Analisis teorico-experimental de la
arquitectura pre-turbo de sistemas de
post-tratamiento en MCIA

OSCAR GARCIA AFONSO







UNIVERSITAT POLITECNICA DE VALENCIA
DEPARTAMENTO DE MAQUINAS Y MOTORES TERMICOS

ANALISIS TEORICO-EXPERIMENTAL DE LA
ARQUITECTURA PRE-TURBO DE SISTEMAS DE
POST-TRATAMIENTO EN MCIA

TESIS DOCTORAL

Presentada por:

Oscar Garcia Afonso

Dirigida por:

Dr. D. Pedro Piqueras Cabrera

Valencia, noviembre de 2013



Coleccion Tesis Doctorales

© Oscar Garcia Afonso

Primera edicion, 2014

© de la presente edicion: Editorial Universitat Politécnica de Valéencia
Telf.: 963 877 012 / www.lalibreria.upv.es

ISBN: 978-84-9048-180-6 (version CD)

Queda prohibida la reproduccion, distribucion, comercializacion, transformacion, y en general, cualquier
otra forma de explotacion, por cualquier procedimiento, de todo o parte de los contenidos de esta obra
sin autorizacion expresa y por escrito de sus autores.



TESIS DOCTORAL

ANALISIS TEORICO-EXPERIMENTAL DE LA
ARQUITECTURA PRE-TURBO DE SISTEMAS DE
POST-TRATAMIENTO EN MCIA

Realizada por: D. Oscar Garcia Afonso
Dirigida por: Dr. D. Pedro Piqueras Cabrera

TRIBUNAL CALIFICADOR:

Presidente: Dr. D. José Ramoén Serrano Cruz
Secretario: Dr. D. Magin Lapuerta Amigo
Vocal: Dr. D. Pedro Acisclo Rodriguez Aumente

Evaluadores externos:

Dr. D. Pedro Acisclo Rodriguez Aumente
Dr. D. Francisco Vera Garcia
Dr. D. José Rodriguez Ferndndez

Valencia, noviembre de 2013






Resumen

En la actualidad, los desarrollos en el campo de los motores de combustién interna
alternativos estan principalmente dirigidos al aumento de la eficiencia energética y a
la reduccién de las emisiones contaminantes. La consecucion de este tltimo objetivo,
marcado por las normativas que limitan las emisiones de contaminantes, ha forzado
a la instalacion progresiva de sistemas de post-tratamiento de gases de escape. Aten-
diendo a la emisién de particulas, el filtro de particulas diésel se ha convertido en un
elemento indispensable y completamente estandarizado en las lineas de escape de los
motores Diesel.

Tradicionalmente, los sistemas de post-tratamiento se encuentran localizados en
las lineas de escape aguas abajo de la turbina de sobrealimentacion. Esto limita el
nivel térmico en los sistemas de post-tratamiento, lo que afecta a la eficiencia de
conversién del DOC tras el arranque del motor o en condiciones de bajo grado de
carga, asi como a la capacidad de regeneracion pasiva del DPF. Ademas, a medida que
se produce la acumulacién de hollin en éste, el consumo del motor se ve perjudicado.
A fin de contribuir a mitigar estas respuestas, se propone la ubicacion del sistema
de post-tratamiento, en concreto DOC y DPF, aguas arriba de la turbina. Por este
motivo, el objetivo principal de la presente tesis doctoral ha sido la evaluacién de las
interacciones del sistema de post-tratamiento en configuracién pre-turbo con el motor
Diesel.

Para alcanzar este objetivo se hace necesario el uso combinado de técnicas de
modelado y experimentales. Con respecto a la primera de ellas, se ha tomado como
base un modelo de accién de ondas que permite el calculo de la respuesta del motor en
funcién de la ubicacién del sistema de post-tratamiento. Para el uso fiable del modelo
con ubicacién pre-turbo del sistema de post-tratamiento, es necesaria la correcta pre-
diccién de la temperatura a lo largo del DPF tanto en condiciones estacionarias como
transitorias, asi como tener en cuenta en el calculo diferentes niveles de acumulacion
de hollin. Por esta razon, parte importante del trabajo ha estado dirigido a la mejora
del modelo de filtros de particulas diésel de flujo de pared previamente desarrollado
en aspectos basicos, realizando aportaciones en aspectos tales como la prediccién del
comportamiento térmico y de pérdida de presion en condiciones de acumulacion de
hollin.

Con el fin de confirmar los resultados aportados por el modelo, se ha realizado una
evaluacién experimental de la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento
en un motor Diesel turbosobrealimentado. Este trabajo ha permitido analizar las pres-
taciones del motor en condiciones de operacién estacionaria y transitoria asi como
cuantificar los efectos de la ubicacion del sistema de post-tratamiento sobre las emi-
siones contaminantes, la eficiencia de filtrado y la capacidad de regeneracién pasiva
del DPF o la eficiencia de conversién del DOC.

Fruto de estos trabajos se ha obtenido una evaluacién rigurosa de los efectos que
sobre el motor tiene el instalar los sistemas de post-tratamiento en configuracién pre-
turbo, confirmando las ventajas que ofrece esta arquitectura de la linea de escape y
describiendo soluciones para las debilidades que pueda presentar.



Resum

En l'actualitat, els desenvolupaments al camp dels motors de combustié interna
alternatius estan principalment dirigids a 'augment de l’eficiencia energetica i a la
reduccié de les emissions contaminants. La consecucié d’aquest dltim objectiu, marcat
per les normatives que limiten les emissions contaminants, ha forgat la instal-lacié pro-
gressiva de sistemes de post-tractament de gasos d’escapament. Atenent a ’emissié de
particules, el filtre de particules diesel s’ha convertit en un element indispensable i
completament estandaritzat en les linies d’escapament dels motors Diesel.

Tradicionalment, els sistemes de post-tractament es troben localitzats en les linies
d’escapament aigiies a baix la turbina de sobrealimentacié. A¢o limita el nivell termic
als sistemes de post-tractament, afectant a l'eficiencia de conversié del DOC després
de l'arrancada del motor o en condicions de baixa carrega, aixi com a la capacitat de
regeneracié passiva del DPF. A més a més, a mesura que es produix 'acumulacié de
sutge en aquest, el consum del motor es veu perjudicat. A fi de contribuir a mitigar
estes respostes, es proposa la ubicacié del sistema de post-tractament, en concret DOC
i DPF, aigiies dalt de la turbina. Per aquest motiu, I’objectiu principal de la present
tesi doctoral ha sigut I'avaluacié de les interaccions del sistema de post-tractament
en configuracié pre-turbo amb el motor Diesel.

Per a aconseguir aquest objectiu es fa necessari 1'is combinat de técniques de
modelatge i experimentals. Respecte a la primera d’elles, s’ha pres com a base un
model d’accié d’ones que permet el calcul de la resposta del motor en funcié de la
ubicacié del sistema de post-tractament. Per a 1'is fiable del model amb la ubica-
ci6 pre-turbo del sistema de post-tractament, es necessaria la correcta prediccié de
la temperatura al llarg del DPF tant en condicions estacionaries com transitories,
aixi com tindre en compte en el calcul de diferents nivells d’acumulacié de sutge. Per
aquesta rad, part important del treball ha estat dirigit a la millora del model de fil-
tres de particules diesel de flux de paret previament desenvolupat en aspectes basics,
realitzant aportacions en aspectes com ara la prediccié del comportament térmic i la
perdua de pressié en condicions d’acumulacié de sutge.

Amb la fi de confirmar els resultats aportats pel model, s’ha realitzat una ava-
luacié experimental de la configuracié pre-turbo del sistema de post-tratament en un
motor Diesel turbosobrealimentat. Aquest treball ha permes analitzar les prestacions
del motor en condicions d’operacié estacionaria i transitoria aixi com quantificar els
efectes de la ubicacié del sistema de post-tratament sobre les emissions contaminants,
leficiencia de filtrat i la capacitat de regeneracié passiva del DPF o l'eficiencia de
conversi6é del DOC.

Fruit d’aquests treballs s’ha obtingut una avaluacio6 rigorosa dels efectes que sobre
el motor té la instal-lacié dels sistemes de post-tratament en configuracié pre-turbo,
confirmant els avantatges que ofereix aquesta arquitectura de la linia d’escapament i
descrivint solucions per a les debilitats que puguen presentar-se.



Abstract

Currently, internal combustion engine developments are mainly driven by ener-
getic efficiency increases and the emissions reduction. In order to reach the last ob-
jective set by emission regulations, manufacturers are forced to install progressively
aftertreatment systems in the exhaust lines. With regard to the particle emission, the
diesel particulate filter has become an essential and standard technology in Diesel
engine exhaust lines.

Traditionally, aftertreatment systems are placed downstream of the turbine. This
position limits the thermal level in the aftertreatment elements, which affects the
diesel oxidation catalyst conversion efficiency during the cold start or at low engine
load, as well as the conditions for passive regeneration in the DPF. In addition,
as the DPF becomes loaded, the engine performance is affected. With the aim of
contributing to minimize this effect, the pre-turbo configuration of the aftertreatment
systems is proposed, in particular the DOC and DPF. Therefore, the main objective
of the proposed doctoral thesis has been the evaluation of the interaction between the
pre-turbo aftertreatment arquitecture and the Diesel engine.

Achieving this objective requires the use of modelling and experimental tools.
Regarding the first one, a 1D model which allows calculating the engine response
as function of the aftertreatment system configuration has been used. To carry out a
reliable modelling of the pre-turbo configuration, it is necessary a precise prediction of
the temperature distribution along the DPF at steady-state and transient conditions.
Also, taking into account different soot loading levels turn out essential. For that
purpose, an important part of the work has been driven to perform improvements in
the wall-flow diesel particulate model previously developed in basic aspects, such as
the thermal behaviour and the pressure drop prediction under soot loading conditions.

In order to confirm the results provided by the model, an experimental evaluation
has been performed in a turbocharged Diesel engine with a pre-turbo aftertreatment
configuration. This work has allowed assessing the engine performance at both steady-
state and transient operating conditions, as well as the study of the effect on the engine
emissions, filtration efficiency, passive regeneration ocurrences in the DPF or the DOC
conversion efficiency.

This work provides a rigorous study of the pre-turbo aftertreatment arquitecture
effect on the engine, confirming the advantages and proposing solutions to overcome
the drawbacks that may present.






A mi familia,
Yy a Zara.






Agradecimientos

Aunque siempre pensé que este momento jamés llegarfa, ahora me veo aqui sen-
tado intentando expresar en pocas palabras los agradecimientos a las personas que
han hecho posible este trabajo.

En primer lugar, deseo expresar mi mas sincero agradecimiento a mi tutor Pedro
Piqueras, por toda la dedicacién prestada y por todos los consejos dados durante estos
cuatro anos, que valoro profundamente. No me puedo olvidar de José Ramoén Serrano,
va que llegué al departamento de su mano y en todo momento me ha mostrado su
apoyo y consejo en cada paso que he dado. Sin la labor de ambos, este trabajo no
podria haberse realizado.

Seguidamente, agradecer el apoyo a todo el equipo humano que forma el departa-
mento de Maquinas y Motores Térmicos, empezando por la direccién y secretaria por
la ayuda prestada en todos los tramites, y pasando por los profesores, companeros de
doctorado, proyectandos y técnicos. Me gustaria dar las gracias a todos los miembros
de renovacién de la carga, por todo el apoyo recibido. En especial, a José Galindo,
José Manuel Lujan, Francisco Arnau, Héctor Climent, Carlos Guardiola, Benjamin
Pl4, Vicente Dolz y Andrés Tiseira.

Sélo tengo palabras de admiracién a mis companeros de despacho, con los que he
pasado una infinidad de horas. En especial a Ricardo Lang, Miguel Reyes y Olivier
Varnier, porque con su amistad y buenas maneras han generado un ambiente perfecto
en el despacho. Aunque ha sido menor el niimero de horas pasadas a su lado, quisiera
dar las gracias también a Emanuele, ya que su danimo y alegria me ha hecho mas
llevadera la tltima etapa de doctorado. Muy agradecido a todos los proyectandos que
han trabajo conmigo, ya que han sido responsables directos de este trabajo: Angel,
Rafa, Thomas, Tanmoy, Giussepe, Guillem, Miguel, Romain, Adrian y Borja.

Gracias a Miguel Ortiz y Vicente Estévez, grandes técnicos y mejores personas,
por todo su apoyo en la realizaciéon de los ensayos necesarios para culminar esta tesis.
No puedo olvidarme de Dani, companero de fatigas en tantas horas de ensayo.

A todos mis maravillosos amigos por su &nimo y apoyo en momentos buenos y
no tan buenos: Moisés, Javi, Romén, Fran, Rodrigo y Luis. Gracias por entenderme
todo este tiempo.

A mi familia, en especial a mis padres y a mi hermano por todo el carifio recibido.
Sin sus sabios consejos y tiempo dedicado a escuchar mis innumerables dudas y quejas
no lo habria conseguido. Gracias también por todas esas llamadas de teléfono los
sabados y domingos al despacho, que tanto me ayudaron durante la redaccién de esta
tesis.

No puedo olvidarme de las personas que me han tratado estos afios como un hijo
més aqui en Valencia, José Vicente e Inmaculada, gracias por todo. Y en especial a
Zara, que has estado a mi lado en todo momento sin ningin tipo de reproche. Gracias
por hacerme ver que la vida no era sélo el departamento y por favor, espero que
puedas perdonarme algin dia por todo el tiempo que esta tesis nos ha robado.






Indice general

1. Introduccién
1.1. Motivaciéon del estudio . . . . . . . . ... ... L.
1.2. Antecedentes . . . . . . .. ...
1.3. Objetivos . . . . . . .. L
1.4. Metodologia . . . . . . . .. .
Bibliografia . . . . . . . . . ... .

2. Revision bibliografica

2.1. Introduccién . . . . . . . . ...

2.2. Catalizador de oxidacién diésel . . . . . .. .. ... ... ...

2.3. Filtros de particulas diésel . . . . . . . ... ... ... ... ..

2.4. Filtros de particulas diésel de flujo de pared . . . . . . .. . ..
2.4.1. Generalidades . . . . . ... ... ... .. ... ...,
2.4.2. Pardmetros de la estructura celular y porosa . . . . ..
2.4.3. Proceso de pérdida de presién . . . . . ...
2.4.4. Procesodefiltrado . . ... ... ... ... ... ....
2.4.5. Proceso de regeneracién . . . . .. ...

2.5. Influencia del DPF sobre la eficiencia de los motores Diesel

2.6. Ubicacién pre-turbo del post-tratamiento . . . . ... .. ...

2.7 Resumen. . . . . . .. . L Lo

Bibliografia . . . . . . ...

B TN ; SR NS T

10



I Indice general
3. Modelado de la transmisién de calor en DPFs 57
3.1. Introduccién . . . . . . ... Lo o7
3.2. Modelo de filtro de particulas diésel de flujo de pared . . . . . . 58
3.3. Submodelo de transmisién de calor para DPF . . . . ... ... 62
3.3.1. Pardmetros del submodelo de transmisiéon de calor . . . 74

3.4. Validacién experimental . . . . . .. ... ... 0L, 80
3.4.1. Descripcién de la instalacién experimental . . . . . . . . 81

3.4.2. Metodologia y plan de ensayos . . .. . ... ... ... 84

3.4.3. Aniélisis de los resultados . . . . .. .. ... 85

3.5, Resumen . . . . . . . . L L 93
Bibliografia . . . . . . . ... 95

4. Pérdida de presiéon en DPFs con acumulacion de hollin 99
4.1. Introduccidén . . . . . . . . ... 99
4.2. Modelo de pérdida de presiéon en DPF's con acumulacién de hollin100
4.2.1. Permeabilidad de la pared porosa . . . . ... ... ... 101

4.2.2. Permeabilidad de la capa de particulas . . . . . . . ... 104

4.2.3. Metodologia e hipétesis de cdlculo . . . ... ... ... 104

4.3. Validacion experimental de las curvas de acumulacion de hollin 107
4.4. Validacién experimental ante flujo estacionario y no estacionario 116
4.4.1. Ensayo en banco de flujo estacionario . ... ... ... 116

4.4.2. Emnsayo en banco de impulsos . . . ... ... ... ... 119

4.4.3. Ensayo en banco de flujo pulsante . . . ... ... ... 127

4.5. Resumen. . . . . . .. . L Lo 139
Bibliografia . . . . . . ... 141

5. Estudio computacional (1D) del post-tratamiento pre-turbo 145

5.1. Introduccién . . . . . . . . .. .. .. 146
5.2. Metodologia del estudio . . . . . .. ... ... ... .. 147
5.3. Anadlisis en condiciones de operacién estacionaria, . . . . . . . . 155

5.3.1. Efectos sobre las prestaciones . . . . . ... ... .. .. 157



Indice general 111

5.3.2. Efectos sobre la operacién del post-tratamiento . . . . . 160
5.3.2.1. Pérdidadepresién . . . . . .. ... ... 161
5.3.2.2. Temperatura . . . . .. ... ... ... ... 163
5.3.2.3. Influencia del nivel de acumulacién del filtro

de particulas . . . . ... ... ... ... .. 165

5.3.3. Efectos sobre el turbogrupo . . . . .. ... ... 169

5.3.4. Influencia de la ubicacién del catalizador de oxidacion . 174
5.4. Anélisis de los resultados en condiciones de operacién transitorial76
5.4.1. Transitorios de carga con alta temperatura inicial de pared176

5.4.2. Transitorios de carga con baja temperatura inicial de

pared . ... 182

5.5, Resumen . . . . . . . . .. 192

Bibliografia . . . . . . .. ... 195

6. Estudio experimental del post-tratamiento pre-turbo 199

6.1. Introduccidon. . . . . . . . . ... .. 200

6.2. Metodologia experimental . . . . . . . ... ... ... ... .. 201

6.2.1. Descripcién del banco de ensayos . . . . .. . ... ... 201
6.2.2. Configuraciones del sistema de post-tratamiento sujetas

aestudio . . ... ..o 205

6.2.3. Descripcién del plan de ensayos . . . . . .. . ... ... 209

6.3. Anaélisis en condiciones de operacién estacionaria . . . . . . . . 214

6.3.1. Efectos sobre el sistema de post-tratamiento. . . . . . . 214

6.3.1.1. Temperatura . . .. ... ... ... .. .... 215

6.3.1.2. Pérdidadepresién . . . . . .. .. ... 218

6.3.1.3. Regeneracion pasiva del DPF . . . . . . .. .. 219

6.3.1.4. Eficiencia de filtrado del DPF . . . . . . . .. 222

6.3.2. Efectos sobre el turbogrupo . . . . . .. ... ... .. 223

6.3.3. Efectos sobre las prestaciones . . . . .. ... ... ... 227

6.3.4. Efectos sobre las emisiones contaminantes . . . . . . . . 229

6.4. Andlisis en condiciones de operacion transitoria . . . . . . . .. 231



v Indice general

6.4.1. Ciclo de homologacion NEDC . . . . .. ... ... ... 231

6.4.2. Transitorio de carga a régimen de giro constante . . . . 239

6.4.2.1. Baja temperatura inicial de pared . . . . . . . 239

6.4.2.2. Alta temperatura inicial de pared . . .. . .. 248

6.5. Resumen . . . . . . . . . . . . . 251
Bibliografia . . . . .. .. 255

7. Conclusiones y trabajos futuros 257
7.1. Principales aportaciones y conclusiones . . . . . .. . ... ... 257

7.1.1. Aportaciones al modelado termofluidodindmico de fil-

tros de particulas diésel de flujo de pared . . . . . . .. 258
7.1.1.1. Transmisién de calor en DPFs . . . .. . ... 258
7.1.1.2. Pérdida de presién en DPFs con acumulacién
dehollin .. ................... 259
7.1.2. Evaluacion de la configuracion pre-turbo del sistema de
post-tratamiento . . . . . ... ..o Lo oL 261
7.1.2.1. Condiciones de operacién estacionaria . . . . . 261
7.1.2.2. Condiciones de operacién transitorias . . . . . 265
7.2. Trabajos futuros . . . . ... ... ... ... . 267
Bibliografia . . . . . . . . ... 271

Indice Bibliografico 273



Tabla de simbolos

Latinos

a velocidad del sonido

A amplitud

A en el cédlculo de la pérdida de transmisién, presién incidente

b unidad celular

c concentracién de particulas

Cp para un sélido, capacidad calorifica

Cmn capacidad térmica equivalente en el nodo de célculo (m,n)

de didmetro de la unidad colectora

dp didmetro medio de poro

D didmetro del monolito

Dy valor medio de dimensién fractal

e en el submodelo de transmisiéon de calor, espesor de las capas

€o energia interna especifica de parada

Ey eficiencia de filtrado

F area de la seccién transversal de un conducto/canal en el sistema de
ecuaciones de conservacion

Fr frecuencia

fw,sat fraccién de la pared porosa ocupada por el hollin

Fuelyenatizado  penalizacién de combustible durante un ciclo

h coeficiente de pelicula

ho entalpia especifica de parada

K factor de coste

k conductividad térmica

K permeabilidad de la pared porosa

kep permeabilidad de la capa de particulas
kuw,e permeabilidad efectiva de la pared porosa
K, ntmero de Knudsen

L longitud de los canales del monolito

m masa de hollin

Mgas peso molecular del gas

m masa hollin



VI Tabla de simbolos

Mep masa de hollin en la capa de particulas

My, sat masa de saturacién de hollin de la pared porosa

Mp,saty masa de saturacién de una unidad celular

My, masa de hollin en una unidad celular

N, sat numero de unidades celulares saturadas

m flujo mésico

n orden del sistema de ecuaciones de conservacién

po valor medio de nimero de particulas primarias

N namero de canales del monolito

Nu numero de Nusselt

P presién

Pe numero de Peclet

Pr numero de Prandtl

Greg calor liberado por unidad de tiempo en el proceso de regeneracién

Qreq calor liberado por unidad de volumen y de tiempo en el proceso de rege-
neracion

Thollin tasa de reaccién normalizada de hollin

R constante del gas

R en el submodelo de transmisién de calor, resistencia térmica equivalente

Ryt oty resistencia térmica equivalente entre los nodos de cdlculo (m’,n’) y (m,n)

Re nimero de Reynolds

Secontacto superficie de contacto entre dos haces de canales contiguos

t coordenada temporal

te duracién temporal de un ciclo

T temperatura

Tso light-off temperature

T en el submodelo de transmisién de calor, temperatura de pared de con-
vergencia

Trefrigerante temperatura del refrigerante del motor

Taceite temperatura del aceite del motor

U velocidad del fluido

Uy velocidad de pared o velocidad a través del medio poroso

\% volumen

| volumen de penetracién

Veat volumen del catalizador de oxidacién

Vg caudal volumétrico del gas

Wp espesor de la capa de particulas

Way espesor de la pared porosa

w potencia acustica

x coordenada axial en conductos y canales

Y: fraccién maésica de la especie quimica ¢

z coordenada en la direccién perpendicular al medio poroso

Griegos
« lado del canal
Br coeficiente de Forchheimer

factor de forma



Tabla de simbolos VII

Subindices

amb
atm
cp
conv
cond
DPF
ce

cs
ent
exp
ext
fin

fric

gc
HP
int

LP

pérdida de presion

incremento temporal del paso de integracién

salto térmico en un elemento

porosidad

en el submodelo de transmisién de calor, emisividad del material
camino libre medio

viscosidad dindmica del fluido

viscosidad cinematica del fluido

factor de percolacion

densidad

densidad de empaquetamiento del hollin en la pared porosa
densidad de la capa de particulas

densidad de celdas del monolito por unidad de area

en el submodelo de transmisién de calor, constante de Stephan-
Boltzmann

coeficiente de saturacién

factor de densidad del hollin

relacién de expansién en la turbina

acompanando a u., indica la velocidad de pared a la entrada de la capa
de particulas

acompanando a ., indica la velocidad de pared en las secciones de
entrada y salida de la pared porosa

condiciones ambiente

atmosfera

relativo a la capa de particulas

conveccién

conduccién

filtro de particulas

relativo al canal de entrada

relativo al canal de salida

entrante a un elemento

experimental

exterior

final

friccién

relativo al efecto Forchheimer

gas
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CRT Continuously Regenerating Technology
DOC Diesel Oxidation Catalyst (catalizador de oxidacién diesel)
DPF Diesel Particulate Filter (filtro de particulas diesel de flujo de pared)
DPNR Diesel Particulate-NOx Reduction System
EGR Exhaust Gas Recirculation
ECU Electronic Control Unit
ESC FEuropean Stationary Cycle
EUDC Extra Urban Driving Cycle
FBC Fuel-borne catalyst
FEFT Fast Fourier Transform
FGT Fixed Geometry Turbine
HCCI Homogeneous Charge Compression Ignition
HPC High Pressure Compressor
HPT High Pressure Turbine
LNT Lean NO,Trap
LPC Low Pressure Compressor



Tabla de simbolos IX

LPT
Lw
MCIA
NEDC

OFA
PID
PM
PTC
SV
SCF
SCR
SOF
SPL
TEM

TGV
TL
UDC
VNT
WAM
WG
WHTC
WLTP

Low Pressure Turbine

Lax-Wendroff de dos pasos

Motor de combustién interna alternativo

New European Driving Cycle (ciclo europeo de homologacién de vehicu-
los)

Open Frontal Area (seccién frontal abierta)

control proporcional-integral-derivada

materia particulada

Pre-Turbo Catalyst

Space velocity

Factor corrector de Stokes-Cunningham

Selective Catalytic Reduction

Soluble Organic Fraction

Nivel de presién sonora

Transmission Electron Microscopy (microscopia electrénica de transmi-
sién)

Turbina de Geometria Variable

Transmission Loss (pérdida de transmisién)

Urban Driving Cycle

Variable Nozzle Turbine

Wave Action Model

Waste-Gate

World Harmonized Heavy Duty Transient Cycle
Worldwide Harmonized Light Vehicles Test Procedure
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1.1. Motivacion del estudio

A pesar de la introduccién de nuevas tecnologias que ofrecen sistemas de
propulsién alternativos [1], éstas no presentan actualmente la suficiente ma-
durez para su implantacion extensiva en el mercado, lo que hace que el motor
de combustion interna siga siendo a dia de hoy el sistema més extendido en la
propulsion de vehiculos. Desde su invencién por Nicolaus Otto en 1876 (versién
de encendido provocado) y Rudolf Diesel en 1892 (versién de encendido por
compresion), el MCIA ha sufrido una evolucién espectacular, especialmente en
las ultimas décadas. En el caso de los motores Diesel, esta evolucion se ha tra-
ducido en motores de mayor eficiencia y menos ruidosos, equiparandose a los
motores de encendido provocado en términos de prestaciones. Cabe destacar
los progresos en los sistemas de inyeccion y combustién, sobrealimentacién o
control electrénico que han derivado en una elevada eficiencia y reducidos cos-
tes de operacién, acaparando una gran parte del mercado europeo de vehiculos
ligeros [2].
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Los factores mas decisivos en el desarrollo de los motores de combustién
interna pasan por el incremento de la eficiencia energética, intimamente rela-
cionado con la disponibilidad de las reservas de petréleo y con el problema del
calentamiento global; y por la reduccién de las emisiones contaminantes. En el
contexto de los motores de encendido por compresién, la dificultad més nota-
ble radica en el control de las emisiones de particulas y los éxidos de nitrégeno.
Las paulatinas reducciones de los limites de emisién impuestas por las norma-
tivas de emisiones han forzado a los fabricantes a buscar nuevas soluciones que
contribuyan al desarrollo de motores cada vez més limpios.

En el caso de la problematica de los éxidos de nitrégeno, las reducciones
impuestas por las normativas han derivado en el uso progresivo de la recir-
culacién de los gases de escape (EGR!), excediendo en las normativas Euro
4 y Euro 5 tasas de EGR del 50 % [3]. Sin embargo, el gran reto que supone
el cumplimiento de las futuras normativas hace necesario la introduccion de
elementos de post-tratamiento de NOx. En este contexto, dos son las técnicas
empleadas a dfa de hoy: trampa de NOx (LNT?) y sistemas SCR3. La primera
de ellas es la soluciéon mayoritariamente escogida por los vehiculos de trans-
porte de pasajeros de pequeno tamano, mientras que el SCR es la solucién
adoptada en los vehiculos de superior cilindrada debido al mayor espacio para
albergar el sistema de urea y producir la mezcla correctamente [4].

No se pueden dejar a un lado los avances realizados en los 1ltimos afios en
nuevas técnicas de combustién, tales como el CAI* o el HCCI?, que empleadas
a baja carga y régimen de giro del motor [5, 6] ofrecen un gran potencial
de reduccién de las emisiones contaminantes. Estas técnicas consisten en una
combustién con mezcla homogénea de aire y combustible homogénea, igual
que en los motores de encendido provocado, pero que se autoenciende debido
a la alta temperatura alcanzada durante la compresion, al igual que en los
motores de encendido por compresion.

El elemento de post-tratamiento empleado para reducir la emisiéon de
particulas, y que en la actualidad es un elemento totalmente estandarizado
en las lineas de escape de los motores Diesel, es el filtro de particulas diésel
de flujo de pared (DPFS). Aunque los primeros desarrollos en DPFs datan de
principio de la década de los 80 [7, 8], los avances en el diseno de los moto-
res han permitido retrasar el uso de los DPFs hasta la entrada en vigor de

'Del inglés Ezhaust Gas Recirculation.

2Del inglés Lean NO, Trap.

3Del inglés Selective Catalitic Reduction.

“Del inglés Controlled Auto Ignition.

5Del inglés Homogeneous Charge Compression Ignition.

5Del inglés Diesel Particulate Filter, en espaifiol filtro de particulas diésel de flujo de pared.
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normativas més estrictas, en el caso de Europa de la Euro 5 en 2009. Gracias
al intenso trabajo cientifico-técnico en este dispositivo durante mas de dos
décadas, se ha pasado de DPF's que carecian de fiabilidad y durabilidad a una
nueva generacion con mejoras en sus prestaciones y reducidos impactos sobre
el funcionamiento del motor [9)].

La instalacion del DPF en la linea de escape de un motor supone un in-
cremento de la contrapresiéon de escape, que se acrecienta a medida que el
hollin se va acumulando en el DPF fruto del filtrado. Por lo tanto, para evitar
aumentos excesivos de la pérdida de presién que deriven en un aumento del
consumo especifico y en riesgos de bloqueo total del DPF se debe llevar a cabo
la oxidacién del hollin acumulado, proceso conocido como regeneraciéon. Este
proceso se ha convertido en uno de los principales focos del trabajo de investi-
gacion y desarrollo de este dispositivo, junto con la mejora de su durabilidad,
tanto mecanica como quimica, pérdida de presion o la combinacién con otros
sistemas de post-tratamiento.

El nivel térmico es un parametro fundamental en la operacién tanto del
DPF como del resto de elementos de post-tratamiento de los gases de escape.
En el caso del primero, es uno de los pardametros de mayor importancia para
definir la tasa de reaccién de oxidacién del hollin, mientras que en el resto de
casos fija la eficiencia de reduccién en el reactor catalitico de las distintas emi-
siones contaminantes. Lamentablemente, el nivel térmico del gas aguas abajo
de la turbina, donde se emplazan normalmente estos elementos, no alcanza el
requerido en muchos puntos de operacién del motor, por lo que las prestaciones
de los sistemas de post-tratamiento se ven afectadas.

Por esta razén, el desarrollo de la configuracién pre-turbo de los elementos
de post-tratamiento ha sido propuesto en diversas ocasiones. El sistema estu-
diado en mayor detalle en configuracién pre-turbo ha sido el catalizador de
oxidacién diésel (DOCT) [10-12], principalmente debido a su menor tamafio.
Asimismo, en la actualidad existen algunas aplicaciones de sistemas pre-turbo
de SCR en motores Diesel estacionarios de plantas de generacién eléctrica [13].

Sin embargo, el estudio detallado de la aplicacién pre-turbo del filtro de
particulas se ha postergado, restringiéndolo a un reducido nimero de trabajos
de investigacion [14-16]. Aunque las primeras aplicaciones de este sistema de
post-tratamiento fueron pre-turbo a principios de la década de los ochenta
[17-19], la falta de desarrollo del control térmico durante las regeneraciones y
las pobres capacidades estructurales de los monolitos de esa época produjeron
que el monolito ceramico de cordierita fallara, danando los dlabes de la turbina.
Este hecho hizo que se cambiara el rumbo del desarrollo de la configuracién

"Del inglés Diesel Ozidation Catalyst.
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pre-turbo del filtro de particulas hacia la post-turbo, protegiendo asi a la
turbina. Sin embargo, los avances tecnologicos en los DPFs y en los motores
Diesel durante méas de dos décadas han hecho que la idea de la configuracion
pre-turbo sea a dia de hoy un tema de interés. Dado que la instalacién del
sistema de post-tratamiento implica un cambio en la operacién del motor,
queda patente la necesidad de efectuar un estudio exhaustivo de los efectos de
esta nueva configuracién en el motor Diesel turbosobrealimentado.

Dada la complejidad derivada de la evaluacion de la interaccion entre los
sistemas de post-tratamiento y el motor, se requiere el uso conjunto de herra-
mientas experimentales y de modelado, siendo esta tltima imprescindible por
la dificultad y el coste de integrar sistemas de post-tratamiento en configura-
cién pre-turbo.

1.2. Antecedentes

La presente tesis doctoral se enmarca dentro de una serie de trabajos en-
caminados a la comprension de los fenémenos que afectan a la operacion del
filtro de particulas diésel de flujo de pared, realizados a través del modelo de
accién de ondas OpenWAM vy el uso de las instalaciones experimentales dispo-
nibles en el Departamento de Maquinas y Motores Térmicos de la Universitat
Politecnica de Valencia.

La tesis de Corberdn [20] recoge la primera versién del modelo de accién
de ondas, basado en la propuesta realizada por Benson [21]. Desde esta pri-
mera propuesta, que data de 1984, en el modelo de accién de ondas se han
introducido una serie de mejoras que afectan a la precisién de la resolucién
numérica y que se pueden consultar en [22-24].

En paralelo a dichas mejoras dedicadas al calculo fluidodindmico, Open-
WAM se ha ido ampliando con una serie de submodelos que permiten el calculo
del comportamiento termofluiodindmico en los diferentes elementos que con-
forman un motor. Por su importancia en el presente trabajo, cabe destacar los
submodelos correspondientes a la turbina y compresor [25, 26], a la recircula-
cién de gases de escape [27] y la capacidad de calcular procesos transitorios
[28-31].

El primer trabajo especifico en filtros de particulas desarrollado en el De-
partamento de Maquinas y Motores Térmicos es el llevado a cabo por Moya
[32], en el que desarrolla un modelo global de prediccién de ruido unidimensio-
nal y lo aplica a diversos elementos comerciales, entre ellos el filtro de particulas
diésel de flujo de pared.
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Anos més tarde, Piqueras [33] desarrollé un modelo unidimensional de fil-
tros de particulas diésel de flujo de pared integrado en el modelo de accién
de ondas OpenWAM. Este trabajo hace posible disponer de una herramien-
ta béasica para la evaluacién, mediante modelado, de la configuracién pre-
turbo del filtro de particulas. Ademds de tratar el flujo como compresible y
no-estacionario, el modelo contenia un submodelo de transmisién de calor,
asi como la posibilidad de integrar un submodelo de prediccién de pérdida de
presion ante acumulacion de hollin, tomados como base para el desarrollo de
los mismos en la presente tesis doctoral.

1.3. Objetivos

El objetivo principal de la presente tesis doctoral es la evaluacién de la
interaccion entre los motores Diesel sobrealimentados y los filtros de particulas
diésel de flujo de pared cuando estos ultimos se localizan aguas arriba de la
turbina de sobrealimentacién. El trabajo se desarrollard mediante el analisis
comparativo de la respuesta del motor entre las configuraciones pre- y post-
turbo del sistema de post-tratamiento més extendido en la actualidad para
cumplir la actual normativa Euro 5: DOC y DPF. Este estudio se apoyara en
el uso conjunto de técnicas de modelado y experimentales. Para la consecucién
del objetivo, dada su amplitud, se plantean los siguientes objetivos parciales:

1. Identificar el estado del arte en la ubicacién pre-turbo del sistema de
post-tratamiento. Tomando como base los principales fenémenos que se
dan en la operacion del catalizador de oxidacién y del filtro de particulas
diésel, se estudiaran las principales propuestas de ubicaciéon de los mis-
mos en configuracién pre-turbo. El objetivo principal de este subaparta-
do es entender las necesidades para abordar la consecucién del objetivo
principal de la tesis.

2. Prediccion de la respuesta térmica en filtros de particulas diésel de flujo
de pared. Por la peculiaridad de la localizacién del filtro de particulas a
estudiar, es un requisito fundamental el disponer de un modelo de DPF
que reproduzca de forma correcta la distribucién de la temperatura del
gas y del substrato en condiciones de operacién estacionarias y transi-
torias. Esto permitira reducir las incertidumbres en la operacién de la
turbina y por lo tanto del motor.

3. Prediccion de la pérdida de presion en filtros de particulas diésel de flu-
jo de pared ante acumulaciéon de hollin. Disponer de una herramienta
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para realizar estudios ante diferentes niveles de acumulacién de hollin
en el filtro de particulas se torna fundamental. Esta herramienta per-
mitira realizar estudios con un modelo acoplado de motor para evaluar
los cambios en sus prestaciones debido a los diferentes niveles de acu-
mulacién de hollin. Asimismo, acoplado con otro submodelo de filtrado
permitiria completar el proceso de filtrado. De esta forma, se daria un
paso en el avance hacia una estructura de cédlculo global en el modelo
de filtros de particulas diésel de flujo de pared propuesta por Piqueras
[33, 34] y esquematizada en la figura 1.1.
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Figura 1.1. Esquema de un modelo integral para el cdlculo termofluidodindmico de
filtros de particulas diesel de flujo de pared [33].

4. Andlisis de la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento
en motores Diesel. Este objetivo final requiere el uso de técnicas de mo-
delado y experimentales. Por medio de ellas se pretende identificar tanto
los fenémenos que afectan a la operacién del propio sistema de post-
tratamiento debidos a su nueva ubicacién, como su interaccién con el
motor:

s Efecto sobre las prestaciones del motor.

s Efecto de la inercia térmica del sistema de post-tratamiento durante
operaciones transitorias.
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= Efecto sobre la regeneracién pasiva del DPF en un amplio rango
de operacion del motor en condiciones de operacién estacionaria y
transitoria.

= Efecto de la disposicion relativa del DOC y DPF en configuracion
pre-turbo.

= Efecto sobre la eficiencia de filtrado del DPF.

» Efecto sobre las emisiones contaminantes del motor.

Con la consecucion de los objetivos propuestos se estara en disposiciéon de
poder ofrecer un completo analisis de todos los fenémenos asociados a la nueva
configuracién del sistema de post-tratamiento. Estos serviran de base para la
propuesta y evaluacién de mejoras y soluciones que contribuyan a la definicion
de los principios de disefio y caracteristicas basicas de colectores de escape que
integren el sistema de post-tratamiento de los gases de escape.

1.4. Metodologia

Plantear y definir correctamente una metodologia de trabajo es fundamen-
tal para alcanzar los objetivos propuestos en este documento. La metodologia
seguida en esta tesis se presenta, de forma esquematizada, en la figura 1.2.

Una vez planteado el tema a tratar, los antecedentes previos a la presente
tesis doctoral y definidos los objetivos a alcanzar, el Capitulo 2 de este tra-
bajo expone una revision bibliografica a fin de evaluar el estado del arte en
el uso de los catalizadores de oxidacién y los filtros de particulas diésel. Este
capitulo se centra en dar una vision global de los catalizadores de oxidacién y
los filtros de particulas diésel, presentando las principales caracteristicas que
definen su operacién. Centrando la atenciéon en los monolitos ceramicos de
flujo de pared, se identifican los principios de operacién de los mismos, rela-
cionados con la pérdida de presién, los procesos de filtrado que determinan la
acumulacién y el proceso de regeneracién. Finalizada esta primera parte de
la revision, se presentan los trabajos existentes en la literatura referentes al
efecto que tiene sobre las prestaciones del motor instalar el filtro de particulas
en su linea de escape. Se finaliza el capitulo con la descripcion y andlisis de
las principales conclusiones de los estudios y las propuestas realizadas sobre
sistemas de post-tratamiento en configuracién pre-turbo. Este capitulo sirve
como punto de partida para identificar las necesidades de aportaciones al mo-
delo termofluidodindmico, asi como la constataciéon de la necesidad de hacer
uso de informacién experimental para evaluar la configuracién pre-turbo del
DPF, debido a la carencia de ésta en la literatura.
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Planteamiento del problema y objetivos
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Figura 1.2. Metodologia de trabajo de la tesis doctoral.

Dada las necesidades del presente trabajo, se hace necesario disponer de un
modelo de filtro de particulas que reproduzca de forma correcta la distribucién
de la temperatura del gas y del substrato. Cometer errores en esta prediccion
lleva a ampliar las incertidumbres en el anélisis de la configuraciéon pre-turbo
del DPF, por su efecto sobre la energia disponible sobre la turbina. El Capitulo
3 se dedica a la mejora y validacién exhaustiva del submodelo de transmisién
de calor propuesto en trabajos previos [33], cubriendo los principales aspectos:

= Definicién de la conductividad térmica radial efectiva del monolito, te-
niendo en cuenta el efecto de la acumulacion de hollin en los canales de
entrada.

= Evaluacion de la capacidad del modelo de predecir en condiciones de
operacion estacionaria la temperatura del gas de salida, la temperatura
del gas en el interior de los canales del monolito y la temperatura de
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pared exterior en funcién del flujo mésico trasegado y la acumulacién de
hollin en el DPF.

» Evaluacién de la capacidad del modelo de predecir la respuesta térmi-
ca del DPF durante procesos de calentamiento y enfriamiento durante
transitorios térmicos.

Dado que el DPF instalado en un motor opera la mayor parte del tiempo
en condiciones de acumulacién de hollin, se hace indispensable en este trabajo
disponer de la capacidad de predecir la evolucién de la pérdida de presién
en funcién del hollin acumulado. Ello permitird adquirir capacidad predictiva
en los estudios de modelado para comparar el comportamiento del motor en
funcién de la ubicacion del DPF. Por esta razoén, el Capitulo 4 estd dedicado
a la descripcion del modelo propuesto y a su validacién, y se ha estructurado
de la siguiente manera:

= Definicién conceptual del modelo. En esta primera parte se describe en
detalle el proceso de obtencién de la permeabilidad de la pared porosa
y de la capa de particulas cuando existe acumulacién de hollin en el
substrato poroso del filtro de particulas, identificando los parametros de
los que depende.

= Validacién experimental del modelo. Para ello, se ha seleccionado una
amplia variedad de puntos de operacion definidos por el flujo impuesto al
DPF (continuo y pulsante), temperatura del gas de entrada y condiciones
de acumulacion de hollin.

La aplicacién de las mejoras en el modelado de filtros de particulas de forma
conjunta con un modelo global de motor permite realizar un analisis fiable del
efecto que tiene sobre el motor instalar el sistema de post-tratamiento en
configuracién pre-turbo. Este trabajo, incluido en el Capitulo 5, toma como
referencia un motor de aplicacién en transporte pesado, desarrollandose en dos
apartados principales:

= Anélisis en condiciones de operacién estacionaria. En este apartado se
discutiran los cambios que produce la ubicacion pre-turbo del sistema de
post-tratamiento sobre las prestaciones del motor, sobre la operacién del
propio sistema de post-tratamiento y sobre el turbogrupo. Asimismo, el
estudio profundiza en el efecto que tiene el nivel de acumulacién de hollin
del DPF sobre las prestaciones del motor en funcion de la ubicacién del
sistema de post-tratamiento en la linea de escape.
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= Anélisis en condiciones de operacién transitoria. Este apartado esté de-
dicado a evaluar y cuantificar el efecto de la inercia térmica del sistema
de post-tratamiento en la respuesta del motor ante transitorios de carga
a régimen de giro constante.

Para concluir el estudio, el Capitulo 6 presenta una evaluaciéon experimen-
tal de la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento en un motor
de uso en automocion. Los resultados obtenidos certifican las principales con-
clusiones aportadas por el estudio de modelado y permiten extender el analisis
a los campos donde el modelado no es viable. Esto incluye la evaluacién de
los cambios en eficiencia de filtrado del DPF, emisiones contaminantes y la
respuesta del motor en operacién transitoria durante el ciclo de homologacion
NEDC.

Para concluir la presente tesis doctoral, el Capitulo 7 presenta una sintesis
de las conclusiones obtenidas y las aportaciones realizas en este trabajo, pro-
poniendo una serie de estudios futuros que den continuidad al trabajo iniciado
en esta tesis doctoral.
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2.1. Introduccion

El sector del transporte juega hoy dia un papel fundamental en la eco-
nomia debido a la necesidad de movilidad de las personas y de las mercancias.
Durante el siglo XX, y més concretamente después de la 2¢ Guerra Mundial, se
han realizado importantes esfuerzos con el fin de hacer accesible el transporte
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individual a la poblacién. Este hecho ha producido un creciente aumento de
las emisiones contaminantes, lo que ha conducido a una mayor concienciacién
medioambiental en la sociedad [1].

Aunque el motor Diesel presenta una eficiencia mayor a la de los moto-
res de encendido provocado [2], se encuentra en una situacién desfavorable en
términos de emisiones contaminantes por su elevada formacién de 6xidos de
nitrégeno y particulas. Dichas substancias tienen un efecto negativo sobre el
ser humano y el medio ambiente, razén por la que en las tdltimas décadas se
han impuesto restricciones a su emisién alrededor de todo el mundo a través
de diferentes normativas. En el caso de Europa, conocidas como Euro stan-
dards e introducidas desde 1992, estdn reduciendo sus limites de forma severa
obligando a los fabricantes a desarrollar motores cada vez mas respetuosos
con el medio ambiente [3-5]. La figura 2.1 muestra con claridad la evolucién
de las exigencias de dichas normativas en las emisiones de particulas y NOx
para vehiculos de pasajeros, donde se observa los grandes retos que suponen
las Euro 5 y 6.

0.14

EURO 1

0.12 A (1992)

0.08

EURO 2

EURO 6 (1996)

0.06 - (2014)

Particulas [g/km]

0.04

0.02

0 0.2 0.4 0.6 0.8
NOx [g/km]

Figura 2.1. Normativa europea sobre las emisiones de particulas y NOx para vehicu-
los ligeros.

Hasta la entrada en vigor de la Euro 5, el inico elemento de post-tratamiento
estandarizado en los motores Diesel era el catalizador de oxidacién diésel
(DOC), cuya finalidad es la de oxidar principalmente el monéxido de carbono
y los hidrocarburos sin quemar. Sin embargo, la alta presion de la legislacion
medioambiental impuesta por la normativa Euro 5 continuada con la inminen-
te entrada de la normativa Euro 6 en relacién a la emisién de particulas, ha
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hecho que el filtro de particulas se haya convertido en un elemento mas de los
motores Diesel por ser el método mas eficiente para reducir las emisiones de
particulas.

En este capitulo se describiran los principales aspectos relacionados con la
operacion del catalizador de oxidacién y el filtro de particulas diésel, prestando
mayor atencién a este dltimo por su importancia en el trabajo desarrollado en
esta tesis. Dentro de éste, se prestara especial atencién al monolito ceramico
de flujo de pared por ser la tipologia mas implantada, asi como la considerada
en el desarrollo de este trabajo de investigacion. Se definirdan los principales
parametros geométricos, asi como conceptos relacionados con los procesos de
filtrado y regeneracién. Tras definir los fenémenos fluidodindmicos que contri-
buyen a la pérdida de presion, el capitulo se centrara en el efecto que tiene este
sistema sobre la eficiencia de los motores Diesel y en los estudios realizados
acerca de la configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento, tema
principal de esta tesis doctoral.

2.2. Catalizador de oxidaciéon diésel

El catalizador de oxidacién diésel es un dispositivo ubicado en la linea
de escape de los motores Diesel cuya mision es la de oxidar el monodxido de
carbono, los hidrocarburos sin quemar y la fraccién orgénica soluble (SOF).

Las primeras aplicaciones del DOC datan de 1967, en aplicaciones indus-
triales de interior para asegurar la calidad del aire de los trabajadores [6]. La
entrada en vigor en 1970 de la primera normativa que controlaba las emisiones
de CO y HC [7] supuso un reto muy importante en el trabajo de investigacion
y desarrollo de este sistema, ya que tendria que ser introducido en el momen-
to en que las modificaciones del motor no fueran suficientes para reducir las
emisiones por debajo de los limites impuestos por la normativa [8].

Los DOCs actuales consisten en monolitos con estructura de panel de abeja
que pueden estar fabricados tanto de material cerdmico como metélico. Sobre
la superficie de los canales que constituyen el monolito se adhiere un recubri-
miento o washcoat, cuya funcion es la de incrementar la superficie de contacto
entre el gas y el metal catalitico que estd disperso por toda su superficie [9].

El material del washcoat més extendido es la alimina (Al3O3), aunque
existen otras opciones como son el diéxido de silicio (Si0z), diéxido de zir-
conio (Zr0O2) o las zeolitas [8]. El uso de cada uno viene determinado por
las condiciones de operacién de cada tipo de motor, siendo siempre necesario
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que posean una reducida pérdida de presion, estabilidad mecénica y térmica
y resistencia al envejecimiento.

Los metales preciosos mas empleados en los DOCs son el platino (Pt) y el
paladio (Pd) [9], siendo el rodio (Rh) otro material usado aunque con menor
frecuencia. Debido a las bajas temperaturas de los gases de escape en los
motores diésel aguas abajo de la turbina, los DOCs deben poseer entre 2 o 3
veces mayor cantidad de metales preciosos que los catalizadores de tres vias
utilizados en los motores de gasolina para el mismo volumen de catalizador
[10], lo que incrementa su coste.

Las principales reacciones de oxidacion que se dan en el DOC son las
siguientes:

1
CO+§OQ—>COQ (2.1)
1 1
C$Hy + <.%' + 4y> O9 — 2CO9 + §yHQO (2.2)
1
NO + 502 — NOy (2.3)
1
SOs + 502 — S03 (2.4)

De ellas, las dos primeras son las deseadas desde el punto de vista de
reduccion de emisiones de CO y HC reguladas. En el pasado, la formacion
de NOy por oxidacién del NO se trataba de evitar, ya que el primero posee
un mayor potencial para contribuir a la lluvia acida y al smog fotoquimico.
Sin embargo, hoy en dia se desea su formaciéon porque la presencia de NOj
incrementa la eficiencia de los sistemas de post-tratamiento de NOx (LNT o
SCR) [8, 9], y es un potente oxidante del hollin acumulado en el DPF a bajas
temperaturas [11]. Por otro lado, la reaccién de oxidacién del diéxido de azufre
es completamente indeseada, por su efecto nocivo sobre el agente catalizador,
ya que el SO3 contribuye a su desactivacién por envenenamiento [8].

Existe una serie de parametros que determinan las prestaciones de los
DOC. En primer lugar, un pardametro muy utilizado como medida comparativa
a la hora de analizar la operacion del DOC es la temperatura de activacion,
en inglés light-off temperature (Tsp), que se define como la temperatura a la
que el DOC alcanza el 50% de eficiencia de conversiéon de un determinado
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compuesto. Es de gran importancia, porque adelantar este proceso durante el
ciclo de homologacion se traduce en una importante reduccion de las emisiones
contaminantes.

Por su facilidad de obtencion experimental, un pardmetro muy utilizado
para evaluar la eficiencia de conversion es el space velocity, definido como el
caudal volumétrico de los gases de escape dividido por el volumen total del
monolito:

Vo

SV = L
‘/cat

(2.5)

La inversa de este parametro es el tiempo de residencia del gas de escape
en el monolito. Tal como se indica en la literatura, los rangos adecuados de SV
para una tasa de conversién elevada se encuentra entre 45000 y 120000 h ™1,
lo que supone un tiempo de residencia de entre 0.03 y 0.08 s. [12].

El volumen del substrato depende de una serie de parametros, entre los
que destacan la eficiencia de conversion, la pérdida de presion, recubrimiento y
catalizador escogido y por supuesto, el espacio disponible. El rango de volumen
de los DOCs actuales se encuentra entre 0.5 y 0.75 veces el volumen desplazado
por el motor [13].

Aunque en la literatura existe una gran variedad de técnicas para acelerar el
light-off del DOC durante el ciclo de homologacién, como son los calentadores
eléctricos, quemadores o estrategias de inyeccién [14], la técnica més extendida,
por la penalizacién en consumo de las otras estrategias, consiste en emplazar
el DOC en el primer lugar de la linea de escape, tras la turbina.

Aunque el catalizador de oxidacion diésel ha formado parte del motor Die-
sel durante mucho tiempo, el trabajo de investigacién en este dispositivo to-
davia es muy intenso, centrandose actualmente en el estudio de la desactivacién
por envenenamiento, la mejora de la oxidacion del NO a NQOy por su impor-
tancia en la operacién de otros sistemas de post-tratamiento, y sobretodo en
el agente catalitico, a fin de reducir el coste de la catalizacion.

2.3. Filtros de particulas diésel

El filtro de particulas es un dispositivo ubicado en la linea de escape de
los motores de combustiéon interna alternativos para retener las particulas
generadas en la combustién. Para su aplicaciéon en motores Diesel, los filtros
deben cumplir una serie de requerimientos. La pérdida de presién a través
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de estos sistemas debe ser reducida con el fin de minimizar la pérdida de
prestaciones del motor. Por supuesto, deben poseer unas altas eficiencias de
filtrado que garanticen el cumplimiento de las normativas que regulan las
emisiones de particulas. Ademés, deben ser capaces de trabajar durante una
larga vida 1til ante las temperaturas de los gases de escape y puntualmente, a
las temperaturas que se pueden dar debidas a la oxidacién del hollin acumulado
en su interior (alrededor de 1000°C).

Existe otra serie de especificaciones que se deben tener en cuenta para su
aplicacién en automocién. Estas atienden a la resistencia al choque térmico y al
ataque quimico, afectar en baja medida al vehiculo en términos de vibraciones
y ruido, asi como cumplir este conjunto de requisitos con un reducido coste de
fabricacion y mantenimiento.

En la literatura se describen una gran variedad de tipologias de filtros de
particulas. Entre todos ellos, el filtro de particulas diésel de monolito ceramico
de flujo de pared es el més extendido en el mercado [15] asi como el utilizado
durante todo el trabajo de investigacion.

Los filtros de particulas, dependiendo del sistema de filtrado empleado, se
pueden dividir en tipo flow-through y en tipo wall-flow.

Los primeros, también llamados partial flow filters o open filters, consisten
en la generacién de un paso tortuoso al gas quedando retenidas las particulas
en su interior. Los mas destacados son las espumas cerdmicas y los filtros
metalicos.

= Las espumas ceramicas consisten en bloques de material ceramico poroso
fabricados con cordierita o carburo de silicio. Los poros se encuentran
interconectados, permitiendo al gas pasar a través del material. Presen-
tan unas porosidades y tamano de poro elevadas, lo que lleva a una
alta permeabilidad y bajo peso. Por el contrario, poseen baja resisten-
cia mecanica y un mal comportamiento ante el choque térmico. Debido
a las caracteristicas del medio poroso presentan una baja eficiencia de
filtrado, siendo necesario volimenes elevados para obtener valores de
eficiencia alrededor del 60 % [16]. En caso de requerir mayor eficiencia,
es posible disponer en serie filtros con diferentes porosidades [16, 17].
Actualmente su uso se restringe a aplicaciones en motores estacionarios.

» Los filtros metélicos consisten en canales metalicos que contienen ram-
pas que generan un paso tortuoso al gas, tal como se muestra en la figura
2.2. Estas rampas fuerzan a que una parte del flujo atraviese las hojas
metdlicas porosas, atrapando las particulas contenidas en el gas. Este
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sistema se instala a continuacién del DOC para favorecerse del NO-
generado y oxidar el hollin a baja temperatura. Este sistema presenta
unas tasas mayores de oxidacion de hollin que los wall-flow debido a la
estructura tridimensional de difusién del gas [18], convirtiéndose en un
sistema completamente pasivo debido a las altas tasas de regeneracién
que presenta [6]. Una ventaja adicional es que no acumula una cantidad
considerable de cenizas, lo que reduce sus operaciones de mantenimiento
[6]. Desde 2004 este tipo de filtro se produce en serie, con gran acepta-
cién en vehiculos de uso off-road debido a sus menores operaciones de
mantenimiento y al uso innecesario de regeneraciones activas periédicas
[19, 20]. Sin embargo, las bajas eficiencias de filtrado, entre el 50 y el
80 % [21, 22|, asi como la menor estabilidad a la corrosién y a las altas
temperaturas, inclinan la balanza hacia los monolitos ceramicos de flujo
de pared para el uso estandarizado en vehiculos pesados y de transporte
de pasajeros.

Figura 2.2. Filtro metdlico y corte de una porcion de los canales [25].

El monolito cerdmico de flujo de pared (del inglés ”wall-flow monolith”)
es el filtro de particulas més estudiado y generalizado en el mercado, debido
principalmente a su compromiso entre bajos valores de pérdida de presion,
su reducido volumen y su elevadisima eficiencia de filtrado [24]. Consiste en
una estructura ceramica, tal como se observa en la figura 2.3, con numerosos
canales paralelos que atraviesan el monolito axialmente. Estos canales tienen
sus extremos sellados alternativamente, obligando al flujo a pasar a través de
la pared porosa que actua como filtro.
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Figura 2.3. Monolito ceramico de flujo de pared de carburo de silicio [25].

2.4. Filtros de particulas diésel de flujo de pared

2.4.1. Generalidades

Aunque es una tecnologia desarrollada a principios de los afios ochenta
[26-30], no ha sido necesaria su implantacién hasta principios del siglo XXI
debido a mejoras en otros sistemas del motor que han permitido el cumpli-
miento de la normativa. Aunque los primeros DPFs carecian de fiabilidad y
durabilidad, el intenso trabajo cientifico-técnico llevado a cabo en este dis-
positivo ha conducido a nueva generacién con mejoras en sus prestaciones y
menores impactos sobre el funcionamiento del motor [31].

La aplicacion estandarizada del DPF en los motores Diesel fue realizada
por el fabricante PSA Peugeot-Citroen en abril de 1999 y publicado un ano
después [32]. Este sistema comprendia un DPF fabricado en carburo de silicio
por la empresa Ibiden Co. Litd.

A partir de este hito, los fabricantes han ido implantando el DPF como
sistema para reducir las emisiones de particulas, tal como muestra la figura 2.4,
estimando una cifra de produccién anual de aproximadamente 4.3 millones en
el ano 2012 en Europa Occidental [33].

El primer material utilizado en la fabricacion de este tipo de monolito
ceramico, por la empresa Corning Inc. en 1978, fue la cordierita [27, 34]. La
cordierita es un silicato de magnesio y aluminio empleado con anterioridad en
la fabricacién en masa de substrato de catalizadores de oxidacién. Ademas de
su coste reducido, posee un coeficiente de expansién térmica bajo, lo que la
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Figura 2.4. Evolucion y prondstico del mercado de DPFs instalados en automdviles
en Europa Occidental [33].

convierte en un material muy resistente a ciclos térmicos muy severos como
pueden ser los procesos de regeneracion activa. También exhibe una elevada
resistencia a la temperatura (~ 1200°C) y buenas caracteristicas mecanicas.

Anos mas tarde, Ibiden Co. Ltd. introdujo el carburo de silicio como mate-
rial para fabricar el monolito cerdmico, desbancando a la cordierita por poseer
eficiencias de filtrado similares, pero una menor pérdida de presién [35-37].
Ademds, el carburo de silicio posee una gran resistencia a la temperatura (~
1800°C), sin embargo, presenta como desventaja un mayor coeficiente de ex-
pansién térmica y coste de fabricacion que la cordierita. Los monolitos de
carburo de silicio se fabrican mediante la unién de varios segmentos, a diferen-
cia de los monolitos fabricados en cordierita. De esta manera, se compensa la
desventaja asociada al mayor coeficiente de expansion térmica, contribuyendo
ademas al aumento de la durabilidad de este material frente a choque térmico
[38].

El nitruro de silicio es un material alternativo al carburo de silicio, cuya
primera fabricacién data del afio 2003 por la empresa Asahi Glass Co. Litd.
[39]. En comparacién con el carburo de silicio, el nitruro de silicio presenta
una mayor resistencia al choque térmico, mayor conductividad térmica y un
coeficiente de expansion térmica algo mas bajo. Sin embargo, su precio es
mayor, siendo este aspecto una de las principales razones de su bajo uso.
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El bajo coeficiente de expansion térmica y la estabilidad tanto térmica co-
mo frente a la corrosién, hacen de la mullita (silicato de aluminio) un material
adecuado para su uso en DPFs. Ha sido desarrollado y se fabrica actualmente
por la empresa Dow Automotive [40]. En comparacién con la cordierita, la
mullita tiene mayor coeficiente de expansion térmica, densidad y médulo de
Young. A su favor tiene que la mullita presenta mayor estabilidad térmica.

En los 1ltimos anos, se ha introducido en el mercado un nuevo material
para la fabricacién de los monolitos, el titanato de aluminio [41]. Este material
posee una mayor resistencia al choque térmico y al ataque quimico que el
carburo de silicio, con una pérdida de presion similar.

El uso extendido de catalizadores impregnados en las paredes del material
poroso del filtro de particulas ha llevado a la exploracién de la idea de integrar
el catalizador de oxidacion en el filtro. De esta forma, el agente catalitico del
DPF asume las funciones del DOC [42]. Este hecho presenta una serie de ven-
tajas como es la simplicidad del sistema de post-tratamiento y la optimizacién
de costes y de volumen. Sin embargo, esta arquitectura de integracién no es
una realidad, aunque en 2003 el fabricante Volkswagen anuncié su intencion
de implantarla [43].

Siguiendo la misma filosoffa, en los iltimos afios la idea de catalizar el filtro
de particulas diésel con agente reductor de NOx estd generando mucho interés.
El fabricante Toyota fue el pionero en el desarrollo de este concepto, llamando
a este nuevo sistema de post-tratamiento DPNR! [44]. Como consecuencia de
la clara reduccion de peso, packaging y coste de este sistema mas compacto, la
accién de catalizar el DPF para la reduccion de NOx esté suscitando interés
en la actualidad, tal como lo demuestra el creciente niimero de publicaciones
sobre este tema [45-48].

A pesar que el filtro de particulas diesel de flujo de pared es extremadamen-
te efectivo para la reduccién de las particulas, también lo es en la captura del
material inorgdnico (cenizas). Los principales contribuyentes a estas cenizas
son los aditivos del aceite lubricante [49], aunque los aditivos al combustible
usados para favorecer la oxidacion de hollin incrementan considerablemente el
nivel de cenizas acumuladas [50]. La problemaética de las cenizas en el filtro
de particulas es que no pueden ser eliminadas durante la regeneraciéon por ser
inorganicas, limitando el volumen efectivo del DPF para acumular particulas
incrementando la pérdida de presién del mismo [51]. Por lo tanto, para evitar
someter al filtro a operaciones frecuentes de mantenimiento por su coste, los
fabricantes hacen esfuerzos importantes en reducir lo més posible la emision
de este tipo de sustancias inorganicas.

'Del inglés Diesel Particulate-NOz Reduction System.
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2.4.2. Parametros de la estructura celular y porosa

El tamano y la relacién longitud-didmetro de un DPF dependera de su apli-
cacién especifica, siguiendo un compromiso entre DPFs de reducido volumen
y compactos, y la pérdida de presion que generan. Como orden de magnitud
existente en la literatura, es habitual que el volumen del DPF sea superior al
de la cilindrada del motor donde va instalado, alcanzando valores de entre 1.5
y 2 veces ésta, y llegando hasta 2.5 veces en motores de gran cilindrada [52].

La configuracién tradicional de los canales del monolito ceramico es la sec-
cién cuadrada simétrica, idéntica entre los canales de entrada y salida, aun-
que en los udltimos anos ha ganado interés el concepto de adoptar geometrias
asimétricas con mayor dimensién para los canales de entrada [53, 54]. De esta
forma, se incrementa la capacidad de acumulacién de hollin y cenizas (con la
pertinente reduccién de las operaciones de mantenimiento). Por ser mayorita-
ria la geometria cuadrada simétrica, los parametros que definen el monolito
se presentaran en relacién a esta geometria. Denominando « al lado del canal
v Wy, al espesor de la pared porosa, la densidad de celdas del DPF se define
como el nimero de canales por unidad de area de seccién transversal:

1

o=—>
(Oz+ww)

(2.6)

En la literatura se encuentra ampliamente extendido como unidad la pul-
gada, siendo por tanto niimero de celdas por pulgada cuadrada representada
como cpsi?.

Este parametro es de gran importancia a la hora del disenio del DPF. Del
estudio de optimizacién de la densidad de celdas realizado por Konstandopou-
los et al. [55], se obtienen las siguientes conclusiones:

= El volumen del DPF juega un papel clave en el disenio. Para voliimenes
reducidos, se hace necesario aumentar la densidad de celdas (~ 300 cpsi)
a fin de aumentar el area de filtrado. Por el contrario, valores altos de
volumen llevardn a bajas densidades de celdas (~ 180 cpsi).

= Cuando existe acumulacién de hollin, el 6ptimo valor de densidad de
celda se incrementa a medida que el espesor de la pared baja a fin de
aumentar el area de filtrado, variando de 200 a 350 cpsi para espesores
de pared que oscilan entre 0.48 y 0.3 mm, respectivamente.

2Del inglés cells per square inch.
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= La permeabilidad de la pared porosa sélo influye en la densidad 6ptima
de celdas en condiciones de baja acumulacién de hollin, aumentando
esta ultima a medida que la pared porosa es menos permeable. Por el
contrario, cuando el grado de acumulacién es elevado, es la capa de
particulas la que contribuye en mayor medida a la pérdida de presién en
el DPF, por lo que la permeabilidad de la pared porosa no se vuelve un
pardmetro clave para el disefio éptimo de la densidad de celdas.

Tras describir la macroestructura de los filtros de particulas diésel de flujo
de pared, se hace necesario definir los parametros relacionados con el medio
poroso, fundamentales para entender la respuesta fluidodindmica de este tipo
de filtros. Los principales parametros son la porosidad, el didmetro medio de
poro y la permeabilidad.

La porosidad es la relacién entre el volumen vacio (ocupado por poros) y
el volumen total de la muestra, en el caso considerado, de la pared porosa.
Para definir el tamano del poro, se realiza una idealizacién considerandolo
como esférico [56], con un didmetro determinado d, que junto con la porosidad
determinan la capacidad del DPF para acumular particulas en la pared porosa.

El orden de magnitud de estos parametros estd intimamente relacionado
con el nivel de catalizacién del DPF [57, 58], encontrdandose que en DPFs no
catalizados se dan porosidades del substrato que varfan entre 40 % y 45 %, con
didmetros medios de poro comprendidos entre el 10 y 15 wm. En cambio, en
DPFs catalizados la porosidad y el didmetro medio de poro alcanzan valores
del 50% y superior a 20 um, respectivamente. Esto se debe a la necesidad
de albergar el agente catalitico en el substrato poroso sin que la pérdida de
presién se vea afectada de forma considerable. Tal como Konstandopoulos
et al. indican en [59], puede considerarse un medio de baja porosidad aquel
que posee valores de porosidad y didmetro medio de poro de 40% y 12 um,
respectivamente, y substrato muy poroso aquel que presenta valores del 70 %
y 40 pum.

Las propiedades de resistencia mecanica y térmica del monolito estan inti-
mamente relacionadas con estos dos pardmetros [60]. Porosidades y didmetros
de poros de bajo valor aportan mayor resistencia tanto a nivel estructural
como de capacidad de acumulacién térmica, que ayuda a evitar incrementos
excesivos de temperatura durante las regeneraciones. Sin embargo, la decision
de seleccionar bajas porosidades y didmetros medios de poro afecta de forma
importante a otros dos parametros de gran importancia en la operacién de los
filtros de particulas diésel de flujo de pared: la pérdida de presién y la eficiencia
de filtrado. Con el objeto de facilitar la comprensién de la soluciéon de compro-
miso a adoptar a la hora de seleccionar la microestructura porosa de la pared
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del monolito, la figura 2.5 muestra el efecto que tiene el didmetro medio de
poro sobre la pérdida de presién y la emisién de particulas cuando el filtro de
particulas estd limpio o con un nivel de acumulacién muy bajo (sin formarse
la capa de particulas sobre la pared porosa). Porosidades y didmetros medio
de poro bajos incrementan la pérdida de presién en el filtro y por consiguiente,
el consumo del motor. Por el contrario, con desplazamiento hacia tamanos de
poro mayores, la eficiencia de filtrado se reduce con el consecuente aumento
de la emision de particulas al exterior.

Pérdida de presion en el DPF
Emision de particulas

Diametro medio de poro

Figura 2.5. Efecto del didmetro medio de poro en la pérdida de presion y en la
eficiencia de filtrado.

Debido a la necesidad de compromiso entre pérdida de presién y eficiencia
de filtrado, en los ultimos afios se han desarrollado estructuras no homogéneas
de la pared porosa [47, 60-62]. Este nuevo sistema consiste en una estructura
de dos capas tal como se muestra en el esquema de la figura 2.6, en la que
se representa una estructura de la pared porosa tradicional y una estructura
porosa no homogénea. Esta ultima, llamada membrana, es de reducido espe-
sor y estd compuesta por un material con un valor alto de porosidad y bajo
didmetro medio de poro. La segunda capa, el cuerpo, mantiene la capacidad
de resistencia mecdnica y térmica del conjunto. Seleccionando un adecuado
tamano de poro en la membrana se pueden alcanzar eficiencias de filtrado
elevadas, evitando la penetracion y la saturaciéon de la pared porosa y por lo
tanto un incremento brusco de la pérdida de presiéon durante la fase de filtrado
en lecho profundo.

La permeabilidad se define como la capacidad de trasegar un fluido a través
de un medio poroso. Viene determinada por las caracteristicas del propio me-
dio (porosidad y didmetro de poro) y las propiedades del fluido, y tiene por
dimensién longitud al cuadrado. Hay una gran variedad de correlaciones en
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Figura 2.6. Esquema de la estructura de la pared porosa del monolito tradicional
(izquierda) y con membrana (derecha).

la literatura para estimar la permeabilidad en lechos de particulas esféricas
[63]. Todas ellas siguen la forma més universal del célculo de la permeabilidad
[56, 64], dada por la ecuacién 2.7

k= f(e)d*SCF, (2.7)

donde d. es el didmetro de la unidad colectora, f(g) es una funcién de la
porosidad y SCF es el factor corrector de Stokes-Cunningham [65]. En [63]
se discuten diferentes modelos de la funcién de la porosidad, recogidos en la
tabla 2.1, y aplicables a lechos de particulas esféricas.

Tabla 2.1. Diferentes funciones de la porosidad para el cdlculo de la permeabilidad.

Nombre f(e)
Rumpf y Gupte [66] %
3
Carman-Kozeny [67] L
3
Blake-Kozeny [68, 69] 150(517_5)2
Happel [70] 1 <374,5(178)%4'4,5(178)5%73(176)2)
1 (1-)(3+2(1—¢) 3 —e)

0,065(2—%(1—5)% —e—1(-¢)?)
(1—¢)

Kuwabara [71]

La velocidad del flujo en las paredes de un conducto poroso es distinta de
cero, por lo que la permeabilidad especifica debe ser corregida. Esta correccion
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la constituye el factor de Stokes-Cunningham (SCF) [72], que es funcién del
numero de Knudsen del gas referido al didmetro medio de poro:

SCF =1+ Kn(1,257 + 0,4¢ %) (2.8)
2
K, =— 2.
e (29)

En la ecuacién 2.9, A es el camino libre medio del gas definido como:

M as
A=v WQRQT : (2.10)

donde R, v, T'y Mgyqs son la constante universal, viscosidad cinematica, tem-
peratura y peso molecular del gas, respectivamente.

2.4.3. Proceso de pérdida de presion

Desde el punto de vista termofluidodindmico, el DPF se comporta como
un elemento que restringe el paso del fluido. Como resultado, se genera una
pérdida de presion en el DPF que es el resultado de la interaccion entre el
fluido que lo atraviesa y las caracteristicas macro- y micro-geométricas del
filtro. Esta pérdida de presién es la suma de diferentes contribuciones que se
dan a lo largo de todo el sistema, tal y como se muestra en la figura 2.7.

Canal de entrada
3 m—>-

- Canal de salida /

Figura 2.7. Diferentes contribuciones a la pérdida de presion en monolitos cerdmicos
de flujo de pared [25].

Numeradas del 1 al 5 en la figura 2.7, las diferentes contribuciones a la
pérdida global son las siguientes:

1. Contribucién debida a la contraccién local del flujo en los canales de
entrada al monolito.



28 2. Revision bibliografica

2. Contribucién debida a la fricciéon entre el fluido y las paredes de los
canales de entrada y salida.

3. Contribucién debida al paso del fluido a través de la capa de particulas,
si ésta existiese.

4. Contribucién debida al paso del fluido a través de la pared porosa, con-
tabilizando la acumulacién de particulas en la misma, en caso de existir.

5. Contribucién debida a la expansion local del flujo en los canales de salida
del monolito.

A estas contribuciones referidas al monolito, habria que anadir las debidas a
la expansién del gas en el cono de entrada del DPF, y al proceso de contraccién
del flujo en el cono de salida del mismo.

La pared porosa contribuye a la pérdida de presion en el filtro de particulas
a través de la suma de la ley de Darcy y al efecto Forchheimer, respectivamente
indicados en la ecuacién 2.11

Apy, = %uwww + Brpulwy,, (2.11)
donde u,, y p representan respectivamente la velocidad y la viscosidad del
flujo a su paso por la pared porosa, w,, es el espesor de la pared porosa, k,, es
la permeabilidad del medio poroso y S es el coeficiente de Forchheimer. El
efecto Forchheimer es una contribucion, generalmente pequena, a la pérdida de
presion en el medio poroso. En los filtros de particulas diésel de flujo de pared
con porosidades alrededor del 50 % y didmetros medio de poro entre los 10-30
wm, vy para los rangos habituales de flujo a través de la pared porosa, se asume
que el efecto Forchheimer sobre la pérdida de presién es despreciable [73]. S6lo
en algunas aplicaciones con materiales metdlicos sinterizados, fibras metalicas
o estructuras de espumas pueden darse velocidades altas de filtrado, tomando
el coeficiente de Forchheimer un valor igual a 0.34 para metales sinterizados
[74] y 16.6 en filtros de fibras con alta porosidad [59].

Payri et al. desarrollaron una metodologia tedrica-experimental [63] para
determinar las propiedades microestructurales de la pared porosa (permeabi-
lidad, didmetro medio de poro y porosidad) de un DPF limpio, asi como las
contribuciones a la pérdida de presion global en el mismo. En este trabajo
se concluyé la importancia que posee el considerar el efecto de deslizamiento,
considerado por el factor corrector de Stokes-Cunningham, en la prediccion
de la pérdida de presién. Por lo tanto, errores en la estimacién del didmetro
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medio de poro derivan en una estimacién errénea de la permeabilidad de la
pared porosa y por ende de la pérdida de presién en el DPF.

La formacién de la capa de particulas sobre la pared porosa supone un
cambio en la geometria del canal de entrada, tal como se aprecia en la figu-
ra 2.8. En dicha figura, w, hace referencia al espesor de la capa de particulas
formada sobre la pared porosa, que se puede estimar en funcién de la densidad
de la capa de particulas (pcp), nivel de acumulacién de particulas (mep) y de
la geometria de la unidad celular del DPF [75]:

_ 2 _Mep
@ &7 NecLpep

(2.12)

A 4

Figura 2.8. Capa de particulas formada sobre la pared porosa, generando un cambio
en la seccion transversal del canal.

Esta capa de particulas formada sobre la pared porosa anade una resisten-
cia adicional al paso del flujo, que se obtiene a partir de la ley de Darcy. Ya que
en la literatura se asume que la capa de particulas queda bien representada
como un lecho de particulas esféricas [76-78], la permeabilidad de la capa de
particulas puede definirse segiin la ecuacién 2.13:

kep = f (ecp) d2 (pSCFop (2.13)

2.4.4. Proceso de filtrado

Se define como filtrado al proceso de retencion de los aerosoles contenidos
en los gases de escape a su paso por el filtro de particulas. Dependiendo de su
tipologia, predomina el filtrado superficial o el filtrado en lecho profundo. En el
primero de ellos, las particulas se depositan en la superficie del medio filtrante,
lo que resulta en un incremento constante de la pérdida de presién a medida
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que crece el espesor de la capa de hollin acumulada. En el caso del filtrado
en lecho profundo, las particulas quedan depositadas en el interior del medio
poroso tras penetrar en él. Aunque en la literatura existe un extenso trabajo
sobre los diferentes mecanismos de filtrado (difusién, intercepcién, inercial,
gravedad, electroestéticos y termoféresis) [79], los principales mecanismos que
se dan durante la fase de filtrado en lecho profundo en un DPF son [80, 81]:

= Deposicién por difusion Browniana. Este fenémeno afecta a las particulas
de menor tamano. Estas particulas no se mueven uniformemente a lo
largo de las lineas de corriente, sino que se difunden desde el flujo hasta
la superficie del elemento colector y quedan depositadas en él.

= Deposicién por intercepcién. Este mecanismo adquiere importancia en
las particulas de mayor tamano, hasta valores aproximados de 1 um. A
medida que las particulas se aproximan al elemento colector, las particu-
las tienden a seguir la trayectoria de la linea de corriente del gas. Si estas
lineas pasan cerca de la superficie colectora, las particulas, pueden llegar
a depositarse sobre ella debido a su tamano.

» Deposicién por impacto. En el caso de particulas de mayor tamano (por
encima de 1 um) y a velocidad elevada, este mecanismo de filtrado es
el dominante. En este caso la particula no es capaz de seguir la linea de
corriente del gas, sale de ésta e impacta contra la superficie colectora,
quedando depositada sobre ella sin influencia de la difusién browniana
o de fenémenos de intercepcion. Sin embargo, la mayoria de particulas
contenidas en los gases de escape de motores Diesel no poseen tamanos
superiores a 1 um, por lo que es el mecanismo menos frecuente de los
tres citados.

En el caso del filtro de particulas diésel de flujo de pared, se dan los dos
procesos de filtrado de forma combinada (superficial y en lecho profundo),
dandose en mayor o menor medida cada uno de ellos en funcién de la micro-
estructura del substrato poroso [82]. En la figura 2.9 se muestra una evolucién
caracteristica de la pérdida de presién y de la eficiencia de filtrado en un filtro
de particulas diésel de flujo de pared, en funcién de la masa de hollin acu-
mulada. En las primeras fases de acumulacién desde las condiciones limpias
predomina el filtrado en lecho profundo con eficiencia de filtrado que va desde
un valor inicial entre el 50 % y el 70 % en condiciones limpias, a valores cerca-
nos al 100 % a partir de niveles bajos de acumulacién. El valor de acumulacién
en el que se alcanza el pico de eficiencia de filtrado varia notablemente en
funcién del filtro de particulas, estando entre los 0.05 g/l y 0.4 g/l [83]. En
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términos de pérdida de presién, el proceso de filtrado en lecho profundo se
caracteriza por un incremento no lineal y muy pronunciado de la pérdida de
presion en funcién de la acumulacién de hollin. Esto se debe a que las deposi-

ciones iniciales de hollin en la estructura porosa bloquean localmente el paso
del gas.

a) b)
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Figura 2.9. Proceso de carga de un DPF. Fvolucion de (a) la pérdida de presion y
(b) eficiencia de filtrado durante el proceso de acumulacidn.

La penetracion y la deposicién de hollin en la pared porosa son caracteristi-
cas fundamentales en la comprensién del filtrado en lecho profundo. En este
sentido, la microscopia electréonica ha permitido concluir que la penetracién del
hollin es muy reducida, con valores aproximados del 5% y 10 % [84-88]. Asi-
mismo, los resultados obtenidos de simulaciones mediante métodos de Lattice-
Boltzmann, ampliamente utilizados para describir la termofluiodinamica en el
interior de la pared porosa, presentan las mismas conclusiones [89-91].

A medida que la pared porosa se bloquea por la deposicién de aerosoles,
se da una transicién suave hacia el mecanismo de filtrado superficial. Esta
fase se caracteriza por un crecimiento lineal de la pérdida de presién con
la acumulacién de hollin que forma una capa de particulas sobre la pared
porosa. Segun indican Konstandopoulos et al. [24], la pared porosa queda
saturada con valores de acumulacién de hollin por volumen del DPF entre
0.4-1.8 g/l, dependiendo de la estructura del filtro, y el orden de magnitud
de la capacidad de acumulacion de hollin antes del proceso de regeneracién
es de 10 g/l. Este tultimo valor, en la practica, es dependiente del material y
configuracién del DPF, asi como de la estrategia de regeneracién del motor
donde vaya emplazado.
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La microestructura de la capa de particulas formada sobre la pared porosa
determina la principal contribucién a la pérdida de presién global del DPF,
pero presenta una gran dificultad a la hora de ser caracterizada. Konstan-
dopoulos et al. proponen en [76] valores de porosidad por encima del 95 %,
resultando densidades de la capa de particulas por debajo de 100 kg/m?3. Sin
embargo, tal como se propone en la literatura, el valor de porosidad de un
agregado medio es del orden del 81 % [92-94], claramente inferior al propuesto
por Konstandopoulos. Ademds, si se considera la influencia de la deposicién
balistica y la diferencia de presion a través de la capa de particulas que deriva
en una compactacién mayor de la capa de particulas [59, 95], ello conduce a
valores inferiores de porosidad. Esta idea coincide con datos aportados por
Rockne et al. en [96], donde propone valores minimos del 70 % de los depési-
tos de hollin tras evaluar emisiones de particulas de diferentes motores Diesel.
Ademids, Opris y Johson [97] determinaron por medio de una metodologia
tedrica-experimental basada en la masa de hollin atrapada y la pérdida de
presién en el DPF la microestructura de la capa de particulas; proponiendo
unos valores de porosidad en el rango de 55 - 60 %, lo que supone un valor de
densidad de 800 - 900 kg/m3.

2.4.5. Proceso de regeneraciéon

Se define la regeneracién como el proceso de oxidacion del hollin acumulado
en el filtro de particulas durante la fase de filtrado. Con el fin de evitar acu-
mulaciones excesivas de hollin que generan contrapresiones elevadas, se hace
necesario realizar procesos periddicos de regeneracion. La oxidacién del hollin
es un proceso quimico, cuya tasa de reaccion se define como

1 dm
m dt’
donde m es la masa de hollin en cada instante de tiempo. Esta tasa esta con-

trolada principalmente por la temperatura de pared del monolito [30], déndose
de manera esponténea entre los 500 °C y los 600 °C [98].

Thollin = (2.14)

Sin embargo, las temperaturas de los gases de escape en los motores Diesel
no alcanzan de forma habitual los niveles necesarios para oxidar las particulas
acumuladas en el DPF, por lo que se hace necesario el uso de técnicas que
permitan iniciar el proceso de regeneracién. Los sistemas de regeneracién se
clasifican en sistemas pasivos, en los que se alcanzan las condiciones adecuadas
para la regeneracién sin el uso de medios auxiliares; y los sistemas de rege-
neracion activos, aplicados cuando es necesario alcanzar de manera puntual
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las temperaturas necesarias para la regeneracion por medio de técnicas auxi-
liares. Estos tltimos implican un aumento del consumo especifico del motor.
Sin embargo, la estrategia de regeneracién mayoritariamente escogida en la
industria de la automocién es la combinacién activo-pasiva. En primer lugar,
porque los medios pasivos no aseguran la completa regeneraciéon en usos poco
exigentes de carga del motor (operacién urbana); y en segundo lugar, porque
el uso tnico de estrategias activas aumentaria considerablemente el consumo
y el estrés térmico del monolito.

Seguidamente, se va a describir de forma detallada las principales carac-
teristicas de cada uno de los métodos de regeneracion.

Sistemas de regeneracion pasiva

Los sistemas de regeneracion pasiva buscan reducir la temperatura nece-
saria para que la oxidacion de hollin tenga lugar. Los sistemas més habituales
son el uso de catalizadores impregnados en las paredes del substrato poroso
[1], aditivos en el combustible [99] y oxidacién por NOs (generado a partir del
NO oxidado en un DOC situado aguas arriba del DPF) [100].

La opcién de catalizar los filtros se desarroll6 en la década de los ochenta,
siendo estos sistemas introducidos comercialmente por el fabricante Mercedes
en California. Los poros del substrato de la pared porosa son recubiertos con
catalizadores, materiales que activan la oxidacion de las particulas, principal-
mente con metales nobles como el paladio o platino [101, 102]. La principal
desventaja de este sistema es que sdlo las particulas que estdan en contacto
con el catalizador son capaces de oxidarse. Otro problema que presenta este
sistema es que, dependiendo del catalizador empleado, durante la operacién
a alta temperatura se pueden generar sulfatos por oxidacién del SO, a SOs3
[103]. Sin embargo, la reduccién del contenido de azufre en los combustibles
resta importancia de manera paulatina a esta reaccién.

El uso de aditivos al combustible (FBC3), como el cerio, hierro, cobre o
platino [101], reduce considerablemente la temperatura de oxidacién del hollin.
A pesar de la importante reduccién de la temperatura de oxidacién, que se
establece en aproximadamente los 350°C, las temperaturas de escape en los
motores Diesel no alcanzan generalmente este valor a baja carga, por lo que
se hace necesario el uso combinado con otro tipo de estrategias. Ademaés de
la desventaja obvia de tener que disponer de un tanque en el automoévil para
conservar el aditivo, el uso de éste incrementa considerablemente las cenizas
acumuladas en el filtro de particulas [50].

3Del inglés Fuel-borne catalyst.
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La regeneracién pasiva puede alcanzarse también a través del uso combina-
do de un catalizador de oxidacion y un filtro de particulas, concepto conocido
como CRTTM y patentado por Johnson Matthey en 1990 [100]. La base de
este sistema radica en la menor temperatura necesaria para oxidar el hollin
por medio del NOs. Se trata de un sistema compacto constituido por un reac-
tor catalitico impregnado con platino, que facilita la reaccion de oxidacién del
NO a NO-. Este gas rico en diéxido de nitrégeno entra en el DPF, oxidando
las particulas y por lo tanto, regenerandolo. El filtro de particulas puede tam-
bién estar catalizado para favorecer la oxidacion de las particulas con el NOo,
lo que reduce la temperatura de oxidacion a 250°C, introducido también por
Johnson Matthey y conocido como CCRTTM [11]. El requerimiento para que
el sistema opere en condiciones 6ptimas es que la temperatura de los gases de
escape se encuentre por encima de 250°C, para promover la oxidacién 6ptima
del NO a NO; en el catalizador, y que la proporcién NOz/PM sea de al
menos 25. Asimismo, se hace necesario el uso de combustible con contenido
bajo de azufre, inferior a 50 ppm.

Sistemas de regeneracion activa

Los sistemas de regeneracién activa més habituales son los realizados a
través de la actuacién sobre el motor, ya sea por estrangulacién del aire de
admisién o mediante estrategias de inyeccion, generalmente post-inyecciones
[32], el uso de quemadores adicionales [104] o calentadores eléctricos [105].

El método de estrangulacion, mas conocido por el término throttling, con-
siste en reducir el aire de admisién con el consiguiente aumento del dosado
y por lo tanto, de la temperatura de los gases de escape. De esta forma, se
pueden alcanzar incrementos de temperatura de alrededor de 200°C a niveles
de carga media-alta del motor [101]. Sin embargo, este efecto se traduce en un
incremento de consumo.

El método mas extendido de regeneracién activa es a través del control del
sistema de inyeccién del motor, estableciendo una post-inyeccion. La ubicacién
de ésta se retrasa lo suficiente como para que solo se queme en la cadmara de
combustién una pequena parte, y la masa de fuel restante salga de la camara
quemandose por lo tanto los hidrocarburos en el DOC. Este hecho aumenta
considerablemente la temperatura de los gases a la salida del reactor, que
estardn a una temperatura lo suficientemente elevada como para que se den
altas tasas de oxidacién de hollin en el DPF.

El uso de quemadores situados en la linea de escape aguas arriba del DPF es
un método de regeneracion activa alternativo. Cuando la pérdida de presion
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en el filtro de particulas alcanza la consigna de regeneracion, se inicia una
combustién totalmente controlada en la camara situada inmediatamente aguas
arriba de éste. De esta manera, los gases de escape alcanzan una temperatura
que excede los 600°C, estableciéndose condiciones para la oxidacién del hollin
en el DPF. La principal desventaja de este sistema radica en el incremento
de coste del dispositivo, que incluye quemador, inyector, cdmara de mezcla
combustible-aire, etc.

Otro método de regeneracién activa es el asistido por sistemas eléctricos.
En estos casos, se sitia un calentador eléctrico situado a la entrada del filtro
de particulas. El calentador se alimenta por la propia energia eléctrica gene-
rada en aplicaciones abordo, o a través de una fuente externa en otro tipo de
aplicaciones. Sin embargo, este sistema es el menos eficiente de los tres comen-
tados de regeneracién activa, debido a la gran cantidad de energia necesaria
para aumentar la temperatura de los gases de escape hasta el valor requerido
[106].

2.5. Influencia del DPF sobre la eficiencia de los
motores Diesel

La influencia que tiene el DPF sobre la eficiencia del motor Diesel viene
determinado principalmente por dos aspectos:

= Kl efecto de la pérdida de presiéon generada por el DPF, que provoca
un aumento de la contrapresion de la linea de escape aumentando las
pérdidas por bombeo, lo que se traduce en un mayor consumo del motor.

= La necesidad de realizar regeneraciones periédicas del DPF. Dado que
los métodos de regeneracién pasivos no son suficientes para asegurar la
regeneracion del filtro de particulas en todas las condiciones de operacién
del motor, se hace necesario el uso de los métodos activos que requieren
un aporte adicional de energia.

La pérdida de presién que genera el filtro de particulas, multiplicada por la
relacién de expansién de la turbina establece la contrapresion de escape cuando
el DPF se encuentra instalado en configuracién post-turbo. Esta contrapresion
aumenta el trabajo de bombeo [107]. A medida que aumenta la acumulacién de
hollin en el DPF se produce el aumento de la contrapresion de escape, dando
lugar a un incremento del consumo del motor para producir el mismo trabajo.
Siguiendo esta filosoffa, el consumo del motor con un filtro de particulas en
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configuracién post-turbo se deteriora proporcionalmente a la relaciéon entre
la pérdida de presién generada por el DPF multiplicada por la relacién de
expansion en la turbina y la presién medida indicada en el punto de operacién
considerado [108]:

AbeC ~ AprFW

~ 2.15
bsfc pmi ( )

Tal como indica Stamatelos [108], no es sencillo cuantificar globalmente el
deterioro del consumo del motor por llevar instalado un filtro de particulas,
yva que es muy dependiente del rango de operacion.

Mikulic et al. [109] realizaron un evaluacién experimental del efecto de
la contrapresiéon generada por un filtro de particulas sobre el consumo de
un motor de 12 litros de cilindrada en puntos de operacién del European
Stationary Cycle (ESC) [110]. Estimaron ahorros entre 0.4 % y 2 % en consumo
especifico optimizando la pérdida de presién generada por el DPF, lo que indica
el impacto que tiene el simple hecho de instalar un sistema de post-tratamiento
en un motor Diesel.

A través de un estudio de modelado con un motor Diesel adaptado para
cumplir la normativa Euro 6 de 2.2 litros de cilindrada, Tourlonias et al. [111]
plantearon una correlacién lineal para estimar la penalizacién del consumo
debido a la acumulacién de hollin en el filtro de particulas durante un ciclo
de conduccién basada en la introduccién de un factor de coste constante (K)
sintetizado de trabajos previos [108, 112]. Esta correlacién consiste en un in-
cremento lineal del consumo de combustible cada 100 mbar de intervalo de
aumento de la contrapresion en el DPF:

Apppr; — Apppro

F’Ltelpenalizado[ %] =K 100

(2.16)

Con estos datos, en este trabajo llegan a predecir que la penalizaciéon en con-
sumo durante el New European Driving Cycle (NEDC) [110] debido a un
incremento en el nivel de acumulacién del DPF de 0 a 7 g/l estd entre un

0.2% y 0.5%.

Como se ha comentado al inicio de esta seccion, ademads del incremento del
consumo debido a la contrapresién generada por el DPF, es necesario contabili-
zar el aporte energético extra debido a los procesos de regeneracion activos. En
este caso, juega un papel muy importante la estrategia de regeneracién aplica-
da por el fabricante. Estrategias que potencien la regeneracién pasiva reducen
considerablemente el consumo energético asociado al uso de técnicas activas,
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a expensas de incrementar el coste inicial del sistema de post-tratamiento o al
coste asociado al uso de aditivos en el combustible.

En este contexto, Tourlonias et al. [111] estimaron que la penalizacién de
combustible durante un ciclo NEDC en el que se realiza una regeneracion
activa se encuentra entre el 16 % y el 21 % dependiendo de la estrategia de
regeneracién (FBC o DPF catalizada respectivamente).

Sin embargo, este dato difiere de los resultados del trabajo de Noguchi et
al. [113] realizado con diferentes motores en ciclos de conduccién de Japén.
El impacto obtenido sobre el consumo del motor de una regeneracién activa
realizada en el ciclo se encuentra entre el 31% y el 52%. Este rango tan
amplio de prediccion, y su discrepancia con los resultados de Tourlonias et al.,
dan buena cuenta de la dificultad de cuantificar el impacto de la regeneracion
activa, pues depende en gran medida de la estrategia de regeneracién escogida,
del DPF utilizado y del ciclo realizado.

Asimismo, Noguchi et al. [113] proponen que el impacto sobre la eficiencia
del motor debido al uso de un DPF se encuentra entre un 2% y un 4.5 %. Estos
valores, sumados a los debidos al efecto de la contrapresion que crea el DPF su-
ponen unas penalizaciones globales de consumo inferiores a los propuestos por
estudios anteriores [31, 108], que establecian penalizaciones generales debidas
a la instalacién del DPF (efecto de contrapresién y estrategias de regeneracién
activa) de alrededor del 5 %. Esta reduccién ha sido posible debido a la opti-
mizacion de las estrategias de regeneracién activo-pasivas en los 1iltimos anos.
Este resultado indica con claridad la capacidad de reduccién de las penaliza-
ciones de este sistema de post-tratamiento, tal como ya predecia Stamatelos
[108] a finales de la década de los noventa.

2.6. Ubicacién pre-turbo del post-tratamiento

Las ventajas que ofrece la ubicacién pre-turbo del sistema de post-tratamiento
en términos de temperatura ha hecho que sea un tema planteado desde hace
décadas, aunque no tratado con detalle.

A principio de los ochenta, Daimler-Benz [114] desarrollé un filtro de
particulas diésel cerdmico ubicado aguas arriba de la turbina. Este sistema
se introdujo en el vehiculo modelo 300 SD-Turbodiesel en 1985 en el mer-
cado californiano. Sin embargo, los altos picos de temperatura durante las
regeneraciones produjeron que el monolito ceramico de cordierita quebrara,
desprendiendo fragmentos cerdamicos que destruian los alabes de la turbina.
Este hecho hizo que se cambiara el rumbo del desarrollo de la configuracion
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pre-turbo del filtro de particulas hacia la post-turbo, como solucién para pro-
teger la turbina.

La compania Brown Boveri Company también desarrollé una arquitectura
de la linea de escape con ubicacién pre-turbo del filtro de particulas para el
Comprex supercharger. Debido a las peculiaridades del Comprex supercharger
[115], el lado de baja presién (donde se situarfa tradicionalmente el filtro de
particulas) no puede trabajar con contrapresiéon. De esta manera el filtro de
particulas se localizé aguas arriba del sistema de sobrealimentacién, lo que
llevé a un sistema pre-turbo muy compacto tal como se muestra en la figura
2.10. Sin embargo, la alta inercia térmica del filtro de particulas producia un
retraso a la hora de efectuar transitorios [116, 117]. La demanda de reduc-
cién substancial de la inercia térmica del filtro condujo al uso de un filtro de
fibras metalicas con filtrado en lecho profundo, que ofrecia total seguridad pa-
ra ser instalado aguas arriba del Comprex supercharger [118]. La importante
reduccién de la inercia térmica condujo a una capacidad de reaccién ante un
transitorio aceptable, a expensas de la baja eficiencia de filtrado que poseia
este tipo de filtro de particulas (~ 50-60 %).

L]
[

Figura 2.10. Filtro de particulas aguas arriba del Comprex supercharger en un motor
de cuatro cilindros [119].

Mayer et al. [120] realizaron un estudio experimental con ubicacién pre-
turbo del filtro de fibras metélicas dividido en dos médulos, uno en cada bloque
de cuatro cilindros de los 8 dispuestos en V. Proponian la idoneidad de dicha
ubicacién debido a los siguientes factores:
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= Kl mayor nivel térmico en dicha configuracién y los picos de tempera-
tura en la descarga del cilindro favorecen la regeneracion del filtro de
particulas.

» La mayor densidad de los gases de escape en la configuracion pre-turbo
supone la reduccién de la velocidad del flujo. Como la pérdida de presién
depende cuadraticamente de la velocidad y linealmente de la densidad,
ésta es inferior aguas arriba del turbogrupo, pudiendo hacer el filtro de
particulas mas compacto (hasta la recuperacién de la pérdida de presién
de referencia).

= Al poder hacer el filtro de particulas mas compacto, los costes de fabri-
cacion se reducirian.

= En la configuracion pre-turbo del filtro de particulas, la pérdida de pre-
sién de éste no se ve afectada por el efecto de la relacién de expansion de
la turbina. Por lo tanto, el consumo especifico del motor no se ve danado
de manera tan severa con la configuraciéon propuesta.

En términos de regeneracion pasiva, encontraron que se daban las condicio-
nes adecuadas para que tuviera lugar a partir del 30 % del grado de carga del
motor. Asimismo, el hecho de emplazar el filtro de particulas aguas arriba de
la turbina penalizaba minimamente el consumo especifico del motor, inferior
al que hubiera producido la configuracion post-turbo. Como expectativas de
futuro, proponian que si se realizaban esfuerzos en reducir la masa del filtro de
particulas, la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento podria
ser viable en motores tanto en operacion estacionaria como transitoria.

Debido a la menor inercia térmica del catalizador de oxidacién diésel, el
estudio de la configuracién pre-turbo de este sistema de post-tratamiento ha
concentrado mayores esfuerzos de los investigadores, llevando incluso la idea
a la realidad en un motor Diesel Tier 2 Bin 2 desarrollado por la empresa
Ricardo a bordo de un vehiculo de demostracion a finales de 2007 [121].

En el estudio de la ubicacién pre-turbo del DOC cabe destacar el traba-
jo realizado por la empresa EFmitec. Esta empresa, en compania de diferentes
fabricantes y empresas del sector, han llevado a cabo estudios tanto de modela-
do como experimentales, obteniendo resultados prometedores con aplicaciones
pre-turbo del DOC de substrato metdlico. Aunque han planteado diferentes
localizaciones pre-turbo del DOC, ya sea instalado directamente a la salida de
las pipas de escape o en el propio colector de escape [122, 123], la ubicacién
mas estudiada (debido a la facilidad del montaje) ha sido en el espacio entre
la entrada de la turbina y la salida del colector de escape. En la figura 2.11 se
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muestra una foto de la localizacién del DOC a la salida del colector de escape,
asi como ejemplos de diferentes geometrias. Es importante destacar el pequeno
tamano de estos catalizadores, debido a la limitacién de espacio aguas arriba
del turbogrupo.

a) b)

\/
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Figura 2.11. (a) Localizacion del PTC en un motor y (b) algunos ejemplos de geo-
metrias de los PTC [122, 123].

Las mayores temperaturas que se dan aguas arriba de la turbina reducen
el tiempo necesario para alcanzar el light-off del catalizador de oxidacién [124]
en las primeras fases del ciclo de homologacién (NEDC). Asimismo, el mayor
flujo turbulento favorece el contacto gas de escape-canales del pre-DOC [123].
Los datos sefialan que hasta afiadiendo un pequeno pre-DOC de 0.02 [ de
volumen, es posible obtener tasas de conversién de alrededor del 40 % para las
emisiones de CO, y del 30 % para los HC en un motor de 1.9 [ de cilindrada
[123]. Ademds, las mayores temperaturas incrementan la oxidacién de NO a
NOy, parametro de importancia capital para favorecer la oxidacién de hollin
en el filtro de particulas.

Otros estudios experimentales realizados constatan que dividiendo la masa
catalitica en un pre-DOC de reducido tamano y otro principal aguas abajo de
la turbina, se conseguia reducir las emisiones de CO y HC en un motor de
transporte de pasajeros en un 25 % y 35 % respectivamente, y valores superio-
res en motores destinados al transporte pesado (40 % y 90 % en las emisiones
respectivas de HC y CO) comparandolos con la configuracién tradicional [122].

Este margen de ganancia de conversién permite pensar en reducir el ta-
mano del volumen catalitico global, tal como presentaron en un estudio Sa-



2.6. Ubicacion pre-turbo del post-tratamiento 41

roglia et al. [124]. Este trabajo consisti6 en la evaluacién de las prestaciones
de un catalizador metdlico pre-turbo en un motor de 1.9 [ de cilindrada. Este
motor equipaba de serie un catalizador de oxidacién metdlico ubicado muy
cercano a la turbina aguas abajo de ésta, y otro de substrato cerdmico de ma-
yor volumen al final de la linea de escape. Se estudiaron diferentes tipologias
de DOC en configuracién pre-turbo, con diferente tamano y bafio de cataliza-
dores. Estos trabajos permitieron obtener como conclusién importante que se
podia suprimir por completo el catalizador ceramico (reduccién del coste de
fabricacién) haciendo uso de un DOC en ubicacién pre-turbo de volumen muy
reducido.

El hecho de posicionar el catalizador de oxidacion aguas arriba de la turbi-
na, al igual que en el caso del filtro de particulas, reduce la pérdida de presién
generada por el elemento debido a la mayor densidad del gas de escape, tal
como se apunta en [125]. Para el mismo flujo maésico, la mayores densidades
aguas arriba de la turbina implican menores valores de velocidad del gas, y
por lo tanto, menores pérdidas de presién. Asimismo, la configuracién pre-
turbo no se ve afectada por el efecto de la relacién de expansiéon en la turbina,
mitigando el incremento de la contrapresién global del motor.

En este mismo trabajo [125] se destaca el incremento de temperatura de-
bido a las reacciones exotérmicas en el DOC, que incrementa la energia dis-
ponible en la turbina cuando el DOC se emplaza aguas arriba de ésta. Este
fenémeno produce que a bajos regimenes y alta carga, donde las velocidades
son bajas y la emisién por parte del motor de HC/CO es alta, se obtengan
ganancias en términos de par motor, es decir, una reducciéon del consumo
especifico. Con respecto al comportamiento en transitorio del motor con con-
figuracion pre-turbo del catalizador de oxidacion, el incremento de la inercia
térmica retrasa la respuesta del turbogrupo. Sélo disponiendo de un cataliza-
dor de tamano inferior a 0.1 [ se obtiene una respuesta satisfactoria, siendo
necesario para mayores volimenes cambios en el sistema de sobrealimentacion.

La durabilidad del catalizador de oxidaciéon es un parametro de impor-
tancia, pero se vuelve més critico cuando se ubica aguas arriba de la turbina
debido a las condiciones de flujo més exigentes en términos de temperatu-
ra y presién. Por lo tanto, se requiere un diseno robusto del DOC a fin de
evitar cualquier desprendimiento que pueda afectar a la pérdida de eficiencia
del propio sistema y a la turbina. Konieczny et al. [126] realizaron un estu-
dio evaluando en profundidad los requerimientos necesarios para asegurar la
durabilidad del elemento. Detectan dos posibles fallos a destacar debido a los
altos niveles de estrés: pérdida de la integridad de la matriz que puede causar
separacion o pérdidas de material metalico; y la pérdida de la manta de reten-
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cién que supondria el desprendimiento total de la matriz metdlica. A través
de técnicas de simulacion con elementos finitos y corroborandolos con resul-
tados de ensayos experimentales, demostraron que seleccionando un espesor
de pared metdlica y una densidad de celdas adecuada es posible aumentar de
manera considerable la resistencia térmica.

Subramaniam et al. [127] realizaron un estudio de modelado 1D en el que
evaluaban el efecto de ubicar el catalizador de oxidacién y el filtro de particulas
diésel aguas arriba de la turbina en un motor Diesel de transporte de pasajeros.
En condiciones de operacion estacionaria, la configuracién pre-turbo del siste-
ma de post-tratamiento ofrece una ventaja en términos de consumo respecto
a la tradicional post-turbo. Estas diferencias se vuelven notables a medida
que crece el régimen y la carga del motor, alcanzando reducciones de hasta
un 3% en consumo especifico cuando el nivel de acumulacién de particulas es
considerable. Al igual que se habia expuesto en trabajos previos [120, 125],
la ganancia en prestaciones se debia por un lado a que la pérdida de presién
es menor en el sistema de post-tratamiento por tener el gas de escape menor
velocidad; y por el otro lado, a que la pérdida de presién situada aguas arriba
de la turbina no estd afectada por el efecto de la relacién de expansién en la
turbina, siendo menos sensible esta configuracion al nivel de acumulaciéon de
particulas en el DPF.

Por el contrario, en condiciones de operacion transitorias, los resultados
revelaron una clara desventaja en la respuesta del motor con arquitectura pre-
turbo del sistema de post-tratamiento ante un transitorio de carga de 2 a 16
bar de pme. La razén se encuentra en la alta inercia térmica del sistema de
post-tratamiento, que actida como un acumulador de energia reduciendo la
energia disponible por la turbina durante el transitorio. A pesar de la energia
desprendida en el DOC por las reacciones exotérmicas, la importante inercia
térmica del filtro de particulas dominaba la respuesta durante el transitorio.

Otro estudio de modelado 1D llevé a la evaluacion en términos de cos-
te, tamano y prestaciones de la configuracion pre-turbo del sistema de post-
tratamiento en un motor de 351 de cilindrada, pero estando esta vez compues-
to por un catalizador de oxidacién, seguido de un filtro de particulas metalico
y un SCR [128]. Los tamanos del sistema de post-tratamiento de un motor
de esta cilindrada suponen unos costes elevados. Debido a que la disposicién
pre-turbo permite optimizar el volumen [120], la exploracién en este tipo de
motores habia suscitado interés anteriormente [129]. En el caso del filtro de
particulas metélico, se necesitan unas velocidades de gas en los canales eleva-
das, de alrededor de 15 m/s para obtener las eficiencias de filtrado requeridas.
Dado que para un flujo masico de aire determinado, la mayor densidad de éste
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en la configuracion pre-turbo supone velocidades de gas méas bajas, es posible
reducir el didmetro del filtro hasta llegar a la velocidad necesaria sin incre-
mentar en demasia la pérdida de presién. En el caso del DOC y el SCR, los
volimenes también pueden ser reducidos cuando se ubican aguas arriba de la
turbina, ya que la mayor turbulencia incrementa el coeficiente de transferencia
de masa [130].

Debido a estos efectos fue posible reducir el volumen del sistema de post-
tratamiento en un 40 %, con la correspondiente reduccién en coste y peso que
ello supone. Como conclusion, el trabajo arrojé una reduccién de consumo
especifico de entre el 0.03 % y un 0.68 % a bajo y alto régimen respectivamente,
e incrementdndose a valores de 0.04 % y un 0.76 % cuando el filtro de particulas
se encuentra con un nivel de acumulacién de 4 g/I. Tal como apuntan en el
trabajo, aunque los valores puedan parecer reducidos, una pequeinia reduccién
en este tipo de motores supone una gran cantidad de ahorro de combustible y
de reduccién de emisiones de C'Os.

La necesidad de incrementar el nivel térmico del gas de escape en el sistema
de post-tratamiento para aumentar las eficiencias de conversién y las tasas de
regeneracion pasiva ha llevado al desarrollo de una gran variedad de patentes
configuraciones pre-turbo del sistema de post-tratamiento. Sin embargo, han
quedado sélo en sistemas protegidos esperando a ser explotados algin dia, ya
sea por avances tecnolégicos que puedan hacerlos viable o bien por motivos de
indole comercial o imagen de marca.

Winsor et al. [131] patentaron en 2009 el posicionamiento del filtro de
particulas aguas arriba de la turbina en un motor Diesel separando el monolito
en dos partes, comunicada cada una de ellas con las dos ramas del colector.
El gas de cada rama del colector, tras atravesar el monolito, se dirige por un
conducto a una turbina de tipo twin (doble entrada).

Otros investigadores plantean la posibilidad de disponer los monolitos del
filtro de particulas en las pipas de escape de los cilindros, reduciendo de esta
manera el volumen del colector de escape. De esta forma, Watanabe et al. [132]
plantean dicha idea con la posibilidad de incluir conductos que comunican las
pipas de escape de cilindros adyacentes regulados por valvulas con el objetivo
de reducir la sobrepresiéon generada por los cilindros en la fase de descarga.
Por su parte, la patente solicitada por la empresa alemana ElringKlinger [133]
propone la posibilidad de incluir los monolitos del DOC o del DPF en las pipas
de escape de los cilindros.

La ubicacion del filtro de particulas en configuracién pre-turbo ofrece la
posibilidad de disponer de EGR de alta presion libre de particulas, tal como
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proponen con su idea Toshihisa et al. [134], con las ventajas para la linea de
EGR que ello supone:

= No existen deposiciones de hollin en la linea de EGR (vélvula, linea e
intercooler de EGR). Esto permite alargar la vida til de estos sistemas
reduciendo la pérdida de eficiencia [135] y ademds evitando el aumento
de la pérdida de presién en el intercooler de EGR por la acumulacién de
hollin.

= Posibilidad de descargar el EGR limpio de alta presion aguas arriba del
aftercooler, evitando asi el uso del intercooler de EGR y mejorando la
mezcla aire fresco-EGR, reduciendo por tanto la dispersién de EGR entre
cilindros.

Siguiendo esta idea, la patente propuesta por Takashi et al. [136] plantea
recircular el EGR a través de una camisa que aisla el colector de escape y el
sistema de post-tratamiento en un motor de encendido provocado.

La propuesta planteada por Payri et al. [137] consiste en un disefio singu-
lar para el colector de escape de motores de combustién interna alternativos
turbosobrealimentados que contenga un filtro de particulas (DPF) en su linea
de escape. Las caracteristicas mas destacadas de esta configuracién es la ubi-
cacién del filtro de particulas aguas arriba de la turbina, la posible subdivisién
de este filtro en las diferentes ramas del colector y la recirculacién de los gases
de escape a través de una camara de baja inercia térmica creada como una
doble pared del propio colector, tal como se muestra en la figura 2.12. La to-
ma de EGR se encuentra tras el/los DPF /s, de modo que es un gas libre de
particulas y al fluir por la camisa del colector de escape actia como aislante
térmico.

Payri et al. han propuesto en una patente posterior [138] soluciones para
mitigar los principales inconvenientes asociados a la configuracién pre-turbo
del filtro de particulas. Dichos autores proponen un colector de escape multi-
funcional que integra pre-catalizadores de oxidacion tubulares y de substrato
metalico, encastrados en las pipas de escape, tal y como se muestra en la figu-
ra 2.13. A continuacién de éstos, se dispone el filtro de particulas, y tras éste,
el catalizador de oxidacion metdlico, haciendo de filtro ante posibles despren-
dimientos de fragmentos ceramicos procedentes del DPF. Ademas, el filtro de
particulas situado aguas arriba del catalizador distribuye el flujo de forma ho-
mogénea, aprovechando de esta forma toda la seccién frontal del catalizador
de oxidacién. A través de una serie de orificios en el tubo de salida del colector,
los gases de EGR entran en una cdmara delimitada por las paredes internas
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Turbina

EGR doble pared

Figura 2.12. Esquema de un colector multifuncional con el DPF integrado en el
colector de escape. Idea propuesta por la patente PCT/ES2010/000050.

del colector y una carcasa que lo envuelve, formando asi un aislamiento térmi-
co del sistema. Tras recorrer todo el colector, los gases de EGR abandonan el
colector de escape a través de dos conductos posicionados junto a la brida de
unién colector-culata del motor.

pre-DOC DPF DOC

\

EGR

Figura 2.13. Esquema de un colector multifuncional con el DPF y DOC integrado
en el colector de escape. Idea propuesta por la patente PCT/ES2012/070589.

Una serie de almas metdlicas que se extienden a lo largo del colector se-
paran la descarga de los cilindros que encienden de manera consecutiva. De
esta manera, se evitara la interferencia entre procesos de escape de cilindros
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consecutivos en orden de encendido, haciendo innecesario el uso de turbinas
de tipo twin (entrada dividida).

Esta propuesta incluye un sistema, basado en el control del motor, pa-
ra solucionar el problema de respuesta transitoria del motor en condiciones
de baja temperatura. Con una modificacién del control de la dosificaciéon del
combustible en funcién del aire admitido por el motor, se permite alcanzar re-
laciones estequiométricas, o hasta un 20 % superior si fuera necesario, durante
los transitorios de carga y de régimen que suponen demandas bruscas de par
del motor Diesel turbosobrealimentado.

2.7. Resumen

El presente capitulo se ha dedicado a la exposicién del estado del arte
del catalizador de oxidacion diésel y en mayor profundidad a la del filtro de
particulas diésel, haciendo especial énfasis en las interacciones con el motor de
este dltimo y el desarrollo de colectores de escape con ubicaciéon pre-turbo del
sistema de post-tratamiento.

Se han descrito los principales pardmetros de la estructura de los filtros
de particulas diésel de flujo de pared, debido a su mayor implantacién en
el mercado. Asimismo, se han analizado las caracteristicas principales de los
procesos fisico-quimicos que tienen lugar en él, a saber, la pérdida de presion,
el filtrado y la regeneracién.

Como elemento que restringe el paso del flujo, la presencia del filtro de
particulas supone un incremento de la contrapresién en la linea de escape,
tanto mayor como sea la masa de hollin acumulada en el filtro que se traduce
en un incremento del consumo del motor para ofrecer las mismas prestacio-
nes. Por esta razon, se ha hecho un seguimiento de los trabajos centrados en
este aspecto, que por ser muy dependiente de las condiciones de operacién del
motor, resulta dificil de cuantificar. Adem4s, la necesidad de regenerar periédi-
camente el filtro de particulas supone un incremento adicional del consumo de
combustible. La correcta prediccién de este consumo extra durante las regene-
raciones activas es la base de estudio para poder desarrollar adecuadamente el
balance de las estrategias de regeneracién activas con las pasivas, que poseen
un coste adicional (catalizador o aditivos).

Finalmente, el ultimo apartado ha estado dedicado a una revisiéon bi-
bliografica de los principales estudios realizados sobre configuraciones pre-
turbo del sistema de post-tratamiento. Aunque las primeras ubicaciones del
filtro de particulas fueron pre-turbo, la problemaética de los desprendimientos
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ceramicos debidos al uso de la cordierita, al no estar introducido el uso del car-
buro de silicio, sobre la turbina causoé el abandono prematuro de este concepto.
Sin embargo, en los ultimos anos ha vuelto a resurgir de una manera amplia
el interés por la configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento, bus-
cando reducir el tiempo de activacién del catalizador de oxidacién, potenciar
la regeneracion pasiva del DPF y reducir los costes, tanto en el combustible
como en la fabricacién por la posibilidad de reducciéon de volumen. La explo-
racion del filtro de particulas en configuracion pre-turbo ha estado relegado
a estudios de modelado, obteniéndose resultados prometedores por la impor-
tante reduccién de la contrapresion del motor y minimizar la necesidad de
regeneracion activa.
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3.1. Introduccién

De acuerdo con la metodologia de trabajo planteada en el Capitulo 1, los
siguientes apartados se centraran en los trabajos de modelado de la trans-
misién de calor en filtros de particulas diésel de flujo de pared. Si se desea
evaluar con rigurosidad la configuracién pre-turbo del DPF mediante técnicas
de modelado, se hace necesario disponer de un submodelo de transmision de
calor lo suficientemente robusto y fiable como para evaluar correctamente la
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energfa disponible en la turbina [1-3]. Asimismo, una éptima estimacién de la
distribucion de la temperatura de pared en el monolito y la carcasa exterior
permite realizar estudios de regeneracién [4, 5] y de aislamiento del filtro de
particulas [2], necesarios en la investigacién de un elemento que a dia de hoy
es un estandar en las lineas de escape de los motores Diesel. Por lo tanto, la
estructura del presente capitulo quedara de la siguiente manera:

= Descripcion del modelo de filtros de particulas diésel de flujo de pared
[6, 7], presente en el software de calculo termofluido-dindmico Open WAM
[8]. El objetivo de este punto es introducir el modelo fluidodindmico
de DPF que se encuentra acoplado al modelo de transmisién de calor
propuesto y que se ha utilizado durante toda la fase de modelado de la
presente tesis.

= Definicién del modelo de transmisién de calor. A modo de complemento,
se describirdn con detalle las bases del modelo de transmision de calor
para filtros de particulas diésel de flujo de pared propuesto por Piqueras
[6]. Se trata de un modelo que tiene en cuenta el intercambio de calor
en los canales de entrada y salida del monolito asi como los fenémenos
de transmisién de calor al ambiente exterior. Sobre este modelo se han
realizado aportaciones relacionadas con el modelado de procesos de con-
veccién en los canales y la determinacién de la conductividad radial en
monolitos con acumulacién de particulas.

= Validacién experimental del modelo de transmision de calor en banco de
flujo pulsante caliente. Este trabajo comprende una validacién experi-
mental més extensa, detallada y robusta que la desarrollada por Pique-
ras [6]. Se propone un plan de ensayos que sirva de base para evaluar
la capacidad del modelo de reproducir la distribucién radial y axial de
temperatura de pared en el interior del monolito para diferentes condi-
ciones de operacion: flujo continuo y pulsante; operacién estacionaria y
transitoria; y diferentes niveles de acumulacién de hollin.

3.2. Modelo de filtro de particulas diésel de flujo de
pared

El modelo de DPF [6, 7] aplicado en el presente trabajo estd desarrollado
con el objetivo de reproducir con precision la respuesta fluidodinamica del DPF
incluso ante condiciones de operacién con flujo compresible y no estacionario
[6, 7], presente en los motores de combustion interna alternativos. El modelo
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de DPF, que estd integrado en el modelo de accién de ondas Open WAM [8, 9],
esta concebido para permitir la integracién de otros submodelos que completen
la descripcién del resto de procesos que tienen lugar en el filtro de particulas,
como son la transmisién de calor, el filtrado y prediccién de las propiedades
microestructurales del substrato poroso y la regeneracion.

La figura 3.1 muestra el esquema del filtro de particulas en la interfaz de
OpenWAM, en el cual estan presentes todos los elementos del filtro de particu-
las: los volumenes de entrada y salida, y el monolito. El modelo cuenta con
cuatro condiciones de contorno de unién entre elementos 0D y 1D!. Dichas
condiciones de contorno, cuya resolucién por medio del método de las carac-
teristicas puede ser consultado en [10, 11}, simulan la pérdida de presién que
se produce en la entrada y salida de los volimenes por medio de la definicién
de los coeficientes de descarga.
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Figura 3.1. Representacion esquemdtica en la interfaz de Open WAM del modelo de
filtros de particulas diésel de flujo de pared con discretizacion radial.

A continuacién se describen dichas condiciones de contorno, que estan
numeradas en la figura 3.1:

La condicion de contorno 1 considera la pérdida de presion debida a la
expansién del gas en el cono de entrada al monolito.

'En la figura 3.1 los conductos son las lineas negras numeradas con un cuadro; los depdsi-
tos son los rectangulos con un circulo abierto dibujado en el centro, identificados en la
esquina superior izquierda; las condiciones de contorno estin representadas por los cuadra-
dos pequenos, cuyo dibujo representa su tipo y su numeracién se encuentra localizada en la
esquina superior izquierda. En esta figura aparecen condiciones de contorno de unién entre
elementos 0D y 1D (coeficientes de descarga) y extremos cerrados al final de los canales.
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La condicion de contorno 2 representa la pérdida de presién que tiene
lugar debida al proceso de contraccion del gas al introducirse en los canales
de entrada del propio monolito.

La condicion de contorno 5 contabiliza la pérdida de presién debida al
proceso de expansion del gas al abandonar los canales de salida del monolito.

La condicion de contorno 6 considera la pérdida de presiéon que tiene lugar
en el proceso de contraccién de flujo en el cono de salida.

En el caso del monolito, el modelo de DPF permite considerar la distribu-
cién axisimétrica del mismo, lo que supone considerar que el comportamiento
termo-fluidodinamico de un canal es funcién de su localizacién radial, valido
para geometrias axisimétricas cilindricas. Esta representacion permite conside-
rar: (a) fenémenos de transmisién de calor, factor esencial durante fendmenos
de regeneracion o en transitorios térmicos; y (b) influencia de una distribucién
heterogénea del flujo variando radialmente el valor de los coeficientes de des-
carga, lo cual afecta a los procesos de filtrado y regeneraciéon. En este caso, el
monolito es discretizado en haces de canales concéntricos, tal como representa
la figura 3.1. Se asume que todos los pares de canales entrada-salida perte-
necientes al mismo haz de canales poseen el mismo comportamiento termo-
fluidodindmico, por lo que sélo se resuelve un par de canales por haz.

Ecuaciones de conservacion en los canales del monolito

El sistema de ecuaciones de conservacion planteado en cada par de canales
entrada y salida esta basado en las principales hipétesis descritas por el modelo
de Bisset [4], a las cuales se les han realizado una serie de mejoras con el fin
de representar los procesos fluidodinamicos que tienen lugar en los canales del
monolito.

1. Se incluye el término no-estacionario en el sistema de ecuaciones de con-
servacion. Este término es normalmente despreciado en el modelado de
DPF [4, 12-14], lo que conduce a la pérdida de informacién asociada
al flujo pulsante. En una arquitectura en la que el DPF se encuentre
ubicado aguas arriba de la turbina, es necesario incorporar el término
no-estacionario de las ecuaciones de conservacion para preservar la res-
puesta no estacionaria del elemento.

2. Se tiene en cuenta el espesor de la capa de particulas formada sobre la
pared porosa, afectando al calculo de la seccion del canal de entrada.
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3. Las ecuaciones de conservacién de la energia en los canales de entrada y
salida se definen en términos de condiciones de parada, a fin de tener en
cuenta la energia cinética asociada al flujo pulsante. Esta consideracién
es de nuevo importante para modelar con mayor rigurosidad el flujo en
el DPF cuando éste se ubica aguas arriba de la turbina.

Asumiendo que el flujo es uni-dimensional, compresible, no-estacionario y
no-homentrépico, se resuelven los sistemas de ecuaciones de conservacién para
calcular las propiedades del flujo en cada pareja de canales entrada-salida que
representa cada uno de los haces en que ha sido discretizado el monolito. La
figura 3.2 muestra un esquema de la estructura de mallado espacial de los
canales, facilitando asi su comprensién. En las ecuaciones 3.1 a 3.3 se recogen
las ecuaciones de conservacion de la masa, cantidad de movimiento y energia,
respectivamente:

9 (piFy) n 9 (pju;Fy)

7 o = (—1) 4 (@ — 2wp)) pjua, (3.1)
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a(ijij) 9 (pjquj +ijj) dF]
—pi— + Fu;u; =0 3.2
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0 (egipi s 0 (hojpju; F; ] ]
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ot Ox (3.3)

En los sistemas de ecuaciones previos, el subindice j toma el valor 0 o 1 en
funcién de que se considere el canal de salida o de entrada, respectivamente;
p v u son la densidad y la velocidad de gas; F' representa el area del canal; eq
y hg son la energia interna y entalpia especifica de parada respectivamente;
q es el calor por unidad de tiempo y area transferido por conveccién entre el
gas y la pared porosa; la velocidad de pared esta representada por vy, y wy
considera el espesor de la capa de particulas en el canal de entrada.

Debido a la necesidad de tener en cuenta los procesos de filtrado y rege-
neracién en el modelo global, asi como considerar el gas como no-perfecto,
se hace imprescindible incluir un modelo de transporte de especies quimicas
en la direccién axial en los canales [15]. Ademds de lo comentado, el submo-
delo necesita tener en consideracion el flujo méasico de cada especie quimica
que atraviesa la pared porosa, asi como las conversiones entre ellas debido a
la regeneracién o a posibles reacciones cataliticas en la superficie porosa. La
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ecuacién 3.4 representa la ecuacién de la conservacién de las especies quimicas
en un par de canales entrada-salida

0(pikyYjs) | 0 (pjuiF;Yis)

indicando el subindice s la especie quimica considerada, y obteniendo la frac-
cién masica de cada especie a la salida de la pared porosa por medio de un
modelo cuasi-estacionario en el interior de la pared porosa, controlado por la
velocidad de reaccion.

Asumiendo la baja influencia del efecto Forchheimer y la incertidumbre de
su cdlculo [6], la velocidad de filtrado en la superficie de entrada a la pared
porosa puede calcularse a partir de la ley de Darcy, la cual cierra el sistema
de ecuaciones de conservacién en los canales de entrada y salida [6, 7]:

Ap
Y = 3.5
thn prwy P1(a—2wp) + pa (a—2wp) In ( a > ( )

kw P 2kcp a—2wp

Que junto con la ecuacién de continuidad aplicada en el medio poroso, es
posible obtener la velocidad de filtrado en la superficie de salida de la pared
porosa [6, 7]:

Uy p1 (o — 2wyp)
Uy = oo (3.6)
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Figura 3.2. Resolucion discreta de las ecuaciones de conservacion en un canal de
entrada y un canal de salida del filtro de particulas.

3.3. Submodelo de transmision de calor para DPF

El submodelo de transmision de calor sujeto a estudio en la presente tesis
estd basado en la discretizacién nodal de la pared porosa del monolito y de la
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carcasa exterior, resolviendo la ecuacion general de transmisién de calor en las
direcciones axial y tangencial. Si se considera un par de canales entrada-salida
separados por la pared porosa, la ecuacién general de transmisién de calor
quedaria de la siguiente manera:

or 0T  0°T »
o <0$2 * aza) bt dreg (3.7
siendo ¢y, la generacién de calor por unidad de volumen y de tiempo debida

a la existencia de reacciones durante la regeneracién.

La temperatura puede calcularse en el instante de calculo p+ 1 en el nodo
definido por las coordenadas m y n de forma explicita utilizando la tempera-
tura calculada en el instante p y aplicando diferencias finitas:

c TTI;L—!_nl - Tr%,n _ kT'r[r)L—l,n - 2T7%7" + TTI;L+1,TL+
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Teniendo en cuenta que las propiedades térmicas en cada nodo y el area de
transmision de calor pudieran ser diferentes (propiedades térmicas afectadas
por la distribucién de temperatura de pared, efecto de la conductividad radial
del monolito, espesor de la capa de particulas, transmisién de calor gas-séli-
do, discretizacién de las condiciones de contorno, etc.), la ecuacién 3.8 puede
reescribirse como:
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i=—1

Donde C,, 5, es la capacidad térmica en el volumen de control del nodo (m,n),
R,/ jmpn representa la resistencia térmica equivalente entre los nodos de
célculo (m/,n’) y (m,n) y como se comenté anteriormente, ¢req es el calor
liberado por unidad de tiempo en el proceso de regeneracion.
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Calculo de la temperatura de pared de los canales

A partir de la solucién general al problema representado por la ecua-
cion 3.9, las principales hipdtesis tomadas para determinar el campo de tem-
peraturas en el interior del monolito del DPF son las siguientes:

1. El submodelo estd acoplado al modelo general que resuelve el flujo en
los canales del monolito, por lo que se calcula con el mismo incremento
temporal (At).

2. Las paredes porosas se consideran placas planas. Por lo tanto, la formu-
lacién de las diferentes resistencias equivalentes y la capacidad térmica
seria

1
Fh; Reond = Fk;
donde F representa el area, h el coeficiente de pelicula, k la conductivi-
dad térmica, p la densidad, ¢, el calor especifico y V' el volumen.

Reonw = C= pch, (310)

3. El submodelo ofrece la posibilidad de discretizar el monolito en la direc-
cién radial por medio de haces de canales concéntricos, lo que permite
tener en cuenta el efecto de transmisiéon de calor por conduccién en el
substrato poroso en esta direccién. Ademas, como las propiedades del
flujo son las mismas para todos los pares de canales entrada-salida en el
mismo haz, sélo se resuelve un par de canales por haz.

4. El submodelo se formula considerando un monolito cilindrico con canales
cuadrados. No obstante, es posible considerar un didmetro equivalente
a fin de resolver geometrias méas complejas, tal como proponen Ilicali et
al. [16] para secciones elipticas. En este caso, el modelo seria capaz de
predecir los flujos de calor y por lo tanto la temperatura de salida de
gas, pero no seria posible predecir la distribucién de temperaturas en el
interior del monolito.

5. Se tiene en cuenta el efecto de transmisién de calor por conducciéon en
la direccién radial entre haces de canales adyacentes.

6. El haz de canales exterior esté conectado por medio de resistencias térmi-
cas equivalentes al aislante y a la carcasa exterior metdlica del DPF. De
esta forma, se computa la transmision de calor hacia el ambiente exterior.

7. La transmision de calor por conduccion en la fase gaseosa y la radiacion
en el interior de los canales del monolito se asumen despreciables.
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La figura 3.3 muestra el esquema térmico equivalente en cada nodo axial
del medio poroso, que estd centrado sobre el nodo de calculo axial m del haz
H. La discretizacién axial de los canales para el calculo de la temperatura
del gas es idéntica a la realizada sobre el medio poroso para el calculo de la
temperatura de pared.
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Rm+l,2/ m,2 I TH

‘,M .m+l,2 W
* w

1

H,H+1
Rm,Z

canal de salida

: - ] \
T

Figura 3.3. Esquema nodal en la pared porosa del filtro de particulas.

El medio poroso del haz H esta discretizado en la direccién tangencial por
medio de tres nodos de célculo, localizados como se describe a continuacion:

El primero de ellos (Tg 1) estd localizado entre el canal de entrada y la
pared porosa (si existiera capa de particulas, el nodo se centraria sobre la
superficie de ésta); el segundo de ellos (Trg o) estd situado en el medio de la
pared porosa; y el tercero (Tn}f 3) se encuentra localizado en la superficie de la
pared porosa en contacto con el canal de salida.

Esta discretizacién tangencial del medio poroso permite tener en conside-
racion la transmisién de calor por conveccion del gas de los canales de entrada
y salida con el medio poroso, asi como por conduccién en este iltimo a través
de las diferentes resistencias térmicas equivalentes presentes en la figura 3.3.
Ademss, el submodelo tiene en cuenta el gradiente de temperaturas entre la
capa de particulas y el substrato poroso, cuya importancia ha sido estudiada
por Haralampous y Koltsakis [17].
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Con el fin de considerar el efecto de la inercia térmica durante periodos de
operacion transitorios, todos los nodos en que esta discretizado el medio poroso
poseen una capacidad térmica equivalente definida a partir de las propiedades
de la pared porosa y la capa de particulas.

Como se comenté anteriormente, el submodelo considera la transmisién
de calor en el sentido radial a través de monolito, gracias a la discretizaciéon
en diferentes haces de canales. Ya que éstos son concéntricos, si es conocida
la conductividad en la direccion radial del monolito, las resistencias térmicas
equivalentes entre los haces se pueden definir en coordenadas cilindricas. Asi,
para un dado haz H, las resistencias térmicas equivalentes con los haces H — 1
y H 4+ 1 se obtienen como:

RILI=L Desi ! (3.11)
m,2 DI ) 21 Axk,aq ’
DH+1 1
RIDIH = n | =<t 3.12
m.2 a DH | 21 Azkyqq ( )

Las ecuaciones 3.11 y 3.12 representan, en coordenadas cilindricas, la
transmisién de calor por conduccién entre las superficies interna y externa de
un conducto cuya pared tuviera por conductividad la que posee el monolito
en la direccién radial, k,..q, segin se observa en la figura 3.4.

Figura 3.4. Esquema del cdlculo de la resistencia térmica a la transmision de calor
por conduccion entre haces de canales sin tener en cuenta la correccion del drea de
transmision de calor.

La representacion del flujo de calor en un monolito con la estructura en
panel de abeja, en el cual el gas circula a través de los canales, es muy depen-
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diente de la discretizacién radial que se considera. Tal y como apunté Groppi
y Tronconi [18], el gradiente térmico en direccién radial entre canales muy
cercanos es muy reducido debido a la gran superficie de transferencia de calor.
Esta superficie esta definida por la geometria de los canales del monolito. Sin
embargo, las ecuaciones 3.11 y 3.12 sélo tienen en cuenta una superficie dis-
creta de la transmisién de calor definida por la superficie de contacto entre los
dos haces de canales. Por lo tanto, a medida que se reduce el niimero de haces
de canales considerados, la diferencia entre la superficie real de transmision
de calor y la que considera las coordenadas cilindricas aumenta. Por lo tanto,
la resistencia térmica equivalente calculada se hace cada vez més reducida en
comparacién con la real, sobreestimando la transferencia de calor.

Por lo tanto, se hace necesario corregir la definicién de la resistencia térmica
equivalente, dada por las ecuaciones 3.11 y 3.12. Se propone una correccién
basada en la relaciéon entre la superficie de transmisiéon de calor de todos
los canales contenidos en el volumen de control y la superficie de contacto
entre ambos haces de canales. Este hecho incrementa el valor de la resistencia
térmica equivalente definida por las ecuaciones 3.11 y 3.12, controlado por el
numero de canales involucrados (real) y con la superficie de transmision de
calor supuesta (ideal). La relacién que se propone es funcién del ancho del
canal («), de la densidad de celdas (o) y de la diferencia entre los didmetros
de los haces considerados:

H,H+1
S ong (D pH (3.13)
SH7H+1 - ext int .
contacto

Por lo tanto, el calculo de las resistencias térmicas equivalentes entre haces
vendra dado por:

H
(H,H-1)* _ H H-1 D 1
Rm,2 = ao (Dea:t - Dint > In <D£?1> TFAI'/{?T (314)
H+1
H,H+1)* H H D 1
R _ o (ijl _ Dmt) In ( Egt ) AT (3.15)

La mayor discretizacién radial posible del monolito es la definida por su
geometria, es decir, aquella en que el haz del canal tiene un espesor a + w,.
Por consiguiente, el limite del factor corrector se encuentra definido por su
geometria celular, tal como muestra la ecuacién 3.16:
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4
lim 200 (DH“ - D{,ﬁt) . (3.16)

ext
DH+1—D{'TILt—>2(a+ww) o+ Wy

ext

La figura 3.5 representa el valor del factor corrector en funcién del nimero
normalizado de haces de canales (dado por la divisién entre el niimero de haces
y el maximo numero posible en que se puede dividir, es decir, el didmetro
del monolito dividido por a + wy,) en los que se ha discretizado la seccién
transversal del monolito. El calculo se ha realizado para dos monolitos de
densidad de celdas 200 cpst y 300 cpst variando el valor del lado del canal un
+10 % con respecto al valor nominal (1.486 mm y 1.156 mm respectivamente).
Se ha supuesto que los haces de canales se distribuyen uniformemente, es
decir, todos ellos poseen el mismo espesor. Cuando se alcanza el maximo valor
posible de discretizacion radial, el factor corrector converge al valor dado por
la ecuacién 3.16, cuyo orden de magnitud estd alrededor de 3.3. Dicho valor es
funcién de las caracteristicas geométricas de la estructura celular del monolito.

Numero de haces de canales normalizado

1 0.8 0.6 0.4 0.2 0
160 -
120 4 o= 300 cpsi o =200 cpsi
_— i o=1.156 mm o =1.486 mm
.8 ] __06=300cpsi __ _ ©=200cpsi
k] ] o=1.04 mm o =1.337 mm
S 80 A B . .
S | o =300 cpsi o =200 cpsi
Q ] o=1.272mm o =1.635 mm
%3
40
0 LN L R S B S S B S S B S B B RN N |

0 0.2 0.4 0.6 0.8 1
Numero de haces de canales normalizado

Figura 3.5. Valor del factor corrector de la resistencia térmica equivalente entre
haces de canales: Influencia de la geometria celular y del nidmero de haces de canales
normalizados.

Aplicando el esquema nodal planteado en el medio poroso, la temperatura
de pared en cada nodo se obtiene a partir de las siguientes expresiones:

o At T T TS T
m,1 () m,1/m,2
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3 HP HP
T - T TH! , —TH,
mk/mQ j=—1 Rm+j,2/m,2
1 (H+h)P
T, 5 —T
> i (19
h=-1 m,2
wo A [T T T L
3 3 .
" Cn}{ Rm3/m2 R‘g{ "

En las ecuaciones anteriores, TZH Py ToH " representan la temperatura del gas
en los canales de entrada y salida del haz H en el instante p respectivamente.
El calor liberado en las reacciones exotérmicas del proceso de regeneracion greq
se considera en el nodo (m,1) en la superficie del medio poroso en contacto
con el canal de entrada. El indice k£ toma los valores 1 y 3 de acuerdo con la
nomenclatura tangencial, mientras que el indice j toma los valores 1 y -1. Se
considera la transmisién de calor en sentido radial entre los haces de canales
previo y posterior (siendo el indice h -1 y 1 respectivamente). En el caso que
se considere el haz periférico, la transmisién se considera con el haz previo y
con la carcasa exterior.

Calculo de la temperatura de pared en el exterior del DPF

En los DPFs, la superficie exterior estd pensada para reducir las pérdidas
de calor hacia el ambiente. Por lo tanto, se hace indispensable un correcto
célculo de la distribucién de temperatura en la pared exterior para predecir
correctamente la distribucion de la temperatura del gas y pared en el interior
del monolito. La superficie exterior del DPF estd compuesta por una manta
aislante y una carcasa metalica que envuelve al monolito. El modelo tam-
bién incluye la posibilidad de considerar una camara de aire entre estos dos
elementos.

De la misma manera que en el calculo de la temperatura de pared en el
monolito, se propone un esquema nodal representado por la figura 3.6. En
cada posicién de calculo axial a lo largo de la superficie exterior, se localizan
3 nodos con el objetivo de conocer la distribucion radial de temperatura en
las diferentes capas. Por medio de las diferentes resistencias térmicas equiva-
lentes definidas en coordenadas cilindricas, el submodelo evalda los siguientes
fenémenos de transmisién de calor:
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suy
Rmp Rsup s
m+1,1/m,1 T u]:]y]
m+l,

T sup RSUP

m—1.1 m=1,1/m,1

R sup R sup

m,1/m,2(r) m,1/m,2(gc)
Camara de aire
C
> sup
m,3/m,2
Aislante
Monolito C R persup

m,2

m,2

Figura 3.6. Esquema nodal en la superficie exterior del filtro de particulas para el
calculo de la distribucion exterior de temperatura.

» Transmision de calor por conduccion entre el monolito y el aislante por
medio de una resistencia térmica equivalente entre el iltimo haz de ca-
nales y la superficie del aislante.

= Transmisién de calor por conduccion a través del aislante.

= Transmisién de calor por conduccién, radiacién y conveccién en la caAma-
ra de aire, si ésta existiera.

= Transmisiéon de calor por conduccién a través de la carcasa metalica
exterior.

= Transmisién de calor por radiacion y conveccién entre la carcasa exterior
y el ambiente.

Ademas, el submodelo tiene en cuenta la conduccién axial sobre la super-
ficie externa de la carcasa metédlica por medio de dos resistencias térmicas
equivalentes de conduccién con los nodos de calculo anterior y posterior al no-
do considerado (m,1). Asimismo, la inercia térmica se considera en cada nodo
de célculo mediante la definicién de la capacidad térmica de cada material
en el volumen de control afectado. De acuerdo con el esquema nodal de la
superficie exterior, la temperatura de pared se calcula en cada nodo radial de
la siguiente manera:
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supP supP supP 1 supP supP
supPtl At Tm,2 - Tm,l Tewt — Tm,l Tm+j71 B Tm71 TSUPP
m,1 - sup Rsup Rsup T psup m,1
m,l m,l/m,2 ext j:—l m+j,1/m,1
(3.20)
[ hsupP supP supP supP ]
Tsupp+1 . At Tm,l - Tm,2 Tm,3 - Tm,? Tsupp 3.21
m,2 - Csup sup + Sup + m,2 ( . )
m,2 | m,1/m,2 m,3/m,2
[ supP supP H;I;e'r supP T
Tsupp+1 . At Tm,2 B Tm,3 Tm,? B Tm,3 Tsupp 3.99
m,3 - CSUP sup Hper,sup + m,3 ( : )
m,3 m,3/m,2 Rm’z
Donde el indice j toma el valor 1y —1y
sup sup
RSuP — RSuP + Rm,l/m,Q(gc)Rm,l/m,Q(r) (3 23)
m,1/m,2 — ~"m,1/m,2(c) R5YP 4+ RSP ’
m,1/m,2(gc) m,1/m,2(r)

Ademds, el modelo contempla la transmisién de calor axial por conduccién
entre la superficie externa y los conos de entrada y salida del DPF, y entre éstos
y los conductos de entrada y salida respectivamente acoplados a las bridas del
DPF. La temperatura de pared en los conductos se calcula de acuerdo a un
esquema nodal, descrito en [19]. Esta caracteristica del modelo afecta también
a la formulacién especifica de los nodos extremos de la carcasa metélica del
DPF (nodo radial 1), en los que se ha de incluir la correspondiente resistencia
térmica equivalente.

Submodelo de transmisién de calor de convergencia rapida

Para poder calcular correctamente los efectos de transmisiéon de calor du-
rante un transitorio en el DPF, se requiere conocer la temperatura de pared
inicial. Desgraciadamente, ésta no es siempre conocida. Una de las razones es
la dificultad de definir la distribucién de temperaturas en las direcciones axial
y radial; y otra es que, aunque a partir de informacién experimental se conozca
dicha distribucion, ésta no sera valida para todo el rango de modelado. Por
lo tanto, se hace necesario una fase de convergencia de la temperatura en el
modelo, incrementandose el coste computacional debido al efecto de la inercia
térmica.
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Para evitar esta fase, se propone la solucién de la ecuacién de transferencia
de calor omitiendo el término de la inercia térmica. Por sencillez, considerado
el nodo situado en la interfaz entre la pared porosa y el gas en el canal de
salida (dado por la ecuacién 3.22) se obtiene:

HP HP HP HP
Tm,2 - Tm,3 To - Tm,S
H H

Rm,3/m,2 RO

=0 (3.24)

Si la ecuacion 3.24 se integra durante un tiempo caracteristico de ciclo (ciclo
de motor, duracién de una senal periédica bajo condiciones pulsantes en un
banco de impulsos, tiempo durante condiciones de operacién estacionaria, etc.)
y se asume que la temperatura de pared y las resistencias térmicas equivalentes
son constantes durante dicho ciclo, la temperatura de pared en el nodo (m, 3)H
se calculara:

THote | & THP A
RH RHP
=H m,3/m,2 p=1 o
Tos = o (3.25)
te AtP
H < + Z RHP
m,3/m,2 — (Y

De acuerdo a esta formulacién, la temperatura de pared estacionaria en los
nodos de calculo (m, 1) y (m,2)" en la pared porosa se obtienen aplicando
las ecuaciones 3.26 y 3.27 respectivamente:

n
m te L4 THpAt
: + Z Z ghrAtp
—H m l/m 2 z
Ty = - (3.26)
te 4 AtP
R':I;I’L ,1/m,2 p=1 RfP
1 7 1
Ty jote T te
R hZ RUTATI® ta
_ o Gj=—1 "tm+j,2/m, —
TH, == - (3.27)
te tc
> RE + X —mie tb
j=—1 m+j3,2/m,2 h=-—1 R7n,2
siendo a y b:
n
2 TH" At TH" AP (3.28)
-3 |
HP H HP
p=1 Rz +Rm,1/m2 R +Rm ,3/m,2
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np

AtP AtP
b= e ; RHP ; (3.29)
=1 + m,1/m,2 + m,3/m,2

La soluciéon es implicita debido a la transmision de calor entre canales
adyacentes y en la direccién axial en el nodo radial 2. Por esa razén, el sistema
se resuelve de forma iterativa. Al final de cada ciclo, el valor inicial del nodo de
calculo Tﬁ 5 se obtiene en toda la direccion axial de todos los haces de canales
asumiendo que no hay transmision de calor en la direccién axial del canal o
con los haces adyacentes. A continuacién, se calcula el valor de TTI; 5 en toda
la direccion axial de todos los haces de canales aplicando de manera iterativa
la ecuacién 3.27. Se considera que este proceso converge cuando la diferencia
de temperaturas respecto al valor anterior sea inferior a un 0.2 % en todos los
nodos de calculo (m,2).

Atendiendo al cdlculo de la temperatura de la pared exterior, el modelo de
convergencia rapido propuesto quedaria de la siguiente forma:

Hper FSUP
Tegils + Imi'te + Z RisSLE
R sup sup pe'r sSup R .
Foun _ cwt R mat Ry s o T i, j=—1""mtat/ml (3.30)
m,1 1 5 .
te + te + o te
Sup H s Sup
R e R B
H.
_ Text\tc + T pertc
B RZZ§)+R::101/m 5 RSP +RHper5uP
Tsup _ ’ ’ m,3/m,2 . (3 31)
m,2 + te ’ .
sup sup H ;
eact +Rm 1/m,2 Rf:fs/m 2+R per sup
=Hper
Tegttc + T’m,2 te
sUp SUp SUp H, ;
Tsup Rezt +Rm,1/m,2+Rm,3/m,2 Rm{ozer sup 2
m,3 te + te (33 )
Sup Sup sup H. B
Re‘Lt +R ,1/m, 2+Rm ,3/m,2 Rf:,g/m,2+ mlj;”‘ sup

De nuevo, este sistema se resuelve de forma iterativa. El valor de la tem-
peratura de pared de la superficie exterior en este caso incluye transmisién de
calor por conduccién en direccién radial y axial, por lo que la solucién en cada
nodo (m, 1)*"P requiere la convergencia en todos los nodos axiales m. Adems4s,
la temperatura de la carcasa exterior en la direccién radial depende de la tem-
peratura ambiente y de la temperatura de pared en el nodo radial 2 emplazado
en la pared porosa del haz periférico. Como consecuencia, la temperatura de
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pared en el haz periférico y en la carcasa exterior se resuelve a través de un
. . . . sup
proceso iterativo manejado por la convergencia de T1y 1,1 en todo nodo

axial.

3.3.1. Parametros del submodelo de transmision de calor

Las capacidades predictivas del modelo de transmisién de calor en filtros
de particulas diésel de flujo de pared descrito dependen de la formulacién del
mismo, pero también de la definicién de los diferentes parametros involucrados
en el proceso de intercambio de calor. El coeficiente de transmisiéon de calor
en los canales se calcula de acuerdo a la correlacién propuesta por Vortruba
[20] empleada en el modelado de monolitos cerdmicos de canales cuadrados no
porosos, cuya formulacién para los canales de entrada y salida seria:

2
-2 3 N cek
Nuge = 0,571 <Receawp> D B = ety (3.33)
L o — 2wy
2
_ a3 _ Nugsky
Ntgs = 0,571 (Recsz> D hey = =8 (3.34)

Hay que destacar que ha sido necesario reducir el valor de la correlacién en
un 80 %, lo que da buena cuenta de la necesidad de profundizar en la prediccion
de este parametro dentro de los canales de monolitos de flujo de pared.

En relacion al coeficiente de pelicula exterior, se ha utilizado la correlacién
propuesta por Churchill y Bernstein [21], ampliamente utilizada en conductos
de geometria cilindrica:

Para 102 < Re < 107:

(SN

1 1
0,62Rez Pr3
heat = 0,3 + ——0” 17

[H(%f) }

Para 2-10* < Re < 4-10°:

5
Re 8 ko
+ (282000) ] Dy (3.35)

[N

1 1
0,62Re2 Pr3s
heat =03+ ——

)]

1
Re 2| k,
1 cxt 3.36
+ (282000) ] Deat (3:36)
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A este valor se le suma el coeficiente de transmisién de calor por radiacién
[22], cuyo célculo se presenta en la ecuacién 3.37:

sup 4 4
€sup0 sb (Tm71) _(Tea:t)

Sup
T 1 Text

m

hy = (3.37)

Asimismo, se deben introducir las propiedades térmicas de los materiales
que componen el filtro de particulas. En la tabla 3.1 se indican la densidad,
capacidad calorifica, conductividad térmica y emisividad del substrato poroso
(en este caso carburo de silicio), el aislante y la carcasa metélica que protege
al filtro de particulas. La emisividad de la carcasa exterior metalica se obtuvo
mediante el uso de una camara termografica FLIR serie-P. Para ello, se esta-
blecieron unas condiciones de flujo continuo para los gastos mésicos de 150,
200, 250 y 300 kg/h a una temperatura de gas a la entrada del DPF de 250°C.
Una vez alcanzada la total estabilizacion térmica, se toma la fotografia en una
seccion de la carcasa exterior donde existe un termopar de pared. A partir de
la comparacién de la temperatura de pared medida y la fotografia térmica, es
posible calcular la emisividad de la carcasa exterior. El valor medio de emisi-
vidad obtenido a partir de los puntos de operacién analizados por este método
fue de 0.104, dato muy cercano al orden de magnitud que se puede consultar
en la literatura para el acero inoxidable pulido [23].

Para el caso del aislante, se ha tomado el mismo valor de emisividad que
para la carcasa exterior, ya que el aislante estd en realidad cubierto por una
ldmina de acero que por su espesor despreciable no ha sido tenida en cuenta
en el modelo nodal.

Tabla 3.1. Propiedades térmicas de los materiales presentes en el filtro de particulas.

Material p Cp k €
lkg/m®] _[J/kgK] _[W/mK] _[-]
Monolito (SiC) [24] 3100 955-1097 82-68
Aislante (SuperWool™607) [25] 96 1050 0.06 0.104
Metal (Acero inoxidable) [23] 7816 460 17 0.104
Hollin (particula primaria) [17] 2000 1510 1.6

Los valores de las propiedades del carburo de silicio se deben corregir con
la porosidad del medio incluyendo la fase gaseosa, a partir de las siguientes
ecuaciones:
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pw = (1 =€) psic + epg (3.38)
epw = (1 =€) Cpgic + Cp,€ (3.39)
kw=(1—c¢)ksic +¢ckqy (3.40)

siendo psic, ¢pg,e ¥ ksic la densidad, la capacidad calorifica y conductividad
del carburo de silicio respectivamente; y pg, ¢p, v kg4 la densidad, la capacidad
calorifica y conductividad del gas. En el caso de existir capa de particulas sobre
la pared porosa, las propiedades térmicas de dicha capa se calculan a partir
de las ecuaciones 3.38 a 3.40 considerando las propiedades de las particulas
primarias como substrato poroso [17] incluidas en la tabla 3.1. En el caso de
la pared porosa, el submodelo no tiene en cuenta la acumulacién de particulas
en su interior para la obtencién de las propiedades térmicas.

La ecuacién 3.40, aplicada tangencial y axialmente, permite obtener la
conductividad térmica del substrato de una pared porosa aislada, tal como se
vié en la figura 3.3 del esquema nodal. Para calcular la conductividad térmica
radial efectiva del monolito, necesaria para obtener la resistencia térmica equi-
valente entre haces de canales, se aplica la aproximacion propuesta por Groppi
y Tronconi [18] basada en el andlisis continuo de la conduccién de calor en la
unidad celular de reactores monoliticos con estructura de panel de abeja. Ha
sido necesario adaptar esta propuesta al caso de los filtros de particulas para
poder incluir la posible existencia de capa de particulas en el canal de entrada.
La figura 3.7 muestra un esquema de una unidad celular compuesta por canal
de entrada-pared porosa-canal de salida con capa de particulas. Este elemento
se repite de manera periédica en un monolito con estructura de panel de abeja
si se desprecia la cementacién entre segmentos ceramicos, usados en monolitos
de carburo de silicio.

La figura 3.8 muestra el esquema de resistencias térmicas equivalentes que
representa el fenémeno de transmisiéon de calor por conduccién en una unidad
celular de un monolito de flujo de pared con capa de particulas. Asumiendo
longitud unidad en la direccién axial de la unidad celular, cada una de las
resistencias indicadas se definen como:

Wy

il = 2k (0 4+ wy)

(3.41)
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R2 = 3.42
Fopl (3.42)
w
R3 =2 3.43
T (3.43)
2
R4=""2 (3.44)
kga
—2
R5 = % (3.45)
kg (5 - wp)
—2
Re =22 (3.46)
kcpwy
(a — 2wp)
R7T=-~— "2 3.47
o, (3.47)
2 (o — 2
Rg = 20— 2uwp) (3.48)
kqga

Donde ki, kep y kg son las conductividades térmicas del substrato poroso,
capa de particulas y gas, respectivamente.

La resistencia térmica equivalente se obtiene como:

Reg = 2Ry + 2Req, + Reg2 (3.49)

Donde

RoR3Ry

R.,, =
@ RyR3+ RyR4 + R3Ry

(3.50)

RsReR7 Ry

Repo =
" RsRe¢R; + RsRgRs + RsR7Rs + ReR7Rs

(3.51)

Por lo tanto, la ecuacion 3.49 quedaria:

RQ Rg R4 R5 RG R? RS

R.;, = 2R1+2 +
? ""“RyR3 + RyRy + R3Ry  RsRgR; + RsRgRs + RsRrRs + R Ry Rs

(3.52)
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Figura 3.7. Seccion transversal de la unidad celular de un monolito de flujo de pared
con capa de particulas.

W

Figura 3.8. Esquema de resistencias térmicas equivalentes de conduccion en la uni-
dad celular de un monolito de flujo de pared con capa de particulas.
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Finalmente, la conductividad térmica efectiva en la direccién radial del
monolito puede expresarse como:

b Wy . dwpkkpky +
T R (0t we) | (kuk2ky + kukpk2) @ + 2k2 kpkgw,
o — 2w -1
P 3.53
kwwy + kpw, + kg (o — wp)) (3:53)
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Eliminando la capa de particulas, la ecuacién 3.53 quedaria:

—1
w o
x = v 3.54
rad (k:w (o + wy) + kwWy + k:goz) ( )

Que coincide con la expresién propuesta por Groppi y Tronconi [18] para el
calculo de la conduccién de calor en reactores monoliticos con estructura de
panel de abeja.

La ecuacién 3.53 muestra la dependencia de la conductividad térmica efec-
tiva en la direccion radial del monolito con respecto a la conductividad térmica
del substrato poroso, que a su vez es una funcién de la porosidad, tal como
indica la ecuacién 3.40. En la grafica (a) de la figura 3.9 se representa la varia-
cion de la conductividad térmica radial efectiva en funcion de la temperatura,
que afecta a la conductividad térmica del substrato, y de la porosidad de este
ultimo. Para cada temperatura y porosidad, se considera el filtro de particulas
limpio y con una acumulacién de particulas de 10 g/I.

Como puede observarse, el efecto de la capa de particulas es practica-
mente despreciable, incluso para un nivel alto de acumulacion. En el caso de
acumulacién de particulas, la conductividad térmica efectiva en la direccion
radial aumenta ligeramente. Este resultado se justifica por la baja conducti-
vidad térmica del hollin y el espesor de la capa de particulas, que es 2 y 3
ordenes de magnitud menor que el espesor de la pared y el ancho de canal,
respectivamente.

Por otra parte, el gréfico (b) de la figura 3.9 representa la variacién de la
conductividad térmica radial efectiva del monolito para diferentes valores de
seccién frontal abierta del monolito (OFA). Esta ha sido calculada conside-
rando la seccion abierta de los canales de entrada y salida. La porosidad del
substrato y la acumulaciéon de particulas en este calculo han sido 0.45 y 10
g/l para todas las OFA consideradas. Debido a la baja conductivad del gas,
el disenio de filtros de flujo de pared adiabdaticos requieren valores elevados de
OFA, ya que ésto reduce la conductividad térmica efectiva del monolito en la
direccion radial. Sin embargo, este tipo de soluciones puede conducir a una
menor integridad mecénica, asi como a la aparicién de puntos calientes en
condiciones de operacién a bajo flujo masico.

La relacion de estas magnitudes es especialmente importante en configura-
ciones de la linea de escape en las que el filtro de particulas diesel se localiza
aguas arriba de la turbina, debido especialmente a las mayores cargas mecéani-
cas a las que el filtro de particulas se veria solicitado en esta ubicacién. Por
otra parte, aunque el nivel térmico seria superior, este hecho puede resultar
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Figura 3.9. Conductividad radial: Dependencia de la (a) porosidad y (b) fraccion
abierta del drea frontal del monolito.

favorable en la medida que los ciclos térmicos serian mas equilibrados durante
la operacion del motor; y las condiciones de regeneraciéon pasiva continua-
da contribuirian a reducir los gradientes térmicos en el monolito, evitando
la aparicién de puntos calientes ocasionados generalmente por regeneraciones
parciales y no controladas.

3.4. Validacién experimental

A continuacién se describe la instalacién experimental, las caracteristicas
del filtro de particulas empleado y el plan de ensayos llevado a cabo para
profundizar en la validaciéon del modelo de transmision de calor en filtros de
particulas diésel de flujo de pared. El objetivo es disponer de resultados expe-
rimentales en un amplio rango de operacién en condiciones no reactivas en un
banco de ensayos. Los ensayos incluyen condiciones de operacién con el filtro
de particulas diésel limpio y con acumulacién de particulas, diferentes niveles
de temperatura, flujo continuo en condiciones térmicas estacionarias y transi-
torias, y flujo pulsante de diferente amplitud y frecuencia para representar un
amplio espectro de funcionamiento en motor, tanto aguas arriba como aguas
abajo de la turbina.



3.4. Validacion experimental 81

3.4.1. Descripciéon de la instalaciéon experimental

Para realizar la validacién experimental del submodelo de transmisién
de calor se ha utilizado un filtro de particulas diésel cuyas caracteristicas
geométricas se detallan en la tabla 3.2, caracteristico de un motor de 2 li-
tros de cilindrada.

Tabla 3.2. Caracteristicas geométricas del filtro de particulas diésel de flujo pared
utilizado en la validacion experimental.

Longitud m 0.2

Didmetro m 0.132

Volumen l 2.74
Seccién transversal m? 0.0137

Longitud de sellado mm 3.2
Densidad de celdas cpst 200

Lado del canal mm 1.486
Espesor de pared mm 0.31
Porosidad % 41.5
Didmetro medio de poro  um 12
Permeabilidad m?  2.49e-13
Numero de canales — 4246
Area de filtrado m? 2.5
Volumen cono entrada em? 500
Volumen cono salida em? 450

El filtro de particulas se ha instalado en un banco de flujo pulsante desarro-
llado por el Departamento de Maquinas y Motores Térmicos de la Universitat
Politecnica de Valencia. La representacién esquematica del banco de ensayos
se muestra en la figura 3.10. La instalacién experimental consta de un compre-
sor de tornillo de 55 kW que impulsa el aire a través de la instalacién. El aire
se calienta hasta una temperatura de 400°C al hacerlo pasar por un conjunto
de 5 resistencias eléctricas en paralelo situadas a continuacion del compresor.
Debido al calentamiento que sufre el aire en el proceso de compresién, la ins-
talacién dispone ademads de un intercambiador de calor para realizar ensayos
a temperatura menor que la de salida del compresor. Se puede hacer uso de
una valvula rotativa con el fin de generar flujo pulsante a la entrada del DPF,
simulando condiciones de operaciéon en motor cuando el filtro de particulas se
ubica aguas arriba de la turbina. Esta valvula esta compuesta por un disco ro-
tativo con 3 orificios, movido por un motor eléctrico. La variacion del régimen
de este ultimo define la frecuencia de pulsacion. Este sistema unido al uso de
un by-pass permite controlar la amplitud y la frecuencia del flujo pulsante.
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Figura 3.10. Representacion esquemdtica del banco de flujo pulsante.

La instalacién y el filtro de particulas fueron instrumentados con una serie
de sensores de acuerdo al esquema mostrado en la figura 3.11. En la tabla 3.3
se indican el tipo y las caracteristicas de los sensores utilizados para medir
cada una de las variables de interés.

Tabla 3.3. Instrumentacion empleada en la instalacion experimental.

Variable medida Sensor Rango Error
Presién media Piezorresistivo Kistler RAG25 [0 - 5 bar] +100Pa
Presién instantanea  Piezorresistivo Kistler 4045A [0 - 5 bar] +100Pa
Presién instantdnea  Piezoeléctrico KISTLER 7031 [0 - 250 bar] +0,5%
Temperatura, Termopar tipo K [-200 - 1200 °C] £1°C
Flujo mésico Caudalimetro ABB FMT700-P [0 - 720 kg/h] +1%

La temperatura del gas se ha medido en los conductos de entrada y salida
del filtro de particulas mediante 4 termopares tipo K instalados en la mis-
ma seccion transversal de cada tubo, a una distancia de 0.9 m del filtro de
particulas. Ademads, introduciendo 3 termopares de 0.5 mm de didmetro en el
monolito a través del cono de salida, fue posible el registro de la temperatura
del gas en los canales de salida. Estos termopares se instalaron en la mitad de
la longitud del monolito, en tres posiciones radiales diferentes: 10, 35 y 60 mm
del centro del monolito. Por ltimo, la temperatura de la carcasa exterior se
midié por medio de 3 termopares situados a lo largo del filtro.
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Figura 3.11. Representacion esquemdtica de la localizacion de los sensores empleados
en la validacion experimental.

Los pulsos de presién a la entrada y a la salida del filtro se han medido
por medio de dos sensores de presién instantanea piezorresistivos KISTLER
4045A situados a 0.95 m del DPF. En la misma seccién de ambos tubos, se
ha medido también la presion media haciendo uso de un anillo piezométrico
en cada conducto y sensores de presion KISTLER RAG25. Ambos tipos de
sensores tienen un rango de medida de 0 a 5 bar.

De manera adicional, con el objetivo de evaluar la capacidad de prediccion
de la respuesta acustica del modelo de filtros de particulas ante flujo caliente y
con acumulacion de particulas, que se discutira en el Capitulo 4, se instalaron 3
transductores piezoeléctricos KISTLER 7031. Se situaron tanto aguas arriba
como aguas abajo del filtro de particulas a una distancia de 0.45 m, para
descomponer las ondas de presién en incidente y reflejada por medio de un
método beamforming [26]. Para aplicar este método, que se describird en el
Capitulo 4, es necesario separar los transductores 0.05 m entre si, ya que
una distancia mdas corta implicaria que las diferencias de presién podrian ser
menores que la precision del sensor, y una distancia mayor no permitiria asumir
propagacion lineal entre los sensores [27].

Por tdltimo, el flujo mésico de aire trasegado por el DPF se ha medido con
un caudalimetro de hilo caliente ABB FMT700-P. El rango de medida es 0-720
kg/h con un error maximo del £1 %. Por razones de limitacién en la tempe-
ratura de trabajo, este sensor se encuentra instalado tras un intercambiador
de calor que enfria el gas hasta la temperatura ambiente, tal como se muestra
en la figura 3.10.
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3.4.2. Metodologia y plan de ensayos

La primera etapa de la validacién experimental esta dedicada a evaluar la
capacidad del modelo para predecir la distribucién de temperatura ante flujo
continuo. Las condiciones de operacion estan establecidas a una temperatura
del gas a la entrada del filtro de particulas de 250°C y acumulacién de particu-
las de 22 g/1. Con este fin, se midi6 la distribucién de temperaturas para un
rango de flujos masicos de 150 a 400 kg/h en intervalos de 25 kg/h.

La segunda etapa de la campana de ensayos tiene como objetivo evaluar la
capacidad del modelo para predecir la distribucién de temperaturas en condi-
ciones de operacion de flujo pulsante. Con este fin, se disefié un plan de ensayos
que cubriera un amplio rango de frecuencia y amplitud de flujo pulsante, de
modo que se describieran las condiciones de operacién habituales, tanto en la
configuracién pre-turbo como post-turbo, del filtro de particulas:

» Filtro de particulas con un nivel de acumulacién de hollin de 22 g/1. Se
realizaron los ensayos para dos flujos mésicos (250 y 375 kg/h) a tres
frecuencias y amplitudes distintas, 33, 66 y 100 Hz y 0.12, 0.3 y 0.5 bar,
respectivamente. Para evitar la regeneracién del filtro de particulas, los
puntos de operacién descritos se ensayaron a una temperatura del gas
de entrada de 250°C.

= Filtro de particulas limpio. Se repitié la misma serie de puntos ensayados
que con el filtro de particulas cargado. Ademads, se realizaron ensayos
adicionales con 370°C de temperatura a la entrada del filtro de particulas
y 0.5 bar de amplitud de los pulsos de presién para cada una de las
frecuencias consideradas en el estudio. Estos ensayos se restringieron
al flujo mésico de 375 kg/h dado que los limites de operacién de la
instalacion no permitian alcanzar estos niveles de temperatura con el
flujo masico de 250 kg/h.

Con el objetivo de completar la validacién experimental del modelo de
transmisién de calor, se ha evaluado la capacidad de predicciéon de la distri-
bucién de temperatura en el filtro durante transitorios térmicos. Esta predic-
cion se vuelve vital cuando se evalian transitorios de motor con el filtro de
particulas ubicado aguas arriba de la turbina, ya que en estas condiciones la
temperatura del gas a la salida del filtro fijan la energia disponible a la entrada
de la turbina [1, 3, 28]. Por lo tanto, errores en la prediccién de dicha tem-
peratura implicarian una incorrecta evaluacion de la respuesta de la turbina,
y por lo tanto del motor. También es relevante en el modelado de procesos
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de regeneracién en el DPF [4, 29] o en el andlisis de otros sistemas de post-
tratamiento que pudieran instalarse aguas abajo del filtro de particulas, como
podria ser el caso de sistemas SCR. Debido a las caracteristicas de la instala-
cion, en concreto al uso de resistencias térmicas de elevada inercia térmica, no
ha sido posible aplicar un escalén de temperatura del gas a la entrada del filtro
de particulas. Por lo tanto, se realizaron unos transitorios de calentamiento y
enfriamiento caracterizados por una dinamica lenta. Los transitorios térmicos
ensayados fueron los siguientes:

» Filtro de particulas con un nivel de acumulacién de hollin de 22 g/I.
Se han realizado transitorios térmicos de calentamiento y enfriamiento
con flujo continuo y dos flujos mésicos de aire, 250 y 375 kg/h. En el
proceso de calentamiento, la temperatura maxima del aire a la entrada
del filtro de particulas ha sido de 315 y 388°C para cada flujo mésico,
respectivamente. Una vez alcanzada la estabilidad térmica en el filtro de
particulas, se realizaron los transitorios térmicos de enfriamiento man-
teniendo el flujo mésico de aire constante.

= Filtro de particulas limpio. Se ha realizado un transitorio térmico de
calentamiento del filtro de particulas con flujo continuo, cuyo valor se
ha mantenido constante e igual a 250 kg/h durante todo el ensayo. La
temperatura maxima de entrada del gas ha sido de 300°C, y una vez
alcanzada la estabilizacion térmica se ha llevado a cabo el transitorio de
enfriamiento manteniendo constante el flujo masico de aire.

3.4.3. Analisis de los resultados

Dado que se evalua el mismo filtro de particulas usado en la tesis doctoral
de Piqueras [6], se partié de la caracterizacion realizada en este trabajo. Para
modelar los ensayos con flujo continuo, tanto aguas arriba como aguas abajo
del filtro de particulas, se han impuesto las presiones medias y las temperatu-
ras del gas en la seccién de entrada. Los resultados obtenidos han permitido
analizar la capacidad del modelo para reproducir la distribucién de tempera-
turas en el filtro de particulas y la temperatura del gas a la salida de éste.

La figura 3.12(a) muestra la comparacién entre datos experimentales y re-
sultados del modelado de la temperatura del gas en la seccién de salida del
DPF para los diferentes gastos masicos ensayados. Se han aplicado diferentes
discretizaciones radiales del monolito, en concreto 1,4 y 10 haces de canales. La
figura 3.12(b) representa el error cometido en la prediccién de la temperatura
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de salida del gas. Este se ha sido calculado como la diferencia de tempera-
tura medida y modelada dividida entre el rango definido por las condiciones
del ensayo, es decir, la temperatura del gas a la entrada (foco caliente) y la
temperatura ambiente (foco frio), tal como muestra la ecuacién 3.55:
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Figura 3.12. Prediccion de la temperatura en la seccion de salida del filtro de particu-
las con diferente discretizacion radial. Flujo continuo a 250°C a la entrada del DPF
con un nivel de acumulacion de hollin de 22 g/1. Cdlculo con 1,4 y 10 haces de canales.

Los resultados representados en la figura 3.12(a) muestran la buena pre-
diccién de la temperatura del gas en la seccién de salida del filtro de particulas
que ofrece el modelo, independientemente del grado de detalle de la discretiza-
cién radial del monolito. No obstante, como puede verse en la figura 3.12(b), el
error aumenta a medida que disminuye el flujo mésico y se reduce el niimero de
haces canales. Este resultado, relativo al modelado térmico y la capacidad de
prediccién fluidodindmica [7], demuestra la idoneidad del modelo de DPF para
ser aplicado en el modelado de motores de combustion interna alternativos cal-
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culando unicamente un par de canales de entrada y salida del monolito (1 haz
de canales). Esta hipdtesis estd muy extendida, pues permite reducir el coste
computacional [6]. Sin embargo, hacer uso de un tnico par de canales entrada
y salida en ocasiones incluye despreciar la transmision de calor al exterior, de
modo que la temperatura del gas a la salida del DPF es sobreestimada [28].
El modelo propuesto supera este inconveniente, lo que es critico en el mode-
lado de la configuracion pre-turbo de los sistemas de post-tratamiento, por su
importancia al determinar la temperatura de entrada a la turbina [1, 30].

Si el objetivo es predecir con mayor detalle el comportamiento térmico a lo
largo de todo el filtro de particulas, se hace necesario incluir mas haces de ca-
nales. La figura 3.13(a) representa la comparacién entre datos experimentales
y resultados de modelado de la temperatura del gas en los canales de salida, a
0.09 m del sellado de los canales de salida en funcién de la localizacion radial.
Aligual que en la figura 3.12, puede observarse el descenso de la temperatura a
medida que el flujo masico se reduce. Este resultado pone de manifiesto que la
transmisién de calor por conduccion, relacionada con el tiempo de residencia,
tiene mayor importancia que la transmisién de calor por conveccién.

Como puede observarse en la figura 3.13(a), el uso de 10 haces de canales
(1.32 ¢m de malla radial) ofrece una prediccién detallada de la temperatura
del gas en el interior de los canales, con un margen de error del £1 %. De esta
manera, aumenta la confianza en la prediccién que hace el modelo de la tempe-
ratura de pared en los canales del monolito, representada en la figura 3.13(b).
Este resultado certifica al modelo para realizar estudios de regeneracién, ya
que es la temperatura de pared del monolito la que controla la dindmica de
dicho proceso [4]. La figura 3.13(b) muestra que la reduccién de la tempera-
tura de pared con respecto al nicleo del monolito alcanza 50°C en la region
en contacto con el aislante, ain cuando la temperatura del gas a la entrada
del filtro de particulas es baja (250°C), e incrementdndose a medida que se
reduce el flujo masico.

La figura 3.14 muestra la distribucién axisimétrica de la temperatura de
pared del substrato del monolito operando con un elevado flujo mésico (375
kg/h) en condiciones pulsantes (0.3 bar de amplitud y 66.6 Hz) y elevada
temperatura del gas a la entrada del filtro de particulas (370°C). Como era de
esperar, la caida de temperatura en la direccion radial es mayor a la obtenida
en los casos mostrados en la figura 3.13 debido al mayor gradiente térmico res-
pecto a la temperatura ambiente. La reduccion de temperatura en la direccién
axial se muestra despreciable con respecto al efecto de la conduccién térmica
radial. La gran reduccion de temperatura que se obtiene en la direccion radial
subraya su potencial influencia sobre las conclusiones que se podrian obtener
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Figura 3.13. Prediccion de la temperatura en los canales de salida del monolito en
funcion de la localizacion radial y del substrato poroso a 0.09 m del sellado. Flujo
continuo a 250°C a la entrada de filtro de particulas con una acumulacion de hollin
de 22 g/1. Cdlculo con 10 haces de canales.

en estudios sobre la reactividad de las particulas de hollin, la identificacién
del punto de ignicién de la regeneracion, la prediccién de puntos calientes, etc.
Estos resultados confirman la necesidad indicada por otros autores [31] de co-
rregir hacia modelos con capacidad de prediccion térmica, acoplados al mismo
tiempo a la solucion fluidodindamica en la escala geométrica de los canales del
monolito.

Mostrados los buenos resultados obtenidos con respecto a la capacidad
de prediccion en el interior de monolito y salida del filtro, a continuacién se
evalian las prestaciones del modelo en la pared exterior del filtro de particulas.
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Figura 3.14. Distribucion azisimétrica de la temperatura de pared del substrato.
Flujo pulsante (0,3 bar de amplitud y 66,6 Hz de frecuencia) a una temperatura de
entrada de 370°C'y flujo mdsico de 375 kg/h. Cdlculo con 10 haces de canales.

Algunos de los resultados obtenidos se muestran en la figura 3.15. La correc-
ta prediccion de esta temperatura es muy importante a la hora de tener en
cuenta en el disenio del aislamiento térmico, analisis de pre-enfriamiento de
EGR por camisas en colector de escape multifuncionales [32, 33] y diseno de
filtros de particulas con recuperacién de calor [34]. Como puede observarse en
la figura 3.15, para una discretizacién radial de 10 e incluso s6lo 4 haces de
canales, el modelo proporciona una prediccién muy precisa, describiendo la
tendencia parabdlica de la temperatura de pared exterior a lo largo de toda
la carcasa metélica. Esto es posible gracias a la inclusién de la transmisién
de calor por conduccién entre la carcasa exterior y los conductos y conos de
entrada y salida del DPF, tal como se ha indicado en la definicién del modelo.
El gradiente de temperatura de pared que se obtiene entre los extremos y el
centro de la carcasa exterior del filtro de particulas indica la conveniencia de
hacer uso de materiales de elevada conductividad térmica, con el fin de evi-
tar cargas térmicas externas distribuidas no homogéneamente que pudieran
afectar a la posicién y sellado del aislante, lo que podria acabar daniando el
monolito ceramico.

Los resultados obtenidos por el modelo ante condiciones de operacién con
flujo pulsante se detallan en las tablas 3.4 y 3.5. La primera de ellas muestra la
prediccion de la temperatura media del gas en la seccion de salida del filtro de
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particulas aportada por el modelo, y su comparacion con el valor medio medido
para diferentes flujos méasicos. La frecuencia de los pulsos es de 66,6 Hz para
todos los puntos de operacion considerados, lo que corresponde a un régimen
de 2000 rpm en un motor de 4 cilindros. La amplitud de los pulsos es de 0.3
bar, lo que se encuentra dentro del orden de magnitud de colectores de escape
con ubicacién pre-turbo de los sistemas de post-tratamiento.
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Figura 3.15. Prediccion de la temperatura de pared exterior de la carcasa del filtro
de particulas. Flujo continuo a 250°C a la entrada de filtro de particulas con una
acumulacion de hollin de 22 g/1. Cdlculo con 1,4 y 10 haces de canales.

El error en la prediccién de la temperatura de salida no sobrepasa el 1%,
cualquiera que sea el flujo masico estudiado, nivel de acumulacién del DPF y
temperatura de entrada. Los datos mostrados en la tabla, tanto experimentales
como de modelado, también indican la pequena influencia del nivel de acumu-
lacién de hollin (incluso siendo éste muy elevado) en la pérdida de temperatura
que tiene lugar en el filtro de particulas. La acumulacién de particulas produce
una reduccién de temperatura del gas de 2°C para la amplitud y frecuencia
mostrados. Este resultado es acorde con el calculo de la conductividad térmica
radial efectiva del monolito propuesto en la ecuacién 3.53, que indica un ligero
incremento de su valor a medida que crece la capa de particulas, proporcio-
nando al modelo la capacidad de reproducir este efecto sobre la transmisiéon
de calor.

La tabla 3.5 resume la prediccién de la temperatura del gas a la salida
del filtro para todas las amplitudes y frecuencias de flujo pulsante ensayadas
ante unas condiciones de flujo mésico de 375 kg/h, 250 °C de temperatura de
entrada y para las dos condiciones de acumulacién del filtro de particulas. De
nuevo, la diferencia de temperatura del gas en la seccién de salida del filtro
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Tabla 3.4. Prediccion de la temperatura del gas en la seccion de salida del DPF en
funcion de la acumulacion de particulas, flujo mdsico de aire y temperatura del gas
en la seccion de entrada. Flujo pulsante con amplitud y frecuencia de pulso de 0,3 bar
y 66,6 Hz respectivamente. Cdlculo con 10 haces de canales.

DPF limpio DPF cargado
Flujo mésico  Tent Tsar Error Tsar Error
Exp. Mod. Exp. Mod.
(kg/h] el el el (%] rCl Pl (%]
250 250 2354 234.8 -0.28 231.4 2325 0.50
375 250 239.4 238.7 -0.32 237.5 237.7 0.09
375 370 351.4 347.8 -1.07

Tabla 3.5. Prediccion de la temperatura del gas en la seccion de salida del DPF
en funcion de la acumulacion de particulas y las caracteristicas del flujo pulsante
(frecuencia y amplitud). Flujo pulsante a una temperatura de entrada de 250°C y
flujo mdsico de 375 kg/h. Cdlculo con 10 haces de canales.

DPF limpio DPF cargado
Fr A Teal Error Tsal Error
Exp.  Mod. Exp. Mod.

Hz] [bar] [°C] [°C]  [%] °Cl el %]
0.5 2399 2422 1.06 237.7 2374 -0.14

333 03 2392 2399 0.32 2375 237  -0.23
0.12 238 2375 -0.23 236 235.8 -0.09
0.5 2414 240.3 -0.50 237.8 2372 -0.28

66.6 0.3 239.4 238.7 -0.32 237.5 2377 0.09
0.12 237.8 2375 -0.14 236 2359 -0.05
0.5 2399 2391 -0.37 237.6 2377 0.05

100 0.3 238.7 2379 -0.37 237.1 2372 0.05
0.12 237.8 2379 0.05 2359 236.3 0.18

de particulas entre condiciones limpias y con acumulacién es de nuevo alre-
dedor de 2°C, tanto para los datos experimentales como para los resultados
del modelo. Asimismo, los resultados experimentales no muestran apenas in-
fluencia de la frecuencia de pulsacién en la transmisién de calor en el filtro
de particulas. Sin embargo, el aumento de la amplitud de los pulsos reduce
la transmisién de calor entre el gas y el monolito. Aunque el incremento de
temperatura es también reducido en este caso, el modelo de transmisién de
calor propuesto y su acoplamiento al modelo fluidodindmico, bajo las hipétesis
de flujo no-estacionario y compresible, muestran la sensibilidad adecuada para
reproducir este fenémeno.
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Finalmente, la figura 3.16 recoge el andlisis de la capacidad predictiva del
modelo durante transitorios térmicos, tanto de calentamiento, mostrados en
los graficos (a), (c) y (e), como de enfriamiento, mostrados en los graficos (b),

(d) y (F).
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Figura 3.16. Prediccion de la temperatura de salida durante transitorios térmicos de
calentamiento y enfriamiento. Cdlculo con 1 haz de canales.
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Se han realizado tres ensayos en condiciones de flujo estacionario. La du-
racion de los transitorios térmicos es principalmente dependiente del control
de la sala de ensayos y de la inercia térmica de la instalacion, especialmente
de las resistencias térmicas. Ello hace imposible imponer un salto brusco de
temperatura del gas a la entrada del filtro de particulas. Otros factores que
afectan a la duracién del transitorio térmico son la temperatura méaxima del
gas a la entrada del filtro de particulas (ensayo 1 a 388°C y DPF limpia; ensa-
yo 2 a 315°C y DPF limpia; ensayo 3 a 300°C y DPF cargada (22 g/I)) y flujo
mésico (375 kg/h en el caso del ensayo 1y 200 kg/h en el caso de los ensayos
2y 3). Las simulaciones se han realizado imponiendo la temperatura del gas a
la entrada del DPF, que ha sido discretizado con un sélo haz de canales para
reducir el tiempo de célculo.

Los resultados arrojados por el modelado de los transitorios térmico refle-
jan la gran capacidad de reproduccién de la temperatura del gas a la salida
del DPF, tanto durante procesos de calentamiento como de enfriamiento a
diferentes flujos méasicos y condiciones de acumulacién. De esta manera, se
podrian realizar con confianza evaluaciones de respuesta del motor durante
procesos de operacién transitoria con configuraciones pre-turbo del sistema de
post-tratamiento, o anélisis de sistemas de post-tramiento con sistemas SCR
aguas abajo del DPF.

3.5. Resumen

En el presente capitulo se ha abordado la validacion experimental del mo-
delo de transmisién de calor para filtros de particulas diésel de flujo de pared.
Ello ha permitido evaluar las capacidades de prediccién del modelo en las con-
diciones de operacion propias de los motores Diesel, mas concretamente en las
que se dan en la configuracién pre-turbo del filtro de particulas en las que la
amplitud de los pulsos es elevada.

En primer lugar se describi6é el modelo de filtros de particulas diésel de
flujo de pared, usado en todos los trabajos de modelado de esta tesis y que
contiene el modelo de transmision de calor nodal. La capacidad del modelo de
discretizar el monolito en haces de canales concéntricos permite tener en cuenta
la transmision de calor radial, bajo la hipdtesis de distribucion axisimétrica. Se
ha considerado la acumulacion de hollin en dicho cédlculo, con un efecto sobre
la conductividad radial muy bajo, que ha sido confirmado por los resultados
experimentales y predicho con precisiéon por el modelo.

El estudio de validacion experimental ha consistido en el ensayo en un ban-
co de flujo. El DPF sujeto a estudio es caracteristico de un motor de 2 litros



94 3. Modelado de la transmisién de calor en DPFs

de cilindrada y que se ha expuesto a diferentes condiciones de operacion: filtro
de particulas limpio y cargado, flujo continuo en condiciones térmicas estacio-
narias y transitorias y flujo pulsante. Posteriormente se modelé la totalidad
de los puntos ensayados, analizando la capacidad del modelo de predecir la
distribucién de temperaturas en el monolito, la carcasa exterior y a la salida
del filtro de particulas.

Los resultados del modelado ante condiciones de operacion con flujo con-
tinuo han mostrado una gran precisién en la prediccion de la temperatura de
salida del filtro, atin con una discretizacién radial del monolito muy grosera (1
y 4 haces de canales). Este resultado valida al modelo para su uso acoplado con
un modelo de motor, ya que un nimero reducido de haces de canales reduce
notablemente el esfuerzo computacional.

Para un analisis mas detallado de la distribucién de temperaturas en el in-
terior del monolito es necesario aumentar el niimero de haces de canales. Los
resultados del modelado de la temperatura del gas en el interior de los canales
de salida del monolito mostraron una gran precisiéon, con errores no superiores
al 1%. Estos resultados validan a su vez la prediccién de la distribucién de
temperatura de pared en el substrato poroso, magnitud clave en el analisis de
la dindmica de los procesos de regeneracion. Otro parametro muy importante
en el modelado del filtro de particulas es la temperatura de la carcasa exterior,
por su relacion con las prestaciones del aislamiento que en cada caso se pueda
proponer. De este modo, el modelo mostré gran precisiéon ain con una discre-
tizacién radial de 4 haces de canales. La inclusién de la transmision de calor
entre los conductos de entrada y salida, los conos y la carcasa exterior, per-
mitieron ha permitido reproducir la distribucién parabdlica de la temperatura
de pared a lo largo de la carcasa del monolito.

En el caso de condiciones de operacién con flujo pulsante, el modelo sigue
ofreciendo una gran precisién, con errores en la prediccién de la temperatura
del gas en la seccién de salida que se encuentran en el orden del 1%. Ademas,
los resultados experimentales mostraron la baja influencia que tiene la presen-
cia de la capa de particulas sobre la transmisién de calor entre el gas y el filtro
de particulas. No obstante, las pequenas diferencias existentes se han predicho
con precision por el modelo, lo que avala de nuevo los resultados obtenidos.
Asimismo, se observé la nula influencia de la frecuencia del flujo pulsante en
la transmisién de calor. Sin embargo, el aumento de la amplitud de los pulsos
de presion reduce la pérdida de temperatura del gas a su paso por el sistema
y esto se justifica por la reduccién del tiempo de residencia del flujo debido a
las mayores velocidades instantaneas.



Bibliografia 95

En cuanto a la predicciéon de la temperatura del gas durante transitorios
térmicos, el modelo ha demostrado ser capaz de seguir la dinamica de varia-
cién de temperatura tanto en procesos de calentamiento como de enfriamiento.
Debido a la larga duracién del ensayo, se hizo necesario discretizar el mono-
lito con un 1nico haz de canales para preservar el coste computacional. Este
interesante resultado confirma la idoneidad del modelo de DPF para su uso
acoplado a otros sistemas, como puede ser el caso de motor con configuracién
pre-turbo de los sistemas de post-tratamiento, donde la evaluacién de la tem-
peratura a la entrada de la turbina es directamente dependiente del modelado
de los sistemas de post-tratamiento.
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4.1. Introduccion

Dado que la presente tesis tiene como objetivo el andlisis de las interaccio-
nes termofluidodindmicas entre motores Diesel sobrealimentados y filtros de
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particulas, se hace necesario la evaluacién de dicho acoplamiento ante diferen-
tes niveles de acumulacion de hollin en el DPF. Por lo tanto, disponer de una
herramienta de célculo capaz de reproducir la influencia de este fenémeno so-
bre la pérdida de presion del DPF es importante, ya que permitira, en ultima
instancia, evaluar la influencia sobre las prestaciones del motor. De este modo,
en el presente capitulo se va a describir un modelo de predicciéon de pérdida
de presion en filtros de particulas diésel de flujo de pared con acumulacién de
hollin. Este serd capaz de calcular la evolucién de la permeabilidad tanto en
la pared porosa como en la capa de particulas en funcién del nivel de acumu-
lacién de hollin presente en cada momento. Dicho modelo estd basado en una
aproximacion del medio poroso como un lecho de particulas esféricas, tanto
para la pared porosa como para la capa de particulas. Para ello, se hace ne-
cesario describir los parametros micro-estructurales tanto en la pared porosa
como en la capa de particulas, asumiendo una serie de hipdtesis que salvan la
carencia de informacién proveniente del proceso de filtrado.

Una vez descrito el modelo, se procederd a su validacién experimental.
Para ello, primeramente se reproducira con el modelo diferentes procesos de
acumulacién de hollin en el DPF, evaluando la capacidad de éste de reproducir
la pérdida de presién en los dos regimenes de filtrado, en lecho profundo y fil-
trado superficial. Estos procesos de modelado permitirdn obtener conclusiones
de valores representativos de los parametros que definen la micro-estructura
tanto de la pared porosa como de la capa de particulas en funcién del flujo
masico y de la masa de hollin, discutiéndolos y comparandolos con los apuntes
existentes en la literatura. Seguidamente, se hara uso de informaciéon prove-
niente de ensayos experimentales en los que se ha ensayado el DPF con flujo
masico estacionario y pulsante, variando la temperatura del gas y masa de
hollin. Esto permitird determinar la capacidad del modelo de reproducir la
respuesta dindamica del filtro de particulas tanto en dominio temporal como
de la frecuencia, comparandolo frente a resultados experimentales.

4.2. Modelo de pérdida de presion en DPFs con
acumulacién de hollin

El modelo que se propone para el cdlculo de la pérdida de presién en DPFs
con acumulacion de hollin estd basado en la aproximacién de ambos medios
porosos como un lecho de particulas esféricas. De esta manera, el medio poroso
queda representado por unidades celulares de geometria esférica [1], tal como
se puede observar en la figura 4.1. A su vez, cada una de las unidades celu-
lares contiene una unidad colectora alrededor de la cual quedan retenidas las
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particulas del gas que atraviesan el medio poroso. A medida que estas particu-
las se acumulan, van variando las propiedades microestructurales del medio
poroso: diametro de la unidad colectora, didmetro medio de poro, porosidad
y permeabilidad.

Figura 4.1. Representacion esquemdtica de la unidad colectora contenida en la uni-
dad celular.

4.2.1. Permeabilidad de la pared porosa

La permeabilidad del substrato es dependiente de su estructura porosa, es
decir, de la porosidad, diAmetro medio de poro, acumulacién de hollin y del
efecto de deslizamiento del flujo. Considerando que la estructura granular de
los filtros ceramicos se asemeja a la morfologia de lecho de particulas esféricas
[1], la permeabilidad de un DPF limpio se puede relacionar con la estructura
de la pared porosa y las propiedades del flujo segun la ecuacién 4.1:

Ew, = i (Ewy) A%y SCFuy, (4.1)

c,wo
donde €, es la porosidad del substrato de la pared porosa limpia, dc ., es el
didmetro de la unidad colectora limpia y fx (w,) es la funcién geométrica de
Kubawara, en la que se ha tenido en cuenta el factor de tortuosidad de valor
3.25 propuesto por Konstandopoulos [2]:

1
0,02 (2—%(1—%)3 —Ewo—%(l—swo)Q) '
fK (Swo) - (1 _5’w0) ( . )
En un lecho de particulas esféricas, el didmetro medio de poro es una
funcién de la porosidad y del didmetro de la unidad colectora:

2 Ew
dp,wo = g ( o ) dc,wo (43)

1 — ey,

Como ya se adelant6é en el Capitulo 2, SCF,,, es el factor corrector de
Stokes-Cunningham, definido segtin la ecuacion 4.4:
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—1,1
SCF =1+ ano <1,257 + 0,4 ™o > , (4.4)
definiéndose el nimero de Knudsen como:

2A
Kn, = (4.5)
0 dPﬂ-UO

Las particulas quedan retenidas alrededor de la unidad colectora produ-
ciendo un cambio en las propiedades locales debido al crecimiento del didmetro
de ésta. En la literatura, se asume que estas particulas se depositan unifor-
memente alrededor de la unidad colectora, causando su crecimiento y mante-
niendo una forma perfectamente esférica [3]:

1

3 3
doy = 2 [(‘E”O) + ;ZZZ] (4.6)
En la ecuacién 4.6, m,, es la masa de hollin depositada alrededor de la
unidad colectora y dentro de la unidad celular, y p, ., es la densidad aparente
del hollin en la pared porosa. Hay que destacar que esta densidad de empa-
quetado del hollin no es un valor real, sino que es el valor de densidad que
debe tener el hollin en el interior de la pared porosa para mantener una forma
perfectamente esférica alrededor de la unidad colectora [4]. Es un pardmetro

que permite obtener el didmetro hidrodinamico de la unidad colectora, el cual
fija la permeabilidad que determina la pérdida de presion.

Dado que los agregados de particulas presentan irregularidades geométri-
cas, definidas por la dimensién fractal [5], el modelo propuesto en esta tesis
considera pp,, como la densidad de los agregados en el interior de la pared
porosa, es decir, en el interior de la unidad celular. La densidad aparente del
hollin en la unidad celular, que es funcién del didmetro hidrodinamico de la
unidad colectora durante el proceso de acumulacién, se obtiene multiplicando
pp.w Por un factor de forma (x). De este modo, se propone un crecimiento de
la unidad colectora dado por la ecuacion 4.7, que ahora es funcién de la masa
de hollin depositada y del factor de forma

1
d 3 3 m ?

oy = 2 Z6wWo Iy 20 , 4.7

' [( 2 ) +47Tpr,w] ( )

donde x es el factor de forma cuyo intervalo de variacion es 0 < x < 1.
Valores reducidos de y representan una deposicién irregular de los agregados
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de particulas alrededor de la unidad colectora, mientras que un valor unidad
corresponderia a un crecimiento esférico perfecto de ésta.

El cambio en el tamano de la unidad colectora a medida que el hollin
se acumula en la pared porosa implica una variacién de las propiedades del
substrato: porosidad (e,), didmetro medio de poro (dp.) y permeabilidad
(kw). Dado que el didmetro de la unidad celular (b) es constante, se cumple
que

dC'LU dC'LU
b= = = — 1 (4.8)

1 1
(1 —€uw)3? (1—ew)3
de modo que la evolucion de la porosidad durante el proceso de acumulacion

se obtiene como:
e\
5w:1—<l;) (4.9)

Conocidos los valores de la porosidad y didmetro de la unidad colectora,
la evolucién del didmetro medio de poro viene dado por la ecuacién 4.10 [3]:

2 Ew
dpw = = dew 4.1

Definidas las variaciones de la porosidad y del didametro medio de poro para
un nivel de acumulacién de hollin dado, la permeabilidad vendria definida por
3]

kw = [k (€w) d2 ,SCF,, (4.11)

considerando el valor del factor corrector de Stokes-Cunningham para dichas
condiciones de acumulacién.

Durante la fase de filtrado en lecho profundo, el didmetro de la unidad
colectora crece acercdndose al didmetro de la unidad celular. Asumiendo un
crecimiento esférico, esta fase de filtrado finaliza cuando el coeficiente de sa-
turacion (6), definido en la ecuacién 4.12 alcanza el valor unidad:

dgw - dgw
c,wo

En la ecuacién 4.12, v es el factor de percolacién que determina el didmetro
maximo que puede ser ocupado por las particulas. El valor de este factor suele
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estimarse a partir de datos experimentales para ajustar el modelo, pero se
puede tratar de predecir también a partir de técnicas de modelado descritas
por Konstandopoulos [6]. De esta manera, la fase de filtrado en lecho profundo
finaliza cuando el didmetro de la unidad colectora alcanza el valor de b.

4.2.2. Permeabilidad de la capa de particulas

Finalizado el filtrado en lecho profundo con la saturacién de la pared po-
rosa, comienza el filtrado superficial con la consiguiente formacién de la capa
de particulas. De la misma forma que en el caso de filtrado en lecho profun-
do, el modelo considera la capa de particulas representada como un lecho de
particulas esféricas, tal como proponen diversos autores como Konstandopou-
los [7], Masoudi [8] o Johnson [4]. De este modo, la permeabilidad de la capa
de particulas se define como:

kcp = fK (€Cp) dg,cpSOFCp (413)

En este caso, el SCF se calcula a partir del nimero de Knudsen basado en
el didmetro de los poros formados en la capa de particulas:

2

Kne, = T (4.14)
Pcp
2 €
dpen = 2 <1 —Ci-cp) Aoy (4.15)

La porosidad define la densidad de la capa de particulas a partir de la
densidad del carbén como:

pep = pc (1 — ecp) (4.16)

4.2.3. Metodologia e hipétesis de calculo

El modelo propuesto tendria la capacidad de calcular la permeabilidad en
cada instante de cdlculo en la pared porosa con resolucién axial si se aplicase
de forma conjunta con un modelo de filtrado que calcule la masa de hollin
retenida. De esta forma, es posible predecir la pérdida de presiéon durante la
fase de filtrado en lecho profundo. En el caso de la fase de filtrado superficial,
se hace necesario estimar la porosidad y el didmetro de la unidad colectora
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caracteristica que fija la permeabilidad y por tanto la pérdida de presién. Ac-
tualmente existe una carencia de técnicas de prediccién de dichas propiedades
y el modelado de crecimiento de la capa de particulas posee un coste compu-
tacional notable, asi como muy dependiente de las condiciones de operacién
del motor, emisién, etc.

Una aplicacién adicional del modelo es el calculo de la pérdida de presién
en el DPF para un nivel dado de hollin cuando va instalado en un motor
del que se quieren evaluar sus prestaciones. En este caso el objetivo no es el
modelado del proceso de acumulacion previo, cuyo historial podria ser dificil
de estimar o incluso desconocido.

El uso del modelo en la aplicaciéon que nos ocupa necesita considerar una
serie de hipdtesis que atienden al proceso de filtrado que resulta en la acumu-
lacién del DPF:

1. El proceso de acumulacién se divide en dos fases:

s Filtrado en lecho profundo, donde se asume que el hollin sélo se
deposita en la pared porosa.

= Filtrado superficial, donde se asume que el hollin sélo contribuye
al crecimiento de la capa de particulas.

El umbral entre las dos fases viene dado por la masa de saturacién,
definida como el nivel de hollin acumulado en el DPF que provoca un
cambio notable en la pendiente de crecimiento de la pérdida de presion.

2. El valor del factor de percolacién (1) se ha establecido en 0.92, como
valor representativo de los datos mostrados en la literatura [3].

3. La densidad de empaquetado del hollin dentro de la pared porosa se ha
fijado en los valores de 50 y 345 kg/m? a fin de discutir la influencia
de este parametro. De conformidad con el abaco de morfologia de los
agregados de particulas desarrollado por Lapuerta et al. a partir de mi-
croscopfa electrénica de transmisién (TEM) [5], 50 kg/m? corresponde
a una baja densidad de los agregados. Este valor consideraria un rango
de agregados desde baja dimensién fractal con un nimero de particulas
primarias ligeramente superior al valor medio (7, ~ 81 [5]) hasta el
valor medio de la dimensién fractal (D; ~ 1,87 [5, 9]) combinado con
un bajo niimero de particulas primarias. Por el contrario, 345 kg/m3 se
corresponde con los agregados que poseen el valor medio de dimensién
fractal y nimero de particulas primarias obtenido por Lapuerta et al.
[10], asumiendo una densidad del carbén de 2000 kg/m3.



106

4. Pérdida de presion en DPFs con acumulacién de hollin

4. La penetracion del hollin en la pared porosa es solo parcial, tal como se

ha demostrado en diferentes estudios, tanto experimentales [11-14] como
basados en céalculo computacional mediante modelos Lattice-Boltzmann
[15-17]. Para predecir dicha penetracién, la masa de hollin de saturacién
(mp,sat) se reparte entre el nimero de unidades celulares de tal forma
que todas las unidades celulares que contienen particulas se encuentran
bloqueadas en el instante que se alcanza la masa de saturacién en el
DPF. El resto de unidades celulares permanecen limpias. La masa de
hollin de saturacion de una unidad celular viene definida por la ecuacién

4.17:
A | (b\? (e \®
Mp sat, = ? [(2> - <20> ] Pp,ws (417)

siendo por lo tanto el nimero de unidades celulares saturadas:

Np,sat = Tpisat (418)

Mp saty,
Finalmente, la fraccién de la pared porosa saturada, es decir, la pene-
tracion de particulas en la pared porosa se calcula dividiendo el niimero
de unidades celulares saturadas entre el total de unidades celulares que
componen la pared porosa.

Una vez definido el porcentaje de pared porosa saturada, la pared porosa
queda dividida en dos regiones. Por lo tanto, la permeabilidad efectiva
de la pared viene dada por la ecuacién 4.19

Ap = Mottt _ 110Uy W fo sat n Fottuy W (1 — fw,s“t), (4.19)
kwﬁ kw kwo

donde fy st €s la fraccién de la pared porosa ocupada por el hollin.

. Se asume que la masa de hollin esta uniformemente distribuida sobre la

pared porosa a lo largo del canal de entrada. Por lo tanto, se considera
un espesor de capa de particulas constante.

. La pérdida de presion en la capa de particulas depende de la porosidad de

ésta y del didmetro de la unidad colectora caracteristica. Estos pardame-
tros determinan la permeabilidad de la capa de particulas y su variacién
debido al efecto de deslizamiento cuando cambian las propiedades del
gas.
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4.3. Validacién experimental de las curvas de acu-
mulacion de hollin

El ajuste de los parametros del modelo se realiza a partir de ensayos de
acumulacién de hollin en diversos DPFs con diferentes propiedades micro- y
macro-geométricas. La variacién de la pérdida de presién a lo largo del proceso
de acumulacion permite describir la variacién de las diferentes propiedades en
funcién de la masa de hollin, siendo posible identificar los parametros que
gobiernan este proceso. Por lo tanto, esta etapa consiste en la reproduccién
de la pérdida de presién del DPF en funcién de la masa de hollin acumulada
para diferentes DPFs y flujos masicos de aire.

La tabla 4.1 muestra las caracteristicas de los filtros de particulas evalua-
dos. Se ha realizado un modelado discreto del proceso de acumulacion de hollin
en cada uno de los filtros de particulas, es decir, se ha predicho la pérdida de
presion en el DPF y el flujo masico que lo atraviesa para una masa acumulada
de hollin dada. Este procedimiento permite determinar la permeabilidad de la
pared porosa por medio del factor de forma y, y finalmente, la de la capa de
particulas por medio de su porosidad y didmetro caracteristico de la unidad
colectora.

Los datos experimentales y geométricos de los filtros A,B,C y D se han
obtenido de [11], y en el caso del DPF E de [18]. Por tltimo, el DPF F co-
rresponde al evaluado en el Capitulo 3. Las propiedades micro-estructurales
de la pared porosa de este filtro de particulas se han obtenido aplicando la
metodologia tedrico-experimental descrita en [19, 20]. Para todos los DPF's la
permeabilidad en condiciones limpias se ha obtenido de acuerdo a la ecuacién
4.1.

Tabla 4.1. Caracteristicas de los filtros de particulas evaluados.

A[1]] B[] C[i11] D[] B8 F

Substrato Cord. Cord. Cord. Cord. SiC SiC
Longitud [m] 0.305 0.305 0.305 0.305 0.15 0.2
Didmetro [m] 0.267  0.267  0.267 0.267 0.143 0.132
Densidad de celdas [cpsi] 100 100 100 100 200 200
Ancho de canal [mm)] 2.11 2.11 2.11 2.11 1.44 1.486
Espesor de la pared [mm] 0.43 0.43 0.43 0.43 0.35 0.31
Porosidad [ %] 50 50 50 48 41 41.5
Didmetro medio de poro  [um)] 13.4 24.4 34.1 12.5 32.85 12
Permeabilidad [£107m?] 3.44 116 2254 3 18.3 249
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En el caso de los DPFs A,B,C y D, los ensayos se realizaron con flujo
masico de 0.285 kg/s siendo la temperatura del gas a la entrada del DPF de
260°C. Por el contrario, el DPF E se ensayd en condiciones ambiente con tres
flujos masicos distintos, de valores 0.028, 0.083 y 0.111 kg/s.

Finalmente, el filtro de particulas F se instalé en el banco de ensayo motor
que se describe con detalle en el Capitulo 6. El ensayo de acumulacion de
hollin en el DPF se realizé a un flujo mésico de 135 kg/h con un rango de
temperatura del gas de 275 a 320°C debido a la inercia térmica de la linea de
escape. Este ultimo filtro de particulas se instalé también en el banco de flujo
una vez alcanzado su maximo nivel de acumulacion de hollin, donde se ensayé a
temperatura ambiente. El cambio de condiciones de temperatura y viscosidad
cinematica del gas permite analizar la capacidad del modelo de predecir los
cambios en la permeabilidad del DPF debido al efecto de deslizamiento.

La figura 4.2 muestra la comparacién entre la pérdida de presion experi-
mental y modelada en los DPFs A,B,C y D en funcién de la masa de hollin
acumulada. Se ha escogido una escala logaritmica en los casos B,C D (sien-
do la del A la forma tradicional de representacién) para representar la masa
de hollin con el fin de mostrar con mayor detalle la capacidad predictiva del
modelo en la zona de baja acumulacién de hollin. El nivel de acumulacién de
hollin en el que la pared porosa queda saturada (cambio brusco de pendiente
en la pérdida de presién en la representacion del DPF A) se ha mostrado en
cada DPF mediante una linea negra.

Los resultados obtenidos muestran que el modelo es capaz de reproducir
con precision la pérdida de presién en los cuatro filtros de particulas, tanto en
la fase de filtrado en lecho profundo como superficial e independientemente de
la densidad de empaquetamiento de hollin en la pared porosa.

La figura 4.3 muestra los resultados obtenidos en el modelado de la curva de
pérdida de presion del DPF E, para el que se han considerado diferentes flujos
masicos. Tal como puede observarse, el modelo es capaz de reproducir con
precision la pérdida de presion para cualquier nivel de acumulacién de hollin,
independientemente del flujo maésico trasegado por el filtro de particulas.

La penetracién del hollin en la pared porosa es dependiente de la densidad
de las particulas que se considere. Estos dos pardmetros afectan al ajuste del
modelo a través del factor de forma, que fija la pérdida de presiéon durante
la fase de filtrado en lecho profundo. La figura 4.4 muestra la dependencia
de la fraccién de pared saturada con el didmetro medio de poro del substrato
v la densidad de empaquetamiento del hollin. Bajos valores de densidad de
empaquetamiento del hollin resultan en un mayor porcentaje de pared ocupada
por las particulas, variando entre un 15% y un 40 % en los casos evaluados e
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Figura 4.2. Modelado de la pérdida de presion en los DPFs A,B,C y D en funcidn
de la masa de hollin acumulada asumiendo densidades de empaquetamiento del hollin
en la pared porosa de 50 y 345 kg/m3.

30000 -
DPF #E

E = Exp. - 0.028 kg/s
‘E' = « Exp.-0.083 kg/s
:8 20000 = Exp.-0.111kg's
g +  Mod. - 0.028 kg/s|
g & Mod. - 0.083 kg/s
S 10000 | ®  Mod. - 0.111 kg/s
3

& et

0
0.1 1 10 100

Masa de hollin [g]

Figura 4.3. Modelado de la pérdida de presion en el DPF E en funcion de la masa
de hollin acumulada y del flujo mdsico trasegado.

incrementdndose a medida que lo hace el didmetro medio de poro. El efecto
de la porosidad de la pared porosa es despreciable, en este caso, por ser muy
similar (48 %-50 %) en los DPFs considerados (A-D).
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Figura 4.4. Fraccion de la pared porosa ocupada por el hollin en funcion del didmetro
medio de poro y de la densidad de empaquetamiento del hollin en los DPFs A,B,C'y
D.

Por el contrario, valores elevados de densidad de empaquetamiento de
hollin implican porcentajes de espesor de pared ocupado del orden del 5%,
incluso para un alto didmetro medio de poro. Este resultado estd en conso-
nancia con los mostrados en los estudios de penetracion de hollin realizados
para estos mismos filtros de particulas por Murtagh et al. [11], mediante técni-
cas de visualizacion. En este trabajo se encontraron penetraciones de hollin
en la pared porosa minimas, especialmente en el caso de los DPFs A y D que
poseen bajos valores de diametro medio de poro y una distribucién homogénea
de tamano de poro. Sin embargo, penetraciones més notables fueron detecta-
das en los DPFs B y C debido al mayor didmetro medio de poro y sobre todo
por caracterizarse por una mayor heterogeneidad en la distribucién de tamano
de poro, que es una caracteristica que los modelos de pared porosa no pueden
tener en cuenta de forma correcta.

Estudios recientes centrados en la caracterizacion del proceso de acumula-
cion de hollin mediante técnicas experimentales y de calculo mediante métodos
Lattice-Boltzmann realizados por diversos autores como Yapaulo [14], Fino [13]
o Stewart [17] han reportado que la penetracién de hollin es muy superficial y
estd controlada por la deposicién de los agregados [21]. Por lo tanto, es posible
concluir que en los substratos actuales, caracterizados por una distribucién de
poros muy homogénea [22], la densidad de los agregados de valor medio de di-
mension fractal puede considerarse representativa del orden de magnitud que
posee la densidad de empaquetamiento de hollin dentro de la pared porosa.
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Fijado el valor de densidad de empaquetamiento del hollin en la pared
porosa y la fraccion de pared saturada, es el factor de forma el que define la
permeabilidad que establece la pérdida de presién en la pared porosa a través
de la ley de Darcy durante el filtrado en lecho profundo. En la figura 4.5 se
muestra la evolucién del factor de forma durante la fase de filtrado en lecho
profundo en funcién de la masa de hollin acumulada en la pared porosa hasta
la saturacién de cada DPF. Las diferencias mostradas entre los graficos (a)
y (b) se deben a la influencia de la densidad de empaquetamiento del hollin
en el interior de la pared porosa. Aunque como se acaba de indicar la densi-
dad de los agregados de valor medio de dimensién fractal (345 kg/m?) puede
considerarse representativa del orden de magnitud que posee la densidad de
empaquetamiento de hollin dentro de la pared porosa, se seguird comparan-
do en los sucesivos analisis con la densidad de 50 kg/m? a fin de evaluar la
influencia de este parametro.
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Figura 4.5. Evolucion del factor de forma en funcion de la masa de hollin acumulada
y la densidad de empaquetamiento de éste en el interior de la pared porosa.

Tal como describe claramente la figura 4.5, el factor de forma presenta un
crecimiento lineal con la acumulacion de hollin en la pared porosa. El aumento
del factor de forma establece que el crecimiento de la unidad colectora es més
homogéneo con el incremento de masa acumulada, acercandose por lo tanto el



112 4. Pérdida de presion en DPFs con acumulacién de hollin

didmetro hidrodindmico de la unidad colectora al geométrico que tendria si se
asumiese un crecimiento perfectamente esférico. Este resultado implica que la
densidad aparente del hollin en el interior de la pared porosa no es constante,
sino que esta controlada por el crecimiento de la unidad colectora.

La figura 4.6 esquematiza la evolucién del crecimiento de la unidad co-
lectora a lo largo del proceso de acumulacién desde las condiciones limpias
(caso a). En las primeras fases de acumulacion, caso b, la unidad colectora con
hollin acumulado no se corresponde con una forma esférica, viéndose definida
por un valor bajo del factor de forma. El valor maximo, y = 1, representaria
por lo tanto una forma esférica perfecta, cercana al mostrado en el caso c,
que representa la saturacion de la unidad celular. El modelo contempla que el
valor final del factor de forma se mantendra constante durante toda la fase de
crecimiento de la capa de particulas sobre la superficie de la pared porosa.

a) b)

Figura 4.6. Representacion esquemdtica de la evolucion de la unidad colectora con la
acumulacion de particulas: a) limpia; b) baja acumulacidn de particulas; ¢) saturacion.

Es posible correlacionar en una tnica funcién el factor de forma definido
en la presente tesis para todos los filtros estudiados. Esta correlacién es una
funcién de un factor de densidad, definido como la relacion entre la densidad
de empaquetamiento del hollin dentro de la pared porosa y la relacién entre
la masa de hollin acumulada y el volumen de penetraciéon del mismo:

pp,w
= — 4.20
Pr my/Vp ( )

El volumen de penetracién (V},) se define como el volumen total de pared
porosa que es ocupado por el hollin en todo el monolito

VZD = 4awwLNcefw,sata (421)
donde L es la longitud del canal y N, es el nimero de canales de entrada.

La figura 4.7(a) representa la dependencia del factor de forma con la re-
lacién entre la masa de hollin acumulada y el volumen de penetracion. Esta
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relacion elimina la influencia de la masa de hollin acumulada pero se obtie-
nen diferentes correlaciones en funcién de la densidad de empaquetamiento del
hollin en la pared porosa. Sin embargo, en la figura 4.7(b) se confirma que el
factor de forma correlaciona de forma potencial con el coeficiente de densidad
del hollin, independientemente del valor de la densidad de empaquetamiento
del hollin en la pared porosa:

X = 2,3136(®,,, ) "% (4.22)
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Figura 4.7. Correlacion del factor de forma con (a) la relacién entre la masa de
hollin y el volumen de penetracién y (b) el factor de densidad.
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Este resultado, junto con el uso de las propiedades de los agregados emi-
tidos por el motor ponen de manifiesto la capacidad predictiva de la pérdida
de presion durante el filtrado en lecho profundo en filtros de particulas diésel
de flujo de pared.

Con respecto al filtrado superficial, los resultados mostrados en las figuras
4.2 y 4.3, junto a la 4.8 que muestra el modelado del ensayo de acumulaciéon
del DPF F, confirman los buenos resultados aportados por el modelo una vez
se produce la saturacién de la pared porosa. La capacidad de reproduccion de
la pérdida de presién por el modelo en régimen de filtrado superficial depen-
de de la prediccién de la permeabilidad de la capa de particulas, que como
se adelant6 en la ecuacion 4.13, depende de la porosidad y del didmetro ca-
racteristico de la unidad colectora asi como del efecto de deslizamiento, cuya
influencia se cuantifica por medio del factor corrector de Stokes-Cunningham.
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Figura 4.8. Modelado de la pérdida de presion en el DPF F en funcion del nivel de
acumulacion de particulas.

La tabla 4.2 muestra los resultados de las propiedades de la capa de particu-
las obtenidas para todos los DPF's evaluados. Los resultados permiten concluir
que el didmetro caracteristico de la unidad colectora en la capa de particulas
coincide con el didmetro medio de los agregados de particulas. La distribucién
de tamano de particulas experimental emitida por el motor durante el ensayo
de acumulacién de hollin en los DPFs A B,C y D no se encuentra disponible,
de modo que el didmetro caracteristico de la unidad colectora de la capa de
particulas se ha obtenido del ajuste del modelo. No obstante, los resultados
obtenidos se encuentran en el orden de magnitud de la moda de la distribucién
de tamanos de particulas emitidas por los motores Diesel [23]. En el caso del
DPF F, la distribucién de tamainio de particulas aguas arriba del DPF si es
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conocida, mostrandose en la figura 4.9. Por lo tanto, el didmetro de la unidad
colectora se ha fijado a la moda de la distribucién de tamanos emitido.

Tabla 4.2. Propiedades micro-estructurales de la capa de particulas en cada DPF
evaluado.

DPF  ecp H de,cp [nm] Pep [kg/mg} kep [mQ]
A 0.67 102 660 1.65x10~1°
B 0.68 100 640 1.64x10715
C 0.67 95 660 1.45x10715
D 0.7 110 600 2.09x1071°
E 0.6 95 800 5.79x10716
F 0.6 69 800 7.97x10716

Una vez fijado el didmetro de la unidad colectora como el didmetro medio
de los agregados, la porosidad de la capa de particulas en los DPFs evaluados se
encuentran en el rango entre 0.6 y 0.7, resultado del ajuste con la informacion
experimental. Estos dos parametros definen el didmetro medio de poro en
la capa de particulas, que controla el efecto de deslizamiento por medio del
coeficiente corrector de Stokes-Cunningham, y que finalmente determina la
permeabilidad de la capa de particulas.
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Figura 4.9. Distribucion del tamano de particulas aguas arriba del DPF F durante
el ensayo de acumulacion de hollin.

Este rango de porosidad de la capa de particulas obtenido da lugar a un
rango de densidad de la capa de particulas que oscila entre 600 y 800 kg/m?,
asumiendo 2000 kg/m? como la densidad del carbén. Este rango de densidad de
la capa de particulas se muestra acorde con los resultados obtenidos por Opris y
Johnson a través de una metodologia tedrico-experimental [24]. Asimismo, este
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rango de porosidad se encuentra dentro del orden de los resultados aportados
por Rockne et al. [25] sobre porosidad de depésitos de hollin.

No obstante, los resultados obtenidos difieren de los propuestos por Kons-
tandopoulos et al. en distintos trabajos, en los que se obtiene una porosidad
de la capa de particulas alrededor de 0.95 [3, 7], obtenida a partir del ajuste
del modelo con informacién experimental. Sin embargo, la permeabilidad y
el SCF en la capa de particulas en esos trabajos estdn referidos al didmetro
de las particulas primarias. Esto entra en conflicto con el modelo propuesto,
donde se considera la moda de la distribucién de tamanos de los agregados
para el célculo de la permeabilidad y el didmetro medio de poro de la capa de
particulas para el SCF en lugar de la particula primaria. Es el didmetro medio
de poro el que define el efecto de deslizamiento, de forma andloga al interior
de la pared porosa [4, 20].

Ademsds de lo comentado, el valor de porosidad de un agregado medio es
del orden de 0.81 ((Dy = 1,9, fipo = 80)) [5, 9, 26], valor claramente infe-
rior a la porosidad de 0.95 propuesto por Konstandopoulos. Ademds de estas
referencias, la influencia de la deposicién balistica y la diferencia de presion
a través de la capa de particulas, que resultan en una compactacién mayor
de la capa de particulas [27, 28], justifican el rango de la capa de particulas
propuesto en este trabajo.

4.4. Validacién experimental ante flujo estacionario
y no estacionario

4.4.1. Ensayo en banco de flujo estacionario

Para confirmar la capacidad de prediccién del modelo, se hace necesario
evaluarlo ante unas condiciones de temperatura adicionales a las del ensayo
en banco motor. De esta forma, se evaluara la capacidad de reproducir los
cambios en la permeabilidad debidos al efecto de deslizamiento afectado por
las variaciones en la temperatura y viscosidad cinética del gas al realizar el
ensayo a temperatura ambiente.

Descripciéon de la instalacién

La figura 4.10 muestra el filtro de particulas instalado en el banco de
flujo estacionario. Para realizar la caracterizacion que se realiza con flujo a
temperatura ambiente, se conecta el DPF mediante el conducto de entrada a
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un remanso en el que se provoca sobrepresién y con un tubo de salida que lo
comunica a la atmdsfera. A medida que se aumenta la presién en el remanso
es posible aumentar el flujo mésico que trasiega el DPF. Realizdndolo para
una serie de puntos se define la pérdida de presién en funcién del flujo masico
a través del DPF.

Remanso

- DPF —

Compresor

Figura 4.10. Representacion esquemdtica del banco de flujo estacionario.

Plan de ensayos

El DPF F se ensayé en banco de flujo a temperatura ambiente (20°C)
con la maxima acumulacion de masa de hollin mostrada en la figura 4.8. El
rango de flujo mésico escogido varia de 0.022 kg/s a 0.111 kg/s, cubriendo de
esta forma un rango amplio de caudales que pueden darse en un motor Diesel.
El interés de este ensayo reside en el hecho que el modelo debe predecir la
variacion de la permeabilidad tanto en la pared porosa como en la capa de
particulas a fin de predecir la pérdida de presién del DPF. La principal razén
de estas variaciones es el cambio en la temperatura del gas entre el ensayo
de acumulacién de hollin en motor, a partir del cual se ajusté el modelo y el
ensayo en banco de flujo. Ademas, en banco de flujo se incluye la variacién
del flujo mésico que en un ensayo en impulsiéon determina la variacién de la
densidad del gas, y de ahi la variacién de la viscosidad cinematica. Los cambios
en esta ultima y la temperatura afectan al camino libre medio de las moléculas
del gas y en consecuencia al nimero de Knudsen y al SCF. Por lo tanto, si
el didmetro medio de poro no estd bien definido (ensayo de acumulacién de
hollin), conduciria a valores erréneos de permeabilidad al tratar de predecir la
respuesta del DPF en el ensayo en banco de flujo.

Analisis de los resultados

La figura 4.11 muestra los resultados del modelado del ensayo en banco de
flujo, en el que se impone la pérdida de presién experimental y se evalta el flujo
maésico que trasiega el DPF. Los resultados muestran una ligera subestimacion
del flujo maésico, aunque es capaz de reproducir perfectamente la tendencia de
los resultados experimentales en todo el rango del ensayo.
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Figura 4.11. Prediccion del flujo mdsico que trasiega el DPF F en funcion de la
pérdida de presion en el ensayo en banco de flujo estacionario. Comparacion entre las
permeabilidades de la pared porosa y de la capa de particulas con las correspondientes
al ensayo de acumulacion de hollin en banco motor.

La figura 4.11 muestra, de forma adicional, las permeabilidades de la pa-
red porosa y de la capa de particulas obtenidas del modelado de este ensayo
comparandolas con las obtenidas en el modelado del ensayo de acumulacién
en banco motor. La capacidad del modelo de reproducir el flujo mésico ex-
perimental viene determinada por su capacidad de predecir los cambios en la
permeabilidad debidos a las diferencias del efecto de deslizamiento. Ademas
de la variacién de temperatura entre ensayos, caliente (motor) y frio (banco
de flujo) se puede apreciar que a medida que aumenta el flujo mésico en el
ensayo en banco de flujo, la permeabilidad de la pared porosa y de la capa de
particulas disminuye. Este fenémeno se debe a que al tratarse de un ensayo
en impulsion se incrementa la presion a la entrada del DPF, lo que produce
un incremento de la densidad del gas y por lo tanto ligeras variaciones de
la viscosidad cinematica que finalmente conducen a una reduccién paulatina
de la permeabilidad. Ello resulta en una mayor diferencia con respecto a la
permeabilidad obtenida del ensayo en banco motor.

Estos resultados ponen de manifiesto la capacidad predictiva del modelo,
que es capaz de reproducir las permeabilidades tanto de la pared porosa como
de la capa de particulas con acumulacién de hollin independientemente de las
condiciones del gas en el ensayo.
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4.4.2. Emnsayo en banco de impulsos

Las medidas obtenidas en esta instalacién, capaz de generar pulsos aislados
en condiciones ambiente, permite excitar al filtro de particulas en el rango de
frecuencias de interés. Las caracteristicas de la instalacién permiten aislar la
reflexion y transmision de las ondas de presion ante una perturbacién inciden-
te. Los resultados obtenidos en esta instalacién permiten evaluar la capacidad
del modelo propuesto para reproducir la dindmica de las ondas que atraviesan
el DPF con acumulacién de hollin, tanto en el dominio temporal como en el
de la frecuencia.

Descripcién de la instalacién

El banco de impulsos, cuyo esquema se muestra en la figura 4.12, es una
instalacién desarrollada por el Departamento de Maquinas y Motores Térmicos
de la Universitat Politecnica de Valencia [29, 30]. La instalacién estd consti-
tuida por un depdsito presurizado de 50 [ que actia como remanso entre la
red de aire comprimido y una electrovdlvula. Esta ultima tiene como funcién
generar el pulso de presién dado su rdpido movimiento de apertura y cierre,
controlado electrénicamente. La electrovalvula une el depédsito de remanso a
un conducto que se conectara por su extremo expuesto al elemento a carac-
terizar. Para evitar que las medidas de los captadores de presién se solapen
por la reflexion de las ondas en los dos extremos de la instalacién, se hace
necesario disponer de importantes longitudes.

Electro-valvula
| / IC | oPF y—
15m 15 m

Remanso

Figura 4.12. Esquema de la instalacion banco de impulsos.

En la instalacion se hace uso de transductores de presion instantanea piezo-
eléctricos KISTLER 7001 de alta sensibilidad. El uso de los acondicionadores
de senal, modelo KISTLER 5007, se justifica por el hecho de producirse una
atenuacién considerable de la informacién debido a la capacitancia que tie-
nen los conductores. Finalmente, la instalaciéon consta de un analizador de
espectros FFT de doble canal (HP 3565S5) que permite realizar medidas si-
multdneas en diferentes canales y ademas efectuar operaciones entre registros
de diferentes canales. Cada ensayo consiste en la generacién de un pulso de
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presién en el conducto de entrada al elemento a caracterizar mediante la aper-
tura de la electrovélvula. El sistema esta disefiado para que la amplitud y la
duracién del pulso generado sean del mismo orden de magnitud que los pulsos
de presion que se desplazan por el interior de los conductos de un motor. El
pulso generado incide sobre el elemento caracterizado, momento en el cual se
genera una onda reflejada que retrocede con direccion hacia el depdsito. Si-
multdneamente, la onda incidente se transmite a través del elemento y llega
al conducto de salida por el que continuard avanzando.

Plan de ensayos

La metodologia del ensayo es andloga a la realizada por Piqueras con condi-
ciones de DPF limpio [19]. El DPF se emplaza entre los dos conductos de pro-
pagacion. La obtencion de las medidas se realiza por medio de tres captadores
de presion. El primero de ellos, esta situado aguas abajo de la electrovalvula,
lo suficientemente alejado de ésta para adquirir el pulso de presién generado
cuando se encuentra completamente desarrollado. El segundo captador mide
la senal de presién a la entrada del elemento, que contendra la informacién
de la onda incidente y de la reflejada. Por tltimo, la onda transmitida aguas
abajo del DPF se registra por el tltimo captador situado en el tubo de salida.

Se midié la respuesta del DPF F ante 3 pulsos de presién que recogen
todo el rango de operacién del banco de ensayos, representativo de la varie-
dad de pulsos de presiéon que se podrian presentar aguas arriba de un filtro
de particulas en un motor de combustién interna alternativo, abarcando am-
plitudes entre 95 y 200 mbar y duraciones entre 11 y 20 ms. Por tratarse
de excitaciones pulsantes aisladas no se introduce flujo medio alguno durante
el ensayo, inicamente el debido al propio pulso. No obstante, la ausencia de
flujo medio no afecta a la respuesta dindmica del filtro de particulas [31]. La
amplitud y la duracién de los pulsos ensayados se detallan en la tabla 4.3. Las
ondas incidente, reflejada y transmitida del ensayo se obtienen de acuerdo a
la metodologia descrita en detalle en [19].

Tabla 4.3. Caracteristicas de los pulsos de presion ensayados en el banco de impulsos.

Pulso | Amplitud [mbar] Duracién [ms]
1 95 11
2 165 17
3 200 20
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Analisis de los resultados

Una vez obtenidas las medidas experimentales en el banco de impulsos,
contando el DPF F con una acumulacién de hollin de 22 g/1, se procedié al
modelado de la respuesta dindmica del filtro de particulas. Aguas arriba del
DPF se impuso la presion incidente experimental y aguas abajo un extremo
anecoico que evita la necesidad de modelar el extenso conducto de salida que
posee la instalacion. Este procedimiento reproduce el proceso real, ya que
la reflexién en el conducto de salida de la instalacién no afecta al captador
situado en el tubo de salida del DPF. De esta manera, se evaluard la capacidad
del modelo de reproducir la presion reflejada y transmitida generadas en el
momento en que se somete al filtro de particulas a una excitacion pulsante.

La figura 4.13 muestra los resultados en dominio temporal de los tres pulsos
de presion ensayados. Para cada uno de los pulsos se representa la comparaciéon
medido-modelado de las presiones incidente, reflejada y transmitida, tanto
para condiciones limpias del DPF como con acumulaciéon hollin igual a 22
g/l. Los resultados del modelado en condiciones limpias corresponden a la
validacion del modelo de DPF realizado por Piqueras [19, 32].

A pesar que la onda incidente posee la misma amplitud y duracién en
condiciones limpias y con acumulacién de hollin del DPF, este estado del filtro
de particulas provoca un cambio substancial en la onda reflejada y transmitida.
El hollin acumulado (22 g/!) resulta en la formacién de la capa de particulas
sobre la pared porosa, reduciendo la seccién de paso del fluido en el canal de
entrada. De esta manera, la onda reflejada ve mitigada la discontinuidad y
reduccién de presion inicial de la expansién del flujo en el cono y canales de
entrada en condiciones limpias, para pasar a presentar una dindmica similar
a un extremo cerrado. La onda reflejada alcanza una amplitud méxima del
orden del 60 % de la onda incidente, en los tres casos propuestos, en el caso
de encontrarse el DPF con acumulacion de hollin.

Como se desprende de todos los casos mostrados en la figura 4.13, el modelo
es capaz de reproducir este fendmeno tan marcado, aunque muestra una falta
de precision caracterizada por un cierto desfase. Este se puede deber a tres
factores principales. Por un lado, se asume que los conos de entrada y salida se
comportan como elementos 0D aunque presentan una geometria fundamental-
mente tridimensional, como ya apunté Piqueras en trabajos precedentes [19].
Aunque esta hipétesis permite modelar de forma correcta las condiciones del
DPF limpio, tal como se muestra en la figura 4.13, la dindmica de las ondas
en el interior del cono varian cuando se forma capa de particulas, pues se
reduce la seccion frontal abierta del monolito. Por otro lado, otro factor que
puede afectar a la capacidad de prediccion del modelo es la consideracion de
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Figura 4.13. Comparacion de los resultados del modelado con los datos obtenidos en
los ensayos en banco de impulsos: dominio temporal con condiciones del DPF limpio
y con un nivel de acumulacidon de hollin de 22 g/l.
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espesor constante de la capa de particulas a lo largo del canal de entrada. No
obstante, otros autores han tomado esta misma hipdtesis, no considerandola
relevante en el andlisis de la respuesta acustica del filtro de particulas [31].
Finalmente, otro factor causante de la falta de precisién del modelo podria
ser la consideraciéon del mismo comportamiento fluidodindmico en todos los
canales del monolito, lo que impone que la capa de particulas y el flujo masico
son idénticos en todos ellos.

Con respecto a la onda transmitida, la reduccién de la permeabilidad en un
DPF con acumulacién de hollin provoca un descenso de la amplitud del pulso
de presion a lo largo del monolito mucho mayor al encontrado en condiciones
limpias, tal como se observa en la figura 4.13. Nuevamente, el modelo es capaz
de reproducir esta cambio substancial en la dindamica de la onda transmitida,
pero presentando discrepancias complementarias a la prediccién de la onda
reflejada.

Pese a las discordancias entre resultados medidos y modelados, la solucién
proporcionada por el modelo manifiesta la capacidad de éste para reproducir
la dindmica sobre el flujo pulsante introducida por el DPF cuando posee acu-
mulacién de hollin. Por lo tanto, acoplado con un modelo de motor, se estaria
simulando de forma adecuada su interaccion con los elementos adyacentes.
Esta interaccion se vuelve critica en el andlisis de la linea de escape cuando
el DPF se sitta aguas arriba de la turbina de sobrealimentacién. Al predecir
la onda reflejada, el modelo global de motor serfa capaz de predecir los cam-
bios en el lazo de bombeo producidos por emplazar el filtro de particulas con
cualquier nivel de acumulaciéon. Asimismo, el hecho de reproducir de forma
adecuada la onda transmitida se traduce en modelar fielmente los cambios
en la dinamica del flujo pulsante que alcanza la turbina, ya que la potencia
que es capaz de desarrollar instantdneamente ésta es muy dependiente de las
caracteristicas de la pulsacién que posee el flujo.

Las caracteristicas de las ondas reflejadas por el DPF permiten realizar
un andlisis adicional que afecta de forma positiva a la configuracién pre-turbo
del filtro de particulas. En zonas de operacién continua a carga media-alta del
motor, el filtro de particulas en configuraciéon pre-turbo se encontraria en con-
diciones de muy bajo nivel de acumulacién de hollin debido a la regeneracién
pasiva. Por lo tanto, las ondas que reflejaria este dispositivo seria similares a
las mostradas en condiciones limpias, que con un correcto disenio del colector
de escape favorecerian la evacuacién de los gases de escape de los cilindros.

Aunque la funcién de los DPF's es retener las particulas generadas en el
proceso de combustion de los motores Diesel, la instalacién de éstos en las
lineas de escape influye sobre el ruido emitido [31], por lo que se hace necesa-
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rio evaluar el comportamiento actstico de estos sistemas. El comportamiento
atenuador que poseen los filtros de particulas estd modificando la concepcion
tradicional de las lineas de escape de los motores, reduciendo el volumen de
los silenciadores [33, 34], o llegando incluso a prescindir de éstos en algunas
aplicaciones donde el espacio disponible es reducido [35].

Por lo tanto, disponer de herramientas de modelado que sean capaces de
predecir la respuesta actstica de estos sistemas resulta de interés, méaxime si
ademas estos modelos describen otros procesos como la pérdida de presion
y la transmisién de calor, pudiendo ser acoplados a modelos de filtrado y
regeneracion, como el aplicado en la presente tesis doctoral. Dado que el filtro
de particulas opera la mayor parte del tiempo en condiciones con acumulacién
de hollin, se pretende estudiar la capacidad del modelo de predecir la respuesta
en el dominio de la frecuencia ante flujo pulsante en estas condiciones. Para
ello, se hara uso de dos términos caracteristicos en la evaluaciéon del ruido
pulsante: el nivel de presién sonora (SPL) de las ondas reflejada y transmitida;
y la pérdida de transmisién (TL).

El primer término se define, de acuerdo a la ecuacién 4.23, como la inten-
sidad del sonido que genera una presién sonora instantdnea. Su unidad es el
dB y se evalia como presion de referencia 20 pPa, la presion del umbral de
audicion.

SPL = 20log ( P ) (4.23)
DPref

La pérdida de transmisién es un parametro caracteristico en el diseno de
silenciadores de escape que tiene en cuenta la atenuacién, bien sea por refle-
xién o por disipacién, que produce un elemento frente a la potencia acustica
incidente al mismo. Su unidad es también el dB, y es evaluada como:

5 A
So Ao

donde W7 y A; son la potencia actstica y la presién incidente respectivamente,
Wy y As la potencia acistica y la presién transmitida, correspondiendo Sy y
So al drea de las secciones de entrada y salida, respectivamente, del elemento
analizado [36].

TL =10log ‘% =10log | 2| + 201og : (4.24)
2

La figura 4.14 muestra los espectros correspondientes a las SPL de las
ondas reflejada y transmitida, asi como la pérdida de transmisién del filtro
de particulas para los pulsos de presién analizados previamente en el domi-
nio temporal. Se diferencia la respuesta del DPF en condiciones limpias y
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con acumulacién de hollin igual a 22 g/1. Los resultados se representan hasta
una frecuencia de 1000 Hz, cubriendo el rango de interés de la excitacion en
automocion.

El analisis de la SPL de las ondas reflejada y transmitida, en condiciones
limpias, revela la capacidad del modelo para reproducir la respuesta actsti-
ca del DPF en estas condiciones. En el caso de encontrarse el DPF con una
elevada acumulacién de hollin, el modelo muestra una predicciéon adecuada,
especialmente precisa en el caso de nivel de presién sonora transmitida hasta
300 Hz, rango vélido para las aplicaciones en automocién [31]. Para valores
superiores de frecuencia, la comparacién medido-modelado presenta mayores
discrepancias aunque el modelo es capaz de predecir el comportamiento gene-
ral.

En el rango de altas frecuencias, el modelo presenta un desfase con res-
pecto a la respuesta experimental. Prestando atencién a la onda transmitida,
existe un maximo de atenuacién y una banda de paso localizadas en las fre-
cuencias de 310 Hz y 450 Hz, respectivamente. Si bien el modelo es capaz
de predecir estos dos fenémenos con un error aceptable en dB, presenta un
desfase para frecuencias de aproximadamente 150 Hz. Asimismo, tal como de-
muestran los resultados de la comparacion de la pérdida de transmisiéon para
las tres excitaciones evaluadas, el modelo presenta un efecto disipativo a altas
frecuencias.

Aligual que las discrepancias encontradas en el dominio temporal, las mos-
tradas en el dominio de la frecuencia pueden atribuirse al efecto de los conos
de entrada y salida del filtro de particulas, a la distribucién no homogénea del
espesor de la capa de particulas en los canales de entrada, y a una distribu-
ciéon no homogénea del hollin y el flujo masico en la secciéon transversal del
monolito. Otros autores han apuntado la dificultad de modelar componentes
complejos de las lineas de escape de los MCIA, caracterizados por elevadas
conicidades en las secciones de entrada y salida [37], siendo necesario el uso
de modelos especificos y con un mayor coste computacional que el sujeto a
analisis.

Una vez mostrados los aceptables resultados obtenidos hasta 350 Hz en
la prediccion de la TL experimental en dos condiciones extremas de nivel
de acumulacién de hollin en el DPF (limpio y 22 g/l), se puede recalcar la
viabilidad del modelo propuesto como herramienta para el andlisis acustico
de los DPFs. De esta forma, es posible realizar andlisis en este area con una
precisién adecuada y con un coste computacional muy reducido.
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Figura 4.14. Comparacion de los resultados del modelado con los datos obtenidos en
los ensayos en banco de impulsos: dominio de la frecuencia con condiciones del DPF
limpio y con un nivel de acumulacion de hollin de 22 g/I.
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4.4.3. Ensayo en banco de flujo pulsante

El objetivo de este ensayo es extender los resultados aportados por el banco
de impulsos a condiciones mas préximas a operacion en motor, generando un
flujo pulsante a diferentes temperaturas que simula las ondas que se pueden
dar en un motor a lo largo de toda la linea de escape e incluyendo un flujo
masico medio, a diferencia del banco de impulsos. De la misma forma que con
los resultados en banco de impulsos, con este otro experimento se estudiara la
capacidad del modelo para reproducir la dindmica de las ondas que atraviesan
el DPF, permitiendo en este caso realizar el analisis también en condiciones
de elevada temperatura.

Descripcién de la instalacién

Este banco de ensayo se explicé con detalle en el Capitulo 3. Para medir
la transmisién y reflexiéon de las ondas en el filtro de particulas se hace uso de
un método beamforming [38] que descompone la senal de presién en incidente
y reflejada. El beamforming es una técnica de procesado espacial empleada
para la estimacién de la forma de onda de la senal incidente sobre un conjunto
(vector) de sensores desde una direccién dada. Los beamformers (conformado-
res del haz) pueden considerarse como filtros que combinan las salidas de un
vector de sensores para formar un haz que seniala en la direccién de la fuente
deseada. Para aplicar esta técnica a la descomposicién de las senales medidas
se deben seguir las siguientes consideraciones [38]:

= Propagacion lineal de la presién y velocidad del sonido, considerando que
la apertura del vector de sensores (longitud total) es reducida comparada
con la longitud de onda.

= Diferentes dangulos de incidencia del flujo incidente y reflejado sobre el
vector de sensores.

= Superposicién lineal de las velocidades de las componentes de la onda
principal.

Para aplicar este método es necesario medir la presién en tres puntos en
la direccién axial en el tubo. Se hizo uso de dos vectores de 3 transductores
piezoeléctricos KISTLER 7031 refrigerados con agua, situados aguas arriba y
aguas abajo del filtro de particulas a una distancia de 0.45 m, tal como muestra
la figura 4.15. La distancia entre sensores consecutivos es de 0.05 m, ya que
una distancia més corta implicaria que las diferencias de presién podrian ser



128 4. Pérdida de presion en DPFs con acumulacién de hollin

menores a la precisién del sensor, y una distancia mayor no permitiria asumir
propagacion lineal de las ondas entre los sensores [39].

Valvula
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Resistencias

iste o>
== de
sensores
-1 ”"" ‘M’
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Figura 4.15. Representacion esquemdtica del banco de flujo pulsante.

Plan de ensayos

Finalmente, se expuso el filtro de particulas ante flujo pulsante para ex-
tender la validacion a condiciones de operacién mas proximas a las que se dan
en un motor de combustién interna alternativo. El plan de ensayos cubre un
amplio rango de frecuencia y amplitud de los pulsos de presién, de modo que
se incluyan las condiciones de operacién habituales tanto en la configuracion
pre-turbo como post-turbo del filtro de particulas en un motor Diesel:

» Filtro de particulas con un nivel de acumulacién de hollin de 22 g/1 (60
g). Los ensayos se realizaron considerando dos flujos masicos (250 y 375
kg/h) a tres frecuencias y amplitudes distintas de 33, 66 y 100 Hz y
de 0.12, 0.3 y 0.5 bar, respectivamente. Para evitar la regeneracion del
filtro de particulas los ensayos se realizaron a una temperatura del flujo

de 250°C.

= Filtro de particulas limpio. Tras regenerar el filtro de particulas, se repi-
ti6 la misma serie de puntos ensayados con el filtro de particulas cargado.
De esta forma, es posible evaluar la capacidad del modelo para predecir
los cambios en la respuesta dindmica por la diferencia de acumulacién
de hollin.

Las frecuencias de los pulsos de presién ensayadas se seleccionaron tenien-
do en cuenta el régimen de giro al que se corresponderia en un motor. Las
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equivalencias entre las frecuencias generadas por la védlvula rotativa y el régi-
men de giro de un motor de cuatro tiempos, de 2, 3 y 4 cilindros, se resumen
en la tabla 4.4:

Tabla 4.4. Equivalencia de la frecuencia de los pulsos de presion generados en el
banco de ensayos con la de un motor de cuatro tiempos de 2,3 y 4 cilindros.

Frecuencia [Hz] Régimen del motor [rpm]

2cil.  3cil 4 cil.

33.33 2000 1333 1000
66.67 4000 2666 2000
100 6000 4000 3000

Como ya se comento en el subapartado anterior, la aplicacién de la técnica
beamforming permite separar las distintas senales de presiones que excitan
al filtro de particulas y la respuesta a éstas. En la figura 4.16 se muestra
un esquema de las ondas de presién descompuestas a considerar cuando se
somete al filtro de particulas a flujo pulsante. La presion incidente es impuesta
por la valvula rotativa generadora de pulsos. El filtro de particulas refleja y
transmite esa senal, mientras que lo que se ha denominado reflejada de la
instalacién representa la excitaciéon proveniente del elemento situado aguas
abajo del DPF en el banco de ensayos.

Incidente Transmitida
DPF
Reflejada Reflejada instalacion
——

Figura 4.16. Esquema de las presiones que definen el flujo pulsante al que se somete
al DPF en el banco de ensayos de flujo pulsante.

Analisis de los resultados

Los ensayos experimentales en el banco de flujo continuo y pulsante se mo-
delaron en OpenWAM, imponiendo las ondas de presién incidente y reflejada
de la instalacién medidas en cada punto de operacién. Por lo tanto, tnica-
mente se modelara la parte de la instalacién entre los dos vectores de sensores
piezoeléctricos aguas arriba y aguas abajo del DPF, con el fin de evitar fuen-
tes de error ajenas al filtro de particulas. Con respecto a la configuracién del
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modelo de DPF, los ensayos a baja temperatura se modelaron con un sélo haz
de canales para reducir el coste computacional. En el caso de los puntos de
operacion a superior temperatura, se opté por discretizar el monolito en 10
haces de canales, a fin de modelar correctamente la distribucién de tempera-
turas a lo largo de todo el monolito. A diferencia del ensayo en el banco de
impulsos, en estos ensayos si se introduce flujo masico medio en el DPF, por
lo que el ensayo se asemeja en mayor medida a condiciones de operacién real
en motor.

La figura 4.17 muestra los resultados en el dominio temporal para el punto
de operacién definido por un flujo mésico de 375 kg/h y condiciones pulsantes
de 0.5 bar de amplitud y 100 Hz de frecuencia. La temperatura del gas a la
entrada del DPF es de 40°C, tanto para condiciones de DPF limpio como con
una masa de hollin de 22 g/1. Con objetivo de abreviar, sélo se va a mostrar
este punto de operacién, habiéndose obtenido resultados similares en el resto
de condiciones ensayadas.
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Figura 4.17. Prediccion de la respuesta dindmica en el dominio temporal. Flujo
pulsante (0.5 bar de amplitud y 100 Hz de frecuencia) a una temperatura de entrada
de 40°C y flujo mdsico de 375 kg/h. Condiciones de DPF limpio y con acumulacion
de hollin de 22 g/I.

En la parte superior de la figura 4.17 se muestran los resultados en condi-
ciones limpias del DPF, mientras que la parte inferior se dedica a condiciones
de acumulacion de hollin. En ambos casos, se representa de izquierda a dere-
cha, la presién incidente impuesta, la presion reflejada y la presion transmitida.
Los resultados obtenidos indican que el modelo es capaz de reproducir, de for-
ma éptima, la respuesta dindmica en el dominio temporal ante flujo continuo
y pulsante, en condiciones de baja temperatura, tanto para condiciones lim-
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pias como con acumulaciéon de hollin del DPF. Estando excitado el filtro de
particulas con la misma amplitud de pulso de presién incidente, la elevada
masa de hollin acumulada produce un cambio en la forma y amplitud de las
ondas reflejada y transmitida. El modelo es capaz de reproducir con precisiéon
este fendmeno. No obstante, para extender la evaluaciéon del modelo a condi-
ciones mas realistas de operacién del DPF en el motor, en la figura 4.18 se
muestra el resultado del modelado del mismo punto de operacién pero a una
temperatura del gas a la entrada del DPF de 250°C. Aunque la temperatura
no es excesivamente elevada para evitar la regeneracion pasiva del DPF, si es
representativa del nivel térmico que se alcanza en operacién a baja carga de
un motor Diesel, por lo que los resultados pueden considerarse representati-
vos. Nuevamente, el modelo es capaz de reproducir con precisién la presion
reflejada y transmitida tanto en amplitud como en fasado de los pulsos para
ambas condiciones de acumulacién.
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Figura 4.18. Prediccion de la respuesta dindmica en el dominio temporal. Flujo
pulsante (0.5 bar de amplitud y 100 Hz de frecuencia) a una temperatura de entrada
de 250°C y flujo mdsico de 375 kg/h. Condiciones de DPF limpio y con acumulacion
de hollin de 22 g/I.

A diferencia del banco de impulsos, las caracteristicas del banco de flujo
en el que se realizaron los ensayos con flujo continuo y pulsante no permiten
evaluar en el dominio de la frecuencia la pérdida de transmisién, aunque si el
nivel de presién sonora reflejado y transmitido. La razén es que tanto la onda
reflejada como transmitida por el DPF estan afectadas no sélo por la presiéon
incidente generada en la valvula rotativa, sino también por la reflejada ge-
nerada en la instalaciéon tanto aguas arriba como aguas abajo del DPF, las
cuales no pueden determinarse experimentalmente. Por otro lado, en el anali-
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sis del dominio de la frecuencia, las frecuencias de interés son aquellas que se
corresponden a la frecuencia fundamental del flujo pulsante y a sus arméni-
cos. Tal como se mostrd en la tabla 4.4, estas frecuencias corresponderian a
determinados regimenes de giro en funcién del niimero de cilindros del motor
y del nimero de carreras del pistén necesarias para completar el ciclo. Los
armonicos que caracterizan la respuesta en frecuencia seran los pares, ya que
en ellos las amplitudes de los espectros de las senales tienen valor maximo,
prevaleciendo sobre los armoénicos impares. Por lo tanto, el modelo debe ser
capaz de reproducir especialmente dichos arménicos.

Las figuras 4.19 y 4.20 muestran los resultados del modelado en el domi-
nio de la frecuencia en el punto definido por un flujo mésico de 375 kg/h y
condiciones pulsantes de 0.5 bar de amplitud y 100 Hz de frecuencia.
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Figura 4.19. Prediccion de la respuesta dindmica en el dominio de la frecuencia.
Flujo pulsante (0.5 bar de amplitud y 100 Hz de frecuencia) a una temperatura de
entrada de 40°C y flujo mdsico de 375 kg/h. Condiciones de DPF limpio y con acu-
mulacion de hollin 22 g/I.

Estas figuras representan el nivel de presion sonora de la onda reflejada y
transmitida hasta una frecuencia de 1000 Hz para condiciones del DPF lim-
pio y masa de hollin acumulada de 22 g/l, correspondiendo la temperatura
del flujo entrante a 40°C, en la figura 4.19, y a 250°C, en la figura 4.20. En
condiciones de baja temperatura (figura 4.19), el modelo es capaz de prede-
cir con precision el nivel de presion sonora hasta el orden 16° de las ondas
reflejadas y transmitidas, tanto para condiciones limpias como con masa de
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Figura 4.20. Prediccion de la respuesta dindmica en el dominio de la frecuencia.
Flujo pulsante (0.5 bar de amplitud y 100 Hz de frecuencia) a una temperatura de
entrada de 250°C y flujo mdsico de 375 kg/h. Condiciones de DPF limpio y con
acumulacion de hollin de 22 g/1.

hollin acumulada igual a 22 g/1. En el caso del espectro de la onda reflejada, el
modelo es capaz de predecir el nivel de presién sonora para ambas condiciones
de acumulacion del DPF, incluso entre los sucesivos érdenes del motor. La
comparacién del espectro de la onda transmitida presenta un error superior
para las condiciones con acumulacion de hollin, aunque éste es aceptable hasta
el 14° orden.

En la figura 4.20 se representan los espectros de los niveles de presién
sonora correspondientes a las ondas reflejada y transmitida en condiciones
limpias y con una masa de hollin acumulada de 22 g/1 para una temperatura
de entrada del gas de 250°C. En este caso, se observa que el modelo no pierde
capacidad de prediccién con respecto a las condiciones de baja temperatura,
presentando errores en amplitud muy reducidos con respecto a los resultados
experimentales incluso en arménicos elevados. Estos resultados, sumados a
los obtenidos del analisis de los ensayos en banco de impulsos, confirman la
capacidad del modelo propuesto para su aplicacién en la evaluacion acustica
de los filtros de particulas en un amplio abanico de condiciones de operacion,
tanto en términos de masa de hollin acumulada, flujo maésico trasegado o
temperatura del gas que lo atraviesa.
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Figura 4.21. Prediccion de la respuesta dindmica en el dominio de la frecuencia
ante flujo pulsante a una temperatura de entrada de 40°C y un flujo mdsico de 375
kg/h con condiciones de DPF limpio. Diferencias en amplitud de SPL para diferentes
aTrmonicos.

Con el fin de mostrar los resultados de los principales armonicos de las
ondas reflejada y transmitida en todo los puntos de operacion ensayados, en las
figuras 4.21, 4.22, 4.23 y 4.24 se muestra el error en decibelios de la prediccion
realizada por el modelo de las SPL de la onda reflejada y transmitida.

Los resultados se presentan para condiciones del DPF limpio y con 22 g/1
de masa de hollin acumulada, tanto para condiciones de temperatura del gas
de entrada de 40°C como de 250°C.
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Figura 4.22. Prediccion de la respuesta dindmica en el dominio de la frecuencia
ante flujo pulsante a una temperatura de entrada de 40°C y un flujo mdsico de 375
kg/h con 22 g/l de masa de hollin acumulada. Diferencias en amplitud de SPL para
diferentes armdnicos.

Estas graficas aportan una visién global de la capacidad de prediccion del
modelo para una gran cantidad de puntos de operacion. Estos errores se han
obtenido hasta el 12° orden del motor, para las frecuencias de pulsacion es-
tudiadas (33.3, 66.67 y 100 Hz) y niveles de amplitud (0.12, 0.3 y 0.5 bar)
ensayados. Aunque bien es cierto que se suele dar como aceptable la capaci-
dad de prediccion de un modelo hasta el 6° orden del motor, se ha decidido
ampliar esta cota para mostrar las capacidades del modelo propuesto. En ca-
da grafica se han incluido unas lineas discontinuas que definen un abanico de
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error admisible para la aplicaciéon que nos ocupa de +5 dB. Por lo tanto, los
puntos localizados en este rango seran considerados modelados con precision.
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Figura 4.23. Prediccion de la respuesta dindmica en el dominio de la frecuencia
ante flujo pulsante a una temperatura de entrada de 250°C y un flujo mdsico de 375
kg/h con condiciones de DPF limpio. Diferencias en amplitud de SPL para diferentes
armonicos.

Como puede observarse en la figura 4.21, que muestra el error cometido por
el modelo en la prediccién de la onda reflejada y transmitida, para condiciones
limpias del DPF y temperatura del gas de entrada de 40°C, éste se encuentra
dentro del umbral de aceptacion practicamente en la totalidad de los puntos
estudiados hasta el orden 12° del motor. Asimismo, no existen diferencias
apreciables en la capacidad de prediccion acustica en funcion de la amplitud
y frecuencia fundamental de la pulsacion del gas que trasiega el DPF.
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Figura 4.24. Prediccion de la respuesta dindmica en el dominio de la frecuencia
ante flujo pulsante a una temperatura de entrada de 250°C y un flujo mdsico de 375
kg/h con 22 g/l de masa de hollin acumulada. Diferencias en amplitud de SPL para
diferentes armonicos.

Para condiciones elevadas de masa de hollin acumulada en el DPF, mos-
tradas en la figura 4.22 para las mismas condiciones de temperatura y flujo
masico que en la figura 4.21, el modelo presenta un ligero aumento del error.
Sin embargo, la gran mayoria de puntos evaluados se encuentran dentro del
umbral establecido, sin que pueda establecerse de nuevo ninguna tendencia
respecto a la amplitud o frecuencia fundamental del flujo pulsante.

Los resultados son también satisfactorios cuando se aumenta la tempera-
tura del gas, independientemente del nivel de acumulacién de hollin, tal como
se muestra en las figuras 4.23 y 4.24 para 0 g/l y 22 g/1 de masa de hollin acu-
mulada respectivamente. Al igual que en condiciones de baja temperatura a la
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entrada del DPF, no se encuentra que la frecuencia y amplitud de la pulsacién
del flujo tengan influencia sobre las capacidades predictivas del modelo.

Para finalizar el estudio, en la figura 4.25 se muestra, a modo de resumen,
los errores cometidos por el modelo en la prediccion de la onda reflejada y
transmitida, en el punto de operaciéon definido por el gasto masico de 250
kg /h.
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Figura 4.25. Prediccion de la respuesta dindmica en el dominio de la frecuencia
ante un flujo mdsico de 250 kg/h pulsante y para todas las condiciones de operacion
ensayadas: temperatura del gas a la entrada (40°C y 250°C), amplitud (0.3, 0.2 y
0.12 bar) y condiciones de acumulacién en el DPF (0 g/l y 22 g/1). Diferencias en
amplitud de SPL para diferentes armonicos.

En esta ocasion, no se hace diferenciacion en términos de amplitud de pulso,
temperatura o condiciones de acumulacion de hollin, ya que se ha demostrado
que no tiene influencia sobre la capacidad de prediccién acustica del modelo.
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Al igual que en el flujo mésico mostrado con anterioridad, practicamente la
totalidad de puntos modelados se encuentran en el umbral establecido, con-
centrandose los mayores errores a 6rdenes altos (10° y 12°) y afectando a
menos del 3% de los casos estudiados, lo que descarta pérdida de capacidad
de prediccién a flujos maésicos inferiores.

4.5. Resumen

En el presente capitulo se ha descrito y validado un modelo de prediccién
de la pérdida de presion en filtros de particulas diésel de flujo de pared con
acumulacién de hollin, acoplado a la resolucién de las ecuaciones de conserva-
cion a lo largo de los canales del monolito. El modelo propuesto estd basado
en la representacién del medio poroso como un lecho de particulas esféricas,
tanto para la pared porosa como para la capa de particulas. A partir de la
porosidad y del didmetro medio de poro es posible predecir la permeabilidad
tanto de la pared porosa como de la capa de particulas, que definen la pérdida
de presiéon por medio de la ley de Darcy.

El modelo permite realizar, aplicando un conjunto de hipdtesis usualmente
consideradas en el estudio de DPF's, la prediccién de la pérdida de presién en
aplicaciones discretas, es decir, para un nivel de acumulacion de masa de hollin
dado sin tener en consideracion el historial previo del proceso de acumulacion.
Por lo tanto, se puede aplicar con un modelo global de motor para el analisis
de las prestaciones del mismo, o en estudios dirigidos al andlisis del proceso de
regeneracion en el DPF. Acoplado a un modelo de prediccién de la eficiencia de
filtrado, podria aplicarse también en el estudio de los procesos de acumulacién
desde una perspectiva continua.

Como hipétesis fundamental, a partir de una masa de hollin acumulada,
el modelo redistribuye el hollin de manera homogénea a lo largo de todo el
filtro, considerando que durante la fase de filtrado en lecho profundo no se da
acumulacién sobre la capa de particulas.

Los resultados del modelado durante la fase de filtrado en lecho profundo
revelaron que la densidad de empaquetamiento del hollin en el interior de la
pared porosa estd altamente representada por la densidad que poseen aque-
llos agregados de hollin emitidos por el motor que poseen valores medios de
dimensién fractal. La densidad de empaquetamiento del hollin fija el grado de
penetracion en la pared porosa. Los espesores de penetraciéon obtenidos mues-
tran un alto grado de similitud con los apuntes existentes en la literatura a
partir de técnicas experimentales y de modelado mediante técnicas Lattice-
Boltzmann.
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Durante la fase de filtrado en lecho profundo, el incremento de pérdida
de presion es funcién de la masa de hollin acumulada en la pared. Esta acu-
mulacién tiene como resultado el crecimiento del didmetro de las unidades
colectoras. La dindmica de este crecimiento esta controlada en el modelo por
el factor de forma, que correlaciona de forma potencial con un factor de den-
sidad dependiente de la densidad de empaquetamiento del hollin dentro de
la pared porosa, la masa de hollin y el volumen de penetracién de éste en la
pared porosa.

Durante la fase de filtrado superficial el modelo predice la permeabilidad
a partir de la porosidad de la capa de particulas, de la unidad colectora ca-
racteristica y del didmetro medio de poro, que determina el valor del factor
corrector de Stokes-Cunningham. Los resultados obtenidos han permitido con-
cluir que el didmetro de la unidad colectora queda bien representado por la
moda de didmetro de la distribucion de particulas a la entrada del DPF. Los
valores obtenidos con el modelo predicen un rango de porosidad de la capa
de particulas entre 0.6 y 0.7, orden de magnitud acorde a la porosidad de los
agregados de hollin recogido en la literatura.

Se realiz6 una extensa validacion experimental del modelo, que incluy6 en-
sayos en banco motor y distintos bancos de flujo. De esta forma, haciendo
uso de ensayos en condiciones ambiente en banco de flujo estacionario se pudo
evaluar la capacidad del modelo para predecir los cambios en la permeabili-
dad de la pared porosa y la capa de particulas por el efecto de deslizamiento,
dependiente del tamano de poro del medio y de las propiedades del gas.

A través de ensayos en banco de impulsos, se evalué la capacidad de repro-
ducir la respuesta dinamica del modelo cuando se somete al filtro de particulas
a excitaciones pulsantes de diferentes niveles de amplitud y duracién. Esta ins-
talacién permite aislar la onda incidente al DPF, asi como las que éste refleja
y transmite. El modelado de estos ensayos y la comparacién con los resul-
tados experimentales ha constatado la capacidad del modelo para predecir
los cambios que se producen en la onda reflejada y transmitida con elevada
acumulacién de hollin en comparacién con condiciones limpias. No obstante,
conviene indicar que la simplificacién a elementos 0D de los conos de entrada
y salida, asi como las hipétesis de espesor constante de la capa de particulas en
los canales de entrada y la distribucién homogénea del hollin y el flujo mési-
co en la secciéon transversal del DPF conducen a una ligera discrepancia con
los resultados experimentales. Asimismo, estos ensayos permitieron evaluar la
respuesta del modelo en el dominio de la frecuencia. Se obtuvieron resulta-
dos precisos a bajas frecuencias y aceptables a elevadas frecuencias, donde se
observé que el modelo introduce un efecto disipativo.
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Los ensayos en el banco de flujo pulsante permitieron extender el estudio de
la respuesta dinamica del modelo de DPF a unas condiciones de funcionamien-
to mas cercanas a las reales en un motor, permitiendo imponer un flujo masico
medio con flujo pulsante y a diferentes niveles de temperatura del gas. Tanto
en dominio temporal como de la frecuencia, el modelo mostré una capacidad
de prediccion éptima, reproduciendo correctamente la respuesta dindmica en
un amplio rango de condiciones de operacion.

Los resultados de la validacién del modelo de prediccién de pérdida de pre-
sién en filtros de particulas diésel de flujo de pared con acumulacién de hollin
han certificado la viabilidad de uso en una aplicacién conjunta con un modelo
de motor. De esta forma, se dispone de una herramienta fiable para realizar
estudios de influencia del nivel de acumulacién de hollin sobre las prestaciones
del motor. Ademas, la prediccién de la respuesta dindmica permite realizar un
modelado fiable de la interaccion con otros elementos de la linea de escape, co-
mo podria ser el colector de escape y la turbina en configuraciones pre-turbo,
aspecto fundamental para la consecucion de los objetivos de la presente tesis
doctoral.
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5.1. Introduccién

Estando en posesion de una herramienta robusta y fiable para el modelado
de filtros de particulas diésel de flujo de pared, se va a proceder a la evaluacion
de los efectos de la configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento
sobre las prestaciones del motor mediante el uso del modelo de accién de
ondas OpenWAM. La evaluacién realizada consta del analisis de la respuesta
del motor en condiciones de operacion estacionarias y durante transitorios de
carga a régimen de giro constante, llevada a cabo mediante la comparacién
con la configuracién tradicional en la que los sistemas de post-tratamiento se
ubican aguas abajo de la turbina. El estudio se realizé tomando como base un
modelo de motor de gran cilindrada de aplicacion en vehiculos de transporte
pesado. El motor esta equipado con un sistema de post-tratamiento consistente
en un catalizador de oxidacién y un filtro de particulas diésel.

De acuerdo a lo expuesto, el presente capitulo queda estructurado de la
siguiente manera:

= Validacién del modelo de motor tanto en condiciones estacionarias como
transitorias mediante la comparacién con informacién experimental. El
objetivo de este punto es garantizar que se dispone de un modelo capaz
de reproducir los principales aspectos que describen la operacién del
motor.

= Adaptacién de la geometria a la configuracién pre-turbo del sistema de
post-tratamiento. Debido a las dimensiones del post-tratamiento de un
motor de esta magnitud, es necesario realizar una optimizacién si se
quiere emplazar aguas arriba de las turbinas con el objetivo de reducir
la superficie de transmisiéon de calor y la inercia térmica.

= Evaluacién de la configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento
en condiciones de operacién estacionaria. Con el objetivo de extender el
andlisis a un amplio rango de funcionamiento, se ha realizado un estudio
paramétrico definido por la apertura de las valvulas de EGR y waste-
gate en el punto caracteristico de 1500 rpm y plena carga. Asimismo, se
evalué en este punto la sensibilidad de las configuraciones post- y pre-
turbo del sistema de post-tratamiento a la acumulaciéon de hollin en el

DPF.

= Estudio de la capacidad de respuesta del motor con configuraciéon pre-
turbo del sistema de post-tratamiento ante transitorios de carga a régi-
men de giro constante. Este tipo de procesos permite evaluar la respuesta
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dindmica del motor. En concreto, se pondra especial interés en cuantifi-
car el efecto de la inercia térmica del sistema de post-tratamiento, cuya
influencia positiva o negativa dependera de las condiciones térmicas des-
de las que se inicia el proceso de aceleracién. Para ello se modelaron
transitorios de carga en los que el motor parte de baja carga pero des-
de un nivel térmico elevado y diferentes aceleraciones partiendo con el
motor estabilizado en condiciones de baja carga, lo que implica un nivel
térmico bajo.

5.2. Metodologia del estudio

El modelo de motor empleado en el estudio ha sido un motor Diesel turbo-
sobrealimentado en doble etapa. Se trata de un motor de 6 cilindros en linea
equipado con una turbina de alta presion con waste-gate y una turbina fija de
baja presion. El circuito de EGR de alta presion se encuentra dividido en dos
ramas con valvulas independientes, asi como con dos laminas que evitan reflu-
jos desde el colector de admision al de escape. Las principales caracteristicas
del motor se detallan en la tabla 5.1.

Tabla 5.1. Caracteristicas bdsicas del motor sujeto a estudio.

Numero de cilindros 6
Cilindrada 10836 cm?
Didmetro 123 mm
Carrera 152 mm
Longitud de la biela 255 mm
Numero de valvulas 4 por cilindro
Relacién de compresién 16:1
Sistema de EGR Alta presién refrigerado
Sistema de inyeccién Common rail de inyeccién directa
Orden de encendido 1-5-3-6-2-4
Sobrealimentacion FGT con waste-gate + FGT

Como paso previo a la evaluacion de la configuracion pre-turbo del sistema
de post-tratamiento se hace necesaria la validacion del modelo. Para ello, se
realizé un ajuste del modelo, tanto en condiciones de operacion estacionaria
como transitorias, haciendo uso de informacién experimental en banco motor.
Los resultados del ajuste del modelo en condiciones de operacién estacionaria a
plena carga para los regimenes de motor de 1200, 1500 y 1800 rpm se muestran
en la tabla 5.2. Conviene destacar que los resultados experimentales base se
obtuvieron sin el sistema de post-tratamiento integrado en la linea de escape,
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lo cual se puede ver también en la configuracién del motor ajustado que se
muestra en la figura 5.1 de acuerdo a la representacién esquematica en la
interfaz de OpenWAM.

Intercooler

Aftercooler

Figura 5.1. Representacion esquemdtica del motor en la interfaz de Open WAM para
su ajuste a datos experimentales.

Como se puede apreciar en los resultados recogidos en la tabla 5.2, las
diferencias entre los resultados del modelado y los datos experimentales no
superan el 5% en las principales variables que definen el comportamiento del
motor: flujo mésico de aire, tasa de EGR, presiones y temperaturas en los
colectores de admisién y de escape, asi como los regimenes de los turbogrupos
de alta y baja presién. Este hecho, sumado a la precisién obtenida en la pre-
diccién de las variables instantdneas mostradas en la figura 5.2 (presion en el
colector de admisién, asi como las presiones de entrada y salida de las turbinas
de alta y baja presién), pone de manifiesto la capacidad del modelo para ser
aplicado con garantias cuando se incluyan los sistemas de post-tratamiento.

La comparaciéon medido-modelado de los transitorios de carga a los regime-
nes de giro constantes de 1200 y 1400 rpm se muestra en la figura 5.3. El motor
fue inicialmente estabilizado en condiciones de plena carga. Durante todo el
transitorio de carga, el waste-gate de la turbina de alta presién permanece
cerrado. Una vez alcanzadas condiciones estables, comienza una etapa de 4
segundos en la que no se inyecta combustible y la vdlvula de EGR permanece
cerrada. Posteriormente, el pedal se lleva al 100 % inicidndose el proceso de
aceleracién tal como se muestra en la figura 5.3(a). El modelo es capaz de
reproducir correctamente el flujo mésico de aire, tal como se observa en la
figura 5.3(b), lo que lleva a la correcta prediccién de la masa de combustible
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Figura 5.2. Comparacion medido-modelado de las variables instantineas. Condicio-
nes de operacion estacionaria a plena carga al régimen de 1500 rpm.

inyectada (figura 5.3(c)) con la ayuda del mapa del limitador de humos. El
limitador de humos original se simplificd, de ahi las pequenas diferencias de
masa de fuel inyectado durante las primeras fases de la aceleracién. Para pre-
decir el proceso de combustion en régimen transitorio, el modelo hace uso de
una técnica de interpolacién en una base de datos de leyes de liberacién de
calor definidas por medio de la combinacién de leyes de Wiebe. En funcién de
las condiciones de operacion del motor y del angulo de cigiienal interpolado
en esta base de datos se obtiene la tasa de liberacién de calor en cada instan-
te de tiempo [1]. Los pardmetros que definen estas funciones se obtuvieron a
partir de la parametrizaciéon fenomenoldgica de la ley de liberacién de calor
[2], obtenidas mediante el diagndstico de la combustién a partir de la presién
en la cdmara de combustién [3].

Una correcta simulacién del proceso de combustién es primordial para pre-
decir correctamente la energia contenida en los gases de escape, lo que a su
vez se observa en la prediccion de la presion tanto en el escape como en la
admision, mostradas en las figuras 5.3(d) y (e), respectivamente. Finalmente,
en la figura 5.3(f) se observa la correcta prediccién de la respuesta dindmica
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Tabla 5.2. Comparacion medido-modelado de las variables medias. Condiciones de
operacion estacionaria a plena carga a los regimenes de 1200, 1500 y 1800 rpm.

Variable Punto  Medido  Modelado  Error [ %]
1200 1 1.011 1.10
Par efectivo adimensionalizado [-] 1500 0.975 0.996 2.11
1800 0.825 0.849 2.85
1200 0.276 0.283 2.54
Flujo mésico de aire [kg/s] 1500 0.363 0.365 0.72
1800 0.395 0.388 -1.63
1200 24.61 23.92 -2.78
Tasa de EGR [ %) 1500  29.15 28.46 2.35
1800 33.59 33.70 0.32
1200 3.55 3.5 -1.22
Presién - Colector de admisién [bar] 1500 4.27 4.25 -0.55
1800 4.39 4.44 1.02
1200 3.84 3.88 1.09
Presién - Entrada HPT [bar] 1500 5.92 4.94 0.32
1800 5.35 5.34 -0.12
1200 49.18 51.51 4.73
Temperatura - Colector de admisién [°C] 1500 86.3 81.99 -4.99
1800 106.58 110.53 3.71
1200 536.36 509.73 -4.96
Temperatura - Entrada HPT [°C] 1500 564.92 536.70 -4.99
1800 549.76 540.89 -1.61
1200 101320 102839 1.50
Régimen turbo de alta presién [°C] 1500 107727 107613 -0.11
1800 108933 109306 0.34
1200 63262 61397 -2.95
Régimen turbo de baja presién [rpm)] 1500 74547 76041 2.00
1800 76976 74680 -2.98

del motor que proporciona el modelo, s6lo viéndose afectada en los prime-
ros instantes de la aceleracion por la anteriormente citada simplificacion del
limitador de humos.

Los datos del sistema de post-tratamiento empleado en el estudio de mode-
lado se muestran en la tabla 5.3. Es un sistema compuesto por un catalizador
de oxidacién previo al filtro de particulas. El objetivo de esta posicién relativa
entre ambos sistemas es desplazar el equilibrio de NOz hacia la formacién de
NO, en el catalizador de oxidacién. Con ello se favorece la regeneracién pasiva

en el DPF, ya que el NOj oxida las particulas a una temperatura inferior que
el 02 [4, 5].
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Figura 5.3. Comparacion medido-modelado. Condiciones
de carga a los regimenes constantes de 1200 y 1400 rpm.

Tabla 5.3. Caracteristicas del sistema de post-tratamiento

4 8 12
Tiempo [s]

16 20

modelado.

8 12
Tiempo [s]

de

8 12
Tiempo [s]

operacion: transitorios

empleado en el estudio de

Post-turbo Pre-turbo
DPF DOC DPF DOC
Longitud [m)] 0.3 0.075 2x0.15 2 x 0.0375
Didmetro [m] 0.27 0.27 0.27 0.27
Volumen [l] 17.46 4.25 2 x 8.73 2 x 2.125
Densidad de celdas [cpsi] 100 200 100 200
Numero de canales [—] 17749 17317 17749 17317
Lado del canal [mm)] 2.1 1.68 2.1 1.68
Ancho de pared [mm)] 0.43 0.11 0.43 0.11
Permeabilidad [mm] 1.8x107*3 1.8x10713
Porosidad [—] 0.48 - 0.48 -
Didmetro medio de poro [um)] 12.5 - 12.5 -
Area de filtrado / catalisis [m?] 11.1 8.86 2x5.55 2x4.43

A la vista de los elevados valores de longitud y didmetro del sistema de
post-tratamiento, y sumando los volimenes de entrada y salida de cada com-
ponente, se hace recomendable una adaptacién del volumen total que conduzca
a su reduccion si se desea emplazar aguas arriba de las turbinas. Por un lado, se
sabe que el incremento del volumen del colector de escape penaliza la energia
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disponible por la turbina [6], y por el otro, un excesivo volumen dificulta la
instalacién del sistema de post-tratamiento en la cabina del motor.

En la figura 5.4 se muestra la configuracién tradicional del sistema de
post-tratamiento aguas abajo de las turbinas (esquema (a)), y la ubicacién
pre-turbo propuesta (esquema (b)). Esta tltima configuracién (mostrada en
la figura 5.5) mantiene constante las dreas cataliticas y de filtrado del sistema
de post-tratamiento original.

Intercooler

Aftercooler

Intercooler

Circuito de EGR

=

Figura 5.4. Representacion esquemdtica de la configuracion post- y pre-turbo del
sistema de post-tratamiento en la interfaz de Open WAM.

Tanto el DOC como el DPF se han dividido en dos ramas paralelas in-
tegradas como parte del colector, descargando tres cilindros en cada una de
estas ramas. Esta nueva arquitectura de colector de escape, permite reducir
las interferencias entre cilindros con procesos de combustién consecutivos en
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motores de 6 cilindros, reduciendo las pérdidas por bombeo. Asimismo, al eli-
minar los fenédmenos de interferencia entre ondas, no seria necesario el uso de
turbinas tipo twin, que ofrecen menor rendimiento que las convencionales [6].

Figura 5.5. Esquema de un prototipo de colector de escape multifuncional con el
sistema de post-tratamiento integrado.

Una de las variables que se han tenido en cuenta en el estudio realizado
ha sido el nivel de acumulacién de hollin en el DPF. La figura 5.6 muestra los
resultados de la curva de carga del DPF empleado en el estudio. La caracteri-
zacién experimental del proceso de carga del DPF se realizé en condiciones de
operacion estacionaria, con un flujo mésico de aire a través del filtro de 0.284
kg/s y una temperatura del gas a la entrada del DPF de 260°C [7]. Como se
desprende de la figura 5.6, el modelo de prediccién de la pérdida de presion,
validado en el Capitulo 4, reproduce con precision la evolucién de la pérdida
de presion con la acumulacién de particulas.

Los volimenes de entrada y salida a cada sistema de post-tratamiento se
modelaron como elementos 0D, asumiendo por tanto una distribucién de flu-
jo homogénea por no tener en cuenta sus geometrias especificas. Debido a la
necesidad de no incrementar en demasia el coste computacional a la hora de
modelar las distintas configuraciones, se establecié una discretizaciéon radial del
monolito reducida a tres haces de canales. Como se expuso en el Capitulo 3,
este nivel de discretizacién permite modelar correctamente tanto la tempera-
tura de salida del DPF como la temperatura de la pared exterior, siendo un
nivel de precisién aceptable para el presente estudio.

Asimismo, no se tuvieron en cuenta las distintas reacciones quimicas, y por
lo tanto la energia liberada asociada a ellas tanto en el catalizador de oxidacion
como en el filtro de particulas. Sin embargo, se espera que asumiendo estas
consideraciones se estd subestimando la temperatura de salida del sistema de
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Figura 5.6. Comparacion entre la pérdida de presion experimental y modelada de la
curva de carga del DPF.

post-tratamiento, y por lo tanto la energia disponible en la turbina de alta
presion. De esta forma, el estudio se encuentra en el lado de la seguridad por
lo que respecta a la discusién de los resultados.

Con respecto al sistema de EGR de alta presién, la configuracion propuesta
presenta un cambio en la linea de EGR encontriandose la toma de los gases
recirculados posterior al filtro de particulas, tal como muestra la figura 5.4(b).
Esta arquitectura supone disponer de un sistema de EGR de alta presién con
gases libres de particulas, que presenta una serie de ventajas tecnoldgicas que
a continuacién se detallan:

= La ausencia de particulas en el gas elimina las deposiciones de hollin en la
linea de EGR (vélvula, linea e intercooler de EGR). Este hecho permite
alargar la vida 1util de estos sistemas, reduciendo la pérdida de eficiencia
[8] v evitando el aumento de la pérdida de presién en el intercooler de
EGR por la acumulacién de hollin.

= Posibilidad de descargar el EGR limpio de alta presiéon aguas arriba del
aftercooler, evitando asi el uso del intercooler de EGR y mejorando la
mezcla aire fresco-EGR, con lo que se reduce la dispersién de EGR entre
cilindros.

De manera adicional, el incremento de volumen en el colector de escape
supone un aumento de la transmisién de calor, afectando de manera directa a
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la energia disponible por la turbina de alta presién. Este fenémeno penalizaria
a la configuracién pre-turbo de los sistemas de post-tratamiento. Con el dnimo
de reducir este efecto, se propone un aislamiento del colector de escape con el
sistema de post-tratamiento integrado (no considerado en la configuracién de
referencia), cuyas caracteristicas se detallan en la tabla 5.4, para las tempe-
raturas de trabajo. La numeracion de las capas indica el orden del material
empleado desde el interior hasta el exterior del colector de escape.

En primer lugar se propone una capa de hierro de 1 mm de espesor, cuyo
objetivo es reducir la inercia térmica del colector. Esta capa se encuentra
cubierta, en su pared exterior, por una proyeccién ceramica de 1 mm de espesor
para aumentar el aislamiento térmico, reduciendo la conductividad radial. El
tercer nivel consta de una camara de aire de 3 mm, que reduce la transmisiéon
de calor por conveccién y conduccion. Por iltimo, se propone una capa de
acero inoxidable de 3 mm de espesor que actiia como carcasa exterior del
colector.

Tabla 5.4. Caracteristicas del sistema del aislamiento del colector de escape empleado
en el modelado con la configuracion pre-turbo.

Capa Material Espesor 1) Cp k
[mm]  [kg/m®] [J/kgK] [W/mK]
1 Hierro, 0.5% C [9] 1 7849 460 58
2 Ceramica (MgZrOs3)[10] 1 5600 650 0.8
3 Aire [9] 3 1.295 1055 0.024
4 Acero inoxidable 18 % Cr, 8 % Ni [9] 3 7817 460 16.3

5.3. Analisis en condiciones de operacién estaciona-
ria

Para realizar la evaluacién de la configuracién pre-turbo en condiciones de
operacion estacionaria se llevé a cabo un estudio paramétrico en el punto de
plena carga y 1500 rpm, caracteristico en este tipo de motores. Las variables
del estudio paramétrico fueron la posicién de las vélvulas de EGR y waste-
gate. Dichas aperturas varfan de 0 a 100 % en el caso de la vdlvula de EGR y
de 0 a 35 % para la valvula de waste-gate, manteniendo constante la masa de
fuel inyectada en todos los puntos de operacién. De esta manera, es posible
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realizar el estudio abarcando un rango amplio de tasa de EGR y de relacion
aire-combustible, que a partir de este momento se referird como AFR!.

Los resultados del estudio paramétrico para las dos configuraciones del
colector de escape se muestran en la figura 5.7, para condiciones limpias del
DPF. El diagrama incluye como magnitud de contorno en escala de grises
las variaciones del consumo especifico adimensionalizado (*bsfc). Este se ha
definido como la variacién porcentual del consumo especifico con respecto al
obtenido en el punto de operacién de referencia, identificado en las figuras
con un punto negro. Dicho punto de operacién de referencia se establecié en
un valor de AFR de 22.5 y una tasa de EGR del 25 %, siendo esta tasa de
EGR la mas alta alcanzada por el motor para el mismo valor de AFR en
ambas configuraciones. En dicho grafico se incluyen también las variaciones
de la tasa de EGR (en linea discontinua) y el AFR (en linea continua), para
los distintos grados de apertura de las valvulas de EGR y waste-gate. Cabe
destacar las mayores tasas de EGR que la configuracién pre-turbo del sistema
de post-tratamiento es capaz de alcanzar con menores aperturas de la valvula
de EGR y mayores de la valvula de waste-gate.

Aunque los diagramas mostrados en la figura 5.7 son 1tiles para encontrar
los valores de apertura de las valvulas necesarios para obtener las tasas de
EGR y dosados requeridos en la configuracién pre-turbo, cuantificar los cam-
bios debidos a esta nueva configuracién de la linea de escape resulta complejo.
Por esta razon, se propone como via alternativa para representar los resul-
tados comparar las variables de interés en términos de diferencias entre la
configuracién post- y pre-turbo, para valores iguales de tasa de EGR y AFR.
La figura 5.8 muestra las tasas de EGR y los valores de AFR obtenidos en
ambas configuraciones para las distintas aperturas de las valvulas de EGR
y waste-gate. Como se puede apreciar, la configuracién post-turbo del siste-
ma de post-tratamiento posee una menor area de operaciéon que la pre-turbo,
ofreciendo esta 1ltima mayores niveles de tasa de EGR para valores de AFR
inferiores a 22. Durante toda la discusion se realizaran las pertinentes compara-
ciones en la regién del diagrama en la que pueden operar las dos arquitecturas
del colector de escape sujetas a estudio. Esta regién estd delimitada en la fi-
gura 5.8 por la linea gris discontinua. Dicha comparacién se realizard a través
de la diferencia, en la magnitud estudiada, entre la configuracién pre-turbo y
la post-turbo del sistema de post-tratamiento.

'Del inglés air-to-fuel ratio.
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Figura 5.7. Consumo especifico de las configuraciones post- y pre-turbo en funcion de
la posicion de apertura de las vdlvulas de EGR y waste-gate. Condiciones de operacion
estacionaria a plena carga al régimen de 1500 rpm con DPF limpio.

5.3.1. Efectos sobre las prestaciones

Las diferencias de consumo especifico en términos porcentuales entre las

dos configuraciones estudiadas (%ﬂ % 100) se muestran en la figu-
pos

ra 5.9(a), donde se observa una clara dependencia con el AFR. La configuracién
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Figura 5.8. Diagrama de tasa de EGR y AFR en funcion del grado de apertura de
las vdlvulas de EGR y waste-gate, obtenidos con las configuraciones pre- y post-turbo

del sistema de post-tratamiento. Condiciones de operacion estacionaria a plena carga
y 1500 rpm con DPF limpio.

pre-turbo del sistema de post-tratamiento conlleva una penalizacion de hasta
el 0.5% en consumo especifico para valores de AFR menores a 21 (zona iz-
quierda del gréafico). Por el contrario, a medida que la vélvula de waste-gate
se cierra, lo que implica el aumento de flujo mésico de aire y por tanto ma-
yores valores de AFR, la penalizaciéon no sélo se reduce sino que se alcanzan
reducciones de hasta el 2% en consumo especifico frente a la configuracién
tradicional. Si se fija la atencién en la zona inferior del grafico, donde las tasas
de EGR tienden a cero, la configuracion pre-turbo ofrece ventaja en consumo
para cualquier punto de funcionamiento con independencia del valor de AFR.
Este dato pone de manifiesto el potencial de la configuracion pre-turbo del sis-
tema de post-tratamiento junto con un sistema SCR para la reduccion de las
emisiones de NOx, ya que con este dispositivo son necesarias tasas muy bajas
de EGR o incluso puede llegar a prescindirse de esta técnica si la eficiencia del
SCR es elevada [11].

Como es de esperar, la tendencia de las pérdidas por bombeo son analogas
al consumo especifico, con reducciones de hasta 40000 Pa en presién media de
bombeo (pmb) para la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento
en los valores mas altos de AFR. Para que el lector se haga una idea del orden
de magnitud de los niveles de trabajo, en la figura 5.9(b) se muestra el valor
de la pmb para ambas configuraciones en el punto de referencia (tasa de EGR
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de 25% y AFR de 22), donde la configuracién pre-turbo del sistema de post-
tratamiento presenta una reduccién de 6200 Pa.

a) Diferencias en bsfc [%] b) Diferencias en pmb [Pa]
30 0.5 30 20000
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Figura 5.9. Diferencias en (a) consumo especifico y (b) pmb entre las configura-
ciones pre- y post-turbo del sistema de post-tratamiento. Condiciones de operacion
estacionarias a plena carga y 1500 rpm con DPF limpio.

La principal contribucién a las diferencias en el proceso de bombeo es la
reduccién de las interferencias entre los procesos de escape de cilindros de
combustién consecutiva. Este fendmeno se describe en la figura 5.10, donde
se compara el diagrama p-V para el punto de operacién estacionario a plena
carga y 1500 rpm con un AFR y una tasa de EGR de 28 y 5%, considerando
diferentes configuraciones de la linea de escape. Ademds de la configuracién
tradicional, con el sistema de post-tratamiento aguas abajo de las turbinas,
se consideran dos arquitecturas para el caso de la ubicacién pre-turbo del
DOC y DPF. Una de ellas es la configuracion pre-turbo del sistema de post-
tratamiento con division en dos ramas descritas en el apartado 5.2. Como
alternativa, se representa también el diagrama p-V para una configuracién pre-
turbo con una unica rama, de modo que los cilindros descargan a la entrada
del sistema de post-tratamiento. Como se puede apreciar en la figura 5.10, la
configuracién sujeta a estudio modifica el lazo de bombeo, presentando una
forma rectangular debido a la descarga directa del cilindro sobre el volumen
de entrada al sistema de post-tratamiento en ausencia de interferencias con
la descarga desde otros cilindros. Este hecho permite reducir el trabajo de
bombeo en un 8 % con respecto a la configuracién de referencia, mientras que
la disposicion del sistema de post-tratamiento en una Unica rama aguas arriba
de las turbinas presentaria, en este punto de operacion, una penalizacién en
trabajo de bombeo del 3.3 %. Ello se debe a la presencia de interferencias en el
proceso de escape entre cilindros. A su vez, este hecho conduce a la necesidad
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de incrementar el grado de cierre de la valvula de waste-gate de la turbina de
alta presion, incrementandose finalmente el trabajo de bombeo.
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|
[ \
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Figura 5.10. Comparacion del diagrama p-V para diferentes configuraciones de la
linea de escape. Condiciones de operacion estacionaria a plena carga y 1500 rpm con
una tasa de EGR del 5%, AFR igual a 28 y DPF limpio.

Asimismo, existe otra serie de factores que contribuyen a las diferencias en
el proceso de bombeo entre ambas configuraciones que se irdn describiendo a
lo largo de los siguientes apartados:

= Cambios en la operacion del sistema de post-tratamiento.
= Posicién relativa de la valvula de waste-gate entre ambas configuraciones.

= Desaparicion del efecto multiplicativo de la relacion de expansion en la
configuracién pre-turbo.

5.3.2. Efectos sobre la operacion del post-tratamiento

La disposicién del sistema de post-tratamiento en una zona de la linea de
escape del motor con un mayor nivel de presién y temperatura implica cambios
en la respuesta del sistema, afectando principalmente a la pérdida de presién
por las diferencias de densidad [12-14], a la presién en el colector de escape
y a la transmision de calor. En los siguientes apartados se va a mostrar un
estudio detallado de los cambios en la operacién del DPF y DOC debido a su
nueva localizacion.
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5.3.2.1. Pérdida de presion

Las diferencias en términos de pérdida de presion en el sistema de post-
tratamiento entre la configuracién pre- y post-turbo se muestran en la figu-
ra 5.11 para el punto de operacion estacionaria a plena carga y 1500 rpm.
Se observa que el sistema de post-tratamiento en la localizacién tradicional
genera una mayor pérdida de presiéon. Ademads, se ha de tener en cuenta que
este resultado se produce para toda tasa de EGR y todo nivel de AFR, ya
que cuanto se realiza EGR, el flujo maésico trasegado por el sistema de post-
tratamiento en ubicacién post-turbo es inferior al caso pre-turbo, que trasiega
la totalidad del flujo mésico por existir EGR limpio de alta presion, tal como
se ha descrito en el apartado 5.2. Como se desprende de la figura 5.11, las
reducciones en pérdida de presion oscilan entre los 5000 y 10000 Pa. La razéon
de este hecho es el efecto de la densidad [12, 13], que es superior en el caso de
la configuracién pre-turbo de los sistemas de post-tratamiento. Por lo tanto,
para igualdad de seccion transversal y flujo masico, la velocidad disminuye
a la entrada del sistema de post-tratamiento aguas arriba de la turbina. De-
bido a este resultado y a que la pérdida de presiéon depende linealmente de
la densidad pero posee dependencia cuadratica con la velocidad, el sistema
de post-tratamiento genera menos pérdida de carga en la localizacién aguas
arriba de las turbinas.
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Figura 5.11. Diferencias en pérdida de presion entre la configuracion pre- y post-
turbo del sistema de post-tratamiento. Condiciones de operacion estacionaria a plena
carga y 1500 rpm con DPF limpio.

Para explicar la tendencia en la diferencia de presiéon se hace necesario
apoyarse en la figura 5.12, que muestra las densidades y velocidades a la en-
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Figura 5.12. Densidad y velocidad a la entrada del DOC en las configuraciones post-
y pre-turbo del sistema de post-tratamiento. Condiciones de operacion estacionaria a
plena carga y 1500 rpm con DPF limpio.

trada del sistema de post-tratamiento para las dos configuraciones de la linea
de escape en todo el rango de operacion estudiado. Para una tasa de EGR
constante, las diferencias en pérdida de presion (figura 5.11) aumentan a me-
dida que lo hace el AFR, o lo que es lo mismo, el flujo masico de aire debido
a mayores cierres de la valvula de waste-gate de la turbina de alta presion.
Esto se debe a que para menores valores de apertura de esta ultima, la presiéon
en el colector de escape (entrada al sistema de post-tratamiento en la confi-
guracién pre-turbo) tiene una mayor tasa de crecimiento que la presién a la
entrada del post-tratamiento cuando éste se ubica aguas abajo de las turbinas.
Por lo tanto, a medida que aumenta el flujo masico de aire, la densidad crece
de manera importante a la entrada del sistema de post-tratamiento, haciendo
bajar incluso el valor de la velocidad, tal como muestran las figuras 5.12 (b)
y (d) respectivamente. Dado que la pérdida de presién en el sistema depende
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cuadraticamente de la velocidad, Ap ~ % pu?, ésta baja si se dispone el siste-
ma de post-tratamiento aguas arriba de las turbinas. Por el contrario, en el
emplazamiento tradicional, como la densidad crece a una tasa muy reducida
aguas abajo de las turbinas cuando se incrementa el AFR, la velocidad de flujo
se incrementa, tal como muestran las figuras 5.12 (a) y (c), incrementando a
su vez la pérdida de presion en el sistema.

Por otra parte, las diferencias en pérdida de presién del sistema de post-
tratamiento en funcién de su ubicacién a nivel de AFR constante disminuyen
a medida que la tasa de EGR aumenta. Tal como se indicé anteriormente, se
debe a que el sistema de post-tratamiento ubicado aguas arriba de la turbina
trasiega el mismo flujo mésico de aire correspondiente al AFR, pero también
el flujo masico de EGR. En el caso de la ubicacion del post-tratamiento aguas

abajo de las turbinas, el flujo mésico trasegado es constante con independencia
de la tasa de EGR.

5.3.2.2. Temperatura

La figura 5.13 muestra, tomando como referencia condiciones de operacién
a 1500 rpm y plena carga, el gran potencial de la ubicaciéon pre-turbo de
los sistemas de post-tratamiento para aumentar la temperatura a la entrada
de los mismos. Con la configuraciéon pre-turbo se obtienen incrementos de
temperatura entre 150 y 240°C a la entrada del DPF en el rango de operacion
estudiado.
Diferencias en temperatura de entrada al sistema
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Figura 5.13. Diferencias en la temperatura a la entrada del sistema de post-
tratamiento entre la configuracion pre- y post-turbo del sistema de post-tratamiento.
Condiciones de operacion estacionaria a plena carga y 1500 rpm con DPF limpio.
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Los mayores incrementos de temperatura se dan en la zona inferior derecha
del grafico, con bajos valores de tasas de EGR y mayores flujos de aire fresco
(AFR). Esto se debe a que en esta zona se dan los mayores valores de relacién
de expansién en las turbinas, bajando la temperatura a la entrada del DPF
cuando éstas se sitian aguas abajo de la turbina. Los resultados obtenidos
evidencian la existencia de una gran variedad de puntos de operacién del motor
en los que se mejorarian las condiciones de funcionamiento del DPF para que
tenga lugar la regeneracién pasiva del mismo, reduciendo la necesidad del
uso de técnicas de regeneracion activa, el uso de aditivos o la inclusién de
catalizadores en el DPF que incrementan de manera importante el coste de
fabricacion.

El anélisis de la temperatura en el ultimo punto de la linea de escape, donde
se ubicaria el SCR, mostrado en términos de diferencias en la figura 5.14,
permite realizar otro apunte de interés. En el caso de la configuracién pre-
turbo, este punto se localiza inmediatamente aguas abajo de la turbina de baja
presion, y aguas abajo del filtro de particulas en el caso de la configuracién
post-turbo.
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Figura 5.14. Diferencias en la temperatura al final de la linea de escape entre la con-
figuracion pre- y post-turbo del sistema de post-tratamiento. Condiciones de operacion
estacionaria a plena carga y 1500 rpm con DPF' limpio.

Tal como se desprende de la figura, la configuracién pre-turbo del sistema
de post-tratamiento permite alcanzar entre 10 y 20°C més de temperatura en
el ultimo punto de la linea de escape en cada configuracion, lo que resulta
positivo en caso de existir un sistema SCR. La eficiencia de este sistema posee
una dependencia muy fuerte con la temperatura del gas, lo que resultaria en
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una eficiencia de conversion superior en caso de complementar a la configura-
cién pre-turbo del DOC y DPF. Existen una serie de razones que explican este
fenémeno. Por un lado, en el estudio se aplicé un aislamiento en el colector
de escape con el post-tratamiento integrado en la configuracién pre-turbo, lo
que reduce la caida de temperatura; y por otro, la linea de escape en la con-
figuracion de referencia posee mayor longitud, lo que incrementa la superficie
de transferencia de calor. Asimismo, el uso de un sistema SCR emplazado a
la salida de la turbina junto a una configuracién pre-turbo del DOC y DPF
permitiria beneficiarse de la turbulencia del gas a la salida de ésta, lo que
evitaria el uso de sistemas que favorezcan la mezcla gas-urea muy comunes en
este sistema de post-tratamiento de NOx [15] y que contribuyen al aumento
de la contrapresion sufrida por el motor.

5.3.2.3. Influencia del nivel de acumulacion del filtro de particulas

Previamente, en el apartado 5.3.2.1, se expuso el efecto de la densidad
del gas como razén de los cambios en la pérdida de presién en el sistema
de post-tratamiento, dependiendo de su localizacién en la linea de escape. El
aumento de densidad en la ubicacién pre-turbo reduce la velocidad del flujo
a través de los sistemas de post-tratamiento. Ello disminuye las pérdidas de
presion inerciales en los diferentes elementos del sistema (entrada y salida de
los conos y monolito) y a su vez, implica una menor velocidad a través de la
pared porosa y capa de particulas, en caso de existir. Este hecho contribuye
a una menor pérdida de presién en el medio poroso, tal como se desprende de
la ecuacién 2.11. A este efecto se suman las mayores temperaturas del gas en
la ubicacién pre-turbo del DPF, que aumentan el deslizamiento del flujo en
el interior de la paredes porosas. Ello produce el aumento del factor corrector
de Stokes-Cunningham, definido en la ecuacién 2.8, que a su vez produce el
incremento de la permeabilidad del medio poroso.

Como soporte a la explicacién, en la figura 5.15 se muestran las velocidades
de filtrado en las dos configuraciones de la linea de escape estudiadas para tres
niveles de acumulacién de hollin: limpio, 0.6 y 4.6 g/I. El punto de operacién
corresponde a condiciones estacionarias a plena carga y 1500 rpm con una tasa
de EGR de 25% y un AFR igual a 22. En la figura se puede comprobar la
importante reduccién de la velocidad de filtrado a la que conduce la configu-
racién pre-turbo del sistema de post-tratamiento (representada por las lineas
en color gris), presentando un perfil préacticamente constante para cualquier
nivel de acumulacién de hollin a lo largo de toda la longitud del monolito.
Este hecho implica una distribucién del espesor de la capa de particulas casi
constante, favoreciendo las condiciones para que se de una regeneracion mas
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rapida, tal como apuntan Konstandopoulos et al. [16]. Por el contrario, la con-
figuracion post-turbo presenta un perfil de velocidad de filtrado parabdlico en
condiciones limpias, aumentando el valor de la velocidad de filtrado especial-
mente en el tramo final de los canales, lo que produce una mayor acumulacién
de particulas en esta regién. A medida que la acumulacién de particulas crece,
con la consiguiente disminucién de la permeabilidad, el perfil de velocidad de
filtrado tiende a una distribucién casi constante [17].
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Figura 5.15. Velocidad de filtrado en funcion de la localizacion del DPF y el nivel
de acumulacion de particulas. Condiciones de operacion estacionarias a plena carga
y 1500 rpm con tasa de EGR del 25 % de EGR y AFR igual a 22.

La figura 5.16 muestra las diferencias en consumo especifico entre las dos
configuraciones de la linea de escape para tres niveles de acumulacién de hollin.
Esta figura permite analizar la diferente sensibilidad que muestran a la acu-
mulacién de particulas las ubicaciones post-turbo y pre-turbo de los sistemas
de post-tratamiento. Analizando en detalle la figura, se observa que a medi-
da que aumenta la acumulacién de hollin en el DPF, la zona de operacién
en que la configuracion pre-turbo penaliza el consumo especifico con respec-
to a la configuracién tradicional se reduce, hasta practicamente desaparecer
con un nivel de acumulacién de hollin de 4.6 g/I. De manera complementaria,
crece el rango de operacién del motor en que se obtiene una reduccion del
consumo especifico, cuyo valor maximo es también creciente con el aumento
de acumulaciéon de hollin. Este resultado demuestra la mayor sensibilidad a la
acumulacién de hollin de la configuracién tradicional.

Los resultados mostrados en las figuras 5.17 y 5.18 confirman estos resulta-
dos. La figura 5.17 presenta los valores de tasa de EGR y AFR que cada confi-
guracién de la linea de escape es capaz de alcanzar en operacion estacionaria a
1500 rpm y plena carga para las distintas aperturas de las valvulas de EGR y
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Figura 5.16. Diferencias en consumo especifico entre las configuraciones pre- y post-
turbo del sistema de post-tratamiento. Condiciones de operacidn estacionaria a plena
carga y 1500 rpm con DPF limpio y con niveles de acumulacion de hollin de 0.6 g/l
y 4.6 g/l

waste-gate y para los distintos niveles de acumulacién de hollin considerados.
La figura 5.17(a) representa la reduccion del rango de operacién que se llega a
alcanzar con la configuracién post-turbo de los sistemas de post-tratamiento,
a medida que crece la acumulacién de hollin. Este resultado contrasta con
la nula sensibilidad a la acumulacién de hollin que presenta la configuracion
pre-turbo, cuyo rango de operacién se muestra en la figura 5.17(b).

La figura 5.18 muestra la penalizacién en consumo especifico entre cada
una de las configuraciones de la linea de escape al pasar de unas condiciones
limpias del filtro de particulas hasta un valor de acumulacién de hollin de 0.6
g/l. A pesar del bajo nivel de acumulacién considerado, la configuracién de
referencia (post-turbo) presenta penalizaciones de hasta un 1.5 %, tal como se
observa en la figura 5.18(a). Sin embargo, como indican los resultados mostra-
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Figura 5.17. Diagrama de tasa de EGR y AFR en funcién de los settings de las
vdlvulas de EGR y wastegate y niveles de acumulacion de particulas. Condiciones de
operacton estacionarias a plena carga y 1500 rpm.

dos anteriormente, la méxima penalizacion en consumo especifico no alcanza el
0.15 % en el caso de la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento.
Este resultado pone de manifiesto que la configuracion post-turbo del siste-
ma de post-tratamiento penalizaria en consumo desde unas condiciones muy
bajas de acumulacién de hollin (reducido tiempo de operacién) hasta la si-
guiente fase de regeneracion. Como contraste a este resultado, ain cuando no
se alcancen condiciones de regeneracion pasiva en todo el rango de operacién
del motor con la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento, las
prestaciones del motor se verian practicamente inalteradas hasta que el motor
opere en condiciones de regeneracién pasiva [18].

Pese a la reduccion de la pérdida de presién producida en los sistemas de
post-tratamiento por su ubicacion aguas arriba de las turbinas, esta diferencia
no explica la reduccion de consumo especifico con respecto a la configuracién
de referencia. Como indican Subramaniam et al. [12], dependiendo de la loca-
lizacién en la linea de escape del sistema de post-tratamiento con respecto a
la turbina, la contrapresién global que ve el motor se ve afectada. Tal como
se muestra en la figura 5.19, en la configuracion tradicional la presién a la
entrada del sistema de post-tratamiento es Ap,; + patm. Por lo tanto, cuando
el sistema se ubica aguas abajo de las turbinas, cualquier incremento de la
pérdida de presién en el DPF tiene un efecto multiplicativo (proporcional a la
relacién de expansién en las turbinas) sobre la contrapresion de los cilindros.
Por el contrario, la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento
supone que la pérdida de presién que éste genera, ademds de ser menor, sélo
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Figura 5.18. Incremento del consumo especifico de las configuraciones pre- y post-
turbo del sistema de post-tratamiento. Condiciones de operacidn estacionarias a plena
carga y 1500 rpm con DPF limpio y acumulacion de particulas de 0.6 g/1.

se suma a la presion a la entrada de la turbina de alta presién a efectos de
contrapresién para los cilindros.
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Figura 5.19. Efecto de la localizacion del sistema de post-tratamiento sobre la con-
trapresion del motor.

5.3.3. Efectos sobre el turbogrupo

Otro elemento afectado por la disposicién pre-turbo del sistema de post-
tratamiento es el turbogrupo, siendo por tanto necesario analizar cémo varian
sus condiciones de operacién respecto de la configuracién post-turbo. La dis-
posicién del sistema de post-tratamiento aguas arriba de las turbinas implica
una reducciéon de temperatura a la entrada de éstas debido a las pérdidas por
transmisién de calor tanto en el DOC como el DPF. Esta reduccién se cuan-
tifica en la figura 5.20(a), donde se muestra la diferencia de temperatura a la
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entrada de la turbina de alta presién entre las dos configuraciones estudiadas.
Esta diferencia, que alcanza cifras de hasta 50°C en la zona de bajos valores
de AFR, hace necesario posiciones més cerradas de la valvula de waste-gate o
de la TGV (en caso de llevarla) para compensar el defecto de energia.

a) Diferencias en temperatura a la entrada de la HPT [°C] b) Diferencias en potencia isentropica a la entrada de la HPT [W]
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Figura 5.20. Diferencias en (a) temperatura y (b) potencia isentrdpica a la entrada
de la turbina de alta presion entre las configuraciones pre- y post-turbo del sistema de
post-tratamiento. Condiciones de operacion estacionarias a plena carga y 1500 rpm
con DPF limpio.

Este hecho incrementa las pérdidas por bombeo, y por lo tanto el con-
sumo en esta zona de operacion del motor, tal como se ha mostrado en la
figura 5.9. Esta mayor diferencia en la zona izquierda del grafico se debe a la
mayor transmision de calor por conduccién en el sistema de post-tratamiento,
ya que se dan mayores tiempos de residencia (bajos niveles de AFR), tal co-
mo se explicd en el Capitulo 3. Asimismo, en la zona de altos AFR se da el
comportamiento contrario, presentandose las menores reducciones de tempe-
ratura de entrada a la turbina de alta presién debido a la menor pérdida de
temperatura del gas a lo largo del sistema de post-tratamiento. Como com-
plemento, la figura 5.20(b) representa las diferencias en potencia isentrépica
disponible por la turbina, definida como la potencia que aportaria la turbina
si se realizase una expansion isentrépica desde dichas condiciones hasta las
condiciones atmosféricas. Como puede observarse en la figura, en la regién de
elevado AFR se dan valores inferiores de potencia isentrépica para la configu-
racién pre-turbo del sistema de post-tratamiento. Tal como se desprende de la
figura 5.8, analizada en el apartado 5.3, las valvulas de waste-gate y EGR tie-
nen una apertura practicamente identica en ambas configuraciones de la linea
de escape cuando el nivel de EGR es elevado. Por lo tanto, para relaciones
de expansion similares, el mayor valor de temperatura a la entrada de la tur-
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bina en la configuracion post-turbo explica potencias isentrépicas superiores.
Sin embargo, en esta zona el consumo especifico es menor en la configuracion
pre-turbo. Ello se debe al efecto de la menor pérdida de presién en el sistema,
de post-tratamiento y a la ventaja del efecto multiplicativo de la relacion de
expansién sobre la misma. Por el contrario, en la zona de bajo nivel de AFR
son necesarios mayores grados de cierre de la vilvula de waste-gate en la confi-
guracién pre-turbo de la linea de escape (figura 5.8) para compensar el mayor
defecto de temperatura a la entrada de la turbina de alta presién. El incre-
mento de presién resulta en una potencia isentropica disponible ligeramente
superior para las turbinas (inferiores al 7 %), pero a costa de incrementar el
trabajo de bombeo.

De forma adicional, en la figura 5.21 se incluye un estudio de la influencia
del volumen del colector de escape en la potencia isentrépica de la turbina de
alta presion. Todos los resultados se obtuvieron para el punto de operacién
estacionario a plena carga y 1500 rpm con un AFR y una tasa de EGR de 22
y 21 %, considerando diferentes configuraciones de la linea de escape. Se co-
noce que el incremento del volumen del colector de escape penaliza la energia
disponible por la turbina [6], como resultado de la destruccién de la energia
cinética asociada a los pulsos de presion. El punto A de la figura 5.21 repre-
senta la configuracién original del post-tratamiento post-turbo. Si el sistema
de post-tratamiento se emplaza aguas arriba de la turbina, sin ningin tipo de
optimizacion de volumen, la potencia isentrépica a la entrada de la turbina se
representa por el punto B, haciendo el punto C referencia a la configuracién
sujeta a estudio optimizada (figura 5.5).
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Figura 5.21. Potencia isentropica a la entrada de la turbina de alta presion para di-
ferentes configuraciones de la linea de escape. Condiciones de operacion estacionarias
a plena carga y 1500 rpm con tasa de EGR del 21 % de EGR y AFR igual a 22.
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Se observa que la configuracién pre-turbo es capaz de proporcionar una
potencia isentropica a la entrada de la turbina superior a la de la configuracién
post-turbo del sistema de post-tratamiento con el mismo volumen del colector
de escape, tal como muestra la figura 5.21. La razén radica en la localizacion
de la pérdida de presion, explicada con detalle en [13]. Estos resultados ponen
de manifiesto la menor sensibilidad de la configuracion pre-turbo del sistema
de post-tratamiento al aumento del volumen aguas arriba de la turbina.

Se pretende finalizar el estudio con un anélisis de los cambios en la dindmica
de pulsacién a la entrada de la turbina, parametro de una intensa dedidacién
en la investigacién de la sobrealimentaciéon en MCIA [19, 20]. En la figura 5.22
se muestran las condiciones del flujo a la entrada de la turbina de alta presién,
mediante valores instantdneos para el punto de referencia (tasa de EGR de
25% y AFR 22), donde se aprecian las grandes diferencias en términos de
pulsacién entre ambas configuraciones.
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Figura 5.22. Operacion instantdnea de la turbina de alta presion. Condiciones de

operacidn estacionarias a plena carga y 1500 rpm con tasa de EGR del 25 % de EGR
y AFR igual a 22.

El filtro de particulas provoca la atenuacion de los pulsos, tal como se pue-
de ver en los valores de presién (figura 5.22 (a)) y temperatura (figura 5.22
(b)) instantdneas a la entrada de la turbina de alta presién. Este fen6meno se
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traduce en unas condiciones pricticamente estaticas a la salida de los mono-
litos, lo que provoca una sobrealimentacién a presiéon constante tal y como se
muestra en la figura 5.22 (c¢), donde se representa el rendimiento de la turbi-
na frente a la relacién cinematica. Aunque este fenémeno es negativo por no
aprovechar la energia cinética asociada a los pulsos [6], como se puede ver en
la 5.22 (d), permite optimizar el disenio de la turbina de forma més facil sin
tener que lidiar con flujo no estacionario en los alabes.

Una vez los gases de escape se han expandido en la turbina de alta pre-
sién, las diferencias en términos de pulsacién entre ambas configuraciones se
reducen, tal como se puede observar en la figura 5.23 que muestra los valo-
res instantaneos, para el mismo punto de funcionamiento, a la entrada de la
turbina de baja presién. Por lo tanto, el defecto de energia asociada a los pul-
sos que la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento presentaba
en la turbina de alta presién se vuelve menos critico en la segunda etapa de
sobrealimentacién.
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Figura 5.23. Operacidn instantdinea de la turbina de baja presion.Condiciones de
operacidn estacionarias a plena carga y 1500 rpm con tasa de EGR del 25% y AFR
igual a 22.
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5.3.4. Influencia de la ubicacién del catalizador de oxidacién

La ubicacién del filtro de particulas aguas arriba de las turbinas permite
la exploracién de la posicién mas conveniente del catalizador de oxidacion.
Posicionarlo previo al DPF permite incrementar la oxidacién de hollin por
medio del NOy formado por la oxidaciéon del NO en el interior del catalizador
[4, 5]. Sin embargo, en el presente trabajo no se ha discutido este aspecto por
no considerar las reacciones en el DOC. Ademas, posicionar el DOC como el
primer elemento de la linea de escape permite reducir su light-off en las fases
de calentamiento. Sin embargo, la localizacién de otro elemento previo a a la
turbina supone incrementar el volumen y la masa. Por un lado, este hecho
incrementa la inercia térmica del sistema que penaliza los transitorios desde
condiciones mas frias del motor [21]. Y por el otro, el incremento del volumen
del colector afecta a la amplitud de los pulsos, es decir, a la energia cinética
asociada a ellos, asi como el aumento de la superficie de transmision de calor.

Ante esta disyuntiva, se profundizé en el andlisis de la posicién mas adecua-
da del catalizador de oxidacion en la configuracién pre-turbo del DPF desde el
punto de vista termofluidodindmico en condiciones de operacién estacionarias.
Con dicho fin, se propone evaluar la configuracion mostrada en la figura 5.24
con la arquitectura de linea de escape pre-turbo sélo del filtro de particulas di-
vidido en dos monolitos, y con el catalizador de oxidacién en un Unico sistema
aguas abajo de las turbinas de sobrealimentacion.
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Figura 5.24. Representacion esquemdtica de la configuracion pre-turbo del filtro de
particulas diesel en la interfaz de OpenWAM. Catalizador de oxidacion en configura-
cion post-turbo.
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La figura 5.25 muestra la diferencia porcentual en consumo especifico entre
la configuracion pre-turbo tinicamente del DPF y la del DOC y DPF, tomando
esta ultima como referencia. La configuracién post-turbo del DOC penaliza en
consumo especifico en todo el rango de operacion, siendo la diferencia entre
ambas configuraciones muy reducida en las zonas de medio-alto porcentaje de
EGR donde alcanza un valor maximo del 0.5 %. En esta zona, el incremento
de energia disponible en la ubicacién post-turbo, por la reduccién del volumen
previo a la turbina, no compensa la mayor pérdida de presién (menor densidad
del gas) y el efecto multiplicativo de la relacién de expansién de las turbinas
en el catalizador de oxidacién.

Tal como se desprende de la figura 5.25, la desventaja en términos de
consumo cuando el DOC se ubica aguas abajo de las turbinas se incrementa
con el AFR. Asimismo, las diferencias en consumo especifico crecen a medida
que se reduce las tasas de EGR, alcanzando valores de hasta el 2%. La razén
de este fenomeno es la reduccién del flujo que trasiega el DOC, ya que en
configuracién pre-turbo el gas que atraviesa el sistema de post-tratamiento es
la suma de los gases de escape y el EGR. De este modo, cuanto menor es el flujo
de aire que lo atraviesa, menor es la pérdida de presién en el DOC y mayor
es el beneficio de la configuracién pre-turbo del DOC y DPF en términos de
pérdida de presion.
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Figura 5.25. Diferencias porcentuales en consumo especifico entre la configuracion
pre-turbo del filtro de particulas y pre-turbo de sistema de post-tratamiento. Condi-
ciones de operacion estacionaria a plena carga y 1500 rpm con DPF limpio.
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5.4. Analisis de los resultados en condiciones de ope-
racion transitoria

Una vez analizado el efecto que tiene la ubicaciéon pre-turbo del sistema
de post-tratamiento sobre la operacion de un motor de gran cilindrada en
condiciones estacionarias, se va a proceder a evaluar la capacidad de respuesta
dindmica del motor ante transitorios de carga a régimen de giro constante.
Debido a la importancia de la inercia térmica del sistema de post-tratamiento
durante operacién transitoria [12, 13, 18, 22], se escogieron una gran variedad
de condiciones de operacién transitoria definidas por el régimen de giro y las
condiciones iniciales y finales de carga del motor.

5.4.1. Transitorios de carga con alta temperatura inicial de
pared

El transitorio de carga a régimen de giro constante en condiciones de alta
temperatura de pared en un motor de gran cilindrada es representativo de las
condiciones de operacién durante un ciclo de conduccion, siendo util por tanto
para analizar la respuesta dinamica del motor. El proceso sujeto a estudio
consiste en la estabilizacién del motor a plena carga al régimen de 1500 rpm,
con la apertura necesaria de las respectivas valvulas para alcanzar el punto
de operacién con una tasa de EGR del 22 % y un nivel de AFR de 21.2. Este
punto se escogié por ser la maxima tasa de EGR con el mismo AFR que se
puede alcanzar, en ambas configuraciones de la linea de escape, en condiciones
limpias y con el méximo nivel de acumulacién considerado de 4.6 g/l en el
DPF.

Una vez alcanzada la estabilizacién térmica de todos los elementos del mo-
tor en el punto de operacién fijado, se lleva al motor a una fase de arrastre de 4
segundos de duracién en la que las valvulas de waste-gate y EGR permanecen
cerradas, tal como muestran las figuras 5.26(a) y (b) para el caso de las ubica-
ciones del sistema de post-tratamiento post- y pre-turbo, respectivamente. Al
finalizar la fase de arrastre se inicia el transitorio de carga, que finaliza una vez
se haya alcanzado la estabilizacién completa del motor de nuevo en el punto
de plena carga con el EGR y AFR indicados anteriormente.

La figura 5.26(a) muestra la elevada variacién de la posicién de las vélvulas
de waste-gate y EGR requerida por la configuracién post-turbo del sistema de
post-tratamiento. Ello da buena cuenta de la sensibilidad de esta configuracion
a la acumulacion de hollin en el filtro de particulas, acorde con lo concluido en
el andlisis en condiciones de operacion estacionaria. Asimismo, la figura 5.26(b)
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Figura 5.26. Respuesta ante el transitorio de carga a 1500 rpm en funcion de la
configuracion del sistema de post-tratamiento y el nivel de acumulacion de particulas
en el DPF.

muestra que la variacién (en la configuracién pre-turbo del sistema de post-
tratamiento) en el control de la vélvula de EGR y de waste-gate cuando el
DPF posee acumulacion de hollin es nula debido a su baja sensibilidad a la
acumulacién, como ya se apunté en el apartado 5.3.2.3.

Analizando la dindmica de respuesta del par efectivo en las figuras 5.26(c) y
(d) para los casos de la configuracién post- y pre-turbo, respectivamente, pue-
de observarse una respuesta mas lenta en la primera configuracién. La razéon
de esta dinamica se encuentra en la gran reduccién del flujo mésico de aire en
la configuracién post-turbo del sistema de post-tratamiento durante la fase de
arrastre, tal como muestra la figura 5.26(e). Por esa razon, el defecto de aire
en los primeros segundos del transitorio de aceleracién evita la inyeccién de
todo el combustible necesario para alcanzar el par objetivo por el control que
impone el limitador de humos, tal como puede observarse en la figura 5.26(c).
Este proceso, que empeora a medida que el filtro de particulas se carga, produ-
ce un retraso en la respuesta del par efectivo. Con la configuracion pre-turbo
del sistema de post-tratamiento, el tiempo en el que se alcanza el 90 % del
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par objetivo es de 0.1 s, independientemente de la masa de hollin acumulada
en el DPF. Sin embargo, la configuracién tradicional tiene un tiempo carac-
teristico de respuesta de 1.3 s con DPF limpio, que aumenta a 1.6 s cuando la
acumulacién de hollin alcanza 4.6 g/I.

La razén de la diferencia en flujo masico de aire entre ambas configuracio-
nes durante la fase de arrastre y en los primeros segundos de la aceleracion
radica en la dindmica de los turbocompresores, que se muestra en la figu-
ra 5.27. Durante los cuatro segundos de duracion de la fase de arrastre, la
temperatura a la entrada de la turbina de alta presién en la configuracion
tradicional se reduce hasta 200°C, tal como se muestra en la figura 5.27(a).
Esta disminucién de temperatura produce el descenso de régimen de los dos
turbogrupos, claramente descritos por las figuras 5.27(c) y (e).
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Figura 5.27. Comportamiento de los turbogrupos ante el transitorio de carga a 1500
rpm en funcion de la configuracion del sistema de post-tratamiento y el nivel de acu-
mulacion de hollin en el DPF.

Sin embargo, la temperatura a la entrada de la turbina de alta presién
apenas disminuye en el caso de la ubicacién pre-turbo del sistema de post-
tratamiento, tal como se observa en la figura 5.27(b). Ello se debe a la inercia
térmica del monolito del filtro de particulas. Las paredes de los monolitos
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se encuentran a alta temperatura y producen el calentamiento de los gases
de escape. Este efecto produce que en el momento de finalizar la etapa de
arrastre, la temperatura a la entrada de la turbina de alta presién sea 150°C
superior a la que se tiene en la configuracién tradicional.

Fruto de este comportamiento resulta el cambio practicamente nulo en el
régimen de giro de los turbogrupos, tal como se desprende de las figuras 5.27(d)
y (f). Asimismo, como se ha ido comprobando durante todo el analisis del
presente capitulo, pese al elevado nivel de acumulaciéon de hollin en el filtro
no existe ningun efecto sobre la respuesta del motor cuando se opta por la
configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento.

Para completar el estudio de los turbogrupos durante el transitorio, en la
figura 5.28 se muestra la evolucion de las dos etapas de los compresores en
ambas configuraciones del sistema de post-tratamiento. Los cambios précti-
camente inexistentes del régimen de los turbogrupos en la configuracién pre-
turbo se traduce en una operacién constante de los compresores durante todo
el transitorio y siempre cercana a los puntos de mayor eficiencia.

Por el contrario, en la configuraciéon post-turbo las dos etapas de compre-
sores realizan un recorrido mucho mayor durante el transitorio, presentando
eficiencias mas bajas y la consiguiente pérdida de energia cinética debida a
la desaceleracién y posterior aceleracion del rodete de la turbina. Aunque en
este ejemplo de transitorio de carga no se alcanzan puntos de operacion cer-
canos a la curva de bombeo, pueden existir otras condiciones de operacion en
las que alguno de los compresores tenga el riesgo de presentar este fenémeno.
Por lo tanto, una operacién practicamente constante del turbogrupo duran-
te transitorios de carga partiendo de condiciones calientes, como es el caso
de la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento, puede llegar a
mitigar este fenémeno tan indeseable en la operacién de los compresores.

Para concluir el estudio, se pretende analizar los cambios en la operacién
del sistema de post-tratamiento durante el transitorio de carga, con el apoyo
de la figura 5.29, que muestra la temperatura a la entrada del sistema de post-
tratamiento, asi como la pérdida de presién del mismo y la presién media de
bombeo del motor para las dos configuraciones estudiadas.

Observando las figuras 5.29(a) y (b), se comprueba lo descrito en condi-
ciones de operacién estacionaria en relacion a la diferencia de temperatura a
la entrada del sistema de post-tratamiento, que alcanza diferencias de hasta
200°C en condiciones estables al final del transitorio. Asimismo, centrdandose
en la figura 5.29(b), se puede cuantificar el efecto de la inercia térmica del
filtro de particulas comparandola con la figura 5.27(b), donde se mostraba la
temperatura a la entrada de la turbina de alta presion. En la fase de arrastre,
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Figura 5.28. Comportamiento de los compresores ante el transitorio de carga a
1500 rpm en funcion de la configuracion del sistema de post-tratamiento y el nivel de
acumulacion de hollin en el DPF.

los gases de escape entran al sistema de post-tratamiento a una temperatura
de 170°C, saliendo de éste a una temperatura de 400°C, es decir, 200°C supe-
rior a la configuracién post-turbo debido a que el sistema de post-tratamiento
se comporta como una fuente térmica, cediéndosela a los gases de escape y
contribuyendo a mantener la energia cinética acumulada en el rodete del tur-
bogrupo.

La siguiente variable analizada es la pérdida de presién del sistema de
post-tratamiento representada frente a la presiéon dindmica a la entrada del
mismo, promediadas ambas cada ciclo de motor durante el transitorio. Para
las configuraciones post-turbo y pre-turbo se muestran las figuras 5.29(c) y
(d), respectivamente. En ellas se puede ver que la configuracién tradicional
presenta una pérdida de presion en el sistema de post-tratamiento superior
al doble de la que se obtiene con la configuracion pre-turbo para los mismos
valores de presién dindmica. Ademads, el efecto multiplicativo de la relacién
de expansion produce que el gran crecimiento de la pérdida de presién con la
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a) Configuracioén post-turbo c) Configuracion post-turbo e) Configuracioén post-turbo
800 - 25000 = 35 -
—— DPF limpio b
700 = . Lo 3 -
Nivel de acumulacién = 4.6 g/l % -EZOUOO i ]
600 %% 25 4
P2
500 o 5 g«sooo E
3
[}

PMB [bar]
a N
A N

¥ 10000 - e

Ao
1
400 4 ! \/\‘

300 S

Temperatura - Entrada al
sistema de post-tratamiento [°C]

5 5000
200 - / ]
100 = ———— 0

b) Configuracién pre-turbo d) Configuracién pre-turbo f) Configuracién pre-turbo

Pérdida de presil
de post:
A
\
.
'}
y
o
PN
L L
),
/

800 + 25000

35 -
700 o 1 3 4
‘ 20000 - ]

600 e - 25 -

ion - Sistema

tratamiento [Pa]

y ! -
500 £ 515000

400 7 10000

Pérdida de presi
de post-
PMB [bar]
-
N A

300 o

Temperatura - Entrada al
sistema de post-tratamiento [°C]

b 5000 = 9
200 - . 0.5 4 ’
i ) P 1 !
100 ———— 0 — 0 T
0 2 4 6 8 10 12 14 0 2000 4000 6000 8000 0 2 4 6 8 10 12 14
Tiempo [s] Presién dinamica [Pa] Tiempo [s]

Figura 5.29. Comportamiento del sistema de post-tratamiento ante el transitorio de
carga a 1500 rpm en funcion de la configuracion del sistema de post-tratamiento y el
nivel de acumulacion de hollin en el DPF.

acumulacién de particulas dé como resultado mayores pérdidas por bombeo en
la configuracion post-turbo del sistema de post-tratamiento y ligeros cambios
en la pre-turbo, tal como muestran las figuras 5.29(e) y (f).

Llegados a este punto, un aspecto interesante es conocer en qué momento
la alta inercia del filtro de particulas deja de ser una ventaja en los transitorios
en caliente para la configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento.
Para ello, se realiz6 un estudio adicional en la que se alargé el tiempo de la fase
de arrastre. La figura 5.30 representa el transitorio de carga a 1500 rpm con un
periodo de arrastre de 15 segundos. La figura 5.30(a) muestra que la respuesta
del motor con configuracién pre-turbo es todavia mejor que la tradicional en la
primera fase del transitorio. Esto se debe a que en ese instante la temperatura
a la entrada de la turbina de alta presion es 60°C mayor que en la configuracion
de referencia (figura 5.30(c)).

Por lo tanto, el mayor nivel de temperatura a la entrada de la turbina
de alta presién en dicha configuraciéon permite a su vez un mayor régimen de
giro de los turbogrupos y por lo tanto un flujo mésico de aire superior, tal
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Figura 5.30. Efecto del aumento de duracion de la fase de arrastre en la configu-
racion pre-turbo del sistema de post-tratamiento ante el transitorio de carga a 1500
rpm y condiciones limpias del DPF.

como muestran las figuras 5.30(d) y (b) respectivamente. Sin embargo, en los
siguientes instantes del transitorio la evolucién es mas lenta. Ello se debe de
nuevo a la inercia térmica, pero en este caso la temperatura de entrada a la
turbina de alta presién, mostrada en la figura 5.30(c), es inferior en el caso
de la configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento, ya que se estan
calentando las paredes de los monolitos enfriados durante la fase de arrastre
de 15 s.

5.4.2. Transitorios de carga con baja temperatura inicial de
pared

Como se ha comprobado en el andlisis previo, la razén de la buena respuesta
ante transitorios de carga en caliente de un motor equipado con una configu-
racion pre-turbo del sistema de post-tratamiento es la alta inercia térmica del
substrato de este tltimo. Sin embargo, este mismo efecto tiene una influencia
fundamental y negativa en los transitorios durante el calentamiento del motor
o al partir desde condiciones frias de las paredes de la linea de escape [22].
El substrato poroso enfria los gases de escape que lo atraviesan, lo que limi-
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ta la energia disponible en la turbina, retrasando la respuesta dinamica del
turbogrupo y por ende del motor.

Por lo tanto, con el objetivo de analizar la respuesta en estas condiciones
del motor con configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento, se es-
cogieron una serie de transitorios de carga que se dan en el World Harmonized
Heavy Duty Transient Cycle (WHTC) [23]. Se seleccionaron los transitorios
de carga 0-25 %, 0-75% y 25-100 % que pueden encontrarse a lo largo del ci-
tado ciclo de homologacién, tal como se muestra en la figura 5.31. A modo
de simplificacién, se impuso un régimen de giro constante del motor e igual a
1200 rpm.
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Figura 5.31. Transitorios de carga a 1200 rpm sujetos a estudio presentes en dife-
rentes fases del WHTC.

En estas simulaciones, la temperatura del refrigerante se fijo en 90°C y se
establecieron condiciones estacionarias del motor a la carga inicial en cada caso
para asegurar la completa estabilizacion térmica de todas las paredes del motor
antes de comenzar el transitorio de carga. La valvula de wastegate permanece
cerrada durante todo el transitorio. Respecto a la valvula de EGR, el grado
de apertura serd el necesario para alcanzar en cada punto las tasas de EGR
requeridas, y a lo que respecta al modelado del sistema de post-tratamiento,
se establecieron condiciones limpias del filtro de particulas. De la misma forma
que en el resto del modelado, no se tuvieron en cuenta reacciones quimicas en
el DOC y DPF, sin disponer por tanto de la energia liberada en las mismas,
en caso de darse éstas, y estando por tanto del lado de la seguridad en la
obtencién de conclusiones. No obstante, otros autores han mostrado la escasa
influencia de la energia liberada en las reacciones quimicas durante transitorios
en condiciones frias por la elevada inercia térmica de los monolitos del sistema
de post-tratamiento [12].
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El primer transitorio a analizar es el definido por el incremento de carga
de 0% a 75 %, cuyos resultados se muestran en la figura 5.32 y que a priori
es el mas exigente de los tres debido a la baja condicién de partida y la al-
ta carga exigida. Las condiciones iniciales equivaldrian a las que se dieran en
el motor tras operar a ralenti durante 3-4 minutos proveniente de carga ele-
vada, por lo que resulta interesante prestarle especial atencién. La valvula de
EGR en el punto de partida se encuentra cerrada, abriéndose instantaneamen-
te 0.75 segundos después de imponer el pedal necesario para alcanzar la tasa
de EGR requerida del 20 %. El valor maximo de dosado relativo permitido por
el limitador de humos corresponde al maximo alcanzado por la configuracién
post-turbo del sistema de post-tratamiento. Aplicando este control, la respues-
ta del motor con configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento se
ve claramente dafniada, como se muestra en la figura 5.32(a) que representa
la evolucién del par efectivo durante el proceso transitorio. La alta inercia
térmica del filtro de particulas provoca el lento aumento de la temperatura a
la entrada de la turbina de alta presién, tal como muestra la figura 5.32(d).
Este lento incremento de energia disponible por la turbina conduce a un gran
retraso en la respuesta de los turbogrupos, que se traduce en la lenta subida
del flujo mésico de aire de admisién mostrado en la figura 5.32(b). Atendiendo
a esta variable, se puede ver claramente el efecto de la apertura de la valvula
de EGR, que provoca la caida del flujo mésico de aire hasta un nivel en el
que el limitador de humos (dosado méximo permitido) impide la inyeccién
del combustible necesario, cayendo por tanto el par efectivo. Unicamente es
posible inyectar el combustible objetivo una vez transcurridos 30 s desde el
inicio del proceso de aceleracién, tal como puede verse en la figura 5.32(c) que
muestra a partir de ese instante el comienzo de descenso del dosado relativo.

Estos resultados ponen de manifiesto la necesidad de mejorar la estrate-
gia de control del motor durante el transitorio, con el animo de acelerar la
capacidad de respuesta con la configuracién pre-turbo del sistema de post-
tratamiento. Cerrada la valvula de waste-gate, las principales actuaciones po-
sibles son:

= Permitir dosados relativos mas ricos durante los procesos transitorios,
ya que los picos de emisién de humo que se producirian serian filtrados
en el DPF. Por lo tanto, se define un valor maximo de dosado relativo
de 1 tanto para la configuracién post- como pre-turbo del sistema de
post-tratamiento. Aunque no es necesario el uso de esta estrategia en el
caso de referencia, se realizard para comparar la respuesta del motor con
la misma estrategia de control.
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Figura 5.32. Transitorio de carga de 0% a 75 % a 1200 rpm para las configuraciones
pre- y post-turbo del sistema de post-tratamiento con el mismo control de apertura de
EGR y dosado relativo mdxzimo.

= Retrasar la apertura de la valvula de EGR, ya que previamente se pudo
ver la influencia tan importante que tiene en las primeras fases del tran-
sitorio. Por lo tanto, se propone controlar el instante de apertura de la
valvula de EGR en la configuracion pre-turbo, teniendo en consideracién
el incremento transitorio de la emisién de NO,.

Los resultados de aplicar estas estrategias de control quedan plasmados en
la figura 5.33. En el caso de la configuracién pre-turbo del sistema de post-
tratamiento se muestran tres respuestas transitorias del motor, diferenciadas
por el retraso en la apertura de la valvula de EGR. La apertura méas temprana
se produce 0.75 s después del inicio del transitorio, tal como puede observarse
en la figura 5.33(b), que muestra la evolucién del flujo mésico de aire. Esta
apertura coincide con la de la configuracién post-turbo del sistema de post-
tratamiento. En este caso, se penaliza transitoriamente el par efectivo y el
consumo especifico, tal como muestran respectivamente las figuras 5.33(a) y
(¢), a pesar de permitir un mayor dosado relativo (figura 5.33(d)). Es necesario
considerar un retraso de 2.75 s para evitar una caida del par efectivo, lo que
lleva a un menor tiempo de respuesta ante el transitorio en comparaciéon con
las otras aperturas. Sin embargo, como se puede ver en la figura 5.33(c), esta
estrategia supone un incremento del consumo especifico hasta la apertura del
EGR con una penalizacién del 5% con respecto a la configuracién post-turbo
del sistema de post-tratamiento.
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Figura 5.33. Transitorio de carga de 0% a 75 % a 1200 rpm para las configuraciones
pre- y post-turbo del sistema de post-tratamiento. Influencia del aumento mdzimo del
dosado relativo y del retraso de la apertura de la vdlvula de EGR en la configuracion
pre-turbo.

En el caso de la configuracién post-turbo del sistema de post-tratamiento,
después de los primeros segundos del proceso transitorio, las propiedades del
flujo estan controladas por la inercia térmica del colector de escape y tur-
bogrupo. La respuesta temporal de las diferentes magnitudes muestran una
reduccién de la pendiente inicial que conduce a una progresiva reduccion del
consumo especifico (figura 5.33(c)). En el caso de la ubicacién pre-turbo se
obtiene una respuesta similar. Una vez abierta la valvula de EGR, la respues-
ta del motor se vuelve cuasi-estacionaria y el transitorio térmico del colector
multifuncional controla la convergencia hasta las condiciones estacionarias.

La figura 5.34 muestra la evolucion de la temperatura del gas a su paso
por el sistema de post-tratamiento cuando este ultimo se sitia aguas arriba
de las turbinas. La elevada inercia térmica del filtro de particulas se pone de
manifiesto en la figura 5.34(a), donde se muestra en linea gris discontinua la
temperatura del gas a la entrada del sistema de post-tratamiento y con linea
gris continua la temperatura a la salida de éste. La primera de ellas no alcanza
la estabilizacién hasta 30 s después de iniciarse la aceleracién, que es cuando
el dosado alcanza su estabilizacién (figura 5.33(d)). Es en este instante cuando
la temperatura de salida del sistema de post-tratamiento llega a su maximo y
comienza un ligero descenso, controlado por la inercia térmica del substrato
poroso. En la figura 5.34(b) se representa la temperatura del gas y del substrato
poroso del monolito del filtro de particulas en la seccion de salida de este
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ultimo, tanto en el nicleo del monolito como en la periferia del mismo. Como
puede apreciarse en la figura, la temperatura del gas y de la pared en el nticleo
comienzan a crecer a medida que avanza el transitorio, llegando a converger la
primera de ellas a la temperatura de entrada del sistema de post-tratamiento
en el instante de tiempo de 25 s. Este instante define la temperatura maxima a
la entrada de la turbina de alta presién, como se muestra en la figura 5.34(a).

— Configuracién post-turbo (retraso EGR: 0.75 s)
— Configuracién pre-turbo (retraso EGR: 2.75s) Configuracién post-turbo (retraso EGR: 0.75 s)
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Figura 5.34. Transitorio de carga de 0% a 75 % a 1200 rpm. Transitorio térmico
en el filtro de particulas con configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento.

A partir de este instante, la temperatura del gas en el niicleo desciende
hasta converger con la temperatura del substrato, finalizando por tanto el
transitorio térmico en esta regiéon del monolito, lo que supone el final de los
principales efectos transitorios sobre la respuesta del motor. Sin embargo, la
temperatura tanto del gas como del substrato poroso en la periferia del mo-
nolito apenas ha crecido desde el comienzo de la aceleracion, como muestra la
figura 5.34(b). Este hecho explica la caida de la temperatura en el nicleo, a
pesar de estar estabilizada a la entrada del sistema de post-tratamiento. La
conductividad radial del monolito controla la transmisiéon de calor del nticleo
a la periferia del monolito y por lo tanto la reduccion de temperatura en
el nicleo. A su vez, este proceso conduce finalmente a la reduccién de tem-
peratura a la entrada de la turbina de alta presién, segin se observa en la
figura 5.34(a).

De la misma forma que se mostré en el analisis estacionario, esta pérdida de
temperatura en el sistema de post-tratamiento provoca un menor régimen de
giro del turbogrupo, tal como muestra la figura 5.35(d), una vez que la fase ini-
cial y de mayor importancia del transitorio ha finalizado. Este fenémeno resulta
en una menor presion de admision y de entrada a la turbina de alta presién, tal
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como se comprueba observando las figuras 5.35(c) y (b), respectivamente. El
menor flujo mésico de aire resultante en la configuracién pre-turbo se traduce
en un mayor valor del dosado relativo para la misma masa de combustible
inyectado, como se muestra en la figura 5.33(b) y (d). Este comportamiento
da lugar a una temperatura a la salida de la cdmara de combustién mas ele-
vada en comparacién con la configuracién tradicional. Este hecho provoca un
fenémeno de estabilizacién térmica de segundo orden controlado por la inercia
térmica del sistema de post-tratamiento, que finalizard con la convergencia de
la temperatura de pared y del gas en la periferia de los monolitos.
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Figura 5.35. Transitorio de carga de 0% a 75 % a 1200 rpm para las configuraciones
pre- y post-turbo del sistema de post-tratamiento. Respuesta del turbogrupo de alta
presion.

La apertura instantdnea de la vélvula de EGR en el caso de la ubicacién
post-turbo del sistema de post-tratamiento tiene ventajas de cara a reducir el
pico de emisién de NO, durante el inicio del proceso transitorio. Sin embargo,
este tipo de estrategia se ha mostrado poco eficaz en el caso de optar por la
ubicacién pre-turbo de los sistemas de post-tratamiento, debido a sus efectos
negativos sobre el par efectivo. En la figura 5.36 se compara la configuracién
tradicional y la pre-turbo del sistema de post-tratamiento con la apertura de
valvula de EGR instantanea a 0.75 s. de iniciarse la aceleraciéon, incluyendo
una apertura lenta de la védlvula de EGR en el caso de la configuracién pre-
turbo. La estrategia mas lenta de apertura, que alcanza el valor fijado de tasa
de EGR 4.25 segundos después del comienzo del transitorio, no reduce el flujo
masico de aire de forma tan severa, preservando la masa de fuel inyectada y por
tanto el par efectivo. Adicionalmente, la apertura mas temprana de la valvula
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de EGR con un aumento progresivo de la tasa de EGR deberfa contribuir a
reducir el pico de emisién de NO, durante la fase inicial del transitorio.

— Configuracion post-turbo (retraso: 0.75 s)
— Configuracién pre-turbo (retraso: 0.75 s)

Configuracién post-turbo (apertura lenta con retraso: 0.75 s)
1 0

_ a) 2 035 b)

g 08 1— 2 02—2 /

S 06 2 015

g © o1 =

7 04 T - 20 g

g - 15 &

S 02 - 10 §

o L 5 _§
0 S A B e ' e e | -v—v—l—v—v—v—l—v—v—v—u—v—v—v—: 0 -

0 10 20 30 40 0 10 20 30 40
Tiempo [s] Tiempo [s]

Figura 5.36. Transitorio de carga de 0% a 75 % a 1200 rpm para las configuraciones
pre- y post-turbo del sistema de post-tratamiento. Influencia de la apertura lenta de
la vdlvula de EGR en la configuracion pre-turbo sobre el par efectivo y el flujo mdsico
de aire.

Seguidamente se analiza el efecto de partir de una carga parcial en un
transitorio de carga, como es el caso del fijado por las cargas de 25 % a 100 %
a 1200 rpm mostrados en la figura 5.37. A diferencia del anterior transitorio
analizado, la tasa de EGR del motor con un 25% de carga es del 20 %, por
lo que la valvula de EGR se cierra al comienzo del transitorio para acelerar
la respuesta dindmica del motor aportando més energia a la turbina. Una vez
comenzado el transitorio, se abre a los 0.75 s. en el caso de la configuracion
post-turbo del sistema de post-tratamiento, al igual que el transitorio consi-
derado anteriormente. En el caso de la configuracion pre-turbo del sistema de
post-tratamiento, es necesario un retraso en la apertura de la valvula de EGR
de 1.9 s. para evitar que la respuesta del motor se vea afectada. El comienzo
de la aceleracién desde una carga parcial produce una importante reduccién
de la primera fase del transitorio térmico, es decir, hasta el instante en que
la temperatura a la entrada de la turbina de alta presién alcanza un valor
cuasi-estacionario. En este caso, tal como muestra la figura 5.37(d), el valor
estable de temperatura a la entrada de la turbina de alta presion se alcanza a

los 12 s, mientras que en el transitorio anteriormente analizado, se obtenia a
los 25 s (figura 5.35(a)).
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— Configuracién post-turbo (retraso EGR: 0.75 s)
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Figura 5.37. Transitorio de carga de 25% a 100% al régimen de giro constante de
1200 rpm para las configuraciones pre- y post-turbo del sistema de post-tratamiento.

En este caso, gracias al aumento del dosado relativo maximo, representado
en la figura 5.37(c), en la configuracién pre-turbo se puede inyectar la ma-
sa de combustible objetivo desde el comienzo del transitorio, incrementando
por tanto la energia disponible por las turbinas y mejorando notablemente la
respuesta dindmica del motor. Este hecho se pone de manifiesto en la evolu-
cién del par efectivo y flujo masico de aire mostrados en las figuras 5.37(a)
y (b), respectivamente. Otra consecuencia de incrementar el dosado relativo
maximo es el pico de temperatura obtenido a la entrada del sistema de post-
tratamiento que alcanza 850°C. La elevada tasa de aumento del flujo de aire
produce una rapida reduccién de la temperatura del gas hasta el valor estable
de aproximadamente 550°C a la entrada del sistema de post-tratamiento. Este
momento marca el final de la fase principal del transitorio térmico.

Hasta ahora se han analizando los transitorios con altas tasas de EGR. En
la figura 5.38 se muestra la primera fase del transitorio de carga de 25 % al
100 % a 1200 rpm para las tasas de EGR respectivas de 15 %, 10 % y 0 %. En los
transitorios considerados, no se ha establecido ningin retraso adicional en la
apertura instantanea de la valvula de EGR en ninguna de las configuraciones
analizadas. Como puede observarse en el par efectivo, por debajo de una tasa
de EGR del 15 %, éste no se ve penalizado en ningin caso.

En el caso de la configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento, la
inercia térmica de éste controla la respuesta termodinamica del motor de modo
que éste opera con dosados relativos superiores a la configuracién tradicional.
No obstante, los resultados mostrados en la figura 5.38 ponen de manifiesto que
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las diferencias entre las dos configuraciones de la linea de escape estudiadas se
reducen a medida que decrece la tasa de EGR exigida.
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Figura 5.38. Transitorio de carga de 25 % a 100 % a 1200 rpm para las configuracio-
nes pre- y post-turbo del sistema de post-tratamiento. Respuesta ante diferentes tasas
de EGR en condiciones de operacion estacionaria.

Por 1ltimo, se va a proceder al andlisis del transitorio de carga de 0% a
25 % a 1200 rpm, mostrado en la figura 5.39. En este transitorio, se parte del
0% de carga con la vdlvula de EGR cerrada y en el mismo instante del comien-
zo del transitorio se abre para obtener la tasa de EGR requerida del 20 %. Esta
estrategia representa la condicién mdés restrictiva posible para las dos confi-
guraciones de la linea de escape. Sin embargo, la figura 5.39(a) confirma que
ambas son capaces de alcanzar el par efectivo objetivo instantdneamente.
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En el momento de la apertura de la valvula de EGR, se produce la co-
rrespondiente caida del aire de admisién (figura 5.39(b)). El lento incremento
de la temperatura de entrada a la turbina de alta presiéon debido a la inercia
térmica (figura 5.39(d)) conduce a un aumento paulatino del dosado relativo,
representado en la figura 5.39(c). Este aumento finaliza una vez el flujo mésico
de aire comienza su recuperacion, lo que sucede debido al progresivo calenta-
miento de los substratos de los sistemas de post-tratamiento. Un retraso de
la apertura de la valvula de EGR, o hacer ésta mas lenta, contribuiria a me-
jorar la dindmica de la respuesta del motor al permitir alcanzar condiciones
cuasi-estacionarias a la entrada de la turbina de alta presién en un tiempo
més reducido.
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Figura 5.39. Transitorio de carga de 0% a 25% al régimen de giro constante de
1200 rpm para las configuraciones pre- y post-turbo del sistema de post-tratamiento.

5.5. Resumen

En el presente capitulo se ha abordado una evaluacion de la configuracion
pre-turbo del sistema de post-tratamiento mediante herramientas de mode-
lado 1D y una comparacién de los resultados frente a los obtenidos con la
configuracién de referencia post-turbo. El modelo de motor empleado en este
analisis fue un motor de gran cilindrada, sobrealimentado en doble etapa y
con un sistema de EGR de alta presién.

Debido a la necesidad de extender el analisis a condiciones de operacion
estacionarias y transitorias, el modelo fue previamente validado con datos
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experimentales correspondientes a ambas condiciones. El sistema de post-
tratamiento estd compuesto por un catalizador de oxidaciéon y un filtro de
particulas diésel, estando este ltimo modelado de acuerdo al trabajo realiza-
do en los anteriores capitulos de la presente tesis doctoral.

En primer lugar, se realizé un rediseno de la linea de escape debido a
las caracteristicas de la configuracién pre-turbo. Se pretende con ello redu-
cir los volimenes del sistema, con la consiguiente reduccién de la superficie
de transmision de calor y de inercia térmica. Se dividié el sistema de post-
tratamiento en dos ramas paralelas unidas a la entrada de la turbina de alta
presion, manteniendo constante las areas cataliticas y de filtrado originales.
Debido al importante incremento de superficie de transmisién de calor previo
a la turbina, se aplicé un aislamiento al colector de escape tnicamente en la
configuracién pre-turbo propuesta. Esta arquitectura permite el diseno de un
sistema de EGR limpio de alta presién, estando la toma colectora situada tras
el filtro de particulas. Este hecho presenta una ventaja tecnoldgica ya que se
evitan deposiciones de hollin en la linea de EGR, con el consiguiente aumento
de la vida ntil del sistema y la nula pérdida de eficiencia del intercambiador

de EGR.

En condiciones de operacion estacionaria, el andlisis se centré en el régi-
men de giro caracteristico de 1500 rpm a plena carga. Se realizé un estudio
paramétrico de estas condiciones de operacién definido por las aperturas de
las valvulas de waste-gate y EGR, manteniendo constante la masa de combus-
tible inyectada. De esta forma, se dispone de un amplio rango de puntos de
operacion del motor que permite una completa evaluacién de la configuracion
sujeta a estudio.

Los resultados aportados en este andlisis confirman el importante incre-
mento del nivel térmico a la entrada del sistema de post-tratamiento en la
configuracién pre-turbo. Este hecho favorece las condiciones para que tengan
lugar eventos de regeneracion pasiva, que contribuyen a reducir la penalizacién
en consumo que supone el uso de estrategias de regeneracién activa. Asimismo,
es posible reducir la dependencia de aditivos en el combustible y de recubri-
mientos cataliticos sobre el substrato poroso que incrementan su coste.

Se encontré un amplio rango de operacién del motor en que se obtienen
mejoras en consumo especifico con la configuracion pre-turbo del sistema de
post-tratamiento. Una de las causas es la menor pérdida de presiéon en el
sistema de post-tratamiento debido a su ubicacién en la linea de escape. Aguas
arriba de la turbina la densidad de los gases de escape es mayor, lo que para
una misma seccion transversal reduce la velocidad del flujo y con ello la pérdida
de presién en el sistema de post-tratamiento. Ademads, esta disposicién evita
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que dicha pérdida de presién se vea afectada por el efecto de la relacién de
expansion en las turbinas, viéndose reducida la contrapresiéon del motor. Este
efecto multiplicador se hace m&s severo en la configuraciéon de referencia a
medida que crece el nivel de acumulacion de hollin en el DPF. De ahi que
las mejoras en consumo especifico encontradas en la configuracién pre-turbo
en comparacion con la tradicional aumenten con el nivel de acumulacién de
hollin, presentando esta ultima una gran sensibilidad a la acumulacién de
particulas en el DPF. Este efecto justifica adicionalmente el emplazamiento
del catalizador de oxidacién antes de la turbina, en lugar de su tradicional
disposicién post-turbo.

El principal inconveniente del sistema propuesto en condiciones de ope-
racién estacionaria, se hace necesario reducir las pérdidas por transmisién de
calor por medio de un aislamiento. No obstante, en este trabajo no se consi-
der¢ el calor liberado en las reacciones quimicas que tienen lugar en el DOC
y DPF. Asimismo, la atenuacién de los pulsos debido a la pérdida de presion
en el sistema de post-tratamiento reduce la energia cinética asociada a ellos
a la entrada de la turbina de alta presién. Sin embargo, este comportamien-
to cuasi-estacionario del flujo previo a la turbina permitiria llevar a cabo de
forma mas sencilla un disefio éptimo para que esta ultima trabaje con mayor
eficiencia en un gran rango de operacién.

La evaluacion del colector de escape con el sistema de post-tratamiento
integrado en condiciones de operacién transitoria cubrié un amplio abanico de
transitorios de carga a régimen de giro constante, contemplando tanto con-
diciones de operacién a alta y baja temperatura de pared. De esta forma se
evalia el efecto de la alta inercia térmica del sistema de post-tratamiento,
parametro controlador de la dinamica de la respuesta transitoria del motor
con configuracién pre-turbo.

Cuando el transitorio de carga parte de condiciones de alta temperatura
de las paredes del motor el sistema de post-tratamiento se comporta como una
fuente de energia, cediéndosela a los gases de escape en las fases de arrastre
o menor carga. Este fendmeno permite mantener un mayor régimen de giro
del turbogrupo con respecto a la configuracién tradicional, lo que garantiza
unas condiciones mas favorables al inicio de los procesos de aceleracion. Es-
te fenémeno permite reducir los tiempos de respuesta cuando el sistema de
post-tratamiento estd ubicado aguas arriba de las turbinas. Al igual que en
condiciones estacionarias, un nivel elevado de acumulacién de particulas no
afecta a la dindmica del transitorio con la configuracion pre-turbo del siste-
ma de post-tratamiento. Sin embargo, si se aprecia una penalizacién en la
configuracién tradicional, aunque ésta no llega a ser severa.
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Con el objetivo de analizar en qué momento la inercia térmica del sistema
de post-tratamiento deja de ser una ventaja en un transitorio en caliente, se
realizé un nuevo estudio alargando el tiempo de la fase de arrastre del motor
tras haber permanecido a plena carga en condiciones estacionarias. Durante
esta fase, el gas a baja temperatura procedente de los cilindros enfria las
paredes del substrato del sistema de post-tratamiento. Por lo tanto, cuando se
pisa el pedal, los monolitos absorben parte de la energia de los gases de escape
pudiendo penalizar la respuesta dinamica del turbogrupo, y de ahi, del motor.

Este proceso se vuelve critico cuando el transitorio parte de un punto de
operacion a baja carga. Durante este trabajo se ha justificado la necesidad
de realizar un control adecuado del limitador de humos y de la apertura de
la valvula de EGR con el fin de preservar una respuesta Optima del motor
ante un transitorio. Con respecto al primer parametro, se opté por permitir
mayores dosados, alcanzando condiciones estequiométricas. Por otra parte, la
apertura de la valvula de EGR durante el transitorio ha de retrasarse. Se
demostré que con una apertura tardia de la vélvula de EGR, o siendo ésta
lenta, la respuesta en prestaciones del motor no se ve afectada, a expensas de
incrementar transitoriamente la emisién de NO,.

Aunque con dicho control se consiguié preservar las condiciones de res-
puesta en par efectivo, es necesario destacar que al final de la fase de cada
transitorio de carga la estabilizacion térmica no se completé. Por lo tanto,
en operacién real del motor, seria la historia previa la que determinaria las
necesidades de control a fin de alcanzar el par efectivo objetivo. Teniendo en
cuenta el comportamiento opuesto ante transitorios en caliente o en frio, es
de esperar que las condiciones reales de conduccién sean intermedias. Por lo
tanto, las fases de aceleracién favoreceran la capacidad del motor para man-
tener el turbogrupo en condiciones de régimen de giro cuasi-constante, elimi-
nando o reduciendo el retraso del turbogrupo en las aceleraciones siguientes.
Ello supondra condiciones 6ptimas para hacer frente al transitorio térmico
del substrato, que serd funcién de la variacién de carga y régimen del mo-
tor pero también de la operacién previa del motor, que como se ha indicado,
determinard los requerimientos de control.
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6.1. Introduccion

Una vez presentado y analizado en el Capitulo 5 los resultados de la confi-
guracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento obtenidos mediante el uso
de técnicas de modelado 1D, en el presente capitulo se completard el estu-
dio con el analisis de los resultados experimentales obtenidos en un motor de
aplicacién en automocion. Esto permitira evaluar y confirmar los resultados
aportados por el modelado acerca del impacto sobre las condiciones de opera-
cién de un motor Diesel sobrealimentado. El presente capitulo se ha dividido
en tres bloques con el fin de facilitar el seguimiento del mismo:

= Metodologia experimental. Este apartado estd dedicado a la exposicion
de las herramientas y equipos utilizados durante la fase experimental
en banco motor, asi como la descripcién de los ensayos realizados y la
metodologia aplicada.

= Efectos de la arquitectura pre-turbo del sistema de post-tratamiento en
condiciones de operacién estacionaria. En este apartado se discutiran las
implicaciones de posicionar el sistema de post-tratamiento aguas arriba
de la turbina cuando el motor opera en modo estacionario, cubrien-
do una gran variedad de puntos del rango de operacion del mismo. En
primer lugar, se analizaran los cambios en la operacién del sistema de
post-tratamiento asociados a las condiciones del flujo aguas arriba de la
turbina. Asimismo, la posicién previa a la turbina del sistema de post-
tratamiento afecta notablemente a la dindmica de operacién de ésta. La
integracién de estos dos fenémenos fijan las prestaciones que el motor
ofrece con la configuracién propuesta, pudiendo ser evaluadas en un am-
plio rango de funcionamiento. Finalmente, la experimentacién permite
realizar un estudio sobre las consecuencias de la nueva ubicacion del sis-
tema de post-tratamiento sobre la capacidad de regeneracion pasiva del
DPF, asi como sobre la eficiencia de filtrado del mismo y los cambios en
las emisiones en el motor asociados a la nueva arquitectura.

= Efectos de la arquitectura pre-turbo del sistema de post-tratamiento en
condiciones de operacion transitoria. El propdsito de este apartado es
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identificar y cuantificar el efecto que tiene la inercia térmica del sistema
de post-tratamiento sobre la respuesta del motor con arquitectura pre-
turbo ante operacion transitoria, incluyendo el ciclo de homologacién
de vehiculos ligeros NEDC y exigentes transitorios de carga a régimen
de giro constante. Asimismo, el trabajo experimental en el ciclo NEDC
permite evaluar los eventos de regeneracién pasiva en el DPF en unas
condiciones de operacién mayoritariamente urbanas, asi como los cam-
bios en emisiones contaminantes debidos a la nueva disposiciéon del DOC
en la linea de escape.

6.2. Metodologia experimental

6.2.1. Descripcion del banco de ensayos

El modelo de motor seleccionado para desarrollar el trabajo experimental
fue un DW10BTED4 fabricado por la empresa PSA Peugeot-Citroén. Es un
motor Diesel de inyeccién directa y turbo-sobrealimentado equipado con una
turbina de geometria variable, que cumple con la normativa de emisiones con-
taminantes Euro 4. Para el cumplimiento de dicha normativa el motor dispone
de un pre-catalizador de oxidacién, un catalizador de oxidacién, un filtro de
particulas y un sistema de EGR de alta presién. Las principales caracteristicas
del motor se recogen en la tabla 6.1.

Tabla 6.1. Caracteristicas bdsicas del motor sujeto a estudio.

Numero de cilindros 4 en linea
Cilindrada 1997 cm?®
Didametro 85 mm

Carrera 88 mm
Nuimero de valvulas 4 por cilindro
Relacién de compresién 18:1
Sistema de EGR Alta presién refrigerado
Sistema de inyeccién Common rail de inyeccién directa
Inyector Siemens 1980-CO clase 5
Orden de encendido 1-3-4-2
Turbocompresor Garret VNT GT 1749V
Par maximo 320 Nm a 1750 rpm
Potencia maxima 100 kW a 4000 rpm

Dicho motor se encuentra instalado en una sala de ensayos cuya represen-
tacion esquematica se muestra en la figura 6.1.
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Figura 6.1. Representacion esquemdtica de la sala de ensayo: (a) configuracion post-
turbo y (b) configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento.
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El esquema (a) corresponde a la configuracién de referencia, en la que el
sistema de post-tratamiento se ubica aguas abajo de la turbina. El esquema (b)
muestra una de las configuraciones pre-turbo del sistema de post-tratamiento
sujeta a estudio (DPF-DOC). La instalacién cuenta con un freno dinamométri-
co asincrono Schenck Pegasus LI250 que tiene la capacidad de trabajar a un
régimen de giro maximo de 4980 rpm y con potencia y par méximos de 250 kW
y 650 Nm respectivamente. Gracias a la conexién entre el freno y el programa
informéatico STARS, es posible llevar a cabo ensayos transitorios variando el
régimen de giro y el grado de carga de forma controlada, asi como la reali-
zacién de ciclos de funcionamiento como el NEDC. La centralita del motor,
ECU, esta abierta, permitiendo su control mediante el programa informético
ETAS-INCA, asi como la total accesibiliad a las medidas realizadas por los
sensores del propio motor. La figura 6.1 muestra los dos sistemas de refrige-
racién que posee la instalacién. El liquido refrigerante del motor, que es el
mismo que circula por el intercambiador de calor de los gases recirculados de
alta presion, se enfria en un intercambiador con agua procedente de una torre
de enfriamiento. Una vélvula con control PID permite controlar la temperatu-
ra de refrigerante del motor variando el caudal de agua procedente de la torre.
El sistema de refrigeracién se completa con un depésito de 200 litros de una
mezcla de agua y glicol al 30 %, que es refrigerada con una maquina frigorifica.
Este depdsito abastece de refrigerante a los transductores piezorresistivos y al
intercooler. De la misma forma que en la linea de refrigeraciéon del motor, una
valvula con control PID ofrece la posibilidad de controlar la temperatura del
aire de admisién variando el caudal por el intercambiador.

El motor ha sido instrumentado con sensores para medir las diferentes va-
riables de interés, cuya localizacién se muestra en la figura 6.1 y su descripcion
en la tabla 6.2. Los diferentes sensores estan conectados al sistema de adqui-
sicién de datos STARS, que controla y sincroniza la informacién proveniente
de la ECU y de los sensores externos. Las variables de interés medidas en este
trabajo han sido el par, el régimen del motor y del turbogrupo, las condicio-
nes ambiente, las presiones y temperaturas medias a lo largo de las lineas de
admisién y de escape, el flujo méasico de combustible y de aire, y las emisiones
contaminantes.

Asimismo, se han registrado sefiales instantdneas de presién en los cilin-
dros y en el colector de escape en el caso de la configuraciéon de referencia.
En el caso de la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento, se
ha ampliado el nimero de puntos de mediciéon de presiones instantaneas, po-
siciondndolos entre los diferentes elementos del sistema de post-tratamiento.
Estas sefiales han sido registradas por medio de un oscilosocopio Yokogawa
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Tabla 6.2. Instrumentacion empleada en la instalacion experimental.

Variable medida Sensor Rango Error
Temperatura Termopar tipo K [-200 - 1200°C] +1°C
Presién media Piezorresistivo PMA P40 [0 - 6 bar] +0,3%
Presién instantdnea Piezorresistivo Kistler 4045 [0 - 5 bar] +100Pa
Presién en cdmara Piezoeléctrico Kistler 6055 [0 - 250 bar] +0,5%
Consumo de combustible  Balanza AVL 7338 [0 - 400 kg/h] +0,12%
Flujo mésico de aire Caudalimetro hilo caliente [0 - 720 kg/h] +1%
Par efectivo Torquimetro [-650 - 650 Nm)] +0,1%
Régimen del motor Tacémetro [1 - 4980 rpm] +1lrpm
Régimen del turbogrupo Inductivo Picoturn-SM5.3  [200 - 400000 rpm] 40,25 %
Opacidad de humos Opacimetro AVL439 [0-100% ] +3%
Ntimero de particulas EEPS 3090 [15 - 7x10°#/cm?®]'  £2%
Emisiones gaseosas:
NOx [0 - 10000 ppm] +1%
CO2 [0 - 20 %) +1%
CO HORIBA MEXA 7000 [0 - 5000 ppm] +1%
co 0-12%] £1%
HC [0 - 5000 ppm] +1%
O2 [0 - 25 %)] +1%

DL716 sincronizado con un codificador de angulo con una resolucién de 0.2°
de giro del cigiienal.

Fl sistema de medicién empleado para evaluar las emisiones gaseosas ha
sido un HORIBA MEXA 7100DEGR, el cual permite determinar la concentra-
cién de 6xidos de nitrégeno, monédxido y didéxido de carbono, hidrocarburos y
oxigeno. El principio de medida de este sistema para los distintos compuestos
se encuentra detallado en [1].

En el caso de la medida de humos, se ha utilizado un opacimetro de mues-
treo AVL439, cuyo sistema de medida se basa en la extincién de luz que se da
cuando se hace pasar una muestra de gas con particulas entre un emisor y un
detector de luz dentro de una camara de medida. La eleccion de este disposi-
tivo se fundamenta en que puede ser usado durante operacién transitoria del
motor, ya que posee un sistema de respuesta rapida.

A fin de medir con precisién la eficiencia de filtrado del DPF se ha hecho
uso del espectrometro EEPS 3090 y el sistema de dilucién DEKATT Diluter
DI-100 conectados en serie tanto a la entrada como a la salida del DPF a fin

'El EEPS posee un rango de medida para cada didmetro de particula. El rango mostrado
se corresponde con el didmetro de 80 nm, moda aproximada de la distribucién de tamanos
de un motor Diesel moderno.
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de obtener la concentracion de particulas. Mediante dos valvulas de respuesta
rapida se controla la medida aguas arriba o aguas abajo del DPF durante el
mismo ensayo, lo que evita cometer errores asociados a posibles cambios en las
condiciones ambiente o emisién del motor. La metodologia de medida empleada
para obtener la distribucién de particulas aguas arriba y aguas abajo del DPF
se encuentra completamente detallada en las referencias [2, 3]. La medida de
este sistema es utilizada para obtener la eficiencia de filtrado y determinar
la emisién del motor, necesaria para la evaluacién del hollin regenerado en el
DPF de forma pasiva.

6.2.2. Configuraciones del sistema de post-tratamiento sujetas
a estudio

En este trabajo experimental se estudiaron 4 arquitecturas de la linea
de escape del motor previamente descrito, diferenciadas en la ubicacién y
geometria del sistema de post-tratamiento considerado. Sélo la primera de ellas
es post-turbo, que se considera como la referencia de comparacion para evaluar
la influencia de la ubicacién pre-turbo de los sistemas de post-tratamiento
en la operacion del motor. Seguidamente, se va a describir cada una de las
configuraciones de la linea de escape consideradas.

Configuracién post-turbo del sistema de post-tratamiento

Esta configuracién es la original del motor para cumplir con la normativa
Euro 4, cuya representacién esquematica se muestra en la figura 6.2. Consiste
en un pre-catalizador de oxidacién dispuesto junto a la salida de la turbina,
con el fin de aprovechar la zona de mayor nivel térmico de la linea de escape
donde puede ir situado.

De esta forma se acelera el light-off del catalizador con la consiguiente
reduccion de las emisiones de CO/HC en el ciclo de homologacién. A conti-
nuacion de este elemento, al final de la linea de escape, se encuentran situados
el DOC y el DPF cuyas caracteristicas geométricas se indican en la tabla 6.3.
Es importante destacar que estos dos ultimos elementos no son los originales
del motor, sino que se trata de dispositivos independientes que permiten estu-
diar diferentes posiciones relativas, especialmente durante el posterior estudio
de la configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento.
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Motor

Figura 6.2. (a) Representacion esquemdtica de la configuracidn post-turbo del siste-
ma de post-tratamiento y (b) foto de la instalacion.

Tabla 6.3. Caracteristicas del sistema de post-tratamiento empleado en el estudio.

DOC DPF
Longitud [m)] 0.105 Longitud [m] 0.165
Didmetro [m] 0.145 Didmetro [m] 0.135
Volumen [1] 1.73 Volumen [1] 2.36
Densidad de celdas [cpsi] 400  Densidad de celdas [cpsi] 200
Ancho de canal [mm] 0.94 Ancho de canal [mm] 1.47
Ancho de pared [mm)] 0.3 Ancho de pared [mm)] 0.32
Numero de canales [—] 10240  Ntimero de canales [—] 4470
Area catalitica [m?] 4.24 Area de filtrado [m?] 2.17

Permeabilidad [m?] 3.175x107 13
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Configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento

Esta configuracién consiste en situar los mismos elementos de la configu-
racién de referencia aguas arriba de la turbina. Debido a la mayor densidad,
temperatura y pulsacién de los gases de escape aguas arriba de la turbina,
existe un mayor nivel de transferencia de masa entre el gas de escape y el
substrato del catalizador que favorece las reacciones de oxidacién [4]. Adicio-
nalmente, la mayor densidad del flujo en configuraciéon pre-turbo aumenta el
tiempo de residencia. Por lo tanto, el volumen total de catalizador en configu-
racion pre-turbo se puede reducir.

a)

Motor :l:||<| DOC |>||l<| DPF Dt[mm]:n:]_.

Lomresol——fFwdf) —

Ill

Motor 3:1|<] DPF |>|||<| DOC Dt[xurhina];n:F.

=} ————:

Figura 6.3. Representacion esquemdtica de la configuracion pre-turbo del sistema de
post-tratamiento: (a) DPF-DOC y (b) DOC-DPF. (c¢) Foto de la instalacion.
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En este estudio se suprimié directamente el pre-catalizador de oxidacion.
Ademds de eliminar el pre-DOC, se proponen dos configuraciones de post-
tratamiento pre-turbo, resultantes de intercambiar la disposicién relativa de
DOC y DPF. Las dos arquitecturas de post-tratamiento propuestas se mues-
tran en la figura 6.3. Las razones que han llevado a estudiar ambas posibles
disposiciones son las siguientes:

= En la configuracién DOC-DPF, el filtro de particulas puede beneficiarse
del NO, formado en el catalizador de oxidacién para incrementar la tasa
de oxidacién de hollin a menor temperatura. Ademas, al estar posicio-
nado el DOC en primer lugar se consigue reducir el light-off del mismo
durante el ciclo de homologacién, con la consiguiente reduccion de las
emisiones contaminantes. Estas caracteristicas justifican el interés por
el estudio de esta configuracién y es de hecho lo que justifica que en la

configuracién post-turbo se haga uso de estas posiciones relativas entre
DOC y DPF.

= La disposicién DPF-DOC no resulta apropiada en una configuracién
post-turbo tradicional, pues como se ha indicado, el primero no podria
beneficiarse del NO, formado en el catalizador de oxidacién para favo-
recer la oxidacion del hollin. Sin embargo, debido al mayor nivel térmico
en la arquitectura pre-turbo de los sistemas de post-tratamiento, que
favorece de forma notable la regeneracién pasiva del DPF, resulta in-
teresante explorar esta disposicidon. La razén es que se puede hacer uso
de un DOC de substrato metalico con una densidad de celdas suficiente
para que actue de tamiz ante posibles desprendimientos ceramicos del
monolito del filtro de particulas, evitando asi que éstos pudieran danar
los alabes de la turbina.

Finalmente, se evalué en condiciones de operacién transitoria una confi-
guracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento adicional, cuya fisionomia
sigue la filosofia de la patente propuesta por CMT-Motores Térmicos y que
ha sido descrita en el Capitulo 2 [5]. Este sistema, cuya foto de su instala-
cién en el banco de ensayo se muestra en la figura 6.4, consiste en un colector
de escape que lleva integrado el sistema de post-tratamiento formado por un
DPF seguido de un DOC de substrato metélico, ambos de seccién rectangular.
El DOC actua a su vez de filtro ante posibles desprendimientos de material
ceramico del DPF protegiendo a la turbina. En la tabla 6.4 se muestran las
caracteristicas del DPF y DOC que constituyen este prototipo.
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DPF-DOC
optimizados

Figura 6.4. Foto de la instalacion con la configuracion pre-turbo DPF-DOC optimi-
zada.

Tabla 6.4. Caracteristicas geométricas de los monolitos del DOC y DPF integrados
en el colector de escape multifuncional.

DOC DPF

Dimensiones [mm] 120x356x34.5 Dimensiones [mm] 200x356x34.5
Volumen [1] 1.47 Volumen [1] 2.45
Densidad de celdas [cpsi] 400 Densidad de celdas [cpsi] 200
Ancho de canal [mm)] 0.94 Ancho de canal [mm)] 141
Ancho de pared [mm)] 0.3 Ancho de pared [mm)] 0.35
Nuimero de canales [—] 8312 Numero de canales [—] 5100
Area catalitica [m?] 3.75 Area de filtrado [m?] 2.86

Permeabilidad [mm] 2.5x10713

6.2.3. Descripcion del plan de ensayos

Con el objetivo de realizar un estudio riguroso sobre la interaccién entre el
motor y el sistema de post-tratamiento localizado aguas arriba de la turbina,
se seleccion6 un amplio abanico de ensayos experimentales que comprenden
condiciones de operacién estacionaria y transitoria del motor.

Condiciones de operaciéon estacionaria

Con respecto a las condiciones de operacién estacionaria, resulta conve-
niente seleccionar puntos representativos de la operacién habitual del motor
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con el fin de realizar un estudio lo mas realista posible. Para ello, se seleccio-
naron en primer lugar 5 puntos del ciclo europeo de homologacién de vehiculos
ligeros (NEDC), cubriendo asi niveles de carga baja del motor. La figura 6.5
muestra los tltimos 600 segundos del ciclo NEDC, que incluye los 5 puntos
seleccionados para realizar el estudio identificados con las letras F, J, L, K y
Q. La nomenclatura se corresponde con la llevada a cabo en trabajos previos
con estos puntos estacionarios del ciclo [6, 7]. De forma adicional, la tabla
6.5 define las caracteristicas de cada uno de los puntos seleccionados para el
desarrollo de este plan de ensayos. Los puntos seleccionados se midieron en
bateria, formando 3 tandas independientes, en las que se varia el orden en que
cada punto de operacién es ensayado:

1. Q-K-L-J-F
2. K-L-J-F-Q
3. J-F-L-K-Q
Q
120 -

= 100 1

E

% 80 1 L

2 60 ;K

é 40 F

g 20- ﬂ

600 700 800 900 1000 1100 1200

Tiempo [s]

Figura 6.5. Seleccion de puntos del NEDC.

El nivel de acumulaciéon de hollin presente en el DPF y el nivel térmico
de las paredes del monolito determinan la capacidad de regeneracion pasiva
del mismo. Por lo tanto, el orden en el que los puntos sean ensayados en una
misma tanda condicionard el hollin total regenerado de forma pasiva. Para la
realizacién de los ensayos se siguid la siguiente metodologia:

» E]l DPF es regenerado antes de comenzar la tanda a ensayar.
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Tabla 6.5. Caracteristicas de los puntos de operacion extraidos del NEDC.

Punto  Régimen Par Grado de carga Tasa de EGR T* entrada DPF

[rpm] [Nm]  [%] [%] XY
F 1370 15 7 445 100
J 1960 165 5 33.5 150
L 1580 41 15 32 186
K 1660 104 30 14.2 352
Q 2240 91 33 13 390

= A continuacién, el DPF se pesa en condiciones limpias con una balanza
de peso méximo 21 kg y un error de medida méximo de 4+ 1 g. Con el fin
de asegurar la precisiéon en la medida, se pesa en condiciones calientes
tras finalizar la regeneracién y en condiciones frias tras haber pasado
al menos 12 horas en una cdmara climatica controlando la temperatura
ambiente.

= El warm-up del motor se realiza en el primer punto de operacién de cada
tanda.

» La medida de cada punto se realiza previa estabilizacién del motor du-
rante 35 minutos, asegurando de esta forma que se ha completado el
transitorio térmico en todos los elementos de la linea de escape.

= Todos los puntos han sido medidos en igualdad de condiciones de tem-
peratura de salida del intercooler y refrigerante del motor, variables con-
troladas con los diferentes PID mostrados en la figura 6.1.

= Tras finalizar la tanda, se vuelve a pesar el DPF de la misma forma
que en condiciones limpias. Por diferencia de pesos antes y después del
ensayo se obtiene el nivel de acumulacién de particulas.

Para completar el estudio en condiciones de operacion estacionaria, se es-
cogieron puntos de operacién con un grado de carga media-alta sin EGR, con
el fin de extender el abanico de puntos del estudio. La tabla 6.6 resume las
caracteristicas de los 6 puntos seleccionados cuyo rango varia de 1500 a 4000
rpm, con un intervalo de 500 rpm, y bajando el nivel de carga a medida que
aumenta el régimen de giro del motor, debido a que los puntos de alto régimen
y carga son menos frecuentes en condiciones reales de conduccion.

A diferencia de los puntos de baja carga pertenecientes al NEDC, cada
punto se midié por separado, siguiendo la siguiente metodologia:
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Tabla 6.6. Caracteristicas de los puntos de operacion de carga media-alta sin EGR.

Punto Régimen Par Grado de carga T?* entrada DPF
[rpm] (Nm]  [%] [C]

1500/90 1500 242.7 90 456

2000/80 2000 239.6 80 474

2500/80 2500 2323 80 487

3000/70 3000 206.1 70 462

3500/70 3500 172.9 70 451

4000/50 4000 116.8 50 461

» E]l DPF es regenerado antes de comenzar la medida de cada punto de
operacion.

= A continuacién, el DPF se pesa en condiciones limpias, tanto en condi-
ciones calientes como frias.

= La medida de cada punto se realiza previa estabilizacién del motor du-
rante 15 minutos.

= Todos los puntos han sido medidos en igualdad de condiciones de tem-
peratura de salida del intercooler y refrigerante del motor, variables con-
troladas con los diferentes PID mostrados en la figura 6.1.

= Tras finalizar la medida de cada punto de operacion, se vuelve a pesar
el DPF de la misma forma que en limpio. Por diferencia de peso antes y
después del ensayo se obtiene la masa de hollin acumulada.

Condiciones de operacién transitoria

La evolucién del efecto de la configuracién pre-turbo del sistema de post-
tratamiento sobre la operacién del motor requiere considerar el ciclo de homo-
logacién de vehiculos ligeros (NEDC). De esta forma se cuantificaran durante
un ciclo NEDC las prestaciones, que se veran reflejados en el consumo global
de combustible, asi como en términos de emisiones contaminantes y capacidad
de regeneracién pasiva del DPF.

Dado que la emisién de hollin durante un ciclo NEDC es inferior al error de
medida de la balanza, se realizé un ensayo adicional consistente en la ejecucién
de 25 NEDCs consecutivos tanto con la configuracion de referencia como con la
pre-turbo DOC-DPF. De esta forma se pueden alcanzar niveles de acumulacion
de hollin que pueden ser medidos con mayor precisién. Asimismo, permite
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evaluar el consumo global de combustible a lo largo de un ensayo extenso.
La metodologia seguida en este ensayo, cuya duracién es de dos dias, es la
siguiente:

= El DPF es regenerado y pesado en condiciones limpias antes de comenzar
el ensayo, siguiendo la misma metodologia comentada con anterioridad.

= Se realizan 16 ciclos NEDC consecutivos, partiendo el primero de ellos
de condiciones frias. Durante todo el ensayo se registran las variables
termodinamicas, de prestaciones y de emisiones contaminantes.

= A continuacién, el DPF se pesa tanto en condiciones calientes como frias.
Por diferencia de peso antes y después del ensayo se obtiene la masa de
hollin acumulada.

= En el segundo dia de ensayo, se realizan 9 ciclos NEDC adicionales par-
tiendo el primero de ellos de condiciones frias y completando el conjunto
de 25 NEDCs. Durante todo el ensayo se registran las variables termo-
dindmicas, de prestaciones y de emisiones contaminantes.

= Tras la realizacion del ultimo ciclo NEDC, se pesa tanto en condiciones
calientes como frias. Por diferencia de peso antes y después del ensayo
se obtiene la masa de hollin acumulada.

Para completar el anélisis en condiciones de operacién transitoria, se selec-
cionaron transitorios de carga a régimen de giro constante. Se contemplaron
los regimenes de giro de 1500 y 2000 rpm como referencia para cuantificar
el efecto de ubicar el sistema de post-tratamiento aguas arriba de la turbina.
El transitorio de carga a régimen de giro constante simula las condiciones de
operacion del motor durante los instantes iniciales de una aceleraciéon brusca,
en la que el par efectivo aumenta mucho mas rapido que el régimen de giro del
motor. El transitorio de carga es la condicién mas severa a la que se le puede
someter al motor, lo que le convierte en una herramienta fundamental para
evaluar la capacidad de respuesta del motor ante un cambio tan importante
en su geometria de la linea de escape.

El ensayo realizado se describe en la figura 6.6 en funcién del accionamiento
del pedal. El motor es estabilizado completamente en las condiciones de ope-
racion iniciales (arrastre o 1 bar de pme dependiendo del ensayo) al régimen
de giro del motor considerado.

En 0.2 segundos se lleva la consigna al grado de carga objetivo, comen-
zando lo que se ha denominado transitorio de carga en condiciones de baja
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Transitorio: baja Transitorio: alta
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Figura 6.6. Descripcion del ensayo de transitorio de carga a régimen de giro cons-
tante.

temperatura de pared. El motor es estabilizado en el grado de carga objetivo
durante 10 minutos, asegurando la completa estabilizacién de todas las tem-
peraturas de pared. Transcurrido ese periodo de tiempo comienza la segunda
fase del ensayo, denominada transitorio de carga en condiciones de alta tempe-
ratura de pared. Esta fase consiste en llevar al motor a condiciones de arrastre
y mantenerlo durante 5 segundos. Transcurrido ese periodo se aumenta de
nuevo la demanda al grado de carga previo en 0.2 segundos, manteniéndola
constante hasta la estabilizacion final del motor.

6.3. Analisis en condiciones de operacién estaciona-
ria

6.3.1. Efectos sobre el sistema de post-tratamiento

Ubicar el sistema de post-tratamiento aguas arriba de la turbina supone un
cambio substancial en su operacién, por lo que resulta imprescindible evaluarlo
con rigurosidad. Este subapartado estd dedicado a estudiar qué efectos tiene
sobre el sistema de post-tratamiento la nueva localizacién propuesta, asi como
confirmar los resultados en este area aportados previamente por el modelado
realizado en el Capitulo 5.
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6.3.1.1. Temperatura

Ubicar el sistema de post-tratamiento aguas arriba de la turbina implica un
cambio en la temperatura del gas a la entrada del mismo, tal como describe
claramente la figura 6.7 en la que se muestra la temperatura del gas a la
entrada del DPF y DOC para las arquitecturas evaluadas en todos los puntos
de operacién ensayados.

—e— Post-turbo DOC&DPF (ronda 1) —e— Pre-turbo DPF&DOC (ronda 1) Pre-turbo DOC&DPF (ronda 1)
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Figura 6.7. Temperatura a la entrada del DPF y del DOC en funcion de la configu-
racion de la linea de escape y del punto de operacion.

Tal como se muestra en la figura 6.7(a), en los puntos de operacién de bajo
grado de carga del motor, la temperatura a la entrada del DPF en la confi-
guracion pre-turbo presenta un aumento de alrededor de 100°C con respecto
a la configuracion de referencia post-turbo. Estas diferencias se incrementan
hasta los 120°C en los puntos Q y K que corresponden a los de mayor grado
de carga del motor entre los puntos escogidos del NEDC. Este aumento de
la temperatura evidencia las condiciones mas favorables en la configuracion
pre-turbo del sistema de post-tratamiento para que se den mayores tasas de
regeneracion pasiva del DPF en zonas de operacion del ciclo de homologacion.
Asimismo, para puntos de operacion de alto grado de carga, mostrados en la
figura 6.7(c), las diferencias en temperatura del gas a la entrada del DPF en-
tre ambas arquitecturas alcanzan los valores de 150-170°C. Esto se debe, por
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una parte, a las mayores relaciones de expansién en la turbina, que produce
un descenso importante de la temperatura a la salida de ésta afectando al
sistema de post-tratamiento en configuracion pre-turbo; y por otra parte, el
sistema de post-tratamiento en configuracién pre-turbo se ve favorecido por la
mayor temperatura de salida de los cilindros. La temperatura a la entrada del
DPF en la configuracién pre-turbo, por encima de 525°C en todos los puntos
considerados, induce a que se produzca una regeneracién pasiva y continua
en este rango de operacién del motor. A la entrada del DOC se da el mismo
aumento de temperatura en la configuracién pre-turbo, tal como confirman las
figuras 6.7(b) y (d). Al estar la eficiencia de conversién del DOC intimamen-
te relacionada con la temperatura, las diferencias entre ambas configuraciones
implica un cambio notable, volviéndose critico en los puntos de muy baja carga
(F) por la influencia sobre la activacién del DOC.

Un parametro clave en la evaluacion de la configuracion pre-turbo del sis-
tema de post-tratamiento es la variacién de temperatura del gas en el DOC
y DPF, dado que ésta supone una variacion de la energia disponible por la
turbina. De esta manera, en la tabla 6.7 se muestra la diferencia de tempe-
ratura entre las secciones de salida y entrada del sistema de post-tratamiento
en todos los puntos de operacién evaluados para la configuracién post-turbo
y pre-turbo. En el caso de los puntos del NEDC se realiz6 una media de la
temperatura obtenida en cada punto de operacién en las 3 tandas ensayadas.

Tabla 6.7. Variacion de temperatura entre las secciones de salida y entrada del sis-
tema de post-tratamiento en funcion de su disposicion en la linea de escape.

Punto Post-turbo  Pre-turbo DPF-DOC  Pre-turbo DOC-DPF

AT [°C] AT [°C] AT [°C]
Q -19.1 -13.1 =27
K -24.6 -20.6 -34.9
L -21.9 -9.37 -22.6
J 117 0.5 7.9
F -12.7 -2.5 -15.1
1500/90 -20.4 -14.5 -18.9
2000/80  -14.3 9.3 21.2
2500/80 -11.1 1.1 -14.5
3000/70 -8.4 -2.8 -10.6
3500,/70 7.9 15 10.7
4000/50 8.7 0.3 127

Es conveniente indicar que el sistema de post-tratamiento en ambas con-
figuraciones pre-turbo se recubrié con fibra de vidrio a fin de proteger todo
el cableado de los distintos sensores de medida de la radiacién del sistema.
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Asimismo, la mayor tasa de regeneracién pasiva en ambas configuraciones pre-
turbo repercute en una mayor energia liberada por el proceso de oxidacion, lo
que reduce la pérdida de temperatura del gas en el monolito.

Otro cambio a destacar entre las configuraciones post- y pre-turbo del sis-
tema de post-tratamiento, por su importancia en el sistema de SCR, es el
producido en la temperatura del ultimo punto de la linea de escape, previo al
que serfa la ubicacién del SCR. En el caso de la configuracion de referencia,
este punto se sitia aguas abajo del DPF, a una distancia elevada del motor; en
el caso de la configuracién pre-turbo, éste se encuentra a la salida de la turbina.
La figura 6.8(a) muestra la temperatura en estos puntos de la linea de escape
en funcion de la arquitectura y los puntos de operacién del motor seleccio-
nados del NEDC. La arquitectura pre-turbo del sistema de post-tratamiento
proporciona un incremento de 50°C, un rango relevante de cara a mejorar la
eficiencia de conversién de NOx en el SCR. Sin embargo, en los puntos de
operacion de media-alta carga sin EGR no se aprecia una tendencia tan clara
como en los puntos integrados en el NEDC. Este resultado se debe a diversos
factores, tales como diferentes tiempos de residencia y relacién de expansion,
lo que haria necesario un estudio dedicado exclusivamente a la obtencién de
conclusiones que avalen totalmente el resultado. Esta labor excede el objetivo
de este andlisis.
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Figura 6.8. Temperatura en el ultimo punto de la linea de escape en funcion de la
configuracion de la linea de escape y del punto de operacion.
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6.3.1.2. Pérdida de presion

El hecho de ubicar el sistema de post-tratamiento aguas arriba de la tur-
bina implica también un cambio en la pérdida de presiéon generada por estos
sistemas. Este fenémeno queda demostrado en la figura 6.9, que representa la
pérdida de presion que genera el sistema de post-tratamiento en funcién de la
arquitectura de la linea de escape para todo el rango de puntos de operacion
estudiados.

Como puede observarse, la pérdida de presién en el post-tratamiento en
configuracién post-turbo es mayor en todos los casos, independientemente del
régimen de giro y grado de carga del motor. Ademas, tal como se desprende
de la figura 6.9(b) la diferencia en términos de pérdida de presién entre ambas
configuraciones se incrementa a medida que aumenta el grado de carga y régi-
men de giro del motor, debido a las mayores temperaturas y flujos mésicos que
se dan a la entrada del sistema de post-tratamiento. De este modo, se midieron
diferencias superiores a 7000 Pa en el punto de operacién a 4000 rpm y 50 %
de grado de carga.
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Figura 6.9. Pérdida de presion en el sistema de post-tratamiento en funcion de la
configuracion de la linea de escape y del punto de operacion.

La razon de esta diferencia radica en dos aspectos. Por un lado, el filtro
de particulas se encuentra en la configuraciéon post-turbo con més nivel de
acumulacién de hollin en la mayoria de los casos, tal como se mostrard en el
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apartado 6.3.1.3; por otro lado, para el mismo flujo méasico de gas en ambas
configuraciones, la mayor densidad del gas aguas arriba de la turbina implica
menores velocidades a la entrada del sistema de post-tratamiento (como ya se
coment6 en el Capitulo 5), dado que la seccién de entrada es la misma. Como
la pérdida de presién en un elemento depende de la densidad del gas y de la
velocidad del mismo al cuadrado (Ap ~ % pu?), la pérdida de presién a través
del sistema de post-tratamiento resulta menor en la configuraciéon pre-turbo.

De manera adicional, en la figura 6.9(b) se incorpora la pérdida de presién
en el DOC para todas las configuraciones evaluadas. Se observa con claridad
la reducida contribucién del DOC a la pérdida de presién del sistema de post-
tratamiento, alcanzando valores entre un 13 % y un 20 % en la configuracién de
referencia. Sin embargo, en este caso no se observa con claridad una reducciéon
de la pérdida de presién del elemento en configuracién pre-turbo. La razén
radica en la dificultad para medir con precisién las distintas presiones en un
motor, dado que hay reducido espacio para localizar los sensores para medir
con elevada precisiéon. Por lo tanto, a la hora de medir diferencias de presion
muy reducidas, como es el caso del DOC, se incrementan las incertidumbres.

6.3.1.3. Regeneracion pasiva del DPF

La figura 6.10 muestra, por medio de las barras de color negro, la masa de
hollin estimada en el DPF durante cada una de las tandas realizadas para los
puntos de bajo grado de carga, y en color gris la masa de hollin pesada al final
de cada una de ellas para las tres configuraciones evaluadas. La masa de hollin
estimada en el DPF se obtiene por diferencia entre la medida de emisién de
particulas proporcionada por el sistema EEPS aguas arriba y aguas abajo del
DPF. El resultado de restar los datos de masa estimada durante el ensayo y
el peso final representa la masa de hollin regenerada de forma pasiva durante
la realizacién de cada tanda. Como se desprende de la figura 6.10, aunque el
nivel estimado de acumulacién es practicamente igual al final de cada tanda
para las tres configuraciones estudiadas (~ 11 g), la masa de hollin presente
en el DPF al final del ensayo varia de forma notable en cada configuracién y
tanda.

Con respecto a las diferencias por configuracion, se aprecia claramente las
condiciones mas favorables que han existido para que se dé la regeneracion
pasiva en las dos configuraciones pre-turbo, tal como se detalla en la tabla
6.8. Mientras que en la configuracién de referencia el porcentaje maximo de
hollin regenerado de forma pasiva se encuentra alrededor del 25 %, las dos
configuraciones pre-turbo analizadas, diferenciadas por la ubicacién relativa
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Figura 6.10. Masa de hollin en el DPF estimada durante cada tanda de ensayo y
masa pesada al final de cada de ellas en funcién de la configuracion de la linea de
escape.

entre DOC y DPF, alcanzan niveles del orden del 90 %. Este resultado pone
de manifiesto que incluso en grados de carga del motor reducidos, como son los
puntos de operaciéon del NEDC, se pueden obtener unas condiciones de bajo
nivel de acumulacién de hollin en el DPF. Es decir, un vehiculo con arquitec-
tura pre-turbo del sistema de post-tratamiento podria reducir de forma muy
importante la frecuencia de regeneracion activa y/o el uso de catalizadores en
el DPF incluso con una conduccién mayoritariamente urbana.

Tabla 6.8. Masa de hollin regenerada en funcion de la configuracion del sistema de
post-tratamiento y del orden de ensayo.

Tanda  Post-turbo DOC-DPF Pre-turbo DPF-DOC Pre-turbo DOC-DPF

[¢] [e] [¢]
1 1.1 (10.3%) 5.5 (50.1 %) 6.3 (56.6 %)
2.3 (21.1%) 9.3 (80.3%) 8.3 (T1.7%)

3 2.7 (25.7%) 10.2 (89.7 %) 10.5 (92.3 %)
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Evaluando las diferencias en capacidad de regeneracién pasiva debidas a la
disposicién relativa del DOC y DPF en configuracién pre-turbo, se encuentra
que en dos de las tres tandas realizadas la masa de hollin pesada es inferior
cuando el DOC se emplaza en primer lugar. Este resultado esta justificado
por la generacion de NOs en el DOC, que favorece la oxidacion del hollin en
el DPF. Sin embargo, aunque repetitivas entre tandas, las diferencias entre
las dos arquitecturas pre-turbo estan dentro del error de la balanza, lo que
dificulta la obtencién de conclusiones.

El orden de los diferentes puntos de operacion en la tanda es un parametro
también a destacar en el nivel de regeneracion pasiva del DPF. De esta forma,
en la primera tanda, el punto de mayor emisién de hollin y mayor temperatura
de escape (Q) es medido en primer lugar. En principio, las temperaturas de
escape que se alcanzan en este punto de operacién deberian producir la regene-
racién pasiva del DPF. Sin embargo, como consecuencia de que el warm-up del
motor se realiza en este punto, el transitorio térmico de las paredes del subs-
trato del DPF es largo, ya que se parte de condiciones ambientales. Ademds, el
DPF esté inicialmente limpio, por lo que su nivel de acumulacién de hollin es
muy reducido. Por lo tanto, no se dan condiciones de regeneracion adecuadas
en gran parte del tiempo de estabilizacién del motor en este punto de opera-
cion, obteniéndose los valores més bajos de regeneracién pasiva en todas las
configuraciones durante esta tanda.

En las tandas siguientes, el punto Q se encuentra en ultimo lugar, inicidndo-
se la operacion en este punto con una temperatura de substrato mucho més
alta que en la primera tanda. Ello justifica que sea en las tandas 2 y 3 en las
que se obtienen mayores niveles de masa de hollin regenerada. Las diferencias
encontradas entre estas tandas se deben a la ubicacion del segundo punto de
operacién de mayor temperatura de escape (K), que se encuentra en primer
lugar en la tanda 2, cuando todavia perdura la fase final del warm-up del mo-
tor. En cambio, en la tanda 3 los puntos K y Q se encuentran en penultimo y
dltimo lugar, respectivamente, y ya hay un nivel de acumulacién de particulas
apreciable en el DPF. Ello conduce a que en esta ultima tanda se obtengan
los mayores niveles de regeneracién pasiva.

La mayor temperatura de los gases de escape en puntos de operacién de
carga media-alta aseguran condiciones adecuadas para que se dé la regenera-
cién pasiva y completa del filtro de particulas en la configuracién pre-turbo,
tal como indica la informaciéon mostrada en la tabla 6.9. Tras operar el mo-
tor durante 15 minutos en cada uno de los puntos evaluados, ninguna de las
medidas en las dos configuraciones pre-turbo fue superior al error de la ba-
lanza (1 g). En estos puntos de operacién, también es importante destacar
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que en la configuracion post-turbo del sistema de post-tratamiento sélo se dan
regeneraciones completas de forma pasiva hasta el régimen de 3000 rpm.

Tabla 6.9. Masa de hollin acumulada al final del ensayo en funcion de la configura-
cion del sistema de post-tratamiento y del punto de operacion.

Punto Post-turbo DOC-DPF Pre-turbo DPF-DOC Pre-turbo DOC-DPF

[g] [g] [g]
1500/90 0 0 0
2000/80 0 0 0
2500/80 0 0 0
3000/70 0 0 0
3500/70 1.6 0 0
4000/50 4.8 0 0

Por lo tanto, a la vista de los resultados, se puede afirmar que un motor
operando de forma continuada alrededor de un 30 % de grado de carga (puntos
K y Q) es capaz de alcanzar unas tasas muy elevadas de regeneracién pasiva,
mientras que a partir del 50 % de carga, dicha regeneracién es completa cuando
el sistema de post-tratamiento se ubica aguas arriba de la turbina.

6.3.1.4. Eficiencia de filtrado del DPF

Una de las desventajas que presenta un filtro de particulas diésel de flujo
de pared cuando se encuentra en condiciones limpias es la menor eficiencia de
filtrado. Con el fin de evaluar el efecto de la configuracién pre-turbo del sistema
de post-tratamiento sobre la eficiencia de filtrado del DPF, ésta se midié tanto
en los puntos de operacién de bajo grado de carga, pertenecientes al NEDC
(ronda 1), como en los puntos 1500/90, 2000/80 y 2500/80, representativos de
alto grado de carga del motor. Dicha eficiencia de filtrado se obtiene a partir
de la ecuacién 6.1

Ef =100 [1 - CSZ)] : (6.1)

donde cepnt v Csq1 Se corresponden con la concentracién media de particulas
aguas arriba y aguas abajo del DPF, respectivamente, medida con el es-
pectréometro.

La figura 6.11(a) muestra la eficiencia de filtrado del DPF en las confi-
guraciones post-turbo y pre-turbo DOC-DPF durante la tanda 1. En dicha
figura se pueden observar altos valores de eficiencia de filtrado (=~ 100 %), ca-
racteristicos en los filtros de particulas diésel de flujo de pared cuando existe
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Figura 6.11. Eficiencia de filtrado del DPF en funcion de la configuracion de la
linea de escape y del punto de operacion.

una minima acumulacién de hollin en la pared porosa. Como se desprende de
la figura 6.11(a), no existe ningin tipo de influencia de la posicién del DPF a
lo largo de la linea de escape en la capacidad de filtrado del elemento.

En condiciones de operacién de grado de carga media-alta del motor, el
DPF opera en condiciones practicamente limpias debido a las altas tasas de
regeneracion pasiva que se dan tanto en la configuracién post- como pre-turbo.
Sin embargo, en ambas configuraciones se dan los altos valores de eficiencia de
filtrado anteriormente comentados, tal como lo confirma la figura 6.11(b). Por
lo tanto, como resultado, se deduce que el DPF opera siempre con un minimo
de acumulacién de particulas o cenizas en la pared porosa que aseguran valores
elevados de eficiencia de filtrado, descartando por tanto cualquier penalizacién
de la configuracién pre-turbo en este aspecto.

6.3.2. Efectos sobre el turbogrupo

Las pérdidas por transmisién de calor en el sistema de post-tratamiento
conducen a una reduccion de la temperatura a la entrada de la turbina, impli-
cando una reduccién de la energia disponible por ésta. Por lo tanto, el valor
final de temperatura a la entrada de la turbina en la configuracién pre-turbo
del sistema de post-tratamiento es funcién de la temperatura en el colector
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de escape y la pérdida de temperatura en el sistema de post-tratamiento. Los
graficos (a) y (b) de la figura 6.12 muestran la temperatura en el colector de
escape y a la entrada a la turbina, respectivamente, en las tres configuraciones
estudiadas para los puntos de bajo grado de carga del motor. Como puede
comprobarse, se observa que no existen diferencias apreciables en la tempe-
ratura a la salida de los cilindros entre ambas configuraciones, lo que deriva
en unas reducciones maximas de 22°C con respecto a la configuracién de re-
ferencia post-turbo debido a las variaciones de temperatura en el sistema de
post-tratamiento.

—e— Post-turbo DOC&DPF (ronda 1)  —e— Pre-turbo DPF&DOC (ronda 1) Pre-turbo DOC&DPF (ronda 1)
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Figura 6.12. Temperatura a la entrada de la turbina en funcién de la configuracion
de la linea de escape y del punto de operacion.

Sin embargo, en los puntos de operacion de alta carga, la temperatura a la
salida de los cilindros (figura 6.12(c)) en la configuracién pre-turbo presenta
unas reducciones de entre 10°C y 40°C, lo que implica disponer de una pena-
lizacién de temperatura a la entrada de la turbina de entre 25°C y 55°C tal
como muestra la figura (figura 6.12(d)), debido al salto térmico en el sistema
de post-tratamiento.

La ubicacién previa a la turbina del sistema de post-tratamiento afecta
también de manera importante a la dinamica de los pulsos a la entrada de ésta.
La figura 6.13 muestra la presién instantdnea a la entrada de la turbina en
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diferentes condiciones de operacién. Los graficos (a), (b) y (c) se corresponden
con los puntos de operacién Q, L y F pertenecientes al NEDC, mientras que los
graficos (d), (e) y (f) se corresponden con los puntos de operacién de media-alta
carga sin EGR 2000/80, 3000/70 y 4000/50. Como puede observarse, ambas
configuraciones pre-turbo se caracterizan por operar con sobrealimentacion
practicamente a presion constante, debido a que el sistema de post-tratamiento
reduce el nivel de pulsacién del flujo. Como consecuencia, la turbina no es capaz
de aprovechar la energia cinética asociada a los pulsos de presién originados
por la descarga de los cilindros.

a) Q
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b) L c) F
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Figura 6.13. Presion instantdnea a la entrada de la turbina en funcion de la confi-
guracion del sistema de post-tratamiento y del punto de operacion.

Asimismo, la figura 6.14 muestra la evolucién de la presién instantdnea a
lo largo del sistema de post-tratamiento para las dos configuraciones pre-turbo
del sistema de post-tratamiento. Las graficas (a), (b) y (c) pertenecen al punto
de operacién Q, mientras que las gréficas (d), (e) y (f) al punto de operacién de
2000/80. A pesar que la amplitud existente en el primer elemento del sistema
de post-tratamiento es cercana a la que se da en el colector de escape con la
configuracién post-turbo del sistema de post-tratamiento, cuando el flujo lo
atraviesa se produce su laminacién sea cual sea el elemento (DPF o DOC), tal
como puede observarse en las graficas (b) y (e) de la figura 6.14.

Se han mostrado dos factores que afectan negativamente a la sobrealimen-
tacién en la configuracion pre-turbo, la menor temperatura media a la entrada
de la turbina y la pérdida de la energia cinética y térmica asociada a los pulsos
de presion. Estos factores se vuelven criticos en la configuracion pre-turbo del
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Figura 6.14. Presion instantdnea en los distintos elementos del sistema de post-
tratamiento cuando se ubican aguas arriba de la turbina.

sistema de post-tratamiento cuando el grado de sobrealimentacién del punto
de operacion considerado es reducido, como ocurre en los puntos de bajo grado
de carga pertenecientes al NEDC. Como consecuencia, es necesario imponer
grados de cierre superiores de la turbina para alcanzar la presién de admisién
de referencia, tal como muestra la figura 6.15(a). Asimismo, las diferencias del
grado de apertura entre las configuraciones pre- y post-turbo aumentan con la
disminucion del grado de carga, confirmando la mayor penalizacién en dichos
puntos de bajo grado de sobrealimentacién. La figura 6.15(b) refleja como es-
tos mayores niveles de cierre de la turbina de geometria variable justifican los
valores mas altos de la presion en el colector de escape que se dan en la mayoria
de los puntos considerados, a pesar de la menor pérdida de presion generada
por el sistema de post-tratamiento en esta configuracién (figura 6.9(a)) y que
ésta no esta multiplicada por la relacién de expansién de la turbina, como su-
cede en la configuracién post-turbo del sistema de post-tratamiento, tal como
se explicé en el Capitulo 5, apartado 5.3.2.3.

En puntos de operacién de elevado grado de carga, se da otro suceso que
revierte la situacién anterior. La elevada pérdida de presion en el sistema de
post-tratamiento en la configuracion post-turbo en estas condiciones de ope-
racion conduce a un incremento de la presién a la salida de la turbina. Este
fenémeno lleva a una degradacién de la expansién en la turbina en compa-
racion con la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento, que lo
hace hasta una presién muy cercana a la atmosférica [8]. Para alcanzar la
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Figura 6.15. Posicion de la TGV y presion en el colector de escape en funcion de
la configuracion de la linea de escape y del punto de operacion.

presion de admision objetivo en dicho punto se hacen necesarios cierres més
elevados de la turbina en la configuracién post-turbo, tal como se muestra en
la figura 6.15(c). Al contrario, la configuracién pre-turbo del sistema de es-
cape opera con posiciones mas abiertas de ésta, lo que redunda en un mayor
rendimiento. Los grados de cierre de la turbina en la configuracién post-turbo
del sistema de post-tratamiento, sumado al hecho de que cualquier pérdida de
presién generada aguas abajo de la turbina estd afectada por el efecto mul-
tiplicativo de la relacién de expansion, explican los incrementos tan notables
de la presion en el colector de escape mostrados en la figura 6.15(d). Estas
diferencias crecen con el aumento del régimen de giro de los puntos sujetos a
estudio, alcanzando valores de hasta 360 mbar cuando el motor opera a 3500
rpm con un 70 % de carga.

6.3.3. Efectos sobre las prestaciones

Las figuras 6.16 y 6.17 recogen la variaciéon porcentual del consumo es-
pecifico (corregido segun la norma ISO 1585 [9]) de la configuracién pre-turbo
del sistema de post-tratamiento con respecto al caso de ubicacién de referencia
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post-turbo, en los puntos de operacién pertenecientes al NEDC y a los puntos
de media-alta carga sin EGR respectivamente.

En el caso de la zona de bajo grado de carga del motor, la mayor con-
trapresién de escape obtenida por la configuracién pre-turbo se traduce en
un incremento del consumo especifico del motor, que como se observa en la
figura 6.16 desciende a medida que aumenta el grado de carga del motor. Este
resultado es acorde con lo observado con anterioridad en la figura 6.15(a), que
mostraba que en los puntos de menor carga era necesaria una posicion mas
cerrada de la turbina de geometria variable, lo que incrementa la contrapresiéon
del motor y por consiguiente las pérdidas en el lazo de bombeo.
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K L J F
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Figura 6.16. Incremento porcentual del consumo especifico en la configuracion pre-
turbo del sistema de post-tratamiento referenciado a la configuracion post-turbo en los
puntos seleccionados del NEDC.
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Figura 6.17. Incremento porcentual del consumo especifico en la configuracion pre-
turbo del sistema de post-tratamiento referenciado a la configuracion post-turbo en los
puntos de carga media-alta sin EGR.

Sin embargo, la baja carga de la mayoria de los puntos evaluados conduce
a una elevada incertidumbre de medida, estando los porcentajes de ahorro
o penalizaciéon medidos dentro de este rango en la mayoria de los casos, que
para el caso considerado viene determinado por la incertidumbre de la balanza
gravimétrica y del torquimetro del freno del banco de ensayos. Por lo tanto, no
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es posible cuantificar con precisién la penalizacién en consumo especifico que
tendria un motor equipado con la configuracién pre-turbo del sistema de post-
tratamiento dentro de los puntos que constituyen el ciclo de homologacién en
condiciones de operacién estacionaria.

En condiciones mas exigentes del motor, la configuracién pre-turbo del sis-
tema de post-tratamiento alcanza reducciones de consumo especifico entre el
2.6 % y 6% en funcién del punto de operacién considerado, tal como muestra
la figura 6.17. En este caso, debido al mayor grado de carga de los puntos de
operacion sujetos a estudio, las incertidumbres de la medida son muy reduci-
das, estando todos los porcentajes de reduccion medidos por encima de dicha
incertidumbre. La justificacién a este resultado tan notable se encuentra en la
reduccién de las pérdidas por bombeo en la configuracion pre-turbo del sistema
de post-tratamiento, justificado por la reduccién en la presién en el colector de
escape (figura 6.15(d)) que esta configuracién del sistema de post-tratamiento
proporciona.

Este resultado pone de manifiesto el gran potencial que tiene emplazar el
sistema de post-tratamiento aguas arriba de la turbina en condiciones de ope-
racion estacionaria en todo el rango de régimen del motor, pero especialmente
cuando éste alcanza valores de media y alta carga.

6.3.4. Efectos sobre las emisiones contaminantes

La figura 6.18 muestra las emisiones contaminantes del motor en los puntos
pertenecientes al NEDC, en funcién de la configuracién del sistema de post-
tratamiento y la tanda considerada.

La repetitividad en la medida de opacidad de los gases de escape (figu-
ra 6.18(a)) entre ambas arquitecturas corrobora el resultado aportado por
la eficiencia de filtrado, calculada a partir de la medida de concentracién de
particulas y mostrada en la figura 6.11. Si bien se aprecia una ligera reduccion
de la opacidad de los gases de escape en las dos configuraciones pre-turbo y
en los puntos de mayor carga (K y Q), los valores tan bajos de opacidad (me-
nores al 1.5 %) no permiten obtener conclusiones més alld de confirmar que
la arquitectura pre-turbo del filtro de particulas no afecta a la eficiencia de
filtrado.

Dado que la configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento es ca-
paz de alcanzar las tasas de EGR requeridas en los puntos evaluados, la emisién
de 6xidos de nitrégeno es similar en ambas configuraciones, como se observa
en la figura 6.18(b). Las posibles diferencias entre configuraciones estédn dentro
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de la dispersion de la medida para las distintas tandas pertenecientes a una
misma configuracion.
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Figura 6.18. Emisiones contaminantes en funcion de la configuracion de la linea de
escape y del punto de operacion.

Previamente, se mostré la ganancia general en temperatura a la entrada
del catalizador de oxidacién en las configuraciones pre-turbo (figura 6.7(b)).
Esta diferencia se vuelve critica en términos de eficiencia de conversién de CO
y HC en los puntos de bajo grado de carga, ya que valores de temperatura de
entrada por debajo de los 180°C suponen niveles de conversién muy reducidos.
La figura 6.18 muestra en los gréficos (c) y (d) reducciones muy importantes en
la concentracion de CO y HC emitidos por el punto F en las configuraciones
pre-turbo del sistema de post-tratamiento. La ubicacién propuesta para el
sistema de post-tratamiento garantiza que el DOC opere por encima de la
temperatura de activacién incluso en condiciones de muy bajo grado de carga.

Asimismo, se puede concluir que la configuracién pre-turbo del sistema de
post-tratamiento es capaz de alcanzar altos niveles de conversién con menos
superficie catalitica que la arquitectura de post-tratamiento de referencia. Esto
se debe a que, como se indicé en el apartado 6.2.2, el pre-catalizador de oxi-
dacién con el que cuenta el motor en su configuracién adicional fue suprimido
en el estudio de la ubicacién pre-turbo del sistema de post-tratamiento.
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6.4. Analisis en condiciones de operacion transito-
ria

6.4.1. Ciclo de homologacién NEDC

Resulta interesante realizar la evaluaciéon de la configuracién pre-turbo
del sistema de post-tratamiento durante el ciclo europeo de homologacion de
vehiculos ligeros. La figura 6.19(a) muestra la posicién del pedal necesaria para
que el motor realice el ciclo NEDC con cada una de las arquitecturas de la linea
de escape estudiadas. Como puede observarse, a pesar de las condiciones frias
de partida (Tyefrigerantes Taceite = 25°C') el motor con configuracién pre-turbo
es capaz de realizar el ciclo, aunque es necesario un requerimiento superior del
pedal en la ultima rampa de aceleracién. Este valor repercute en el consumo
global del motor, penalizando solo en el 1iltimo tramo a ambas configuraciones
pre-turbo del sistema de post-tratamiento tal como se muestra en la figura
6.19(b).

Otro pardmetro que influye sobre el consumo de combustible es el incre-
mento de las pérdidas por bombeo en el tramo extraurbano (del segundo 800
en adelante) definidas por la diferencia entre las presiones de los colectores de
escape y admisién, mostrada en la figura 6.19(c). La razén de este incremen-
to radica en las posiciones de cierre méas elevadas de la turbina de geometria
variable que se han tenido que establecer en ambas configuraciones pre-turbo
del sistema de post-tratamiento. De esta forma, el motor es capaz de alcanzar
la consigna de aire (figura 6.19(d)) sin necesidad de establecer posiciones mas
cerradas de la valvula de EGR que puedan reducir notablemente las tasas de
EGR y por consiguiente la emisién de NOx durante el NEDC.

Es necesario destacar que en este estudio no se ha llevado a cabo una
optimizacion del control para las arquitecturas pre-turbo del sistema de post-
tratamiento, por lo que no se puede descartar que modificando pardmetros
relativos a la inyeccion o uso de otras estrategias de sobrealimentacién se
mejoren las prestaciones del motor en cuanto a consumo especifico se refiere.
Esta optimizacién es una tarea que se encuentra fuera de los propdsitos de
este trabajo, la cual quedaria pospuesta para un futuro desarrollo del motor
con configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento.

En condiciones de operacién estacionaria se pudo ver el notable incremento
de la temperatura a la entrada del sistema de post-tratamiento cuando éste
se localizaba aguas arriba de la turbina. El mismo resultado se confirma du-
rante el ciclo de homologacién, tal como se muestra en la figura 6.20. Dicha
figura incluye en sus gréficos (a) y (b) las evoluciones de las temperaturas de
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Figura 6.19. Respuesta del motor ante el ciclo NEDC en funcion de la configuracion
del sistema de post-tratamiento.

entrada al DPF y DOC durante el NEDC, respectivamente. Las diferencias en
la evolucion de la temperatura entre ambas configuraciones pre-turbo radica
en la localizacién respectiva de cada elemento, viéndose influenciada por la
inercia térmica del sistema que le precede. La diferencia de temperatura a la
entrada del filtro de particulas entre las configuraciones pre- y post-turbo es
notable (figura 6.20(a)), alcanzando valores de hasta 200°C en el dltimo tramo
del EUDC. Este hecho asegura unas condiciones més favorables para que se
dé la regeneracion pasiva del filtro.

La temperatura de entrada al DOC (figura 6.20(b)) juega un papel de
capital importancia en la activacién del catalizador y por lo tanto, sobre la
emisién de CO y HC. A la vista de este hecho, la configuracién pre-turbo DOC-
DPF permite alcanzar los mayores niveles térmicos a la entrada del DOC,
favoreciendo que su activacion se alcance en un menor periodo de tiempo.

Sin embargo, la temperatura a la entrada de la turbina, mostrada en la
figura 6.20(c), se ve afectada por la alta inercia térmica del sistema de post-
tratamiento en la configuracién pre-turbo. Cuando el grado de carga del motor
aumenta en el tramo final del ciclo de homologacién, este efecto se vuelve
notable, con reducciones de hasta 190°C al comienzo de la tdltima rampa de
aceleracién con respecto a la configuracién post-turbo del sistema de post-
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Figura 6.20. Fvolucion de las temperaturas durante el NEDC a lo largo de la linea
de escape en funcidn de la configuracion del sistema de post-tratamiento: (a) entrada
al DPF, (b) entrada al DOC, (c) entrada a la turbina y (d) escape.

tratamiento. Este fendmeno justifica la necesidad de incrementar la posicion
del pedal y cerrar la TGV, tal como se mostré anteriormente en la figura 6.19.

Otro parametro cuyo analisis es especialmente relevante es la temperatura
del ultimo elemento de la linea de escape en cada configuracion, ya que es
importante en el caso que el motor incluyera un sistema de reducciéon de NOx
(SCR). Tal como se comenté en el apartado 6.3, en el caso de la referencia
este punto se sitiia aguas abajo del DPF mientras que, en el caso de las con-
figuraciones pre-turbo, éste se localiza a la salida de la turbina. Por debajo
de los 180°C, el N H, puede reaccionar con el NOs para formar el no desea-
ble NHy;NOs3 [10], por lo que se evita el uso de este sistema por debajo de
esa temperatura. En este contexto, la configuracién pre-turbo ofrece mayores
temperaturas durante todo el ciclo (figura 6.20(d)), lo que resultaria en una
reduccion de las estrategias para reducir el light-off del SCR que se traducen
en un aumento del consumo [11].

La figura 6.21 muestra la emisién acumulada de los contaminantes re-
gulados durante el NEDC para las tres configuraciones del sistema de post-
tratamiento evaluadas. El mayor nivel térmico a la entrada del DOC en la
configuracién pre-turbo da lugar a que su tiempo de activacién sea menor.
Este tiempo se reduce alrededor de 350 s. para el CO y de 440 s. para el HC,
tal como se observa en los gréficos (a) y (b) de la figura 6.21. Asimismo, se ob-
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serva que la presencia en primer lugar del DOC en la configuracién pre-turbo
DOC-DPF ofrece una ventaja en términos de tiempo de activacién respecto a
su homdloga DPF-DOC. Se observa que la configuraciéon pre-turbo del siste-
ma de post-tratamiento proporciona una reduccién de CO y HC de alrededor
del 16 %, a pesar de disponer de una menor superficie catalitica. Si bien es
cierto que los actuales substratos de los catalizadores de oxidacién permiten
unos tiempos de activacién iguales o menores que los experimentados en la
configuracién pre-turbo, la nueva disposicién podria llevar a una reduccién
de costes relativos al menor tamano del sistema o a la menor necesidad de
material catalitico.
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Figura 6.21. Evolucion de la emision de contaminantes durante el NEDC' en funcion
de la configuracion del sistema de post-tratamiento: (a) CO, (b) HC, (c) NOz y (d)
hollin.

En cuanto a la emisién de NOx durante el ciclo, dado que no hay cambios
en el sistema de EGR y se ha actuado sobre la TGV para alcanzar la consigna
de aire sin afectar a la apertura de la valvula de EGR, la emisién de NOx no
se ve afectada por los cambios de arquitectura del sistema de post-tratamiento
tal como lo demuestra la figura 6.21(c). Sin embargo, la emisién de particulas
si se ve afectada en el dltimo tramo del NEDC, incrementdndose en el caso de
las dos configuraciones pre-turbo. Esto se debe a la necesidad de incrementar
la posicién del pedal para superar la zona mas exigente del ciclo. Sin embargo,
este incremento es reducido, y la emision total de hollin en ambas configura-
ciones pre-turbo se encuentra por debajo del limite regulado por la normativa
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Euro 4 (25 mg/km que conduce a una emisién global de 275.175 mg) e incluso
de la inminente Euro 6.

A fin de evaluar con mayor precisién el efecto de la configuracion propues-
ta sobre las prestaciones del motor, se realizaron 25 ciclos NEDC de forma
consecutiva. Ello permite reducir el error del resultado y por lo tanto con-
duce a una comparaciéon més precisa. Los resultados de consumo global de
combustible y de emisién de C' O3, a lo largo de los 25 ciclos en la configura-
cién de referencia y en la pre-turbo DOC-DPF, se muestran en la figura 6.22.
Atendiendo a la configuracién post-turbo del sistema de post-tratamiento, el
consumo de combustible y la emisién de C'O,, tras realizar la totalidad del
ensayo es de 10.825 kg y de 39.438 kg, respectivamente. Por el contrario, la
configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento consume una masa de
combustible de 11.167 kg y presenta una emision de 40.325 kg. Los resultados
indican que se produce una penalizacién del 3 % en consumo de combustible en
la configuracién pre-turbo. Este resultado, esta vez en operacion transitoria,
confirma el apunte realizado en condiciones de operacién estacionaria acerca
de la penalizacién de la configuracion pre-turbo a grados de carga baja del
motor. La medida global de emisiéon de C'Os reafirma la medida de consumo
de combustible, obteniéndose una emisién acumulada superior del 2.2 % en la
configuracién pre-turbo.
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Figura 6.22. Consumo de combustible y emision de COy durante la realizacion de
25 NEDCs.

Este resultado demuestra que, aunque la realizacién de la mayoria de ci-
clos se realizan en condiciones de operacion calientes de las paredes del mo-
tor (Trefrigerante ~ 85°C), la configuracion pre-turbo del sistema de post-
tratamiento sigue necesitando consumir méas combustible para realizar el ciclo
de homologaciéon. La figura 6.23 muestra la evolucion del accionamiento del
pedal y de la temperatura de entrada a la turbina en los ciclos 12 y 25 para
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ambas configuraciones, siendo los gréficos (a) y (b) referentes a la configura-
cién post-turbo del sistema de post-tratamiento y los (¢) y (d) a la pre-turbo.
A pesar que los monolitos del sistema de post-tratamiento poseen un nivel
superior de temperatura que en las condiciones de partida del NEDC frio, la
alta inercia térmica de este sistema supone disponer de una temperatura de
entrada a la turbina notablemente més baja que en el caso de la referencia en
los tramos extraurbanos del NEDC (figura 6.23(d)). Como resultado, se hace
necesario seguir incrementando la posicién del pedal en la dltima rampa de
aceleracién del ciclo, tal como muestra la figura 6.23(c).

De la misma manera, el efecto de la inercia térmica del sistema de post-
tratamiento provoca un efecto positivo durante el ciclo interurbano, calentando
los gases de escape y disponiendo en muchas zonas de operacién de una tem-
peratura de entrada de la turbina superior a la disponible en la configuracién
de referencia. Sin embargo, el bajo nivel de exigencia del motor durante esta
zona de operacién descarta una posible mejora en el consumo especifico en la
configuracién pre-turbo.
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Figura 6.23. Posicion del pedal y temperatura de entrada a la turbina durante los
ciclos 12 y 25 en funcion de la configuracion del sistema de post-tratamiento.

El presente ensayo permite evaluar la capacidad de regeneracién pasiva del
DPF con la configuracién pre-turbo en unas condiciones de operacién del mo-
tor mayoritariamente urbanas. Asimismo, las cantidades de hollin acumuladas
en el DPF alcanzan unos niveles que aseguran una medida precisa. La figura
6.24 muestra el hollin estimado en el DPF durante los 25 NEDCs en ambas
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configuraciones. También se incluyen las dos medidas de peso realizadas al fi-
nalizar el ciclo 16 y el 25, siendo por tanto la diferencia entre el hollin estimado
y pesado la masa de hollin regenerada de forma pasiva durante el ensayo.
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Figura 6.24. Masa de hollin estimada en el DPF durante el ensayo y masa pesada
al final de cada ensayo.

En primer lugar, han de destacarse las diferencias de hollin estimado en el
DPF entre ambas configuraciones. La respuesta a la mayor emisiéon de hollin
con la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento radica en la
necesidad de incrementar el accionamiento del pedal en el tramo final, con
lo que el dosado se incrementa de forma notoria. Sin embargo, a pesar de
la mayor cantidad atrapada de hollin en el DPF, las dos medidas de peso
realizadas revelan una menor cantidad de hollin remanente en el DPF en la
configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento.

Centrando la atencién en la diferencia entre el hollin emitido y pesado, los
datos revelan una nula regeneracién pasiva del DPF en configuraciéon post-
turbo, debido a las reducidas temperaturas en la linea de escape. Por el con-
trario, tras la realizacién del ensayo con configuracién pre-turbo, el porcentaje
de hollin regenerado de forma pasiva alcanza el 24 % del hollin acumulado. Si
bien este resultado demuestra que un DPF en configuracién pre-turbo alcanza
unas tasas de regeneracion pasiva notables en un ciclo de dindmica reducida
como es el NEDC, tras el ensayo no se ha alcanzado una situacién de equili-
brio que mantenga estable la masa de hollin debido a que la masa atrapada es
reducida.
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Este resultado también permite realizar otro apunte desde el punto de vista
de la estrategia de regeneracién activa. El menor nivel de hollin presente en el
monolito en la configuracién pre-turbo permite alargar el periodo entre eventos
de regeneracion activa. Para cuantificar la importancia de este hecho, ya que
es necesario extrapolar los resultados obtenidos del ensayo, han de tomarse
una serie de consideraciones:

= Se asume que la regeneracién activa se realiza a 8 g/1 (19.2 g).

= No se incrementa el consumo global del motor en ninguna configura-
cion debido al aumento de la contrapresién, de modo que en los NEDCs
extrapolados el consumo de combustible se mantiene constante.

= El aumento del hollin presente en el monolito del DPF se realiza de
forma lineal con la misma pendiente obtenida de los 25 ciclos.

» El incremento del consumo de combustible durante una regeneracion
activa realizando un NEDC se establece en un 50 %, dato obtenido de la
literatura [12], sin hacer distincién entre configuraciones, y la duracién
igual a la de un NEDC.

Extrapolando los datos experimentales, el motor con configuraciéon post-
turbo necesita realizar 54 ciclos para alcanzar el nivel de hollin de 8 g/l,
dando comienzo la regeneracién activa. Por el contrario, con el sistema de
post-tratamiento en configuraciéon pre-turbo, es necesario realizar 62 ciclos, es
decir, que el motor realizaria 8 ciclos adicionales antes de alcanzar el umbral
de regeneraciéon activa.

La tabla 6.10 incluye el consumo de combustible de cada una de las con-
figuraciones durante un NEDC, siendo 433 g y 446 g para el caso de la con-
figuracion post- y pre-turbo, respectivamente. Por lo tanto, el consumo extra
necesario para realizar el proceso de regeneracién (50 % de todo el NEDC)
serd respectivamente 216.5 g y 223 g. Este consumo se debe promediar entre
el niimero de ciclos NEDC necesarios para alcanzar el nivel de hollin en el que
dé comienzo el evento de regeneracién activa, resultando una penalizacién de
0.92% y 0.8% en el caso de las configuraciones post- y pre-turbo del sistema
de post-tratamiento respectivamente, tal como se describe en la tabla 6.10. En
definitiva, en el lado de la seguridad, un motor con configuracién pre-turbo
proporciona una ventaja en términos de impacto de la regeneracién activa so-
bre el consumo del motor, pero que es despreciable a la hora de influir sobre
la penalizacion de combustible con respecto a la configuracién de referencia
post-turbo.
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Tabla 6.10. Impacto de la regeneracion activa en el consumo en funcion de la con-
figuracion del sistema de post-tratamiento.

Post-turbo Pre-turbo
Consumo por ciclo (en caliente) [g] 433 446
Consumo por regeneracién activa (+50 %) [g] 216.5 223
Consumo por regeneracién activa promediado [%]  0.92 0.8

6.4.2. Transitorio de carga a régimen de giro constante
6.4.2.1. Baja temperatura inicial de pared

Tal como se ha descrito en el apartado 6.2, el ensayo propuesto en con-
diciones de baja temperatura de pared consiste en llevar al motor desde su
estabilizacion en arrastre al grado de carga objetivo a régimen de giro cons-
tante en 0.2 s. Este proceso queda definido por el perfil de la posicion del
pedal en el transitorio al régimen de giro de 2000 rpm, representado en la
figura 6.25(a).
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Figura 6.25. Respuesta del motor en funcion de la configuracion del sistema de post-
tratamiento ante un transitorio de carga de arrastre a 80 % de grado de carga a 2000
rpm en condiciones de baja temperatura de pared.

En estas condiciones, la respuesta dindmica del motor ante este transi-
torio viene determinada por la evolucién del par efectivo, mostrado en la fi-
gura 6.25(b). Puede observarse una respuesta instantdnea con configuracién
pre-turbo del sistema de post-tratamiento que cubre sélo el 70 % del valor
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obtenido con la configuracién de referencia. Asimismo, la respuesta en ambas
configuraciones pre-turbo presenta un retraso de 165 s en alcanzar el valor
objetivo.

Este retraso viene impuesto por la lenta evolucién de la presion de admi-
sién (figura 6.25(c)), resultante a su vez del efecto de la inercia térmica del
sistema de post-tratamiento cuando se ubica previamente al turbogrupo, uni-
do al hecho que se trata de un motor con una sola etapa de sobrealimentacion.
Este hecho es importante a la hora de establecer una comparacién con los re-
sultados obtenidos mediante modelado en el Capitulo 5. El aire admitido por
el motor se incrementa muy lentamente durante el transitorio, lo que limita la
inyeccién del combustible necesario para alcanzar el grado de carga objetivo,
tal como se puede observar en los gréficos (d) y (e) de la figura 6.25. Esta
respuesta estd relacionada con el limitador de humos, que determina el dosado
relativo maximo al que se puede operar y que se representa en la figura 6.25(f).

La figura 6.26 representa las condiciones de operacion de la turbina. En
el grafico (a), que representa el régimen de giro del turbogrupo, se confirma
la lenta respuesta del mismo cuando éste se sitia aguas abajo del sistema
de post-tratamiento. Debido a este efecto, la turbina de geometria variable
permanece cerrada hasta alcanzar la presion de admisién objetivo, tal como se
puede observar en la figura 6.26(b). El efecto que tiene la inercia térmica del
sistema de post-tratamiento sobre la evolucion de la energia disponible por la
turbina durante el transitorio queda patente en la evolucién de la temperatura
a la entrada de la turbina, mostrada en la figura 6.26(c). Puede observarse que
no se alcanza el valor de temperatura objetivo hasta 300 segundos después del
inicio del transitorio.
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Figura 6.26. Comportamiento del turbogrupo en funcién de la configuracion del
sistema de post-tratamiento ante un transitorio de carga de arrastre a 80 % de grado
de carga a 2000 rpm en condiciones de baja temperatura de pared.

La figura 6.27 muestra el transitorio de carga andlogo al régimen de giro
de 1500 rpm. El grado de carga del motor varia de arrastre al 90 %. La menor
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potencia térmica debida al menor flujo masico que trasiega el sistema de post-
tratamiento a este régimen de giro resulta en una penalizacién atin mayor del
transitorio térmico, y por consiguiente del motor. En este caso, el retraso de
ambas configuraciones pre-turbo alcanza el valor de 300 s, 1.8 veces superior
al presentado en el anterior transitorio a 2000 rpm.
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Figura 6.27. Comportamiento del turbogrupo en funcién de la configuracion del
sistema de post-tratamiento ante un transitorio de carga de arrastre a 90 % de grado
de carga a 1500 rpm en condiciones de baja temperatura de pared.

Las dos configuraciones pre-turbo del sistema de post-tratamiento estu-
diadas no ofrecen exactamente la misma respuesta térmica ante el transitorio.
Dicha diferencia queda patente en la evolucién de la temperatura de entrada
a la turbina, mostrada en las figuras 6.26(c) y 6.27(f) para los ensayos a 2000
rpm y 1500 rpm respectivamente. La diferencia radica en el orden relativo de
los elementos en el sistema de post-tratamiento. Para facilitar la explicacion,
en la figura 6.28 se muestra la evolucion de las temperaturas del gas a lo largo
del sistema de post-tratamiento para ambas configuraciones pre-turbo duran-
te el transitorio de carga definido por el régimen de giro de 1500 rpm. Los
numeros de cada serie hacen referencia a la temperatura de entrada a cada
elemento del colector de escape:

» Configuracién pre-turbo DPF-DOC: (1) DPF - (2) DOC - (3) Turbina.

» Configuracién pre-turbo DOC-DPF: (1) DOC - (2) DPF - (3) Turbina.

Como puede comprobarse, hasta el segundo 200, la temperatura en el pri-
mer elemento es practicamente la misma en ambas configuraciones. Sin embar-
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Figura 6.28. Evolucion de la temperatura a lo largo del sistema de post-tratamiento
en funcion de la configuracion pre-turbo ante un transitorio de carga de arrastre a
90 % de grado de carga a 1500 rpm en condiciones de baja temperatura de pared.

go, la menor inercia térmica del DOC resulta en una evolucién de la temperatu-
ra a la salida del primer elemento notablemente méas rapida en la configuracion
pre-turbo DOC&DPF. No obstante, tras el segundo elemento se da el com-
portamiento opuesto, ya que el elemento de mayor inercia térmica (DPF) ha
comenzado posteriormente su propio transitorio térmico, afectando en mayor
medida a la dindmica posterior de la temperatura de entrada a la turbina.
Esta evoluciéon mas lenta de la temperatura de entrada a la turbina se traduce
en un mayor retraso en la respuesta global del motor en comparacién con la
otra configuracién pre-turbo (DPF&DOC). Asimismo, este resultado pone de
manifiesto la nula influencia en la temperatura que pudiera tener la energia
liberada de las reacciones de oxidacién de los CO y HC, y que pudiera acelerar
el transitorio térmico del DPF situado a continuacién. Este fenémeno ya fue
apuntado con anterioridad por Subramaniam et.al aplicando herramientas de
modelado [13].

El transitorio de carga evaluado es el mas exigente al que puede verse
sometido el motor, debido a las condiciones iniciales de partida definidas por
un proceso de arrastre. Sin embargo, no es usual que se produzca durante la
operacion habitual del motor. Por este motivo, se ha incluido en el analisis una
variacién en las condiciones de partida estableciéndolas en 1 bar de pme (5 % de
grado de carga a 2000 rpm), situacién més representativa para un transitorio
de carga. Los resultados experimentales de dicho transitorio a régimen de
giro del motor constante e igual a 2000 rpm se muestran en la figura 6.29,
que representa la respuesta de la configuracién pre-turbo DOC&DPF y la
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configuracién DPF&DOC optimizada acorde a la descripcién de la patente
descrita en [5].
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Figura 6.29. Respuesta del motor en funcion de la configuracion del sistema de post-
tratamiento ante un transitorio de carga de 5% a 80 % de grado de carga a 2000 rpm
en condiciones de baja temperatura de pared.

Debido a la menor variacion en grado de carga que el motor debe afrontar
vy a las condiciones de mayor temperatura de pared de la linea de escape,
la respuesta de la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento es
sensiblemente més rapida. Se alcanza el par objetivo con 50 s. de adelanto con
respecto al caso de la aceleraciéon desde arrastre al 80 % de carga. Asimismo,
es necesario realizar un apunte sobre la respuesta de la nueva configuracion
DPF&DOC evaluada. El disefio més compacto del DPF y del DOC resulta en
una menor inercia térmica, tal como lo demuestra el incremento més rapido de
la temperatura a la entrada de la turbina mostrado en la figura 6.29(f). Este
hecho se traduce en una respuesta més rapida del turbogrupo, que lleva a una
dindmica analoga en la evolucién de la presién de admision (figura 6.29(c)) y
flujo mésico de aire (figura 6.29(d)) en los primeros 100 segundos del transitorio
con respecto a la configuracién pre-turbo sin optimizar. El mayor flujo masico
de aire permite una mayor masa de combustible inyectada (figura 6.29(e)),
traduciéndose en una respuesta dindmica més rapida del motor representada
por el par efectivo del motor en la figura 6.29(b).

En el Capitulo 5 se mostré un estudio en el cual se actuaba sobre el limi-
tador de humos con el fin de poder inyectar desde el comienzo del transitorio
el combustible objetivo. De esta forma, se superaba el retraso en la inyeccién
del combustible objetivo debido al déficit de flujo maésico de aire de la confi-
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guracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento en los primeros segundos
del transitorio. Asi, el motor equipado con un sistema de sobrealimentacién en
doble etapa era capaz de alcanzar el par objetivo sin ningtin retraso respecto
a la configuracion de referencia. Siguiendo la misma filosofia, se ha actuado
sobre el limitador de humos en ambas configuraciones pre-turbo del sistema
de post-tratamiento en el motor ensayado. En la figura 6.30 se muestra la res-
puesta del motor con cada una de las configuraciones pre-turbo (DOC-DPF y
DPF-DOC optimizada) ante el transitorio de carga de 5% a 80 % en grado de
carga al régimen de giro constante de 2000 rpm.
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Figura 6.30. Respuesta del motor en funcion de la configuracion del sistema de post-
tratamiento ante un transitorio de carga de 5 a 80 % de grado de carga a 2000 rpm en
condiciones de baja temperatura de pared. Efecto de incrementar el dosado permitido
en la configuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento.

El dosado relativo, cuya evolucidn se representa en la figura 6.30(f), se ha
limitado a un valor méaximo igual a la unidad (estequiométrico). Esta actuacién
se traduce en que se pueda inyectar la totalidad del combustible objetivo en un
tiempo sensiblemente menor, aunque todavia con un retraso de 3 s. respecto
a la configuracién post-turbo del sistema de post-tratamiento, tal como puede
observarse en la figura 6.30(e). Sin embargo, se aprecia que el par efectivo
(figura 6.30(b)), s6lo alcanza un ligero aumento con respecto al transitorio
mostrado con anterioridad en la figura 6.29. Las razones de este reducido
aumento del par efectivo son dos. Por un lado, los 430 mbar de diferencia en
términos de presién de admisién con respecto a la configuracion de referencia
(figura 6.30(c)) resultan en una limitacién termodindmica del ciclo (menos
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relacién de compresién efectiva) y por ende en un menor trabajo efectivo
en el cilindro. Y por el otro, el hecho de enriquecer el dosado hasta valor
estequiométrico no garantiza la oxidacién del combustible adicional inyectado,
debido a una posible reduccion del rendimiento de la combustién.

A la vista de los resultados, serian necesarios cambios en el disefio de las
estrategias de combustién para este tipo de aplicaciéon y el uso de otras es-
trategias de sobrealimentacién (doble etapa o compresores asistidos mecénica
o eléctricamente). Estos contribuirfan a optimizar este proceso, abriendo una
puerta que permitiera mejorar la respuesta del motor con configuracién pre-
turbo del sistema de post-tratamiento. Ademas, a la vista de la influencia de
la inercia térmica se hace muy recomendable una optimizacién mas exhaustiva
del tamano del DPF, atendiendo a la mayor densidad del flujo en su ubicacion
aguas arriba de la turbina.

Como medida de mejora del transitorio del motor con configuracién pre-
turbo del sistema de post-tratamiento, se propone un estudio preliminar de
una arquitectura de sobrealimentacién en doble etapa con un compresor auxi-
liar mecénico (supercharger), siguiendo filosofias de tecnologias disponibles a
dia de hoy en el mercado [14]. Dada la complejidad asociada a instalar esta ar-
quitectura en un banco de ensayos, el estudio se abordo a través de modelado
1D. Para ello, en primer lugar, se model6 el motor empleado durante el estudio
experimental en OpenWAM, construyendo a continuacién una arquitectura en
doble etapa como la mostrada en la figura 6.31.

MOtOl’ DPF DOC Turbina —

valvula by-pass

1
= !! | Compresor Filtro <
Supercharger

Figura 6.31. Representacion esquemdtica de la configuracion pre-turbo del sistema
de post-tratamiento con arquitectura de sobrealimentacion en doble etapa con un com-
presor mecdnico.

El objetivo de este estudio es, por un lado, ratificar que con una arqui-
tectura en doble etapa el motor con configuracién pre-turbo del sistema de
post-tratamiento es capaz de superar correctamente el transitorio. Por el otro
lado, se plantea cuantificar de una manera preliminar el incremento de consu-
mo que se produce por disponer un compresor mecanico acoplado al eje. Para
simplificar el estudio, el compresor mecdnico permanece engranado durante
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todo el transitorio, no siendo el propdsito de este trabajo optimizar el uso
acoplado del compresor mecénico y el turbocompresor.

La figura 6.32 muestra los primeros 80 segundos del transitorio de carga
de arrastre al 80 % a un régimen de giro constante igual a 2000 rpm. En ella se
incluye el ensayo y el modelado de la respuesta de la configuracién pre-turbo
del sistema de post-tratamiento con 1 etapa, que sirvié como punto de partida
para el ajuste del modelo previo al cdlculo de la respuesta del motor cuando
se incluye un compresor mecanico.
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Figura 6.32. Respuesta experimental y modelada del motor en funcion de la confi-
guracion del sistema de post-tratamiento ante un transitorio de carga de arrastre a
80% de grado de carga a 2000 rpm en condiciones de baja temperatura de pared.

Prestando atencion al modelado de la configuracién pre-turbo del sistema
de post-tratamiento con una etapa de compresor, el modelo es capaz de re-
producir correctamente el flujo mésico de aire experimental (figura 6.32(c)),
lo que se traduce en la correcta prediccion de la masa de combustible inyecta-
da (figura 6.32(d)) con la ayuda del mapa del limitador de humos. La buena
prediccién del proceso de combustién y de la inercia térmica del sistema de
post-tratamiento implica una prediccién precisa de la temperatura a la en-
trada de la turbina, que se muestra en la figura 6.32(e). Modelar de forma
correcta la energia disponible por la turbina y la inercia del turbogrupo per-
mite a su vez una Optima prediccién de la presion en el colector de admision
v a la entrada de la turbina, tal como muestran respectivamente las graficas
(b) y (f) de la figura 6.32. Finalmente, la correcta prediccién de la evolucién
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de las principales variables que definen el transitorio del motor se traduce en
una buena reproduccién de la respuesta dinamica del motor, definida por la
evolucion del par efectivo en la figura 6.32(a).

La precision que muestra el modelo se antoja suficiente para el estudio de la
respuesta del motor con arquitectura de doble etapa con compresor mecénico,
que se incluye también en la figura 6.32. Al aportar el compresor mecénico
el aire objetivo de manera instantdnea (figura 6.32(c)), es posible inyectar el
combustible objetivo desde el primer instante del transitorio (figura 6.32(d)),
lo que se traduce en un menor tiempo de respuesta en comparacién con la
configuracién post-turbo del sistema de post-tratamiento. Hay que destacar
que en el valor del par efectivo mostrado no se computé el necesario para
mover el compresor mecanico, aunque a continuacién se evaluara su efecto
sobre el consumo especifico.

A pesar de no haber hecho modificaciones en el sistema de post-tratamiento,
en la figura 6.32(e) se observa un crecimiento de la temperatura a la entrada
de la turbina (salida del post-tratamiento) mucho mas répido en el caso de la
arquitectura en doble etapa. La razén radica en dos aspectos. Por un lado, el
poder inyectar el combustible objetivo desde el principio permite disponer de
una mayor temperatura en el escape (entrada del post-tratamiento) durante el
transitorio mostrado; por otro lado, el mayor flujo mésico de gases de escape y
su mayor temperatura se traducen en una mayor potencia térmica trasegando
a los monolitos del DPF y DOC, que reduce de forma clara la duracién de su
transitorio térmico y por lo tanto mejoran la dinamica de la respuesta de la
temperatura del gas a su salida.

Centrando la atencién en el compresor mecénico, la figura 6.33(a) muestra
la potencia consumida por éste durante el transitorio, cuyo valor maximo
alcanza 3.25 kW en el segundo 38 tras el accionamiento del pedal. A partir
de ese instante, la potencia consumida por el compresor mecanico comienza
a descender sin interrupcion, debido a que se reduce la presion de la linea de
entrada al turbocompresor cuando éste aumenta el régimen de giro. Asimismo,
la figura 6.33(b) representa la variacién del consumo especifico con respecto
a la configuracién post-turbo del sistema de post-tratamiento, que presenta
una penalizacién méxima del 3.5 % en el segundo 7 tras el accionamiento del
pedal.

Sin embargo, en la figura 6.33(b) se observa como a medida que avanza
el transitorio la penalizacién en consumo especifico se reduce hasta alcanzar
el valor 0 e incluso negativo. Esto demuestra que a pesar de seguir acoplado
el compresor mecanico, no se traduce en una penalizacion de combustible en
comparacién con la configuraciéon de referencia post-turbo. La razéon de este
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Figura 6.33. Potencia consumida por el compresor mecdanico y el incremento por-
centual del consumo especifico que produce durante el transitorio de carga de arrastre
a 80% a 2000 rpm en condiciones de baja temperatura de pared.

comportamiento se explica a partir de la diferencia de par entre esta configura-
cién y la de referencia post-turbo mostrada en la figura 6.32(a). Tal diferencia
se debe a la menor contrapresion de escape al hacer uso del compresor mecani-
co, que se puede observar en la presién de entrada a la turbina mostrada en
la figura 6.32(f). La sobrealimentacién en doble etapa permite posiciones mas
abiertas de la turbina de geometria variable, lo que conduce a una evidente
reduccién de la contrapresion con respecto a la configuraciéon post-turbo del
sistema de post-tratamiento.

Aunque preliminar, este estudio permite concluir que un motor con con-
figuracion pre-turbo del sistema de post-tratamiento es capaz de superar un
transitorio de carga tan exigente como el evaluado, a costa de incrementar de
manera transitoria el consumo especifico. Para ello debe disponer de una ar-
quitectura de sobrealimentacién en doble etapa, extendida en muchos motores
en la actualidad y en generaciones futuras.

6.4.2.2. Alta temperatura inicial de pared

De la misma forma que la inercia térmica del sistema de post-tratamiento
perjudica al transitorio de motor con configuracién pre-turbo cuando parte
de condiciones de baja temperatura de pared, cuando ésta es elevada en los
diferentes componentes del motor, el sistema de post-tratamiento se comporta
como una fuente de energia y su inercia térmica resulta una caracteristica posi-
tiva. Este fenomeno queda patente en la figura 6.34, que muestra el transitorio
de carga desde arrastre al 80 % de grado de carga a 2000 rpm partiendo de con-
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diciones de alta temperatura de pared para las configuraciones pre-turbo sin
optimizar estudiadas (DOC y DPF utilizadas en la configuracién post-turbo
de referencia).
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Figura 6.34. Respuesta del motor en funcion de la configuracion del sistema de post-
tratamiento ante un transitorio de carga de arrastre a 80 % de grado de carga a 2000
rpm en condiciones de alta temperatura de pared.

El sistema de post-tratamiento actiia como una fuente térmica, calentando
los gases de escape que salen a baja temperatura de los cilindros durante
la fase de 5 segundos de arrastre. Este fenémeno se traduce en un cambio
inapreciable de la temperatura a la entrada de la turbina (salida del sistema
de post-tratamiento en ambas configuraciones pre-turbo) con respecto al punto
de operacion estacionaria previo, pese a las condiciones de arrastre, tal como se
muestra en la figura 6.34(i). Este efecto evita que el turbogrupo se desacelere,
e incluso aumente su régimen de giro por el cierre de la turbina de geometria
variable, como puede observarse en la figura 6.34(g), manteniendo una elevada
presién de admisién durante la fase de arrastre (figura 6.34(c)). Las oscilaciones
de la TGV se deben a la falta de optimizacién de los pardmetros de control,
que no estd disenado para lidiar con tanta energia a la entrada de la turbina
cuando se corta la inyeccién de combustible.
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De esta forma, al término de la fase de arrastre, momento en que se pro-
duce la aceleracién que define el transitorio de carga, el mayor flujo masico
de aire admitido presente en la configuracién pre-turbo (figura 6.34(d)) per-
mite inyectar la masa de combustible objetivo desde el instante inicial del
transitorio (figura 6.34(e)). De esta manera y como puede observarse en el
par efectivo mostrado en la figura 6.34(b), las configuraciones pre-turbo del
sistema de post-tratamiento presentan una respuesta incial mas rapida que la
configuracién tradicional, alcanzando el 90 % del par objetivo con un adelanto
de medio segundo con respecto a la configuracion post-turbo.

Para facilitar la comprensién del fenémeno de acumulacién térmica del
sistema de post-tratamiento, en la figura 6.35 se incluye la evolucién de las
temperaturas a lo largo del sistema de post-tratamiento en la configuracién
pre-turbo durante el transitorio evaluado. La nomenclatura es andloga a la
figura 6.28. Pese a la inercia térmica de los termopares, puede verse claramente
(en linea continua) la reduccién de temperatura en el colector de escape debido
a la fase de arrastre durante 5 segundos.

700 Post-turbo DOC&DPF

Pre-turbo DPF&DOC
== Pre-turbo DPF&DOC (2)
= Pre-turbo DPF&DOC (3)

(1)
(2
(3
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(2
3

600

500

Pre-turbo DOC&DPF (2)

Pre-turbo DOC&DPF (3)
400
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300 ——————
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Figura 6.35. Evolucion de la temperatura a lo largo del sistema de post-tratamiento
en funcion de la configuracion pre-turbo ante un transitorio de carga de arrastre a
80% de grado de carga a 2000 rpm en condiciones de alta temperatura de pared.

Sin embargo, a pesar de reducirse la temperatura de escape en ambas
configuraciones pre-turbo, la elevada inercia térmica del sistema de post-
tratamiento resulta en unas variaciones practicamente inapreciables en los
valores de la temperatura a la salida del sistema de post-tratamiento, que
coincide con la entrada a turbina en ambas configuraciones pre-turbo. Si bien
se aprecia una bajada de temperatura en el segundo punto de la linea de esca-
pe en la configuracion pre-turbo DOC-DPF debida a la menor inercia térmica
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del DOC, la inercia térmica del DPF que estd situado a continuacién impide
que la temperatura de entrada a turbina se vea afectada.

Para corroborar los resultados positivos que ofrece la configuracién pre-
turbo del sistema de post-tratamiento ante transitorios de carga desde condi-
ciones de estabilidad térmica a alta temperatura, en la figura 6.36 se muestran
los resultados de la respuesta del motor ante el transitorio definido por la
aceleracion desde arrastre a 90 % de grado de carga al régimen de giro cons-
tante de 1500 rpm. En este transitorio, la ventaja en términos de respuesta
en par efectivo se acrecienta con respecto a la configuracién de referencia tal
como muestra claramente la figura 6.36(b), debido a la mayor variacién de
grado de carga. Ello conduce a un mayor retraso del turbogrupo con la con-
figuracion post-turbo del sistema de post-tratamiento. Ambas configuraciones
pre-turbo del sistema de post-tratamiento, que poseen una respuesta practi-
camente idéntica, alcanzan el 90 % del par objetivo con 1 s de adelanto con
respecto a la configuracion post-turbo.
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Figura 6.36. Respuesta del motor en funcion de la configuracion del sistema de post-
tratamiento ante un transitorio de carga de arrastre a 80 % de grado de carga a 1500
rpm en condiciones de alta temperatura de pared.

6.5. Resumen

En el presente capitulo se ha realizado el andlisis de una evaluacion experi-
mental de la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento obtenida
del ensayo de un motor Diesel turbosobrealimentado de 21 de cilindrada. Dicha
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evaluacion se ha apoyado en la comparacién con una configuracién post-turbo
del sistema de post-tratamiento tomada como referencia. En esta configura-
cién, el sistema de post-tratamiento estd constituido por un pre-DOC a la
salida de la turbina, un DOC y un DPF al final de la linea de escape, a una
distancia considerable del bloque motor. En el caso de la configuraciéon pre-
turbo, se eliminé el pre-DOC, debido a que la mayor densidad, temperatura
y pulsacion de los gases de escape aguas arriba de la turbina favorece el in-
tercambio de masa substrato-gas de escape, siendo necesaria menos superficie
catalitica.

La disposiciéon mas extendida del sistema de post-tratamiento es la com-
puesta por el DOC seguido del DPF, debido a que este ultimo se beneficia de
la generacion de NOs en el primero para oxidar hollin a menor temperatura.
Sin embargo, debido al mayor nivel térmico aguas arriba de la turbina que fa-
vorece la regeneracién pasiva del DPF, se exploré también la disposicién DPF
seguido del DOC. Con respecto a esta disposicién, no se encontraron resulta-
dos que descarten esta configuraciéon, siendo beneficiosa en el caso de ser un
DOC metélico que pudiera actuar como filtro ante posibles desprendimientos.

Para alcanzar los objetivos propuestos, se realizé un extenso trabajo ex-
perimental cubriendo condiciones de operacién estacionaria y transitoria. En
cuanto a las primeras, se seleccionaron puntos representativos de la operacién
habitual del motor pertenecientes al ciclo europeo de homologacién de vehicu-
los ligeros (NEDC). A éstos se han anadido puntos de operacién de carga
media-alta sin EGR, extendiendo de esta manera el campo de evaluacién de la
configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento. Para realizar la eva-
luacién en condiciones de operacién transitoria, se escogié el NEDC, por ser
el ciclo de homologacién, y transitorios de carga a régimen de giro constante.

En condiciones de operacion estacionaria se constataron y reafirmaron los
resultados obtenidos anteriormente con el modelo respecto al notable incre-
mento del nivel térmico a la entrada del sistema de post-tratamiento en la
configuracién pre-turbo. Este hecho favorece, en gran medida, los eventos de
regeneracion pasiva del DPF y proporciona una mayor eficiencia de conversiéon
del DOC en puntos de operacién de nivel de carga muy reducida. En cuanto
al primer fenémeno, los resultados revelaron porcentajes de hasta el 90 % de
hollin regenerado tras operar de manera constante en puntos de operacién del
motor integrados en el NEDC (grado de carga inferior al 30 %). En este caso,
ha sido superior la masa de hollin regenerada cuando el DOC se sitia previo
al DPF en configuracién pre-turbo, debido a que este tultimo se beneficia del
NOy generado en el DOC. Para grados de carga superiores, se encontré una
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regeneracion pasiva completa en los puntos de operacién de media-alta carga
sin EGR, cuyo grado de carga minimo alcanza el 50 %.

Asimismo, los resultados constataron una reducida pérdida de temperatura
del gas a través del sistema de post-tratamiento en configuracién pre-turbo, a
pesar de la mayor temperatura a la que estd sometido en dicha posicién. En
todo el rango de operacion estudiado, la maxima reduccion de temperatura en
el sistema de post-tratamiento alcanza los 35°C en los puntos de operacién més
exigentes del ciclo NEDC, debido a los elevados tiempos de residencia asociados
al bajo flujo mésico trasegado. A grados de carga elevada, los altos flujos
masicos reducen el tiempo de residencia en el sistema de post-tratamiento que,
junto al proceso de regeneracién en el DPF, implican pérdidas de temperatura
muy reducidas e incluso inferiores a los que se dan en configuraciéon post-turbo.

En términos de pérdida de presion en el sistema de post-tratamiento, se
confirmé la importante reduccién que sufre esta magnitud cuando se hace uso
de una configuracién pre-turbo. Este resultado viene dado por un menor nivel
de acumulacién de hollin y especialmente, al efecto de la mayor densidad del
flujo, como ya se indicé en el Capitulo 5.

Se confirmaron lo resultados mostrados con anterioridad por el modelo
atendiendo a la laminacién del flujo pulsante a la entrada en la turbina cuan-
do se sitiia posterior al sistema de post-tratamiento. Este fenémeno resulta
en una sobrealimentacién a presién constante, a diferencia de su operacién
habitualmente pulsante. En este caso, la turbina no es capaz de aprovechar la
energia asociada a los pulsos de presion, aunque si es posible realizar un disefio
para que esta ultima trabaje con mayor eficiencia al ser un flujo estacionario.

Este factor, sumado a la menor temperatura a la entrada de la turbina,
afectan a la sobrealimentacién en configuracién pre-turbo. Se vuelven criticos
cuando el grado de sobrealimentacion es reducido, como es el caso de puntos
de operacion de bajo grado de carga. Debido a esto, es necesario compen-
sar este efecto con posiciones més cerradas de la TGV, lo que incrementa la
contrapresién del motor. Sin embargo, a grados de carga elevados, se revierte
la situacién. La menor pérdida de presién en el sistema de post-tratamiento
cuando éste se ubica aguas arriba de la turbina y el hecho de que la contra-
presion del motor es menos dependiente de dicha pérdida de presién (pérdida
de presion no multiplicada por la relacién de expansién en la turbina para
fijar la contrapresién del motor) permiten obtener una evidente reduccién de
la presion de escape de los cilindros con respecto a la configuracién post-turbo
del sistema de post-tratamiento.

Fruto de estos resultados, se confirma una penalizacién del consumo es-
pecifico a bajos grados de carga del motor, aunque se encuentra dentro de la
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incertidumbre de medida. Por el contrario, las incertidumbres de medida son
reducidas a altos grados de carga, y los beneficios encontrados en configuracién
pre-turbo varfan del 2.5 % al 6 %.

Se ha descartado una menor eficiencia de filtrado del DPF en configuracién
pre-turbo. A pesar de operar en condiciones pricticamente limpias a niveles de
carga media-alta, siempre existe un minimo nivel remanente de hollin o cenizas
que asegura las altas eficiencias de filtrado que caracterizan a los monolitos
ceramicos de flujo de pared.

En condiciones de operacién transitoria, el motor equipado con configura-
cion pre-turbo del sistema de post-tratamiento es capaz de realizar el ciclo de
homologacién a pesar de las condiciones frias de partida. Sin embargo, para
realizar el ultimo tramo del ciclo extraurbano, se deben imponer posiciones del
pedal més elevadas, lo que incrementa el consumo global de combustible. Este
efecto no desaparece cuando se realiza un NEDC partiendo de condiciones de
mayor temperatura de pared, debido a que la alta inercia del post-tratamiento
reduce de forma notable la energia disponible en la turbina para realizar el tra-
mo final del NEDC. Tras la realizacién de un nimero elevado de ciclos NEDC
consecutivos, se ha cuantificado un incremento del consumo de combustible
del 3% con configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento.

El incremento del nivel térmico resulta en una mayor tasa de regeneraciéon
pasiva del DPF en configuracién pre-turbo. Asimismo, la mayor temperatura
de entrada al DOC durante el NEDC en configuracién pre-turbo da lugar a la
activacién mas temprana del catalizador, especialmente cuando éste se sitia
previo al DPF en configuracién pre-turbo. Este hecho da como resultado una
reduccion de las emisiones de CO y HC a la atmédsfera durante el ciclo NEDC.

Durante los transitorios de carga a régimen de giro constante con condicio-
nes de partida de baja temperatura de pared, los resultados han confirmado
la gran influencia de la inercia térmica del sistema de post-tratamiento. Este
efecto resulta en una respuesta excesivamente lenta ante el transitorio. Op-
timizaciones en el post-tratamiento han revelado reducciones notables de la
inercia térmica del sistema de post-tratamiento, que resultan en una mayor
celeridad en la respuesta del motor ante el transitorio, aunque sigue siendo
mucho més pobre que en la referencia.

Con el fin de mejorar dicha respuesta, se modifico el limitador de humos,
permitiendo durante el transitorio alcanzar dosados estequiométricos en la con-
figuracion pre-turbo. Sin embargo, las limitaciones termodinamicas del ciclo y
las condiciones en la cadmara de combustion que impiden quemar la totalidad
del combustible inyectado, evitan una respuesta mas cercana al orden de mag-
nitud de la que proporciona la configuracién post-turbo. Por lo tanto, es muy
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conveniente y necesario desarrollar la tecnologia de configuraciones pre-turbo
del sistema de post-tratamiento junto con arquitecturas bi-turbo de sobreali-
mentacion o la combinacién de un turbogrupo junto con asistencia mecanica
o eléctrica.

Como forma preliminar para analizar esta configuracion, se calculé median-
te técnicas de modelado 1D una arquitectura en doble etapa con un compresor
mecdanico (supercharger). Se constaté que la configuracién pre-turbo del siste-
ma de post-tratamiento es capaz de superar satisfactoriamente el transitorio
de carga evaluado, con una penalizacién en el consumo especifico de alrededor
del 3% sdlo en los primeros instantes del transitorio. Esta solucién se anto-
ja como éptima, tanto para superar el ciclo NEDC como para transitorios
més exigentes, pudiéndose establecer en un 3% la penalizacién en consumo
que exigiria para su mejora un trabajo de optimizacién de las estrategias de
optimizacién (gestion de la doble etapa) y de inyeccién/combustion.

De forma adicional, se han confirmado los excelentes resultados de la res-
puesta del motor con configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento
ante transitorios con paredes del motor a alta temperatura. En este caso, el
sistema de post-tratamiento se comporta como una fuente de energia térmi-
ca. La energia térmica del DPF se transforma en energia cinética en la rueda
del turbo, quedando por tanto disponible para responder a la siguiente de-
manda de par motor. Esta respuesta es instantanea, y no se dan los retrasos
del turbogrupo que caracterizan a la configuracién post-turbo del sistema de
post-tratamiento.
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7.1. Principales aportaciones y conclusiones

La presente tesis doctoral ha abordado como principal objetivo el anélisis
del efecto que tiene instalar el sistema de post-tratamiento en configuracion
pre-turbo sobre los motores Diesel turbosobrealimentados. Para alcanzar tal
fin, se han empleado conjuntamente técnicas de modelado y experimentales
descritas a lo largo del documento. Los siguientes apartados se centran en la
descripcién de las aportaciones realizadas a lo largo de este trabajo, asi como

las conclusiones maés relevantes, ordenadas segin su temaética.
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7.1.1. Aportaciones al modelado termofluidodinamico de fil-
tros de particulas diésel de flujo de pared

La necesidad de hacer uso de técnicas computacionales para evaluar las in-
teracciones entre el DPF y el motor exige disponer de modelos robustos para
alcanzar un grado de fiabilidad adecuado a la hora de analizar los resultados.
Esta necesidad ha conducido a realizar dos aportaciones principales al actual
modelo de filtros de particulas diésel de flujo de pared, referentes a la trans-
misién de calor y a la prediccién de la pérdida de presién con acumulacién de
hollin.

7.1.1.1. Transmision de calor en DPFs

El trabajo en este campo ha estado dirigido a completar el desarrollo y ex-
tender la validacién del submodelo de transmisién de calor en DPF's realizada
con anterioridad por Piqueras [1]. Con dicho fin, se procedié al ensayo del DPF
ante diferentes niveles de acumulacion de hollin y flujos mésicos en un banco
de flujo pulsante, capaz de generar un nivel de pulsacion y temperatura del
orden de magnitud de los que pueden darse con una configuracion pre-turbo
del sistema de post-tratamiento.

Como aportaciones al submodelo, cabe destacar la inclusién de la acumu-
lacion de hollin en el calculo de la conductividad radial; la transmisién de calor
axial por conduccién entre la superficie externa y los conos de entrada y salida
del DPF; y entre éstos y los conductos de entrada y salida respectivamente
acoplados a las bridas del DPF. Asimismo, como metodologia experimental, se
midié la temperatura del gas en el interior de los canales de salida del mono-
lito introduciéndolos a través del cono de salida, no siendo necesario técnicas
intrusivas que pudieran afectar al monolito ceramico.

La capacidad del modelo de discretizar el monolito en haces de canales
concéntricos permite predecir de forma correcta la temperatura del gas en el
interior de los canales en la direccién radial. Esto valida a su vez la prediccion
de la distribucién de temperatura de pared en el substrato poroso, magnitud
clave en el andlisis de la dindmica de los procesos de regeneracion.

Se obtuvieron resultados correctos en la prediccién de la temperatura de
pared de la carcasa exterior, importante por su relacién con las prestaciones
del aislamiento que en cada caso se pudiera proponer. Asimismo, la inclusién
de la transmisiéon de calor por conduccién conductos-conos-monolito permi-
ti6 reproducir la distribucién parabdlica de la temperatura de pared a lo largo
de la carcasa del monolito.
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A través de ensayos de transitorio térmico, se confirmé que el modelo es
capaz de seguir la dindmica de variacién de la temperatura del gas a la salida
del DPF, tanto en procesos de calentamiento como de enfriamiento. Este re-
sultado confirma la idoneidad del modelo de DPF para su uso acoplado a otros
sistemas, como pudieran ser el caso de un motor con configuracion pre-turbo
de los sistemas de post-tratamiento, donde la evaluacion de la temperatura
a la entrada de la turbina es directamente dependiente del modelado de los
sistemas de post-tratamiento.

7.1.1.2. Pérdida de presion en DPFs con acumulacion de hollin

Dado que el DPF opera generalmente en condiciones de acumulacién de
hollin, se hace indispensable tener en cuenta su efecto en la pérdida de presién
en aquellos estudios en las que se analiza la interaccién del DPF con el motor.
El modelo propuesto permite predecir la pérdida de presién en el DPF en
aplicaciones discretas, es decir, para un nivel de acumulacion de masa de hollin
dado. Este modelo puede aplicarse al estudio de la influencia del DPF sobre
las prestaciones del motor, o en estudios dirigidos al andlisis del proceso de
regeneracion en el DPF. Acoplado a un modelo de prediccién de la eficiencia de
filtrado, podria emplearse también al estudio de los procesos de acumulacién
desde una perspectiva continua.

El modelo propuesto contempla las siguientes aportaciones:

= El modelo estd basado en la representacién del medio poroso como un
lecho de particulas esféricas, tanto para la pared porosa como para la
capa de particulas. A partir de la porosidad y del didmetro medio de
poro es posible predecir la permeabilidad tanto de la pared porosa como
de la capa de particulas, que definen la pérdida de presién por medio de
la ley de Darcy.

= Como hipétesis fundamental, a partir de una masa de hollin acumulada,
el modelo la redistribuye de manera homogénea a lo largo de todo el
filtro, asumiendo que durante la fase de filtrado en lecho profundo no se
da acumulacién sobre la capa de particulas.

= Se ha concluido que durante la fase de filtrado en lecho profundo, la
densidad de empaquetamiento del hollin en el interior en la pared po-
rosa estda correctamente representada por la densidad que poseen los
agregados medios de hollin emitidos por el motor con valores medios de
dimension fractal y niimero de particulas primarias. La densidad de em-
paquetamiento del hollin fija el grado de penetraciéon en la pared porosa,
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alcanzando valores reducidos del orden del 5% de la pared porosa. Este
resultado muestra un alto grado de similitud con los apuntes existentes
en la literatura a partir de técnicas experimentales y mediante modelos
de Lattice-Boltzmann.

La dindmica del crecimiento de las unidades colectoras en la pared porosa
debidas a la acumulacién de hollin estd controlada en el modelo por un
factor de forma. Este factor correlaciona de forma potencial con un factor
de densidad dependiente de la densidad de empaquetamiento del hollin
dentro de la pared porosa, la masa de hollin y el volumen de penetracién
de éste en la pared porosa.

Durante la fase de filtrado superficial el modelo predice la permeabilidad
a partir de la porosidad de la capa de particulas, de la unidad colectora
caracteristica y del didmetro medio de poro que determina el valor del
factor corrector de Stokes-Cunningham. A partir de los resultados obte-
nidos se puede concluir que, el diametro de la unidad colectora esta bien
representado por la moda de didmetro de la distribucién de particulas
a la entrada del DPF. La porosidad de la capa de particulas obtenida
se encuentra en el orden de magnitud de la porosidad de los agregados
medios de hollin, méxime si se consideran los efectos de la deposicién
balistica y los fenémenos de compactacién.

La realizacion de ensayos a diferente temperatura de gas ha permitido
evaluar la capacidad del modelo para predecir los cambios en la per-
meabilidad de la pared porosa y la capa de particulas por el efecto de
deslizamiento, dependiente del tamano medio de poro y de las propie-
dades del gas. Los resultados obtenidos muestran la idoneidad del uso
del tamano medio de poro, dependiente de la porosidad y didmetro de la
unidad colectora, como parametro microestructural que define el factor
corrector sobre la permeabilidad debido al afecto de deslizamiento.

Mediante ensayos en banco de impulsos se ha evaluado la capacidad del
modelo para reproducir la respuesta dindmica cuando se somete al filtro
de particulas a excitaciones pulsantes de diferentes niveles de amplitud
y duracién. Se ha constatado la viabilidad del modelo para predecir los
cambios que se producen en la onda reflejada y transmitida con elevada
acumulacién de hollin en comparacién con condiciones limpias del DPF.
En el dominio de la frecuencia, se han obtenido resultados precisos a
bajas frecuencias y aceptables a elevadas. Los ensayos en el banco de
flujo pulsante han permitido extender el estudio de la respuesta dindmi-
ca del DPF con el modelo a condiciones de funcionamiento en motor,
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permitiendo imponer un flujo mésico medio con flujo de diferentes ca-
racteristicas de pulsacién y niveles de temperatura del gas. Tanto en el
dominio temporal como de la frecuencia el modelo ha mostrado una ca-
pacidad de prediccién éptima, reproduciendo correctamente la respuesta
dindmica en un amplio rango de condiciones de operacion.

7.1.2. Evaluacién de la configuracién pre-turbo del sistema de
post-tratamiento

El andlisis mediante trabajos de modelado y experimentales han permiti-
do alcanzar un conjunto de conclusiones acerca del comportamiento del motor
cuando se hace uso de un colector de escape con ubicaciéon pre-turbo del siste-
ma de post-tratamiento. Las principales conclusiones obtenidas se han clasifi-
cado por su relevancia en condiciones de operacién estacionaria y transitoria.

7.1.2.1. Condiciones de operacién estacionaria

El andlisis en condiciones de operacién estacionaria con dos motores de
diferente cilindrada, uno de ellos evaluado mediante técnicas de modelado
(transporte pesado) y el segundo de ellos evaluado en banco de ensayos (motor
de automocion), permite llegar a las siguientes conclusiones:

Operaciéon del sistema de post-tratamiento

= Se ha confirmado un incremento notable de la temperatura del gas a la
entrada del sistema de post-tratamiento en configuracién pre-turbo, con
un aumento minimo de 100°C a grado de carga del motor reducida. A
medida que el grado de carga del motor aumenta, las diferencias del gas
a la entrada del sistema de post-tratamiento, entre las ubicaciones pre-
y post-turbo, aumentan. Esto se debe a la mayor expansion del flujo en
la/s turbina/s que fija la temperatura a la entrada del post-tratamiento
en configuracion post-turbo, y a que el gas sale de los cilindros a mayor
temperatura, lo que aumenta la temperatura del gas a la entrada en
configuracién pre-turbo.

» Incluyendo un aislamiento térmico se pueden obtener pérdidas reduci-
das de temperatura del gas a su paso por el colector de escape con el
post-tratamiento integrado. Ademas, la contribucién de la energia libe-
rada por las reacciones de oxidacién tanto en el DOC como en el DPF
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contribuye a reducir las pérdidas de temperatura. Los resultados expe-
rimentales han arrojado pérdidas maximas de 35°C, siendo éstas depen-
dientes del nivel térmico y del tiempo de residencia del gas en el sistema
de post-tratamiento.

El trabajo experimental ha permitido constatar las condiciones més fa-
vorables de la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento
para que se den mayores tasas de regeneraciéon pasiva. Tras operar en
condiciones estacionarias en puntos pertenecientes al NEDC (grado de
carga del motor inferior al 30 %), los resultados han revelado porcen-
tajes de hasta el 90 % de hollin regenerado, estando este porcentaje en
configuracién post-turbo alrededor del 25 %.

Para grados de carga superiores, se ha encontrado una regeneracién pa-
siva completa en los puntos de operacién de media-alta carga sin EGR,
cuyo nivel de carga minima alcanza el 50 %.

En igualdad de condiciones de acumulacién de hollin en el DPF, la pérdi-
da de presién en el sistema de post-tratamiento es inferior en configura-
cién pre-turbo, tal como han constatado tanto el estudio de modelado
como el experimental. Aguas arriba de la turbina la densidad de los gases
de escape es mayor, lo que para una misma seccién transversal reduce
la velocidad del flujo y con ello la pérdida de presion en el sistema de
post-tratamiento.

Los resultados experimentales han permitido descartar cualquier pena-
lizacién de la eficiencia de filtrado del DPF por operar en configuracién
pre-turbo. A pesar de presentar condiciones practicamente limpias a gra-
dos de carga del motor media-alta, siempre existe un minimo remanente
de hollin o cenizas que asegura las altas eficiencias de filtrado que carac-
terizan a los monolitos ceramicos de flujo de pared.

Se ha constado mediante célculo computacional la viabilidad de la arqui-
tectura de EGR limpio de alta presién, al ubicarse la toma de los gases
recirculados posterior al filtro de particulas. Ello supone un EGR limpio
de hollin con las ventajas, por un lado, de caracter tecnolégico para la
valvula e intercooler de EGR; y por el otro, la posibilidad de descargar
el EGR limpio de alta presiéon aguas arriba del intercambiador de calor
principal. De esta forma se evita el uso del intercambiador de calor del
EGR y se mejora la mezcla aire fresco-EGR, reduciendo por tanto la
dispersiéon de EGR entre cilindros.
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Operacién del turbogrupo

= Los resultados de modelado y experimentales muestran el efecto de lami-
nacién del flujo producido por el sistema de post-tratamiento, indepen-
dientemente de la disposicién relativa de los elementos. Este fenémeno
resulta en un proceso de sobrealimentacién a presion constante, a dife-
rencia de su operacion habitual pulsante. De esta forma, la turbina no es
capaz de aprovechar la energia cinética asociada a los pulsos de presion.
Sin embargo, permite facilitar el disefio de la turbina por disponer de
flujo estacionario en los dlabes.

= La pérdida de presién y de temperatura en el sistema de post-tratamiento
en ubicacién pre-turbo, asi como la laminacién del flujo pulsante, llegan
a afectar negativamente al proceso de sobrealimentacién con configu-
racion pre-turbo. Esta situacion se vuelve critica cuando el grado de
sobrealimentacion es reducido, como han demostrado los resultados ex-
perimentales en los puntos de menor grado carga del motor. Para com-
pensar este efecto, la turbina de geometria variable debe desplazarse a
posiciones més cerradas incrementando por tanto la contrapresion del
motor.

= La divisién de los monolitos del DOC y DPF en dos ramas paralelas
permiten reducir las interferencias entre cilindros con procesos de com-
bustion consecutivos en motores de 6 cilindros, reduciendo las pérdidas
por bombeo. Al ser eliminados los fenémenos de interferencia entre on-
das, no se hace necesario el uso de turbinas tipo twin (doble entrada),
que ofrecen menor rendimiento que las convencionales.

= El posicionamiento del DPF previo a la turbina supone una operacion
de ésta libre de hollin. Ello implica una ventaja tecnolégica por evitar
posibles problemas con el mecanismo de la TGV, aumentando su fia-
bilidad y permitiendo el uso mas extendido de la TGV en motores de
transporte pesado.

Prestaciones del motor

= A la hora de fijar la contrapresion de escape, la pérdida de presién en
el sistema de post-tratamiento en configuracion pre-turbo no estd mul-
tiplicada por la relacién de expansiéon en la turbina. Esto hace que la
contrapresién de escape sea menos sensible a la acumulaciéon de hollin
en el DPF.
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= En grados de carga media-alta del motor, la penalizacién en la sobreali-
mentacion de la configuracion pre-turbo reduce su importancia, ya que
las mayores pérdidas de presiéon en el sistema de post-tratamiento en
la configuracién de referencia resultan en una degradacion de la energia
recuperada por la turbina. En la configuracion pre-turbo del sistema de
post-tratamiento, la turbina de geometria variable puede desplazarse a
posiciones mas abiertas. Este hecho, sumado a que la pérdida de presién
no estd multiplicada por la relacién de expansion de la turbina, justifi-
ca la menor contrapresién de escape a grados de carga media-alta del
motor.

= Los resultados en términos de prestaciones presentados por la configura-
cién pre-turbo han mostrado una clara tendencia de mejora en consumo
especifico con el aumento del grado de carga del motor. Los resulta-
dos experimentales indican una penalizacién en consumo especifico en
puntos de operacién con grado de carga inferior al 15 % (pertenecientes
al NEDC), que se encuentran dentro del rango de incertidumbre de la
medida. Para grados de carga superiores al 50 %, los resultados experi-
mentales muestran reducciones del consumo especifico de entre un 2.6 %
y un 6 %. Ello se debe fundamentalmente a la reduccién de la contrapre-
sién de escape.

También a alto grado de carga, los resultados del modelado en motor de
transporte pesado han indicado unas reducciones de consumo especifico
de hasta el 2% en condiciones limpias en zonas de operacién sin EGR,
alcanzando valores de hasta el 3.5% con un nivel de acumulacién de 4.5

g/l

Emisiones del motor

= El mayor nivel térmico aguas arriba de la turbina se vuelve una ven-
taja importante de cara a mejorar la eficiencia del DOC en puntos de
operacién de grado de carga baja del motor (temperatura baja de los
gases de escape). Se han medido reducciones notables de emisién de HC
y CO en la configuracién pre-turbo en el punto de menor grado de carga
considerado en el estudio. En términos de emision de NOx, dado que el
motor es capaz de alcanzar las tasas de EGR requeridas, no se modifica
su emisién en configuracion pre-turbo con respecto a las obtenidas con
ubicacion post-turbo del sistema de post-tratamiento. Asimismo, se ha
reafirmado mediante la medida de opacidad que el DPF en configuracién
pre-turbo no se ve afectado en términos de eficiencia de filtrado.
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7.1.2.2. Condiciones de operacién transitorias

El anélisis de la respuesta transitoria del motor por medio de ensayos
tan dispares en nivel de exigencia como el NEDC y el transitorio hasta un
nivel de carga elevado a régimen de giro constante han permitido evaluar en
profundidad la respuesta del motor con configuracién pre-turbo del sistema de
post-tratamiento:

» Los resultados de modelado y experimentales muestran a la inercia térmi-
ca del sistema de post-tratamiento como pardmetro controlador de la
dindmica de la respuesta transitoria del motor con configuracién pre-
turbo.

= Kl motor equipado con configuracién pre-turbo es capaz de seguir la velo-
cidad de vehiculo impuesta por el NEDC a pesar de las condiciones frias
de partida. Para completarlo, debe imponer posiciones del pedal més
elevadas al final del ciclo, lo que incrementa el consumo global de com-
bustible. Este efecto no desaparece cuando se realiza un NEDC partiendo
de condiciones de mayor temperatura de pared, debido al enfriamiento
del sistema de post-tratamiento durante 800 segundos de conduccién ur-
bana (UDC) y a que la alta inercia del mismo reduce de forma notable
la energia disponible en la turbina para realizar el tramo final del NEDC
(EUDC). Tras la realizacién de un nimero de ciclos suficientemente ele-
vado como para reducir la incertitumbre de medida, se ha cuantificado
un incremento del consumo de combustible del 3 %.

= El incremento del nivel térmico resulta en una mayor tasa de regenera-
cién pasiva del DPF en configuracién pre-turbo durante una conduccién
netamente urbana. Sin embargo, los resultados obtenidos descartan que,
en una conduccién inicamente urbana, se pueda eliminar completamen-
te las estrategias de regeneracion activa para eliminar la totalidad del
hollin acumulado. No obstante, se alarga notablemente el tiempo nece-
sario para acumular una cierta masa de hollin, lo que se traduce en un
menor nimero de eventos de regeneracién activa.

= La mayor temperatura de entrada al DOC durante el NEDC en confi-
guracion pre-turbo desemboca en la activacion mas temprana del cata-
lizador, sobre todo cuando éste se sitia previo al DPF en configuracién
pre-turbo. Este efecto resulta en una reduccién de las emisiones de CO
y HC a la atmdsfera durante el ciclo de homologacién. En cuanto a la
emisién de hollin, los mayores dosados con los que opera la configura-
cién pre-turbo en el ultimo tramo del NEDC incrementan la emisién de
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particulas, aunque los resultados obtenidos se encuentran dentro de los
limites impuestos por la normativa Euro 4 para la que estd homologa-
do el motor ensayado, e incluso en las posteriores y varios érdenes de
magnitud més restrictivas normativas Euro 5 y Euro 6.

La configuracién pre-turbo del DOC permite reducir masa catalitica en
comparacién con la referencia, cumpliendo del mismo modo la normativa
anticontaminante. Este hecho permite reducir el coste y volumen del
sistema de post-tratamiento.

La inercia térmica del sistema de post-tratamiento se vuelve un parame-
tro positivo durante operacion transitoria del motor cuando las tempe-
raturas de las paredes del mismo son inicialmente elevadas. En este caso,
el post-tratamiento se comporta como una fuente de energia, calentando
los gases de escape en las fases de arrastre o de menor carga. Este exceso
de energia en comparacion con la configuracion tradicional resulta en un
mayor régimen de giro del turbogrupo, lo que garantiza unas condiciones
mas favorables al inicio de los procesos de aceleracion y permite reducir
los tiempos de respuesta.

La inercia térmica se vuelve un parametro critico cuando el transitorio
del motor sobrealimentado con una sola etapa de TGV parte de un punto
de operacion de baja carga, retrasando de forma inaceptable la respuesta
del motor con configuracién pre-turbo.

La optimizacién de volumen de los sistemas de post-tratamiento ha reve-
lado reducciones notables del efecto de la inercia térmica, que resultan en
una mayor celeridad en la respuesta del motor ante el transitorio, aunque
con esta unica medida sigue siendo mas lenta que la proporcionada por
el motor con configuracién post-turbo del sistema de post-tratamiento
sobrealimentado con una tnica etapa de TGV.

Con el objetivo de mejorar dicha respuesta se propone modificar el limi-
tador de humos, permitiendo alcanzar dosados estequiométricos durante
periodos transitorios con la configuracion pre-turbo. Esta técnica se ha
mostrado suficiente en el estudio de modelado con el motor de uso en
aplicaciones de transporte pesado, que ademas constaba de un sistema
de sobrealimentacion en doble etapa. Se ha sido capaz de igualar la res-
puesta a la de la configuracion de referencia con un control adecuado del
limitador de humos y de la vélvula de EGR cuya apertura debe retra-
sarse. Se ha demostrado que con una apertura tardia de la vélvula de
EGR, o siendo ésta lenta, la respuesta en prestaciones del motor no se
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ve afectada, a expensas de incrementar transitoriamente la emisiéon de
NO,.

= Los resultados experimentales obtenidos en el motor de automocién con
el aumento del dosado méximo, durante operacion transitoria en el caso
de la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento, discrepan
de los obtenidos en el modelado con motor de transporte pesado. En
los primeros si se alcanzaba el par objetivo cuando se inyectaba todo el
combustible, no asi en el caso de los segundos. Sin embargo, es necesario
hacer algin apunte que diferencian los dos casos estudiados. El motor
de transporte pesado estd equipado con un sistema de sobrealimenta-
cién en doble etapa, lo que permite trabajar con presiones de admisién
superiores a las que se dan en el motor de automocién evaluado expe-
rimentalmente, con una sobrealimentacion en una etapa que condiciona
la capacidad de respuesta transitoria. Ademas, los resultados corrobo-
ran que con cambios en la estrategia de inyeccion se puede obtener una
mejora relevante en la respuesta del motor.

= Se ha constatado mediante técnicas de modelado que la configuracién
pre-turbo del sistema de post-tratamiento con una arquitectura de so-
brealimentacién en doble etapa (compresor mecénico y turbogrupo) es
capaz de superar satisfactoriamente el transitorio de carga. Esta solucién
se torna 6ptima para superar tanto el ciclo NEDC como transitorios de
mayor exigencia. En el caso del NEDC, esta estrategia evitaria los mayo-
res accionamientos del pedal que se han obtenido, reduciendo o incluso
eliminando las penalizaciones en consumo entre ambas configuraciones.

= El trabajo experimental ha constatado que tras una gran cantidad de
horas de operacién en configuracion pre-turbo, los monolitos del DOC
y DPF no ha sufrido ningin tipo de fallo mecéanico que pudiera estar
causado por el superior nivel térmico y de vibraciones.

7.2. Trabajos futuros

Los resultados y las conclusiones obtenidas en este trabajo abren una serie
de futuras vias de investigacién. Surgen diferentes alternativas de trabajo rela-
cionadas con el modelado del sistema de post-tratamiento y con el desarrollo
de configuraciones pre-turbo del sistema de post-tratamiento en la linea de
escape.
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Modelo de filtro de particulas diésel de flujo de pared

= En la presente tesis doctoral se ha desarrollado un modelo de prediccién
de pérdida de presiéon en DPFs con acumulacion de hollin. Sin embargo,
no se ha culminado con el acoplamiento a un modelo de filtrado que
permitiria abordar procesos de acumulacién en el DPF prediciendo la
masa de hollin depositada en cada instante de tiempo y la eficiencia de
filtrado. Por lo tanto, queda justificado como trabajo futuro integrar un
submodelo de filtrado en el modelo global de filtros de particulas diésel
de flujo de pared.

= Debido a la complejidad en cuanto al desarrollo y plan de ensayos reque-
rido para el proceso de validacién de un submodelo de regeneracion, no
se ha podido llevar a cabo este trabajo en esta tesis doctoral, proponien-
do su elaboracién como trabajo futuro. Ademés de introducir todo el
desarrollo quimico, seria necesario realizar una validacion experimental
adicional de la transmision de calor en el monolito durante este tipo de
Procesos.

= La validacion experimental del modelo de pérdida de presiéon en banco de
impulsos ha permito concluir que los errores asociados al tratamiento de
los conos de entrada y salida al DPF como elementos 0D se acrecientan
cuando este ultimo presenta acumulacién de hollin. Por lo tanto, para
casos de estudios acusticos exhaustivos se propone el acoplamiento del
modelo de DPF con cédigos 3D para la simulacién de la distribucion de
flujo en los canales de entrada y salida.

= Se propone también dotar al cédigo OpenWAM de un modelo de valor
medio del DPF que aborde la resolucién de la pérdida de presién, trans-
misién de calor, filtrado y regeneracion. Este tipo de modelos permitiria
reducir el coste computacional en aquellas aplicaciones en las que no se
requiera una descripcion espacial de las propiedades del flujo y del DPF.
Este tipo de modelos son ttiles para su aplicacion en control ya que ac-
tualmente el control de la regeneracion activa del DPF en aplicaciones a
bordo estan basados, ademads de por la tradicional diferencia de presién
en el dispositivo, en modelos de acumulacion de hollin.

Trabajo computacional con la configuracion pre-turbo del sis-
tema de post-tratamiento

El trabajo de modelado de la configuracion pre-turbo ha presentado una serie
de debilidades cuya mejora podria redirigirse a trabajos futuros:
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= Aunque el modelado con motor de transporte pesado en condiciones de
operacion estacionaria se ha extendido a una gran variedad de condicio-
nes de operacién (marcadas por la variabilidad en tasa de EGR y dosado)
s6lo se ha realizado en condiciones de plena carga del motor. Por lo tan-
to, seria interesante extender el estudio a condiciones de cargas parciales
del motor.

= No se ha considerado en el modelado de motor la energia liberada en
las reacciones de oxidacion, tanto en el DPF como en el DOC. El mo-
delado de estos procesos repercutiria en una evaluacién mas precisa de
la temperatura a la salida del sistema de post-tratamiento (entrada a
turbina). Aunque no tener en cuenta estas reacciones ha supuesto es-
tar en el lado de la seguridad en la obtencién de conclusiones referentes
a la configuracién pre-turbo, y a que en la literatura se indica que no
es relevante [2], disponer de esta herramienta proporcionaria resultados
aun més fiables. Para cumplir este objetivo seria necesario disponer del
submodelo de regeneracién citado anteriormente, y el desarrollo de un
modelo fisico-quimico de DOC.

= Aunque en el trabajo de modelado se realizé el ejercicio de reducir el
volumen del colector de escape con el post-tratamiento integrado, no
se ha realizado una optimizacién de la geometria del propio sistema de
post-tratamiento. La potencial reduccién de masa ceramica y metalica
repercutiria en unas menores pérdidas por transmisién de calor y, sobre
todo, en una reduccion de la inercia térmica, pardametro limitante en
la respuesta del motor con sistema de post-tratamiento pre-turbo ante
transitorios con temperatura de pared inicialmente baja.

= A pesar que en el trabajo de modelado se realizé6 un estudio de una
arquitectura de sobrealimentacién en doble etapa para la configuracién
pre-turbo en motores de aplicacién en automocion, éste fue sélo preli-
minar. Serfa necesario avanzar en el estudio de este tipo de estrategias,
tanto mediante técnicas de modelado como experimentales. Estos estu-
dios deberian cubrir otro tipo de alternativas, como son la asistencia
eléctrica o doble etapa de sobrealimentacion con turbocompresores.

= Kl trabajo experimental ha proporcionado una gran cantidad de infor-
macién sobre las prestaciones del motor ante condiciones de operacién
estacionaria y transitoria. Esta informacién puede servir de base para
alimentar un modelo de motor con configuraciéon pre-turbo del sistema
de post-tratamiento, lo que repercutiria en una herramienta muy tutil
para continuar profundizando en aspectos de la ubicacion pre-turbo del
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sistema de post-tratamiento. Estos estudios podrian comprender la op-
timizacién del volumen del sistema de post-tratamiento o mejoras en
la respuesta transitoria en condiciones de baja temperatura de pared
inicial.

Trabajo experimental con la configuracién pre-turbo del sistema de
post-tratamiento.

= Ha quedado demostrado que el transitorio de carga en frio es la principal

debilidad de la configuracién pre-turbo del sistema de post-tratamiento.
Para superar esta circunstancia, se hace necesario que la sobrealimenta-
cién del motor donde vaya emplazado se desplace hacia nuevas estrate-
gias, ya sea doble etapa o asistidos eléctricamente. Por lo tanto, resul-
taria interesante la evaluacion experimental de la respuesta del motor
ante transitorios exigentes con nuevas estrategias de sobrealimetancién
que permitan la mejora substancial de la dindmica de la respuesta del
motor.

En lo referente a ciclos de conduccion, sélo se ha trabajado experimental-
mente con el NEDC, por ser el actual ciclo de homologacién de vehiculos
ligeros. Resultaria interesante extender el analisis de consumo, emisiones
o regeneracién pasiva del DPF a otro tipo de ciclos de conduccién como
el futuro Worldwide Harmonized Light Vehicles Test Procedure (WLTP)
[3] para el caso de vehiculos de transporte de pasajeros. Este ciclo, que
presenta un mayor dinamismo que el NEDC, podria ser ventajoso para
la configuracion pre-turbo una vez que los monolitos del sistema de post-
tratamiento se hayan calentado. El menor o nulo retraso que presenta el
turbogrupo ante este tipo de transitorios con alta temperatura de pared
podria beneficiar la respuesta transitoria del motor. Asimismo, el mayor
dinamismo puede repercutir en condiciones mas favorables para que se
dé la regeneracion pasiva del DPF, pudiéndose alcanzar condiciones de
equilibrio en el mismo.

Sin embargo, habria que evaluar estas ventajas con las primeras respues-
tas transitorias del motor en condiciones de baja temperatura de pared,
que como se han visto a lo largo del trabajo de investigacion carecen de
la celeridad adecuada con una etapa de TGV.

El trabajo experimental ha confirmado que tras una gran cantidad de
horas de operacién los monolitos del DOC y DPF no han sufrido ningin
tipo de fallo mecanico. Sin embargo, para constatar su viabilidad seria
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necesario extender el estudio a ensayos especificos de durabilidad que
consideraran las condiciones de operacién térmica y mecanica a las que
se ven sometidos los monolitos en ubicacién pre-turbo.

» El modelado ha confirmado la viabilidad del EGR limpio de alta pre-
sion. Sin embargo no se ha evaluado experimentalmente, por motivos
constructivos, la recirculacion de los gases a través de una camisa que
actie de aislante térmico siguiendo la filosofia propuesta por las paten-
tes [4, 5]. Por lo tanto, resultaria interesante evaluar la influencia de esta
arquitectura sobre la tasa de EGR que el motor seria capaz de alcan-
zar, asi como las prestaciones de este sistema como aislante térmico del
colector de escape.
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