m) de la funciéon de Wiebe [1] son pardmetros
que se correlacionan con variables relacionadas con el funcionamiento del
motor porque son los que dictan la evolucién instantanea de la ley de quemado.
El inicio de la combustién (ap) de la funcién de Wiebe 4.12 es el angulo de
encendido tomando en cuenta el retraso de la combustién que depende de
la evolucién de la primera fase de combustion, y esta es influenciada por
la presencia de gases residuales donde se origina la combustion, entre otros
factores como la calidad de la chispa que tiene importante influencia. El
parametro de completitud (a) de la funcién de Wiebe se relaciona con el fin
de la combustién. Cuando la fraccién de masa quemada es z, = 99.9% el
pardametro de completitud a tiene el valor a = —In(1—=z,) = —In(0.001) = 6.9.

Por otra parte, las correlaciones para el proceso de combustién encontradas
en la literatura se enfocan en motores de cuatro tiempos. Resulta evidente
que las condiciones de operacion de régimen de giro, fraccién de residuales,
densidad de la carga que se experimentan en motores de cuatro tiempos
difieren a las experimentadas en los motores de dos tiempos tratados en la
presente tesis. Por tanto, el rango de validez de las correlaciones encontradas
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en la literatura quedan fuera del experimentado en el motor que se estudia
en este trabajo. De esta forma, es necesario desarrollar correlaciones para la
funciéon de Wiebe que se adapten a las condiciones de operacion en estudio.

Pese a que se deben desarrollar nuevas correlaciones para los parametros de
la ley de Wiebe, se describe a continuacién la metodologia seguida por varios
autores en el campo de los motores de cuatro tiempos. Asi, en la medida de
lo posible, las funciones que definan las correlaciones en el motor en estudio
seran similares en forma a las ya obtenidas en motores de cuatro tiempos pero
validas en los rangos especificos del motor de dos tiempos de altas prestaciones.

Csallner [22], presenta correlaciones que relacionan el &ngulo de encendido,
la relacién aire/combustible, la presion y temperatura en el interior del cilindro
60°APMS, la fraccién de gases residuales y el régimen de giro, con pardmetros
que tienen influencia en la combustién. Csallner usa un principio bésico, que
consiste, en establecer que a partir de un punto de referencia caracteristico
y determinada su tasa de calor liberado del proceso de combustién, pueden
existir variaciones. Estas variaciones, que dan lugar a nuevas leyes de liberacién
de calor pueden ser reproducidas mediante correlaciones. Estas ecuaciones
tienen en cuenta la evolucién o el cambio de curso de la combustion debido a
la variacién de los pardametros que la forman.

Los rangos experimentados para las correlaciones que ha obtenido son:
angulo de encendido 25-50°APMS, relacién aire combustible A\ = 0.7-1.2, la
presion y temperatura en el interior del cilindro 60°APMS; la concentracion
de quemados no superior al 10%, y el régimen de giro de 1000-4500 rpm.
El proceso de combustion lo aproxima mediante la funcién de Wiebe con la
fraccién de masa quemada. Estas correlaciones estan hechas con variaciones
relativas a una condicién de operaciéon de referencia. La influencia de las
ecuaciones 4.14, G; y H;, son funciones normalizadas que describen las
variaciones de la duracion de la combustién y el pardmetro de forma.

Aa = Aayrer - g(A) - 9(T300) - 9(p3oo) - 9(@r) - g(n) = Acvyey - [ G
¢ 4.14
m = Myep - h(\) - h(n) = myep - | | H; (4.14)

donde A es la relaciéon aire—combustible, T30 v p300 son la temperatura y
presion 60 °APMS (durante el proceso de compresion), z, es la fraccion de
masa quemada, n es el régimen de giro.

Para su estudio, Csallner, usé dos MCIA de aspiracién natural. Uno de
los motores fue monocilindrico MTU MB 331 con 3.3 [ de cilindrada y el otro
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motor fue un motor BMW de cuatro cilindros de 0.5 [ de cilindrada unitaria de
dos véalvulas por cilindro. Sus correlaciones fueron obtenidas con 31 condiciones
de operacion.

Las funciones de la ecuacién 4.14 para duracién de la combustion, Aa, son:

g(A) = 5,602 — 9,52) +4,92; g (T300) = 1.337925L — 0,33
9 (p300) = (p300) %% g (x,) = 0,23772L + 0,763 (4.15)

g(n)=-5941233

Las funciones de la ecuacion 4.14 para el parametro de forma, m, son las
siguientes:

h(X < 0.95) = 0,375\ + 0,644;  h(\ > 0.95) = —1,33\ + 2,77
(4.16)
h(n) =0 +0,625

Los valores de estas funciones se multiplican entre si para definir los
parametros de la funcién de Wiebe. También estas correlaciones toman en
cuenta el efecto de los gases residuales hasta un 10% como ocurre en los
motores de combustién actuales de cuatro tiempos sin circuito de EGR.

Para definir el inicio de la combustion, Csallner propone una correlacién
para el retraso de la combustién en funcién del dngulo de encendido, la relacién
aire combustible, la fracciéon de gases residuales, el régimen de giro, y la
temperatura y presién del gas en el cilindro en el dngulo 60 °APMS.

Witt [23], por otra parte, propone correlacionar los parametros de duracién
de la combustién y parametro de forma de la funcion de Wiebe, usando
diferentes grados de carga en sus simulaciones y ensayos de un motor de cuatro
tiempos de cuatro valvulas de aspiracién natural. La metodologia que emplea
se basa en los trabajos hechos por Csallner. Para determinar los pardmetros
de la funcién de Wiebe lo hace para el 50 % de la masa quemada. Witt usa
una extensa base de datos experimental, con 221 condiciones de operacién a
cargas parciales y 193 condiciones de operacion a plena carga. Los principales
parametros que estudia para sus correlaciones fueron: el angulo de encendido,
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el porcentaje de gases residuales, el trabajo indicado y el régimen de giro. La
influencia de las ecuaciones 4.17, G; y H;, al igual que Csallner, son funciones
normalizadas que describen las variaciones de la duracién de la combustién y
el parametro de forma.

Aa = Aayef g(ae) - g(xr) - g(w;) - g(n) = Adyey - HGi

(4.17)
m = myep - h(ag) - h(r) - hw) - h(n) = mref - | H;

De esta forma Witt, a diferencia de Csallner, propone incluir el trabajo
indicado y el angulo de encendido como variable dependiente en sus
correlaciones, pero considera que la relacién aire—combustible, la presion y
temperatura no son variables de influencia en sus resultados. Las funciones de
la duracién de la combustién que forman la ecuacién 4.17 son:

glae) = 0.596 + (j-‘)l?p; g(x,) = 0.429 4+ 0.031x?

(4.18)
18,49
g(w;) = 1.115 - 0.346 (w;); g(n) = 1.355 — I
donde « es el dngulo del encendido en grados [PAPM S], z, es la composicién
de quemados en [ %], w; es el trabajo indicado en [kJ/dm?] y n es el régimen
de giro en [rpm]. Por otra parte, las funciones para el pardmetro de forma de
la ecuacion 4.17 propuestas por Witt son:

h(oe) = 0.964 + 58 pb(z,) = 1.076 — 2.534 - 10%22

(@e)?’

(4.19)
h(w;) = 1.007 +0.004 In (w;); h(n) = 1.046 — 4.075 -10~7 n*?

Cabe senialar que la base de datos que ha usado para determinar estas
ecuaciones es bastante mas extensa, en comparacion con los demas autores.

Witt para definir el inicio de la combustién propone una correlacién para
el retraso de la combustion en funcion del angulo del encendido, la fraccion de
gases residuales, el régimen de giro, y el trabajo indicado.

Bayraktar y Durgun [24], por otra parte, presentan una correlacién para
la duraciéon de la combustién que la forman funciones de orden cuadratico
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que dependen de: la relacién de compresion (r.), el régimen de giro (n), el
dosado relativo (Fg) y el dngulo del encendido (c.). El modelo propuesto
por Bayraktar y Durgun se basan en los modelos de combustiéon de Blizard y
Keck [25], Beretta et al. [26] y Keck [27].

La variaciéon de la duracion de la combustién, en este caso, se calcula
con funciones polinomiales de segundo grado de cada uno de los pardmetros
operativos. La correlacion para la duracion de la combustion se expresa, de
forma general, segtin la ecuacién siguiente:

Aa(re,n, Fr, ae) = fi(re) f2(n) f3(Fr) fa(ae) Adye (4.20)

donde Aayqy es la duraciéon de la combustién de referencia. A partir de dicha
condicién de referencia, A« varia en funcién de r.,n, Fr, ag. Los efectos de
dichos pardmetros se representan por medio de funciones f1(rc), fa(n), f3(Fr),
fa(ae) como se muestra en las ecuaciones 4.21. Por otra parte, para definir el
inicio de la combustién toman como referencia el dngulo de encendido.

Bayraktar y Durgun determinan dichas funciones dividiendo todas las
variables que integran las funciones por su valor de referencia. Usando
esos valores para la duraciéon de la combustién, experimentando diferentes
valores de r.,n, Fr,as y, aplicando el método de funciones polinomiales
de segundo orden para ajustar los resultados a una curva, han obtenido
funciones aproximadas f1(r¢), fo(n), fs(Fgr), fia(ate). Las funciones que forman
la ecuacion 4.20 para la duraciéon de la combustién son:

fi(re) = 3,2989 — 3,3612 (re/Teres) + 1,08 (1e/Teres)?

fa(n) = 0,1222 40,9717 (n/nyes) — 5,051x1072 (n/nyep)?
(4.21)
f3(FRr) = 4,3111 — 5,6383 (Fr/Fryef) + 2,3040 (Fr/Frrer)”

Ja(oe) = 1,0685 — 0,2902 (ave/cte ref) + 0, 2545 (ae/aeﬂﬂef)2

Los parametros de funcionamiento de la condicién de operacién de
referencia son: r¢ pef = 7,5, npey = 1000 7pm, Fgrer = 1, e rer = 30°APMS,
y para este mismo caso, Aoy = 24°APMS

Lindstrém et al. [28, 29], por otra parte, proponen un modelo de
combustién que toma en cuenta la velocidad de combustién laminar (c.)
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para cuantificar los pardmetros de la funcién de Wiebe en funcién de una
condicion operativa de referencia. Para ello emplea correlaciones ya existentes
de la velocidad de combustién laminar. Las simulaciones y ensayos se hacen
en un motor de cuatro tiempos MEP a plena carga y sobrealimentado. Las
correlaciones que obtiene se basan en las obtenidas por Witt [23]. Ademds deja
de manifiesto que las constantes de las correlaciones obtenidas por Csallner
vy Witt necesitan ser recalibradas para cada nuevo motor. En la tabla 4.1 se
resumen dichas condiciones de operacién para los que se han construido las
correlaciones que proponen.

Tabla 4.1: Condiciones de operaciéon base y rangos de condiciones
experimentales investigadas por Lindstrom et al. [28, 29]

Pardmetros Condiciones de  Rangos

del motor operacién base experimentados
A =] 1.0 0.85-1.14
EGR [%] 0 0-5.5

Taam [°C] 34 29-54

Poam [kPa] 128 112-143
Angulo de encendido [°APMS)] 15 6-25

Régimen de giro [rpm] 2500 1500-4000

Asi pues, el modelo de combustion relaciona la duracién de la combustién
con parametros de la velocidad de combustién laminar, dngulo de encendido y
régimen de giro. Ademads, para cuantificar el parametro de forma, Lindstréom
desarrolla una correlacién que depende de la duracién de la combustién y del
régimen de giro. Las correlaciones propuestas son:

Aa = AOéref : G(Ccl) : G(ae) ' G(n)

Glea) = jE8lss Glae) = 72250 Gn) = s (4.22)

m = Myef - H(Aa, n)

donde la velocidad de combustién laminar que usa en la ecuacion 4.22 se basa
en las correlaciones obtenidas por Heywood [30]. Para la influencia del d4ngulo
de encendido desarrolla un polinomio de segundo orden. Para el efecto de la
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turbulencia en el interior del cilindro durante el proceso de combustion se
incluye una funcién que toma en cuenta el régimen de giro similar a la forma
de la funcién que desarrolla Witt, pero con las constantes que se ajustan al
motor con el que trabaja. De esta forma las funciones para la duracién de la
combustién de la ecuaciones 4.22 son:

g(ccl) = C%l
g(ae) =1.6—-0.053q, +9.1-10 *a? (4.23)

g(n) =213 — %

La ecuacién de la velocidad de combustién laminar que se usa para el
calculo de la ecuacién 4.23 [30] es:

T QAgas,opt p bgas,opt N
Cd = Cilref <2§8> (1 Oti?)) (1 —2.062277) (4.24)

donde Z, es la fraccién molar de gases residuales, ¢y rer €s una funcién que
depende del dosado relativo de referencia y estd definida por la expresién:

Celref = By, + BFR (FR - FR,m)2 (4'25)

Las variables agqs,opt ¥ bgas,opt ¥ las constantes de referencia B,,, B,
y FRrm son valores para la gasolina, con un peso molecular promedio de
107 g/mol y una relacién de entalpia/velocidad absoluta del gas de 1.69, usada
como combustible por Lindstrém en su estudio:

Agas,opt = 1.3 = 0.271 - FE%Y byas opr = —0.15 + 0.141 - F ™7
(4.26)
By, =30.5; Bp, =—54.9; Fpg, =121

Para identificar los nuevos parametros, Lindstrom normalizé los datos con
una condicién de operacion de referencia.

Como se ha indicado, Lindstrom también propone una funcién que permite
determinar el pardmetro de forma m. Que expresa de forma linealmente
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dependiente con la duracién de la combustiéon y con el régimen de giro, y
la define como:

m = myer — 0.0421 (A — Acvper) + 3.51x107% (n — nye 4.27
f ( f f

donde m,..s es el pardmetro de forma de referencia y los otros términos son las
variaciones que imprimen la duracién de la combustién y el régimen de giro
para diferentes condiciones de operacién.

Por otra parte, el valor de la constante del parametro de completitud a de
la funcién de Wiebe 4.12, la deriva de la definicién del fin de la combustion.
Cuando la fracciéon de masa quemada x, = 99.9 % en el fin de la combustion,
a tiene el valor de 6.9. Para definir el inicio de la combustién de la funcién de
Wiebe, Lindstrém toma como valor el angulo de encendido. Debido a que el
retraso de la combustion lo toma en cuenta en la correlacion del parametro de
forma.

Finalmente cuando Lindstrom aplica sus correlaciones para el calculo de la
duracién de la combustién frente al valor obtenido via experimental, obtiene
un coeficiente de determinacién miltiple R?=96 % y un R2=72% para el caso
del parametro de forma.

Por otra parte, la determinacién y uso de correlaciones para los pardmetros
de la ley de Wiebe se sigue empleando por diferentes autores en la actualidad.
En 2010, Bonatesta et al. [31-33] desarrollan funciones empiricas, para el 0—
90 % de fraccién de masa quemada, debido a que la prediccién en este punto
se determina con importante certeza, para la duracién de la combustién y
el parametro de forma de la funcion de Wiebe. Al igual que los anteriores
autores usan un motor de cuatro tiempos de encendido provocado de cuatro
cilindros, cuatro valvulas por cilindro, 1600cc, con EGR externo. Los rangos
experimentados por Bonatesta se expresan en la tabla 4.2.

Tabla 4.2: Rangos de condiciones de operacién experimentales investigadas
por Bonatesta et al. [32]

Pardmetro Rangos

Fraccién de gases residuales [—] 0.06-0.26
Régimen de giro [rpm] 1250-3500
pmi [bar] 2-7
Angulo de encendido [°APMS] 35-8
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La correlacién de la duracién de la combustion y el pardmetro de forma,
para el 90 % de la combustién, obtenida por Bonatesta et al. se determina con
el producto de cuatro funciones que representan cuatro factores de influencia:
densidad de la carga en el angulo de encendido, velocidad lineal media del
pistén, fraccién de residuales y dngulo de encendido. La forma general de
dichas funciones es:

Aa =k R(pae)S(cm) X () T (ae)
(4.28)
m =k S (en) T () X' (2,) — 1

En estas ecuaciones, k£ es una constante dimensional y cada factor asume
un efecto individual e independiente en la duracién de la combustién y el
pardmetro de forma. Las funciones R(pa.), S(cm), X(zr) y T(0a.) son
expresiones basadas en la literatura [29, 32, 34, 35]. Bonatesta toma en cuenta
la variable de la densidad de la carga en el angulo de encendido, para tomar
en cuenta las condiciones de presion y temperatura al inicio de la combustion.
Las correlaciones obtenidas por Bonatesta son:

fa =178 (i)wL (1 B i/lc%l) (1*2.016139‘77)0'85
(0.00033a2 — 0.0263c + 1)

(4.29)

m = 3.46 (ﬁ)m (ﬁ) T Z128e) -1

donde p, . es la densidad en el dngulo de encendido en [kg/m?], ¢, es la
velocidad lineal media del pistén en [m/s], z, es la fraccién de residuales [-]
que es expresada como la relacién de masa quemada y la masa total atrapada y
o, es el angulo de encendido en [>APM S]. Para el parametro de completitud
de la funcién de Wiebe, Bonatesta et al. [32] lo definen para el intervalo de
hasta el 90 % de masa quemada, seleccionando un valor de a = 2.3. Y para el
inicio de la combustién de la funcién de Wiebe, no toma en cuenta ningun tipo
de retraso de la combustion y selecciona directamente el dngulo de encendido.

Los resultados usando las correlaciones 4.29 se validan de forma
experimental. En el caso de la duraciéon de la combustién la validacién, se
hace en tres puntos del proceso de la combustiéon: durante el desarrollo inicial
de la combustién, durante el periodo de combustién rapida 10-90% y en el
50 % de la combustién, obteniendo un coeficiente de determinacién multiple R?
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de 87 % en los tres puntos de la combustién. E1 R? obtenido del pardmetro de
forma al comparar con la informacién experimental es de 92 % generalmente.

Una vez maés, cabe indicarse y como posteriormente se demostrara, que
el uso directo de las correlaciones desarrolladas para motores de 4T como
las descritas en parrafos anteriores, no se adaptan a las condiciones de
operacion que se experimentan en los motores de 2T de encendido provocado
de altas prestaciones. De esta forma, nace la motivacién para desarrollar nuevas
correlaciones para los pardametros de la funcion de Wiebe en motores que son
objeto la presente tesis.

4.3. Metodologia

En la presente seccion se establece una metodologia para obtener la tasa
de calor liberado en un motor de dos tiempos de altas prestaciones. El objetivo
ultimo es generar una base de datos que servira para obtener correlaciones para
la simulacién del proceso de combustién por medio de la funciéon de Wiebe.
Asi, se obtendrd un modelo predictivo para reproducir la presién en el interior
del cilindro y la presién media indicada en estas versiones de motor. Se ha
desarrollado un modelo de diagndstico para la combustion para obtener el calor
liberado acumulado. Ademas, esta metodologia incluye el uso de un modelo
de accién de ondas del motor con la geometria completa que fue detallada y
caracterizada en la seccion 3.5.

El modelo de diagndstico para la combustion se aplica para conocer el calor
del proceso de combustién. Para obtener la tasa de calor liberado usando la
expresion 4.5, el modelo de diagnéstico contempla diferentes modelos: el de
trasmisién de calor y el modelo para el cdlculo de volumen instantaneo. La
descripcién del modelo de diagnodstico con las hipétesis adoptadas se detallaran
en la seccién 4.3.1.

El modelo de accién de ondas incluye los sistemas de admisién y escape
para tener en cuenta los fenémenos ondulatorios que son de vital importancia,
en motores de dos tiempos y de esta forma obtener la masa atrapada con
buena exactitud.

La informacién experimental por excelencia en un MCIA es la presién
instantdnea del cilindro, que alimentara al modelo de diagnéstico. Diferentes
autores proponen, a partir de esta senal experimental, obtener la naturaleza
del funcionamiento del motor [3, 7, 30, 36-38]. Las tareas de post—procesado
de la presion del cilindro experimental, que conducen a la determinacién del
calor liberado, son descritas posteriormente en esta secciéon. La presién en la
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admisién, cilindro y escape han sido obtenidas en banco motor como se ha
detallado en el capitulo 2. Esta informacién experimental registrada en los
diferentes sistemas del motor es de vital importancia, si se desea una buena
validacién del modelo del motor. Por otra parte, en relacién a la presién en
el interior del cilindro experimental, esta presenta una significativa dispersion
ciclica. Este fenémeno de dispersién, ha sido comentado en la seccion 2.4.3, se
da ciclo a ciclo y ha sido ampliamente investigado [39, 40]. El problema de la
dispersion ciclica es la primera incégnita que se debe resolver. El objetivo es
determinar un ciclo representativo para una condicién de operacién especifica,
como se detallard posteriormente en esta misma seccion.

En la figura 4.3 se muestra un esquema de la metodologia para obtener la
tasa de calor liberado, para una especifica condiciéon de operaciéon del motor.
Para cumplir este objetivo, esta metodologia contempla el uso de un modelo de
diagnostico para la combustion, un modelo de accién de ondas y la informacion
experimental. El proceso se resuelve de forma iterativa hasta alcanzar la
convergencia entre el modelo de diagnodstico para la combustién y el modelo
del motor unidimensional.

Modelo de diagnéstico Modelo unidimensional
para la combustion del motor
Modelo de trasmision Modelado de los sistemas
de calor de admision y escapeA Al

Modelo para el calculo

8 Y Modelo de barrido
del volumen instantaneo

Conseryacpn dela energial | Masa
en ﬁl interior del cilindro | |atrapada

Modelado del cilindro ¥

A

\

Presién en cilindro, ... draL Validacion: Admision,

cilindro y escape

<

Ensayos en banco motor

Figura 4.3: Metodologia para obtener la liberacidn de calor en el interior del cilindro.

El proceso iterativo inicia cuando el modelo de accién de ondas proporciona
una masa atrapada, al cierre del escape, al modelo de diagnéstico que ademés
emplea la evolucién instantanea de la presién en el interior del cilindro
obtenida del banco motor. Ademds, se alimenta al modelo de diagnéstico con
informacién de constantes de variables de funcionamiento como: régimen de
giro y el &ngulo de encendido. Se aplica el primer principio de la termodindmica
al modelo de una zona, que incluye el modelo desarrollado por Annand segin
la ecuacién 4.7 para la transmisién de calor. Para discretizar el proceso de
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combustién y obtener la evolucién del trabajo generado y la energia interna
de la masa, se incluye un sub—modelo para el calculo del volumen instantaneo.
La principal informacion que se obtendra del diagnéstico de la combustién es
la dFQL. Esta dFQL alimenta al modelo de accién de ondas que realiza el
modelado del cilindro que toma en cuenta los fenémenos ondulatorios en el
sistema de admision y escape, para calcular el cortocircuito durante el proceso
de barrido. De esta forma se ha obtenido la masa atrapada que sirve para
actualizar esta informacién al modelo de diagnéstico y proceder a iniciar una
segunda iteracién, donde el principal resultado es la tasa de liberacion de
calor. De esta forma contintian las iteraciones hasta que el valor obtenido de
masa atrapada de una iteracién y una que le precede tenga una diferencia de
despreciable. La informacién experimental que proviene del banco motor que
fue registrada en admisién, cilindro y escape se usa para validar el modelo
unidimensional.

Una vez que, para una determinada condicién de operacién, se ha aplicado
la presente metodologia descrita, el modelo unidimensional tiene capacidad de
reproducir los procesos termofluidodinamicos que sufre el gas en el interior del
cilindro. Al mismo tiempo, se dispone de lo que, en adelante, se llamard ley
de Wiebe ad-hoc. Es decir, el conjunto de los cuatro pardmetros de la ley de
Wiebe que hacen que el modelo 1D reproduzca con buen grado de ajuste el
comportamiento del motor.

4.3.1. Modelo de diagnéstico para la combustion

Se pueden destacar varias técnicas de diagnéstico para la combustién. Las
técnicas orientadas a la deteccién de funcionamientos anémalos del motor,
basada en la medida de las oscilaciones del bloque de motor, que permite
estimar las variaciones del par [41]. Por otra parte las técnicas de visualizacién
para el diagndstico de la combustién emplean tanto accesos épticos en motores
reales como en instalaciones que producen las condiciones de funcionamiento
de motor real. Los modelos termodinamicos de diagndstico a partir de la
presion emplean las mismas ecuaciones, de conservacion de la masa y energia,
que los modelos termodindmicos de simulacién, pero no imponen la ley de
liberacién de calor, si no que la obtiene a partir de la presiéon experimental.

Las ventajas del diagnéstico de la combustién a partir de la presién
experimental es que permite conocer el diagrama indicador y pardmetros
indicados, la dispersién ciclica en el interior del motor, ley de liberacién de
calor y el ruido de combustién radiado por el motor. Ademds usando esta
técnica de diagndstico con referencia a las técnicas dpticas, representa una
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ventaja ya que para el registro de la presiéon del cilindro solo se instala un
captador de presion en la camara, ademas de la necesidad de registrar alguna
variable media. La gran rapidez de calculo representa otra ventaja, debido a
que se pueden adoptar simplificaciones adecuadas para su uso en estrategias
de control del motor.

La ley de liberacién de calor (FQL) proporciona informacion precisa acerca
de la evolucién de la combustién y permite calcular parametros como el inicio
y duracién de la combustién. La informacién de la FQL sirve para tener una
mejor comprensioén de la naturaleza del proceso de combustién [37].

En el presente estudio la presién del cilindro fue medida con un captador
piezoeléctrico.

Las hipotesis del modelo de diagnéstico para la combustién son:

1. La presién es uniforme en la cdmara de combustién, la cual es valida
cuando las velocidades de propagacion del fluido y la llama son mucho
menor que la velocidad del sonido [2].

2. El fluido en la camara se considera como una mezcla de tres gases: aire,
gasolina y gases quemados.

3. Se asume el comportamiento de gas perfecto para la mezcla del gas.

4. Correlaciones basadas en la temperatura son usadas para calcular la
energia interna sensible de la mezcla del gas.

5. Durante el proceso de combustién no se considera el paso de flujo de la
mezcla hacia el carter de esta forma el blow—by es nulo.

6. No se consideran las deformaciones mecanicas de las partes mdviles
(pistén, biela y manivela) o del cilindro producidas por la presién en
la camara y las inercias, de esta forma la relacion de compresion solo es
funcién de la geometria del motor.

4.3.2. Tratamiento de la senal de presion

El tratamiento de las senales de presion registradas en banco motor
consisten en filtrar y referenciar la presién de admisién, cilindro y escape.
La presién del cilindro se usara para el diagnéstico de la combustién. Mientras
que la presiéon en la admision, el cilindro y el escape seran utilizadas para
validar el motor 1D usando el modelo de accién de ondas.
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En todos los ciclos registrados en el sistema de adquisicién de datos fue
aplicado un filtro. En el proceso de filtrado se eliminan las oscilaciones de alta
frecuencia. Se debe tener cuidado para eliminar el ruido que se origina en alta
frecuencia, sobretodo en la presién del cilindro para no perder informacién del
fenémeno fisico de la combustién, en media y alta frecuencia. Siendo en muchos
casos realmente dificil, establecer un limite riguroso entre ambas componentes.

La aplicacién de filtros una vez es muestreada la senal analégica con un
intervalo regular, conduce a una senial discreta a la que se le pueden aplicar
filtros digitales. Los méas comunes son los que realizan la transformacion
de la senal discreta del dominio temporal al de frecuencia; se filtra en este
dominio y posteriormente se vuelve al dominio del tiempo. Son filtros estables y
ampliamente empleados [36, 37] ya que la potencia de célculo que requieren no
es un problema con los ordenadores actuales. Asi pues, la trasformacién de la
senal discretizada del dominio temporal al dominio frecuencia, es el filtro que se
va a aplicar a las sefiales de presion instantianeas obtenidas experimentalmente
en banco motor, como se describe a continuacion.

Una vez realizado el ensayo formal, y se ha obtenido la informacién del
sistema de adquisicién de datos, se procede a aplicar un filtro paso-bajo. Con
el fin de eliminar las oscilaciones de alta frecuencia y mantener el espectro
intacto, por debajo de una determinada frecuencia de corte, correspondiente
al arménico k.=6000 Hz de la frecuencia elemental. No obstante, es posible que
al hacer esto se elimine parte de la informacién util de la sefial, apareciendo
oscilaciones que pueden ser muy acusadas en la derivada de la presién o en
la dFQL. El método de filtrado es por medio de la transformada rapida de
Fourier FFT, la cual provee de buena precisién en los resultados, sin emplear
mucho tiempo y excesivos recursos informaticos.

Por otra parte, otra tarea en el tratamiento de la sefial de presién, consiste
en referenciar la presién relativa obtenida con el captador piezoeléctrico en
banco motor. Por lo que es necesario referenciar esta senal experimental,
para su uso en el diagnoéstico de la combustién. Las elevadas condiciones de
temperatura que se experimentan en el interior del cilindro, inutilizan a los
captadores piezoresistivos con los que se puede obtener la presién absoluta.

Por otra parte, para el referenciado de la presion en el cilindro, existen
diferentes procedimientos de ajuste. Un forma de referenciar la presiéon en
cdmara es a partir de un valor conocido en algin momento del ciclo [42].
Habitualmente se suele tomar un instante durante el ciclo abierto. Tinaut [43]
propone imponer que la presiéon promediada en las proximidades del PM T
coincida con la promediada en el colector de admision, o que la presion media
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durante el escape coincida con la media en dicho colector [44], pero esto es
util en motores de 4T.

Por otra parte, para obtener la referencia de la senal de presién, también
existen métodos termodinamicos que se basan en la evolucién politrépica del
gas, pV" = cte, en la camara durante la comprensién antes de iniciarse la
combustién [45, 46] o durante la compresién y expansion en el caso del motor
en arrastre [47, 48].

Este tipo de ajuste consiste en determinar de forma correcta el valor del
exponente politropico que reproduzca convenientemente la evolucién del gas.
Dicho valor puede ser considerado constante o no, aunque debido a errores de
medida, en la préactica es recomendable asumirlo constante [49, 50].

En nuestro caso, tratandose de un motor de dos tiempos, durante el proceso
de barrido, el sistema de admision, cilindro y escape comparten informacion,
principalmente de presién. En las proximidades al PMI la presién del cilindro
tiende a ser minima y tiene valores promedio a los registrados en la admisiéon
y escape. Siguiendo este criterio y usando el modelo de accién de ondas,
que contempla los fenémenos ondulatorios en los sistemas de admisién y
escape, la senal de presiéon se referenciara con el obtenido con el modelo
unidimensional del motor. Finalmente para la referencia angular se obtiene de
forma experimental obteniendo el desfase angular entre el codificador angular
y el punto muerto superior.

4.3.3. Determinacion del ciclo medio

Las causas que originan la dispersion ciclica has sido detalladas en la
seccién 2.4.3 y se mostraban en la tabla 2.1. Tratar la variacién ciclo a ciclo
estd mas alla del alcance del presente estudio. En lugar de eso, se decide
realizar ensayar 100 ciclos consecutivos, para posteriormente elegir un ciclo
cuyo valor de pmsi se aproxime mas a la media de la pmi de 100 ciclos. Este ciclo
serd considerado como caracteristico de una especifica condicién de operacion
del motor. En esta seccion se detalla el criterio de eleccién del ciclo promedio.

La dispersién ciclica [40] en estas versiones de motor es diferente en
referencia a otros motores, también es diferente para cada régimen de giro
del motor. Esta dispersién ciclica se debe, entre otros factores, al efecto
que representa tener diferentes cantidad de residuales en las condiciones de
funcionamiento entre un ciclo y uno que le precede.

La dispersién ciclica en esta version de 125 cc de altas prestaciones, se
acentia de forma significativa en puntos de operacion extremos. Esto se debe
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a que los fenémenos ondulatorios en la linea de admisién y escape estdn menos
sintonizados en estos puntos de operacion.

Un punto de vista practico del impacto de la dispersién ciclica en el proceso
de combustién en las prestaciones del motor, es el consumo de combustible
y las emisiones contaminantes. La medida de la variacién ciclica se obtiene
mediante la presion en el cilindro [40, 51]. Esta medida se calcula mediante
el coeficiente de variacion COV que permite evaluar la dispersion ciclica por
medio de la razén entre la desviacion tipica de la pmi de los ciclos registrados
y el promedio de la pms del intervalo de ciclos registrados. De esta forma el
coeficiente de variacién esta definido por:

COVyps = 221 100 (4.30)
pmi

donde el COV se expresa de forma porcentual [%]. Se han encontrado
problemas en la conduccién de vehiculos que usualmente se producen cuando
el coeficiente de variacién excede el 10%. En la figura 4.4 se muestra una
grafica del coeficiente de variacién frente al régimen de giro. Se puede observar,
como se comenté anteriormente que el coeficiente de variacién que cuantifica la
dispersion ciclica se acenttia en los puntos de operacion extremos. El coeficiente
de variacion tiene un minimo a 10500 rpm, esto indica que las causas que
propician este fenémeno son menos acentuadas en este punto de operacion.
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Figura 4.4: Coeficiente de variacion del motor de 125cc.

Para los propésitos del modelado, como ha mostrado en la figura 2.28, la
dispersién ciclica no se traslada a la senal del carter o sistema de escape. Esto
se debe a que cuando se configuran estas senales, la presion del cilindro en el
ciclo abierto no presenta este fenémeno.
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El procedimiento de eleccién del ciclo medio es simple como se define a
continuacién. En la instalacién del banco motor una vez hecha la mediciéon
formal, que muestra repetitividad con respecto a previos muestreos de medidas,
se han registrado 100 ciclos consecutivos estabilizados. La presion media
indicada, a partir de la presién en el cilindro, se calcula para todos los ciclos
registrados. De esta forma el ciclo cuya pmi estd més cerca del promedio de
esos 100 ciclos, es el seleccionado como condicidon de operacién representativa
de ese régimen de giro. La medicién de los 100 ciclos no es arbitraria. La
figura 4.5 muestra el histograma con diferentes regimenes.
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Figura 4.5: Histogramas de distribucion de frecuencias de la pmi ensayada en el banco
motor (9500 rpm: abajo a la izquierda, 10500 rpm: abajo a la derecha, 11500 rpm:
arriba a la izquierda, 12500 rpm: arriba a la derecha).

En este caso los histogramas de la figura sirven para mostrar la tendencia
de una distribucién normal, de cada uno de los ejemplos con los 100 ciclos de
pmi obtenidas de la presion del cilindro, Ademaés, de estos resultados se puede
extraer el ciclo medio representativo.

4.4. Resultados y discusion

La aplicacion de la metodologia introducida en este capitulo fue aplicada
para todas las condiciones de operacién experimentadas que son: escape ES#1
con nueve regimenes de giro, escape F.S#2 con siete regimenes de giro, escape
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ES#3 con siete regimenes de giro y escape ES#4 con cinco regimenes de giro.
En todas las condiciones de funcionamiento antes descritas fue modificado el
angulo de encendido por medio de una unidad electrénica de control, que
utiliza la temperatura de escape para definir dicho dangulo de encendido. A
continuacién, se tiene como resultado una base de datos consistente en los
siguientes campos: (i) los cuatro pardmetros de Wiebe que conforman la
ley de liberacién de calor ad-hoc (ajustados con la dFQL experimental),
(ii) velocidad media del pistén y dngulo de encendido (que son pardmetros
de control durante el ensayo) y, (i7i) densidad de la mezcla al inicio de
la combustién y fraccién de gases residuales al cierre del escape (obtenidas
mediante simulaciones con el modelo de accién de ondas). Ademds, curvas
de presion instantdneas se compararon en cada condicién de operaciéon del
motor para verificar las capacidades predictivas del modelo. Los objetivos
ahora son obtener una ley de liberacién de calor, posteriormente se procede a
la obtencién de correlaciones y finalmente una vez validadas las correlaciones,
de forma experimental, se trata de monitorear la sensibilidad de las variables
que forman las correlaciones en el proceso de combustién.

4.4.1. Analisis del cilindro en ciclo cerrado: transmisién de
calor y diagnéstico de la combustion

El diagndstico del proceso de combustion fue hecho a partir de la presién
del cilindro. A partir de esta senal se puede obtener el trabajo realizado, la
energia interna del gas y la energia liberada del proceso de combustién. Para
obtener el calor aportado por el proceso de combustién es importante conocer
la evolucion instantanea de las variables termodinamicas que se relacionan con
el proceso de la transmision de calor, esto se muestra en la figura 4.6.

En esta figura se muestran resultados obtenidos a 9500 y 11500 rpm a
partir de la presién del cilindro experimental obtenida en banco motor. Donde,
el niimero de Reynolds es calculado a partir de la expresién 4.8; la densidad de
la carga es obtenida a partir de la masa y el volumen, la masa es obtenida de las
simulaciones 1D y el volumen es un dato geométrico del motor; el coeficiente
de pelicula se ha obtenido por la definicién del nimero de Nusselt para la
trasmisién de calor por conveccién 4.9; y el nimero de Nusselt fue calculado
a partir del modelo de Annand [9].

En la figura 4.7 se muestran las evoluciones instantdneas a 12500 y
13000 rpm.

En estas figuras 4.6 y 4.7 se pone de manifiesto que el nimero de Reynolds
aumenta no solo por la turbulencia que se promueve cuando aumenta la
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Figura 4.6: Evolucidn instantdnea del nimero de Reynolds, densidad de la carga,
coeficiente de pelicula y numero de Nusselt para el cdlculo de la transmision de calor
a 9500 y 11500 rpm.

velocidad lineal media del pistén, sino por el aumento de la densidad, que
un valor promedio en el intervalo analizado de 340° a 420° de estos valores
son: 7.49, 9.04, 10.14 y 10.62 respectivamente para los regimenes de giro
analizados, en kg/m3. Las variaciones de la viscosidad dindmica dependen
de la temperatura del gas, y manifiesta su efecto cuando inicia el proceso de
combustién. Por otra parte, la evolucién del coeficiente de pelicula se debe
principalmente a las variaciones del niimero de Nusselt, que estd en funcién
del niimero de Reynolds. También, se debe a la conductividad que es funciéon
de la temperatura.

En la figura 4.8 se muestra el calor transmitido durante el proceso de
combustion a diferentes regimenes de giro.

En esta figura se muestra que el calor transmitido por la culata ha sido la
parte del motor por la que se transmite mayor flujo de calor. Que es razonable
que se transmita més energia por esta parte del motor, debido a que: (i) el
mayor flujo de calor se da durante el proceso de combustién y este se manifiesta
en las proximidades del punto muerto superior, (ii) el area geométrica de
transmisién en las proximidades al PM S es mayor en la culata (25 % frente
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Figura 4.7: Evolucion instantdnea del nimero de Reynolds, densidad de la carga,

coeficiente de pelicula y numero de Nusselt para el cdlculo de la transmision de calor
a 12500 y 13000 rpm.

B Culata 4 Piston @ Cilindro

= e
o O N
1 1 ]

Calor transmitido [J]
o
1

0 J 1 J 1 J 1 J ] J 1

9000 10000 11000 12000 13000 14000
Régimen de giro [rpm]

Figura 4.8: Calor transmitido por la cilindro, pistén y culata durante el proceso de
combustion.

al pistén), donde el drea transmisién del cilindro estd atin mas reducida por
la posicion del pistén cuando este esta cerca del PMS.
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Por otra parte, el hecho de transmitir menos flujo de calor conforme
aumenta el régimen de giro, salvo el caso a 9500 rpm y 10000 rpm, se
debe a que el tiempo para transmitir calor es menor conforme aumenta la
velocidad lineal media del motor, en el periodo analizado que es desde 340°
hasta 420°. También, se muestra la energia disipada por transmision de calor
en el piston, donde se observan tendencias similares a las obtenidas en la
culata, donde el hecho de transmitir menos calor a 9500 rpm y 10000 rpm
frente a 10500 rpm, pese a que existe mayor tiempo para que se disipe la
energia por este mecanismo, se debe a que el calor aportado por el proceso
de combustién es menor. Finalmente, en esta misma figura se muestra el
calor transmitido por las paredes del cilindro, que es notablemente inferior,
ya que buena parte de la energia se ha transformado en trabajo que es
efectuado por el piston. Cuando el area del cilindro es mayor a la de la
culata, que existe cuando el angulo del cigiienal es de 421.75° en adelante, la
transmisién de calor, debida a la liberacion de calor por el combustible, ya ha
sido transmitida de forma importante. Asimismo, los factores que propician la
transmisién de calor como el niimero de Reynolds, densidad del gas, coeficiente
de pelicula, nimero de Nusselt, y la diferencia de temperatura entre el gas y
las paredes, han menguado. Para complementar la informacién expuesta en
los dos anteriores parrafos, las temperaturas del gas en el interior del cilindro
a la apertura de la lumbrera de escape, en el dngulo de giro del cigiienal
de 113° son: 1395°C, 1300°C, 1394°C y 1435°C respectivamente. El trabajo
efectuado para el intervalo entre 340° hasta 420° son: 130.68 J, 172.41 J,
162.12 J y 162.80 J. Esta informacién responde al hecho de que a 9500 rpm
se ha tenido menor transmisién de calor frente a la condicién de 11500 rpm,
donde las temperaturas del gas son mayores a 9500 rpm. De forma andloga,
para los puntos de operacion de 12500 rpm y 13000 rpm, donde el flujo de
transmisién de calor se reduce, y por tanto, las temperaturas del gas contienen
mas energia térmica. Asi pues, para tener una mejor comprensién del proceso
de combustion se hace un diagndstico de la combustién que se presenta a
continuacién.

El modelo de diagnéstico se ha utilizado para calcular la tasa de calor
liberado. En la figura 4.9 se muestran las tasas de las evoluciones instantaneas
de la energia interna del gas, el calor transmitido por las paredes, el trabajo
realizado, la presién en el interior del cilindro, la dFQL y la FQL, calculados
con el modelo de diagnéstico para la combustién y con el modelo de accién de
ondas.

En esta figura se muestran resultados obtenidos a 9500 rpm, con el modelo
de diagnéstico a partir de la presién del cilindro experimental, frente a los
resultados obtenidos con el modelo de acciéon de ondas en el que se impone
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Figura 4.9: Diagndstico de la combustion por medio de la presion del cilindro obtenida
del ensayo frente a la obtenida con el modelo ad-hoc a 9500 rpm.

una ley de liberacién de calor ad—hoc por medio de la funcién de Wiebe para el
modelado de la combustién. Por otra parte, para obtener la energia liberada
del proceso de combustién por medio del diagnéstico de la combustién se
ha aplicando el primer principio de la termodinamica. Mientras que, con el
modelo de accién de ondas la dFQL ad-hoc impuesta nos proporciona una
importante ajuste frente a la presién obtenida experimentalmente en banco
motor. Asimismo, en esta figura 4.9 la tasa de la energia interna es obtenida
mediante la ecuacion 4.3, a partir de la masa atrapada en el interior del
cilindro, la temperatura del gas y su calor especifico a volumen constante;
la 0Q); es el diferencial o la tasa de la trasmisién de calor por las paredes del



4.4. Resultados y discusiéon 155

cilindro, pistén y culata que se ha estimado por medio de la ecuacion 4.10; el
OW es el diferencial de trabajo que es calculado a partir de la ecuacién 4.4,
usando la presiéon promedio entre un instante y uno que le precede y el
volumen en esos mismos instantes; la presién del cilindro es la obtenida
experimentalmente y la reproducida por el modelo ad—hoc; la dF'QL es la tasa
de calor liberado por el combustible, que se obtiene a partir de la ecuacién de
conservacion de la energia 4.1; finalmente la FQL que es el calor liberado por
el proceso de combustién.

En la figuras 4.10, 4.11 y 4.12 se muestra el balance de energia en la cAmara
que permite obtener la tasa de calor liberado por medio del diagnédstico de la
combustién a 11500 rpm, 12500 rpm y 13000 rpm.

En estas figuras se muestra la evolucion instantdnea de la energia interna
del gas donde la masa atrapada y la temperatura del gas tienen influencia.
Asi pues cuando aumenta el régimen de giro, aumenta la masa atrapada y
el combustible que es capaz de quemar. Por otra parte, el calor transmitido
por las paredes provienen de los resultados que se muestran en las figuras 4.6
y 4.7. Ademss, el trabajo obtenido es funcién de la presién y el volumen, siendo
este iltimo de variacién constante en las diferentes condiciones de operacion,
de esta forma, las variaciones de trabajo efectuado estdn relacionadas con
la presién en el cilindro. Finalmente, la energia liberada del proceso de
combustién se canaliza en calor transmitido por las paredes, en la energia
interna del gas y el trabajo realizado. En resumen, se puede observar que
la energia interna tiene importante influencia en la tasa de calor liberado,
posteriormente es el trabajo efectuado, y por ultimo el que tiene menor
influencia, pero nada despreciable, es la transmisiéon de calor.

El diagndstico de la combustién se ha aplicado a todas las condiciones de
operacion experimentadas, modificando el sistema de escape, régimen de giro
y tiempo de encendido, De esta forma se ha modificado las condiciones de
operacion en el interior del cilindro que sirve para caracterizada el proceso de
combustién en motores de dos tiempos de 125cc de altas prestaciones. Una
forma interesante para modelar el proceso de combustiéon en el modelo de
accién de ondas, es posible mediante el desarrollo de correlaciones que definan
los parametros de la funcién de Wiebe, esto es objeto del siguiente apartado.

4.4.2. Correlaciones para los parametros de la funcion de
Wiebe

Una vez obtenido un modelo ad—hoc, aplicando la metodologia descrita
en la seccién 4.3, capaz de reproducir la presion en el interior del cilindro
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Figura 4.10: Diagndstico de la combustion por medio de la presién del cilindro
obtenida del ensayo frente a la obtenida con el modelo ad-hoc a 11500 rpm.

por medio de una ley de liberacion de calor ajustada de modo manual,
es posible caracterizar los coeficientes de la funcién de Wiebe. Para ello
se han experimentado diferentes condiciones de operacién en el interior del
cilindro modificando el sistema de escape, régimen de giro y tiempo de
encendido. Posteriormente, aplicando una andlisis de regresién multiple para
los pardmetros de la funcién de Wiebe (duracién de la combustién y pardmetro
de forma) con pardmetros relacionados con el motor, se determina una
influencia significativa con la densidad de la carga al inicio de la combustién,
la velocidad lineal media del pistén, la fraccién de residuales, y el angulo
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Figura 4.11: Diagndstico de la combustion por medio de la presién del cilindro
obtenida del ensayo frente a la obtenida con el modelo ad-hoc a 12500 rpm.

de encendido. Los valores correspondientes que se han obtenidos de las
simulaciones con el modelo de accién de ondas se muestran en la figura 4.13.

Estos resultados fueron obtenidos con el sistema de escape ES#1 con
diferentes regimenes de giro entre 9500 rpm y 13500 rpm, modificando el
dangulo de encendido desde 25° APMS hasta 6°APMS. En esta figura se muestra
que la densidad de la carga en el angulo del encendido aumenta con el
régimen de giro. Tiene légica debido a que se tiene mayor masa atrapada en
el interior del cilindro con el aumento de régimen de giro, ademas la densidad
ha sido calculada en funcién del inicio de la combustién, donde el volumen
tiende a reducirse debido a que el tiempo de encendido se atrasa cuando
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Figura 4.12: Diagndstico de la combustion por medio de la presién del cilindro
obtenida del ensayo frente a la obtenida con el modelo ad-hoc a 13000 rpm.

aumenta el régimen de giro. Esto contribuye a que la densidad de la carga
aumente. La velocidad lineal media del pistén y el angulo de encendido son
variables impuestas en el ensayo. En este trabajo se ha tomado un retraso
en la combustién de dos grados para todas las condiciones experimentadas.
Finalmente los residuales al cierre del escape tienen un minimo y un maximo
a 11500 rpm y 13500 rpm respectivamente. Este pardmetro tiene una tendencia
similar a la que se muestra en la figura 4.4 que cuantifica la dispersion ciclica
por medio del coeficiente de variacién. Esto se debe a que la fraccién de
residuales tiene gran influencia en la dispersién ciclica.
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Figura 4.13: Valores de los pardmetros que forman las correlaciones de la duracion
de la combustion y el pardmetro de forma.

A partir de estas variables que se relacionan con el proceso de combustién
y aplicando una andlisis de regresién multiple se han obtenido correlaciones
tomando en cuenta las condiciones de operacién especificas de este motor.
Las ecuaciones 4.31 son correlaciones para la duracién de la combustién y el
parametro de forma:

0.34 0.85
— 1 0.8 1
AO& = 130 (pa,e) (1 o «/Cm) (1—2.06$9'85>

0.000502 — 0.022a + 1.045
(0.00050; “ ) (4.31)

m=1.6 (\/%)0'25 (ﬁ) 0+ 8.22,)

Una comparacién de los resultados obtenidos con el modelo ad—hoc frente a
las obtenidas con el modelo que tiene programadas las correlaciones 4.31 para
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la duracién de la combustién y el parametro de forma, se presentan en la
figura 4.14.

——————— Modelo ad-hoc +——— Correlaciones propuestas
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Figura 4.14: Duracion de la combustion y pardmetro de forma del modelo Ad—hoc
frente al modelo que tiene programadas las correlaciones 4.31.

En esta figura se puede observar que la duracién de la combustién tiene
una tendencia decreciente hasta el punto 6ptimo de funcionamiento del motor,
esto se debe, al aumento de la densidad con el régimen de giro y al dngulo de
encendido. No obstante, después de 12500 rpm la duracién de la combustion
vuelve a aumentar considerablemente, debido a que predominan los efectos
de la velocidad lineal del pistén y la fraccion de residuales. De esta forma, al
tener mas densidad en la carga a 12500 rpm, promueve que se lleve a cabo
una combustién mas rapida por cémo estd definida la funcion de la densidad
de la carga. Ademas, la velocidad lineal media del pistén contiene informacion
de la turbulencia en el interior del cilindro que promueve la rapidez de la
combustién. En el caso de 13500 rpm, la duracién de la combustién en el
modelo ad—hoc aumenta significativamente. Esto se debe a que en este punto
de operacién la fracciéon de quemados alcanza un maximo.

La forma general de las funciones que forman la correlacién para la
duracién de la combustion han sido tomadas de los trabajos publicados
previamente [20, 22, 23, 32, 34, 35, 52]. Ademads, para el parametro de forma,
Bonatesta et al. [32] han introducido una forma general de las funciones para
dicha correlacién, la cual se tomara como referencia en este trabajo.

Por otra parte, una comparacién de los valores obtenidos de la duracién de
la combustion y el parametro de forma entre las correlaciones propuestas por
Bonatesta et al. [32] y las correlaciones propuestas en este trabajo se muestra
en la figura 4.15. Las correlaciones propuestas por Bonatesta et al. [32], como
ya se ha mencionado, fueron desarrolladas para un motor de cuatro tiempos,
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de encendido provocado de 1600 cc de cuatro cilindros, que incluye un sistema
de EGR externo.
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Figura 4.15: Comparacion de la duracién de la combustidn y el pardmetro de forma
entre las correlaciones publicadas por Bonatesta et al. y las correlaciones propuestas.

En esta figura se observa que la duracion de la combustion y el pardmetro
de forma calculados con las correlaciones de Bonatesta y las propuestas en este
trabajo, salen fuera de las bisectrices trazadas a 45° en cada grafica. Esto se
debe a que las correlaciones tienen diferentes rangos de validez, para diferentes
condiciones de operacién. Asi pues, esta figura pone de manifiesto que el uso
de correlaciones desarrolladas para motores de cuatro tiempos no pueden ser
usadas en motores de dos tiempos.

Por otra parte, serfa interesante analizar el efecto que imprimen cada una
de las funciones de las correlaciones propuestas en este trabajo, y razonar
el sentido fisico que representan cada una de ellas en relacién al proceso de
combustién. De esta forma, en la figura 4.16 se muestra el efecto de cada
una de las funciones que forman parte de la correlacion de la duracién de la
combustion.

La funcién de la densidad de la carga concuerda con los resultados
reportados [32], donde bajas duraciones de combustién se tienen cuando
aumenta la densidad de la carga. Un amplio rango de valores para la densidad
de la carga son obtenidas durante el ensayo en banco motor, del cual se
obtienen buenos ejemplos para una amplia base de datos. Por otra parte, la
duracién de la combustién es representada en términos del angulo de giro del
ciglienal, en todas las condiciones de operacién investigadas el aumento de la



162 4. Simulacién de la combustion

® 0.60 = S 0.96 -
o =1
98 _ 0.55 i © 5 y
S § 0.55 - = 9
z g% i gm E 0.92 4
$° 3 050 o g o 1
osEe T8
8 g S 1 S 0.88 -
© T S 0.45 - & 4
< %f . '§ S
3 2 0.40 > 80841
So 4 3 1
L
0.35 +rrrrrTrTrTrrrorr S 0.80 +—"T—T—T—T—TT—TT—T
4 6 8 10 12 14 16 18 4 8 12 16 20 24
Densidad de carga [kg/m3] © Angulo de encendido [°]
£.5084 5.5 130 1
=2 1 22
) @
0.82 = [ 1.25
EE: i
I 0.80 2 2 1.20
O c 1 ; = 1
T 5 e
55078 oS 1154
EE 4 83 4
S =
oL % 0.76 - 8110 —TrrTrrrrr—r
11 13 15 17 19 21 23 25 0.03 0.04 005 006 0.07 0.08
Velocidad media del piston [m/s] Fraccion de residuales [-]

Figura 4.16: Funciones para la densidad de la carga, la velocidad media del pistén,
el inicio de la combustion y la fraccion de residuales, usadas para la prediccion del la
duracion de la combustion.

densidad induce que la duracién de la combustién disminuya. Pero conforme
aumenta el régimen de giro este efecto se va reduciendo, esto se debe a que
conforme aumenta la velocidad lineal media del pistén también lo hace la
turbulencia del gas, y esta propicia la velocidad de combustién. Asimismo, es
de conocimiento comin que altas concentraciones de residuales al cierre del
escape conduce a ralentizar el proceso de combustién, por tanto, esta funcion
contribuye a aumentar la duracién de la combustién como se muestra en la
figura 4.16. Finalmente, el &ngulo de encendido, en banco motor, no fue posible
su variacion de forma manual, fue ajustada por la EC'U a partir de informacion
de temperatura del gas a la salida del cilindro. No obstante, grandes variaciones
en el dangulo de encendido fueron registradas en el ensayo en banco motor.
Donde adelantar el angulo de encendido reduce la duracién de la combustién,
aunque su efecto se reduce a medida que el avance aumenta.

Al mismo tiempo, los efectos cuantitativos de cada una de las funciones
para la correlaciéon de la duracién de la combustiéon 4.31, con los valores
obtenidos del ensayo (tiempo de el encendido y velocidad lineal media del
pistén) y de los resultados que provienen de las simulaciones (densidad de



4.4. Resultados y discusiéon 163

la carga y fraccién de residuales) que fueron mostradas en la figura 4.13, se
muestran en la figura 4.17.
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Figura 4.17: Efecto de la funciones de la densidad de la carga, la velocidad media
del piston, el inicio de la combustion y la fraccion de residuales, en la prediccion del
la duracion de la combustion.

En esta gréfica se observa el peso individual de cada una de las funciones,
la tendencia de estos resultados esta impuesta por el tipo de funcién que
representa cada uno de los términos y por la condicién de operacién que
se experimenta. Un ejemplo de ello, se muestra en la figura 4.13 frente a la
presente figura 4.17, donde la densidad de la carga aumenta con el régimen
de giro. No obstante cuando se introduce este valor en la funcion de la
densidad, tiene una relacién inversa. Igualmente, es el mismo caso para el
angulo de encendido donde la relacién es inversa entre el desarrollo de la
variable conforme aumenta el régimen de giro y la evoluciéon de esta en la
funcién para el dngulo de encendido. Por otra parte, para los casos de la
velocidad lineal media del piston y la fraccién de residuales, la tendencia de
cada una de las funciones es la misma conforme evolucionan estas variables.

Conjuntamente, los resultados de la interaccién de estas funciones, que
es el resultado, fueron mostradas en la figura 4.14. Los valores de duracion
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de la combustion obtenidos, en el rango de en las condiciones de operacién
experimentadas, tienen un minimo y un maximo de 44° y 52° respectivamente.

Por otra parte, una correlacion para este parametro de forma fue
presentada en la ecuacién 4.31. Esta correlacién la forma un término constante
y tres funciones individuales que estan relacionadas de forma particular con
un parametro. Un andlisis de regresiéon multiple indicé que la velocidad lineal
media del pistén, el inicio de la combustiéon y la fraccién de residuales,
son parametros significativos para reproducir la rapidez del proceso de la
combustién, con un importante nivel de confianza y minima desviacion
estandar en los residuales.

El parametro de forma de la funcién de Wiebe indica la rapidez del proceso
de la combustién para una determinada duracién de la combustion. Asi pues,
la velocidad de la combustion es mayor cuando el piston esta cerca del PMS, de
esta forma, el parametro de forma esta en funcion del inicio de la combustion.
Asimismo, de la fraccion de residuales, que tiene influencia en el desarrollo de
la primera parte de la combustién. Conjuntamente, la velocidad lineal media
del pistén nos proporciona informacién de la fase de combustién rapida que
se experimenta entre 10 %-90% de la masa quemada frente a la posicién del
pistén en relacion al PMS.

Los resultados obtenidos del efecto de cada una de las funciones se
muestran en la columna izquierda de la figura 4.18. En estos resultados se
han usando valores provenientes del ensayo (velocidad lineal media del pistén
y inicio de la combustién) y del modelo 1D (fraccién de residuales) que fueron
mostrados en la grafica 4.13.

En las graficas de la derecha de esta misma figura 4.18 se muestra la
evolucién de individual de cada funcién, que indica el significado fisico de
cada parametro, en relacién a las variables que forman la correlacién para el
pardmetro de forma 4.31.

En el andlisis de regresion lineal que fue hecho para determinar la relacién
entre las variables relacionadas con el proceso de combustién y el pardmetro de
forma determiné que la influencia de la densidad de la carga no es significativa.
Igualmente, las constantes de las funciones que forman la correlacién del
parametro de forma, fueron ajustadas en funcion de la dFQL obtenida con
datos experimentales.

De esta forma, la correlaciéon del parametro de forma consta de una
constante dimensional y tres funciones independientes. Heywood [53] propone
un valor de referencia, para el pardametro de forma m de 2 para todos los
puntos de operacion en un motor de dos tiempos de prestaciones comunes. No
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Figura 4.18: Efecto de las funciones: Izquierda; Estudio paramétrico de las funciones:
Derecha; Para la densidad de la carga, la velocidad media del piston, el dngulo de
encendido y la fraccion de residuales, usadas para el parametro de forma.

obstante, en el presente estudio el valor promedio que se ha obtenido es de 3.
Esto se debe a las condiciones de operacién, que conducen al desarrollo del
proceso de combustién, que en motores de dos tiempos de altas prestaciones
es diferente.

Por otra parte, en las funciones individuales que forman parte de la
correlacion del parametro de forma, se observa en la gréafica de la izquierda de
la figura 4.18 el efecto multiplicativo de la velocidad lineal media del piston
indica que favorece la velocidad de quemado. Por tanto, cuando la velocidad
lineal media del pistén aumenta, el proceso de combustién se lleva a cabo
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de forma méas rdapida. Esto también se observa en la grafica de la derecha
de esta misma figura. Esto se justifica porque la velocidad lineal media del
pistén tiene informacién de la turbulencia del gas en el interior del cilindro
que promueve la rapidez de la combustién. No obstante, el d&ngulo de encendido
reduce la rapidez de quemado, pero este efecto se reduce cuando se adelanta
el angulo de encendido. Esto se debe, a que la primera fase de la combustién
que es mas lenta, se desarrolla cerca del PMS se promueve su velocidad por las
condiciones de presion y temperatura. Finalmente, el efecto de la fraccion de
residuales infieren velocidades de combustion més lentas, y como se observa
en las gréfica 4.18 la velocidad de quemado es més lenta conforme aumenta la
fraccion de residuales.

Por otra parte, los resultados obtenidos de aplicar las correlaciones en la
funcién de Wiebe para simular el proceso de combustién en el modelo de accion
de ondas, se muestra en las figuras 4.19 y 4.20.

En estas gréficas se observa un importante ajuste, entre la ley de liberacién
de calor obtenida con el modelo ad—hoc de forma manual, frente a las leyes
obtenidas de forma automatica con las correlaciones 4.31 para los pardmetros
de la funcion de Wiebe. Esta leyes de combustién son otra perspectiva a efectos
comparativos, frente a la informacion de la FQL y dFQL que ha sido mostrada
en las figuras 4.9, 4.10, 4.11 y 4.12, que es la misma pero sin considerar la masa
de combustible y su poder calorifico. En estas graficas, se puede observar que
las curvas se desplazan hacia la derecha conforme el régimen de giro aumenta,
esto es debido a que el angulo del encendido se adelanta con forme aumenta
el régimen de giro. De esta forma, queda de manifiesto la fortaleza de la
metodologia empleada y la capacidad predictiva de las correlaciones obtenidas
para la funcién de Wiebe para reproducir la FQL, y mas atn su derivada que
es la dFQL que es donde se puede probar la bondad de las correlaciones.

Por otra parte, al dotar al modelo 1D del motor con las correlaciones
propuestas para la combustién, se adquieren capacidades predictivas para
simular el proceso de combustién. De esta forma, se alimenta con una tasa
de calor liberado al modelo 1D, y se obtiene la evolucién instanténea de la
presion en el interior del cilindro. Asi pues, en la figura 4.21 se muestra una
comparacién entre la evolucién instantdnea de la presion del cilindro registrada
en el ensayo en banco motor frente a la obtenida con el modelo 1D del motor
que tiene programadas las correlaciones en el modelo de accién de ondas.

En esta grafica se observa un importante ajuste cuando se usan las
correlaciones para la combustién en el modelo 1D, frente a la informacion
experimental registrada en banco motor. En esta figura se ha incluido para
cada una de las graficas una segunda escala, que contiene la misma informacion
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Figura 4.19: Ley de liberacidn de calor. 9500 rpm; 11500 rpm respectivamente.

pero en un rango mas pequeno, para monitorear la evolucién de la presion
durante el proceso de combustién—expansion y compresiéon, que contiene
informacién de la trasmisién de calor y masa atrapada en el interior del
cilindro. Por otra parte en todas las condiciones de operacion experimentadas,
las correlaciones ofrecen muy buen ajuste frente al ensayo, no obstante a
regimenes de giro méximos la predicciéon de los resultados empiezan a tener
un deterioro, esto se observa a 13000 rpm en la figura 4.21 donde la presion
al inicio de la combustién difiere relativamente con respecto al ensayo, pese a
que el angulo de combustién es el mismo. Esto se debe a la forma en que se
lleva a cabo el quemado del combustible, ya que difiere ligeramente frente a la



168 4. Simulacién de la combustion

Correlaciones

0 0 0 Modelo ad-hoc

o
©

0.8

o
o
Q

0.6

0.4

o o
N »
2

0.2

Fraccion de masa quemada [-]
Fraccion de masa quemada [-]

0.06 0.06

0.04 f %7
0.03 f
0.02

0.01

3
Wl 4
3

Tasa de masa quemada[1/deg]
~e\e\e
)

Tasa de masa quemada[l/deg]
QQ%

0 T

340 360 380 400 340 360 380 400
Angulo de giro del cigliefial [°] Angulo de giro del cigtiefial [°]

Figura 4.20: Ley de liberacién de calor. 12500 rpm; 13000 rpm respectivamente.

obtenida con el modelo ad—hoc, esto se observa en la figura 4.20 a 13000 rpm,
en el que muestra un desfase.

Por otra parte, en la figura 4.22 se muestra un resumen de los resultados
obtenidos en términos de prestaciones del motor medidas y calculadas.

En la grafica de la izquierda los resultados de la pms¢ se han obtenidos
a partir del diagrama indicador del cilindro con la expresiéon 4.4, donde
se muestra una comparacién entre el ensayo y el modelo que incluye las
correlaciones para la combustién 4.31. El ensayo es representado por el ciclo
medio, siguiendo la metodologia expuesta en la seccién 4.3.3 para su eleccion.
Conjuntamente, en la grafica derecha de la misma figura 4.22 se muestra
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Figura 4.21: Presién en el interior del cilindro medida y calculada con las
correlaciones 4.31. 9500 rpm: izquierda y abajo; 11500 rpm: derecha y abajo;
12500 rpm: izquierda y arriba; 13000 rpm: derecha y arriba.

la presion media de pérdidas mecanicas, pmpm, obtenidas via experimental,
frente a la obtenida con el modelo propuesto 4.32, en el anexo 4.A, para el
céalculo de las pérdidas mecdanicas.

La misma informacién mostrada en la figura 4.22 se muestra en la
figura 4.23. La informacién de los cuatro sistemas de escape ha sido descrita
en la seccién 2.4.2.

En esta figura se observa una comparacién de los resultados experimentales
registrados en banco motor mediante el freno de corrientes de Foucault frente
a los resultados obtenidos con el modelo 1D que tiene programadas tanto las
correlaciones para la combustion 4.31, como la correlacién para la estimacién
de las pérdidas mecanicas 4.32, que sera presentada en el anexo 4.A. Ademas,
esta figura muestra los resultados obtenidos modificando el sistema de escape,
régimen de giro y el tiempo del encendido. De esta forma, cuando se modifica el
sistema de escape, viene implicito la modificacién del tiempo del encendido. Se
observa que los fenémenos de propagacion de ondas en el interior del sistema de
escape tienen influencia en el sintonizado del motor. Ademas, en estas graficas
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Figura 4.22: Comparacidn ensayo frente al modelo. Estimacidn de la pmi por medio

de las correlaciones 4.31: izquierda; estimacion de la pmpm con el modelo 4.32:
derecha.

se ha incluido una segunda escala, con el objeto de mostrar el error porcentual
entre la pme obtenida con el modelo predictivo frente al la obtenida en el
ensayo del motor, donde se observa que los errores no exceden el 3% en la
mayoria de los casos en la prediccion de prestaciones en la pme del motor. No
obstante, en situaciones donde el proceso de combustion estd muy deteriorado

estos errores estan por debajo del 5 %, donde el coeficiente de variacién excede
el 3%.

Un resumen de validacion del modelo usando las correlaciones 4.31 se
muestra en la tabla 4.3.

En esta tabla se muestra un resumen de todas las condiciones de operacién
experimentadas, para los cuatro sistemas de escape usados para el desarrollo
de correlaciones. La informacién que se compara es: (i) la presién media
indicada, que proviene de la presién del cilindro instantdnea; (ii) el ajuste
de la evolucién instantdnea de la presién de escape que junto con la presiéon
del cilindro proviene del banco motor y del modelo 1D del motor usando el
modelo de accién de ondas; (iii) la evolucién instantdnea de la dFQL, que
han sido obtenidas con el modelo de diagnéstico a partir de la presion del
cilindro experimental frente a la obtenida con las correlaciones 4.31. Como se
muestra en esta tabla, las combustiones en puntos bastante alejados del 6ptimo
conducen a un deterioro importante de la misma. Y generalmente tienen un
coeficiente de variacién, que evalia la dispersién ciclica, por encima del 3 %.
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Figura 4.23: Comparacion de la pme del ensayo frente a la obtenida con el modelo
usando las correlaciones 4.31 y 4.32, usando diferentes escape. Escape ES#1:
izquierda y arriba; Escape ES#2: izquierda y abajo; Escape ES#3: derecha y arriba;
Escape ES#/: derecha y abajo.

Tabla 4.3: Resumen de validacién de las correlaciones 4.31, en el modelo 1D
del motor, para la combustién frente al ensayo en banco motor.

n ES#1 ES#2(+35 mm) ES#3(+65 mm) ES#4(+4+100 mm)
(rpm) | pesc pmi dFQL | pesc pmi dFQL | pesc pmi dFQL | pesc pmi dFQL
7500 N vV v
8000 vV vV vV
8500 N N N
9000 N +1% b'e NG N N
9500 N v vV v vV N v N N vV +2% X
10000 N v N v N N v N N
10500 vV vV N vV vV N vV vV vV
11000 vV N N vV vV N N N vV
11500 N N N N N N N N N
12000 N NG N N N N N +3% X
12500 N N N N +3% b'e
13000 N —5% b'e
13500 N 1% b'e
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Cabe destacarse que la presién instantdnea en el sistema de escape se ha
reproducido con importante ajuste en todos los puntos de operacién que se
introducird en el capitulo 5. Asimismo, la pmi, dFQL y la presién instantanea
en el cilindro se reproducen sin importantes diferencias. El deterioro de la
presion en el cilindro se debe a que la primera fase de la combustién, que es
lenta, se experimenta en las cercanifas al PMS. A pesar de, que en el PMS
se desea que se manifieste la segunda fase de la combustién por ser mas
rapida. No obstante esta segunda fase, en procesos de combustion retrasados,
se experimenta bastantes grados después del PMS, provocando una presion
maxima del cilindro mas alejado del PMS. Por otra parte, ocurre de forma
similar en los sistemas de escapes ES#2, ES#3 y ES#4, donde también
existen puntos de funcionamiento que presentan combustiones deterioradas
con presiones maximas alejadas del PMS. No obstante, como ya se comento
antes, en los demas puntos de operacién la capacidad predictiva del modelo
tiene un importante ajuste. Donde ademas el coeficiente de variacién es inferior
al 3%, por ende la combustién es buena y no tiene importante dispersién
ciclica.

4.4.3. Anadlisis de sensibilidad

Finalmente, una vez validadas las correlaciones 4.31 de forma experimental,
se propone un estudio de sensibilidad modificando las variables que forman
parte de las correlaciones para generar variaciones en las funciones. En la
tabla 4.4 se muestra un resumen de los resultados obtenidos de dicho analisis
de sensibilidad.

Tabla 4.4: Anélisis de sensibilidad: [pae, r ¢m ¥ @] sobre [Aa y m)].

9500 rpm (Aa=51.75; m=3.80) 12500 rpm (Aa=43.89; m=2.92)

Pardametro Aa Variacién m Variacién Aa Variacién m Variacién
[°] [%] [l [%] [°] [%] [l [%]
Pa. (+256%) | 47.97 -7.3 3.80 0.0 40.68 -7.3 2.92 0.0
Pa. (-25%) 57.07 10.3 3.80 0.0 48.40 10.3 2.92 0.0
zr (+25%) 53.99 4.3 4.20 10.5 45.71 4.1 3.23 10.6
zr (-25%) 49.62 -4.1 3.41 -10.3 42.16 -3.9 2.60 -11.0
cm (+25%) 53.05 2.5 3.67 -3.4 44.83 2.1 2.81 -3.8
em (-25 %) 49.84 -3.7 3.98 4.7 42.52 -3.1 3.06 4.8
e (+5°) 53.67 3.7 4.05 6.6 42.52 -3.1 3.25 11.3
ae (-5°) 51.46 -0.6 3.52 -7.4 46.61 6.2 2.47 -15.4
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En esta tabla se muestran variaciones importantes en la duracién de la
combustién cuando se modifica la densidad de la carga, no obstante las
variaciones en el pardametro de forma m son nulas debido a que la variable
de la densidad no forma parte de la correlacién del parametro de forma. Al
parametrizar la fraccién de masa de residuales se obtienen variaciones en torno
al £4 % en la duracién de la combustion, y del £10 % en el pardmetro de forma,
esto se debe a que la masa de residuales tienen mas influencia en el pardmetro
de forma, como se observa en las figuras 4.17 y 4.18, que muestran el efecto
de las funciones en las correlaciones 4.31. Por otra parte, las variaciones en
las correlaciones al modificar el régimen de giro son menores, debido a que
el efecto de la velocidad lineal media en el proceso de combustién es usada
de forma auxiliar para ajustar con mas precisién la ley de liberacién de calor
que proporcione una presion del cilindro més parecida a la experimental. Para
el caso, cuando se parametriza el dngulo de encendido en las funciones de
las correlaciones, se manifiesta un efecto creciente al aumentar el régimen
de giro, obteniendo variaciones promedio del 2% y 7% para la duracién
de la combustiéon y pardmetro de forma a 9500 rpm, y para 12500 rpm se
obtienen variaciones porcentuales promedio de 5% y 12 % para la duracién de
la combustion y el parametro de forma.

Los valores que se han presentado en la tabla 4.4 para la duracién de la
combustién y el parametro de forma, que son el estudio de sensibilidad, han
sido valores de entrada al modelo de combustién. Asi pues, en la figura 4.24
se muestran estos efectos que imprimen cada una de las variables.

En esta figura 4.24 se observa la evolucién instantanea del calor liberado.
En la parte izquierda de esta figura se presentan los resultados obtenidos a
9500 rpm y en la parte derecha a 12500 rpm. En las graficas de arriba de esta
figura se muestra la variacion +25% la densidad de la carga sobre el valor
base que ha sido obtenido con la condicién de operaciéon experimentada en
banco motor, que se mostraba en la figura 4.13. Asimismo, en las graficas de
en medio en la parte de arriba se muestra la parametrizacion de la fraccién
de residuales. En las graficas de en medio en la parte de abajo se muestra
la parametrizacién de la velocidad lineal media del pistén. Finalmente en las
graficas de abajo se muestra la parametrizacion del angulo de encendido +5°
en funcion del valor de referencia especifico a 9500 rpm y a 12500 rpm, cuyos
valores son 23°APMS y 12°APMS respectivamente.

En esta figura 4.24 se observan diferencias importantes cuando se modifica
la densidad de la carga y la fraccion de residuales. No obstante, estas
diferencias no son muy acentuadas cuando se modifica la velocidad lineal media
del pistén y el angulo del encendido, de esta forma, estas variables son para



4. Simulacién de la combustion

174

— - — Mas [pge, Xy, Cm, el

-====--= Menos [pa, Xr, Cm, ctel

Base

0.06
0
0.
0.

[Bap/Tlepewanb esew ap ese|

[To B S s BN =
e Q

[} [} [} [} [} o

[6ap/Tlepewanb esew ap ese |

©
= = < < = =
[} (=} ) o o [} o

[6ap/Tlepewanb esew ap ese |
e} < [s2) o !

©
< = < < < <
[} [=} ) <) o o o

[6ap/Tlepewanb esew ap ese |
0 < [s2) o —

©
< = < < < <
[} o ) o o [} o

1\

T

h
\
\
\
o
N
N
N
%W
..
—

/

N +4 ® © ¥ o o
—

o o o o
[-] epeWwanb esew ap ugiddelH

[Bap/Tlepewanb esew ap ese|

0.06
0
0
0
0
0

o o ©o o o o

~ — © © < ~ o
-

(=} [=} [=} (=}
[-] epeWanb esew ap uglddeIH

[6ap/Tlepewanb esew ap ese |

©
< < < < S <
[S] [} ) S S [S] o

N 4 ® © ¥ o o
—

o o o o
[-] epeWaNb esew ap uglddelH

[6ap/Tlepewanb esew ap ese |
1o} < [se] N —

©
<Q < < < S <
[S] [} ) S S [S] o

0.06
.0
0
0
0

N < © © % o O
-

=} [} [} [}
[-] epeWanb esew ap ugiooel4

[6ap/Tlepewanb esew ap ese |

ITo) < ™ o —
<

[} S} oS [} [} o

/,\

=3

N H4 ® © ¥ o o
—

o o o o
[-] epewanb esew ap ugiooei4

N 4 ® 9 ¥ o o

o o o o

-
[-] epewsanb esew ap uglodeIH

N 4 ® 9 ¥ N O

o o o o

-
[-] epewanb esew ap uglddelH

N 4 ® 9 ¥ o o

o o o o

el
[-] epewsanb esew ap uglodelH

360 380 400

Angulo de giro del cigliefial [?]

340

360 380 400

340

Angulo de giro del cigliefial [?]
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ajustar con mas precisién la dFQL, que es donde se prueba la bondad de las
correlaciones.

Es importante mencionar que en el estudio paramétrico de las correla-
ciones, los valores usados de la densidad de la carga al inicio de la combustion,
fraccién de residuales al inicio de la combustién, velocidad lineal media del
piston y dngulo de encendido para la obtencién de la duracion de la combustién
y el pardmetro de forma, nos son obviamente los valores obtenidos en las
simulaciones. De esta forma solo se evalua el efecto que imprimen las funciones.

Una vez simulado el proceso de combustion mediante el estudio de
sensibilidad de las funciones modificando las variables relativas a cada caso, en
la figura 4.25 se muestra el efecto de las leyes de liberacién en las prestaciones
del motor.

En esta figura se muestra la evolucién instantdanea de la presiéon en el
interior del cilindro. En la escala derecha de cada grafica se muestra la misma
informacién pero en una escala amplificada. En la escala amplificada se puede
observar en mayor detalle el proceso de expansion y el de compresién, que
contiene informacion la trasmision de calor y la masa atrapada, que en los casos
presentados se observa que la masa atrapada es muy similar. Otra informacién
que es mas visible en la escala amplificada de la presion del cilindro es que
los pulsos de presién en la admisién y escape tienen las mismas caracteristicas
de longitud y amplitud de los pulsos de presién. Esto es apreciable por la
evolucién de la presion del cilindro durante el proceso de barrido.

Por otra parte, en las grificas de arriba de esta misma figura 4.25 se
muestran los resultados de la presién en el interior del cilindro cuando se
modifica la dFQL en funcién de la densidad de la carga. Se observa que la
densidad de la carga tiene importante efecto en la evolucién de la presién, como
se ha mostrado de igual forma en la anterior figura 4.24. Estas condiciones
de operacién se experimentan en la realidad cuando varfa la presion, la
temperatura y la masa atrapada. Igualmente, cuando se modifica la fraccién
de residuales, la presion en el cilindro también experimenta variaciones. Es de
conocimiento comun el efecto que imprime este parametro en el proceso de
combustién. Este efecto se traslada en proporcién similar en las funciones de
las correlaciones, como fue mostrado en las graficas de las figuras 4.16 y 4.18.
Conjuntamente, los resultados proporcionados de presién en el cilindro que se
muestran en la figura 4.25 indican que cuando aumenta la fraccién de residuales
en el proceso de combustién, la duracion de la combustién y el pardmetro de
forma también aumentan. Esto hace por tanto, que para una misma masa
atrapada en el interior del cilindro que contenga mayor cantidad de masa de
residuales, la presién méaxima sea menor por efecto del deterioro del proceso



176 4. Simulacién de la combustion
Base ------ Menos [pg,e, Xr, Cm, de] —-—Mas [pge, Xr, Cm, el
140 Jibar] [bar][” 8 140 Jibar] \ / [bar][ 8
120 \ / - 120 \ \ / B
] - 6 1 - 6
o PRl - /
g - A TS AN .
¢ WA VA B B 3
i AN it AN /t
0 0 0 0
140 Jibar] [bar] -8 140 TJibar] \ / [bar][F 8
120 120 =«
100 - \ | Lo 100 4 7\ \ / - 6
s 3/ \ / o3\ 1) /
o AN /N e R A X
i R = e, S /T
20 20 X
04 0 04 0
140 '- [bar] /[bar] -8 140 - [bar] \ / lbar][" 8
120 120
100 \ / -6 100 d/\ \ / - 6
e PO / ol | /
i A A TR B /Fe
A VAR B B 3
20 4 \ \ / i 20 4 \ \ / i
0 0 0 0
140 Jlbar] /[bar] 8 140 Jlbar] \ / [bar][ 8
120 120
100 4 \ / -6 100 41\ \ / - 6
. P \ / % -{i [ /
o AU /N ey U VA X
2 \\ \\ R | , 40 \\ \\ /-
20 20 X
0 v v 0 0 0
0 90 180 270 360 0 90 180 270 360

Angulo de giro del cigiiefial [°]

Angulo de giro del cigiiefial [°]

Figura 4.25: Presién en el interior del cilindro, obtenida a partir del estudio
paramétrico que se muestra en la figura 4.24. A 9500: izquierda; A12500:derecha.
Desde arriba hasta abajo: Densidad de la carga al inicio de la combustion, fraccion
de residuales al inicio de la combustion, velocidad lineal media del piston y dngulo de
encendido.



4.5. Conclusiones 177

de combustién. Por tanto, la presion méaxima es mayor cuando la fraccién
de residuales disminuye, como se muestra en la figura 4.25. No obstante, al
variar la velocidad lineal media del pistén y el dangulo de encendido en las
funciones de las correlaciones, la ley de liberacion de calor se ve afectada en
menor escala con respecto a las dos variables anteriormente razonadas. Aun
asi, estas variables contienen informacién tutil para ajustar con mayor precisiéon
la tasa de liberacion de calor que se usa para calcular la presion en el interior
del cilindro. Asimismo la modificacién en conjunto de mas de una variable
generan cambios mas significativos.

Finalmente, en la tabla 4.5 se muestran las variaciones porcentuales de la
masa atrapada, coeficiente de admisién y pmi a 9500 y a 12500 rpm, obtenidas
modificando las variables son objeto del presente andlisis de sensibilidad.

Tabla 4.5: Analisis de sensibilidad: [pa.e, Zr, ¢m y @] sobre [Masa atrapada,
Coeficiente de admisién y pmi].

9500 rpm 12500 rpm

Parametro Matrap | Coef. Adm. pmi Matrap | Coef. Adm. pmi

[7] [%] [%] [7] [%] [%]
Pae (+25%) -0.57 -0.09 +0.44 -0.64 -0.21 +1.62
Peove (-25%) +0.80 +0.49 -2.02 | +0.85 +0.37 -2.94
xr (+25%) 0.67 +0.52 -0.87 +0.65 +0.24 -2.30
zr (-25%) -0.61 -0.10 -0.22 -0.70 -0.36 +1.58
cm (+25%) +0.14 +0.33 -0.29 +0.02 -0.06 +0.42
cm (-25 %) -0.09 -0.36 +0.51 +0.03 -0.02 +0.29
e (+5°) +0.45 +0.19 -0.76 +0.26 +0.17 -0.10
ae (-5°) -0.32 -0.08 -0.45 -0.08 -0.13 -0.16

Esta informacion se obtiene de las simulaciones hechas con la informacién
de la tabla 4.4 y que se muestra en las figuras 4.24 y 4.25 de la ley de
liberacién de calor y presion del cilindro instantinea respectivamente. En
esta tabla no se observan variaciones porcentuales importantes, debido a que
las variaciones maximas son: 0.85%, 0.52% y -2.94% en la masa atrapada,
coeficiente de admision y pmi respectivamente. No obstante estas diferencias
pueden aumentar si se modifican mas de una variable al mismo tiempo.

4.5. Conclusiones

Las simulaciones de los modelos unidimensionales por ordenador requieren
informacién con respecto al proceso de combustién, principalmente de la
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liberacién de calor, que usualmente es representada en motores de encendido
provocado por una sola funcién de Wiebe. Una metodologia que incluye tareas
de modelado y mediciones experimentales, fue propuesta para caracterizar la
tasa de calor liberado en motores de dos tiempos de pequena cilindrada.

Entre otros parametros relacionados con el motor, la presién instantanea
en el cilindro fue medida y usada en el modelo de diagndstico. Debido
a que la masa atrapada en el cilindro es empleada por este modelo, un
modelo unidimensional fue desarrollado para tomar en cuenta el fenémeno
de propagaciéon de ondas en el sistema de admisiéon y el sistema de escape,
y reproducir el proceso de barrido. Las senales instantianeas de presién
en la admision, el cilindro y el escape obtenidas con el modelo han sido
validadas via experimental. Esto demuestra que la masa atrapada fue predicha
correctamente.

Se ha presentado una metodologia para la determinacién del ciclo medio,
para obtener una condicién caracteristica de funcionamiento del motor, cuando
se manifiesta la dispersién ciclica. Ademas, se han encontrado que valores en el
coeficiente de variacién por arriba de 3 %, las combustiones estan deterioradas
por el retraso de la presiéon méxima en el cilindro desde el PMS en las diferentes
condiciones de operacién experimentadas.

Ademads, se ha hecho un andlisis de transmisién de calor en el cilindro
donde se han contrastado los resultados obtenidos en diferentes puntos de
operaciéon. También, se ha hecho un anélisis integral del diagnostico de la
combustién y se han presentado los principales resultados. La dFQL fue
obtenida bajo un extenso rango de condiciones de funcionamiento del motor,
modificando el sistema de escape, el régimen de giro y el tiempo del encendido.
Los cuatro pardmetros que forman la funcién de Wiebe fueron ajustados
para reproducir cada dFQL que resulté del modelo de diagnédstico de la
combustién. Posteriormente, se han relacionado variables relacionadas con el
funcionamiento del motor con la duracion de la combustién y el parametro de
forma de la funcién de Wiebe. Por tanto, mediante un analisis de regresiéon
multiple se determiné que la densidad de la carga, fraccién de gases residuales,
velocidad lineal media del pistén y el inicio de la combustién fueron pardmetros
del motor significativos que tienen influencia en la evolucién de la dFQL.

De esta forma, se han obtenido las correlaciones para la combustion,
que tienen representacién fisica ya que el efecto que imprimen las funciones
que forman las correlaciones estan relacionadas con el efecto que manifiesta
el proceso de combustion por medio de la dFQL. Se ha observado que,
aumentando la densidad de la carga o el dngulo de encendido (con referencia
al PMS) se reduce la duracién de la combustién. No obstante, el efecto
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del édngulo de encendido en el pardmetro de forma cuando se adelanta la
combustién, contribuye a incrementar este parametro. De esta forma, esta
funciéon complementa el efecto que produce esta variable en la funcién de
la duracién. Asimismo, la velocidad lineal media del pistén es una variable
que reduce la duracién de la combustién, pero este efecto mengua conforme
aumenta la velocidad. De igual forma, esta variable reduce el pardametro de
forma, pero su efecto se incrementa al aumentar dicha velocidad. Por ultimo,
la fraccion de gases residuales disminuye la velocidad de la combustion, de esta
forma esta variable contribuye a incrementa la duracién de la combustion y
parametro de forma. Se han presentado resultados de la evolucién instantanea
de la presion en el interior del cilindro obtenida de forma experimental frente
a la obtenida con las correlaciones para la combustién propuestas en el
presente trabajo. Posteriormente, se ha obtenido un modelo para determinar
las pérdidas mecéanicas que son producto de: (a) producto de la friccién entre
las piezas en movimiento y contacto; (b) las pérdidas por bombeo debidas
al barrido por carter; (c) las pérdidas auxiliares debidas al accionamiento de
los diferentes sistemas que se incluyen en el motor. De esta forma, se predice
la presién media efectiva obteniendo importante ajuste con errores del 3%
en el 90% de los casos, donde las combustiones presentan un coeficiente de
variacién inferior al 3 %. Asimismo en el restante 10 % de los casos, donde las
combustiones estdn deterioradas el error fue inferior al 5 %. De esta forma, se
contribuye al modelado de la combustién al tomar en cuenta correlaciones con
sentido fisico que resuelven en modo automatico el cdlculo de las prestaciones
del motor.

Finalmente una vez validadas las correlaciones de forma experimental,
se ha hecho un analisis de sensibilidad para determinar los efectos de estas
variables en las correlaciones. Se concluye que la densidad de la carga y la
fraccion de residuales tienen importante influencia. Ademas, la velocidad lineal
media del pistén y el dngulo de encendido son variables que presentan menor
influencia.

4.A. Anexo: Obtencion del modelo de pérdidas
mecanicas

La presién media de pérdidas mecéanicas fue obtenida experimentalmente,
mediante el método del diagrama indicador [54], a partir de la presién
instantanea en el cilindro y el carter y variables medias obtenidas en banco
motor de par y régimen de giro. La metodologia consiste en obtener una base
de datos experimental con diferentes condiciones de operacién en el motor.
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Las senales instantdneas discretizadas se usaran para obtener la pmi y la pmb,
a partir de la ecuacién 4.4 junto con el volumen total y el régimen de giro.

Por otra parte la presion media neta pmn se obtendra a partir de la
presiéon media de bombeo pmb. Esta se obtiene mediante el calculo del trabajo
absorbido por el carter. La relaciéon del trabajo obtenido con la ecuacion 4.4 y
el volumen total del carter, que considera el volumen total del cilindro cuando
el pistén esta en PMS y el volumen desplazado por el pistén en la carrera
descendente, es la presion media de bombeo. Este trabajo de bombeo es el que
consume el carter para efectuar la renovacion de la carga de la mezcla fresca al
interior del cilindro. Por otra parte, para obtener la pmi a partir de la presién
del cilindro, se realiza el mismo procedimiento de calculo que el hecho para
obtener la pmb, pero en este caso se usa la presién en cilindro y el volumen
de la cdmara de combustion mas el volumen desplazado. En la figura 4.26 se
muestra el diagrama indicador p—V, del carter y de el cilindro, a partir del
cual se obtiene el trabajo.
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Figura 4.26: Diagrama indicador obtenido con informacion experimental en banco
motor. Carter: izquierda; cilindro: derecha. Linea discontinua gris: 10000 rpm; linea
negra: 12500 rpm.

En estas graficas, el area del interior de las graficas es el trabajo, de esta
forma, el trabajo neto es la sustraccion entre trabajo indicado y el trabajo por
bombeo. Asimismo, para obtener el la presion media de pérdidas mecanicas
pmpm, que son la suma de las pérdidas por friccién, bombeo por carter y
elementos auxiliares, es necesario obtener la presion media efectiva pme. Esta
se puede obtener por medio del freno de corrientes de Forcault a partir del par
registrado en banco motor. Para obtener las pérdidas por friccién y auxiliares,
estas son el resultado de la sustraccion de la pmpm y la pmb, de esta forma, la
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pmpm = pmi — pme. En la figura 4.27 se muestran las prestaciones obtenidas
en banco motor como se han descrito previamente.
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Figura 4.27: Prestaciones del motor. (pmi: linea negra continua; pme: linea gris
continua; pmb: linea discontinua con puntos circulares; presion media de pérdidas
por friccion y transmision: linea discontinua con puntos triangulares; pmpm: linea
discontinua con puntos cuadrados.)

En esta gréfica se observa que la pmb que absorbe el carter es practicamente
constante, con un promedio en todos los puntos de operacién de 0.4 bar.
No obstante la presién media de pérdidas por fricciéon y auxiliares tiene una
tendencia similar a la pmi, con un valor promedio de 1.2 bar.

Seguidamente, a partir de la base de datos experimental usando 5 sistemas
de escape, el régimen de giro, y el angulo de encendido. Se ha aplicando un
analisis de regresiéon multiple, que determino que la velocidad lineal media del
piston y la presion media indicada contienen informacién para reproducir la
presién media de pérdidas mecanicas. Esta correlacién es:

pmpm = 0.85 + 4.93x10 *¢,, + 4.34x10 3pmi? (4.32)

donde pmpm y la pmi estd en [bar]; la velocidad lineal media del pistén esta
en [m/s]. El coeficiente de determinacién multiple indica que esta correlacién
tiene un R? del 99.8 % frente al ensayo. Ademés, en esta correlacién muestra
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que las pérdidas mecédnicas aumentan con la velocidad lineal media del piston.
Asimismo, el término de la pmi reproduce la tendencia decreciente que se
registra en los puntos de operacion, a elevados régimenes de giro después del
punto éptimo de funcionamiento. Esta correlacién que determina la presion
media de perdidas mecédnicas tiene un coeficiente de determinacién multiple de
99.8 % cuando se compara con la informacién registrada experimentalmente.

Finalmente, en la figura 4.28 se muestra la relacion entre la presiéon media
de bombeo, la presién media de perdidas por friccién y transmisién frente a
la pma.
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©

pmb adimensional [-]
d
¢!

pmp adimensional [-]

0.7 0.7

0.7 0.8 0.9 1 0.7 0.8 0.9 1
pmi adimensional [-] pmi adimensional [-]

Figura 4.28: Relacién de la pmb adimensional frente a la pmi adimensional:
izquierda; relacion de la presion media de perdidas por friccion y transmision mecdnica
adimensional frente a la pmi adimensional: derecha.

En la parte izquierda de esta figura se puede observar la relacién entre la
presion media de bombeo adimensionalizada frente a la pmi adimensionalizada,
esta evaluacién ha sido realizada con diferentes condiciones de funcionamiento,
que provienen de la figura 4.27. Resultados similares han sido obtenidos por
Nuti [55] en diversos ensayos experimentales en motores de dos tiempos.
Ademss, en la parte derecha de esta grafica se muestra relacién entre la presion
de pérdidas por friccién y transmision mecanica adimensionalizada frente a la
pmi adimensionalizada, la cual se tiene una importante relacién cuando se
compara estos valores. De esta forma, la correlacién propuesta para el calculo
de pmpm con la ecuacién 4.32, incluye un término que incluye la pmi con
importante peso, y un término de la velocidad lineal media con menor peso,
pero que contribuye a tener mejor ajuste en el calculo de la pmpm.
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5.1. Introduccién

El escape espontdneo se origina cuando la lumbrera de escape abre, al
experimentar una diferencia de presiones aguas arriba y aguas abajo de la
lumbrera. La presiéon instantdnea en el sistema de escape depende de las
condiciones termodindmicas en el interior del cilindro, la rapidez de apertura
de la lumbrera de escape, la configuracién geométrica del sistema de escape y
la transmisién de calor que se produzca en este [1]. La transmisién de calor
en sistemas de escape en motores de dos tiempos de altas prestaciones es, por
tanto, un parametro muy importante y, como se demostrard mas adelante,
es subestimada cuando se usan los modelos convencionales que existen en la
literatura. Esto se pone de manifiesto al observar el desfase entre los pulsos de
presion de escape calculada frente a la registrada experimentalmente.

En comparaciéon con los motores de cuatro tiempos, el fenémeno de
propagacion de ondas en el interior del sistema de escape en motores de dos
tiempos es aun mas critico debido a su influencia en el proceso de barrido
de los gases y sobre la masa atrapada en el interior del cilindro. Asi pues,
el modelado de la transmision de calor en el sistema de escape cobra vital
importancia. Esto se debe a que el sistema de escape en motores de dos tiempos
de altas prestaciones incrementa un 30 % la potencia efectiva del motor, esto
se experimenta a 9500 rpm, con el sistema de escape recto alcanza su punto
optimo de funcionamiento frente a la potencia obtenida con el escape motor
en ese mismo régimen de giro.

Para el cédlculo de la transmision de calor en motores de combustién
interna alternativos se usan expresiones para flujo turbulento completamente
desarrollado del tipo Nu = f(Re, Pr). Entre las expresiones més cldsicas son
las desarrolladas por Dittus-Boelter [2], Sieder-Tate [3] y Huber [4]. Diversos
trabajos de investigacién tratan la transmisién de calor en pipas y colectores
de escape de MCIA de forma especifica [5—12]. Que toman como base las
expresiones clasicas pero reajustando las constantes que las definen.

No obstante, en procesos no estacionarios dichas expresiones clasicas, se
complementan con coeficientes adimensionales para el calculo de la transmision
de calor en colectores de escape de seccién constante que son caracteristicos
de los MCTA de cuatro tiempos. Estos coeficientes se representan por modelos
que tienen sentido fisico con el fenémeno de transmisiéon de calor. Esta
fenomenologia es modelada tomando en cuenta: (i) los efectos de entrada del
flujo y el desarrollo de la turbulencia a lo largo del tubo de escape [6, 13-15].
(ii) las variaciones de velocidad del flujo, en procesos no estacionarios, que no
son nada despreciables [16].
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En resumen, en este capitulo se analizan los ultimos modelos existentes
en la literatura y se introduce un nuevo modelo de transmisién de calor para
sistemas de escape de tubos cénicos para motores de 2T de altas prestaciones.
Este modelo propuesto, tendra en cuenta tanto los fenémenos de entrada como
la situacién altamente no estacionaria que experimenta el flujo en el interior
del sistema de escape.

Para verificar si los fenémenos ondulatorios se han reproducido con buena
exactitud, se puede comparar las presiones instantaneas en diferentes puntos
del sistema de escape asi como el gasto madsico que atraviesa el motor. A
continuacién se puede utilizar el modelo para obtener los coeficientes que
caracterizan el proceso de barrido en el interior del cilindro a través de: (a)
el coeficiente de admisién, (b) el rendimiento de la carga, (c) el coeficiente de
llenado, (d) el rendimiento de la retencién y (e) el rendimiento de barrido,
que fueron presentados en la seccién 3.2. De esta forma, se determinan
variables termofluidodinamicas del motor, que serian dificilmente medibles en
instalaciones experimentales.

Finalmente, este capitulo se estructura de la siguiente forma: en la
seccion 5.2 se hace una revision bibliografica de las correlaciones de trasmision
de calor por conveccién interna en conductos. Una revision del estado del
arte de los modelos de la transmisién de calor no estacionaria que toman
en cuenta los efectos de entrada y las variaciones de la velocidad del flujo
se realiza en la seccion 5.3. Posteriormente, en la seccion 5.4, se presenta el
desarrollo de un nuevo modelo de transmisién de calor que toma en cuenta
la fisica de la fenomenologia altamente no estacionaria del flujo, por medio
de la longitud de entrada y las variaciones de velocidad del flujo. El ajuste
del modelo de transmisién de calor propuesto y de los modelos de similares
caracteristicas que serviran para realizar un analisis de transmisién de calor
se presenta en la secciéon 5.5. Asimismo, la validacién de los modelos de
transmisién de calor no estacionaria se realiza en la seccién 5.6. La validacién
se hace de forma experimental por medio de la presiones de escape y coeficiente
de admisién. Ademaés, se comparan los modelos evaluados por medio de las
evoluciones instantaneas de la masa atrapada, gasto maésico en admisién y
escape. Finalmente, las conclusiones del analisis de la transmisiéon de calor se
hace en la seccién 5.7.
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5.2. Correlaciones de transmision de calor en el in-
terior de conductos

En todos los modelos de transmision de calor en conductos hace falta
la utilizacion de un coeficiente de pelicula interior y exterior en el tubo,
para determinar el calor transmitido por conveccion del gas al tubo y del
tubo a la atmdsfera. En estos casos de conveccion en tubos, no siempre es
posible obtener soluciones analiticas sencillas, y es necesario recurrir a métodos
experimentales. Para la obtencién de estas correlaciones empiricas, en sistemas
tan complejos, se recurre a la utilizacién de los niimeros adimensionales. Dado
que el coeficiente de transmision de calor depende de muchos parametros, es
necesario realizar un analisis dimensional para reducir el niimero de variables
involucradas.

En el caso de flujo interno en tuberias, es ampliamente aceptado que el
coeficiente de pelicula (h) dependa del didmetro (D), la velocidad del flujo (c)
y algunas propiedades del mismo como la densidad (p), la viscosidad (u), el
calor especifico a presién constante (¢p), y la conductividad (k); es decir:

h = f(D,c,p, ,cp, k) (5.1)

El nimero de variables en la ecuacién es n=7 y el niimero de dimensiones
de estas es m=4 (L, M, T,t). Segin el teorema de mBuckingham se pueden
obtener n —m nimeros adimensionales que caracterizan el proceso. Estos tres
nimeros son el nimero de Nusselt (Nu), nimero de Reynolds (Re) y ntimero
de Prandtl (Pr).

Los datos experimentales suelen expresarse como férmulas empiricas, que
se correlacionan mediante ecuaciones similares a la solucién analitica de
problemas analogos. Asi, basdndose en el razonamiento fisico y la experiencia
del andlisis de este tipo de fenémenos, se puede esperar una relaciéon importante
entre el proceso de transferencia de calor y el campo de velocidades y, en
consecuencia, con el nimero de Reynolds. También cabe esperar una relacién
importante del fenémeno con las velocidades relativas de transmisién de calor
y de la cantidad de movimiento, que se encuentran relacionadas en el niimero
de Prandtl. De este modo, basandose en la experiencia del analisis de este tipo
de fenémenos, es de esperar que la soluciéon empirica presente una correlaciéon
de la forma:

Nu = C Re™Pr" (5.2)
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donde C, m y n son los coeficientes a determinar en la correlacién con los datos
experimentales. Estas soluciones empiricas han sido estudiadas ampliamente
por varios autores y seran descritas en los siguientes parrafos.

Una de las correlaciones mas clasicas, para el calculo del coeficiente de
pelicula en flujo turbulento completamente desarrollado dentro de tubos lisos,
es la que recomiendan Dittus y Boelter [2] en el ano 1930, con el coeficiente
0.023 recomendado por McAdams [17] 14 anos después:

Nu = 0.023 Re*/5Pr" (5.3)

donde:
n = 0.3 si el gas estd a mayor temperatura que la pared.
n = 0.4 si la pared estd a mayor temperatura que el gas.

Esta correlacion es valida para flujo turbulento completamente desarrolla-
do en tubos lisos, en fluidos con niimeros de Prandtl comprendidos entre 0.7 y
100 y nimeros de Reynolds mayores de 10000. El coeficiente n de la correlacion
de Dittus-Boelter ya intuia cambios en los mecanismos de la transmisién de
calor entre flujos de calor del gas a la pared y flujos de calor de la pared
al gas, aumentando el nimero de Nusselt en el caso de que la temperatura
de pared fuera mayor que la del gas. Estos cambios los confirmarian 6 anos
después Sieder y Tate [3] mediante las relaciones de viscosidades del fluido
desarrollado y el fluido proximo a la pared.

Tres anos después de la publicacién de la correlacién de Dittus-Boelter,
Colburn [18], partiendo de la Analogia de Reynolds modificada para la
transmisién de calor en el interior de tubos, recomienda la utilizacién de una
correlacion similar cambiando el exponente al que esta elevado el niimero de
Prandtl [19].

Nu = 0.023 Re*/5pr'/3 (5.4)

Como en el caso de la ecuacién de Dittus—Boelter, esta correlacién es valida
para flujo turbulento completamente desarrollado en tubos lisos, en fluidos con
nimeros de Prandtl comprendidos entre 0.7 y 100, y ntiimeros de Reynolds
mayores de 10000.

En los tubos en los que existen variaciones importantes de las viscosidades
del fluido desarrollado respecto al fluido préximo a las paredes del conducto,
se suele utilizar la correlacién propuesta por Sieder-Tate en 1936 [3]. En esta
correlacion se contemplaban los cambios de mecanismos en la transmisiéon
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de calor dependiendo del sentido del flujo de calor mediante la relacién de
viscosidades.

0.14
Nu = 0.023 Re¥/>pri/3 <“> (5.5)
Hw

Cuando el término que relaciona las viscosidades es despreciable, la
correlacion de Sieder-Tate queda reducida a una correlacién similar a la
utilizada por Colburn.

Esta correlacion es valida para flujo turbulento completamente desarrolla-
dos en tubos lisos, en fluidos con ntimeros de Prandtl comprendidos entre 0.7
y 16700, nimeros de Reynolds mayores de 10000. Todas las propiedades se
determinan a la temperatura del fluido y p,, que se evaliia a la temperatura
superficial de la pared.

Petukhov [20] desarrolla una correlacién de mayor complejidad, ya que
toma en cuenta el factor de friccién de la tuberia segun:

. (//8) e Pr A% 5.6)
1.07 + 12.74/(f/8) (Pr¥3 —1) \ tw '

donde los subindices g y w de la relacién de viscosidades hacen referencia al
flujo y pared respectivamente. Por tanto, n = 0.11 para T3, > T,, y n = 0.25
para T, < T,. Esta correlacion es valida para flujo turbulento completamente
desarrollado, en fluidos con niimeros de Prandtl comprendidos entre 0.5 y 2000,
nimeros de Reynolds entre 10% y 5 x 106 y g/t entre 0.8 y 40. Todas las
propiedades se determinan a la temperatura del fluido (Tt = (Tw + 1y)/2),
excepto f,, que se evalia a la temperatura superficial de la pared y p4 que se
evalia a la temperatura promedio del fluido.

Gnielinski [21], para obtener concordancia a menores valores de Re,
modificé la correlacion de Petukhov obteniendo las ecuaciones 5.7 y 5.8.

(//8) Re Pr

T 07+ 27 (TR) (P 1) (5:7)
(f/8) (Re — 1000) Pr 65

T 0T+ 127 (8) (P — 1)

La ecuacién 5.7 tiene validez para niimeros de Reynolds inferiores a 104, y
la ecuacién 5.8 se aplica para flujos con nimeros de Reynolds comprendidos
entre 10* y 5 x 106.
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A menudo, en los MCIA, debido a la naturaleza del fluido de trabajo, la
influencia de las variaciones del niimero de Prandtl en el gas son despreciables
para el calculo de la transmisién de calor. Asi las correlaciones del nimero
de Nusselt pueden ser determinadas en funcién tnicamente del ntmero de
Reynolds, mediante correlaciones de la forma:

Nu=C Re™ (5.9)

Los coeficientes de esta ecuacién son facilmente ajustables con datos
experimentales medidos en el motor. Diversos autores han estudiado este
tipo de correlaciones ajustandolas a valores experimentales medidos, tanto
en la linea de admision, como en la de escape de MCIA. Algunas de estas
correlaciones, se describen en los siguientes apartados.

5.2.1. Correlaciones en la linea de admisién

Martins y Finlay [22] en 1990, mediante ensayos en condiciones
estacionarias ajustan la correlacion del nimero de Nusselt para la pipa de
admision, obteniendo:

Nu = 0.0675 Re"™3 (5.10)

Shayler et al. [23] definen la siguiente correlacién en pipas de admisién:

Nu = 0.0135 Re®™3 (5.11)

Bauer et al. [5] en 1997, obtienen una correlacién mediante medidas
obtenidas en la pipa de admisién de un motor M EP.

Nu = 0.521 Rel5! (5.12)

Al afo siguiente, Bauer et al. [6] definen una nueva correlacién del nimero
de Nusselt esta vez para el colector de admisién, diferenciando entre tubos
rectos, ecuacién 5.13, y curvos, ecuacién 5.14, para flujo estacionario.

Nu = 0.062 Re™ (5.13)

Nu = 0.14 Re%% (5.14)
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En 2002, Depcik y Assanis [7] mediante el ajuste de una correlacién con
datos medidos, proponen la solucion:

Nu = 0.0694 Re®/* (5.15)

Graficando estas correlaciones en la misma figura 5.1, extraida de [24],
pueden observarse las diferencias existentes entre ellas. El rango de Reynolds

de la grafica abarca los 6rdenes de magnitud de dicho niimero en conductos
de MCITA.

1000
Nu
- =
100 A
10 4
14 . .
100 1000 10000 Re 104000
—a— GEN. Dittus-Boelter n0.4 —m— GEN. Dittus-Boelter n0.3|
GEN. Colburn GEN. Sieder-Tate visc1
ADM. Martins-Finlay ADM. Shayler
ADM. Bauer (97) ADM. Bauer (recto) (98)

ADM. Bauer (curvo) (98) wm== = ADM. Depcik-Assanis

Figura 5.1: Correlaciones propuestas por diferentes autores en la admision.

En la figura 5.1, las correlaciones de ambito general toman en cuenta
el nimero de Prandtl, que tiene un valor promedio de 0.7 y se encuentran
representadas en trazo fino, mientras que las correlaciones especificas de
conductos de admisiéon de motores se encuentran representadas en trazo grueso.
La correlacion de Dittus-Boelter esta representada tanto para el caso de gas a
mayor temperatura que la pared (n=0.3), como para el caso contrario (n=0.4).
No obstante, se puede observar en la grafica como esto no afecta de una manera
significativa a la correlacién y ambas correlaciones aparecen superpuestas en
la figura. La correlacién de Sieder-Tate esté representada suponiendo la misma
viscosidad del fluido desarrollado que el fluido cercano a la pared (uq/pp, = 1),
con lo cual también mantiene un gran parecido a la correlacién de Dittus-
Boelter.
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En la figura 5.1 puede observarse que las correlaciones especificas obtenidas
mediante medidas experimentales en las lineas de admisién de diferentes
motores presentan un importante incremento en el niimero de Nusselt respecto
a las correlaciones de ambito general, debido a los fenémenos no estacionarios
del flujo que tienen lugar en la admision. Este tipo de fenémeno ain es maés
acusado, en el caso de correlaciones como las de Shayler y Bauer, realizadas
con medidas en las pipas de admisién.

Dentro del grupo de correlaciones obtenidas con datos experimentales en
lineas de admisién, se puede observar que la correlacién obtenida por Depcik
y Assanis, queda centrada en el drea que delimitan el resto de correlaciones
para la admisién. Ademds, ésta es la que presenta un mayor coeficiente de
correlacion en las medidas experimentales utilizadas, como se puede observar
en la tabla 5.1.

Tabla 5.1: Coeficientes de correlacién de las correlaciones del Nu=f(Re) en la
linea de admisién [7]

Correlacion r

Martins-Finlay [22] 0.727
Shayler [23] 0.637
Bauer [5] 0.815

Bauer (tubo recto) [6] 0.765
Bauer (tubo curvo) [6] 0.824
Depcik-Assanis [7] 0.846

Este coeficiente de correlacién indica cudl es el conjunto de medidas con
la tendencia mas marcada, entre Nusselt y Reynolds y se define como:

r= va]i “gR (5.16)
siendo:
S (Nu—Nu,)(Re—Te, )
SNu,pe = == pro ;
(5.17)
3 (Vu-wu,)’ 3 (Re-Fe,)’
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donde Nu y Re son el nimero de Nusselt y de Reynolds instantaneos
respectivamente, y Nu; y Re; son el Numero de Nusselt y Reynolds promedio
respectivamente.

5.2.2. Correlaciones en la linea de escape

Al igual que sucede en la admision, en la linea de escape son varios los
autores que han estudiado los coeficientes de transmisiéon de calor entre los
gases de escape y las paredes de los conductos.

Sachdev [25] en 1981 estudié los coeficientes de transmisién de calor en
el escape, y Meisner y Sorenson [26] cinco afios después, correlacionaron los
datos obtenidos por Sachdev, obteniendo la siguiente expresién:

Nu = 0.0774 Re®™ (5.18)

Wendland [8], reajustando la correlacién de Sieder-Tate y haciendo algunas
adaptaciones basadas en la fisica del proceso, obtiene la siguiente expresion:

0.14
Nu = 0.027 Re*/® pr'/3 (“) Contr (5.19)
Hw

El término Ceyy, fue incluido por Wendland para tener en cuenta los efectos
del fluido en la pared a la entrada de las pipas, que se puede calcular segin:

Centr = 0.892 + 2/01?) (5.20)
donde L y D son la longitud y didmetro del tubo correspondientes a la posicién
del tubo en estudio. Este término hace que cuanto menor sea la distancia a la
entrada del tubo, mayor serd el coeficiente Ce,-. Ademads, el autor indica la
posibilidad de incluir un factor aumentativo de conveccién (CAF), para tener
en cuenta las caracteristicas pulsantes del gas en el escape.

0.14
Nu = CAF 0.027Re*> Pr'/3 (“) Contr (5.21)

Hw

donde:

CAF — Nuyeqr

Nugesrico



5.2. Correlaciones de transmision de calor en el interior de conductos 197

Los valores tipicos del CAF oscilan entre dos [11] y tres [27], lo cual
da una idea de la importancia de la caracteristica pulsante del flujo desde el
punto de vista de la transmisién de calor.

Algunos autores, utilizan también un coeficiente para tener en cuenta la
curvatura de los tubos desde el punto de vista de la transmisién de calor. Entre
los coeficientes de este tipo més utilizados esta el desarrollado por Hausen [28]
que se define como:

N 21 D
DNeurvo _ 4 01471 (5.22)
Nupecto Re” Dcodo

donde D; es el diametro de la seccién transversal del tubo y Dgyg, €s el
didmetro de la curvatura del tubo.

Shayler et al. [9], ademds de estudiar coeficientes de transmisién de calor
para la admisién, también ajustaron correlaciones a datos experimentales
medidos en el escape, obteniendo la correlacion:

Nu = 0.14 Re%68 (5.23)

Depcik y Assanis [7] en 2002, mediante el ajuste de una correlacién como
el que realizaron para los conductos de admision, esta vez con datos medidos
en el escape, proponen la siguiente solucién:

Nu = 0.0718 Re¥/* (5.24)

Graficando estas correlaciones en la misma figura 5.2, extraida de [24],
pueden observarse las diferencias existentes entre ellas. Como en el caso
de la figura 5.1 con las correlaciones de admisién, el rango de nimero de
Reynolds representa los 6rdenes de magnitud de dicho niimero en MCIA, las
correlaciones de dmbito general se encuentran representadas en trazo fino,
mientras que las correlaciones especificas de conductos de escape de motores
se encuentran representadas en trazo grueso.

La correlacién de Wendland, en la figura, ha sido representada para dos
casos extremos. El caso A, en el que se supone la misma viscosidad del fluido
promedio que el fluido cercano a la pared (pg/pt = 1), un bajo coeficiente de
pulsacién (CAF=2) y flujo desarrollado alejado de la entrada del conducto
(Centr=0.892) y el caso B, en el que se supone la misma viscosidad del fluido
promedio que el fluido cercano a la pared (p4/pty = 1), un alto coeficiente de
pulsacién (CAF=3) y condiciones a la entrada del conducto (Cept=2.912).
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Figura 5.2: Correlaciones propuestas por diferentes autores en el escape.

En dicha figura, como sucedia en la admisién, se puede observar la
diferencia entre las correlaciones de Nusselt generales y las correlaciones
obtenidas mediante medidas experimentales, debido a los fenémenos no
estacionarios del flujo que tienen lugar en el escape.

Se puede observar que la correlacién obtenida por Depcik-Assanis, como
en el caso de las correlaciones de admision, queda centrada en el area que
delimitan las otras correlaciones del mismo tipo, a excepcién de la correlaciéon
de Wendland (caso B) que estd ampliamente mayorada respecto a las otras al
considerar, en este caso, condiciones a la entrada del conducto y flujo altamente
pulsante, lo cual representa las condiciones tipicas en las cercanias de las pipas
de escape.

Resumiendo en la tabla 5.2 los resultados del coeficiente de correlacién
dado en la expresion 5.16 para los resultados experimentales obtenidos por los
diferentes autores, se puede observar que las medidas con la tendencia més
marcada son las de Shayler, presentando asi un mejor ajuste de los valores
experimentales con la correlacién obtenida.

Como en el caso de la admisién, otros autores hacen un estudio del niimero
de Nusselt utilizando velocidades instantédneas en lugar de velocidades medias,
para tener en cuenta las caracteristicas pulsantes del fluido en el escape. Huber
[4] en 1977, basdndose en medidas de velocidad y temperatura realizadas en
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Tabla 5.2: Coeficientes de correlacién de las correlaciones del Nu=f(Re) en la
linea de escape (Fuente: Depcik y Assanis [7]).

Correlacion T

Meisner-Sorenson [26] 0.603
Shayler [9] 0.822
Depcik-Assanis [7] 0.798

conductos de escape, observé desfases temporales entre la senal de velocidad y
temperatura. Asi, Huber propone correlacionar el nimero de Nusselt con una
velocidad promedio mediante:

—-0.4
Nu=1.6 Re, (5.25)

Este promedio se realiza ponderando la historia de velocidades en cada
punto, dando mayor peso a las velocidades recientes y menor peso a las més
distantes en el tiempo. Asi, el cdlculo de la velocidad para dicho nimero de
Reynolds se hace segun:

N
Zo §iCt—ine)

= (5.26)

N
> &
i=0

donde &; es una sucesién de N numeros comprendida entre 0 y 1, At es la
discretizacion temporal utilizada para cada velocidad de forma que t,,, = NAt
es el tiempo considerado para la ponderacién de la velocidad. Tanto las
hipétesis como experimentos a través de los cuales Huber dedujo la forma
de la velocidad caracteristica ¢¢ y los coeficientes de la correlacién 5.25 han
sido desarrollados de forma que la turbulencia generada por las condiciones
locales en la vélvula a la apertura de escape tenga poca influencia, debido
a que los puntos del colector donde fueron registradas las medidas estaban
localizados a una distancia lo suficientemente alejada del motor, es decir a 16
y 100 diametros. Por tanto, que la correlacién propuesta por Huber es valida
siempre y cuando el punto de consideracion se encuentre situado lejos de la
valvula de escape.
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5.2.3. Correlaciones en pipas de escape

Hires [10] en 1976, utilizando los datos experimentales obtenidos por Rush
[29], obtuvo la siguiente correlacién:

Nu = 0.258 Re"® (5.27)

Malchow et al. [11] ajustaron correlaciones a datos experimentales medidos
en pipas de escape de MCIA, llegando a la siguiente expresion:

Nu = 0.0483 Re" ™ (5.28)

Santos [12], a partir de una ecuacién similar a la de Sieder-Tate [3] y
tomando como base experimental las medidas de presién obtenidas a la salida
de una pipa de escape de un motor M EC sobrealimentado de 6 cilindros y 10
litros de cilindrada, obtiene:

— 08 0.14
Nu=0.1Re"®Pr (’“‘) (5.29)
o

Graficando estas correlaciones frente al nimero de Reynolds en la
figura 5.3, extraida de [24], pueden observarse las diferencias existentes entre
ellas. Se puede observar la comparacion de las correlaciones de Hires, Malchow
y Santos. Estas correlaciones utilizan valores medios de ciclo del nimero
de Reynolds y han sido ajustadas con valores medios medidos en el motor.
Comparando estas correlaciones con las otras correlaciones de caracter mas
general, cuyos coeficientes han sido ajustados a medidas con flujo estacionario
(Dittus-Boeter, Colburn, Sieder-Tate), se puede observar que el flujo pulsante
de la pipa mayora el nimero de Nusselt y en consecuencia también el calor
transmitido, al igual que sucedia en el resto de la linea de escape.

Existe también una elevada similitud entre las correlaciones de Hires
y Wendland (caso B) en la figura 5.2, ya que este caso de la correlacién
de Wendland, para la linea de escape, considera condiciones a la entrada
del conducto y flujo altamente pulsante, lo cual se asemeja bastante a
las condiciones existentes en la pipas de escape. Es interesante destacar la
elevada discrepancia entre los diferentes autores en este tipo de correlaciones,
calculadas con valores de Reynolds medios de ciclo, siendo la correlacién de
Hires del orden de 5 veces mayor que la de Malchow, como ya se intuia al
observar los términos independientes en las ecuaciones 5.27 y 5.28.
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Figura 5.3: Correlaciones propuestas por diferentes autores en las pipas de escape.

Para un estudio mas detallado de la transmisiéon de calor en las pipas
de escape, otros autores dividen el proceso en varias partes, distinguiendo
un periodo en el que la valvula estd abierta o en diferentes tramos de
su levantamiento y otro periodo en el que la valvula estd cerrada. En el
primer periodo las velocidades en la pipa son elevadas, haciendo que el calor
transmitido en la pipa sea proporcional a las velocidades instantaneas en ella.
Mientras que en el segundo periodo, la valvula estd cerrada y priman los
efectos de los torbellinos generados por las altas velocidades de salida del gas
durante el periodo anterior. Haciendo que en este periodo en el que la valvula
se encuentra cerrada, el calor transmitido no sea proporcional a la velocidad
instantanea y sea necesario buscar otros ajustes para modelar la transmision
de calor.

Caton [30], en 1982, propone una serie de correlaciones que dependen de
la apertura de la valvula de escape. Asi, Caton divide el proceso de escape
en cuatro periodos, determinados por el levantamiento adimensional de la
valvula, los cuales dan rango de validez a diferentes correlaciones del nimero
de Nusselt.

Estos resultados se muestran en la tabla 5.3, donde [,/D, es la relacién
entre el levantamiento de la valvula y el didmetro de la misma. La correlacién
utilizada en el periodo inicial, fue obtenida empiricamente ajustando los
coeficientes a los valores instantdneos en dicho periodo. La ecuacién usada
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Tabla 5.3: Correlaciones del ntimero de Nusselt para la pipa de escape
propuestas por Caton [30]

periodo ly/ D,y Nusselt

Inicial <0.22 Nu = 0.4 Re)"

Intermedio abriendo > 0.22 Nu = 0.0194-C; - C2 - ReY®
Intermedio cerrando > 0.19  Nu = 0.0194 - C; - C2 - Re)®

Final <0.19 Nu = 0.516 Reg-S
Cerrado 0 Nu = 0.022 ROB

en el periodo intermedio es una correlaciéon para flujo estacionario afectada
por dos constantes de ajuste que dependen de la tipologia de escape utilizada.
La correlacion del periodo final supone la existencia de torbellinos generados
por la véalvula de escape. Estos torbellinos tienen un didmetro aproximado a la
mitad del didmetro del conducto y una velocidad tangencial del mismo orden
de magnitud que la velocidad del chorro generado en la valvula. Por ltimo, la
correlacion utilizada durante el periodo de valvula cerrada es una correlaciéon
para flujo estacionario, que se calcula mediante la velocidad media del fluido
durante todo el ciclo.

Reyes [13], usando las medidas de temperaturas en pipas de escape
realizadas por Caton [31], obtiene una correlacién més sencilla que la de
Caton para el periodo en el que la valvula se encuentra abierta, de tal manera
que ésta pueda ser utilizada en calculos con flujo unidimensional:

Nu = k; 0.0075 Re; ki = 0.5 (5.30)

Esta correlacién supone que la condiciéon de contorno en la valvula para
flujo unidimensional estd calculada como si fuera una tobera isentrépica,
obteniendo el niimero de Reynolds a partir de la velocidad caracteristica en
la garganta de la tobera multiplicada por un coeficiente k. La correlacion
presenta un buen ajuste, aunque existen pequenas diferencias con las
temperaturas del gas medidas en la parte final de la pipa y durante la fase
inicial de la apertura de la véalvula de escape, debido a la utilizacién de
la velocidad en la garganta de la tobera para el cdlculo del coeficiente de
transmisién de calor en toda la pipa.
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5.3. Coeficientes para la transmisién de calor no
estacionaria

Las condiciones altamente no estacionarias se dan en procesos donde el
ntmero de Reynolds se desarrolla con variaciones importantes de presién,
temperatura y velocidades del flujo. El principal inconveniente es el
desconocimiento del coeficiente de pelicula en las diferentes zonas del sistema,
de escape para el cédlculo de la transmisiéon de calor.

Los modelos de transmisién de calor previamente descritos en la anterior
seccién no reproducen con exactitud situaciones donde el comportamiento del
flujo es fuertemente no estacionario [16]. Hay soluciones para contemplar
este tipo de situaciones que han sido propuestas por diferentes autores
[6, 13-16]. Se basan en el uso de coeficientes adimensionales que toman en
cuenta la turbulencia, longitud de entrada y términos dindmicos que incluyen
la variaciones de la velocidad del flujo en el interior del tubo.

5.3.1. Longitud de entrada. Deterioro de la turbulencia

Reyes [13] presenta un modelo de transmisién de calor para colectores
de escape. Para ello, realiza un estudio de caracterizacién del coeficiente
de pelicula en funcién de parametros relacionados con el motor. En el usa
un motor monocilindrico M EP de 500 cc de 4T con un escape recto con
seccion transversal constante. Ademds, estudia el caracter no estacionario y
la variacién del coeficiente de pelicula en diferentes zonas del tubo de escape
recto (de 37 mm de didmetro y 1.7 m de longitud) a 2000 rpm. En estas
condiciones estudia la influencia del nimero de Reynolds, el levantamiento de
la valvula y el angulo de entrada del flujo sobre el coeficiente de pelicula en la
pipa y su distribucién a lo largo del colector. Para determinar la influencia del
numero de Reynolds, Reyes fija el levantamiento adimensional, I,,/D,,, en 0.27
y el dngulo de entrada en 30°. Una vez fijadas las condiciones para estudiar la
influencia del Reynolds, Reyes realizé simulaciones para Re = 25x10%, 50x 103,
100 x 103, 200 x 103, basado en el didmetro de la pipa y la velocidad media
del flujo. Por otra parte, para determinar la influencia del levantamiento de
vélvula, Reyes realizé simulaciones con [,,/D, de 0.09, 0.136, 0.181, 0.27 y 0.36
con un dngulo de entrada de 30° y un Re = 100 x 103. Finalmente la influencia
del angulo de entrada la estudio fijando el Re = 100 x 103 y 1,,/D,=0.27. Los
valores usados para el angulo fueron 30°, 45° y 60°.

Del primer estudio de la influencia del ntimero de Reynolds, se obtuvo que
los altos gradientes de velocidad que se producen entre el chorro de entrada y
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los vértices generados por estos gradientes, son los responsables del incremento
de la intensidad turbulenta por encima de los niveles correspondientes al
flujo totalmente desarrollado. En esta ultima situacién, no se observaron
variaciones en las caracteristicas del flujo para los diferentes nimeros de
Reynolds. Esto es debido a que los nimeros de Reynolds que fueron analizados
son mucho mayores que el niimero de Reynolds en transicion y en consecuencia
la turbulencia ya se ha desarrollado por completo, incluso en los nodos
mas cercanos a la pared. Esto hace que el campo de flujo resultante sea
independiente de las propiedades del fluido y del tamano del dominio.

Por otra parte, del estudio de la influencia del levantamiento de valvula,
Reyes obtuvo ntiimeros de Nusselt mas altos al disminuir dichos levantamientos.
Esto se debe a que al aumentar la velocidad relativa entre el chorro de entrada
y la zona del vértice, aumentan los esfuerzos cortantes, generando niveles de
turbulencia mayores que los existentes cuando el levantamiento es alto. El
aumento de los esfuerzos cortantes entre el chorro y el vortice también influye
sobre la estructura del campo de flujo aumentando el tamano del vértice. Esto
permite relacionar el coeficiente de pelicula con el tamano del vortice, como
expone Caton [31, 32] partiendo de un anélisis de érdenes de magnitud. De
este estudio también se puede concluir que la fuerza motriz del proceso de
transferencia de calor es la velocidad asociada al chorro de entrada.

Por tultimo, el estudio de la influencia del dngulo del asiento en el coeficiente
de pelicula seniala un aumento importante en el tamano del vértice situado
detras de la vélvula y una reducciéon de este vortice en la pared de la pipa.
Estos resultados muestran una disminucién del 12 % del coeficiente de pelicula
al variar el angulo de 30° a 45°, y del 18 % al variar de 45° a 60°. Estas
variaciones tienen proporcionalidad a las obtenidas por Hires [10] que también
obtiene, por medio de ensayos experimentales, la disminucién del coeficiente
de pelicula a medida que aumenta el angulo de asiento.

Reyes, analizando estos resultados para escapes rectos de seccién constante
en motores de combustién interna alternativos de encendido provocado,
obtiene una distribucién del coeficiente de pelicula a lo largo del colector,
donde el alto coeficiente de pelicula generado en la pipa se mantiene varios
didmetros aguas abajo de la misma, hasta una longitud de 20 didmetros
aproximadamente. Esta distribucién del coeficiente de pelicula, a lo largo del
colector con los diferentes casos le permite caracterizarla con la funcidn:

©
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(5.31)
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siendo [c un parametro a determinar, que representa una longitud caracteristi-
ca, y en el caso estudiado por Reyes toma el valor de 4; D es el diametro de
la seccién y x es la longitud desde la valvula de escape en estudio.

Reyes se apoya en los trabajos hechos por Huber [4], que pudo constatar
que el coeficiente de pelicula en un colector de escape no depende tinicamente
de la velocidad del flujo en el instante considerado, sino también del valor
de ésta en instantes anteriores. Lo cual indica que utilizar la hipdtesis de
condiciones cuasiestacionaria en el calculo del calor trasmitido desde el flujo
a la pared del colector puede llevar a errores importantes, en especial en los
casos donde las variaciones de la velocidad varian sustancialmente a lo largo
de un ciclo, como es el caso de colectores monocilindricos, circunstancia que
se da en el motor estudiado en la presente tesis.

De esta manera, para contemplar de forma ma&s acentuada los efectos de
la turbulencia del flujo por el colector de escape, Reyes usa un coeficiente
adimensional que simula la turbulencia y el deterioro de esta a lo largo del
sistema de escape y también usa una velocidad caracteristica del flujo similar
a la deducida por Huber [4]. En resumen, la ecuacién usada por Reyes para
calcular el nimero de Nusselt en cualquier punto del colector es:

Nu=1.6-Reg" Cpos (5.32)

donde Cj,s es un coeficiente mayorador relacionado con la distancia a la
valvula, y se define como:

Chos = (1 + 36—@%)) (5.33)

Reyes estima el niimero de Reynolds Eé usando una velocidad que
considera la caracteristica pulsante del flujo de los gases de escape. Esta
velocidad considera la historia de velocidades en cada punto y se define como:

cery = (1 —c1)e) + 1 cer—ne)
(5.34)

2
C1 = 7vo13
A3 41
Esta forma de definir ¢¢ reduce los recursos necesarios para su calculo,
haciendo més sencilla su programacion en el modelo. Este tipo de correlaciones
son mas precisas que las anteriores que utilizan ntmeros de Reynolds
promedio.



206 5. Nuevo modelo de transmision de calor para sistemas de escape

De esta forma la ecuacion 5.32 toma en cuenta las caracteristicas pulsantes
del flujo, calculando el nimero de Reynolds de una forma similar al Reynolds
promedio definido por Huber [4].

Bauer et al. [6], por otra parte, estudian los efectos del flujo de entrada
basado en los trabajos hechos por Boelter [33] y Mills [34]. Los estudios
experimentales realizados por Bauer se han hecho bajo condiciones de flujo
pulsante y estacionario, con niimeros de Reynolds desde 3000 a 36000. Los
experimentos se llevan a cabo en un tubos recto y curvo de seccién constante.
El didmetro y longitud de dichos tubos son 38 mm y 350 mm; 40 mm y
350 mm, respectivamente para cada tipo de tubo experimentado. En los
ensayos experimentales usa un motor monocilindrico de 500 cc con una relaciéon
de compresion de 10.14:1. Bauer usa el coeficiente mayorador propuesto por
Reyes visto en la ecuacién 5.33, reajustando las constantes a dichos trabajos
experimentales.

Nu, = aRel [1 +c e(d%)] (5.35)

donde el nimero de Reynolds es evaluado como Re = ¢ (x) Dpyq/v (x) =
4/ {mDpyqp [T ()]}, donde 77 es el gasto medio de masa fresca medida. Estos
resultados estdn validados para condiciones de operacién de 1000, 2500, 2750
y 4500 rpm. La tabla 5.4 lista el ajuste de los parametros a y d para cada
correlacion de la ecuacion 5.35

Tabla 5.4: Coeficientes de ajuste para el nimero de Nusselt [6]

Colector /flujo a b c d
Recto/estacionario 0.043 0.73 2.9 -0.68
Recto/pulsante 0.051 0.77 1.95 -0.49

Curvado/estacionario 0.013 0.66 0.69 -1.05
Curvado/pulsante 0.077 0.74 1.0 -0.42

Los resultados instantdaneos medidos muestran que la dindmica de ondas
pulsantes inducen significantes flujos de calor debido a las fluctuaciones de la
velocidad.

Farrugia et al. [14, 35] estudian las condiciones de entrada y presentan un
estudio experimental para ciclos con valores instantdneos y valores promedios
para colectores de escape rectos de secciéon constante en motores de 4T de
1900 cc de encendido provocado, con condiciones de operaciéon de 1000 rpm
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a carga parcial, hasta 4000 rpm a plena carga. En los ensayos el colector
de escape fue modificado, imponiendo un tubo recto de seccién constante en
un cilindro. De esta forma, los pulsos de presién en este cilindro no se ven
afectados por los efectos que generan los otros tres cilindros.

De esta forma Farrugia et al. [14], se basan en la correlacién propuesta
por Wendland [8],

D\ "
Cent =1+ Cl (l’) (536)

y en las mediciones hechas por Boelter et al. [33] que consideran los efectos
de entrada en la transmisién de calor que incluye el nimero de Reynolds.
Asi pues, el coeficiente que adopta Farrugia es:

C1Res,
(z/D)

donde C1 y d son constantes que se ajustan experimentalmente y cuyos valores
son 0.075, y 0.25, respectivamente. Para obtener el nimero de Reynolds
promedio, Re, se utiliza:

Comt =1+ (5.37)

4mez,c

Re = (5.38)

wuD
donde 711, es el gasto medio por cilindro y ciclo, que es la suma de los
gastos medios registrados experimentalmente de aire y combustible para los
4 cilindros del motor, p es la viscosidad de los gases de escape bajo las
condiciones de temperatura y concentraciéon de especies, y D es el didmetro
de la seccién.

El enfoque proyectado por Farrugia para desarrollar la correlacién para el
cédlculo del niimero de Nusselt para situaciones estacionarias, fue determinado
experimentalmente midiendo en dos puntos del colector de escape con un
sensor de flujo de calor. De esta forma, obtiene la siguiente expresién para
situaciones estacionarias:

N — 0
= Y = 0.76Re™ (5.39)
ent

La correlacién 5.39, multiplicada por el término que contempla la longitud
de entrada, puede ser usada para obtener el ntimero de Nusselt local en
cualquier parte del colector de escape. dicha correlacion es:
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/D) 0.76Re (5.40)

Ademsds, esta ecuacion esta validada experimentalmente usando dos tipos de
sensores de flujo de calor en un sistema de escape recto de seccién constante,
con 16 condiciones de operacién que oscilan entre 1000 y 4000 rpm, con
cargas parciales y a plena carga. Usando esta informacién se puede construir el
modelo que simula el deterioro del flujo de calor registrado experimentalmente.
desde una posicién aguas arriba comparada con una posicién aguas abajo,
que este deterioro se atribuye a los efectos de entrada. Que en el coeficiente
mayorador 5.37 difiere al modelo desarrollado por Boelter [33] solo por el
coeficiente (C7 = 0.075) que multiplica al nimero de Reynolds.

=0.25
Ny (@) = { |, 0:075Rep, } — o4

Balzan et al. [15] basado en los trabajos hechos por Farrugia y Wendland
[8], llevan a cabo un trabajo experimental para determinar los efectos de
entrada con el coeficiente de conveccién en un colector de seccién recta en la
linea de escape en un motor de cuatro cilindros de encendido provocado, para
investigar la variacion axial de la transmisién de calor en estado estacionario
en la pared interna del tubo. En un motor de 1.91t de 4T de cuatro cilindros
de encendido provocado que fue instrumentado para registrar el flujo de calor
a lo largo del colector.

De esta forma, Balzan adopta una correlacion que toma en cuenta los
efectos de entrada del flujo que es similar a la propuesta por Boelter 5.37 [33].

1.887 _
Nu(x):{l—i— 58 }0.0289Re%77 (5.41)

(z/D)

También a partir de la correlacion 5.41, Balzan obtiene una correlacién
equivalente, usando la correlacién de Sieder-Tate [3], que incluye el nimero
de Prandtl y la relacién de viscosidades. De esta forma el coeficiente 1.887 de
la correlacién 5.41 fue reajustado al valor de 1.67 que es el equivalente al punto
arbitrario donde /D = 0.5, para tomar en cuenta el cambio del coeficiente en
el nimero de Reynolds. Asi pues, la correlacién para la transmisiéon de calor
resultante es:

1.67 —=0.8 014
Nu(z) = (1 + x/D) 0.027Rep, Pr0333 (:) (5.42)

Los rangos de validez de dicha correlacién son: 2000 < Re < 13500; y una
relacién de /D > 2.



5.3. Coeficientes para la transmision de calor no estacionaria 209

5.3.2. Variaciones de la velocidad del flujo. Variables dinami-
cas

Zeng y Assanis [16, 36] estudian las caracteristicas no estacionarias de la
transmisién de calor. Estos autores desarrollan dos modelos para dos fases no
estacionarias basandose en un andlisis de la ecuacion del momento en la capa
limite y en una relacién que toma en cuenta el deterioro de la turbulencia.
Esto se debe al desfase que se tiene en la transmision de calor por la variacion
de la velocidad del flujo. De esta forma, el coeficiente de transmisién de
calor, ademas de ser funcién de los nimeros de Reynolds y Prandtl, también
es funcién de las variaciones de velocidad del flujo. En la segunda fase el
proceso de transmision de calor experimenta un disminucién relacionada
con el proceso de deterioro de la turbulencia. Para validar los modelos de
transmisién de calor no estacionaria se uso una instalacién experimental para
flujos no estacionarios. Para obtener el modelo de transmisién de calor no
estacionario para la primera fase de induccidon Zeng y Assanis asumen un
fluido incompresible en un campo de presiéon uniforme para la ecuacion de
momento en la capa limite. De esta forma, dicha ecuacién se puede escribir
como:

"
ot or dy  0y?

(5.43)
donde ¢ es la velocidad en direcciéon axial, v es la velocidad en direccion
perpendicular al eje axial y v la viscosidad cinematica del fluido. Esta ecuacién
estd caracterizada por términos que incluyen la diferencia de la velocidad
con respecto al tiempo para contemplar los fenémenos no estacionarios. Esta
ecuacién puede ser normalizada usando variables adimensionales definidas
como:

Fo o C
C C
x y
T = 7 y* = 7 (5.44)
¢
=
L?/a

donde L es una longitud caracteristica para la superficie de interés,
relacionada con el didmetro del tubo del colector. Introduciendo las variables
adimensionales en la ecuacién anterior y operando convenientemente se llega
a:
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* ® * 2 %
<de> . 1 dc e L0c* 1 0% (5.45)

2dt ) TReprar T TV o T Redy”

De esta forma Zeng y Assanis obtienen una nueva variable adimensional
relacionada con la capa limite no estacionaria que es:

_ Lde (5.46)
c? dt

donde II es una variable adimensional que se relaciona con la capa limite

no estacionaria. De esta forma es posible extender cualquier correlacion

estacionaria a situaciones no estacionarias. Asi pues, se puede definir la

velocidad dindmica (cg;,) para la transmisién de calor por conveccién usando

la variable adimensional 5.46, cuyo resultado es:

Ddc
Cdin = C (1 + CQH) =c (1 + C2C2dt> (5.47)
donde C5 es una constante de calibracion que se determina de forma
experimental. De esta forma, obtienen el nimero de Reynolds dindmico (Reg;,)
usando esta velocidad dindmica. La correlacién de transmisién de calor usada
por Zeng y Assanis finalmente queda:

Ddc\"

Nugi, = 0.023 Re%® Pr04 <1 + CQCth) (5.48)
donde b es una constante que modifica el efecto del término no estacionario. La
correlacion 5.48 estd compuesta por una solucién estacionaria y por un término
que adapta el modelo estacionario a situaciones no estacionarias. De esta forma
dicha correlacién es valida para obtener el calor trasmitido por conveccién
tanto en situaciones estacionarias, como en un escenario no estacionario.

En la segunda fase se trata el deterioro de la turbulencia. Zeng y Assanis,
asumiendo que la turbulencia es isétropa y homogénea, la evalian usando la
relacion para el desarrollo de la turbulencia. Finalmente adoptan la correlaciéon
de transmisién de calor desarrollada por Malan y Johnston [37] para obtener
el coeficiente de pelicula en esta fase:

Nu = 0.333Re/* (5.49)

Por tltimo, los modelos presentados por Zeng y Assanis para las dos fases
fueron validados con los datos experimentales obtenidos por Bauer en un
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colector de admisién de un MCIA de 4T de encendido provocado. Si bien,

es necesario reajustar la constante del modelo presentado en la ecuacién 5.48
de 0.023 a un valor de 0.018.

5.4. Desarrollo del nuevo modelo de transmision de
calor

En la seccion anterior se ha hecho una revisién bibliografica de los modelos
de transmision de calor para situaciones no estacionarias en colectores de
escape (rectos y curvos) de seccién transversal constante en motores de cuatro
tiempos. En esta seccién se va a desarrollar un nuevo modelo de transmisiéon
de calor que incorpore tanto el fenémeno de la longitud de entrada como la
situacién de flujo no estacionario. El sistema de escape usado en banco motor
para el desarrollo del modelo de transmision de calor es el escape ES #5, cuya
representacién esquematica fue mostrada en la figura 2.26.

Para justificar la necesidad de desarrollar un nuevo modelo, en la figura 5.4
se observa una grafica que muestra la presion de escape instantdnea obtenida
experimentalmente frente a la calculada con el modelo propuesto por Dittus—
Boelter [2].
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Figura 5.4: Desfase en la longitud y la amplitud de los pulsos de presion en el sistema
de escape medida y modelada a 9500 rpm: izquierda; 12500 rpm: derecha.

En esta figura, a ambos regimenes de giro, se observa un desfase en los
pulsos de presion debido a una mala prediccion de la transmision de calor. Es
inmediato pensar que estos errores provienen del hecho de que el modelo de
Dittus—Boelter no contempla las condiciones altamente no estacionarias del
flujo en el interior del sistema de escape en un motor de las caracteristicas
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estudiadas. Por otro lado, en la figura 5.5 se muestra la evolucién instantdnea
de la masa atrapada en el cilindro y el gasto masico en la lumbrera de escape
correspondientes a los regimenes de giro representados en la figura anterior.
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Figura 5.5: Evolucidn instantdnea de la masa atrapada en el interior del cilindro y
del gasto mdsico en la lumbrera de escape, usando el modelo de transmision de calor

de Dittus—Boelter. A 9500: Izquierda; A 12500:Derecha.

Las evoluciones instantdneas que se muestran en esta figura, estan
relacionadas con el efecto que imprime la geometria del sistema de escape, que
se manifiesta en la configuracién de la presion de escape como se muestra en la
figura 5.4. La evolucién del gasto mésico en ambos regimenes de giro, muestra
a la apertura de la lumbrera de escape un pulso que se origina por el escape
espontaneo. El segundo pulso que se muestra en la figura, que incrementa el
flujo del gasto masico, se debe a la onda de rarefaccion que se genera en el
cono del sistema de escape. Seguidamente el efecto del contracono imprime
una onda de sobrepresién que contribuye a que el flujo cambie de sentido
reintroduciendo masa cortocircuitada en el cilindro. La llegada de estos pulsos
depende de la temperatura que tenga el gas en el interior del sistema de escape
y su posicién en funcion del angulo girado por el ciglienal depende del régimen
de giro del motor. En ambos regimenes se observa que los pulsos en la presion
de escape llegan antes al cilindro cuando se modela el ensayo. Esto quiere decir
que la temperatura del gas que predice el modelo es superior a la que existe en
la realidad. De aqui se puede deducir que el flujo de calor modelado es inferior
al real.

En resumen, se necesita un modelo de transmisiéon de calor para situaciones
altamente no estacionarias que tome en cuenta por una parte los efectos de la
longitud de entrada, y por otra parte, las variaciones de la velocidad del flujo.
De esta forma, nace la motivaciéon para desarrollar un modelo de transmisién
de calor para procesos que contemple estos efectos, para sistemas de escape
rectos de seccion transversal variable.
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A partir de los modelos revisados en la anterior seccién, tomando en cuenta
las variaciones de la velocidad para procesos no estacionarios, %, por medio
del nimero adimensional II, y ademds, considerando los efectos de entrada
por medio de la relaciéon de parametros de la geometria del propio sistema de
escape, %, se obtiene una nueva variable adimensional definida segun:

Y I = (5.50)

D D? de
= — X _—
x z 2 dt

incluyendo constantes de calibracién obtenemos:

D? de

Vo
:L‘02c1lt) valida para % > 2 (5.51)

T=<1+V1

donde z es la distancia desde la lumbrera de escape hasta el punto de estudio
v D es el didmetro en la situacién considerada. Y tiene en cuenta los efectos
de entrada y las variaciones de la velocidad del flujo y justificard un coeficiente
de pelicula no estacionario a lo largo del sistema de escape. Se puede observar
que cuando la posicién x de la secciéon en estudio se va alejando del cilindro,
el valor del término adimensional correspondiente es modulado por los efectos
de entrada.

Partiendo de la analogia de Reynolds que relaciona el coeficiente de friccion
(C) con los niimeros adimensionales de Stanton, Nusselt, Reynolds, y Prandtl,
y usando la analogia de Chilton—Colburn, se obtiene el modelo propuesto
por Dittus—Boelter [2]. Si se integra en ésta expresién el nuevo nimero
adimensional presentado anteriormente obtenemos:

2 Va
D dc) (5.52)

Nuy = 0.023Res Prs (1 Vg

x c® dt
donde Vi y V5 son constantes de calibracion que se obtienen experimental-
mente. La ecuacion 5.52 presenta una correlacién coherente con el fenémeno
de transmisién calor que trata con situaciones altamente no estacionarias que
experimenta el flujo en sistemas de escape de seccién cénica en motores de
altas prestaciones.

De esta forma, la ecuacién 5.52 es una correlacién que se puede aplicar
en cualquier parte del tubo de escape, y es valida para situaciones tanto
estacionarias, como altamente pulsantes. La primera situacién, se experimenta
cuando las variaciones de velocidad y la turbulencia son nulas, es decir % =0,
en este caso el coeficiente mayorador toma el valor de 1. Que es el resultado de
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una situacion estacionaria que puede ser resuelto por la ecuacion de Dittus—
Boelter. La segunda situacion, pulsante o no estacionaria, se experimenta
cuando las variaciones de la velocidad no son nulas (% #0).

Por otra parte, el parametro ¢ que aparece en la ecuacién 3.32 en el
capitulo 3 que hacia referencia a la ecuacion de la conservacién de la energia en
el interior de un conducto, se actualiza a ¢y no estacionario, que representa la
cantidad de calor cedida o absorbida por unidad de tiempo y masa del flujo que
evoluciona por una malla determinada del conducto. Para poder obtener su
valor, primero se relacionara con el calor intercambiado por unidad de tiempo
y de longitud del conducto ¢’ no estacionario, mediante la expresién:

gr= - _ A
(/) — (xD?p)

(5.53)

donde 1 representa el gasto mésico que transcurre por la malla, ¢ la velocidad
del flujo, D el diametro del sistema de escape en estudio y p su densidad.
El valor de ¢} no estacionario se obtendra mediante la ecuacién general de
transmisién de calor por conveccidn, la cual adopta la forma:

¢y = hr © D Az (T, — T) (5.54)

donde el pardametro hy es el coeficiente de pelicula no estacionario, Az es
la longitud de la malla del conducto, T} la temperatura del fluido, y T;, la
temperatura de la pared interna del conducto.

La temperatura de pared interna es muy similar a la temperatura de pared
externa debido a dos razones: la primera, al reducido espesor de la chapa con
la que esta fabricado el sistema de escape (2 mm), y la segunda, se debe a
la alta conductividad térmica del material con el que esté fabricado. Por otra
parte, la temperatura de pared externa es obtenida experimentalmente usando
una camara termografica, con la cual fue posible obtener la distribucién de la
temperatura a lo largo del sistema de escape. En la figura 2.24 se mostré la
distribucion de la temperatura con diferentes condiciones de operacién. El
perfil de temperaturas obtenido con la cdmara termografica es un dato de
entrada al modelo.

El coeficiente local de conveccién (hy) se obtiene utilizando el nimero de
Nusselt definido con la expresion 5.52 y de la propia definiciéon de este:

_ Nuy k
D

hy (5.55)
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donde la conductividad del gas k es obtenida a partir de una correlacién que
es funcién de la temperatura [38].

5.5. Ajuste experimental de los modelos expuestos

En esta seccién se realiza el ajuste experimental de las diferentes constantes
que han venido apareciendo en los modelos de transmision de calor por
convecciéon no estacionaria. Este ajuste se realizarda en un sistema de escape
de geometria sencilla (conducto de seccién transversal constante). Por tltimo,
se seleccionaran los tres modelos que mejor reproduzcan el comportamiento
de las ondas en el interior del sistema de escape para su posterior anilisis.

5.5.1. Escape recto

Para realizar el ajuste experimentalmente se ha instrumentado un sistema
de escape recto y midiendo con captadores de presién piezoeléctrico y
piezoresistivo. La geometria del sistema de escape es de 39.35 mm de didmetro
y 458 mm de longitud. El criterio de usar una geometria de didmetro constante
como sistema de escape, tiene por objetivo reducir incertidumbres en relacién
al modelado de los cambios de seccion, que presenta el sistema de escape real.
Este sistema de escape permite ensayar bajo un amplio rango de condiciones
de operacién que varian entre 7000 y 11000 rpm.

La instrumentacion del sistema de escape se ha hecho en dos secciones
cercanas al cilindro. De esta forma se registra informacién en puntos donde
los procesos no estacionarios son mas acentuados. El primer y segundo punto
donde fue registrada la presién estdan a 100 y 223 mm de distancia de la
lumbrera de escape. En un primer lugar se usaron captadores piezoeléctricos.
Ademsds, en la segunda posicién, se usdé un captador piezoresistivo con el
objetivo de determinar el valor medio de la sefial y asi referenciar las medidas
de los sensores piezoeléctricos para su posterior comparacién con el modelo 1D.
Asimismo, se ha registrado la temperatura media en la pared y la temperatura
media del gas de escape en las mismas posiciones con ayuda de termopares
apropiados.

La geometria del sistema de escape recto fue incorporada al modelo 1D
del motor. También fue reprogramado el cédigo fuente del modelo de accién
de ondas para incorporar los modelos de transmisién de calor no estacionarios
que fueron previamente descritos en la secciéon 5.3. De esta forma, se puede
evaluar las capacidades predictivas de cada uno de ellos.
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5.5.2. Seleccion de los modelos

Tal y como se ha presentado, los modelos propuestos por Reyes, Farrugia
y Balzan tratan con el deterioro de la turbulencia y la longitud de entrada
del flujo. Asimismo, el modelo de Zeng y Assanis [16] toma en cuenta las
variaciones de la velocidad por su relacién con la transmisién de calor.

El primer objetivo es seleccionar un modelo de entre los expuestos, que
trate con el mecanismo de la longitud de entrada. Se elegird el que tenga
mejor capacidad predictiva para reproducir la presiéon de escape en el tubo
recto. Ademds se escogerd el modelo de Zeng y Assanis que trata con las
variaciones de la velocidad, por ser el iinico modelo que trata este fenémeno.
También se evaluard el modelo propuesto en esta tesis que combina tanto los
efectos de entrada como los cambios de velocidad.

El proceso de ajuste se hace parametrizando las constantes que utiliza cada
modelo. Los valores seleccionados de las constantes, son los que proporcionen
el mejor coeficiente de determinacion multiple, al comparar la presién de
escape calculada en el captador #1 con el modelo frente a la registrada
experimentalmente en banco motor. Posteriormente, en la siguiente seccién,
una vez definidas las constantes, se cambiard en el modelo la geometria del
sistema de escape recto, por la geometria del sistema de escape con el que se
obtienen las maximas prestaciones, con el objetivo de evaluar las capacidades
predictivas de los modelos ajustados.

En la figura 5.6 se muestran los resultados obtenidos con los modelos de
transmisién de calor previamente descritos, usando el sistema de escape recto
a 10500 rpm. El eje de la ordenada representa la presién de escape del modelo
y en el eje de las abscisas se muestra la presiéon de escape experimental.

El grado de ajuste entre la informacién experimental y la calculada, por
medio del coeficiente de determinacién multiple R?, determina que: el modelo
propuesto por Farrugia tiene un R? de 92.3 %, mientras que el modelo de
Reyes y Balzan tienen un R? de 91.2% y 90.8 % respectivamente. Asimismo,
el modelo de Zeng y Assanis tiene un coeficiente de determinacién multiple de
92.7 %. Adem4s, el modelo propuesto en esta tesis tiene un ajuste de 93.5%
frente al ensayo. Cabe indicarse que se han obtenido tendencias similares con
los diferentes regimenes de giro experimentados.

De esta forma, los modelos seleccionados son: el modelo propuesto por
Farrugia, el modelo de Zeng y Assanis y el modelo introducido en esta tesis.

Por otra parte, las constantes que definen el modelo de Farrugia definido
por la ecuacién 5.37 son: C4, que afecta de forma multiplicativa, y d, que
es el exponente. En la figura 5.7 se muestra los resultados del coeficiente de
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Figura 5.6: Comparacién medida y modelada de la presion de escape captador #1 a
10500 rpm.

determinacion multiple obtenidos de la parametrizacién de estas constantes al
comparar las presiones instantédneas medidas y modeladas en el captador #1
a dos regimenes de giro diferentes.
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Figura 5.7: Estudio paramétrico del modelo 5.37 propuesto por Farrugia et al.
Izquierda: a 7500 rpm; Derecha: a 10500 rpm.
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Los resultados que se muestran en esta figura, indican que la constante
multiplicativa que mejor se ajusta es C; = 1.5, y el valor del exponente
d = 0.25. Cabe resenar que los valores de estas constantes en el trabajo de
Farrugia fueron de 0.075 y 0.25 respectivamente. El valor de la constante d es
idéntica, sin embargo ha sido necesario mayorar significativamente el término
multiplicativo.

A continuacién, en la figura 5.8 se muestran los resultados obtenidos de la
parametrizacion de las constantes del modelo de Zeng y Assanis en las mismas
condiciones que anteriormente se mencionaron.
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Figura 5.8: FEstudio paramétrico del modelo 5.47 propuesto por Zeng y Assanis.
izquierda: a 7500 rpm; derecha: a 10500 rpm.

En esta figura, se observa que las constantes que mejor R? proporcionan son
Cy =2y b=0.8, donde la primera constante afecta de forma multiplicativa
v la segunda b es un exponente tal y como se mostré en la ecuacién 5.48. No
obstante, no tiene sentido la comparacién entre los coeficientes obtenidos por
Zeng y Assanis y los obtenidos en este trabajo, debido a que dichos autores
han obtenido sus constantes usando un colector de admisién. Sin embargo, el
valor de la constante b obtenida en el estudio paramétrico coincide con el valor
propuesto por Zeng y Assanis en sus estudios.

Finalmente, en la figura 5.9 se muestran resultados obtenidos de la
parametrizaciéon de las constantes del modelo propuesto en la presente tesis
que responde a la ecuacién 5.52.

En esta figura se muestra que los valores que presentan elevados coeficientes
de determinacién multiple son Vi = 7y Vo = 0.8. La constante V; es positiva, lo
cual indica que, cuando el flujo experimenta cambios de velocidad intercambia
mas calor con las paredes del conducto. La constante V5 coincide con el valor
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Figura 5.9: Estudio paramétrico del modelo 5.52 propuesto. izquierda: a 7500 rpm;
derecha: a 10500 rpm.

obtenido para el exponente del niimero de Reynolds que se obtiene a partir de
la analogia de Chilton—Colburn.

Como resumen de la metodologia usada para ajustar las constantes que
definen a los modelos, se compara en la figura 5.10 los resultados de presiones
instantdneas en las dos secciones de medida y a dos regimenes de giro. A
partir de estos resultados, se puede apreciar un importante grado de ajuste
en cualquiera de los modelos cuando se visualiza la presion instantinea en
funcién del dngulo de giro del cigiienal.

5.6. Validacion del modelo

La validacién de los modelos de transmision de calor es el objetivo de esta
seccién. Para ello se hard uso de informacion experimental que sera por un lado,
la presion de escape instantanea en cuatro secciones de medida diferentes, y
por otro lado, el coeficiente de admision que se obtiene a partir del gasto masico
medio obtenido en banco motor. Ademads, es posible obtener otros coeficientes
de barrido por medio de las simulaciones del modelo 1D. Esta informacion es
util para llevar a cabo una comparacién entre los modelos expuestos.

Se sustituird el sistema de escape recto que fue usado para el ajuste
de las constantes de los modelos, por el sistema de escape motor ES#5,
cuya geometria esta optimizada para obtener elevadas prestaciones, y que fue
mostrada en la figura 2.26.
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Figura 5.10: Presién de escape medida y modelada usando los coeficientes de
mayoracion para la transmision de calor no estacionarios. Para el sistema de escape
recto. A 7500 rpm: abajo; a 10500 rpm: arriba; captador #1: izquierda; captador #2:
derecha.

El banco motor es acondicionado, como previamente fue descrito en la
seccion 2.4, para ensayar el motor de 125 cc de altas prestaciones. Se han
registrado mediciones de presiéon en cuatro partes del sistema de escape, para
monitorizar el comportamiento dinamico de los pulsos de presién. En esos
mismos puntos se ha registrado la temperatura del gas, y ademas, para obtener
la distribucién de temperaturas en la pared del sistema de escape, fue usada
una camara termografica en los ensayos en banco motor. Esta distribucion
de temperaturas servird para imponerla en el modelo y aislar el efecto que
representa la transmisién de calor por conveccion externa y radiacién. Esto
se hace para reducir la incertidumbre que representa el uso de los modelos de
transmisién de calor por medio de estos mecanismos.

El sistema de escape se ha instrumentado en cuatro puntos, que estan a
una distancia desde el cilindro de: 64, 200, 349 y 471 mm. De esta forma, es
posible conocer la evolucién de la presiéon de escape a lo largo del mismo y
detectar zonas donde se producen mayores discrepancias cuando es comparada
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con la informacién obtenida con el modelo 1D. La eleccién de estos puntos de
medida no es arbitraria; la sefial registrada con el captador #1 estd en una
posiciéon muy cercana al cilindro, y por tanto es muy significativa, ya que en
este punto los procesos no estacionarios son méas acentuados. El captador #2
estd en el primer tercio del tubo divergente, que es donde se genera el pulso
reflejado. El captador #3 estd en el segundo tercio del tubo divergente del
sistema de escape y el captador #4 estd en el tramo recto entre los conos
divergente y convergente del sistema de escape, donde el didmetro es mayor.
Esta tultima senal de presién contiene informacién de la influencia del cono y
contracono, no obstante, la magnitud de esta senal es baja debido al elevado
valor de la seccién transversal. Estas senales fueron registradas en un amplio
rango de condiciones de funcionamiento, que van desde 9500 hasta 13500 rpm.

5.6.1. Analisis de la termofluidodinamica interna

La presién de escape contiene informacién de la transmisién de calor. Esto
se debe, a que los pulsos de presién viajan a la velocidad del sonido, a = \/YRT,
donde la variable que mayor influencia tiene para modificar dicha velocidad es
la temperatura. En la figura 5.11 se muestran resultados obtenidos a 9500 rpm
de la evolucién instantanea de la presién en los cuatro puntos instrumentados
del sistema de escape.

En estas figuras se muestra la evolucion instantanea de la presién de escape
experimental frente a los resultados obtenidos con los diferentes modelos de
transmisiéon de calor, que han sido integrados en el modelo 1D del motor
que incluye la geometria completa. Los resultados obtenidos con el modelo
1D toman en cuenta los modelos propuestos por Farrugia, Zeng y Assanis, y
el modelo de transmisién de calor propuesto en la secciéon 5.4. El eje de la
ordenada representa la presion y el eje de las abscisas representa el angulo de
giro del cigiienal.

Para obtener los resultados que se muestran en la grafica 5.11, se decide
modificar las constantes que ajustan cada modelo con el fin de poner en fase
el pulso reflejado en el contracono. Asi pues, los valores de estas constantes
pueden variar ligeramente respecto a los valores que se obtuvieron en el ajuste
con el escape recto. No obstante, aquellos ensayos sirven como estimacién
inicial de los valores de las constantes que se van a utilizar a continuacion.

Asi pues, el valor de las constantes del modelo de Farrugia para poner en
fase el pulso reflejado son C; = 1.2 y d = 0.25, donde el valor de la d se
ha mantenido constante mientras que ha sido necesario reducir ligeramente el
valor de C; desde 1.5 hasta 1.2. La discrepancia en el valor de la constante C



222 5. Nuevo modelo de transmision de calor para sistemas de escape
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Figura 5.11: Ewolucién de la presion instantdnea en el sistema de escape medida
y modelada a 9500 rpm. Captador #1: Superior—izquierda; captador #2: grdfica
inferior—izquierda; captador #3: superior—derecha; captador #4: inferior—derecha.

entre el escape recto y el original del motor no es significativa al observar el
estudio paramétrico presentado en la figura 5.7. En esta figura se detecta poca
variacion en el coeficiente de determinacién miltiple al modificar el pardmetro
C1 y, si bien el 6ptimo se encontraba en 1.5, resultados similares se obtienen
para 1.2. Por otro lado, el valor de las constantes del modelo de Zeng y Assanis
son Cy = 2y b = 0.8, que coinciden con los valores obtenidos usando el escape
recto. Los valores de las constantes usando el modelo propuesto son Vi =7y
V5 = 0.8, que también mantienen el mismo valor que fue obtenido usando el
tubo recto.

En la figura 5.12 se muestra la evolucién instantanea del coeficiente
mayorador y del calor transmitido en el captador #1 a 9500 rpm.

En esta figura se puede apreciar que el coeficiente mayorador del modelo
propuesto por Farrugia permanece constante durante todo el ciclo. Por otro
lado, los coeficientes mayoradores del modelo propuesto en este trabajo y el
propuesto por Zeng y Assanis muestran una variacién temporal, que dependen
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Figura 5.12: Modelado de la trasmision de calor no estacionaria del sistema de escape
en el captador #1 a 9500 rpm.

de las variaciones de la velocidad. También, se puede observar que el coeficiente
mayorador del modelo propuesto esta, por lo general, por encima del modelo
de Zeng y Assanis. Asi pues, esto se traslada a la grafica derecha, que muestra
el flujo de calor. Puede intuirse que el modelo que mas trasmite calor es el
propuesto por Farrugia, como se observa en la zona previa al PM I. Asimismo,
el modelo propuesto en este trabajo transmite més que el propuesto por Zeng
y Assanis, como posteriormente se cuantificard. Un anélisis espacial del calor
transmitido en los diferentes captadores a 9500 rpm se muestra en la tabla 5.5.

Tabla 5.5: Calor transmitido por el escape [W].

Captador#1 Captador#2 Captador#3 Captador#4

Zeng y Assanis 299(45 %) 288(43 %) 44(7 %) 28(5%)
Farrugia et al. 414(67 %) 177(29 %) 17(3 %) 91 %)
Modelo propuesto 352(55 %) 241(37 %) 36(6 %) 14(2%)

En la tabla 5.5 se puede observar la distribucién espacial del calor
transmitido a las paredes. El modelo de Zeng y Assanis transmite la mayor
parte de calor y préacticamente el mismo en los dos primeros captadores,
que se recuerda que estaban ubicados en el primer tercio del sistema de
escape. El modelo de Farrugia transmite calor también de forma importante
en los captadores #1 y #2, pero lo hace de una forma mas acentuada en el
captador #1. El modelo propuesto en esta tesis también transmite la mayor
parte del calor en los dos primeros captadores, en una proporcién intermedia
entre los otros dos modelos.
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Por otra parte, en la figura 5.13 se observa la evolucién de la presién a
11500 rpm.
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Figura 5.13: Ewvolucidn de la presidn instantdnea en el sistema de escape medida
y modelada a 11500 rpm. Captador #1: superior—izquierda; captador #2: grifica
inferior—izquierda; captador #3: superior—derecha; captador #4: inferior—derecha.

En esta figura se detecta que la senal registrada con el captador #1 muestra
importantes diferencias con cualquiera de los modelos. No obstante, cabe
destacarse que la comparacién de la presion instantdnea en los captadores #2,
#3 y #4 presentan un buen ajuste. Esta circunstancia puede explicarse por el
hecho de que el captador #1 estd muy proéximo al cilindro donde el patrén del
flujo es altamente tridimensional y el modelo no sea capaz de capturar estos
fenémenos. También, se puede observar que el pulso del escape espontaneo que
predice el modelo de Farrugia tienen una menor amplitud frente al obtenido
con los otros modelos, que se asemejan mas al registrado en el ensayo. Esto
se ve de forma ma&s acentuada en el captador #4, donde el valor promedio de
la presién es inferior en referencia al ensayo. Esto se detectard de forma més
visible cuando mé&s adelante se comparen los coeficientes del barrido. Para
obtener los resultados que se muestran en la grafica 5.13, los valores de las
constantes del modelo propuesto por Farrugia son C; = 1.0 y d = 0.25. La
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constante C es necesario que sea menor, en comparacién con el valor obtenido
con el escape recto, para lograr tener el pulso de presién reflejado en fase con
el ensayo. De esta forma se reduce el efecto de la longitud de entrada con esta
condicién de operacién. Por otra parte, con el modelo de Zeng y Assanis la
constantes usadas fueron Co = 2.4 y b = 0.8, para obtener los pulsos en fase.
Por dltimo, los valores de las constantes del modelo propuesto son V; = 7y
Vo = 0.8 que son los mismos que los obtenidos en el ajuste experimental del
modelo con el tubo recto.

En la figura 5.14 se muestran los resultados obtenidos a 12500 rpm en los
cuatro captadores.
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Figura 5.14: Ewvolucién de la presion instantdnea en el sistema de escape medida
y modelada a 12500 rpm. Captador #1: superior—izquierda; captador #2: grdfica
inferior—izquierda; captador #3: superior—derecha; captador #j: inferior—derecha.

Observando los resultados en el captador #1 se vuelve a confirmar las
discrepancias entre la medida y las predicciones de los diferentes modelos
como ya sucedia en el régimen de giro anterior. Los resultados en el resto de
captadores presentan muy buen grado de acuerdo. Los valores de las constantes
que se introdujeron para obtener los pulsos de presién en fase con el ensayo,
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usando el modelo de Farrugia son C7 = 0.9 y d = 0.25. Asimismo, el valor de
las constantes del modelo de Zeng y Assanis son Cy = 1.5 y b = 0.8. Y por
altimo, el valor de las constantes con el modelo propuesto, una vez mas, son
Vi =Ty Vo = 0.8. Cabe mencionar que el punto de operacién de 12500 rpm es
el éptimo del motor con el cual se obtienen las mejores prestaciones. En estas
condiciones de funcionamiento, ademas de los pulsos del escape espontaneo y
las reflexiones en cono y contracono, se detectan facilmente pulsos de presion
cuando la lumbrera se encuentra cerrada (alrededor de 45° de dngulo de giro
de cigiienal). Es importante destacar que el modelo propuesto reproduce con
mucha precisién la aparicion de este pulso en los cuatro captadores.

Finalmente, en la figura 5.15 se muestran los resultados obtenidos a
13500 rpm.
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Figura 5.15: Ewvolucion de la presion instantdnea en el sistema de escape medida
y modelada a 13500 rpm. Captador #1: superior—izquierda; captador #2: grdfica
inferior—izquierda; captador #3: superior—derecha; captador #4: inferior—derecha.

En esta grafica se muestran los resultados obtenidos en el punto de
operacion con el maximo régimen de giro experimentado. El valor de las
constantes del modelo propuesto por Farrugia son Cy = 1.4 y d = 0.25. Por
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otra parte, el valor de las constantes obtenidas con el modelo de Zeng y Assanis
son Co = 1.4 y b = 0.8. Por ultimo, los valores de las constantes obtenidas
usando el modelo propuesto se mantienen fijas frente a las condiciones de
operaciéon y son Vi =7y Vo = 0.8.

Por otra parte, para analizar los pulsos de presiéon de escape obtenidos
en los cuatro puntos de medida, en la figura 5.16 se muestran las evoluciones
instantaneas de las ondas de presién progresiva y regresiva que componen
la presion total en diversos puntos del escape a 12500 rpm con el modelo
propuesto.
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Figura 5.16: Andlisis de las ondas de presion existentes en el sistema de escape.

En esta figura se muestran las ondas progresivas en los cuatro captadores
que fue instrumentado el sistema de escape, donde el subindice indica la
posicién del captador de presién. Asimismo, el pulso incidente estd sefialado
con la letra A que se genera por la salida espontdnea a la apertura de la
lumbrera de escape, donde la onda de presién progresiva A; se manifiesta en
el cono del escape generando una onda de depresién Cp. Ademds, la onda
de presion progresiva del captador #1 se manifiesta en el captador #2 como
Ao, que genera una ligera onda de rarefaccion Cy originada por su paso por
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el cono del escape. La onda de presién progresiva continua a lo largo del
tubo en el tercer tercio del cono en As. En el captador #3, por encontrarse
al final del cono, no detecta ninguna onda de rarefacciéon. Asimismo, el pulso
incidente continua en A4 en el captador #4 que esté entre el cono y contracono,
que genera una onda de sobrepresion regresiva B4 al hacerse presente en el
contracono del sistema de escape. Este pulso de sobrepresién viaja hacia el
cilindro en los sucesivos captadores #3, #2 y #1, como se denotan en la
figura con Bs, By y Bj, respectivamente.

Para analizar los pulsos de presion de escape obtenidos con los diferentes
modelos que se han expuesto, en la figura 5.17 se muestra la evolucién de las
ondas de presion progresivas y regresivas en los cuatro captadores a 12500 rpm.
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Figura 5.17: Evolucién instantdnea de la presion progresiva: linea continua; y la
presion regresiva: linea discontinua. Usando los modelos de transmision de calor no
estacionarios a 12500 rpm. Captador #1: grdfica superior—izquierda; captador #2:
grafica inferior—izquierda; captador #3: grdfica superior—derecha; y captador #4:
grdfica inferior—derecha.

En esta figura se observa la descomposicién de los pulsos de presiéon que
corresponden a los mostrados en la figura 5.14. Se detectan mayores diferencias
en los pulsos a medida que el captador estd mas cerca del cilindro. La principal
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diferencia que se detecta en el captador #4 es el pulso que se manifiesta entre
el angulo de 45° y 90° DPM S. Este mismo fenémeno se traduce en los otros
captadores. Asimismo, se puede observar diferencias en las ondas de presién
progresiva y regresiva en los captadores #1, #2 y #3. Por ultimo, se pueden
ver importantes diferencias en las ondas de depresion que se genera en el cono
en los captadores #1 y #2.

Como se ha mostrado en parrafos anteriores, usar diferentes modelos de
transmisién de calor afecta a la evolucién de la presion instantdnea, si bien no
parece haber diferencias significativas al visualizarlas en el dominio angular.
Los pulsos de la presién de escape configuran los gastos instantaneos en las
lumbreras de transferencia y escape, y estos a su vez la evolucién de la masa
en el cilindro. A continuacién se mostraran los resultados en cuanto a masa
atrapada y gastos masicos en las lumbreras. En la figura 5.18 se muestra la
evolucién instantanea de estas variables a 9500 y 11500 rpm, que corresponden
con los resultados obtenidos en las figuras 5.11 y 5.13.

A la hora de presentar los gastos maésicos en las lumbreras se ha seguido
el criterio de indicar con un valor negativo cuando es entrante al cilindro
y positivo cuando sale de él. Estos mismos resultados se muestran para las
condiciones de operacién de 12500 y 13500 rpm en la figura 5.19.

En las figuras 5.18 y 5.19 se muestran ligeras diferencias en la evolucion del
gasto masico en la lumbrera de transferencia. No obstante, se detectan mayores
diferencias en la evolucién del gasto maésico entre el periodo que comprende
desde el PMI hasta el cierre de la lumbrera de escape (277°), que es donde se
manifiesta el pulso reflejado por el contracono, que a su vez estd definido por
la geometria del sistema de escape y la transmisién de calor, siendo la primera
constante en todos los casos. Por tanto, la evoluciéon del gasto mésico en la
lumbrera de escape, infiere cambios en la evolucién de la masa atrapada, como
se observa en estas figuras, asi mismo esto provoca capturar diferente masa
atrapada en el cilindro.

También, en la figura 5.20 se muestra con una escala angular ampliada la
presion de escape, el gasto masico en la lumbrera de admisién, lumbrera de
escape y presiéon en el cilindro a 11500 rpm.

En esta figura se muestran ligeras diferencias en la presion de escape y
gasto masico en la lumbrera de admisién, no obstante, se observan mayores
diferencias en la evolucién del gasto mésico en la lumbrera de escape y en la
presion en el interior del cilindro.

Por otra parte, los coeficientes de barrido se usan para evaluar la
termofluidodindmica interna del motor a partir de un balance maésico en el
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Figura 5.18: Fvolucion instantdnea usando los modelos de transmision de calor no
estacionarios. Gasto mdsico en la lumbrera de transferencia: abajo; gasto mdsico en
la lumbrera de escape: en medio; masa en el cilindro: arriba; a 9500 rpm: izquierda;
a 11500 rpm: derecha.

cilindro [1, 39]. En la figura 5.21 se hace una representacién grafica del balance
masico en el interior del cilindro, mediante un diagrama del proceso de barrido
de igual forma a como se presenté en la figura 3.2. Esta informacion proviene de
las simulaciones del modelo 1D del motor que se mostraron en las figuras 5.11
y 5.13.

En esta figura se observa poca diferencia entre los modelos expuestos a
9500 y 11500 rpm en la masa suministrada. No obstante, existen diferencias
en la masa atrapada entre el modelo de Farrugia frente a los otros modelos.
Esto es debido a que la masa de cortocircuito es diferente.

La masa suministrada se ha calculado a partir de la integral del gasto
mésico instantdneo que se muestra en la figura 5.18 a 9500 y 11500 rpm. La
masa atrapada (o de carga) proviene también del modelo de accién de ondas
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Figura 5.19: Fvolucidn instantdnea usando los modelos de transmision de calor no
estacionarios. Gasto mdsico en la lumbrera de transferencia: abajo; gasto mdsico en
la lumbrera de escape: en medio; masa en el cilindro: arriba; a 12500 rpm: izquierda;
a 13500 rpm: derecha

que considera los fenémenos ondulatorios en la admision y el escape. Asimismo,
para obtener la masa de residuales se ha usado el modelo explicado en detalle
en el apartado 3.5.5.2. La masa retenida es la sustraccion entre la masa de
atrapada y la masa de residuales. La masa de cortocircuito es la diferencia
entre la masa suministrada y la masa retenida.

El modelo de Farrugia tiene mayor masa cortocircuitada frente al modelo
propuesto y el modelo de Zeng y Assanis. Esto se debe a la forma en que
evoluciona el gasto masico de escape entre el intervalo de 180° a 270° como
se mostré en la figura 5.18. Alli se observa que el modelo de Farrugia no
introduce masa al interior del cilindro debido a que el pulso del contracono no
se manifiesta como lo hacen los otros dos modelos.
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Figura 5.20: Evolucidn instantdnea de las variables termofluidodindmicas, usando
una escala amplificada que corresponden a los resultados que fueron mostrados en las
figuras 5.18 y 5.18 a 11500 rpm.

En la figura 5.22, en la gréafica inferior se muestra la representacion grafica
del proceso de barrido a 12500 rpm, donde se observan diferencias mayores
en la masa suministrada que predice el modelo propuesto respecto a los otros
dos modelos. Esta diferencia en la masa suministrada se traslada a la masa
de carga porque no hay cambios significativos ni en la masa cortocircuitada
ni en la de residuales. Este aumento de la masa suministrada ya se observaba
en el gasto por las lumbreras de transferencia representado en la figura 5.19,
donde el modelo propuesto introduce mayor masa al cilindro entre el intervalo
de 180° y 225°. Esto es debido a que la onda de depresién, que se mostréd en
la figura 5.17, y que se genera en el cono, logra succionar mayor cantidad de
masa del cilindro, como asi se pone de manifiesto en el gasto por la lumbrera
de escape.

Finalmente, en la misma figura 5.22 se imprimen resultados a 13500 rpm
que ponen de manifiesto la evolucién de la masa durante el proceso de barrido.
Al comparar con el ensayo, la masa suministrada obtenida en el modelo
propuesto tiene mejor exactitud frente a los modelos de Farrugia y Zeng
y Assanis, con diferencias de 0.95%, 2.68% vy -7.93 % respectivamente. La
diferencia en la masa suministrada entre el modelo de Zeng y Assanis frente a
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Figura 5.21: Representacion esquemdtica del proceso de barrido. 9500: abajo; 11500:
arriba

los otros dos modelos se debe a que el modelo de Zeng y Assanis no introduce
de igual forma la masa por la lumbrera de transferencia al interior del cilindro
entre el intervalo de 158° y 210°.

En la figura 5.23 se muestra el coeficiente de admisién experimental
obtenido a partir del gasto masico medio registrado en banco motor, frente a
los resultados obtenidos con los modelos expuestos. En esta figura se puede
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Figura 5.22: Representacion esquemdtica del proceso de barrido. 12500: abajo; 13500:
arriba

apreciar diferencias entre los tres modelos analizados en este trabajo. Por una
parte, se muestra un importante ajuste en la reproduccién del coeficiente de
admisién con el modelo propuesto en el presente trabajo donde las diferencias
no exceden el 2%. Se obtienen diferencias méximas, de hasta 9%, cuando
se compara el coeficiente de admisién experimental frente a los modelos de
Farrugia y Zeng y Assanis. La gréfica derecha de la figura 5.23 representa la
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pme obtenida experimentalmente a plena carga, frente a la obtenida con los
modelos que se exponen. Las diferencias que existen se deben principalmente
a las diferentes masas atrapadas en los diferentes casos.
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Figura 5.23: Evaluacidén experimental del coeficiente de admision y pme medidos y
calculados con los tres modelos de transmision de calor. Zona gris obscura: +5 %;
zona gris clara: £10%.

Por otra parte, asi como se ha evaluado el funcionamiento de la bomba de
barrido a través del coeficiente de admision, también es importante evaluar
por medio de otros coeficientes de barrido, los fenémenos ondulatorios que
afectan al cortocircuito, la masa de residuales, y la relacién entre ellos. En
la figura 5.24 se muestran los coeficientes de barrido obtenidos a partir de
informacién que proviene de las simulaciones 1D del motor. En esta figura
se muestran los coeficientes de barrido obtenidos mediante las ecuaciones 3.3,
3.4, 3.5 y 3.6, para condiciones de operacion experimentadas desde 9500 rpm
a 13500 rpm.

El rendimiento de la retencién evalia la masa cortocircuitada. Este
coeficiente relaciona la masa retenida con la masa suministrada mediante la
ecuacion 3.4. La configuracién del pulso reflejado, que proviene del contracono
del sistema de escape, tiene influencia en la cantidad maésica cortocircuitada,
y es conveniente que este pulso esté ajustado para que se manifieste en la
lumbrera de escape, al cierre de esta. De esta forma, este pulso reintroduce
parte de la masa cortocircuitada que ha salido de cilindro durante el proceso
de barrido. En la figura 5.24 se muestran las diferencias entre los modelos
expuestos. Estas diferencias se deben a las diferentes masas cortocircuitadas
calculadas, producto de la configuraciéon que tienen los pulsos reflejados, como
consecuencia de las diferentes formas de trasmision de calor que se tiene con los
modelos evaluados. Se obtienen diferencias en el rendimiento de la retencion
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Figura 5.24: Ewvaluacién de los modelos de transmision de calor no estacionarios
mediante coeficientes de rendimiento.

de hasta un 11 % cuando se compara con el modelo propuesto. También, las
diferencias en el rendimiento de la retencion se deben a las diferencias que
existen en la masa suministrada.

Por otra parte, a 9500 rpm, el rendimiento de la retencién obtenido con
el modelo de Farrugia es inferior frente al estimado con el modelo introducido
en la seccién 5.4. Esto se debe a que cuando se usa el modelo de Farrugia
se obtiene m&s masa cortocircuitada, debido a las caracteristicas de desfase
y amplitud del pulso de presién de escape reflejado, como se observaba en
las figuras 5.11 y 5.17. El diagrama del proceso de barrido de la figura 5.21 a
9500 rpm muestra que cuando se usa el modelo de Farrugia se captura un 6.2 %
menos de masa de retencién, frente a la obtenida con el modelo propuesto. No
obstante, la masa suministrada son casi iguales y el cortocircuito es mayor.
Por otra parte, el rendimiento de la retencién obtenido con el modelo de Zeng
y Assanis frente al modelo propuesto son muy parecidos, como también se
mostraba en el diagrama de flujo masico a 9500 rpm en la figura 5.21.

Por otra parte a 11500 rpm, el modelo propuesto por Farrugia tiene menor
rendimiento de retencién frente al modelo propuesto. Esto se debe, como
se indicaba en la figura 5.21, a que la masa de retencién obtenida con el
modelo de Farrugia es mas baja frente al modelo propuesto. No obstante, la
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masa suministrada es practicamente la misma, lo cual indica que la masa
cortocircuitada obtenida con el modelo de Farrugia es mayor frente a la
obtenida con el modelo propuesto. Esto justifica que el modelo de Farrugia
tenga menor rendimiento de retencién obteniendo una diferencia de -10%
cuando se compara con el modelo propuesto. Por otra parte, cuando usa
el modelo de Zeng y Assanis se captura un 5% maéas de masa de retencién
y 1.6% méds de masa suministrada, los cual indica que tiene un 3.1%
menos de masa cortocircuitada, como se mostraba en la figura 5.21. Estos
resultados proporcionan rendimientos de la retencién similares en estos casos.
No obstante, cabe mencionar que la masa suministrada obtenida con el modelo
de Zeng y Assanis, al ser mayor, proporciona un coeficiente de admisién mayor
al obtenido experimentalmente como se mostraba en la figura 5.23 a 11500 rpm
con valores cercanos al 1.4 %.

Por otra parte, a 12500 rpm, los rendimientos de la retenciéon cuando se
usan los modelos de Farrugia y Zeng y Assanis frente al modelo propuesto
tienen unas diferencias de -5% y -3 % respectivamente, como se observa en
la figura 5.24. Esto se debe en parte, como se mostraba en la figura 5.22 a
12500 rpm, a que la masa de retenciéon obtenida con el modelo de Farrugia y
el modelo de Zeng y Assanis son inferiores un 12 %, y las masas suministradas
también son menores un 6.8% y 9.6 % respectivamente. Estas diferencias
también se trasladan al coeficiente de admisién que son del 5% y 8%
respectivamente, frente a la informacion experimental o el modelo propuesto.

Por otra parte, a 13500 rpm, el rendimiento de la retencién es muy similar
al obtenido con el modelo propuesto. Esto se debe a que la relacion entre la
masa de retencién y la masa suministrada es similar a la relacién obtenida
con el modelo propuesto. Asimismo, cabe senalar nuevamente que la masa
suministrada estd relacionada con el coeficiente de admisién, como se observa
en la figura 5.23 a 13500 rpm, que también se encuentra por arriba un 2.6 %
frente a la informacion experimental y a la obtenida con el modelo propuesto.
Igualmente, cuando se usa el modelo de Zeng y Assanis, el rendimiento de
la retencién es similar al obtenido con el modelo propuesto. Esto se debe,
nuevamente a que la relacién masa de retencién y masa suministrada es
parecida a la obtenida con el modelo propuesto. No obstante la cantidad
de masa de retencion y suministradas obtenidas con el modelo de Zeng y
Assanis son inferiores a la obtenida con el modelo propuesto. De esta forma el
coeficiente de admisién obtenida con el modelo de Zeng y assanis se encuentra
también por debajo 6.46 % frente al modelo propuesto.

Por otra parte, el rendimiento de la carga es la relacién entre la masa de
retencion y una masa de referencia obtenida bajo condiciones de presién y
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temperatura ambiente. Este coeficiente se estima mediante la ecuacién 3.3
y evalia también a la masa cortocircuitada desde el punto de vista de
condiciones de referencia. Dicho de esta forma pareceria que la tendencia
del rendimiento de la carga es similar a la obtenida con el rendimiento de
retenciéon. No obstante, el rendimiento de la bomba de barrido evaluado a
través del coeficiente de admision imprime cambios nada despreciables.

A 9500 rpm, por otra parte, el rendimiento de la carga cuando se comparan
los resultados obtenidos con el modelo de Farrugia frente al modelo propuesto
existe una diferencia de 5.78 % menor. Esto se debe, pese a que la masa
suministrada es casi la misma, a que la masa de retencién es inferior en igual
proporcién porcentual. Por otra parte, cuando se compara el modelo de Zeng
y Assanis con el modelo propuesto las diferencias en el rendimiento de la carga
son del 2%. Esto se debe a que la masa suministrada, masa de cortocircuito
y masa de retencién son muy parecidas en ambos casos.

Por otra parte, a 11500 rpm, el rendimiento de la carga cuando se usa
el modelo propuesto por Farrugia tiene una diferencia de -10.13% frente
al modelo propuesto. Esto se debe a que el rendimiento de la retencién
es menor por tener mas cortocircuito para una similar masa suministrada,
como se mostraba en la figura 5.21 a 11500 rpm. Por otra parte, cuando se
compara el modelo de Zeng y Assanis frente al modelo propuesto se tiene una
diferencia de 5.17 % que se deben a las diferencias principalmente de masa de
retencion, al coeficiente de admisién y a la masa atrapada, como se ilustré en
las graficas 5.21, 5.23 y 5.18 respectivamente.

Por otra parte, a 12500 rpm el rendimiento de la carga cuando se usa
el modelo de Farrugia y el modelo de Zeng y Assanis manifiesta diferencias
importantes por arriba del 10% que se deben a las diferencias en la masa
suministrada y masa de retencién por el cortocircuito que aparece, tal y como
se observaba en las graficas 5.22 y 5.23.

A 13500 rpm, el rendimiento de la carga cuando se usa el modelo de
Farrugia tiene una diferencia del 1.16 % cuando se compara con el modelo
propuesto. Esto es asi pese a que la masa suministrada tiene una diferencia
del 7.5 % cuando se compara con la informacién experimental por medio del
gasto masico, como se mostraba respectivamente en las graficas 5.22, 5.23.
Ademds, el rendimiento de la carga estimado con el modelo de Zeng y Assanis
frente al modelo propuesto, tienen una diferencia de -7.61 %. Sin embargo,
la cantidad de masa cortocircuitada es muy parecida, pero el coeficiente de
admisién es inferior en la misma proporcién.

Por otra parte, el rendimiento del barrido es la relaciéon entre la masa
de retencion y la masa de carga. Es calculada mediante la ecuacion 3.5, que
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evalia la masa de residuales que permanecen en el interior del cilindro. El
proceso de barrido se experimenta durante el periodo de renovacién de la
carga a la apertura de la lumbrera de escape, donde se hace presente el escape
esponténeo y se evacua parte de los gases quemados. Ademas, la mezcla fresca
que proviene del cirter empuja otra parte de los gases residuales que ain no
han sido evacuados. Finalmente, el pulso de depresién generado en el cono
divergente del sistema de escape, contribuye a expulsar en gran parte del resto
de gases de escape. De esta forma, es posible obtener importantes rendimientos
de barrido, como se muestra en la figura 5.24. El hecho de tener elevados
valores de rendimientos de barrido, en todas las condiciones de operacién, se
debe a que la masa de residuales que se tiene en el interior del cilindro una vez
concluye el proceso de renovacién de la carga es muy pequena. La diferencia
porcentual més acentuada es del 2.5 % con los diferentes modelos que se estén
evaluando.

Finalmente, el parametro adimensional del coeficiente de llenado, es la
relaciéon de la masa total atrapada en el interior del cilindro y la masa de
referencia, que es obtenida mediante la expresion 3.6. Este coeficiente evalta
tanto el barrido, como la renovacién de la carga, frente a condiciones de
referencia. La tendencia de este coeficiente es la misma que la obtenida en
el rendimiento de la carga. Esto se debe, a que ambos parametros han sido
calculados con una misma condicién de referencia, y ademds, la masa de
residuales es muy baja frente a la masa de carga. Asi pues, las diferencias
porcentuales son de hasta 11.25% entre los modelos que se estdn evaluando.

5.7. Conclusiones

Se ha caracterizado la transmisién de calor en sistemas de escapes
en motores de dos tiempos de altas prestaciones. De esta forma se ha
profundizado en el conocimiento de los fenémenos termofluidodindmicos que
se experimentan en el interior del sistema de escape. Para ello, por un lado se
ha hecho una revisién bibliogréafica de los modelos de trasmisién de calor que
son del tipo Nu = f(Re, Pr), y por otro lado, se han descrito los coeficientes
de mayoracién para la transmisién de calor que toman en cuenta los efectos
de entrada y las variaciones de la velocidad del flujo.

Se ha introducido un nuevo modelo de transmisién de calor para sistemas
de escape basado en la expresion: Nuy = Nupiius— Boeiter (1 + 7T)0'8, donde
T es una variable adimensional que toma en cuenta los efectos de entrada del
flujo (D/z), y las variaciones de la velocidad (dc/dt) y se define como:
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2
_ D de (5.56)
xc dt

El modelo propuesto se ha evaluado frente a los modelos encontrados en la
revision bibliografica. Todos ellos se han ajustado previamente con informacion
que proviene del banco motor. Para ello, se han llevado a cabo ensayos con
un sistema de escape recto, con el objetivo de reducir la incertidumbre que
genera la compleja geometria del escape motor. Para el ajuste de los modelos
se ha hecho un estudio paramétrico y se han caracterizado las constantes que
definen a los modelos y se han evaluado de forma experimental por medio
de la evolucién instantanea presién de escape. Se ha demostrado que las
caracteristicas de la fase y amplitud de los pulsos de presién tienen gran
influencia en la evolucion instantanea del gasto masico por las lumbreras y
la masa atrapada. Esto se debe a la influencia que tiene el pulso que proviene
del contracono en los instantes previos al cierre del escape, donde la fisica de la
transmisién de calor a lo largo del tubo de escape influye de forma importante.

También se han evaluado los modelos de transmisién de calor expuestos
por medio del coeficiente de admision experimental. Se detecta un importante
ajuste en el modelo de transmisién de calor propuesto en la presente tesis.
Ademsds, se han evaluado los modelos de transmisién de calor por medio de
los coeficientes de barrido, donde fueron detectadas importantes diferencias,
debidas a la influencia de la presion de escape en el proceso de barrido. De
esta forma se ha hecho un analisis en profundidad del proceso de barrido con
los diferentes modelos expuestos. Se han detectado importantes diferencias
en la masa suministrada, masa de cortocircuito, masa de retencién, masa de
residuales y masa de carga. Estas diferencias se deben en gran parte a las
caracteristicas de la presién de escape, y por ende, a la forma en como se
lleva a cabo de transmisiéon de calor a lo largo del tubo de escape. Asi pues
se ha caracterizado el proceso de barrido del motor de dos tiempos de altas
prestaciones.

En resumen, en las graficas 5.23 y 5.24 fueron evaluados los efectos de la
longitud de entrada y la variacion de la velocidad no estacionaria del flujo en
diferentes modelos de transmisién de calor, obteniendo importantes resultados
cuando ambos efectos son tomados en cuenta. Esto se debe, por una parte,
a que el deterioro de la turbulencia se experimenta a lo largo del sistema
de escape, y por otra parte, se debe a que las fluctuaciones del flujo y las
variaciones de la velocidad son variables con importante efecto en el proceso
de trasmision de calor. Estas variaciones de velocidad se acentian en tubos
de escape de compleja geometria, que incluyen cambios de seccién a lo largo
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del tubo, como es el caso de sistemas de escape en motores de dos tiempos de
altas prestaciones.
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6.1. Introduccién

Finalmente en este 1ltimo capitulo se presentan las conclusiones de cada
uno de los trabajos expuestos en los anteriores capitulos. Para su exposicion, se
plantean secciones que se relacionan con los capitulos que forman la presente
tesis. Estas son: apartado experimental, herramientas de modelado, simulacién
de la combustién y nuevo modelo de transmisién de calor en el sistema de
escape.

En primer lugar, se describe la importancia del uso de las instalaciones
experimentales, tanto, para la caracterizacion de los elementos que forman al
motor de dos tiempos de altas prestaciones, como, para su uso en la validacion
de los resultados mostrados en cada uno de los capitulos.

Posteriormente, se pone de manifiesto la importancia del uso del modelo
de accién de ondas para simular el funcionamiento termofluidodinamico de los
motores de dos tiempos de altas prestaciones. Ademads, se han modelado las
instalaciones experimentales usadas en este trabajo de tesis, conjuntamente,
se fueron analizados los resultados obtenidos con el modelo de cada uno de los
elementos que forman el motor.

En el siguiente apartado, se obtienen conclusiones integrales del andlisis
del cilindro. Para ello, se resalta la viabilidad del uso de correlaciones para
los parametros de la funcién de Wiebe para simular el proceso de combustion.
Posteriormente, se discute la fortaleza de la metodologia llevada a cabo para
obtener dichas correlaciones por medio de un proceso iterativo entre un modelo
de diagnostico para la combustién, un modelo de acciéon de ondas y ensayos
en banco motor. Ademads, se analizan los resultados obtenidos del estudio de
sensibilidad de las variables que forman la funcién de Wiebe.

En el apartado de transmisién de calor se analizara el proceso de desarrollo,
evaluacién y validacion de un nuevo modelo de transmisién de calor para
sistemas de escape en motores de dos tiempos de altas prestaciones. Este toma
en cuenta los efectos de entrada y las variaciones de la velocidad del flujo a lo
largo del tubo de escape, que ha sido programado en el modelo de accion de
ondas para el modelado de la transmision de calor en sistemas de escape.

Finalmente, en el ultimo apartado, para concluir la tesis, se ponen de
manifiesto recomendaciones en relacion a los trabajos expuestos. También se
incluyen los trabajos futuros para marcar nuevas lineas de investigacion.
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6.2. Apartado experimental

La informacién experimental es importante suplemento tanto, para
alimentar de informacién a los modelos tedricos, como, para la validacién de los
resultados obtenidos con los modelos desarrollados en los diferentes capitulos
de esta tesis. Para el desarrollo de esta tesis, fue acondicionado un banco de
flujo, un banco de impulsos y un banco motor para la caracterizaciéon de los
elementos que forman el motor y para obtener sus prestaciones.

El uso de instalaciones experimentales ha contribuido a definir el modelo
unidimensional del motor que incluye la geometria completa de los sistemas
de admision, cilindro y sistema de escape. Se han instrumentado los elementos
que forman al motor, estos son: el airbox, sistema de escape, carburador, el
carter y el cilindro.

En primer lugar, fueron caracterizadas las pérdidas de carga que generan
cada uno de los elementos que forman el motor en el banco de flujo. De esta
forma se ha podido determinar los coeficientes de descarga de cada elemento.
Posteriormente, se han mostrado resultados de la caracterizacién dindmica
del sistema de escape y del airbox realizada en banco de impulsos. Esta
informacién obtenida, fue de vital importancia para definir y construir el
modelo unidimensional del motor. De esta forma, fue posible reproducir la
dindmica de ondas que se experimenta en el interior del motor con importante
similitud a la experimentada en la realidad.

Ademsds, se ha registrado la evolucién instantdnea de la presién en
el sistema de admisién. También fue resuelta la problematica de medir
directamente la presion en el interior del carter. Esta problematica se debe al
diseno propio del carter, donde el ciglienal y la biela cuando el motor esta en
operacién alteraban la senal registrada. Por tanto, fue mostrado un estudio
donde se justifica que la mejor solucién es registrar la presién en la lumbrera
de transferencia. Ya que este punto de medida es lo suficientemente alejado y
los elementos en movimiento no alteran la medicion de la presién.

Asimismo, en banco motor también fue registrada la presién instantdnea
en el interior del cilindro. Esta informacién es de gran importancia para
la caracterizacién del proceso de combustién por medio de la tasa de
calor liberado. Para ello se han experimentado diferentes condiciones de
funcionamiento, modificando el sistema de escape, régimen de giro y angulo
del encendido.

Finalmente, se ha caracterizado por medio de ensayos experimentales la
termofluidodindmica en el interior del motor en los sistemas de admisién,
cilindro y sistema de escape, por medio de la medida de: (i) la presién
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instantdnea, (ii) gasto mésico de flujo que atraviesa los sistemas del motor
y (iii) temperaturas medias de pared y gas en diferentes partes de los sistemas
que forman el motor.

6.3. Herramientas de modelado

Las herramientas de modelado son de gran importancia para reproducir
con buena precisién los complejos fendémenos termofluidodindmicos que se
experimentan en los motores de dos tiempos de altas prestaciones. Los modelos
validados en éste trabajo de tesis han permitido realizar estudios paramétricos,
que sirven para establecer criterios de diseno.

En el capitulo 3 fueron explicados los procesos termofluidodinamicos que
se experimentan en los motores de dos tiempos de altas prestaciones. Adema4s,
fueron detallados los modelos usados para la simulacién de los procesos
experimentados en el motor de dos tiempos de altas prestaciones.

Asimismo, se ha modelado el banco de flujo con el modelo de accién de
ondas, de esta forma fue posible reproducir las pérdidas de carga del airbox,
sistema, de escape, carburador, disco rotativo y las lumbreras de transferencia
y escape.

También, se ha modelado el banco de impulsos con el modelo de accién
de ondas, para caracterizar la fluidodinamica interna en el interior del sistema
de escape y airbox. El objetivo de modelar el banco de impulsos fue para
monitorear que el modelo de accion de ondas tiene capacidades para reproducir
los fenémenos ondulatorios en tubos del tipo cénicos, como es el caso del
sistema de escape. Ademds ha servido para definir la geometria del airbox,
debido a la configuraciéon geométrica del mismo.

Se ha establecido una metodologia para desarrollar y ajustar un modelo
del motor usando el modelo de accién de ondas.

Se han mostrado los resultados obtenidos del modelado de los elementos
que forman el motor de dos tiempos de altas prestaciones, obteniendo un im-
portante grado de ajuste frente a la informacion registrada experimentalmente.

Finalmente, para resolver la simulacion del proceso de barrido en motores
de altas prestaciones, se ha propuesto un modelo semiempirico que se basa en
el modelo general introducido por Blair [1]. El modelo propuesto reproduce
con importante ajuste el coeficiente de carga frente al coeficiente de admision
obtenida mediante el modelado CFD en las condiciones de funcionamiento
reales de operacién del motor.
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6.4. Simulacion de la combustion

La simulacion de la combustion por medio de correlaciones para definir los
parametros de la funcion de Wiebe es una alternativa que se recomienda.

La metodologia propuesta para determinar la tasa de calor liberado
durante el proceso de combustién en motores de dos tiempos es coherente
y contempla el uso iterativo del modelo de diagnéstico, el modelo de accién
de ondas y los ensayos en banco motor. Asi, el modelo de diagndstico provee
de una tasa de liberacién de calor a partir de la presién del cilindro, usando
una masa atrapada que proviene del modelo de accién de ondas. Este toma en
cuenta los importantes fenémenos termofluidodindmicos que se dan lugar en
los sistemas de admisién, cilindro y escape durante el proceso de barrido.

Se ha desarrollado un modelo de diagndstico para la combustiéon que se
basa en la resolucion del primer principio de la termodindmica. Por tanto, se ha
usado para caracterizar el proceso de combustién con todas las condiciones de
funcionamiento experimentadas en banco motor. De esta forma, se ha obtenido
el calor transmitido por las paredes, el trabajo efectuado y la energia interna
del gas.

El uso del modelo de diagnéstico para determinar la liberacién de calor a
servido para caracterizar los coeficientes de la funcién de Wiebe. De esta forma,
fue posible obtener correlaciones que proveen con importante exactitud la ley
de liberacién de calor. Las correlaciones obtenidas en la presente tesis para
simular el proceso de combustién son:

0.34 0.85
— 1 0.8 1
Aa = 130 (m) (1 = o ) (1—2.06509‘85)

0.00051a2 — 0.02a9 + 1
( %0 @ +1) (6.1)

m=1.6 (ﬁ)m (ﬁ) 0+ 8.22,)

Estas correlaciones toman en cuenta variables que se relacionan con
el funcionamiento del motor. De esta forma, Se han definido funciones
independientes con sentido fisico que se relacionan con variables que infieren
en el proceso de combustién. De esta forma, al incluir la fisica del proceso de
combustién, se fortalece el modelado de la combustion.



250 6. Conclusiones y discusion

Las correlaciones propuestas para la Aa y m han sido validadas
experimentalmente para un importante rango de condiciones de operacién del
motor a plena carga. Esto se ha logrado modificando el sistema de escape, el
régimen de giro y el angulo de encendido. También se han validado usando
un sistema de escape reoptimizado, que se ha empleado para el estudio de
transmisién de calor en el capitulo 5.

Las cuatro variables que definen las correlaciones, densidad de la carga
al inicio de la combustién, velocidad lineal media del pistén, la fraccion
de residuales al inicio de la combustion y &ngulo de encendido fueron
los pardmetros significantes determinados mediante un andlisis de regresién
multiple. Al evaluar las funciones que forman las correlaciones propuestas,
las tendencias y efectos que imprimen dichas funciones son similares a las
publicadas por Bonatesta et al. [2]. Pero difieren en el rango de validez,
definidas por las condiciones de operaciéon del motor.

Un andlisis de sensibilidad determino la influencia de los parametros que
forman las correlaciones en su estimaciéon. Obteniendo variaciones de hasta
10% cuando se modifica la densidad de la carga y la fraccién de residuales
un 25%. Ademds, variaciones del 4% cuando se parametriza la velocidad
lineal media del pistén un 25%. La influencia en el dngulo de encendido en
las correlaciones es el parametro que determino mayor influencia, al obtener
variaciones entorno al 15 % cuando se adelanta este pardmetro 5°.

No obstante, las variaciones méximas obtenidas al modificar la densidad
de la carga un 25 % en la masa atrapada, coeficiente de admisién y pmi fueron
0.85%, 0.49% y 2.9% respectivamente. Asimismo, las variaciones mdaximas
al modificar un 25% la fraccién residuales fueron de 0.7 %, 0.52% y 2.30 %
respectivamente. La influencia mdxima de modificar 25 % la velocidad lineal
media del piston fue 0.14 %, 0.36 % y 0.51 % respectivamente. Por tltimo, la
variaciéon maximas del angulo de encendido se han dado al atrasar 5 grados el
proceso de combustién siendo estas de 0.45 %, 0.19% y 0.76 %.

6.5. Nuevo modelo de transmisién de calor

En el capitulo 5, se ha introducido un nuevo modelo de transmisién de calor
que toma en cuenta los efectos de entrada y las variaciones de la velocidad del
flujo. Permite modelar la transmisién de calor entre los gases de escape y las
paredes del conducto con importante precisién. De esta forma, el modelo toma,
en cuenta situaciones altamente no estacionarias que experimenta el flujo en
el interior del sistema de escape.
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En resumen, para el desarrollo, evaluacién y validacién del modelo
propuesto se obtienen las siguientes conclusiones:

e El flujo de calor en sistemas de escape en motores de dos tiempos de altas
prestaciones es subestimado cuando se usan los modelos convencionales
encontrados en la literatura. Asi mismo, existen modelos similares
al propuesto en esta tesis, en la bibliografia, pero su principio de
funcionamiento estd limitado. Estos modelos presentan deficiencias a
la hora reproducir la compleja fenomenologia que se experimenta en
el interior del sistema de escape. Esto se observa cuando se realiza
la validacién con informacién experimental registrada en banco motor.
Fueron evaluados los modelos expuestos y se han observado diferencias
en: (i) las ondas de presién progresivas y regresivas que componen
la presion total de escape, (ii) la evolucién instantdanea del gasto en
la lumbrera de escape con diferencias de 6.75% a 13500 rpm entre
el modelo de Farrugia y Zeng y Assanis frente al ensayo 6 modelo
propuesto; diferencias en la masa atrapada en el cilindro de hasta el
11 % a 12500 rpm entre el modelo propuesto y los otros modelos, (iii) los
coeficientes de barrido, que son los que evalian el proceso de renovacién
de la carga, con diferencias en el rendimiento de la carga y coeficiente
de llenado de hasta 12.6 % entre el modelo propuesto en esta tesis y el
modelo de Zeng y Assanis a 12500 rpm, ademaés diferencias de 11.4 % en
el rendimiento de la retencién entre el modelo propuesto y el modelo de
Farrugia a 11500 rpm; No obstante, no se observaron diferencias mayores
al 1% en el rendimiento del barrido cuando se comparan los modelo
expuestos, y (iv) las prestaciones del motor, obteniendo diferencias de
pme de hasta 7% cuando se compara el modelo de Farrugia y Zeng y
Assanis frente al ensayo o el modelo propuesto a 12500 rpm.

e El modelo propuesto toma en cuenta los efectos de entrada que
promueven en mayor escala la transmisién de calor en las zonas del
sistema de escape mas cercanas al cilindro. Este efecto se disipa con el
desarrollo de la turbulencia del flujo. Este efecto de entrada es simulado
por la relacién D;/x;.

e Asimismo, el modelo propuesto toma en cuenta los efectos de las
variaciones de la velocidad, dc/dt, en la transmisién de calor. El
coeficiente desarrollado ha sido adimensionalizado con parametros como
el didmetro, la longitud del sistema de escape y la velocidad del flujo, de
forma similar a la realizada por Zeng y Assanis [3].
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e El modelo de transmisién de calor propuesto se basa en la correlacién
de Dittus-Boelter, pero fue necesario incluir un término que toma en
cuenta l(zs eflectos altamente no estacionarios. Este modelo es: Nu =
0.023Res Pr3 T. Donde T es una nueva variable adimensional que toma
en cuenta la longitud de entrada y las variaciones de la velocidad:

(6.2)

D? de\ "
z c? dt)

T=(1+V1

Las constantes V; = 7y V5 = 0.8 se han obtenido de forma experimental.
Estas constantes estéan definidas por la condicién de entrada del flujo, y
el desarrollo del flujo por el sistema de escape.

6.6. Trabajos futuros

Una vez concluida la tesis, en este apartado se establecen los trabajos
futuros y recomendaciones que dan lugar a nuevas lineas de investigacién.

En primer lugar, en cuanto al apartado experimental, seria interesante
obtener las prestaciones del motor en el vehiculo, tomando en cuenta los
procesos transitorios a los que se ve sometido el motor en operacién real. De
esta forma, seria interesante simular estas situaciones, con el modelo propuesto
de combustién.

Por otra parte, es interesante abordar el problema de la dispersién ciclica,
tomando como referencia los modelos estocasticos que existen en la literatura
que cuantifican dicha dispersién.

Desarrollar un modelo de diagnéstico més elaborado, como los desarro-
llados para motores de cuatro tiempos diesel [4, 5]. Esto se logra al incluir
submodelos que infieren en el proceso de combustion.

Asimismo, es interesante desarrollar un modelo de transmisién de calor
que complemente el modelo de Annand para el flujo de calor en el cilindro,
pistén y culata. Que tome en cuenta la temperatura del refrigerante y variables
fisicoquimicas del proceso de combustién, que tienen influencia en el fenémeno
de transmisién de calor. Estas variables son la velocidad y desarrollo de la
turbulencia que experimenta el gas en el interior del cilindro.

Finalmente, seria interesante analizar la transmisién de calor por
el mecanismo de conveccién externa forzada en condiciones reales de
funcionamiento del vehiculo en pista.
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