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Capitulo 1

Introduccion

Los motores de combustién interna son quizés las maquinas térmicas mas habi-
tuales y han jugado un papel dominante en el campo de la generacion de potencia y
de la propulsion. Desde sus inicios, en 1876 cuando Nikolaus August Otto (ingeniero
alemén, 1832-1891) desarrollo el primer prototipo de un motor de cuatro tiempodl,
se volvieron muy populares al utilizarlos como medios de propulsiéon en vehiculos de
transporte. Fn 1900 existian 4142 coches en Estados Unidoﬁ (principal pais fabri-
cante de coches en esa época), en 1997 esa cifra alcanzaba los 600 millones en todo
el mundoﬁ y se estima que en 30 anos mas, crecerd al doble. Con un crecimiento de
estas caracteristicas, es de esperar que la industria de la automocion sea una de las
mas activas en lo que se refiere a inversion y desarrollo.

Los esfuerzos por entender y mejorar estas maquinas han sido crecientes. El
método mas comun en esta area de trabajo era la experimentacion, pero tltimamente
el analisis teorico ha crecido significativamente. En la década del 70 los ordenadores
ya alcanzaban capacidades de cédlculo adecuadas para resolver numéricamente las

complicadas ecuaciones analiticas que planteaban la mecéanica y la termodinamica

'La primera propuesta de un ciclo de cuatro tiempos se asocia al ingeniero francés Alphonse
Eugéne Beau de Rochas, hacia 1861. Sin embargo, Otto logr6 hacerse con la patente y hoy en dia
se le reconoce como el inventor del ciclo que lleva su nombre (Ronald M. Dell, Clean Energy, Royal

Society of Chemistry, Cambridge, 2004).
2Grolier 1978, The Automobile, New Book of Popular Science 6th ed. Repiblica de China.
3Global warming, Focus on the future, 1997, Cars Emit Carbon Diozide.
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del sistema, lo que permitia obtener resultados relativamente aceptables con una
inversion econémica mucho menor que los métodos de laboratorio, lo cual provocod
que se tornase méas atractivo este tipo de analisis. Al mismo tiempo los gobiernos,
principalmente en Europa, por razones medio ambientales comenzaban a plantear
nuevas politicas de control de emisiones, fomentando atin més la investigacion.

Hoy en dia las politicas medio ambientales son mas rigidas, y ademaés los fabrican-
tes estdn limitados, entre otras cosas, por el costo del combustible y la competencia
del mercado. En la investigacion y desarrollo reciben especial atencion, entre otras
cosas, el control y la evolucion de los sistemas de combustion, los combustibles al-
ternativos y la reduccion de emisiones, sin perder de vista las mejoras de la potencia
de salida y el rendimiento del motor.

En la actualidad el motor de ciclo Otto puede ser mucho més eficiente mediante
la ayuda de un sistema de control adecuado [1]). Se prevé que los coches en el futuro
incorporaran aproximadamente un tercio de componentes eléctricos y electronicos.
Estos componentes reducen las emisiones de especies nocivas y disminuyen el consu-
mo de combustible, aumentan la seguridad y mejoran la manejabilidad y el confort
del pasajero. Para que estos sistemas de control puedan hacer su trabajo es nece-
sario que, mediante las senales enviadas por el motor, puedan determinar el estado
en que se encuentra y actuar en consecuencia. Para ello el sistema de control debe
incorporar un simulador.

Brevemente, existen tres formas complementarias de estudiar los motores de com-
bustion interna: la experimentacion en laboratorios con bancos de motores, mediante
simulacion numérica por ordenador y mediante modelos tedricos.

Entre las cualidades de los procedimientos experimentales, se puede destacar su
precision y que permiten analizar fendmenos complicados, dificiles de reproducir
con exactitud suficiente mediante modelos numéricos [1-4|, como la variabilidad ci-
clica. Sin embargo, requieren mas tiempo y son maéas costosos que la modelizacion
numérica. A partir de programas computacionales se pueden reproducir resultados
con suficiente precision, planteando una descripcion detallada de cada uno de los
procesos que tienen lugar durante la evolucion de un ciclo del motor [2,5-7] y resol-
viendo después un sistema de ecuaciones diferenciales acopladas obtenidas a partir
de la termodindmica y la mecanica del sistema. Los resultados demuestran que la

simulacion es una propuesta econémica y flexible que permite obtener para muchas
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variables valores promedios muy cercanos a los reales.

Generalmente, las simulaciones matematicas de los modelos de motores de com-
bustion interna se dividen en dos grandes grupos. En el primer grupo se encuentran
los modelos fluido-dindmicos, también llamados multidimensionales. Su formulacion
se basa en la conservacion de la masa y energia en cualquier punto del sistema, en
cualquier instante de tiempo. Aqui las variables independientes son las coordenadas
espaciales y el tiempo, gobernadas por un sistema de ecuaciones diferenciales en
derivadas parciales. Utilizando estos modelos multidimensionales se pueden obtener
resultados detallados sobre el campo de velocidades, de temperaturas y composicio-
nes dentro del cilindro [5]. Las grandes ventajas que presentan este tipo de modelos
estan acompanadas de grandes dificultades y enormes tiempos de computo. Si el
interés es calcular solamente los parametros de desempeno del motor con este mo-
delo se utilizarian mas recursos de los necesarios. En este tipo de modelos se hace
especial énfasis en la quimica de la combustion, las turbulencias en la mezcla dentro

del cilindro y sus interacciones.

En el segundo grupo se encuentran los llamados modelos termodindmicos. Estos
se basan en el anélisis termodindmico del fluido de trabajo contenido en el cilindro
durante un ciclo de operacion del motor [6,8-11]. Dentro de los modelos termodina-
micos se encuentran los modelos cero-dimensionales, llamados asi porque la tinica
variable independiente es el tiempo, o el d&ngulo del cigiienal. Estos modelos, a di-
ferencia de los multidimensionales, son gobernados por un sistema de ecuaciones
diferenciales ordinarias. Aqui el proceso de combustion es correlacionado mediante
una funciéon empirica como la funcién de Wiebe o la formula del coseno [12-15|. Esto
simplifica el estudio dado que no es necesario considerar la geometria de la cima-
ra de combustion ni la evolucion del frente de llama. Si bien su sencillez los hace
interesantes, ésto también limita su campo de aplicacion, dado que no se pueden
considerar variaciones en la geometria de la cAmara, la posicion de la ignicién, la
velocidad de giro del motor o en el combustible.

En un nivel mas avanzado de aproximacion, dentro de los modelos termodindmi-
cos, se encuentran los cuasi-dimensionales. Estos suponen una forma esférica para el
frente de llama y calculan la fracciéon de gases quemados a partir de la geometria de la
misma, mediante un modelo para la propagacion de llama turbulenta [5,6,11,16-24].

Existen varios submodelos para el frente de llama, el mas importante es el desarrolla-
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do por Blizard y Keck [25], que supone la existencia de pequenos volimenes de gases
sin quemar provocados por los vortices de la turbulencia. En este tipo de modelos si
que se pueden analizar geometrias, velocidades y combustibles diferentes, sin tener

que describir el sistema mediante ecuaciones diferenciales en derivadas parciales.

Desde el punto de vista del analisis tedrico, los modelos mas simples provienen de
la Termodinamica Clasica del Equilibrio (TCE) donde se considera al sistema como
una maquina térmica que desarrolla el ciclo de Otto de aire estandar reversible,
compuesto por dos carreras adiabéaticas y dos is6coras. Este modelo da una idea
muy somera del problema, pero a su vez marca un valor limite para los parametros
de salida, debido a que no se consideran pérdidas de calor, las transferencias ocurren
en intervalos de tiempo infinitos (lo que implica una potencia de salida P = 0), la

quimica del proceso no se tiene en cuenta, etc.

Una aproximacion que va un poco mas alla de la TCE parte de considerar el
motor como un intercambiador energético en el que existen pérdidas e irreversibili-
dades. Dentro de este marco de trabajo se engloba a la denominada Termodindmica
de Tiempos Finitos (TTF). En ella se consideran explicitamente transferencias de
calor en tiempos finitos y se pueden dar valores aproximados de la potencia de la
maquina [26-33|. Se obtienen como resultados rendimientos térmicos teoricos méas
ajustados a los reales que con la TCE. Las fuentes de irreversibilidad se describen en
funcion de una cantidad reducida de parametros con el objetivo de encontrar limites
superiores, realistas, de funcionamiento, a partir de expresiones analiticas simples
para la potencia, el rendimiento u otra funcién objetivo apropiada. Por supuesto,
como los procesos individuales no son estudiados con un detalle microscopico, los
resultados obtenidos sb6lo deben considerarse como una primera aproximacion. Sin
embargo, este conocimiento es interesante debido a que su simplicidad analitica per-
mite colocar en orden de importancia relativa las diferentes fuentes de irreversibili-
dad. Otro de los ingredientes basicos de la TTF es la optimizacion del sistema desde
el punto de vista termodinamico, es decir, encontrar el conjunto de parametros y
variables del sistema que maximizan o minimizan alguna funcion objetivo (potencia,
rendimiento, produccién de entropia, funciones termoeconémicas o termoecologicas,

etc.).

En particular, durante los tltimos 20 anos se han desarrollado varios enfoques

teoricos de TTF para motores alternativos de combustion interna. Mozurkewich y
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otros [34-36] han analizado el movimiento 6ptimo del piston dentro del cilindro.
Orlov y otros [37] han enfocado sus estudios hacia la estimacion de los limites de po-
tencia y rendimiento para motores de combustion interna. Angulo-Brown y otros [38]
y Calvo Hernéndez y otros [39] han modelado el ciclo Otto considerando términos
de pérdidas por friccion. Angulo-Brown y otros [40] también presentaron un mode-
lo de ciclo Otto que incluye ademés una reaccién quimica de combustion explicita
al final de la compresion adiabética. Recientemente, Ge y otros [41] estudiaron el
funcionamiento del ciclo Otto de aire estdndar con un calor especifico del fluido de
trabajo variable, resistencia térmica y pérdidas por friccion. Ozsoysal [42] también
ha estudiado la relacion entre las pérdidas de calor y la energia del combustible, y

su influencia en el funcionamiento de los ciclos Otto y Diesel estdndar.

Hasta hace poco tiempo la TTF ha sido considerada mas bien una herramienta
cualitativa, por lo que en este punto surge una pregunta interesante: ;qué se necesita
para mejorar la precision del analisis de la TTF, o en general, hasta qué grado de
aproximacion a las medidas reales se puede conseguir con un modelo de tipo teorico?
Uno de los objetivos de este trabajo es averiguar qué cambios hay que efectuar en
los modelos de TTF para reproducir los resultados de la simulacién, no solo cualita-
tivamente sino con una cierta precision numeérica. Esto es importante para entender
los mecanismos fisicos de los procesos que ocurren durante la operaciéon de un motor
real, particularmente en lo relativo a las fuentes de irreversibilidad. Recientemente
Hoffmann y otros [43] han comparado los resultados de una sencilla simulacion cero-
dimensional con un modelo simple de Novikov (una maquina de Carnot con una
conductancia finita y pérdidas de calor entre las fuentes de calor) y concluyen que
la TTF puede reproducir con cierto detalle las simulaciones. Siguiendo esta linea
de trabajo, se presenta en esta memoria, un modelo de TTF para un ciclo Otto
que incluye una reaccién quimica para la combustion y considera algunos parame-
tros dependientes de la velocidad de giro del motor, w. Los resultados obtenidos se

compararan con los obtenidos del modelo computacional cuasi-dimensional.

Siguiendo la idea de incorporar las herramientas de un tipo de andlisis para me-
jorar los resultados del otro, se plantea en este trabajo un nuevo objetivo: optimizar
un motor simulado mediante un modelo numérico cuasi-dimensional mediante un
procedimiento de optimizacion basado en las técnicas usuales de la TTF [44, 45].

Para ello se analizara la influencia de diferentes parametros de diseno y de fun-
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cionamiento sobre la potencia y rendimiento del motor. Uno de los resultados mas
interesantes es como variando de una forma determinada el avance de la ignicion
y la relacion de equivalencia aire-combustible con respecto a la velocidad angular,
se pueden aumentar los valores de maxima potencia y méximo rendimiento. Cabe
mencionar que en TTFEF comtinmente se establece un punto de trabajo 6ptimo que
se encuentra entre el maximo rendimiento y la méaxima potencia [46] de la curva de
potencia-rendimiento. Sin embargo, generalmente, cuando se utilizan los motores de
combustion interna, el estado de operacion no es estacionario, sino que dependiendo
de las condiciones externas y las necesidades de conduccion, se requiere més o me-
nos potencia por parte del motor. Por lo tanto, en esta memoria no se considera un
punto fijo de trabajo sino un cierto intervalo éptimo para la potencia. A partir de
este enfoque se propone un criterio de optimizacién para cualquier maquina térmi-
ca no estacionaria, basado en el anélisis de sus curvas potencia-rendimiento, con el

objetivo de mazimizar el rendimiento en todo el intervalo de potencias de trabajo.

Por otro lado, como han puesto de manifiesto diversos estudios experimentales, en
los motores de combustion interna se produce el fenémeno de la variabilidad ciclica.
Ozdor y otros [47] reconocen que la variabilidad ciclica limita el rango de operacion
de los motores de encendido por chispa. Incluso su eliminacién podria aumentar en
un 10 % la potencia de salida del motor, para el mismo consumo de combustible.
En algunos casos la variabilidad ciclo a ciclo produce diferencias apreciables en la
velocidad del motor, lo que da lugar a un comportamiento mas brusco. Sin embargo,
normalmente, en la simulacién de motores de combustién interna se considera que las
variables termodinamicas no incorporan fluctuaciones aleatorias en el tiempo. En la
realidad el funcionamiento es completamente diferente, existe una gran variabilidad
de un ciclo al siguiente en las propiedades termodinamicas del motor, lo que da lugar
a una desviacion importante, ciclo a ciclo en los parametros de salida, como, por

ejemplo, la potencia y el rendimiento térmico.

La variabilidad ciclo a ciclo en los motores de combustion interna, es fundamen-
talmente un problema de combustion [47-51]. Dicha variabilidad se ve afectada por
muchas variables como las propiedades del combustible, la composicion de la mezcla
de aire-combustible en los alrededores del punto de ignicion, la energia liberada du-
rante la ignicion, la homogeneidad de la carga, la cantidad de carga, la dilucién de

los gases de escape, etc. Especialmente importante es la fluidodinamica de la mezcla
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justo antes de la ignicion, dado que determina tanto el crecimiento del niicleo del
frente de llama en la fase inicial, como las variaciones en su propagacién, lo cual
afecta a la velocidad con la que se queman los gases.

Muchos autores han estudiado la dindmica no lineal involucrada en los fendéme-
nos de variabilidad [52-59], utilizando métodos experimentales y modelos teoricos.
Particularmente interesantes son los trabajos de simulacién que incorporan variabi-
lidad, como el trabajo de Abdi Aghdam [51] que utiliza como parametro aleatorio
la velocidad caracteristica en un modelo cuasi-dimensional para incorporar la va-
riabilidad o el trabajo de Hu [49] que analiza el efecto de la variacion del centro de
la ignicién en la combustion, para un modelo cuasi-dimensional.

Dentro de este marco otro de los objetivos basicos de este trabajo es identificar
fisicamente los principales parametros de combustién que influyen en la variabilidad
ciclo a ciclo, para lo cual se analizan tres parametros basicos con una interpretacion
fisica clara: la longitud caracteristica de los vortices sin quemar dentro del frente de
llamas, la velocidad caracteristica con la que estos vortices atraviesan el frente de
llama o la posicion del centro del frente de llama con respecto al eje del cilindro.
A partir de esta identificacion se presenta un modelo cuasi-dimensional, que per-
mite obtener resultados aceptables de variabilidad en un motor monocilindrico de
encendido por chispa.

Resumiendo, el presente trabajo se plantea los siguientes objetivos:

(i) Desarrollar y validar una simulacion cuasi-dimensional de un motor monoci-
lindrico de encendido por chispa, lo cual sienta precedentes y abre una nueva
linea de trabajo en el grupo de investigacion de Termodinamica y Fisica Es-

tadistica de la Universidad de Salamanca.

(74) Determinar qué cambios hay que efectuar en los modelos de TTF para repro-
ducir los resultados de la simulaci6on, no s6lo cualitativamente sino con una

cierta precision numérica.

(7ii) Tercero, analizar, desde una perspectiva global, como utilizar los procedimien-
tos de optimizacion provenientes de la TTF junto con la capacidad de célculo
de las simulaciones numéricas para mejorar el diseno y funcionamiento de este

tipo de motores.
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(iv) Analizar la capacidad de las simulaciones numéricas cuasi-dimensionales para
cuantificar la variabilidad ciclo a ciclo en motores tipo Otto, en particular,
identificando los principales parametros fisicos del proceso de combustion que

influyen en la variabilidad ciclo a ciclo.

Esta memoria se organiza de la siguiente manera: el capitulo Bl se dedica a la
descripcion de la simulacion numérica, detallando los modelos en cada una de las
etapas y se valida el modelo contrastandolo con datos experimentales [19]. El ca-
pitulo Bl se destina a la descripcion del modelo analitico de TTF, se describen las
hipotesis basicas del modelo y se detallan las principales fuentes de irreversibilidad
consideradas en el ciclo. En el capitulo @l se evalta el comportamiento de ambos mo-
delos de forma independiente y se estudia la forma de mejorar el modelo analitico
a partir de los resultados de la simulacién. En el capitulo B se discute la influencia
de diferentes parametros de diseno y de funcionamiento del motor sobre la potencia
y rendimiento, mediante el uso de la simulacion cuasi-dimensional, y se emplean
las técnicas usuales de la T'TF con el objetivo de proponer valores 6ptimos para las
variables seleccionadas. El capitulo Bl se enfoca hacia la identificacion fisica de los
principales pardmetros de combustion que influyen en la variabilidad ciclo a ciclo,
y se presenta una adaptacion del modelo cuasi-dimensional, que da lugar a resul-
tados aceptables de variabilidad ciclica. Finalmente, en el capitulo [dse discuten los

resultados y se resumen las principales conclusiones del trabajo.



Capitulo 2

Simulaciéon numeérica de un motor
monocilindrico de encendido por

chispa

El objetivo del presente capitulo es detallar los conceptos termodinédmicos ge-
nerales necesarios para la simulaciéon de un motor monocilindrico de ciclo Otto.
Mediante una descripcion a nivel fundamental se deducen las principales ecuaciones
que determinan el comportamiento mecanico y termodindmico del sistema. A tra-
vés de una correcta eleccion de hipotesis simplificadoras, se reduce la complejidad
de las ecuaciones y se describe la evolucion del sistema a través de un conjunto de
ecuaciones diferenciales de primer orden acopladas. Ademaés, se describen en profun-
didad los modelos necesarios para analizar cada una de las etapas en la evolucion
del sistema durante un ciclo completo. También se precisan los detalles del fluido
de trabajo considerado. Por tdltimo, tomando como base resultados experimentales

encontrados en la bibliografia se valida el modelo numérico desarrollado.
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2.1. Descripcion basica del sistema

Los motores de cuatro tiempos de combustiéon interna de encendido por chispa
evolucionan en cuatro etapas por ciclo: admision, compresion, expansion y escape.
En la admision, entran en el cilindro el aire y el combustible. En la etapa de com-
presion, el movimiento reciprocante del piston comprime la mezcla de gases. Una
vez comprimida la mezcla de gases, se provoca la detonaciéon de la chispa y debido a
la elevada presion que ejercen los gases al quemarse, se pasa al siguiente proceso. La
expansion es la etapa donde la energia liberada en la combustion es dirigida hacia
el eje del motor mediante el sistema de biela y cigiienal. Esta es la etapa que aporta
la energia ttil al sistema. Los gases quemados son liberados a la atmosfera en la
etapa de escape, terminando con el ciclo del sistema. En cada ciclo se completan dos

vueltas del cigiienal (véase la figura 2ZTI).

Cilindro Valvulas

Cigiienal

Figura 2.1: Descripcion béasica de los elementos del motor.

A partir de esta descripcion se modelara el sistema mediante ecuaciones meca-

nicas y termodindmicas, utilizando también diferentes modelos auxiliares para cada
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una de la etapas, seglin sea necesario.

Qverlapping

Soesc,c

_——

Escape abierto Admision abierta

Figura 2.2: Temporizacion de apertura y cierre de las valvulas de admision y escape.

La variable independiente que define la duraciéon de cada etapa es el angulo del
cigiienal, ¢. Cabe destacar que desde el punto de vista termodindmico, como se
verd mas adelante, en cada una de estas etapas el sistema puede seguir un modelo
diferente; esto se debe a que en la compresion y la expansion el sistema es cerrado,
mientras que en las otras etapas es abierto. De esta forma, la posicion angular del
cigiienal indicard en qué momento el sistema es abierto o cerrado.

Dado que la apertura de las valvulas es pequena (a partir del momento en que
estan cerradas) para una variacion angular considerable del cigiiefial, es necesario
abrirlas unos grados antes y cerrarlas algo después de hipotéticos puntos 6ptimos,
lo que da lugar a un intervalo en el que ambas valvulas estan abiertas, denomina-
do overlapping. Un timing tipico usado para véalvulas deslizantes se muestra en la
figura
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2.1.1. Descripcién mecanica

Desde el punto de vista mecéanico, el dispositivo basico de un motor alternativo
de combustion interna esta formado por un cilindro que contiene al piston (que sella
la cAmara de combustion) y que, a su vez, estd conectado a la biela que transmite
la fuerza al cigiienial (véase la figura 2.T]).

Las ecuaciones que rigen el movimiento del sistema biela-cigiienal provienen de
las leyes de Newton para la rotacion. En concreto, si se consideran todos los com-
ponentes rigidos, la segunda ley de Newton aplicada al cigiienal, viene dada por la

ecuacid
1w = My — My, (2.1)

donde [ representa el momento de inercia del volante, w la velocidad angular, M,
representa el momento que ejerce la biela sobre el cigiienal y M, es el momento de
la carga externa.

A la vista del esquema adjunto (figura EZ3]), el momento de la biela sobre el
cigiienal es, ]\Zfb =ax F}, donde 155 es la componente de la fuerza de la biela sobre el
cigiieial en la direccion de la biela, Fjy = F'/ cos 3, siendo F' la componente vertical
de la fuerza neta sobre el piston. Entonces, en modulo,

sen(p + )

My, = aF
b= cos 3

Como aseny = ¢sen 3 resulta que sen 3 = fsen y cos 3 = (1 — fZsen? p)'/2,

donde f = a/l es la razon geométrica entre el radio del cigiienal, a y la longitud de

la biela, /. Entonces, el momento se puede expresar como:

B f sen 2¢
My = abjsene & 5 A ez 172

Para calcular F' se hace el balance de fuerzas sobre el piston:
Fgas_Ffric_F+mpg:mpi‘

Aqui Fy,, representa la fuerza que ejerce el gas sobre la cabeza del piston, que como

se vera mas adelante es el punto de enlace con las ecuaciones termodinamicas, Fic

'El punto sobre una variable corresponde a la derivada primera con respecto al tiempo, dos
puntos a la derivada segunda. Cuando no quede clara esta notacién se utilizara la notacién de

Leibnitz.
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PINS |{NEEEN———

Figura 2.3: Relaciones angulares.

representa la fuerza de rozamiento y m,, la masa del piston. Con todo esto la ecuacion
para el momento que ejerce la biela en funcion de la posicion del piston en cualquier

instante, x(t), es,

.. sen 2
My = a[Fygas — Fric +my (9 — )] (g —r L4 — + sen go) (2.2)
— f2sen?p

A partir de la siguiente relacion geométrica se pueden encontrar las ecuaciones ci-

nematicas que relacionan la posicion del piston z y el angulo del cigiienal ¢,

x:all—cosgoJr%(1—\/1—fzsen290>} (2.3)

Derivando con respecto al tiempo, se obtienen las relaciones entre las derivadas de

x y las de ¢,

:'E:a(seng0+f i it & )gp (2.4)

V1= f?sen? p
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cos(2¢p) N 2 sen®(2¢)

. .2
T=a COS @ +
P [ o+ f 1— f2 sen2p 4 (1— 2 sen? QO)%

_|_

. sen p cos @
+ap | sen ¢ + 2.5
g ( o m) (2)
Si se definen por comodidad dos variables geométricas, & (¢, f) v &(p, f), ast:
sen ¢ cos p
=seny + 2.6
SEs et T ey (26)
cos(2¢) f_3 sen?(2y) (2.7)

= Ccosy + +
3} o+ f 1 — f2sen2p 4 (1— f2sen? 90)%

Sustituyendo las ecuaciones (Z2) y ([Z3) en (21I) se obtiene la ecuacion diferencial
para el angulo del cigiienal,
(lfl (Fgas - Ffric) - amp 51 (aféﬁ,b? - g) - Mext

b= 2.8
14 I+a*m, & (2.8)

Para calcular el volumen de la cAmara en cualquier instante de tiempo, V(t), se

utilizan las siguientes definiciones:

B: didmetro del cilindro.

2
. B
v Apision: area del piston, Apigion = -

» [L: carrera, distancia entre el punto muerto superior (pms) y el inferior (pmi),
L = 2a.

Vo: volumen minimo de la camara (volumen cuando el piston esta en el pms).

Vai: volumen desplazado total, Vi = Apision L-

Vy(t): volumen desplazado en el instante ¢ (por comodidad se representa sim-

plemente V), Vi = Apiston.

volumen méaximo Vg + Vj

r: relacion de compresion, —
volumen minimo Vo
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V,
Con esta notacion, V = Vo + Vi = Vo + Apistent. Como 7 = % +1y Apision =
0
(r — 1)Vu/L resulta que,

_ Vo _ z
V—Vo—l—('r’—l)f:c—vo[l—l—(r—l)z—]

a

Y en funciéon del angulo del cigiienal:

1 1 1
V:V(]{ljti('r’—l) (?—l—l—cosgo— F—sen%p)] (2.9)
Derivando la expresion anterior se obtiene,
. Vo sen ¢ cos .
Vz;(r—l) sengp + ———=— | ¢, (2.10)
f_12 —sen? ¢

ecuacion que da el cambio instantdneo en el volumen de la cAmara y que se utilizara

posteriormente en la descripcién termodindmica de los procesos.

Fuerzas de friccién

No todo el trabajo transferido desde los gases contenidos en el cilindro hacia el
piston se transforma en trabajo utilizable en el motor. La porcion de trabajo que no
esta disponible se denomina de forma genérica trabajo de friccion. Esta porcion varia
en magnitud en funcion, entre otras cosas, de la carga externa y del disenio del motor,
en un amplio intervalo desde un 10 % en funcionamiento a plena carga a un 100 % en
ausencia de carga. Estas fuerzas de friccion afectan a todos los parametros de salida
del motor, en particular al par méximo obtenido y al consumo de combustible. El
trabajo de friccion se disipa en forma de calor sobre el sistema de refrigeraciéon, cuyo
diseno depende, evidentemente de como sea éste. Un conocimiento al menos basico
del trabajo de friccion es necesario para poder conocer el trabajo util obtenible.

Formalmente se define el trabajo de friccion como la diferencia entre el trabajo
realizado por el gas que realiza el ciclo cuando esta dentro del cilindro, es decir, en
las carreras de compresion y expansion, y el trabajo til que se comunica al cigiienal.
Brevemente, se resumen a continuacion las causas que provocan estas pérdidas de

potencia:
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= Introducir la mezcla en la caAmara en la etapa de admision y expulsar los
residuos gaseosos en la etapa de expulsiéon requiere un trabajo denominado

habitualmente de bombeo, W),

» El rozamiento mecanico entre todas las partes moviles del mecanismo, aun-
que esté lubricado, implica una pérdida de potencia, W, ;. Esta componente
de friccion engloba el rozamiento del piston con las paredes del cilindro, las

fricciones en las véalvulas, la uniéon del cigiienal con la biela, etc.

= Todos los sistemas auxiliares, bombas de agua y de aceite, bomba de combus-
tible, alternador, bombas secundarias para el control de emisiones, bomba del
sistema de direccion asistida o sistema de climatizacién consumen una parte

del trabajo realizado por el gas, W,.

El trabajo total de friccion es la suma de los anteriores:
Wfric = Wp + er + Wa

Globalmente este trabajo total depende de la carga externa y aumenta con la
velocidad angular. En términos relativos al volumen desplazado, se define la presion
media efectiva (mean effective pressure), mep, como:

mep = —

Var

donde W es el trabajo total en un ciclo. La potencia producida se recupera entonces

a partir de esa presion media asi:
N
P =mep—Vy
nR

donde ng es el nimero de revoluciones por ciclo (ng = 2 para un motor de cuatro
tiempos) y N es la velocidad angular en rpm.

Se puede definir una presion media efectiva para cada una de las componentes
del trabajo de rozamiento, pmep, rfmep y amep, respectivamente, de manera que
la presion media efectiva asociada a la friccion total (total friction mean effective

pressure) viene dada por:

tfmep = pmep + rfmep + amep



2.1. DESCRIPCION BASICA DEL SISTEMA 35

Todas estas cantidades son positivas excepto pmep cuando la presion en el interior
del cilindro es superior a la exterior.

Los términos asociados a la friccion entre superficies dependen de la lubricacion y,
en concreto, del espesor de la capa de lubricante, pero de forma global son términos
lineales en N, mientras que los términos asociados al bombeo provienen del paso
de fluidos a través de orificios y de las consiguientes turbulencias, con lo que suelen
ser cuadraticos en N. Es usual, entonces, encontrar en la literatura [2] formulas

empiricas para Wi o tfmep asi:

Whic (6 tfmep) = C; + CyN + C3N? (2.11)

aunque algunas componentes dependen méas bien de la velocidad media del piston
en la cAmara que de la velocidad angular en si.

A la hora de evaluar numéricamente la fuerza de friccion, la aproximacion mas
simple posible es considerar que la fuerza de friccion es directamente proporcional
a la velocidad media del piston, Fiic = pt, donde p es un parametro efectivo de
rozamiento, del orden de 10 kg/s que se puede encontrar en la literatura [43]. Con
esta aproximacion se tienen en cuenta esencialmente los términos de fricciéon entre
superficies. Una correlacion empirica que también incluye términos de bombeo y
que se adapta bien al comportamiento de motores de encendido por chispa con
voliimenes entre 845 y 2000 cm? es la proporcionada por Barnes-Moss [60], en la que

los coeficientes de la ecuacion (2I0]) valen:
Cy =097
Cy=0,15%x10"2
C5=0,05x 107°
Considerando que N = 60w/2m, con w la velocidad angular del cigiienal, que

tfmep = Whic/ (2 Apiston) ¥ que Whic = Fiiex se deduce la siguiente formula pa-

ra Ffric:

Fric = Apiston (0,97 - 10° + 143,2394488 w + 0,4559453 w?) (2.12)

donde todas las unidades corresponden al sistema internacional de unidades.



36 CAPITULO 2. SIMULACION NUMERICA

2.1.2. Descripciéon termodindmica

Se considera como volumen de control para el analisis termodinédmico del sistema,
el interior del cilindro. En las etapas de admision y escape ha de considerarse como
sistema termodindmico abierto y durante la compresion y la expansion cerrado. De
esta forma, los términos de la ecuaciéon del primer principio de la termodinamica
variaran segin la etapa en que se encuentre el sistema.

El primer principio de la termodindmica aplicado a un sistema abierto es, en

general,
E=Q-W+> mh (2.13)
J

siendo @ el calor absorbido por el sistema por unidad de tiempo, W el trabajo
realizado por el sistema por unidad de tiempo y Zj m;h; la entalpia que entra a
través de la frontera por unidad de tiempo (r72; adquiere el signo positivo cuando la
masa entra al sistema).

La variaciéon de la energia total, E, puede adoptar cualquiera de las siguientes

formas:
. B = %(mu)
. d d
L} E = — _— —
S mh) = (V)

Se define la razon de equivalencia de combustible y aire, ¢, como el cociente entre

la razon de las masas de combustible y aire, y la razon entre las masas de combustible

y aire estequiométricos, ¢ = (%/A‘L‘)) (para simplificar se utiliza el término en inglés,

fuel ratio). Si se asume que el sistema esté caracterizado por la temperatura, 7', por
la presion, p, y por ¢, las funciones de estado correspondientes dependen de tres

variables:

u=u(T,p,9) h=MNT,p, o) p=pT.p,¢) (2.14)

Sus diferenciales respecto del tiempo son:

. ou . Ou. Ou.
jo g O @gb (2.16)

“or T opt 96
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. Op. Op dp -
Sl A e 2.1
p=gpl + ap“ 3 ¢¢> (2.17)

Volviendo a la ecuacion (ZI3)) y reescribiendo cada término, se deduce lo siguiente:

d d
mh +mh = Q — W—l—th —|—d(pV)
I dt
. ) . ) dm d
mh—Q—W+Zj:mjhj—d—h V)

Sustituyendo la derivada de h con respecto al tiempo mediante la expresion dada en
la ecuacion (ZT6) se obtiene,

oh. . 8h L Oh , d
Lt 5Pt 5 <Q W+ij ;mjhjuﬁ(w)) (2.18)

h

Despejando 7'y teniendo en cuanta que 3 a es el calor especifico a presion constante,

¢p, la ecuacion diferencial para la temperatura es,

: - d Oh . Oh
T:cl—p[% (Q—W+ij(hj—h)+%(pv)>—a—pp—a—(b ] (2.19)

En principio es necesario encontrar la dependencia de h con respecto a p y a
¢, pero si se aproxima el fluido de trabajo a un gas ideal, se puede despreciar la
dependencia con respecto a p. Asumiendo ademéas que ¢ es constante durante el
proceso, h dependera tnicamente de la temperatura y la ecuacion ([ZI9) se reduce
a
) . ) d
Q—W+3 ,m;(hj—h)+—(V)

T = dt (2.20)
me,

Si se utiliza la aproximacion de la derivada del trabajo con respecto al tiempo
como W = pV en [220) se obtiene,
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) . ) d
. Q=pV A3 (hy = h) + o (pV)
T =
mcp

Reordenando los términos se deduce la ecuacion diferencial que rige la evolucion

de la temperatura:

T-:Q+ijj(hj—h)+‘/p

2.21
. (2.21)

La ecuacion (ZZI)) es una de las ecuaciones fundamentales del sistema, que como
se vera més adelante, al acoplarse con la ecuacion de la derivada de la presion, p,
permiten calcular la temperatura y la presion en cada instante de tiempo a lo largo
de todo el ciclo. Dado que el sistema evoluciona en diferentes etapas, los términos

de la ecuacion anterior se definiran posteriormente segtn el caso.

2.2. Ecuaciones diferenciales dinamicas basicas

2.2.1. Ecuaciones generales

Sobre la base de la forma diferencial de las ecuaciones descritas en las seccio-
nes ZTTly T2, tomando como volumen de control el interior del cilindro se presenta
una formulacion del sistema de ecuaciones para la temperatura y la presion.

Exceptuando el periodo de combustion, el fluido de trabajo se puede considerar
como una mezcla adiabatica de gases quemados (b) y sin quemar (u). A partir de la
ecuacion (227]), se obtiene la ecuacion diferencial para la temperatura de la mezcla
de gases, durante todo el ciclo exceptuando el periodo de combustion:

1

T = Qu+Qb+madmhadm+meschesc_muhu_mbhb+Vp (222)
(MuCpu + MpCpp)

En esta ecuaciéon los términos 1 h, + myhy corresponden a los cambios de entalpia
sensible de la mezcla dentro del cilindro, mientras que Mmagmhadm ¥ Meschesc COTTES-
ponden a los cambios de entalpia asociados a los procesos de admision y escape. magm
y Mese puieden ser negativos o positivos dependiendo de la presion relativa entre el

interior del cilindro y la presion en la admision o el escape. Oy y )., corresponden
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a la transferencia de calor de los gases quemados y sin quemar respectivamente. A
modo de ejemplo si en un proceso no existen gases sin quemar, se cumplird que
m, = 0y asuvezs Q, = 0. Esto mismo se aplica a los gases quemados. Por lo
tanto, cada término de las ecuaciones de u 6 b, puede aparecer o no en la ecuacion,
dependiendo del la etapa considerada. Los valores iniciales de la ecuacion quedan

determinados por las condiciones externas.

La ecuacion diferencial de la presion se obtiene diferenciando la ecuacion de
estado de los gases ideales y sustituyendo la derivada de la temperatura por la

ecuacion (Z22), y adopta la siguiente forma [5],

p= p(—+—b—v)+
Pu Pb

+C (Qu + Qb + madmhadm + meschesc - muhu - mbhb>

con

(2.24)

gz vucp,u + ‘/bcp,b
R, Ry

Las ecuaciones (Z22) - ([Z2Z4)), excepto durante la combustion, son validas en

cualquier momento, incluido el periodo de overlapping.

Durante el proceso de combustion se consideran dos voliimenes de control, para
los gases quemados y los no quemados, separados por un frente de llama de volumen
despreciable. Este modelo suele llamarse de dos zonas, en relacion a los volimenes
de control utilizados [6], los detalles de la combustion se describen en la seccion
Las ecuaciones que describen la evolucion con respecto al tiempo de T, T, y p se

pueden escribir como,

g — Qut Vub (2.25)
mucpm‘

mbcpi,
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p =
Pb u Cpu
: R ViR, ViR,
+ (Qb + 1wy, (hy — hoy) ) = (V — S b) (2.27)
Cp.b Cpu Cpb

Los valores iniciales para T, y p al inicio de la combustion se obtienen a partir de
las ecuaciones (Z22) y ([223)), mientras que para el valor inicial de T} se considera
la temperatura de llama adiabatica a presién constante, calculada a partir de la
ecuacion del equilibrio quimico (los reactivos de la combustion se encuentran a la
temperatura Ty,).

Los diferentes términos incluidos en las ecuaciones termodinamicas descritas en
esta seccion, requieren ser especificados en cada una de las etapas de la evolucion
del sistema, de acuerdo con la naturaleza fisica de cada proceso.

Hay dos formas de abordar la simulacién de este tipo de motores: se puede
considerar el motor funcionando con un momento de carga especificado, Mey, en
cuyo caso las ecuaciones (Z22) - (ZZ1) se resuelven junto con la ecuacion ([ZF)) o se
puede fijar una velocidad de giro constante en cuyo caso no se incluye la ecuacion
mecanica en el sistema de ecuaciones diferenciales.

Por ultimo, para resolver las ecuaciones diferenciales es conveniente utilizar un

cambio de variable entre el &ngulo del cigiienal y el tiempo,
o =uwt (2.28)

debido a que la apertura y el cierre de las valvulas de admision y de escape se
establecen para un angulo del cigiienal especifico y el ciclo se desarrolla para dos
vueltas completas del cigiienal, o lo que es lo mismo queda acotado por el angulo
del cigiienal entre 0 y 47. Por lo tanto, en el espacio del angulo del cigiienal estos
parametros son fijos, mientras que en el espacio del tiempo, estos varian segtn la

velocidad angular.

2.2.2. Admisién y escape

Durante la admisién y el escape, sin considerar overlapping, el sistema es abier-

to y no coexisten los gases sin quemar con los gases quemados. Por lo tanto, las
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ecuaciones (Z22) y (ZZ3) se ven simplificadas.
La ecuacion de la temperatura para la admision es:

- Qu + madm<hadm — hu) + Vup

T, 2.29
My Cp ( )
La tinica diferencia con el escape es el fluido de trabajo,
. ‘ 7 esc hesc —h Vip
T, = Qb + Mesc( b) + Vip (2.30)
mbCpJ,
La ecuacion de la presion para la admision es:
eV, R, [,
':u — - . u 'amham_hu] 2.31
p 7p<mu Vu>+Vucv,H[Q + Madm (Paa ) (2.31)

donde el cociente entre los calores especificos se representa como 7y, = ¢,./Cpu. La

ecuacion de la presion en el escape difiere inicamente en el fluido de trabajo y las

, my Vi R, .
_ _ 2.32
D= NP (mb %> + %Cwab (2.32)

condiciones del flujo,

Notese que bajo estas condiciones, Mes. = 1My, Maaqm = M, Vv ademas se cumple que
hese = hy, 0 1o que es lo mismo, que la variacién de la presién durante el escape que
se origina por la variacién en la temperatura se debe exclusivamente a la pérdida de
calor a través de las paredes.

Las ecuaciones que se utilizan para el flujo de masa son las descritas en el apén-

dice [Al En el apéndice [Bl se describe con detalle la geometria de las valvulas.

2.2.3. OQOwverlapping

En los motores reales la valvula de escape no se cierra hasta que ha pasado un
cierto angulo después del punto muerto superior y la valvula de admisién se abre
un cierto angulo antes del punto muerto superior. Esto quiere decir que existe un
periodo, al final del ciclo actual y al inicio del siguiente ciclo, en que ambas valvulas
se encuentran abiertas, llamado overlapping. Este solapamiento es necesario, dado

que, en el inicio y el final de la apertura de la valvula, el area es muy pequena y varia
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poco para un angulo considerable, por eso es necesario abrir la valvula de apertura
algo antes y cerrar la de escape algo después.

Durante el overlapping, se considera el sistema termodindmico como un sistema
abierto al igual que en la admisién y en el escape, con la salvedad de que en este caso
se encuentran abiertas ambas valvulas. Dependiendo del valor que tenga la presion
interior del cilindro y las presiones de la admision o del escapeH, el flujo de masa
serd hacia el interior o hacia el exterior, tanto en el ducto de admisién como en el
de escape.

Las ecuaciones diferenciales de la temperatura y la presion para el overlapping,
son las ecuaciones (Z22) y (2223), dado que ninguno de sus términos se anula y son
validas para todo el ciclo excepto durante el periodo en que no hay combustion.

En el apéndice [A] también se describe el calculo de la composiciéon mésica y la

entalpia durante el periodo de overlapping.

2.2.4. Compresiéon y expansion

En la compresion y la expansion el sistema es cerrado, por lo tanto, los flujos de
masa que entran o salen del sistema son iguales a cero. LLa masa que se encuentra
encerrada dentro del cilindro es la masa que entré en la etapa de admision. Hasta que
no se inicie la combustion no hay cambio en la composicion del fluido de trabajo.
Después de la combustion la composicion de los gases es la de los productos de
la reaccion. Por lo tanto, las ecuaciones (Z22) y [ZZZ3) se simplifican para ambas

etapas. Para la compresion es:

7 = Qut Vab (2.33)
My Cp oy
) 1 . )
para la expansion es: .
7, — Qe Ve (2.35)
mpCp b
. 1 . )
P=v [(% - 1) Qs — %pVb] (2.36)

2Cabe aclarar que las presiones de admisién y de escape generalmente tienen valores diferentes.
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Es importante destacar que si bien las ecuaciones son las mismas para la etapa
de compresion como para la de expansion, cambian las propiedades de los gases,
dado que tras la combustiéon hay un cambio de especies quimicas. Estas ecuaciones
son validas para las etapas de compresion y expansion, siempre y cuando no haya
combustion, dado que, como se verda mas adelante, en el modelo para el periodo de
combustion las dos ecuaciones son vélidas simultdneamente, pero con un intercambio

de masa a través de la frontera de los gases no quemados hacia los gases quemados.

2.3. Modelos de combustion

2.3.1. Consideraciones basicas

En los motores de combustion interna de encendido por chispa, el combustible
y el aire se mezclan con los gases residuales y eventualmente, con los gases de
recirculaciont]; posteriormente entran al cilindro a través de la valvula de entrada,
donde seran comprimidos. Bajo condiciones normales la combustiéon comienza antes
de alcanzar el punto muerto superior, debido a la chispa producida por la bujia
mediante una descarga eléctrica (en el caso més sencillo).

La combustion es una reaccién quimica exotérmica, donde el carburante y un
oxidante reaccionan mediante la adicién de energia (chispa, energia de activacion)
y liberan calor junto con productos de combustion. En el caso de los motores de
combustion interna de encendido por chispa el carburante es la gasolina (nafta o
bencina) y el oxidante es el aire.

En la combustion aparecen los gases quemados a medida que ésta se va desarro-
llando. Finalmente ocupan la mayor parte del volumen de la cAmara. So6lo llenan el
total cuando los reactivos se quemen completamente en la combustion.

Existen dos clases de modelos para calcular la masa de los gases quemados:

(1) Modelos termodindmicos. Cuando se establece el volumen de control como
el volumen total del recinto, el modelo es el termodindmico, también conocido

como, cero-dimensional o modelo fenomenoldgico [5,8,10,12,13,61]. En estos

3Técnica para disminuir la temperatura de la combustién con el objetivo de minimizar los éxidos

de nitrégeno, mezclando una porcién de los gases de escape con los gases frescos en la admision.
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modelos se trabaja con valores promedio y correlaciones experimentales para
determinar la velocidad de combustion o la fraccion de los gases quemados en
funcion del tiempo. La mayor ventaja de los modelos termodindmicos radica
en su simplicidad y su facil implementacion y solucion numérica. Presentan
una gran precision cuando sus resultados se compraran con los datos experi-
mentales, principalmente debido a la accion de la componente fenomenologica.
Para ello, es necesario conocer de antemano la evolucion de los gases quema-
dos. Sin embargo, esto resulta ser una desventaja cuando es neceario estudiar
el comportamiento de la combustién a la variacion de diferentes parametros,
como la velocidad, la geometria de la cAmara, el tipo de combustible, etc., en
cuyo caso seria necesario determinar experimentalmente la evolucion de los

gases quemados en cada situacion.

Modelos flutdo-dindmaicos. Cuando se consideran N voliimenes de control,
los modelos se denominan fluido-dindmicos o multidimensionales |5]. Para re-
solver el problema se plantean las ecuaciones de continuidad y de energia para
cada una de las zonas. Aqui se asume que la presion es uniforme en todo el
recinto y que las condiciones son uniformes para cada una de las zonas. La ven-
taja esencial de los modelos multidimensionales es su resolucion espacial, que
permite conocer los parametros de la turbulencia dentro del cilindro, un punto
crucial a la hora de modelar la evolucion de la combustion. En consecuencia
se pueden determinar los efectos de configuraciones geométricas complicadas.
Sin embargo, las implementaciones y soluciones numéricas son complejas y

aumentan la incertidumbre en los resultados.

Una combinacién de ambas clases de modelos, es el denominado modelo cuasz-

dimensional, llamado asi porque considera que el frente de llama evoluciona en

una dimensién espacial colineal con su radio. Emplea dos zonas, una para el volumen

que ocupan los gases quemados (b) y otra para el que ocupan los gases no quemados

(u) [11,16-22,24]. Estas zonas estan presentes unicamente durante la combustion.

La separacion entre las dos zonas es el frente de llama, que se considera adiabatico

y de volumen despreciable (véase la figura Z4]). En motores de gasolina esta bien

definido y se desarrolla a partir de un ntcleo que generalmente se encuentra cerca de

la chispa. Durante este periodo conviven ambos sistemas y el tnico flujo que hay es
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Figura 2.4: Esquema de los volimenes de control para los gases quemados y no

quemados. Detalle de los parametros caracteristicos de la combustién turbulenta.

de un sistema a otro. Los dos sistemas son abiertos y las ecuaciones termodinamicas
adecuadas son (ZZH)-([ZZ7), descritas anteriormente.

La ecuacion (ZZ6) solo tiene sentido a partir del inicio de la combustion; por lo
tanto, hay que definir la temperatura inicial, T} inicial, a partir de una temperatura
propia del sistema. Bayraktar [20] utiliza como valor inicial para la temperatura de
los gases quemados, la temperatura de llama adiabatica; por su parte Ferguson [62]
utiliza la misma condicidn inicial pero con la siguiente aclaracion: la calcula a partir

de igualar la entalpia de los productos de combustiéon con la de los reactivos.

2.3.2. Ecuaciones diferenciales de la combustion

La combustion en el motor de encendido por chispa, depende de que la llama,
que se forma a partir de la ignicién provocada por la bujia, sea capaz de avanzar en
la mezcla que atn no se ha quemado. Este fen6meno es fundamental, pues determina

el tiempo y la forma en que se libera la energia quimica del combustible H, lo que a su

4Se entiende por energia quimica como la energia liberada debido al cambio de composicién

provocado por una reaccién quimica.
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vez, afecta significativamente a la evolucion de la presion y la temperatura, que estan
directamente ligados con la fuerza que ejerce el piston para generar el par. Pequenas
variaciones en la evolucion de los gases quemados se traducen en grandes variaciones
en la presion y la temperatura. Por esto, ha de destacarse la importancia que juega
la buena elecciéon del modelo de combustion. Como se dijo anteriormente los modelos
cero-dimensionales suelen ser muy precisos, sin embargo, son muy restringidos, no
es facil trabajar a velocidades de giro variables, con diferentes composiciones de
mezcla aire-combustible, velocidades, geometrias, etc. Por otra parte los modelos
cuasi-dimensionales, son mas ttiles para analizar variaciones en la configuracion del

motor, por lo que este trabajo se centrara en ellos.

Esquema cuasi-dimensional

En este tipo de modelos se describe la fraccion de gases quemados, a partir de
una ecuacion diferencial, que generalmente depende del area de llama, y la velocidad
del frente de llama [11,16-22,24|.

En particular, el modelo cuasi-dimensional desarrollado por Keck [16,25] y luego
mejorado por Beretta [19], se basa en que durante la propagacion de la llama no
toda la masa que atraviesa el frente de llama (considerado esférico) se quema, sino
que existen pequenos volimenes de gases sin quemar provocados por los vortices de

la turbulencia. Las ecuaciones que gobiernan este modelo de combustion son:

me = Afpu (ut + Sl) (237)

e — My

mb = AfpuSl + mn (238)

To
donde m, representa la masa de gas que se encuentra dentro del frente de llama y m,,
la masa de los gases que se queman en la combustion. El aumento de méasa dentro del
frente de llama se produce por el ingreso de gases sin quemar que atraviesan el frente
de llama y por los gases que se queman al atravesar el frente de llama. El término
entre paréntesis de la ecuacion (Z3D), a la derecha de la ecuacion, representa la
velocidad a la que los gases atraviesan el frente de llama. Por un lado, el parametro
uy es la velocidad caracteristica y representa la velocidad a la que la mezcla de gases
sin quemar atraviesa el frente de llama (refleja una medida de la intensidad de la

turbulencia), y por otro, S;, denominada velocidad de llama laminar, corresponde
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a la velocidad a la que la mezcla de gases atraviesa el frente de llama al quemarse.
T, = 1/ S es el tiempo caracteristico, con [; la longitud caracteristica de la llama
turbulenta, que representa la longitud media de los vortices de fluido sin quemar
dentro del frente de llama (asociada a las fluctuaciones de alta frecuencia en la
turbulencia [63]). El area del frente de llama, Ay, se calcula a partir del volumen de
los gases dentro del frente de llama, bajo la hip6tesis de un frente de llama esférico, el
cual queda fuertemente ligado a la geometria de la cAmara y la posicion de la bujia.
Un desarrollo detallado del célculo del frente de llama para diferentes posiciones de
la ignicion se desarrolla en el apéndice [

La velocidad del frente de llama laminar, S;, se obtiene a partir de un valor de

referencia en unas condiciones de temperatura y presion determinadas (Tes, Prer) [64]

T, \* b
S :Sm( “) ( b ) (1—2,06y>™) (2.39)

CFref Dref

donde vy, corresponde a la fraccion molar de los gases residuales en la mezcla de gases
sin quemar. Los valores de los exponentes a y 5 dependen fenomenologicamente del
fuel ratio [64]:

a=218-08(¢p—1) (2.40)
B =-0,16+0,22 (¢ — 1) (2.41)
S0 = B + By (¢ — ¢m)” (2.42)

En el cuadro X7l se presentan los coeficientes necesarios para calcular las veloci-

dades de llama laminar, en las condiciones de referencia pef = 1 atm y Trer = 298 K.

Cuadro 2.1: Coeficientes para calcular la velocidad de llama a 1 atm y 298 K.

Combustible ¢, By (22) B, (22)

S S

Metanol 1,11 36,9 —140,5
Propano 1,08 34,2 —138,7
Iso-octano 1,13 26,3 —84,7

Gasolina (Nafta) 1,21 30,5 —54.,9
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Bayraktar [23] utiliza otra correlacién empirica tomada de [65] para calcular
la velocidad de llama laminar. Bajo una condicion de referencia (7" = 300 K y

p =1 atm) la formula es,
S0 = 0,4658 0320448107 (2.43)

fijando a = 1,56 y # = —0,22.

Para calcular u; y I; se utilizan correlaciones empiricas desarrolladas por Keck [16]
y Beretta [19], utilizando resultados experimentales. De esta forma, u; depende de
la velocidad promedio del gas en la admision (U;) y el cociente entre la densidad del

gas sin quemar (p,) y la densidad promedio en la admision (p;):

p %
uy = 0,08U; (—u) (2.44)
Beretta en [19] propone una correlacion para U; a partir de la eficiencia volumé-
tricat (e,), el area del piston (Apiston), €l drea maxima de pasaje de la valvula de
admision (A;,) y la velocidad media del piston (vp).
Ai on
U; = evZ—smvp (2.45)

con vp = 2wa/m, donde a es el radio del cigiienial y w es dado en rad/s. El célculo
de [; se hace a partir de la apertura maxima de la valvula de admision (L, na.) v €l

cociente p;/p, de la siguiente forma [19]:
3
pi \*
lt = 078Lv,mam (_) (246)

Para resolver las ecuaciones (2317) y (Z38)) se asumen dos comportamientos para
el inicio y el fin de la combustion [22,24|. En el inicio de la combustion se supone

que la velocidad de la llama es igual a la velocidad de llama laminar,

(ug + ;) — S

5La eficiencia volumeétrica se define como el flujo de mezcla que entra al cilindro dividido por la
variacion de volumen desplazado por el piston, e, = 21adam/ (p:Va:N) con p; la densidad delflujo

de entrada. Una forma alternativa de calcularla es, e, = maam/ (piVat)-
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y que requiere un tiempo 7, para transformarse en la velocidad turbulenta, por lo
tanto, Heywood [24] reescribe la ecuacion (2237) de la siguiente manera, incorporando

un amortiguamiento exponencial:
the = Appy [ug (1 —e7™) 4+ S] (2.47)

Para el fin de la combustion, cuando el volumen que encierra el frente de llama

es igual al volumen de la cAmara, la combustién sigue la ecuacion:

_(t_tw)

T _e ™ (2.48)

My

donde el subindice w representa las condiciones del momento en que el volumen del

frente de llama se iguala al volumen de la cAmara.

0,6
Zp

Figura 2.5: Evolucion de z;, en funcion del dngulo de giro del cigiienal, para tres
ciclos a una velocidad de 109 rad/s. En el primer ciclo no hay gases residuales al

inicio y presenta una pendiente mas elevada, en comparaciéon a los demas ciclos.

En la figura se puede observar la forma tipica de la evolucion de la fraccion
de los gases quemados en funcién del angulo, para tres ciclos a una velocidad de 109

rad/s, calculadas mediante el modelo cuasi-dimensional (los parametros utilizados
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se encuentran en el apéndice D). Se distinguen claramente tres zonas: al inicio una
combustion lenta con una pendiente baja, donde predomina la velocidad de llama
laminar; después, una combustion denominada estacionaria de pendiente pronuncia-
da donde el orden de la velocidad de llama laminar es mucho menor que la velocidad
caracteristica; y por iltimo, una combustion lenta de pendiente baja al final de la
combustion. Una de las caracteristicas que definen la velocidad de combustion es
el inicio de la misma, debido a que la presion estd fuertemente ligada al volumen
de la camara y la cantidad de masa quemada. La curva que se encuentra méas a la
izquierda difiere considerablemente del resto debido a que es el primer ciclo y no hay

gases residuales en la cAmara de combustion.

2.4. Transferencia de calor

2.4.1. Descripcion general

El punto de maxima temperatura de los gases quemados dentro de un motor de
combustion interna, suele ser muy elevado, del orden de los 3000 K. La temperatura
maxima que resisten los metales es considerablemente inferior, del orden de los
1500 K, por eso hay que extraer el calor suficiente para que la temperatura del
metal no alcance estos niveles en el tiempo que permanecen los gases quemados a
altas temperaturas. Esta es una de las razones por las que hay que refrigerar el
bloque del motor, ya sea mediante agua o aire. De esta forma, queda limitada la
temperatura de las paredes del cilindro y no hay peligro de fusién del metal.

De forma genérica existen tres formas de transferir calor de un sistema a otro:

conduccion, conveccion y radiacion.

(7) En la conduccion el calor es transmitido por el movimiento molecular a través
de un solido o de un fluido (en resposo), debido al gradiente de temperaturas y
es descrito mediante la Ley de Fourier, § = —kVT', donde k es la conductividad

térmica.

(i) En la conveccion el calor es transmitido entre fluidos con movimiento relativo o
entre las superficies de un so6lido y un fluido con movimiento relativo. Cuando

el movimiento es producido por fuerzas distintas a la gravedad, se dice que
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la conveccion es forzada. La ecuacion que describe este fenomeno es la ley de
transferencia de calor de Newton, que para el caso de un fluido y un sélido es
la siguiente: ¢ = h(T' — T,,) siendo h el coeficiente de transferencia de calor
convectivo, T' la temperatura del fluido y T, la temperatura del soélido en

contacto con el fluido.

(73i) La transferencia por radiacion ocurre debido a la absorcion y la emision de
ondas electromagnéticas. Las longitudes de onda que son transformadas en
energia térmica pertenecen al rango de 0,4 um - 40 pm. El flujo de calor
desde un cuerpo negro plano, a temperatura 7T}, a otro cuerpo negro plano,
a temperatura 75, paralelo al primero a través de un espacio donde no hay
material absorbente, es: ¢ = o(T}! — T3), siendo o la constante de Stefan-

Boltzmann o = 5,67 - 1078 .

2.4.2. Aplicacién a un cilindro de un motor de encendido por
chispa

En este caso para un motor de combustiéon interna de encendido por chispa,
se puede calcular un flujo de calor por unidad de &rea, considerando un estado
estacionario unidimensional (ver esquema en la figura 2.0).

Del lado de los gases se tiene:
4 = Geonv + Qrad = h(Tg - Tw,g) + 5U(T; - Ti,g) (249)

donde el subindice w, g se refiere a las condiciones de la pared del lado de los gases y €
la emisividad es un factor de correccion debido a que los gases no son cuerpos negros.
Dado que la radiacion es despreciable para motores de encendido por chispa [66],
la ecuacion (Z49) se puede reescribir de la siguiente forma donde so6lo interviene el

término convectivo:
q = Geonv = h<Tg - sz,g) (250)

El flujo por conduccién través de la pared del cilindro es:

(Tw,g - Twn‘)

- (2.51)

q: Cjcond =k
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con e, el espesor de la pared y el subindice w,r se refiere a las condiciones de la
pared en el lado del refrigerante.

El flujo de calor que sale al refrigerante:
4 = Geonv = h(Tw,r - Tr) (252)

Dado que el flujo de calor es el mismo para los tres casos, podemos igualar las
ecuaciones (Z00) y (ZI) para despejar la temperatura de pared del lado de los
gases, T, 4, a partir de la temperatura de los gases, T, y de la temperatura de pared

del lado del refrigerante, T}, ,.

Ty
| r

QConv Cjcond q::om) + (jrad

Twg
Refrigerante Gas

Figura 2.6: Esquema de la distribucién de temperaturas en la pared del cilindro

Es importante mencionar que este método considera un flujo estacionario y la
evolucion del sistema, claramente no lo es. Por lo tanto, debe considerarse simple-

mente como una aproximacion.

Tw - Tw r
ﬁ—%f;lzmn—n@ (2.53)
NIy + ﬁTw r
ew
Twy = — (2.54)
—+h
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A los efectos del calculo, se pueden considerar como valores tipicos la temperatura
de la pared del lado del refrigerante 7,,, = 353 K, la conductividad térmica del

hierro, kpierro = 54,0% y un espesor e,, = 0,005 m.

Modelos de coeficientes de transferencia de calor

El coeficiente de transferencia de calor, h, puede variar con el espacio y el tiem-
po. Para conocer esa variacion se necesitan modelos extremadamente complicados,
sin embargo, existen correlaciones empiricas sencillas que permiten predecirlos sa-
tisfactoriamente, utilizando como datos los valores promediados en el espacio y el
tiempo.

Existen varios modelos de transferencia de calor puntuales para el interior de
los cilindros de motores de combustion interna de encendido por chispa [67-69]. A
modo de indicacion de la importancia en la eleccién de un modelo de transferencia
de calor, se puede decir que generalmente, un error de un 10 % en la predicciéon del
coeficiente de transferencia de calor conlleva a un error de 1% en los calculos del
desempeno del motor [4]. Entre los diversos modelos que se pueden encontrar en la

literatura se citan los siguientes:

1. Eichelberg [68]:

Yo — 94308 (pT)2 (T — Ty (%) (2.55)
donde:

vp, velocidad media del piston (m/s).

p, presion instantanea dentro del cilindro (bar).

T, temperatura instantanea del gas dentro del cilindro (K).
T 4, temperatura media de la superficie del cilindro (K).
A, 4rea instanténea de la superficie (m?).

Qs, flujo de calor instantaneo que sale del cilindro a través de la superficie
(W).
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2. Annand y Ma [70]:

Qi ko,
A= o Re (T —Tyy) +d(T* =T, ,) (2.56)

Watson y Janota [70] sugieren los siguientes valores para las constantes:

k, conductividad térmica del gas.
_ pBup

1
B, diametro del cilindro.

Re

p densidad del gas.

i, viscosidad dindmica.

b=0,7
0,25 <¢c<0,8
d=0,0750

o, constante de Stefan-Boltzmann.

3. Woschni [70]:

W
h = 129.8p%8, %8 B=0:2—0.55 2.57

p, presion instantéanea dentro del cilindro (bar).

B, diametro del cilindro (m).

. pV
T, t t dia del K) T=———"0r
emperatura media del gas (K) my Ry + my Ry
VT
u = Cyvp + Cy pitw (p = pm) (m/s).

Ve, volumen desplazado total (m?).

pr, Vi, T presion, volumen y temperatura del gas en un punto de referencia.

1%
v =Cp/C,

”
DPm = Pr (—) presion de la cAmara sin considerar la combustion

Los valores de C y (5 sugeridos por Woschni se presentan en el cuadro

fSugerencia de Watson y Janota [70], modelo politrépico para la compresion y la expansion.
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Cuadro 2.2: Constantes para la correccion de la velocidad en el modelo de transfe-

rencia de calor de Woschni.

Etapa 4 Co
Admisién y escape 6,18 0
Compresion 2,28 0

Combustion y expansion 2,28 3,241073

Las areas de transferencia de calor durante el periodo de combustién se describen

en el apéndice [E

2.5. Fluidos de trabajo

2.5.1. Propiedades termodiniAmicas de los fluidos de trabajo

Considerando que no hay elementos en estado liquido se establece que en el
estado de referencia el agua se encuentra en estado de vapor saturado, de esta forma
las componentes latentes de la entalpia y la energia interna son cero.

Para cada especie en, considerada como un gas ideal a la temperatura 7T, el calor

especifico a presion constante

C;,i<T)
R

,Cy > s aproximado por el siguiente polinomio [71]:

= ai1T72 -+ aiQT*I + a;3 + aMT —+ ai5T2 -+ ai6T3 -+ ai7T4 (258)

Aplicando la siguiente relacion entre calores especificos para gases ideales,

&i(1) _ cu(T)
S | 2.
B = (2.59)

se deduce la expresion para el calor especifico a volumen constante, utilizando los
mismos coeficientes que en la ecuacion (Zh). En [71] se describen los coeficientes
a;j, las energfas y las entalpfas de formacion para diferentes elementos y moléculas.

Para calcular la energia sensible o la entalpia sensible, basta con integrar las

expresiones (Z58) y [Z59) en los intervalos de temperatura comprendidos entre la
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temperatura de referencia (Thr = 298,15 K) y la temperatura a la que se quiere

evaluar la propiedad.

_ T

o (T) = /T Co (€)de (2.60)
T

wiT) = [ et (2.61)

La expresion (Z61) puede escribirse a partir de la expresion (ZE0) y la rela-

cion (ZD9):

T
Usi(T) = Cyi(u)du — R(T = Tre) = hyo(T) — R(T — Trer) (2.62)
Tref
Para obtener la energia o entalpia liberada durante una reacciéon quimica, se suma
un término de energia de formacion, Au§ ;, a la energia interna y uno de entalpia de

formacion, Ah;,i, a la entalpia, para el mismo origen.

B _ T

() = 8k, + [ ol (2.63)
T

w(T) = Mg+ [ Cr€as (2.6

A partir de las funciones de las propiedades de los diferentes elementos y cono-
ciendo las fracciones masicas de las sustancias que componen los gases, se pueden
calcular las propiedades de las mezclas.

Dentro del cilindro, ademas de los gases de entrada hay gases residuales, por lo
tanto, la composicion dentro no sera la misma que a la entrada. La fraccion de gases
sin quemar dentro del cilindro se descompone en fracciéon maésica de combustible,
xy, fraccion mésica de aire, z,, y fraccion masica de gases residuales, z,, siendo
éste tltimo el cociente entre la masa de gases residuale% (m,.) y la masa total que
se encuentra dentro del cilindro (m). Estas fracciones se calculan de la siguiente

manera:

Prema
n "L‘f e
mg (1 + ¢ry) +m,

"m, es la masa de los gases quemados del ciclo anterior que queda dentro del cilindro cuando

se cierra la valvula de admision en el ciclo actual.



2.5. FLUIDOS DE TRABAJO o7

Mg
n x‘a e
mg (1 + ¢ry) +m,
.
| ] l‘r =

mq (1 + ¢ry) +m,

donde z corresponde a las fracciones masicas, m a la masa y los subindices f, a y r
al combustible, aire y los gases residuales respectivamente, r, el cociente de la masa
de combustible y la masa de aire en condiciones estequiométricas. La entalpia por

unidad de masa de los gases sin quemar es:

Ttuel 7 Laire 7 Ty =~
hu e — h u —|— _—h ir + :hr 265
Mfuel fuel Maire e Mr ( )

siendo M los pesos moleculares, h, la entalpia por unidad molar de los gases que-
mados que permanecen del ciclo anterior, evaluada a la temperatura del sistema,
T,.

2.5.2. Composicién de los productos de combustién

El aire seco es una mezcla de gases que tiene un anélisis volumétrico representati-
Vo que no varia significativamente. El cuadro muestra esa composicion expresada
en porcentajes.

Para la mayoria de los calculos, es suficientemente aproximado considerar el aire
seco compuesto por un 21 % de oxigeno y un 79 % de gases inertes tomados como
nitrogeno. El polvo y la humedad del aire en la atmosfera varia entre limites muy
amplios, dependiendo de las condiciones meteorologicas. La maxima cantidad de
vapor de agua a 21°C en el aire y a presion normal es de 2,46 % en volumen (punto
de saturacion). En muchos casos, a bajas temperaturas, el contenido de vapor de
agua en el aire es despreciable a efectos de los calculos. Frecuentemente, su presencia
implica una cantidad de material adicional inerte.

Con esas hipotesis para el analisis volumétrico del aire seco, se puede calcular
el peso molecular del aire: M. = 28,967 g/mol. El peso molecular del nitrogeno
aparente se determina dividiendo el peso total de los gases inertes entre el niimero
total de moles de esos componentes, de modo que: MN,apareme = 28,161 g/mol. En

lo sucesivo, el término nitréogeno se referira al grupo completo de gases inertes de la
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Cuadro 2.3: Composicion del aire expresada en porcentajes.

20,99 % oxigeno

78,03% nitrogeno

0,94% argon, neon, helio, cripton
0,03% dioxido de carbono

0,01 %  hidrégeno

atmosfera, por lo cual tomaremos como valor correcto de su peso molecular 28,161
g/mol (en vez de 28,016 g/mol para el nitrogeno puro).

En el proceso de combustion, el oxigeno es el componente activo, considerandose
el nitrogeno aparente como inerte. De lo que resulta que por cada mol de oxigeno
suministrado, 3,76 moles de nitrogeno aparente lo acompanan o diluyen.

El combustible que se utiliza a lo largo de este trabajo es el iso-octano (CsHs),
que es un referente para los motores de encendido por chispa, el cual, a modo de sim-
plificacion, se supone gaseoso. En cualquier caso, la simulacién que se ha desarrollado
es valida para cualquier tipo de combustible, bastard con cambiar sus propiedades
y los detalles de la reaccion quimica.

Para poder determinar la entalpia de los productos de la reacciéon de combustion
y los gases residuales (que son los productos del ciclo anterior), es necesario conocer
la composicion de los mismos, para lo cual hay que resolver la reaccion quimica, en

el apéndice [E se describen diferentes métodos para resolverla.

2.6. Validacion y resultados

Se ha desarrollado un programa en FORTRAN que resuelve el sistema de ecua-
ciones diferenciales presentado en la seccion 22Tl utilizando un algoritmo de Runge-
Kutta de 4° orden, bajo las hipo6tesis que se resumen a continuacién en la sec-
cion Z6T1

En esta seccion se validard el modelo expuesto anteriormente, comparandolo

con resultados experimentales disponibles. Cuando se disponga de datos suficientes
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sobre la configuracion del motor, la validacién serda cuantitativa, de lo contrario
serd cualitativa. Como se verd posteriormente, se hace hincapié en el diagrama de
la presion en funcién del dngulo del cigiienal, dado que si los ciclos de presion del
modelo y los datos experimentales son muy cercanos, los trabajos y las potencias de
ambos seran muy similares.

En el articulo de Beretta y otros [19] se detalla el anélisis experimental de un
motor monocilindrico de encendido por chispa, con iso-octano como combustible.
Utilizando estos datos como referencia, se compararan los diferentes modelos de
combustiéon presentados anteriormente. Las caracteristicas geométricas, de configu-

racion y del combustible se detallan en el apéndice

2.6.1. Hipébtesis esenciales

A continuacién se resumen las hipotesis basicas del modelo numérico, conside-

rando que no afectan significativamente a los resultados.

Las propiedades termodinamicas se consideran homogéneas en cada volumen

de control.

= En el periodo en que no hay reaccion quimica de combustion, los cambios
de entalpia son tdnicamente sensibles, es decir, asociados a la variaci6on de

temperatura.

» Cuando no hay combustién, se considera una mezcla adiabética entre los gases

quemados y los no quemados.

= Durante el periodo de combustion los gases quemados estan separados de los
gases sin quemar mediante un frente de llama adiabatico y de volumen des-

preciable.

» Cuando ambas valvulas estan cerradas el sistema es hermético, no hay inter-

cambio de masa con los alrededores del cilindro.

= [os gases se consideran ideales. Tanto su energia interna como su entalpia

dependen tnicamente de la temperatura.
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= Las constantes de los gases dependen tnicamente de la composicion de los

mismos.
= La relacion de equivalencia de aire y combustible, ¢, es constante.

= En la combustiéon se considera un equilibrio quimico entre diez especies, con

disociacién.

= La composicion del aire y el combustible es fija.

2.6.2. Velocidad constante

En esta seccion se valida el modelo considerando que la velocidad de giro del
cigiienal es constante y un dato del problema. Por lo tanto, es necesario resolver
unicamente las ecuaciones termodinamicas descritas en la seccion P22l

Las figuras que comentan a continuaciéon fueron obtenidas para una velocidad de
giro de 109 rad/s. Este modelo permite tomar en cuenta la posicion de la ignicion.
Se establece la distancia entre el centro de la tapa de cilindro y la posicién de la
bujia R, = 20,0 x 1072 m, con objeto de comparar los resultados con los descritos
en [19].

La figura 27 describe el comportamiento de la presiéon con respecto al cambio
de volumen para un ciclo completo. El resultado es el esperado para este tipo de
motores. Esta curva es un buen indicador de la capacidad del dispositivo, debido a
que el area que encierra la figura corresponde al trabajo realizado por ciclo.

La curva de la presion en funcion del angulo del cigiienal es uno de los puntos mas
importantes para validar un modelo. A partir de esta curva se pueden obtener los
parametros mas significativos sobre el desempeno del motor. La figura describe
el comportamiento de la presion para las condiciones establecidas y se contrasta con
los datos experimentales tomados de Beretta [19]. Esta claro que el modelo presenta
un elevado grado de precision en la prediccion de esta curva.

La figura 29 muestra la evolucion de las temperaturas a lo largo del ciclo. Al
inicio, s6lo hay una mezcla de gases residuales, aire y combustible. Después de la
ignicién estos gases se van quemando a medida que se consume el combustible. Es

en este periodo cuando coexisten los gases sin quemar y los gases quemados. Al
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Figura 2.7: Diagrama presion-volumen simulado.
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Figura 2.8: Presion en funcion del angulo del cigiienal.

final de la combustion se considera que los gases que no se quemaron completa-
mente intercambian calor adiabaticamente con los gases quemados, lo que iguala las

temperaturas. Al terminar el ciclo practicamente solo se observan gases quemados.
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Figura 2.9: Temperatura en funcion del dngulo del cigiienal.

Los resultados de las temperaturas son razonables. Al inicio, ésta se reduce debi-
do a la incorporacioén de materia nueva. Una vez que se cierra la valvula de admision
comienza a crecer a medida que aumenta la presién y el volumen se reduce. En el
momento de la ignicién hay un aumento importante en la temperatura de los ga-
ses quemados alcanzando la temperatura adiabatica. Cuando el volumen comienza
a aumentar, la combustion todavia se sigue desarrollando, por lo tanto, la presion
contintia en aumento junto con la temperatura. Al final de la combustion la tem-
peratura comienza a descender, en el momento que se abre la valvula de escape se
reduce con mayor rapidez debido a la expansion de los gases.

En la figura EZT0 se describe la evolucion de las masas durante un ciclo del motor.
Se observa claramente el llenado del cilindro, la combustion y el escape. Se aprecia
una simetria durante la combustion en la evolucion de la masa de gases quemados
y la de los gases sin quemar. Esto se debe a que en la combustiéon se consumen los
gases sin quemar dando como resultado gases quemados. Matematicamente esto se
debe a que sus derivadas tienen signos opuestos.

En la figura .T1] se puede observar como evoluciona el flujo de masa a través de
la valvula de admision. En el inicio del ciclo el flujo es negativo debido a la diferencia

de presiones entre el cilindro y el maltiple de admision. Alcanza su maximo cuando la
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Figura 2.10: Evolucion de las masas dentro del cilindro durante un ciclo. La zona

oscura delimita el periodo de combustién.
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Figura 2.11: Flujo de masa en la valvula de admisién.

apertura de la vilvula es méxima y vuelve ser negativo cuando el cigiienal alcanza los

180°y el volumen comienza a descender cambiando de signo el gradiente de presiones.
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Figura 2.12: Flujo de masa en la valvula de escape.

La figura describe la evolucion del flujo de masa que sale a través de la
valvula de escape. Se puede observar que el flujo de gases varia significativamente a
medida que evoluciona el &ngulo del cigiienal. El origen de esta variacion es el cambio
del estado termodinamico y la velocidad que alcanzan los gases. Cuando se inicia el
escape, la presion dentro del cilindro es muy elevada comparada con la presion dentro
del multiple de escape y el flujo alcanza la velocidad del sonido (niimero de Mach >
1), éste se ve limitado hasta que la presion disminuya lo suficiente como para que se
cumpla que la velocidad del flujo sea menor que la del sonido (nimero de Mach <
1). En ese momento el flujo evoluciona de la misma forma que la admision. En el
apéndice [Al se describe con detalle el calculo de los flujos en las valvulas.

Cuando ambas vélvulas estan abiertas se produce lo que se conoce como over-
lapping. En estas condiciones el flujo dependera de tres presiones: la presion dentro
del cilindro, p, la presion en el multiple de admision, puq, v 1a presion en el multiple
de escape, pes.. En la figura ZT3 se puede ver claramente como afecta el overlapping
al flujo de masa para ambas valvulas. Al inicio, el flujo en la valvula de admisién es
negativo debido a que p > puam v el flujo en la valvula de escape también es negati-
VO, P > Pese- Por lo tanto, cuando comienza el overlapping el flujo es negativo y los

gases salen del cilindro. En la vilvula de escape, esto contintia hasta que p = pesc ¥
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Figura 2.13: Detalle del flujo de masa en overlapping.

el flujo cambia de signo. En la vilvula de admision el flujo cambia de signo cuando
D = Dadm- NOtese que si paam = Pese €l flujo de ambas valvulas cambiaria de signo en

el mismo momento.

1 T T T T T A/J— I T
del -
modelo
0,8 I Beretta [19] // 1
0.6 f / ]
T

04 | :
02} /,/ i

0 1 f// 1 1 1 1 1 1

330 340 350 360 370 380 390 400 410 420

v (°)

Figura 2.14: Evolucion de la fraccién de gases quemados durante la combustion.
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Una comparacion cuantitativa de la prediccion de la fraccion de gases quemados,
Tp, se muestra en la figura ZT4] para las condiciones establecidas anteriormente y
los datos experimentales tomados de Beretta [19]. En la figura se puede ver como el
modelo reproduce el comportamiento real con una excelente precision. Esta figura
ratifica la eleccion del modelo cuasi dimensional para describir la evolucion de las

masas durante el periodo de combustién.

70 T T T T T T T
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50 b Beretta [19]

40
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Figura 2.15: Radio del frente de llama en funcién del dngulo del cigiienal.

La suposicion de la geometria esférica para el frente de llama establece la relacion
directa que hay entre el radio y el area del frente de llama. En la figura se
puede observar como crece el radio del frente de llama en funcién del dngulo de
giro del cigiienial, contrastado con los datos obtenidos de Beretta [19]. Si bien hay
una leve diferencia en los ultimos puntos de los datos experimentales, la tendencia
es la misma y los resultados son lo suficientemente precisos como para describir el
comportamiento del frente de llama. La discrepancia entre los datos calculados y los
experimentales no afecta la prediccion de las propiedades termodinamicas.

En la figura [ZT0 se puede ver la relacion que hay entre el area del frente de llama
y su volumen. El comportamiento de esta curva es el esperado segin Beretta [19]
y también se puede observar que ésta varia con respecto a R.. A medida que R,

aumenta la cota del punto singular (area del frente de llama) va disminuyendo. Si
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Figura 2.16: Area del frente de llama en funcién de su volumen.

R, vale cero no habr& un punto singular en la curva. La existencia de este punto
singular se explica por la geometria del frente de llama. Si se considera que éste se
desarrolla a través de un cilindro descentrado con respecto a la cdmara, el area del
frente de llama aumenta hasta que el dngulo de la interseccion entre la cidmara y
el area del frente de llama, «, alcanza los 90 grados, después del cual comienza a

disminuir, véase la figura ZT7

2.6.3. Momento externo constante

Cuando se elimina la condicién de velocidad constante, permitiendo que ésta
varie libremente, y se fija el par de carga (o momento externo), la velocidad de
giro debe evolucionar hasta alcanzar un régimen estable. La manera de hacerlo es
considerar a la velocidad de giro como una variable méas del sistema de ecuaciones
y adicionar a éste la ecuacion diferencial de la aceleracion angular (ZF).

En la figura se describe la evolucion de la velocidad angular, particular-
mente se muestra la velocidad al final de cada ciclo con respecto al tiempo. En este
caso la validacion es tinicamente cualitativa. Se puede observar coémo aumenta la

velocidad a medida que transcurre el tiempo. En este caso la velocidad inicial es
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Figura 2.17: Geometria del frente de llama.

menor que la velocidad de estabilizacion, por lo tanto, aumenta hasta alcanzar el
régimen estacionario. Esto es exactamente lo que sucede en estos motores, la velo-
cidad inicial es proporcionada por un motor eléctrico, normalmente llamado motor
de arranque, si la relacion de aire/combustible y la presion a la entrada no varfan y
son las adecuadas el sistema se estabiliza a una cierta velocidad.

Si bien se hace mencion a que el sistema se estabiliza a una velocidad, es impor-
tante destacar que no es exactamente una velocidad constante, dado que ésta oscila
durante el ciclo. Al inicio de éste la velocidad presenta una tendencia decreciente,
durante la admision y la compresion. Cuando la combustion aumenta la presion has-
ta un nivel considerable, cerca del punto muerto superior, el movimiento del piston
se acelera y aumenta la velocidad. En el momento en que las velocidades inicial y
final de un ciclo coinciden, se dice que el sistema gira a velocidad constante.

En la figura ZTY se muestra en detalle como se desarrolla la velocidad durante
los seis primeros ciclos, donde cada color corresponde a un ciclo diferente. Si bien
la velocidad oscila durante el ciclo, se percibe la tendencia creciente reflejada en la
figura

Es conveniente mencionar que la evolucion descrita en la figura corresponde

a un motor monocilindrico, que es el que presenta la mayor amplitud por ciclo en la
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Figura 2.19: Evolucion angular de la velocidad de giro.
velocidad angular. Los motores de més cilindros sincronizan la combustion en cada

piston de tal forma que el aporte de potencia sea lo méas uniforme posible, lo que

atentia la amplitud en la velocidad de giro.
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2.6.4. Parametros de salida del motor

En esta seccion se muestran los resultados obtenidos por las variables de salida
del motor, o pardmetros de desempeno.

Las variables que determinan el desempeno del motor son:

= Potencia de salida, P. Cuando se fija el momento externo, M,,;, la potencia
se calcula como el momento de la carga externa multiplicada por la velocidad

de giro,
P=wM,_,; (2.66)

Cuando es la velocidad de giro, w, la que se fija, la ecuaciéon mecénica del sis-
tema no se considera, por lo tanto M,,; no interviene. En esta tltima situacion
es necesario evaluar el trabajo realizado por las fuerzas de friccion, Weic, v el
trabajo indicado neto del fluido de trabajo, We,s, a partir de la definicién del

trabajo, segiin las siguientes ecuaciones,

dv
—1 d 2.
| (2:67)

1 4
Whic| = — Fii
Wi = - [ 1P

[o@)e] o

av : : . :
donde 15 e obtiene a partir de la ecuacion (ZI0). Por lo tanto, considerando
®

el trabajo realizado por el ciclo como,

|Wga8| =

W = [Weas| = [Whic| (2.69)

la ecuacion de la potencia es,

P=2w (2.70)

4
= Rendimiento, 1. El rendimiento es el cociente entre la energia obtenida y la
energia utilizada, o la potencia obtenida dividida por la potencia utilizada.
Hay varias formas de calcular el rendimiento a partir de la definicién, dado
que la definicion de energia utilizada es arbitraria. En el sentido termodinamico

se entiende por energia utilizada, la energia que se libera dentro del proceso
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de combustion, lo cual lleva a la definicion de rendimiento térmico, 1. Sin
embargo, si se considera la energia utilizada como la energia quimicall que
entra al sistema con el combustible en cada ciclo, se obtiene la definicion de
rendimiento de conversion de combustible, n¢. La diferencia entre ambos es que,
en el rendimiento de conversion de combustible se tiene en cuenta la energia
quimica que se escapa con los humos, debida a una combustién incompleta.

n¢ es mas utilizado en Ingenieria debido a que indica cudnta energia se puede

utilizar:
P %74 w
"= =BT O (2.71)

donde E, es la energia quimica del combustible que entra al sistema por cada
ciclo, E, = m;Q’, donde m; corresponde a la masa de combustible y Q¢ al
poder calorifico inferior a volumen constante (el cual representa la energia

quimica de combustible por unidad de masa).

» Presion media efectiva indicada neta, imep,,. Es el trabajo indicado neto por
unidad de volumenf]. Se obtiene al dividir el trabajo indicado neto por el vo-

lumen desplazado,
Wgas
Va

Esta magnitud representa la energia liberada por ciclo normalizada con el

imep,, =

volumen.

= Friccion total media efectiva, tfmep. Es el trabajo realizado por las fuerzas de

friccion por unidad de volumen,

fric

tfmep =
dt

Esta magnitud representa la energia que se pierde debido a la fuerza de roza-

miento por ciclo normalizada con el volumen.

8Cabe aclarar que el valor numérico de la energia quimica almacenada en el combustible depende
de la elecciéon del origen. Cuando se hacen comparaciones de estos rendimientos, debe tenerse en

cuenta que el origen de las energias sea el mismo.
9Fl trabajo indicado neto se refiere al realizado por el fluido de trabajo al pistéon a lo largo de

todo el ciclo, incluido el periodo de bombeo.



72 CAPITULO 2. SIMULACION NUMERICA

» Consumo de combustible, G¢. Es la masa de combustible que se consume por
cada segundo de funcionamiento del motor,
m
Gyp=—L (2.72)

tciclo

s Potencia por gramo de combustible, PG. Es la potencia entregada por cada
gramo de combustible que entra al pistén en un ciclo,

pa=L (2.73)
my

A modo de ejemplo, en la tabla P-4 se puede observar los resultados descritos
anteriormente para una simulacion, considerando los valores de Beretta [19] que
corresponde a una velocidad constante de 109 rad/s o a un par constante Moy, =
35 Nm. La geometria y la configuracion del motor son las mismas utilizadas para la

validacion y se presentan en el apéndice [DL

Cuadro 2.4: Desempeno obtenido a partir de la simulacién, para una velocidad cons-

tante de w = 109 rad/s y para un par externo constante, My, = 35 Nm.

Velocidad constante Par constante

P 3,907 kW 6,544 kW
Ny 0,327 0,300
imep,, 741,269 kPa 645,388 kPa
tfmep 118,110 kPa 32,867 kPa
G, 0,962 kg/h 1,748 kg/h
PG 127263 kW /g 199,734 kW /g
w 109 rad/s 186,925 rad/s

Cabe aclarar que cuando el par es constante (velocidad de giro variable) este
modelo no contabiliza las pérdidas de bombeo o auxiliares@, de ahi la diferencia

entre las tfmep para velocidad constante y par constante.

107,05 modelos que contemplan las pérdidas auxiliares o de bombeo, describen un comportamiento
promedio de las fuerzas de friccién a lo largo de todo el ciclo a velocidad constante. No seria

adecuado utilizarlos para calcular el valor puntual de las fuerzas de friccién a velocidad variable.
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2.7. Resumen y conclusiones

En este capitulo se han sentado las bases para el desarrollo de un programa
computacional que resuelve el modelo matematico cuasi-dimensional, descrito por
Blizard y Keck [25], para obtener el estado termodinamico de un motor monocilin-
drico de cuatro tiempos de encendido por chispa.

Este modelo utiliza la primera ley de la termodindmica para determinar las
ecuaciones diferenciales de la temperatura y la presion. Para obtener la evolucion de
la velocidad angular junto con las variables termodinamicas del sistema, se utiliza la
ecuacion mecanica, obtenida a partir de la segunda ley de Newton para la rotacion,
que permite deducir la ecuaciéon diferencial de la velocidad angular. Las ecuaciones
diferenciales mecanica y termodinamica no son independientes, estan relacionadas
mediante la presion de la cAmara a través de la fuerza que ejercen los gases sobre el
piston.

Para determinar la validez del modelo se toma como referencia la configuracién
utilizada por Beretta en [19] y los resultados obtenidos fueron comparados con sus
datos experimentales. Considerando la velocidad angular constante, el modelo des-
cribe adecuadamente los pardmetros que caracterizan la combustion y la evoluciéon
termodinamica del ciclo. En la comprobacién se consideran principalmente dos para-
metros fundamentales, la evoluciéon de la presiéon a lo largo del ciclo y la evolucion de
la fraccion de los gases quemados durante el periodo de combustion. Si la evoluciéon
de la presion experimental y numérica coinciden, se puede afirmar que el trabajo
realizado en el ciclo simulado es igual al experimental y como la velocidad es la
misma, las potencias también seran iguales. Si ademas coinciden las evoluciones de
la fraccion de gases quemados (que implica que el desarrollo de la combustion es
igual para el ciclo simulado y el experimental) se deduce que la masa que entra en el
ciclindro y la calculada por el modelo tedrico son iguales y, por lo tanto, los rendi-
mientos son iguales. Cuando se tiene en cuenta el momento externo como constante
(incorporando la ecuacién mecéanica) el modelo describe una evolucion plausible.
Segun el nivel de complejidad que implica esta clase de modelos, se han obtenido

resultados aceptables.






Capitulo 3

Modelo teoérico de la Termodinamica

de Tiempos Finitos

Como se mencion6 en la Introduccion la Termodinamica de Tiempos Finitos
(TTF) es una rama dentro de la Termodinamica Clasica del Equilibrio (TCE) que
modela y optimiza las maquinas térmicas reales considerando explicitamente las
principales irreversibilidades que afectan a su evolucion. Se basa principalmente en
modelar las ligaduras espacio-temporales asociadas a las diferentes fuentes de irrever-
sibilidad, siempre existentes en las maquinas térmicas reales, mediante parametros
macroscOpicos y optimizar una funciéon adecuada con respecto a las variables carac-
teristicas del problema. El modelo tedérico que se desarrolla a continuacién se basa
en esencia en los trabajos de Angulo-Brown y otros [28,38,40|, Calvo Hernandez y
otros [27,39,72] y Curto-Risso [73].

3.1. Ciclo Otto

El modelo irreversible que la TTF propone para un motor de encendido por
chispa, toma como punto de partida el ciclo Otto reversible. En la figura Bl se
representa el diagrama de la presion con respecto al volumen para un ciclo ideal
superpuesto, a modo de ejemplo, con un ciclo simulado (considerado como real). El

ciclo ideal esta formado por dos procesos isocoros, combustion (2 — 3) y enfria-
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miento (4 — 1); y otros dos adiabaticos, compresion (1 — 2) y carrera de potencia
(expansion) (3 — 4). Durante los procesos de admision y escape el trabajo que el
sistema ejerce se supone nulal.

El ciclo puede ser caracterizado geométricamente por la relaciéon de compresion,
r =Vi/Vo = V4/V3 > 1y la razon entre la minima y la maxima temperatura,
r=T/T; < 1.

60 T T T T T T T T
5 3 ]
40 | :

30 7

p (bar)

20 7

V (x107*m?)

Figura 3.1: Diagrama presion-volumen, simulado (realista) e ideal, para un motor

de ciclo Otto.

El trabajo del ciclo reversible se calcula de la siguiente manera:

Wiev| = |Qa2s] — |Qu1| = T3 [Cv,23 (1 — 7'7“712_1) — Cya1 (7“1_734 — 7')} (3.1)

en el cual (o3 corresponde al calor aportado al ciclo durante la combustion y Q41
al calor cedido durante el enfriamiento. El rendimiento termodindmico se calcula a

partir del trabajo mediante la siguiente funcion:

n= |Wrev| - 1_ C(1),41 (7“1_%4 - 7—)
| Q2] Ch s (rt-mz — 1)

IEsta hipotesis es suficientemente realista, dado que la diferencia de presiones entre la admisién

plome (3.2)

y el escape es muy pequena.
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Las capacidades calorificas y los indices politropicos son calculados a partir de un
promedio sobre los intervalos de temperaturas considerados. A modo de ejemplo,
tomando en cuenta la composicion quimica de la mezcla de gases en el cilindro y

denotando u para los gases previos a la combustion y b para los gases posteriores:

(ConlT) + Cop(T3)] 5 Tt = 5 [Cun(Ti) + Co(T1)]

- Up712 . Cp7u(T1) + Cp7u(Tg)
Y2 = = =
C'1;,12 Cv,u(Tl) + Cv,u(TQ)

Los mismos tipos de promedios se aplican a los otros procesos.

En el presente trabajo se consideran tres fuentes de irreversibilidad:

(7) El trabajo de las fuerzas de rozamiento asociadas a la dinamica del piston.

(77) La transferencia de calor desde el fluido de trabajo a los alrededores a través

de las paredes del cilindro

(717) Cualquier otra clase de irreversibilidad interna asociada al fluido de trabajo
(viscosidad, turbulencia, combustion, etc.) que se supone disipada directamen-

te a los alrededores [34].

Los indicadores principales que se consideran en TTF son la potencia, P y el
rendimiento, 7. Para calcular ambos en necesario conocer previamente el trabajo
real del ciclo. Si || es el trabajo efectuado por el ciclo considerando tnicamente
las irreversibilidades internas, |Whi| el trabajo de las fuerzas de rozamiento y |Wg|
la pérdida de trabajo asociada a la transferencia de calor, el trabajo real del ciclo
es,

(W] = Wi = [Whie| — [We (3-3)

Para caracterizar e identificar con maéas claridad los términos de las pérdidas de
trabajo debidas a las diferentes irreversibilidades, la ecuacion (B3) se escribe de la

siguiente forma:

W = [Wre| = [Wins| = [Whicl = [Wol = [Weew| =1 Y_ Wil (3.4)
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donde |Wiy| es la diferencia entre el trabajo reversible y el trabajo con irreversibili-
dades internas, |Wiey| — |Wi|.

El rendimiento del ciclo es,

W]
n= 3.5
|Qas] (3:5)
con
Qa3] = Co3T5(1 — 77wzl (3.6)
La potencia se obtiene dividiendo el trabajo del ciclo por el tiempo de duracion
del mismo,
%4
P = u (3‘7)
tciclo

En la siguientes secciones se describe con suficiente detalle el calculo de cada una
de las contribuciones de las irreversibilidades mediante simples ecuaciones analiticas,

asi como también el calculo la temperatura de combustion.

3.2. Irreversibilidades internas

Una forma de incluir las irreversibilidades internas cuando se evalia la potencia
del ciclo se basa en la idea de Ozkaynak y otros [74,75] y J. Chen [46] para ciclos
de tipo Carnot. Si Q)¢ corresponde al calor liberado hacia una fuente externa fria
a una temperatura Tc vy Qg al calor absorbido por el sistema desde una fuente
externa caliente a una temperatura Ty, se puede escribir la desigualdad de Clausius

como una igualdad mediante la incorporacion de un término I > 1 de la siguiente

manera,
Qu| |Qc|
a2 R 1 R 38
B, Te (3.8)
con,
Te (\Qc\) |Wi|
n P ! 10nl) .. ™ ke (3.9)

Por lo tanto, el trabajo realizado por el ciclo considerando irreversibilidades internas
se puede escribir como |W;| = [Qplrev — Ir|Qc|rev- Aunque en los modelos de ciclo
Otto la absorcion y cesion de calor entre el sistema y las fuentes externas no ocurre
en condiciones isotermas (como en los de tipo Carnot), esta formulacion ha sido ex-

tensamente utilizada en la literatura para estos modelos, tomando siempre Ir como
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un parametro constante y fenomenologico [38,72]. Angulo-Brown y otros [28] sostie-
nen que para los ciclos Otto no endorreversibles, I puede ser interpretado como el
cociente entre las capacidades calorificas a volumen constante de los productos de
combustion y los reactivos, Ir = C,;/Cy ., debido a que la absorciéon y cesion de
calor se producen en condiciones is6coras.

Maés adelante se muestra como un modelo cuasi-dimensional de dos zonas per-
mite obtener valores precisos de I para cualquier régimen de trabajo, por ejemplo
como funcién dependiente de la velocidad de giro del motor, w y ademas una clara
interpretacion fisica acerca de su origen.

Unificando la notacion, |Qpglev = |Qa3| v |Qclev = |Qa1], €l trabajo del ciclo

considerando tinicamente las irreversibilidades internas es,
(Wil = T3 [Cuos (1= 7727 Y) = IpChpy (5705t — 7)) (3.10)

Para determinar explicitamente las pérdidas de trabajo debidas a las irreversi-

bilidades internas, |Win|, basta con restar la ecuacion [BI0) a la ecuacion (B,

H/Vint‘ = |Wrev| - |WI‘ (311)

3.3. Irreversibilidades asociadas a la friccidon

Para evaluar el trabajo de friccion asociado al movimiento del piston dentro
del cilindro, se consideran las fuerzas proporcionales a la velocidad instantanea del
piston, |Fhic| = p|%| donde p es un coeficiente de friccion efectiva y x(t) la posicion
del piston con respecto al punto muerto inferior.

La velocidad puede ser escrita en términos del radio del cigiienal, a, el 4ngulo,
¢, v la velocidad angular w, a través de la funcion &;(¢) (por comodidad se escribe
simplemente &;) definida en (26,

|Z| = aw&; (3.12)

Por lo tanto, si el trabajo realizado por las fuerzas de friccion durante el ciclo se
calcula segtin la ecuacion (Z67), considerando que,

v Vo

i ?(T -1 (3.13)
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se obtiene que:

& dy (3.14)

P 0

Este procedimiento se basa en el trabajo de Curto-Risso y otros [73] y es relativa-
mente diferente y méas general (debido a que incorpora el efecto de la geometria del
cilindro) que el utilizado usualmente en los modelos de TTF [40,76,77|, donde las
pérdidas de potencia debido a las fuerzas de friccién se contabilizan como P, = ;wf),
con la velocidad media del piston v, = |x4 — x3]/t34 calculada a partir de los extre-
mos de la posicion del pistéon, x3 y x4 v la duracion de la carrera de potencia, tsy,

considerada como una fracciéon del ciclo completo.

3.4. Irreversibilidades asociadas a la transferencia

de calor

La tasa de transferencia de calor desde el fluido de trabajo hacia los alrededores
del motor a través de las paredes del cilindro, Q;, puede ser modelada de forma

simple asumiendo una transferencia de calor convectiva [34],

Qi = nBh (g + :c) (T —T,) (3.15)

donde T' es la temperatura instantanea del fluido de trabajo dentro del cilindro, B
es el diAmetro interior del cilindro, h es el coeficiente de transferencia de calor y T,
la temperatura de pared. Este sencillo procedimiento permite estimar las pérdidas
asociadas a la transferencia de calor a partir de un conjunto reducido de parametros,
entre los cuales se incluye el tiempo de duracion del ciclo.

En particular, asumiendo que la principal transferencia de calor tiene lugar du-
rante el periodo de la carrera de potencia y tomando valores promedio para la

posicion del piston, T34 y la temperatura del fluido, T's4, se concluye que [34]:

_ B _
Ql ~ 7thB (5 + 534) (T34 — Tw)t34 (316)

donde 34 es el tiempo de duracion de la carrera de potencia. Las pérdidas asociadas a

la transferencia de calor se pueden representar mediante la siguiente ecuacion, Wy =
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£Q, en la cual € es un factor introducido por Mozurkewich y Berry [34] con el objetivo
de cuantificar las pérdidas de calor en términos de trabajo. Generalmente se utiliza
como un parametro constante fenomenologico con un valor cercano al 10%. En el
siguiente capitulo se abordara el calculo explicito de este coeficiente, a partir de la
comparacion de la formulacion de la TTF con la simulaciéon. Finalmente, asumiendo
que t34 es 0,25 veces la duracion del ciclo completo, ¢, segiin Mozurkewich [34], |Wg|
viene dado por:

WEhBtTg VE) 1— Tw
=—|B+—(1 1 T —2— 1
Wo T [ +A( +r)]( +r Tg) (3.17)

P

3.5. Temperatura de combustiéon

Los modelos mas frecuentes de TTF consideran la temperatura al final de la com-
bustion, T3 y la temperatura de entrada, T}, como parametros preestablecidos [39,72]
o calculados a partir de considerar relaciones constantes de temperaturas durante
los periodos de calentamiento y enfriamiento [28,41, 76].

En esta seccion se desarrolla el célculo de T3 considerdndola como la temperatura
de llama adiabatica segin la reacciéon quimica correspondiente. Para ello es necesario
conocer la temperatura de los gases antes de la combustion, T5 que se calcula a partir
de T} (considerado como el tinico parametro de entrada en lo que a temperatura se
refiere) mediante la relacion adiabética en el trayecto 1 — 2 (véase la figura BI),
Ty, = Tyr7e12=1 A partir de esto se estima 75 mediante la resoluciéon numérica de la
siguiente ecuacion:

0= Up(Ts) — U(Ty) (3.18)

donde Up(T') y Ur(T') son las energias internas (considerando la componente quimi-
ca) de los productos y los reactivos, respectivamente. Esto se traduce como que toda
la energia interna, quimica y sensible, en los reactivos se transfiere a los productos.
Angulo-Brown y otros [40] utilizan el mismo procedimiento para calcular T3.
Siguiendo la idea de los modelos de TTF se considera una reaccion relativamente
simple para la combustion del iso-octano, la descrita en el apéndice [El donde no se
tiene en cuenta ni la fraccion de gases quemados ni la disociacién. Es necesario
resolver la reaccion quimica para establecer la composicion quimica de los gases

quemados, y asi poder calcular su energia interna.
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3.6. Resumen y conclusiones

En este capitulo se ha descrito el modelo tedrico que la Termodinamica de Tiem-
pos Finitos desarrolla para explicar el comportamiento de la maquina térmica que
sigue un ciclo de Otto real, en el que se toma como base el modelo reversible de la
Termodinamica Clasica del Equilibrio y se agregan diversas irreversibilidades, pero
manteniendo en todo momento una simplicidad que lo convierte en un modelo muy
interesante.

Las principales fuentes de irreversibilidad son las asociadas al fluido de trabajo,
denominadas irreversibilidades internas, a las fuerzas de rozamiento del piston y las
asociadas a la transferencia de calor, que quedan definidas a partir de los parame-
tros: Ir, ;v €. Hasta el momento estos pardmetros no dependen de las variables
del sistema y los resultados obtenidos por el modelo son comparables s6lo cualita-
tivamente a los resultados de la simulacion. En el siguiente capitulo se analiza la
dependencia de estos parametros con respecto a la velocidad de giro del motor. Se
prueba que teniendo en cuenta esa dependencia, el modelo tedrico de TTF es capaz
de reproducir los resultados numéricos de la simulacién. Es interesante mencionar
que el modelo para describir las irreversibilidades producidas por friccion, a dife-
rencia de lo utilizado usualmente en TTF, proviene directamente de la ecuacion del
volumen dentro de la cAmara en funciéon del angulo del cigiienal, incorporando, asf,

el efecto de la geometria en estas pérdidas.



Capitulo 4

Comparacion de los resultados

teodricos y de simulacién

En los capitulos 2 y Bl se ha descrito tanto el modelo de simulacién numérica,
como el teorico de TTF. El presente capitulo tiene como objetivo evaluar el com-
portamiento de ambos modelos de forma independiente y estudiar la manera en que
se puede mejorar el modelo tedrico a partir de ciertos resultados de la simulacion.
Se analizaran cuéales son los principales cambios que se deben tener en cuenta en el
modelo de TTF para que éste reproduzca con suficiente precision los resultados de
la simulaciéon numérica, no s6lo cualitativamente, sino cuantitativamente. Esto es
importante para entender el mecanismo fisico que ocurre en el proceso de un motor

real, particularmente en relacion a las principales fuentes de irreversibilidad.

En las primeras secciones de este capitulo se reflejan los resultados de los modelos
de forma independiente, utilizando la misma configuracién para ambos modelos (en
la medida de lo posible). De esta forma se dejan claras las similitudes y diferencias
en los resultados. Después se corrigen los parametros adecuados y se vuelven a

comparar los resultados de los dos modelos.

Como referencia se mencionan los trabajos de Fischer y Hoffmann [43], que han
comparado los resultados de una sencilla simulacion cero-dimensional con un modelo
simple de Novikov (una méquina de Carnot con una conductancia finita y pérdidas

de calor entre las fuentes de calor) y concluyen que la TTF puede reproducir con
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cierto detalle las simulaciones y el de Curto-Risso y otros [73]| que han comparado los
resultados de una simulacion cuasi-dimensional con un modelo de la TTF especifico

para un ciclo Otto.

4.1. Resultados numeéricos de TTF

A pesar de que el esquema teorico permite tener en cuenta las capacidades ca-
lorificas como funcion de la temperatura, en esta seccion se considera ¢, = 5R/2
y la entalpia correspondiente, con el objetivo de mantener la simplicidad del mo-
delo. También se suponen constantes los paradmetros de irreversibilidad, segin los
valores tomados de la literatura, Ir = 1,4 [28,72], ¢ = 0,1 [34] y u = 16 kg/s [2]
(que corresponde a una fuerza promedio de friccion de 100 N). Con respecto a los
parametros de la geometria del cilindro y los valores termodindmicos de entrada al

sistema, se consideran los valores del cuadro (los valores que faltan se completan
del apéndice [D).

Cuadro 4.1: Resumen de los parametros geométricos y termodindmicos utilizados en

el modelo teorico y la simulacion numérica.

r, relacion de compresion 10

B, diametro interior del cilindro 79,5 x 1073 m
Vb, volumen muerto de la cdmara 49,639 x 107% m3
T, temperatura de la pared del cilindro 600 K

Ty, temperatura de entrada’ 333 K

h, coeficiente de transferencia de calor! 1305 W/m?K

m, masa de la mezcla de gases dentro del cilindrot 4,176 x 107* kg

 S6lo para TTF.

¥ Como condicién inicial para la simulacién numérica y fija para TTF.

En la figura -l se representa la evolucion de la potencia y el rendimiento en fun-

cion de la velocidad angular del cigiienal, w. Ambas curvas demuestran que mediante
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Figura 4.1: Evolucién de la potencia y el rendimiento segin w, para el modelo
teorico de TTF considerando Ir = 1,4y € = 0,1 como parametros fenomenologicos

constantes.

el esquema teodrico se obtienen buenos 6rdenes de magnitud para la maxima poten-
cia y el maximo rendimiento. Ademas, ambas curvas presentan un comportamiento
parabolico con méaximos en diferentes posiciones para cada una. Estos resultados des-
criben una concordancia cualitativa con otros trabajos, tedricos y numéricos [28,72].
Una practica comin en TTF es representar la potencia, P, en funcién del rendi-
miento, 1, mediante la eliminacién de una variable parametrica, que en este caso es
la velocidad de giro, w. En la figura se puede apreciar como un modelo simple
de TTF con parametros de irreversibilidad constantes es capaz de representar los
bucles en los diagramas de potencia y rendimiento, caracteristicos de los dispositivos
reales. Estos diagramas son una herramienta fundamental en los modelos de TTF
dado que permiten tener una vision global del comportamiento del sistema, y de
esta forma, una vez identificada una variable objetivo, se puede analizar el punto

o6ptimo de trabajo del dispositivo.

Como resultado adicional, se observa que la velocidad de giro para la potencia
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méaxima es mayor que para el maximo rendimientoEl. Este comportamiento no es
sensible a la eleccion de diferentes parametros de irreversibilidad en el modelo de
TTF.

P (x10° W)
) = N W ke Ot O N

0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3

Figura 4.2: Curva P — n para el modelo tedrico con pardmetros de irreversibilidad
constantes, obtenidos a partir de eliminar la velocidad de giro, w, entre P(w) y n(w).

La curva se recorre en sentido antihorario a medida que aumenta w.

A partir de este modelo también es posible estudiar la evolucion de las pérdidas de
trabajo asociadas a diferentes fuentes de irreversibilidad para el régimen de trabajo
del motor. Con el objetivo de entender estas diferencias se calcula cada contribucion
del trabajo neto segin la ecuacion (B4).

En la figura se muestra, |Wiy|, la diferencia entre el trabajo obtenido bajo
condiciones irreversibles, |W,e| v el trabajo obtenido considerando tinicamente las
irreversibilidades internas, |Wy|, [Win| = [Whiev| — |Wi|. Esta diferencia es constante
debido a la consideracion de Iz y T3 (por lo tanto, 7) como parametros indepen-
dientes de w. Las pérdidas de trabajo asociadas a las fuerzas de friccion, |Wric|, son

logicamente, lineales con respecto a w y los trabajos asociados a la transferencia de

'Recorrer la curva del diagrama P — 7 en el sentido en que se incrementa w, corresponde al

recorrido antihorario de la curva.
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calor desde las paredes del cilindro a los alrededores, |Wg|, decrecen monétonamen-
te. Como consecuencia, la pérdida neta de trabajo presenta un minimo cerca de 270
rad/s. Comparando la importancia relativa en términos de w, a bajas velocidades
predominan las irreversibilidades debidas a la transferencia de calor. Para todo el
intervalo de w, |Wiy| es mayor que |Wi;c|. Sin embargo, esta diferencia se hace menor

a medida que aumenta w.

S 500 . : : ,
= 400 } ]
2
>
300 b l
§ | > W
=200 ¢ [Wa .
E |VVint|
5 100 } =
g 0 |VI{fHC| 1 1 1

0 100 200 300 400 500

w (rad/s)

Figura 4.3: Diferentes contribuciones al trabajo perdido total, | > W;| = |Wiy| —

|Whic| — [Wg|, obtenido a partir del modelo teérico.

4.2. Resultados numeéricos de la simulacion

Con el objetivo de simular un motor més realista que el considerado en la sec-
cion 220, en esta parte se consideran cuatro véalvulas por cilindro, lo cual implica que
en las ecuaciones ([AT]) y (AT2)) (descritas en el apéndice [A]) el area de pasaje para
la valvula de admision sea Ay = 24, 2am ¥ para la de escape Ay = 24, ¢s. Las rela-
ciones geométricas de las valvulas se consideran estandar, segin las recomendaciones
dadas en [2].

Los parametros utilizados se detallan en el cuadro Bl (los valores que faltan
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se completan en el cuadro [D.4 del apéndice [D)). Para determinar las condiciones de
contorno, la presiéon externa se calcula a través de la ley de gas ideal para el volumen
del cilindro, considerando los valores de la masa, m y la temperatura de entrada, T}
(ver cuadro ELT)) utilizados en el modelo de TTF. Después, debido a la no idealidad
del ciclo, la masa de entrada cambia con la evolucién de w.

Antes de presentar los resultados es importante aclarar el calculo del rendimiento
se hace segiin la ecuacion del rendimiento térmico. Por lo tanto, para poder compa-
rarlo con el rendimiento del ciclo calculado a partir de la TTF, es necesario redefinir
el calor aportado al ciclo. Se considera T} como la temperatura de la mezcla en el
cilindro simulado cuando el piston alcanza el punto muerto inferior, 75 se calcula
a partir de una carrera de compresion adiabatica y T3 a partir de la temperatura
adiabética de llama, con el método descrito en la secciéon A partir de estas tem-
peraturas se calcula 7y |Qq3] utilizando la ecuacion ([B6). Cyo3 ¥ Va2 se calculan
como promedios en las temperaturas de los procesos correspondientes. Por tltimo,
se calcula el rendimiento térmico, n = |W|/|Qa3|, con la misma entrada de calor que
en el modelo teorico. La potencia se obtiene a partir de, P = |W|w/(47), donde |W|
se calcula de la ecuacion (269).

6 1 1 1 1 0’35
5 A - 0,3
P - 0.2
= 4 0,25
o - 0,2
= 3 1 n
2z - 0,15
A 9
- 0,1
11 - 0,05
0 T T T T 0
0 100 200 300 400 500
w (rad/s)

Figura 4.4: Evolucion de la potencia y el rendimiento segiin w, para la simulacién

numeérica.
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La simulacion, al igual que la TTF, predice curvas de potencia y rendimiento con
un méaximo en términos de la velocidad de giro, w (véase la figura ) y también,
la existencia de un bucle para el diagrama P — 7 eliminando w como parametro
independiente (véase la figura LH). Sin embargo, las diferencias cuantitativas son
obvias en cuanto a los valores maximos de potencia y rendimiento (compérese la
escala utilizada en la figuras y E2)). Otra diferencia que cabe resaltar es que el
intervalo de w en que la potencia es positiva es mucho mas amplio en TTF que en
la simulacion (notese la diferencia de escalas en w entre las figuras y EE4)). Esto
se debe principalmente a que en el modelo tedrico se considera la masa que entra
en el cilindro independiente de w, mientras que en la simulacién la masa total que
entra en el cilindro decrece a medida que aumenta w. Como consecuencia la potencia

también disminuye.

P (x103 W)
w

0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3

Figura 4.5: Curva P —n para la simulacion numérica, obtenidas a partir de eliminar

la velocidad de giro, w, entre P(w) y n(w).

También se han calculado las diferentes contribuciones a las pérdidas de trabajo
desde el punto de vista de la simulacion numérica, ecuacion ([B.4l). Para poder obtener
los valores de las pérdidas de trabajo en la simulacion es necesario trabajar de forma
diferente que con la TTF, dado que no existe una ecuacién explicita que permita

calcular o aproximar estos valores. Para empezar, el trabajo reversible, |Wy| se
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calcula desde la simulacion considerando las transferencias de calor a través de las
paredes y las fuerzas de friccion como nulas y tomando 75 como la temperatura
adiabatica de llama, que se calcula de la misma forma que para el rendimiento.
Nuevamente, si se impone que la transferencia de calor y las fuerzas de friccion
sean cero, |W;| es igual al trabajo neto efectuado por el ciclo. |Whgi| se calcula
directamente a partir de la ecuacion ZBD) y |Wo| = |Wi| — [Whic| — [W], donde
|W| es el trabajo neto efectuado por el ciclo cuando se considera la transferencia
de calor y la fuerza de friccion. | Y W[ representa la suma de todas las pérdidas de
trabajo. Todos estos términos son representados en la figura L6l Comparando esta

figura con la se pueden destacar tres puntos de interés:

(7) a medida que w aumenta, las pérdidas asociadas a las irreversibilidades inter-
nas, |Win|, en la simulacion, no permanecen constantes y presentan un minimo
cerca de 190 rad/s.

(77) la evolucion de |Wg| vy |[Whic| son similares en ambos métodos: |W;.| aumenta
linealmente con w y |Wg| decrece mondtonamente mas como una exponencial
con una sola pendiente para la simulacién y con dos claramente definidas para
la TTF.

(7ii) la suma de las pérdidas de trabajo, | > W[, presenta un minimo méas bajo para
la simulacion, lo que sugiere que la consideracion del factor de irreversibilidad

interna, /I, como independiente de w en TTF no sea una buena aproximacion.

4.3. Comparacion de la simulacién con el modelo
teorico. Parametros de TTF en funcién de la

velocidad

El objetivo de esta seccion es mejorar el modelo de TTFE para obtener resultados
mas realistas, utilizando la simulaciéon como referencia para el calculo de los para-
metros de irreversibilidad que dependeran de w. En otras palabras, la pregunta es si

se pueden mantener las ideas basicas del modelo de TTF pero calculando algunos de
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Figura 4.6: Diferentes contribuciones al trabajo perdido total, | > Wj| = [Win| +

|Whic| + |Wg|, obtenido a partir la simulaciéon numérica.

los parametros que intervienen para reproducir numéricamente los resultados de la
simulacion. Ademas, como se vera, este analisis servird para dar una interpretacion

fisica clara de los parametros que caracterizan las irreversibilidades.

4.3.1. Temperaturas y masas

En la aplicacion numérica del modelo teorico, la temperatura de entrada 77 fue
considerada como un parametro fijo [40,72] independiente de la velocidad de giro
del cigiienal y T; y T3 se calculaban a partir de ella (ver seccion BH). Ahora, se
considerara Ty dependiente de w, y la version idealizada de la simulacion (cuando no
se consideran pérdidas de calor ni fuerzas de friccion). En esta situacion, se considera
Ty como la temperatura de la mezcla de gases cuando el piston alcanza el punto
muerto inferior, antes de la combustion y para cada w. Después, T3 se calcula como
la temperatura de una combustion adiabatica isocora, en la cual la temperatura de
los reactivos es Ty, que se calcula de la ecuacion adiabatica del proceso 1 — 2. Cabe
aclarar que dado que el calculo se hace directamene con los datos de la simulacion,

la masa que se tiene en cuenta es la de la simulacion, la cual (como se verd més
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adelante) varfa con w.

1 1 1 1 1 1 1 1 1 3180
440
3175
420 3170
< <
= 400 3165 =
&~ &~
380) 3160
3155
360
T T T T T T T T T 3150
50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
w (rad/s)

Figura 4.7: Dependencia de la temperatura de entrada, 77, y la maxima del ciclo,
T3, de la simulacion reversible con respecto a w y los correspondientes ajustes de

polinomios.

El comportamiento de 77 y T3 con respecto a w, se representa en la figura
La temperatura de entrada, T}, presenta un crecimiento mono6tono con respecto
a w, variando desde 360 K hasta 430 K aproximadamente, lo cual representa una
variacion del 20 %. Contrariamente, la temperatura, T3, presenta un méaximo de 3178
K a 210 rad/s, después del cual decrece hasta su minimo valor, 3155 K a maxima
w; esto representa una diferencia de un 7% entre el valor maximo y el minimo.

Otro parametro caracteristico del modelo tedrico que se consideraba como fijo
en trabajos anteriores [39,72] es la masa de la mezcla de gases dentro del cilindro,
m. Su influencia en la potencia de salida y el rendimiento del ciclo es basico dado
que la energia que entra al sistema con el combustible es proporcional a m. En
este trabajo se calcula de forma simple como la masa que se encuentra dentro del
cilindro cuando se cierran las valvulas de admision, en una simulacion en la cual no
se consideran las pérdidas de calor ni el rozamiento. En la figura se muestra la

evolucion de la masa para la simulaciéon mencionada anteriormente. La evoluciéon de
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la masa presenta un maximo a bajas revoluciones y decrece mondétonamente hasta la
méaxima w. De tal manera que el maximo valor observado representa casi dos veces

la masa en la velocidad més alta.

400 forrrre :
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Figura 4.8: Dependencia de la masa de la simulacion reversible con respecto a w y

su correspondiente ajuste polindémico.

4.3.2. Parametros de irreversibilidad

El objetivo de la presente secciéon es calcular los parametros de irreversibilidad
Ir v € que aparecen en el modelo tedrico de TTF a través de la simulaciéon y en
funcion del régimen de trabajo del motor. Con el objetivo de encontrar una expresion

sencilla para el parametro de irreversibilidad, I, se expresa la ecuacion (BI0) como:
(Wil = T5(¢ — Ir(2) (4.1)
donde,

1= Clugs (1 —7r7e2t)

(o= Cyay (r'7oes — 1)
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Por lo tanto, es posible escribir Iz como:

oG Wil GG

B C2 ‘Wrev‘ <2
que serd dependiente de w debido a que las temperaturas y (; y (2 son funciones de

(4.2)

la velocidad de giro del motor. Definido en la seccion B2, |W;| se obtiene a partir de
considerar que en la simulacién no intervienen las pérdidas de calor ni las de friccion
Vv |Wiey| teniendo en cuenta ademds a la combustion como un proceso adiabético e
isdcoro.

Esto significa que se asumen como irreversibilidades internas aquellas procedentes
de la combustioén no isocora, los procesos de liberacion de calor de forma turbulenta
durante la combustion y también del bombeo de la mezcla de gases dentro y fuera
del cilindro. En la figura se puede observar el comportamiento parabolico de Ig.
A medida que w aumenta este decae, hasta un minimo, Ir = 1,15 a 160 rad/s y
después aumenta progresivamente, alcanzando valores mayores que 1,5. Esto quiere

decir que hay un régimen particular en el cual el valor de Ir es minimo.

16 | ]
].,5 B ’/' -

14 F / -
Ir ’ //

].,3 B // E
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1’1 . 1 1 1
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Figura 4.9: Factor de irreversibilidad interna, Ir, como funcién de w, obtenido a

partir de la simulacion. Se representa también su correspondiente ajuste polinomico.

El factor € que relaciona la transferencia de calor a través de las paredes del

cilindro, con las pérdidas de trabajo debidas a ésta, se puede calcular despejandolo
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de la ecuacion (BID) con [Wq| = |Wi|—|Whic|—|W |, donde || es el mismo utilizado
para el cilculo de Ig. De esta forma e serd funcion de w, dado que |Wy|, T3 y 7
lo son. La figura muestra un comportamiento parabolico para € en el intervalo
central de velocidades con un maximo. Para velocidades grandes (w > 200 rad/s) el
comportamiento deja de ser parabolico. El maximo esté alrededor de w = 160 rad/s,
que se corresponde precisamente con el régimen en el cual Ir presenta un minimo,
figura L3, El intervalo de valores de € es bastante amplio, desde 0,04, cerca de los

extremos a casi 1,01, en su punto maximo.

1,01 . . : ;
1,00 | / N, 1
0,09 / No ]
0,08 | / N .
007 N 1
\\
0,06 | / AN ]
~—_
0,05 | / T

0,04 - - - -

Figura 4.10: Factor de irreversibilidad, €, asociado a la transferencia de calor a través
de las paredes del cilindro, obtenido a partir de la simulacion y su correspondiente

ajuste polinémico.

Los valores numéricos de Ig(w) y €(w) son similares o del orden de los encontrados
en la literatura cuando se consideran como parametros constantes fenomenologicos:
los promedios de Ip(w) y £(w) para todo el rango de velocidades estudiado son,
Ir =123y & = 0,08. Estos valores son del mismo orden que I = 1,4y ¢ = 0.1,

utilizados en la seccion Bl provenientes de trabajos previos [28,40,72].
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4.3.3. Desempeno del motor

Los datos obtenidos de la simulacién presentan evoluciones lo suficientemen-
te simples, con respecto a la velocidad de giro, w, como para ajustarlos mediante
polinomios de bajo orden. Estos se incorporan al modelo tedrico sustituyendo los
valores que anteriormente se consideraban constantes con respecto w. Una vez rea-
lizados los ajustes polinbmicos como funciones de w para las temperaturas, la masa
y los pardmetros de irreversibilidad, Iy v €, se comparan los resultados obtenidos de

la simulacion y el modelo teoérico, incorporando estas funciones.

6 1 1 1 1 0’35
5 4 - 0,3
- 0,25
4 -
= - 0,2
o
S 3
» n
~— B 0,15
A,
2 -
0,1
11 L 0,05
0 ' : : : : 0
0 100 200 300 400 500
w (rad/s)

Figura 4.11: Comparacion de la evolucion de la potencia y el rendimiento con la
velocidad de rotacion, obtenida a partir de la simulacion numérica (lineas) y el

modelo teorico (&) considerando los ajustes polinomicos.

En la figura EETT] se muestran los resultados de la potencia y el rendimiento. Se
puede observar que los resultados teéricos de potencia ajustan muy bien con los

simulados en todo el intervalo de w. Lo mismo sucede para el rendimiento termo-
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dindmico, con la salvedad de alguna diferencia cercana a su valor maximo. Es de
destacar que ademés de la forma de las curvas, ahora la escala horizontal de los
resultados mediante el modelo tedrico y el simulado coinciden. Esto se debe a la
consideracion de la masa dentro del cilindro, m, como dependiente de w: cuando w
aumenta, la masa y por ende la potencia y el rendimiento, decrecen rapidamente a
cero mas que si se considera la masa constante.

También en las curvas paramétricas P—n representadas en al figuralLT2] se puede
observar el buen resultado obtenido del modelo teérico, cuando los parametros antes
mencionados se ajustan mediante polinomios dependientes de w estimados a partir
de la simulacion.

Cabe aclarar que las curvas de las pérdidas de trabajo, calculadas a partir del
modelo teorico, considerando los polinomios, coinciden con las representadas en la
figura L6l El minimo de Ir(w) provoca un minimo en |W,| y la forma parabolica

de e(w) hace que la caida de |Wg| en funcién de w sea mas suave.

4.4. Resumen y conclusiones

Para confirmar la validez del modelo de TTF para un motor de encendido
por chispa, se utilizé la simulacién cuasi-dimensional de dos zonas para el siste-
ma cilindro-pistén. Dada la versatilidad que permite la simulacién, ésta posibilita
obtener, con poca dificultad, las diferentes contribuciones a las pérdidas de trabajo:
friccion, transferencia de calor a través de las paredes y las irreversibilidades internas
asociadas a la combustion y a los tiempos de bombeo.

Al inicio se ha presentado un modelo termodinamico analitico simple, que como
primera aproximacion devuelve resultados interesantes cuando se comparan con los
obtenidos a partir de la simulacién. Tomando como constantes la masa del cilindro,
las temperaturas maxima y minima, y los coeficientes que caracterizan la transfe-
rencia de calor y las irreversibilidades internas, el modelo tedrico reproduce el orden
de magnitud de la potencia y el rendimiento como funcién del régimen de trabajo.
No obstante, el considerar los pardmetros antes mencionados como independientes
de la velocidad, w, no permite obtener resultados cuantitativos aceptables para el

rango de velocidades consideradas ni tampoco para los valores de maxima potencia
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0 1 1 1 1 1 1
0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 0,35

Figura 4.12: Diagrama P —n obtenido de la simulacion numérica (linea) y del modelo

teorico () considerando los ajustes polindmicos.

o maximo rendimiento.

A partir de las simulaciones se pueden obtener para cada w, la masa de gas
que entra al cilindro en cada ciclo, las principales temperaturas del ciclo (minima
y maxima) y los parametros de irreversibilidad asociados a las pérdidas internas,
Ir y a la transferencia de calor, e. Ambos parametros de irreversibilidad presentan
comportamientos parabolicos en el rango de velocidades estudiado, con un minimo
para Igp(w) y un méaximo para £(w), alrededor de los 160 rad/s para ambos. El
uso de los ajustes polinomicos para estos parametros en el modelo tedrico permite
reproducir cuantitativamente los resultados de la simulacién, en todo el intervalo
de velocidades asi como los valores de potencia y rendimiento méximos. Los valores
promedios de los parametros de irreversibilidades obtenidos a partir de la simulacion
IR v &, son comparables a los utilizados en trabajos previos.

A modo de verificacion, en la figura se muestra como cambia el diagrama
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P (x10% W)
w
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Figura 4.13: Comparacion del diagrama P — 7, simulado (linea continua) con los
obtenidos a partir del modelo de TTF con los valores promedios de los parametros,

TRYE

P —n en el modelo teérico, cuando se considera el valor promedio del parametro de
irreversibilidad, Iz, en lugar de su polinomio, asf como también el valor promedio de
£ y se comparan con los resultados considerando el aporte de todos los polinomios.
Se verifica que la consideracion de estos valores promedios, utilizados independiente-
mente en el modelo tedrico, no son suficientes para reproducir los valores realistas de
méaxima potencia o rendimiento de la simulacion. Esto significa que, para el modelo
teorico estudiado los resultados de la simulacion se pueden reproducir solamente si

se consideran explicitamente las funciones de T} (w), T3(w), m(w), Ir(w) v e(w).

En resumen, un modelo teérico simple basado en consideraciones basicas de ter-
modinamica incluyendo explicitamente la reacciéon quimica, con irreversibilidades

asociadas a la friccion, transferencia de calor e irreversibilidades internas es capaz
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de reproducir los resultados de un sofisticado modelo de simulacién de un motor de
cuatro tiempos de encendido por chispa. Cuando se comparan los resultados numé-
ricos con los del modelo tedrico se obtiene una idea fisica de las irreversibilidades
globales que provocan pérdidas de potencia y rendimiento, y ademas, la forma de

cuantificarlas.



Capitulo 5

Optimizaciéon termodinamica del

sistema

Desde sus inicios hasta la fecha los motores de combustién interna han evolucio-
nado considerablemente. Durante mucho tiempo, debido al fuerte crecimiento de la
demanda de estas maquinas y al bajo coste del petroleo, la mayoria de los esfuerzos
se centraban principalmente en el aumento de la potencia. En los ultimos anos los
estudios ambientales y las regulaciones modificaron el rumbo de las investigaciones
enfocandolas en disminuir las emisiones y mejorar los rendimientos. Los simuladores
numéricos han demostrado ser herramientas idoneas para el analisis y la optimiza-
cion en el diseno de estos motores. Estas herramientas son una alternativa econoémica
y complementaria al analisis de motores reales en el laboratorio. Permiten reproducir
resultados con suficiente precision, de tal forma que se puede descartar una hipotesis
err6nea, o bien sirven como base de investigaciones més profundas acerca de nuevos

motores e innovaciones.

El presente capitulo analiza la influencia de diferentes parametros de diseno y
de funcionamiento, sobre la potencia y rendimiento de un motor de encendido por
chispa, mediante el uso de la simulacion cuasi-dimensional, detallada en capitulos
anteriores. A los resultados de la simulacion se le aplican las técnicas usuales de la
TTF con el objetivo de proponer valores 6ptimos para las variables seleccionadas.

Estas técnicas, como se vio anteriormente en los capitulosBly Hl proponen, entre otras
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cosas, el analisis de las variables de desempeno mediante la funcién implicita que
define la curva potencia-rendimiento [44], una visiéon discriminada de las diferentes
fuentes de irreversibilidad a través del analisis de las pérdidas de trabajo y permiten
definir una funcién objetivo a optimizar a partir de un pardmetro elegido arbitraria-
mente. También, la fusion de ambos enfoques, el tedrico y el de simulacion, facilita,
ademés de proponer valores 6ptimos (siempre interesantes desde un punto de vista,
por ejemplo de sistemas de control [1]), entender la base fisica del procedimiento de
optimizacion y sus consecuencias.

En las simulaciones se considera al igual que en los capitulos anteriores el com-
bustible de referencia para los motores de ciclo Otto, iso-octano (CsHyg). La reaccion

quimica que se utiliza es la descrita en el apéndice [E] considerando disociacion.

Cuadro 5.1: Parametros geométricos y de configuracion para el modelo de simulacion

numeérica.
Vi1, volumen del cilindro 8,0 x 1074 m3
a, radio del cigiiefial 48 %1072 m
B, diametro del piston 9,6 x 1072 m
R, relacion carrera-diametro 1
r, relaciéon de compresion 8
i, coeficiente de friccion 16,0 kg/s
Pin, presion de entrada 0,75 x 10° Pa
T}, temperatura de entrada 350,0 K
Pex, presion del escape 1,05 x 10° Pa
Tey, temperatura del escape 600 K
Ty, temperatura de pared 500 K
©o, avance del encendido 330°
¢, relacion de equivalencia combustible-aire 1,0

En la tabla Bl se describen los principales parametros geométricos y de con-

figuracion utilizados en la simulacion. Los demés parametros se pueden encontrar
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en el apéndice [Dl Estos parametros se toman a modo de referencia, dado que se
modificaran algunos de ellos para estudiar la sensibilidad del desempeno del motor.
De esta forma se intenta establecer una configuracion 6ptima para los parametros

de diseno y de funcionamiento.

Es interesante mencionar que en TTF cominmente se establece un punto de
trabajo que se encuentra entre el maximo rendimiento y la maxima potencia [46].
Cuando se utilizan los motores de combustion interna, por ejemplo, en los coches,
el estado de operaciéon no es estacionario, sino que dependiendo de las condiciones
externas y las necesidades de conduccion, se requiere mas o menos potencia por parte
del motor. Por lo tanto, para acercarse mas a las condiciones reales de operacion,
este trabajo considera un régimen de operacion variable. A diferencia de la TTF
(que determina un punto de operacion definido por una potencia y un rendimiento
especificos), aqui no hay un punto de trabajo si no un intervalo, en el cual la potencia

varia desde 0 a su méximo posible, Py x.

Como referencia se mencionan los trabajos de Descieux y otros [45], que analizan
el comportamiento de las curvas potencia-rendimiento generadas a partir de un
modelo cero-dimensional, de un ciclo diesel y Curto-Risso y otros [78|, que estudian
la optimizacion de un modelo cuasi-dimensional de un motor de encendido por

chispa, mediante herramientas de TTF.

5.1. Parametros de diseno del cilindro

El objetivo de las siguientes subsecciones es analizar el efecto que producen algu-
nos parametros de diseno, relacionados con la geometria de la cAmara de combustion,
en las variables de desempeno de un motor de encendido por chispa, tales como: la
localizacion de la ignicion, la relacion entre la carrera y el didmetro, la relacion de
compresion y el volumen de la camara. Y asi, establecer una configuracion 6pti-
ma de trabajo o establecer un criterio de optimizacion adecuado para este tipo de

maquinas.
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5.1.1. Localizacién de la ignicién

La localizacion de la ignicion, R., es la distancia que hay desde el centro del
cilindro hasta el nticleo donde comienza a desarrollarse el frente de llama. Cuando
no se consideran fluctuaciones del fluido cerca de la bujia, R, coincide con la posicién
de la misma. En el apéndice I se describe con detalle el calculo de la evolucion del
area del frente de llama (considerado esférico) a partir de su geometria y de la
camara de combustion. El area del frente de llama depende fuertemente de R.:
cuanto mas se acerque R, al radio del cilindro, el frente de llama alcanzara la pared
del cilindro en menos tiempo y su area se vera reducida, mientras que cuanto mas
se acerque R, al centro del cilindro, el frente de llama tarda més en alcanzar las

paredes, desarrollandose con un area mayor.

La figura BTk muestra la influencia de la posicion de la bujia en la potencia, P,
para un rango de velocidades de giro de 20 a 400 rad /s y tres posiciones de R.: 0 mm
(ignicion centrada), 10 mm y 20 mm. La posicion centrada de la ignicion corresponde
a los valores méas elevados de potencia en el rango de velocidades superiores a 75
rad /s. Para velocidades menores el comportamiento es el opuesto, pero las diferencias

son inapreciables.

La evolucion del rendimiento, 7, en funcion de la velocidad de giro, parametrizado
con R., se puede observar en la figura B.Ib. Este se comporta de forma similar a
la potencia, P, para valores superiores a 75 rad/s: la posicion centrada de la bujia,
R, = 0 mm, corresponde a los valores més elevados, mientras que para valores
inferiores la posicion mas alejada, R. = 20 mm, devuelve resultados méas elevados.
A pesar de ser mas notoria la diferencia, a bajas velocidades, en 1 que en P, en ambos
casos se puede decir que no hay una mejora considerable, al utilizar un R, alto. Sin
embargo, a altas velocidades, la ganancia entre utilizar una posicion centrada y una
alejada del centro de la igniciéon es para la potencia del orden de un 10 % y para el

rendimiento del orden de 2 %.

Una vision global del comportamiento de los parametros de desempeno del motor
se puede obtener a partir de una de las herramientas mas utilizadas en la TTF, el
diagrama de potencia-rendimiento, figura B2 Se ve claramente como la posicion
centrada aumenta tanto la maxima potencia como el maximo rendimiento. Esto

se debe a que, cuando la chispa es centrada el frente de llama es mayor, por lo
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Figura 5.1: (a) Potencia de salida a partir de la simulacion para diferentes posiciones

de la bujia, R.. (b) Rendimiento, 1, para las mismas condiciones.

tanto mejora el drea de intercambio y aumenta la velocidad de combustion. No
obstante como se menciond anteriormente, dado que este tipo de méquinas trabajan
a potencia variable, dependiendo de las necesidades, el motor puede trabajar a bajas

o altas potencias.

Es importante destacar que dado que el aumento en la velocidad de combustion

provoca un aumento en la presiéon dentro de la cAmara a veces se pueden superar
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Figura 5.2: Diagrama P — n a partir de la simulacién para diferentes posiciones de

la bujia, R,.

los limites de la autodetonacién o autoignicion del combustibleEl, derivando en una
reduccion de potencia y rendimiento. Taylor [63] menciona que esta es la principal
causa por la que en disenos habituales de motores la posicion de la bujia no es
centrada, lo que confirma los resultados, dado que las presiones son mas elevadas
a medida que R. — 0. Debido a que el modelo que se utiliza en este trabajo no
considera los efectos de la autodetonacion, este estudio sera valido tinicamente para
combustibles con niveles de octanajeﬁ suficientemente elevados, de tal forma que los
efectos de la autodetonacion sean insignificantes.

Otro resultado interesante a partir de la evolucion de la potencia y el rendimiento
en funciéon de w, es que dada una velocidad de giro, los méximos valores para ny P se
obtienen con el mismo R.. Este fendmeno se debe a que la relacion entre la potencia
y el rendimiento es la energia quimica que entra al sistema con el combustible, n =
[W|/(m Q") (ecuacion ([ZT)) y dado que ésta no depende de R,, cuando P aumenta

(W aumenta), n también lo haré. Esta caracteristica sera también interesante cuando

ICapacidad que tiene un elemento combustible de comenzar la combustién sin necesidad de una

adicién de energia externa.
2Medida de la resistencia a reaccionar que a altas presiones que tiene un combustible.
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se analicen los efectos de, por ejemplo, la relacion carrera-diametro o el avance del

encendido.
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Figura 5.3: Analisis de las pérdidas de trabajo como funcién de la velocidad de giro

del motor para diferentes posiciones de la ignicion.

Desde otro punto de vista, es interesante analizar el efecto de R, en términos de
las pérdidas de trabajo, introducidas en la seccion B, que para las simulaciones se
calculan segtin se muestra en la seccion 2. A modo de ilustracion, en la figura
se describen las pérdidas asociadas a la transferencia de calor, [Wq/|, friccion, |Wiyic|
y a las irreversibilidades internas, |Wi,;|. También se representa la suma de todas
las pérdidas de trabajo, | > W[, ecuacion (B, para tres valores de R.. A partir
de la figura se puede observar en términos generales que a bajas revoluciones las
pérdidas totales, | Y W)|, son dominadas por la transferencia de calor, |Wg|, pero
a velocidades intermedias y altas la contribucion a las pérdidas totales de las irre-
versibilidades internas, |Wiy|, se vuelve mas importante. Las pérdidas por friccion,

|Whicl|, son independientes de R, y segin el modelo crecen linealmente con w. La fi-
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gura b3 muestra particularmente el efecto de R, en las pérdidas totales, que a partir
de los 75 rad /s adoptan su valor minimo para la posicion centrada. Coherentemente
con los resultados obtenidos de la potencia y el rendimiento, la posiciéon centrada

mejora el rendimiento tras disminuir las pérdidas de trabajo.

5.1.2. Relacion carrera-didmetro

La relacion carrera-didmetro, Ry, es el cociente entre la carrera del piston, 2a,
que corresponde al doble del radio del cigiienal, y el didmetro del cilindro, B, repre-

sentada en la siguiente ecuacion:

2a
Roy =% (5.1)

En el presente apartado se analiza la sensibilidad de los pardmetros de desempe-
no, P y n al efecto de la variacién de Rg,. Para poder calcular el efecto sin pertur-
baciones secundarias, es necesario establecer los cambios de B y a manteniendo el
volumen maximo de la caAmara, V; y la relacion de compresion, r, constantes. Para

ello se utilizan las siguientes ecuaciones derivadas de la geometria del sistema:

0 — {%F 5 (5.3)

donde V; y r son pardametros fijos, descritos en el cuadro BEIly Ry, varia entre: 0,2
y 1,5.

La figura b4k representa la variacion de la potencia, P, en funcion de la velocidad
de giro, para los diferentes R,,. Se puede observar que la relaciéon entre la potencia
vy Ry no es lineal, si no que hay una dependencia con la velocidad de giro, w, la cual
se acentua a partir de los 100 rad/s. Sin embargo, a pesar de esta relacion con w,
se observa un efecto claramente significativo de R, en la potencia: un incremento
hacia valores intermedios de Ry, y resultados bajos en los extremos. Particularmente
los valores de Ry, = 0,5y Ry = 1,0 dan como resultados las potencias més elevadas.

El rendimiento, 7, en funciéon de la velocidad de giro, parametrizado segiin Ry,

se representa en la figura B4b. El efecto de Ry, sobre 7 es similar al que se vio para
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Figura 5.4: (a) Potencia de salida a partir de la simulacion para diferentes relaciones
entre la carrera del piston y el diametro del cilindro. (b) Rendimiento, n, para las

mismas condiciones.

la potencia, presentando una dependencia con la velocidad de giro para diferentes

R4, v también se observan valores més elevados de n para Ry = 0,5y Ry, = 1,0.

Si bien queda claro que Ry = 0,5y Ry = 1,0 devuelven los mayores valores de
potencia y rendimiento, observando tinicamente las figuras B4 y BE4b no se puede

discernir cual de los dos valores puede ser mas interesante, ya que Ry, = 0,5 da el ma-
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Figura 5.5: Diagrama P —n a partir de la simulacion para diferentes relaciones entre

la carrera del piston y el didmetro del cilindro.

ximo rendimiento y ademés buenos valores de potencia, pero Ry, = 1,0 da la maxima
potencia y buenos valores de rendimiento. Para esto el diagrama P — 7, figura B3
obtenido eliminando w como variable paramétrica, permite tener una visién mas cla-
ra del efecto. Teniendo en cuenta que la potencia puede variar dependiendo de las
necesidades del motor, un posible objetivo o criterio de optimizacion seria obtener el
maximo rendimiento para cada valor de potencia requerido. La curva correspondien-
te a Ry = 1,0 da la mayor potencia maxima alcanzable, Pé{gx y la que corresponde
a Ry = 0,5 presenta una potencia maxima un 1% menor, PI?I’SX = 0,99P§1’2X. No
obstante, esta tltima mejora los valores de rendimiento en la franja de potencia que
va desde 0 a Pfgx, particularmente el rendimiento maximo, nﬂ;‘zx es un 2 % mayor
1,0

que Tpax-

En la figura B0 se muestran los efectos de la variacion de Ry, en las pérdidas
de trabajo, causadas por la transferencia de calor, |Wq|, friccion, |[Wei| y a las
irreversibilidades internas, |Wi,|, junto con la suma de todas las pérdidas de trabajo,
Sl

Se puede observar como las pérdidas totales son minimas a velocidades inferiores

a 250 rad/s, para Ry, = 0,5. Notese que, fijando Ry, = 0,5, para velocidades superio-
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Figura 5.6: Anélisis de las pérdidas de trabajo como funcién de la velocidad de giro

del motor para para diferentes R.,.

res a 220 rad /s (potencia maxima) la potencia y el rendimiento presentan pendientes
negativas, véase la figura Bdh y B4, y un aumento en la velocidad de giro produce
un decremento en ambas magnitudes. Generalizando, se puede considerar la veloci-
dad a méaxima potencia (en este caso aproximadamente 220 rad/s) como limite de
operacion. Para cualquier velocidad superior a ésta, se puede encontrar una inferior
que devuelva la misma potencia y un rendimiento mayor.

Si se toman en cuenta todas las curvas se puede observar que el efecto de variar
Ry, en las pérdidas, también varia con w. Las diferencias entre las pérdidas de tra-
bajo debido a la transferencia de calor son significativas inicamente a velocidades
inferiores a 150 rad/s. Lo contrario sucede con las pérdidas debido a las irreversibi-
lidades internas, donde las diferencias son considerables a partir de 100 rad/s. Las
pérdidas por friccion son proporcionales a la velocidad y su constante de propor-

cionalidad aumenta con Rg,. La conjunciéon de todos estos ingredientes muestra dos
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configuraciones en el comportamiento de las pérdidas totales. A bajas velocidades
(w < 50 rad/s) los Ry mayores minimizan | Y W;| y de 50 a 250 rad/s, Ry = 0,5
minimiza las pérdidas totales. Lo cual sugiere que para los parametros considerados

hay un 6ptimo en este valor.

5.1.3. Relacién de compresiéon

La relacion de compresion, r, es el cociente entre el méximo y el minimo volumen
de la caAmara. A pesar de no ser un cociente de presiones, mantiene una relaciéon
directa con éste. Cuando la relaciéon de compresion, r, aumenta también lo hara la
presion méxima del ciclo, lo que, en una primera instancia, se puede traducir en
un aumento en la potencia, P y el rendimiento, n. Para poder comparar de forma
adecuada y no agregar efectos secundarios no deseados, siguiendo la misma idea que
en el andlisis de R, es necesario que el volumen de la cAmara, V. v Ry permanezcan
constantes. Las ecuaciones (B2) y (3)) se utilizan para calcular a y B de tal forma
que Va1 v Rg permanezcan constantes en los valores que se obtienen a partir del
cuadro B.11

Segtn las figuras BE7h y B los resultados son claros: la potencia, P y el rendi-
miento, 1, crecen considerablemente cuando la relaciéon de compresion, r, aumenta.
Sin embargo, para valores de velocidades inferiores a 50 rad/s, el comportamiento
parece revertirse. Si en el diagrama P — 7 representado en la figura B8 se considera,
por ejemplo, una potencia de 0,6 x 10> W, para r = 6 el rendimiento vale n = 0,184 y
para r = 10 vale n = 0,166, lo que corresponde a un aumento del 10 %. Esto sugiere
que si las revoluciones a ralenti son lo suficientemente bajas, es mas econémico una,
relacion de compresion pequena (lo suficientemente alta como para que el motor
arranque).

La figura también muestra que un incremento de la relacién de compresion,
r, de 6 a 10, provoca un aumento en la maxima potencia en un 76 % y en el maximo
rendimiento en un 25%. A primera vista parece que cuanto mas elevada sea la
relacion de compresion, mejores resultados se obtienen. Esto es cierto en la medida
que el combustible sea capaz de trabajar a las elevadas presiones que impone la
relacion de compresion. Nuevamente hay que tener en cuenta la autoignicion, que

es la que impone el limite de presion a la que puede trabajar el sistema. Para los



5.1. PARAMETROS DE DISENO DEL CILINDRO 113

P (x10% W)
= N W e Ot O N 0 O

0,25 | (b) ]

0,15 T
0,17 -
0,05 7

0 1 1 1 1 1 1 1 1
0 50 100 150 200 250 300 350 400 450

w (rad/s)

Figura 5.7: (a) Potencia de salida, P, a partir de la simulacioén para diferentes rela-

ciones de compresion, r. (b) Rendimiento, n, bajo las mismas condiciones.

motores de gasolina, la relacion de compresion se encuentra normalmente en el rango
de 7 a 11, a medida que los combustibles han ido mejorando su nivel de octanaje,
a lo largo de los anos, las relaciones de compresiéon han ido aumentando, mejorando

los niveles de potencia y rendimiento méximos alcanzados.

Para observar el comportamiento desde otro punto de vista, en la figura

se representan las pérdidas de trabajo. En términos generales a bajas velocidades
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Figura 5.8: Diagrama P — n a partir de la simulacion para diferentes relaciones de

compresion, 7.

prevalecen las pérdidas por transferencia de calor y a altas velocidades las provoca-
das por las irreversibilidades internas y por las fuerzas de friccion. Cada curva de
pérdidas totales presenta un minimo que coincide aproximadamente con el méximo
rendimiento.

Si se observan con atencion las curvas de pérdidas totales, a priori el comporta-
miento parece no ser el esperado, dado que los resultados de méaximo rendimiento
y méaxima potencia corresponden a méximas pérdidas, para velocidades menores a
200 rad/s. No obstante, esto se explica porque, como se dijo anteriormente, r esté
directamente relacionado con la presion de la caAmara, en este caso particular con
la presion durante el periodo de bombeo y ésta a su vez con el flujo de masa que
entra al piston. Cuando la relacion de compresion aumenta la diferencia de presiones
durante el periodo de bombeo crece, por lo tanto entra mas combustible por ciclo

al cilindro. A partir de este razonamiento se deducen las siguientes conclusiones:

(7) La curva de rendimiento no necesariamente debe presentar la misma evolucion
que la curva de potencia, dado que una variaciéon de la masa de combustible

que entra por ciclo provoca una variacion el denominador de la ecuacion (271]).
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Figura 5.9: Anélisis de las pérdidas de trabajo como funcién de la velocidad de giro

del motor para para diferentes relaciones de compresion, r.

De esta forma el hecho de que el trabajo aumente implica un aumento en la
potencia, pero no necesariamente un aumento en el rendimiento (que en este

caso es lo que sucede para velocidades inferiores a 50 rad/s).

Si el rendimiento se calcula como, n = (|Wie| — | >_ Wi])/(m;Q?), el hecho
de que las pérdidas de trabajo aumenten, no necesariamente implica una dis-
minuciéon de potencia o rendimiento, dado que el que aumente la masa de
combustible que entra al cilindro, produce un aumento en las pérdidas, prin-
cipalmente, por transferencia de calor, pero en mayor proporcion lo hace el
trabajo reversible. Esto da lugar a un aumento neto en la potencia y el rendi-

miento.
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5.1.4. Volumen de la cAmara

En este punto se analiza el efecto del cambio del volumen maximo de la cAmara,
Ve, en los parametros de desempeno. Antes de comenzar, hay que aclarar que existe
una relacion directa con la masa que entra al cilindro y el volumen maximo de la
camara, la cual se encuentra fuertemente ligada a la energia que entra al cilindro
en cada ciclo. Por esta razéon es més adecuado utilizar como indicador, la potencia
por unidad de volumen o potencia volumétrica, P/Vy, en lugar de la potencia y
el trabajo por unidad de volumen o trabajo volumétrico, w = W/V;;, en lugar del
trabajo.

Al igual que en los analisis anteriores se fijan las variables complementarias y se
calculan los valores de a y B correspondientes, segin las ecuaciones (B2) vy (&3),
de tal forma que V,; cambie, manteniendo constantes Ry, y r segun los valores del
cuadro Bl

9 L L L L L L L L 0’35
8 L 0.3
T A
= - 0,25
= 6 /
2 5 - 0,2
X n
— 4 - 0,15
=3
< - 0,1
2-
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Figura 5.10: Potencia de salida por unidad de volumen, P/V,; y rendimiento, 7, a

partir de la simulacion para diferentes volimenes de la caAmara, V.

En la figura BT0 se muestran las curvas de la potencia por unidad de volumen,

P/V, v rendimiento, 7, en funcién de la velocidad de giro, w, para diferentes vo-
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limenes, V.. El efecto del cambio de volumen comienza a percibirse en la potencia
por unidad de volumen a partir de los 160 rad/s. Los valores de potencia por unidad
de volumen més elevados corresponden a Vg = 0,7 1, el rango 1til en que se gana
potencia con ese volumen va desde 160 a 240 rad/s. El aumento de P/V; maximo
de pasar de V;;; =09 1a V,; =0,71es de un 5%.

El comportamiento del rendimiento, 7, en funcion de la velocidad de giro para di-
ferentes volumenes, V¢, es ligeramente diferente al de la potencia. Si bien la diferen-
cia no es claramente visible en la figura B0, para velocidades menores a 190 rad/s
los rendimientos més elevados se obtienen con el mayor volumen, V¢; = 0,9 1. El
crecimiento en el rendimiento méximo, por cambiar el volumen de V; = 0,71 a
Veir = 0,9 1 es de apenas un 1%. Por encima de los 190 rad/s los valores mas altos

de rendimiento y potencia por unidad de volumen se obtienen con Vg = 0,7 1.

P/‘/;:il (><103 W/l)
S = N W ks Ot O 1 00 ©

0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 0,35

Figura 5.11: Diagrama P — n a partir de la simulacion para diferentes volimenes,

V::il .

Como complemento a la figura b1 se encuentra el diagrama P —mn), representado
en la figura BTl En él se puede observar el efecto del cambio de, V;, en la evolucion
del rendimiento y la potencia por unidad de volumen simultdneamente. Claramente
se percibe la diferencia entre el funcionamiento con los diferentes volumenes. Para

velocidades inferiores a 200 rad/s, cuando se reduce el volumen de la camara, se
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percibe una pequena reduccion en el rendimiento, 7, pero a velocidades superiores
la potencia volumétrica, P/V;;, aumenta. Esto sugiere que para la optimizacion
hay que asumir un cierto compromiso entre la potencia por unidad de volumen
y el rendimiento. Tomando en cuenta que un volumen de V; = 0,7 1, produce
aumentos en la potencia maxima (como méaximo 5 % en este caso) y la reduccion en
el rendimiento es suficientemente baja (no supera el 1% en esta ocasion), éste es el
que entrega los mejores resultados cuando se quiere un buen intervalo de potencias

de trabajo, con rendimientos aceptables.
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Figura 5.12: Anélisis de las pérdidas de trabajo por unidad de volumen, w, como

funcion de la velocidad de giro del motor para para diferentes volimenes, V.

En la figura se representan las pérdidas de trabajo por unidad de volumen
asociadas a: la transferencia de calor, |wq|, friccion, |wgic| y a las irreversibilidades
internas, |wiy|, también se representa la suma de todas las pérdidas de trabajo,
| > wy|. A grandes rasgos la evolucion de las pérdidas de trabajo por unidad de

volumen presenta el mismo comportamiento que las pérdidas de trabajo, a bajas ve-
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locidades predominan las pérdidas por transferencia de calor, |wg| y a medida que
la velocidad aumenta las pérdidas por irreversibilidades internas, |wiy| y por fric-
cion, |weic|, se vuelven mas significativas, describiendo un minimo para las pérdidas
totales, | > w].

Para velocidades inferiores a 300 rad/s, el cambio de volumen no presenta un
efecto significativo en las pérdidas de trabajo por unidad de volumen, la dispersion
en cada una de las pérdidas de trabajo es minima. A partir de esta velocidad las
pérdidas provocadas por las irreversibilidades internas, |win|, presentan un leve au-
mento en la dispersion de las curvas para los diferentes volimenes. Sin embargo, no
se encuentra dentro del intervalo de velocidades ttiles.

El hecho de que las pérdidas de trabajo totales por unidad de volumen sean pa-
recidas, cuando varia el volumen de la cAmara, mientras que las potencias describan
una leve diferencia (para velocidades superiores a 160 rad/s), no implica una incon-

gruencia en los métodos de anélisis, sino que refleja su caracter complementario.

5.2. Parametros de funcionamiento

En las siguientes subsecciones se presentan los principales resultados de la in-
fluencia sobre la potencia y el rendimiento de: el avance del encendido, el fuel ratio
y la temperatura de la pared interna del cilindro. Ademas, se hace un analisis de
optimizacion para estos parametros. La idea principal es desarrollar de forma esca-
lonada una optimizacion de los tres parametros consecutivamente. Comenzando con
el avance del encendido, se determinan las condiciones 6ptimas de este parametro
en funcion de la velocidad, después bajo estas condiciones se ajustan las condicio-
nes para el fuel ratio y por ultimo para la temperatura, siempre contemplando los

resultados de la optimizacion previa.

5.2.1. Avance del encendido

La posicion del cigiienal en el momento en que se inicia la combustion, relativa
al punto muerto superior (pms, el cual corresponde a 360°) es un parametro basico
a tener en cuenta cuando se quiere obtener la méxima potencia o par posible. Gene-

ralmente la combustién comienza antes del final de la carrera de compresion, y dura
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ente 30 y 100 grados del cigiienal, terminando después del maximo nivel de presion
alcanzado en el ciclo. Si la combustion se adelanta progresivamente con respecto al
pms, el trabajo que ejerce el piston sobre los gases durante la carrera de compresion
aumenta. Por el contrario, si el tiempo de encendido se retarda, los picos de presion
aparecen mas avanzada la carrera de expansion, lo que provoca que su maximo de-
caiga. Como consecuencia, el trabajo util durante la carrera de potencia se reduce.
Normalmente, el &ngulo de avance del encendido se encuentra en el intervalo entre
el cierre de la valvula de admision y el pms.

El analisis méas comtn para un retraso del encendido 6ptimo se efectiia a una
velocidad fija, como por ejemplo, la que corresponde al maximo par al freno, llamado
en inglés MBT timmﬁ [79], que tiene lugar cuando los citados efectos se compensan.

El objetivo particular aqui es encontrar el angulo de avance del encendido (o
angulo de ignicion) 6ptimo como funcion de la velocidad. Se vera que para cada
requerimiento de potencia se puede determinar qué angulo corresponde al maximo
rendimiento.

A partir de la simulaciéon se puede calcular la potencia, P, del motor para cual-
quier velocidad de giro, w, y para cualquier &ngulo de avance del encendido, ¢q, 0
dicho de otra forma se obtiene P = P(w, ¢g).

En la figura se representan las curvas de P = P(w) parametrizadas con
wo en un intervalo entre 300° y 350°. Se elige como criterio de optimizacion el
tomar para cada w el valor de ¢ correspondiente a la maxima potencia posible
correspondiente a esa velocidad. Si para cada w se escribe como P} ese angulo
de ignicion 6ptimo, se obtiene una serie discreta de pares (w,@)). Mediante una
interpolacion numérica se obtiene la funcion @) = $J(w). Cuando la simulacion
incorpora este avance de encendido, dependiente de w, la curva de la potencia, P(w),
representa una envolvente (en términos geométricos) a las potencias, P = P(w, ¢y).

Es interesante mencionar que la funcion 6ptima, P} (w), es lineal y corresponde
numéricamente a, P} (w) = 363,85 — 0,27w, con @y en (°) y w en rad/s. Notese

que en el caso limite en que w — 0, el ciclo termodinamico corresponde al ciclo de

3E1 MBT se define como el méaximo par, Musy, que puede alcanzar un motor, generalmente se
mide mediante un dinamémetro y se cumple que P = wM 45, donde P no necesariamente es la
maxima potencia. El término de brake (freno) viene porque el dinamoémetro frena al motor para

mantener su velocidad constante.
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Figura 5.13: Potencia calculada por la simulacién como funciéon de la velocidad de
giro del motor, w, para diferentes angulos de ignicion, ¢g. También se representa la
envolvente, P = P(w), obtenida a partir del 4ngulo de ignicion, dependiente de la

velocidad optimizado, p,(w).

Otto reversible dado que el tiempo de duracion del ciclo seria infinito. En este caso
P deberfa ser 360°, o lo que es lo mismo, que la combustién deberfa empezar en
el pms. Los valores numéricos son ligeramente diferentes debido al ajuste numérico

biparamétrico de la recta, gy (w).

Efectuando el mismo procedimiento para obtener el avance de encendido 6ptimo,
pero maximizando el rendimiento se obtiene, p((w). En la figura se represen-
tan las curvas n = n(w, po) parametrizadas a diferentes avances de encendido, ¢y.
También se representa la envolvente a estas curvas, 7j(w), la cual representa el rendi-
miento obtenido con el &ngulo de ignicion (variable con la velocidad) correspondiente

al maximo rendimiento posible para cada w.
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Figura 5.14: Rendimiento calculado mediante la simulacién como funcion de la ve-
locidad de giro del motor, w, para diferentes dngulos de ignicion, . También se
representa la envolvente, 77 = 7j(w), obtenida a partir del angulo de ignicion, depen-

diente de la velocidad optimizado, Py(w).

Es de destacar que las funciones @}’ (w) y $¢(w) son numéricamente muy simila-
res, ph (w) = pg(w) = Py(w). O lo que es lo mismo, es posible encontrar un angulo de
encendido 6ptimo, que variando con la velocidad de giro, maximice simultaneamente
la potencia y el rendimiento. Esto es razonable debido a que el rendimiento, como
se ve en la ecuacion (Z71]), se relaciona con el trabajo (o la potencia) a través de la
masa de combustible que entra al piston, la cual no depende del angulo de ignicién.
Sin embargo, cuando la masa de combustible varia con el parametro a optimizar,
como es el caso del fuel ratio, no necesariamente se puede optimizar la potencia y
el rendimiento a la vez. Dicho de otra forma, habra una envolvente diferente tanto

para la potencia como para el rendimiento, en ese caso, como veremos mas adelante,
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hay que recurrir a la envolvente directamente en el diagrama P — 7.

]_0 T T T T T T
©o = 300° ———
310 —— P(i
0 (n)
8 I 330 -
340
350
= of -
=
X
a, 47 '
2 L .
0L .
0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3

Figura 5.15: Curvas de potencia-rendimiento, P = P(n), obtenidas a partir de elimi-
nar w entre P = P(w) y n = n(w) para distintos dngulos de ignicién. La envolvente,

P = P(m) se obtiene considerando el avance de encendido éptimo, B,(w).

En la figura B.T9 se representan las curvas paramétricas de potencia-rendimiento
obtenidas a partir de eliminar la velocidad angular entre P = P(w,¢q) vy n =
n(w, ¥o), para los valores de avance de encendido considerados. También se repre-
senta la envolvente a dichas curvas, P = P(7), que se obtiene a partir de considerar
el angulo de ignicién 6ptimo para cada velocidad, por ejemplo, eliminando w entre
P(w) y 7(w) o lo que es lo mismo ejecutando la simulacién con el avance de encen-
dido 6ptimo (variable con la velocidad de giro), P,(w). La envolvente representa el
maximo valor de rendimiento alcanzable para cada nivel de potencia, la cual, debido
a la condicion de trabajo de este tipo de maquinas, se considera como un parametro

externo. En las secciones siguientes las simulaciones tendran en cuenta estos resul-
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tados, o dicho de otra forma, se considerara el angulo de ignicién variable con w,

Po(w).

40 T T T T
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Figura 5.16: Par calculado por la simulacién como funcion de la velocidad de giro
del motor, w, para diferentes dngulos de ignicion, ¢y. También se representa la
envolvente, M = M (w), obtenida a partir del angulo de ignicion, dependiente de la

velocidad, optimizado, p,(w).

A modo de comprobacion, se utilizo el mismo procedimiento de optimizacion,
pero considerando el par (o en inglés torque), M, (véase la figura BT0). La forma de
las curvas del par para diferentes valores de ¢, son muy similares a los obtenidos para
el rendimiento (figura BI4)). Y el avance de encendido dependiente de la velocidad
correspondiente a la envolvente de las curvas de torque también es muy similar a
Po(w), por lo tanto, la optimizacion con respecto al torque no introduce nuevas
caracteristicas.

Es interesante el anélisis del procedimiento de optimizacién en términos de las
pérdidas de trabajo, introducidas en la seccion Bl las cuales se calculan a partir
de la simulacién segiin se muestra en la seccion A modo de ilustracion, en la
figura BT se describen las pérdidas asociadas a la transferencia de calor, |Wg,

friccion, |Whio| v a las irreversibilidades internas, |Wiy| vy la suma de todas las
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Figura 5.17: Anélisis de las pérdidas de trabajo del motor como funciéon de la velo-
cidad de giro para tres angulos de ignicién. Se representa la envolvente obtenida a
partir del avance de encendido 6ptimo, P,(w), mediante una linea solida. Todas las

curvas se calculan a fuel ratio, ¢ = 1,0 y una temperatura de pared, T, = 500 K.

pérdidas de trabajo, | > W;| (ver ecuacion (BA)), para tres valores de ¢y y para

Po(w). A partir de la figura se deducen las siguientes conclusiones:

(7) A bajas revoluciones las pérdidas totales, | > W;|, son dominadas por la trans-
ferencia de calor, |Wq|, pero a velocidades intermedias y altas la contribucion
a las pérdidas totales de las irreversibilidades internas, |Wiy|, se vuelve mas
importante. Las pérdidas por friccion, |Wr;.|, son independientes de ¢q y segun

el modelo crecen linealmente con w.

(77) Cuando el motor trabaja con el avance de encendido 6ptimo, @,(w), las pér-

didas por transferencia de calor o por irreversibilidades internas son practi-
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camente minimizadas: a bajas velocidades procedentes de la transferencia de
calor y a velocidades altas o intermedias de las irreversibilidades internas. Co-
mo consecuencia la adicion de todas las pérdidas, | > W], se mantiene en el

minimo valor posible a cualquier velocidad de rotacion.

(7ii) La envolvente observada en | Y  W;| generada a partir de considerar el avance
de encendido 6ptimo @,(w), puede entenderse como una vision complementa-
ria a la que se muestra en P = P(7) (figura EIH), en términos de minimas
pérdidas de trabajo en lugar de la maximo rendimiento. De esta forma, el pro-
cedimiento de optimizacion presentado puede entenderse fisicamente como un
mecanismo para minimizar las pérdidas totales, reduciendo las pérdidas por
transferencia de calor o por irreversibilidades internas como funciéon de w en
los diferentes regimenes de operacion del motor. Este se puede generalizar a
cualquier parametro que no afecte al trabajo reversible que se obtiene del ciclo

ni a la masa de combustible que entra en el cilindro.

5.2.2. Razoén de equivalencia de combustible y aire

La razéon de equivalencia de combustible y aire, o equivalence fuel ratio (para
simplificar se usa fuel ratio), como se definio anteriormente, es la relacion que hay
entre la fraccion de combustible-aire actual y el estequiométrico. Ademés de afectar
a la potencia y el rendimiento del motor, tiene un efecto directo en las emisiones
liberadas a la atmosfera y la autoignicion. El fuel ratio debe acercarse a la unidad
para obtener una igniciéon satisfactoria y una propagacion del frente de llama ade-
cuada. Mezclas pobres de combustible y aire (¢ < 1) se quemaran més lentamente
y provocaran bajos valores de temperatura y presion maxima. En esta subseccion
se muestra explicitamente como los valores de desempeno, a cualquier velocidad de
giro, varian con ¢. También, se presenta como variando la relacion entre el fuel ra-
tio y la velocidad de giro se puede optimizar el desempeno del motor, consiguiendo
mayores niveles de rendimiento para cualquier requerimiento de potencia.

En la figura se representa la potencia obtenida de la simulacion para di-
ferentes valores de ¢. Se puede observar que ¢ = 1,1 devuelve mejores resultados
de potencia para cualquier velocidad de giro. Sin embargo, como se ve en la figu-

ra B.I8b, el mismo valor de ¢ corresponde a valores muy bajos de rendimiento. En
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Figura 5.18: (a) Potencia de salida a partir de la simulaciéon para diferentes razones
de equivalencia de combustible y aire, ¢. Se considerando el avance de encendido
variable 6ptimo, @, (w), y una temperatura de pared, Ty, = 500 K. (b) Rendimiento,

7, para las mismas condiciones.

particular, en esta figura se ve que para valores de w menores que 250 rad/s, aproxi-
madamente, el fuel ratio mas elevado, ¢ = 1,1, corresponde a los peores resultados
de rendimiento. Esto es razonable debido a la presencia de combustible sin quemar

después de la combustion cuando ¢ supera la unidad.
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Figura 5.19: Esquema del procedimiento para la optimizacion del fuel ratio a partir

del diagrama potencia-rendimiento.

Si se siguen los mismos pasos de optimizacion que en el avance de encendido, se
concluye que para la potencia hay un tnico valor de ¢ independiente de la velocidad
de giro que la maximiza, sin embargo, para maximizar el rendimiento ¢ debe variar
con w. Por lo tanto, no es posible maximizar la potencia y el rendimiento a la vez
para cada velocidad de giro. Por el contrario, en la curva de potencia-rendimiento
si se puede encontrar una envolvente que maximice el rendimiento para cada nivel
de potencia.

Dado que la potencia y el rendimiento dependen de w y de ¢, hay que encontrar
la relacién entre estas tltimas que maximice el rendimiento para cada potencia
dada. Por lo tanto, teniendo en cuenta el diagrama P — 7, el procedimiento es el
siguiente: se establece un valor de potencia, Py, el cual corta a las curvas P(n, ¢),
véase la figura B.T9 parametrizadas con respecto a ¢, de esta forma se obtiene
el punto (wo, ¢g) correspondiente al méaximo rendimiento posible para la potencia
elegida. Se repite el procedimiento para diferentes potencias y se obtiene la serie de
puntos: (wo, ¢o),(w1, @1),...,(wn, ¢n), la cual se ajusta para obtener una funcion que
relacione ¢ con w. Como en el caso del avance del encendido, esta funciéon es muy

simple, aproximadamente lineal y para los parametros de simulacion elegidos es la
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siguiente: ¢(w) = 0,64 + 1,53 x 1073w con w en rad/s. Este fuel ratio variable da
lugar a los méximos valores posibles de rendimiento para cada nivel de potencia.
En la figura se representan las curvas P — 7 parametrizadas con respecto a ¢,
también se presenta la envolvente, P(7), obtenida a partir de considerar ¢ = @(w).

Es conveniente mencionar que el par motor también crece monétonamente con ¢, por
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Figura 5.20: Diagrama potencia-rendimiento a partir de la simulacién para diferentes
razones de equivalencia de combustible y aire, ¢, considerando el avance de encendido

variable segin el 6ptimo, $y(w), y una temperatura de pared, T, = 500 K.

lo tanto, este pardmetro no permite un procedimiento alternativo de optimizacion.

Ademas, es interesante estudiar como la variacion en el fuel ratio afecta las
pérdidas asociadas a diferentes fuentes de irreversibilidades. En la figura B.21] se
representan las diferentes pérdidas de trabajo, |Whgic|, [Wql, [Win| ¥ la suma de
todas las pérdidas de trabajo, | > W

Al igual que con el dngulo de ignicion, a bajas revoluciones las pérdidas totales,
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Figura 5.21: Analisis de las pérdidas de trabajo como funcién de la velocidad de giro
del motor para diferentes razones de equivalencia de combustible-aire, considerando
Po(w) v Ty = 500 K. También se muestra para cada pérdida la obtenida al tener en

cuenta ¢(w).

| >> W, son dominadas por la transferencia de calor hacia las paredes del cilindro,
pero cuando w aumenta éstas disminuyen rapidamente. Simultaneamente, |Wc| v
|Wint| aumentan, asi que | > W;| presenta un minimo, que dependiendo de ¢ y segin
los parametros elegidos corresponde a w ~ 100 — 200 rad/s. Cabe mencionar que
las pérdidas totales aumentan con respecto a ¢ hasta un valor de ¢ = 1,0, en donde
hay un cambio de comportamiento, por esto los valores de | > 1| son menores para
¢ = 1,1 que para ¢ = 1,0.

El cambio de sentido en la evolucion de las pérdidas cuando se alcanza la condi-
cion estequiométrica, es el responsable del méaximo relativo en | Y W)| cerca de 240

rad/s, cuando se considera ¢(w) (véase el punto singular para | S Wj| y |Win| en la
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figura B27)): las pérdidas totales aumentan a medida que crece ¢ hasta alcanzar el
maximo valor en ¢ = 1,0, después del cual decrece.

Hay que mencionar que a diferencia del avance del encendido, el fuel ratio no
determina la envolvente minimizando las pérdidas de trabajo, debido a que, como
se ha mencionado antes, la funcién ¢(w) no produce envolventes simultdneas para
la potencia y el rendimiento. La razéon de este comportamiento se debe a que en la
ecuacion (Z77]) varia tinicamente el numerador cuando cambia el avance del encen-
dido, el cual corresponde al trabajo realizado en el ciclo. Sin embargo, cuando se
modifica ¢, varian tanto el numerador como el denominador, este dltimo a través de

la masa de combustible que entra en la cdmara, que depende directamente de ¢.

5.2.3. Temperatura de pared

La transferencia de calor afecta fuertemente al desempeno del motor y las emisio-
nes. Para una velocidad de rotacién y una masa de combustible dentro del cilindro,
fijos, una elevada transferencia de calor desde la mezcla de gases hacia las paredes
del cilindro provoca una disminuciéon de la temperatura promedio de combustion y
de la presion, y por ende del trabajo producido por ciclo.

La transferencia de calor dentro del cilindro se produce esencialmente por convec-
cion y radiacion, pero en motores de encendido por chispa, la radiacion generalmente
se puede considerar despreciable o se incorpora al término convectivo [70]. En cual-
quier caso, como se menciona en la seccion 24, 1a transferencia es proporcional a la
diferencia de temperaturas T’ — T}, donde T es la temperatura instantanea del fluido
de trabajo y Ty la de la pared interna del cilindro, pero también depende de forma
compleja de la combustién, la cual determina la presion y la temperatura dentro del
cilindro.

En esta subseccion se desarrolla un anélisis de la influencia de la temperatura
interna de pared, T}, en los parametros de desempeno del motor, en el rango de 400
a 700 K. Durante la simulacion se consideran los valores optimizados del avance del
encendido, Fy(w) y de la razon de equivalencia combustible-aire, ¢(w).

La figura muestra una pequena pero interesante dependencia de la potencia
y el rendimiento con respecto a Ty,. A bajas velocidades, ambas funciones presentan

los valores méas altos a bajas temperaturas: en el caso del rendimiento hasta 240
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Figura 5.22: Potencia de salida y rendimiento a partir de la simulacion para diferentes
temperaturas de pared, T, considerando el avance de encendido variable 6ptimo,

Do(w), v el fuel ratio 6ptimo, ¢(w).

rad/s y para la potencia hasta 310 rad/s. Se puede decir que, aproximadamente
para w < 240 rad/s, los valores mas altos de potencia y rendimiento se obtienen
a bajas temperaturas de pared, T, y para w > 310 rad/s claramente se aprecia
que los valores mas altos de los parametros de desempeno se consiguen con altas
temperaturas de pared, Ty,. Sin embargo, estas curvas no revelan claramente cuél
seria la temperatura 6ptima en el intervalo entre 240 y 310 rad /s, que se encuentra en
la region delimitada por los puntos de maximo rendimiento y maxima potencia, que
es probablemente la regién més adecuada de trabajo para un régimen estacionario

de cualquier convertidor energético.

Si se representan las curvas de P = P(n) para cada temperatura (figura B23),
en esta region la menor temperatura de pared, Ty, produce el maximo rendimiento
posible para cada valor particular de potencia. Por lo tanto, se puede decir que
en esta region, entre los puntos de maximo rendimiento y maxima potencia, la

temperatura 6ptima es la mas baja.

Es ilustrativo observar la evoluciéon de las pérdidas de trabajo con respecto a 1.
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Figura 5.23: Diagrama potencia-rendimiento a partir de la simulacion para diferentes

temperaturas de pared, T,. Considerando el avance de encendido variable segiin el

optimo, By(w) vy el fuel ratio, ¢(w).

En la figura 524 se describen nuevamente como funcién de la velocidad angular. Las
fuerzas de friccion y las asociadas a las irreversibilidades internas no dependen de la
temperatura de pared, asi que la tnica influencia de T, se observa en las pérdidas
asociadas a la transferencia de calor, |Wg|. Seria de esperar que estas pérdidas
aumentaran cuando decrece T, debido a que la transferencia de calor depende
linealmente con el gradiente de temperaturas, T' — T},. Sin embargo esta figura, a
velocidades bajas e intermedias, muestra precisamente lo contrario, hasta el punto
en que las curvas parecen cruzarse, ~ 310 rad/s. Este efecto esta asociado a los

detalles de la combustion. Se debe particularmente a dos efectos interconectados:

(7) Durante el periodo de admision las bajas temperaturas reducen la transferencia
de calor, lo que produce un aumento de la densidad de la mezcla de gases y el

cilindro carga mas masa en cada ciclo.

(74) Ademas, el aumento de masa provoca un aumento en el flujo de entrada al ci-
lindro y consecuentemente aumenta la intensidad turbulenta, u;, la cual acelera

el proceso de combustion, ver ecuacion (EZZ4]).
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Figura 5.24: Analisis de las pérdidas de trabajo como funcién de la velocidad de

giro del motor para diferentes temperaturas de pared, Ty, considerando el avance

de encendido variable segin el 6ptimo, By(w) vy el fuel ratio, ¢(w).

Asi que, para velocidades por debajo de 310 rad/s (aproximadamente el punto
donde la potencia del motor es maxima), las pérdidas de trabajo por transferencia
de calor son minimas para T, bajos, mientras que para velocidades superiores el

comportamiento de las pérdidas de calor es el opuesto.

5.3. Resumen y conclusiones

Se ha desarrollado un analisis de un motor de combustion interna monocilindrico,
estudiando la sensibilidad de los pardmetros de desempeno del mismo al cambio de
diferentes variables, tanto geométricas como de funcionamiento. Mediante la base

de la simulacién numérica descrita en el capitulo B, con el aporte de las técnicas
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heredadas de la TTF (el diagrama P — n y el analisis de las pérdidas de trabajos
asociadas a diferentes fuentes de irreversibilidad, descritas en los capitulos B y H),
se revela una vision global del problema que permite una optimizacion integral y
ademaés ofrece una base fisica para interpretar esta optimizacion.

El capitulo comienza con un anélisis de las principales variables geométricas
como la posiciéon de la ignicion, R., la relacion carrera diametro, Ry, la relacion de
compresion, r y el volumen del cilindro, V. Bajo la hip6tesis de una maquina de
potencia variable, se define como criterio de optimizaciéon el valor de rendimiento
mas alto alcanzable para cada nivel de potencia en el que trabaja la mdquina. Se

concluye que:

(7) En una camara de combustion cilindrica, se obtienen mejores valores de po-
tencia y rendimiento a medida que la ignicion se acerca al centro del cilindro

(R. — 0), siempre y cuando no haya indicios de autoignicion.

(74) Para la configuracion elegida, la sensibilidad de la potencia, P y el rendimiento,
1, a la variaciéon de la relaciéon carrera-didmetro es clara, tanto P como 7
muestran valores mas elevados cuando Ry, se encuentra en el entorno de 0,5 a
1,0.

(7ii) Los valores mas altos de la relacion de compresion, r, han presentado los
resultados méas elevados de potencia, P y rendimiento, n. Sin embargo, al
igual que con R,., la autoignicion juega un papel muy importante, dado que a
medida que aumenta r, la presion en la cAmara crece, favoreciendo la aparicion

del fenémeno.

(7v) En el andlisis cuando varia el volumen del cilindro, los parametros de potencia,
Py trabajo, |IW| se comparan por unidad de volumen, P/V; v |w|, dado que el
volumen méximo de la cAmara, se encuentra fuertemente ligado a la energia que
entra en el cilindro en cada ciclo y los resultados a diferentes volimenes no se
encuentran en las mimas condiciones, por lo tanto, no serian comparables. Para
las condiciones establecidas, a revoluciones inferiores a 160 rad/s la variacion
del volumen méaximo no presenta grandes diferencias tanto en P/Vy; y en 1 son
inferiores al 1 %. Mientras que para velocidades superiores, el menor volumen,

Vel = 0,71, presenta un aumento cercano al 5 % en comparacion con el volumen
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méximo. Esto corresponde a los mejores resultados cuando se quiere un buen

rango de potencias de trabajo, con rendimientos aceptables.

Una vez definido el diseno 6ptimo, en términos geométricos, se enfoca el estudio
hacia las variables de funcionamiento, que permiten més versatilidad que las varia-
bles geométricas, dado que pueden variar segiin las condiciones de operacion. En la
segunda parte se analizo el avance de encendido o dngulo de ignicién, g, la razén de
equivalencia de combustible-aire o equivalence fuel ratio, ¢ y la temperatura interna

de la pared del cilindro, T),. Las conclusiones obtenidas fueron las siguientes:

(7) Dada una velocidad de giro cualquiera, w, hay un angulo de ignicion, g, que
maximiza simultaneamente la potencia y el rendimiento. Por lo tanto es posible
configurar el avance del encendido como una funciéon de la velocidad, B(w),
que maximice la potencia y el rendimiento. En el diagrama P — 7 (cuando se
elimina la dependencia de w) esto significa que a cada potencia le corresponde
el rendimiento maximo posible, que se representa en la figura como una

envolvente a las curvas parametrizadas en ¢j.

(7i) Bajo la hipotesis de un motor optimizado segun el avance de encendido 6ptimo,
?o(w), dada una potencia de trabajo se puede encontrar un par (w;, ¢;) que
maximiza el el rendimiento. Operando iterativamente se obtiene una serie de
puntos, que interpolados dan una funcion, ¢(w), que maximiza el rendimiento
para cada potencia de trabajo del motor. En el diagrama P — 7, representado

en la figura B.20 se describe como una envolvente a las curvas parametrizadas

en ¢.

(7ii) La temperatura de pared, T, no presenta gran influencia en los parametros
de desempeno del motor. Sin embargo, la temperatura mas baja mejora los
resultados en la region de trabajo comprendida entre el maximo rendimiento

y la méxima potencia.

El analisis de los pardmetros de funcionamiento da lugar a un procedimiento
de optimizacion en tres etapas. Se parte de una simulacién de referencia en la que
wo = 330°, ¢ = 1,0 y T\, = 500 K son pardmetros constantes: en el primer paso
(en la Etapa 1) se optimiza el avance de encendido, §,(w), manteniendo los demés

parametros constantes; en el segundo (en la Etapa 2), considerando el avance 6ptimo,
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se optimiza el fuel ratio, ¢(w), manteniendo constante la temperatura de pared y,
por tltimo (Etapa 3), utilizando $,(w) v é(w), se elige la temperatura 6ptima, que
es T, = 400 K (ésta no varia con w). Cabe aclarar que los resultados de la Etapa 2
no presentan diferencias apreciables con los de la Etapa 3.

En la figura se representan los diagramas de potencia-rendimiento para
las diferentes etapas de optimizacion y en el cuadro se resumen los valores de
rendimiento maximo, potencia maxima y su velocidad de operacion correspondiente.
En particular, la méaxima potencia aumenta alrededor de un 4% y el rendimiento
maximo un 3 %. Para potencias bajas, por ejemplo cercanas a 1 kW el incremento de
rendimiento cuando se pasa de los parametros de referencia a la curva mas externa
es aproximadamente del 34 %. Es interesante destacar que tanto la funcion p,(w)

como ¢(w) son lineales con la velocidad de giro.

P (x103 W)

0 1 1 1 1 1 1
0 0,05 0,1 0,15 0,2 0,25 0,3 0,35

Figura 5.25: Diagrama P — 7 para las diferentes etapas de optimizacion de los pa-

rdametros de funcionamiento.
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Cuadro 5.2: Valores de maxima potencia, Pps y maximo rendimiento, nmax, en las
tres etapas del procedimiento de optimizacion y los valores correspondientes de la
velocidad de operacion, wp,, v Wy, .-

Wps (rad/s)  Pmax (kW)  wy,,. (rad/s)  Dmax

Ref. 220.0 6.60 131.5 0.31
Etapa 1 302.4 8.39 131.5 0.31
Etapa 2 302.4 8.73 121.5 0.32

Con respecto al anélisis de las pérdidas de trabajo, para todos los procesos de
optimizacion se ve claramente como estos se relacionan con un balance entre las
pérdidas producidas por la transferencia de calor, |Wg| y la suma de las producidas
por las irreversibilidades internas, |Wiy| v las de friccion, |Whic|. A bajas velocidades
predomina |Wg|, pero decrece rapidamente a medida que w aumenta, a velocidades
intermedias |Wi,| se vuelve mas significativa y a altas velocidades las principales
pérdidas son producidas por |Win| + |[Whic|. Este comportamiento provoca siempre
un minimo en las pérdidas totales, | > W)|.

Se puede decir que el uso combinado de las técnicas de simulacién numérica y
de TTF puede ser de gran interés en la investigacion y optimizaciéon de motores de
combustion interna reales, tanto en el diseno como en el funcionamiento. Ademas,
el criterio de mazimizar el rendimiento en el intervalo de potencias de trabajo, para
méquinas no estacionarias, permite proponer configuraciones 6ptimas y sienta las

bases para futuros analisis.



Capitulo 6

Variabilidad ciclo a ciclo

Hasta el momento, el presente trabajo ha considerado un régimen de funcio-
namiento uniforme del motor a lo largo del tiempo, donde no hay fluctuaciones
aleatorias de ninguno de los parametros basicos del modelo. Esto es valido si se
analizan los valores promedio de los motores. Sin embargo, en la realidad, el funcio-
namiento es bastante diferente, existe una gran variabilidad de un ciclo al siguiente
en las propiedades termodinamicas del motor, esencialmente asociadas a la combus-
tion turbulenta que tiene lugar en el cilindro, lo que lleva asociada una desviaciéon
importante en los parametros de desempeno.

Ozdor y otros [47] reconocen que la variabilidad ciclica limita el rango de opera-
cion de los motores de encendido por chispa, incluso mencionan que su eliminaciéon
puede aumentar en un 10 % la potencia de salida del motor, para el mismo consu-
mo de combustible. En algunos casos la variabilidad ciclo a ciclo produce grandes
diferencias en la velocidad del motor, lo que da lugar a una baja manejabilidad.

Esta variaciéon ciclo a ciclo, en los motores de combustion interna, es funda-
mentalmente un problema de combustion [47-51], que esta afectada por muchas
variables como las propiedades del combustible, la composicion de la mezcla de aire-
combustible en los alrededores de la ignicion, la energia liberada durante la ignicion,
la homogeneidad de la carga, la cantidad de carga, la dilucion de los gases de esca-
pe, etc. Especialmente importante es la aerodinamica de la mezcla justo antes de la
ignicion, dado que determina tanto el crecimiento del nicleo del frente de llama en

la fase inicial, como las variaciones en su propagacion, lo cual afecta a la velocidad
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con la que se queman los gases. Un examen detallado, acompanado de una discusion
técnica de la influencia de diferentes indicadores de la variabilidad ciclo a ciclo, es

presentado en la revision bibliografica de Ozdor y otros [47].

En lo que respecta a la dinamica no lineal involucrada en los fenbmenos de
variabilidad se pueden mencionar los siguientes trabajos. Letelier y otros [52] han
obtenido resultados experimentales para la variacién de la presién en el interior
del cilindro en funcién del dngulo del cigiienal, para motores de cuatro tiempos.
Utilizando herramientas de dindmica no lineal como la reconstrucciéon del espacio de
fases, secciones de Poincaré y mapas de retorno, concluyen que las variaciones ciclo
a ciclo no son gobernadas por un proceso caotico, sino por la superposicion de una

dindmica no lineal determinista con una componente estocastica.

En los trabajos realizados por Daw y otros [53,54| se presenta un anélisis de
un motor de encendido por chispa a través de un modelo matemaético simple, fisi-
camente orientado: el combustible residual y las propiedades del aire se modelan
estocasticamente en cada ciclo mediante un ruido aleatorio y un acoplamiento no
lineal, determinista, entre ciclos. El modelo no intenta simular los detalles espacia-
les, sino que en su lugar, hace énfasis en los valores promedio de los balances de
masa y energia liberada dentro del cilindro. Los valores obtenidos de la variaciéon
ciclo a ciclo se comparan con datos experimentales, analizando diagramas de bifur-
cacion y mapas de retorno para diferentes parametros del modelo, principalmente
las intensidades de ruido, las desviaciones estandar del fuel ratio y la fraccion de
mezcla de aire y combustible remanente, que no reacciona, en cada ciclo. Ademas,
se presenta un anélisis de la irreversibilidad de las series temporales, empleando un
enfoque simbolico para caracterizar la dindmica del ruido [55].

Litak y colaboradores [56, 58] han realizado un amplio trabajo en el estudio de
las variaciones ciclo a ciclo sobre la méxima presion alcanzada en la cAmara (pico
de presion), su posicion y el calor liberado durante la combustion, en funcion del
avance de encendido para diferentes pares de carga y condiciones estequiométricas.
Los cambios cualitativos observados en la combustion se analizan utilizando dife-
rentes métodos estadisticos como las curvas de recurrencia [56,57], correlaciones de
entropia de grano grueso [80], recientemente las técnicas de multifractalidad [81]
y la llamada entropia de multiescala (segtn sus siglas en inglés, MSE), o entropia

de muestra [58|. Esta tltima es una herramienta estadistica mejorada que permite
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analizar la complejidad de las series temporales, con miiltiples escalas temporales o
espaciales.

Las simulaciones numéricas de motores de combustion interna han demostrado
su versatilidad en muchas ocasiones [11, 21,23, 35, 61], reafirmando su utilidad pa-
ra diferentes anéalisis. Particularmente se mencionan lo trabajos de simulacién que
incorporan variabilidad, como el trabajo de Abdi Aghdam [51] que utiliza como
parametro aleatorio la velocidad caracteristica en un modelo cuasi-dimensional, el
trabajo de Hu [49] que analiza el efecto de la variacion en la posicion del punto de
ignicion sobre las variaciones en la combustion, para un modelo cuasi-dimensional
o recientemente Curto-Risso y otros [82] que utiliza la longitud caracterisitca como
parametro aleatorio en un modelo cuasi-dimensional. Este tipo de estudios que incor-
poran modelos de variabilidad permiten acercar atin mas a la realidad los resultados
que se obtiene con los modelos cuasi-dimensionales.

El principal objetivo de este capitulo es identificar fisicamente los principales
parametros de combustion que influyen en la variabilidad ciclo a ciclo. A partir de
esta identificacion se presenta una adaptacion del modelo cuasi-dimensional descrito
en el capitulo Bl que permite obtener resultados aceptables de variabilidad en un
motor monocilindrico de encendido por chispa. Con el objetivo de mostrar la utilidad
y el alcance de un simulador de tales caracteristicas, al final del capitulo se presenta
a modo de ejemplo un andlisis de una de las variables del sistema, el calor liberado

durante la combustién, Q).

6.1. Fluctuaciones de los parametros de combustion

Como se mencion6 anteriormente, tanto las variables de estado como los para-
metros de desempeno no son uniformes con respecto al tiempo y varfan de un ciclo
a otro. Las fuentes de esta variacion se asocian a diferentes factores que interactian
entre si [48,50,51,83, 84]:

(7) El movimiento turbulento del gas dentro del cilindro durante la combustion.

(74) La variacion de las cantidades de combustible, aire y gases residuales (si pro-

cede, también los gases de recirculaci()nﬂ) suministrados al cilindro en cada

1Una técnica para disminuir la concentraciéon de NO,, es reducir la temperatura que alcanza la
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ciclo.
(74i) La variacion en la carga de combustible en cada ciclo.

(7v) La variacion en la composicion de la mezcla en el cilindro en cada ciclo, es-
pecialmente cerca del punto de igniciéon, debidas a la variacion de la mezcla

entre el combustible, aire y gases residuales.

(v) Las caracteristicas de la descarga de la chispa y el desplazamiento aleatorio

del ntcleo inicial del frente de llama.

- (D (II) (1) (IV) T
| B |
(1)
¢o (ignicion) ©(°)

Figura 6.1: Esquema de la evolucion de los gases quemados, x; en funcion del angulo

del cigiienal.

El desarrollo de la combustion se puede dividir en cuatro etapas diferentes (véase
figura[6.1]). La etapa inicial (I) en que la combustion se desarrolla de forma laminar,
se caracteriza porque depende del movimiento del fluido en las cercanias de la bujia
en el momento de la ignicién. Durante esta etapa el niicleo no alcanza un volumen
apreciable, por lo tanto, la fraccion gases quemados es imperceptible y se asume

como un periodo de retraso, 9§, desde que se produce la ignicién en ¢y, mediante

mezcla durante la combustiéon haciendo recircular los gases de escape.
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la chispa en la bujia. Esto se refleja en la ecuacion (ZZ7) mediante un término
de amortiguamiento, caracterizado por la longitud caracteristica, l;, a partir de la
relacion 7, = [;/5;.

Seguidamente hay un periodo de transicion, etapa (II), en donde el término de
amortiguamiento, de la ecuacion (247), aumenta, igualando los 6rdenes de magnitud
de la velocidad caracteristica y la velocidad de llama laminar.

A partir de la ecuacion ([247) se observa que en la etapa (III) la combustion es
dominada por el régimen turbulento de la mezcla de gases dentro del cilindro. El
término de la velocidad caracteristica, u;, controla esta etapa dado que supera en
magnitud a la velocidad de llama laminar, 5;.

El fin de la combustion, etapa (IV), queda caracterizado por la ecuacion (245]),
definida tnicamente por las condiciones en el instante t,, en que la masa de gases
dentro del frente de llama, m,, alcanza la totalidad de la cAmarat.

Por lo tanto, teniendo en cuenta la ecuacion (Z47) y considerando que las densi-
dades de la mezcla dentro del cilindro no presentan grandes variaciones de un ciclo
a otro, se distinguen cuatro pardmetros fundamentales de los cuales dependera el

desarrollo de la combustion:

(7) La distancia entre el nicleo de la ignicion y la bujia, R., dado que el area
del frente de llama afecta a la velocidad de combustion durante las primeras

tres etapasH y su fuente de variacion es la dispersion que presenta R, (véase
apéndice [C).

(74) La velocidad caracteristica, u;, que determina la pendiente, E(u;), alrededor

del punto de inflexion en la curva de la fraccion de gases quemados.

(7i) La longitud caracteristica, l;, que determina el periodo de retraso, d(l;), al

inicio de la combustionli.

2Segiin esta clasificacion la etapa (IV) no necesariamente comienza en el tiempo t,,.
3Teniendo en cuenta que la altima etapa depende de las anteriores, se puede decir que el area

afecta a todo el desarrollo de la combustion
4Es importante mencionar que el avance de encendido, g, se optimiza habitualmente para

entregar el maximo par. La variacion de § provoca una combustion més rapida o mas lenta respecto
a la correspondiente a ese valor 6ptimo, lo cual reduce el pico de potencia y asi la potencia promedio

de salida del motor
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(iv) La velocidad de llama laminar, S;, que determina como se queman los gases a

pequena escalaH.

Bajo la hipotesis de que no hay fluctuaciones en el fuel ratio, en la ecuacion (239)
se observa que S; varia unicamente dependiendo de la dindmica del sistema. Por lo
tanto, no hay que actuar en S; para incorporar su efecto en la variabilidad en el
modelo, éste esta considerado implicitamente.

Si se asume que el nicleo de la ignicion se encuentra a una distancia acotada
muy pequena de la posicion de la bujl’aH [51], AR. — 0, las principales variables
involucradas en la variabilidad ciclo a ciclo pueden ser [; y u;.

Teniendo en cuenta las correlaciones empiricas para l; y uy, ecuaciones (244 y
(Z24), se puede observar que el término del cociente de densidades, p;/p,, es comin
a ambas, lo que permite establecer una relacién entre las dos variables. Se supone
de momento que todas las fuentes de variacion quedan determinadas a partir de [;.
La variable u; se obtiene a partir de sustituir (246 en (244):

L’U max %
0’87’) (6_1)

uy = 0,08U; (
Ly

Entonces, basta con determinar la variacion de [; ciclo a ciclo, para incorporar a la
simulacion un modelo estocéstico, sencillo, que en principio contemple la variabilidad
del motor. El modelo propuesto para representar la variacion de [; incorpora la
aleatoriedad tinicamente al inicio de la combustion en cada ciclo. Suponiendo que

los valores de [; al inicio de la combustion se ajustan a una distribucion H de media

W, y una desviacion estandar oy,, al inicio de la combustion se puede calcular:

Aini = <&>3/4 (6.2)

Pu

lt,l = GH(:Lth) Ult) (63)

®Noétese que S; es quién determina la combustion efectiva de los gases, dado que u; es simple-

mente la velocidad de la masa sin quemar que atraviesa el frente de llama por conveccion. Una
vez dentro del frente de llama, el 4rea real de contacto entre los gases quemados y sin quemar es

mucho mayor y se quema en un tiempo 73, ecuacion (Z38).
6La variacién ciclo a ciclo del area del frente de llama es muy pequeia, su efecto se traduce

como un ruido durante el transcurso de la combustién
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donde Gy es un generador de niimeros aleatorios de la distribucion H. El valor de [,

a lo largo de la evolucion de la combustion se calcula mediante la siguiente ecuacion:

o b () (6.4)
! )\ini Pu -

Notese que este modelo incorpora la aleatoriedad en la variable [; inicamente al inicio
de la combustion y manteniendo su relacion evolutiva con respecto a las densidades
a lo largo de la misma.

Una vez establecidos H, y, y o, queda definido [; mediante la ecuacion (64) y
u; a partir de la relacion (B1I). Para determinar la distribucion y sus caracteristicas
se utilizan los datos de Beretta [19], que calcula diferentes valores de I; medidos en
un motor real. Siguiendo la idea de Abdi Aghdam [51], se considera una distribucion
log-normal para representar la evolucion aleatoria. Mediante un test no paramétrico
se determina que los valores se ajustan a esa distribucion y se estima la desviacion
estandar, 0;, = 0,2217. Sin embargo, el promedio de [; se puede calcular directamente
del modelo: tomando como valor esperado de I; al inicio de la combustion 19, que se
obtiene de la correlacion empirica, ecuacion ([ZA8), I = 0,8L, ymax (pi/pu)3/4. Por lo
tanto, el valor promedio de [; se calcula para la distribuciéon log-normal como:

o, i
pu, = log(ly) — ) (6.5)

De esta forma queda definida la componente aleatoria para la variabilidad ciclo
a ciclo en el simulador. En la siguiente seccion se presentan los resultados obtenidos
con los parametros de un motor monocilindrico de ciclo Otto cuando se incorpora
este modelo aleatorio a la simulacion cuasi-dimensional. Seguidamente bajo las mis-
mas condiciones, se hace un caracterizacion estadistica del calor liberado durante la

combustion.

6.2. Variabilidad en el modelo cuas: dimensional

La presente seccion muestra los efectos del modelo de variabilidad propuesto
en la secciéon en los principales parametros de un motor de combustion interna
de encendido por chispa, sobre la base del modelo cuasi dimensional descrito en el

capitulo 2l Los datos geométricos y de funcionamiento son tomados de Beretta [19].
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Los parametros a tener en cuenta son: la potencia, P, el rendimiento, 7, la pre-
sion dentro de la cAmara durante cada ciclo, p y el calor liberado durante la reacciéon
de combustion (o en inglés, heat release), Q.. Los parametros P, n y p se definen
en el capitulo Bl Para calcular el heat release se aplica el primer principio de la
termodindmica para sistemas abiertos al volumen de control durante la reaccion
de combustion. Identificando el heat release, 6Q),, la energia interna, dU, el traba-
jo de salida del motor, 6\ y la transferencia de calor desde el fluido de trabajo

(considerado como una mezcla de gases ideales) hacia las paredes del cilindro, §Q:
0Q, = dU + oW +46Q (6.6)

donde la energia interna y las pérdidas de calor incluyen los términos asociados a
los gases quemados y sin quemar: U = my, ¢, Ty +mpcp yTp y 6Q = Q) + Q). Dada
la forma diferecial de esa expresion, cada uno de los términos se puede derivar tanto
respecto al tiempo, ¢, como respecto al angulo del cigiienal, . El calor liberado
durante la combustion es calculado a partir de integrar la ecuacion (G.6) durante el
periodo en que esta transcurre.

En la figura se presenta la evolucion de la potencia, P, para 500 ciclos con-
secutivos. Los parametros y caracterisitcas son los de Beretta [19], con un fuel ratio,
¢ = 1,0 y una velocidad de giro de 109 rad/s. El comportamiento cualitativamente
es similar al que se encuentra en la literatura [85].

Se puede observar como hay una coherencia entre el comportamiento de la po-
tencia y el rendimiento, cuando la potencia disminuye el rendimiento también lo
hace. A modo de ejemplo, el minimo valor de la potencia se observa en el ciclo
272 que corresponde al minimo valor del rendimiento. Esto se explica a partir de la
ecuacion ([ZTI) la cual muestra que el rendimiento, 7, esta ligado al trabajo (y asi
a la potencia, P) mediante la masa de combustible que entra al sistema, my, que
depende de las presiones durante el periodo de admision. Dado que las diferencias
de presiones entre ciclos diferentes se amortiguan en dicho periodo, es de esperar
que my practicamente no varie, dejando una relaciéon practicamente lineal entre P
yn.

Es interesante mencionar el fenémeno ciclico de evaporacion y condensacion de
combustible en el ducto de admision. Guzzella [1], predice una variacion ciclica

de la masa de combustible que entra al piston, provocando un efecto de variacion
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Figura 6.2: Potencia de salida, P y rendimiento, 1, para 500 ciclos, con un fuel ratio,
¢ = 1,0 y una velocidad de giro de 109 rad/s. Se considera a l; como el inico término

causa la variabilidad.

periodico. Este efecto no se considera en este trabajo dado que los periodos en los
que se éste produce son de un orden muy elevado en comparacion a los que se intenta

modelar.

El modelo también reproduce cualitativamente los resultados fluctuantes del heat

release, ). En la figura se muestra su evolucién para 500 ciclos consecutivos. En
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Figura 6.3: Calor liberado durante el periodo de combustion, (),., para 500 ciclos, con
un fuel ratio, ¢ = 1,0 y una velocidad de giro de 109 rad/s. Se considera a [; como el
tnico término causa la variabilidad. La linea oscura representa el comportamiento
determinista del sistema bajo las mismas condiciones (sin considerar fluctuaciones

estocasticas en los parametros de combustion).

la figura tambien se superponen los resultados del modelo cuando no se considera la
aleatoriedad en ningiin parametro. Los parametros y caracterisitcas considerados son
los de Beretta [19], con un fuel ratio, $ = 1,0 y una velocidad de giro de 109 rad/s.
La evoucion determinista presenta una fluctuacion periddica con varias frecuaencias
fijas. Sin embargo, se puede observar como aumenta la amplitud de la serie cuando se
consideran las fluctuaciones en los parametros de combustion. En este tltimo caso,
los resultados son muy similares a los encontrados en la literatura [53, 81, 85, 86].
Por lo tanto, considerando los resultados para la potencia, el rendimiento y el heat

release, se puede decir hasta aqui que las figuras muestran de forma cualitativa que
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el modelo de variabilidad, considerando como fuente de variabilidad la turbulencia
en la combustion, concretamente en el pardmetro [;, es capaz de reproducir las
fluctuaciones reales que se producen en un motor de combustion interna de encendido

por chispa.

50 T T ™20

p (bar)

Figura 6.4: Evolucion de la presion, p, en funcién del dngulo del cigiienal, ¢, para
39 ciclos (no consecutivos), con un fuel ratio, ¢ = 1,0 y una velocidad de giro
de 109 rad/s. Se considera a l; como el tinico término causa la variabilidad.. El
cuadro representa las mediciones experimentales de la presion en funcion del dngulo,

obtenidas de Heywood [50].

Si bien todas las variables son significativas en el anéalisis de la variabilidad, la
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presion juega un papel muy importante, debido a que el trabajo ejercido por los ga-
ses en cada ciclo y consecuentemente la potencia, se obtienen directamente de ella.
Su evolucion a lo largo del ciclo y el valor méaximo que alcanza son caracteristicas
fundamentales de cada ciclo. En la figura se muestra la evolucion de la presion,
p, en funcion del dngulo del cigiienal, o, para 39 ciclos seleccionados equidistantes
de una simulaciéon de 2800 ciclos. También se presenta un cuadro con los resultados
experimentales obtenidos de Heywood [50]. Los valores obtenidos aqui se correspon-
den cualitativamente con ellos y con otros encontrados en la literatura [50,51, 87|,
mostrando una dispersion importante de la presion en diferentes ciclos a partir de
un cierto angulo después de la ignicion. Por lo tanto, nuevamente se puede decir
que el modelo que considera el comportamiento turbulento del fluido de trabajo
como fuente de fluctuaciones, caracterizado mediante el parametro, l;, reproduce

cualitativamente los resultados encontrados en la literatura.

6.3. Caracterizacion del calor liberado

El objetivo de esta seccién es mostrar la capacidad de la simulacion que se
ha desarrollado de analizar en profundidad la variabilidad ciclo a ciclo, mediante el
analisis de una magnitud caracteristica como el calor liberado durante la combustion,
@, que es objeto de andlisis habitual en la literatura [54, 86, 88|.

El anélisis que aqui se presenta no posee el rigor que merece un estudio adecuado
del comportamiento, no lineal y/o estadistico, de una variable de tales caracteris-
ticas. Pretende ser simplemente un ejemplo de las posibilidades que permite esta
herramienta de trabajo. Tomando los valores geométricos y de funcionamiento de
Beretta [19], descritos en el apéndice [0, se analiza la influencia de la longitud carac-
teristica, [; y la velocidad caracteristica, u;, manteniendo la posicion de la ignicion
en R. = 25mm. Asumiendo la relacion (G entre las magnitudes caracteristicas y
utilizando el ajuste estadistico descrito en la seccion

Los resultados obtenidos para el calor liberado, ()., en los primeros 500 ciclos
se presentan en la figura B0, para valores de la razon de equivalencia entre com-
bustible y aire que van desde mezclas pobres (¢ = 0,4) a mezclas por encima de la

estequiométrica (¢ = 1,1).
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Figura 6.5: Series temporales del calor liberado, @),, para los primeros 500 ciclos.
Se muestran los resultados para diferentes razones de equivalencia de combustible y

aire, que varian desde ¢ = 0,4 a 1,1.

En el cuadroBJlse presentan algunos parametros estadisticos usuales, para el mo-
delo estocéastico desarrollado, como el promedio, y, la desviacion estandar, o, el coe-

ficiente de covarianza, COV (COV = o/u) y otros dos un poco menos comunes, el
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Cuadro 6.1: Parametros estadisticos de las series temporales del calor liberado, Q,,
representadas en la figura para diferentes fuel ratios: promedio, u, desviacion

estandar, o, coeficiente de covarianza, COV, skewness, S y kurtosis, K.

Estocéastico

) 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 1,1

p(J) 218,09 492,50 726,23 88543 102024 1139,51 1227,16 1253,71

o (J) 124,225 122,966 57,872 17,937 7,333 6,326 6,663 7,093

COV 0570 0,250 0,0797 0,0203 0,0072  0,0056 0,0054  0,0057
S 0,509 —0,643 —3,028 —838% —3,194 0,147 0423 0,335
K 2676 2495 13455 104,475 49,491 3579 3,710 3,454

skewness, S = SN (x;—p)*/[(N—1)0®] y la kurtosis, K = SN | (;—p)*/[(N—1)0").
S es una medida de la asimetria de los datos, los valores negativos (positivos) co-
rresponden a una configuracion en la que la rama izquierda (derecha) es mayor que
la derecha (izquierda). K mide lo concentrados que estan los datos con respecto
a sus valores extremos, dicho de otra forma, si la funcién de distribucion es muy
puntiaguda o noH. En el cuadro se presentan los mismos parametros que el cua-
dro pero para el modelo determinista (que no incorpora aleatoriedad en ningun
parametro), donde las variaciones son producidads tinicamente por la evolucion de
las ecuaciones diferenciales del sistema. Se puede observar que la media no presenta
grandes diferencias, sin embargo los pardmetros asociados a la dispersion, presentan

variaciones muy significativas.

En la figura B8] arriba, se muestran los mapas de retorno, Q),,+1 versus ,;
para los primeros 2000 puntos en el mismo intervalo de ¢ considerado en la la
figura [0, abajo, se presentan los mapas de retorno obetnidos experimentalmente,
presentados por Green y otros [88], para tres fuel ratios distintos, ¢ = 1,0;0,71;0,59.
El subindice 7 es simplemente explicativo, se escribe para diferenciar el calor liberado
en un ciclo 7 con el que se libera en el siguiente 7+ 1. Se observa el grado de similitud

con que los resultados del modelo reproducen los datos experimentales, destacando

"Como referencia, los valores de una distribucién normalde y =0y o =1,son S =0y K = 3.
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Cuadro 6.2: Los mismos parametros que el cuadro 6l pero para el modelo deter-

minista.

Determinista

¢ 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 1,1

p(J) 195,05 500,84 746,19 886,82 1019,73 1138,79 1227,20 1253,32
o (J) 1,046 2,593 0,320 0,785 1,463 1,969 2,249 2,255
cCoV  0,0064 0,0052 0,0004 0,0009 0,0014 0,0017  0,0018  0,0018

S -1,638 —-0,004 0,06v —-0,106 —0,013 1,317 0,376 —0,062
K 39,0598 2,485 2,638 1,332 1,326 3,61 1,361 3,458

principalmente los resultados para mezclas ricas (¢ = 1,0) y pobres (¢ = 0,71).

Ademas, de esta figura y del cuadro se deducen los cuatro puntos siguientes:

(i)

(it)

(iii)

(iv)

A elevados valores de ¢ (0,9 —1,1) las variaciones del calor liberado se compor-
tan como puntos caracteristicos de poco ruido con distribuciones de pequena
amplitud, asimétricas con ramas hacia la derecha y un poco mas cercanas a
una distribucion gaussiana, que a valores mas bajos de ¢. Para ¢ = 1,0y 1,1

hay una superposicion parcial de las nubes de puntos.

A valores intermedios de fuel ratio (¢ = 0,6 — 0,8) se observan claramente
patrones en forma de bumerdn, que ain muestran algunas caracteristicas de
aleatoriedad, debido a ruido del sistema. Es interesante mencionar que estas
series corresponden a distribuciones con valores muy concentrados cerca de
la media, disminuyendo con bastante rapidez hacia sus extremos, y ademas

muestran una leve tendencia a presentar ramas hacia la izquierda.

A bajos fuel ratios (¢ = 0,4 y 0,5) se observan grupos no estructurados que
a primera vista, podria ser consecuencia de la aparicion de patrones multi-
periodicos (o cadticos). Las distribuciones presentan elevadas amplitudes, ra-

mas asimétricas y concentraciones mas distribuidas que la gaussiana.

Mediante una inspecciéon més profunda se puede observar que la figura

revela una cierta asimetria con respecto a la diagonal, méis pronunciada a
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Figura 6.6: Arriba, mapas de retorno del calor liberado, @,. Los ntucleos centrales
de cada ¢ representan los resultados deterministas en cada caso. Abajo, figura to-
mada de [88], mapas de retorno con resultados experimentales para tres fuel ratios

distintos, ¢ = 1,0; 0,71 y 0,59.
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medida que disminuyen los valores de ¢, reflejando el caracter irreversible de
los datos. Una descripcion cuantitativa de esta irreversibilidad, observada en el
tiempo utilizando un anélisis simbolico de series temporales (en inglés symbolic

time-series analysis) se presenta en [55].

Daw y colaboradores [53,54], mediante un simple modelo matematico fisicamente
orientado, han obtenido diagramas de bifurcacion del calor liberado en la combus-
tion, en términos de dos parametros: la razon de equivalencia de combustible y aire
y la fraccion de combustible no quemado que permanece en el cilindro de un ciclo

al siguiente. Concluyen que:

(a) Cerca de la condicion estequiométrica, los valores del calor liberado se estabi-

lizan entorno a un punto.

(b) A relativamente bajos fuel ratios aparecen bifurcaciones de periodo 2 en los
diagramas, méas o menos visible dependiendo de la intensidad de ruido consi-

derada en los pardmetros de entrada.

(¢) A fuel ratios suficientemente bajos las oscilaciones del calor liberado son com-
plejas, debido principalmente a una multi-periodicidad o a un comportamiento

caotico.

Para comprobar este comportamiento en un modelo fisicamente mas elaborado
(como el descrito en este trabajo), se presenta en la figura un anélisis del calor
liberado durante la combustion, @),, versus ¢ con 0,4 < ¢ < 0,7, mostrando 300
valores de (), para cada ¢ (en total se presentan 1,5 x 10° puntos). Se puede observar
claramente la tendencia a reducir el ruido, para valores elevados de ¢ y los patrones
complejos para bajos ¢. Para ¢ < 0,45 se observa claramente una zona densa de
pendiente negativa, comportamiento que aparentemente se repite para ¢ =~ 0,60.
Este comportamiento se puede asociar al comportamiento determinista, que presenta
un comportamiento particular en esos puntos (véase la figura 67).

Hasta ahora se ha presentado un anélisis de la influencia de los parametros l; y u;
en el fenomeno de variacion ciclica, relacionando a ambos mediante la ecuacion (G.1]).
A partir de ahora, se plantean dos objetivos: el primero, analizar la influencia de u; y

l; pero considerandolos independientes entre si. También, otro punto interesante que
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Figura 6.7: Diagrama del calor liberado, @,, para 0,4 < ¢ < 0,7, mostrando 300
valores de @), para cada ¢. Los puntos oscuros representan el comportamiento de-
terminista del sistema bajo las mismas condiciones (sin considerar fluctuaciones

estocasticas en los parametros de combustion).

se menciona en la literatura [48,49,83] es el efecto del desarrollo inicial de la llama,
que determina la posicion del centro del frente de llama, R., que a su vez (como se
mencion6 anteriormente) se encuentra fuertemente ligado al desarrollo del area del
frente de llama. Por esta razon el segundo objetivo es incorporar al analisis la influen-
cia de la posicion de la ignicion, R.. Para esto se ejecutan 2800 ciclos consecutivos,

con las relaciones de equivalencia de combustible y aire consideradas anteriormente,
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imponiendo un modelo estocéstico para cada uno de los tres parametros.

Primero se consideran fluctuaciones tinicamente en [;, utilizando la distribucion
descrita en la seccion Bl En la figura B.8a se muestra el mapa de retorno corres-
pondiente, el cual debe ser comparado con la figura De esta comparacion se
puede concluir que las principales caracteristicas de los mapas de retorno obtenidos
cuando I; y u; se consideran ligados por la ecuacion (BI) (ruido en puntos cercanos
al estequiométrico, la estructura de bumerdn a fuel ratios intermedios y los patrones
complejos a bajos ¢) estan incluidos cuando se considera solamente la variabilidad
en la distribucion aleatoria de la longitud caracteristica, [;. La diferencia entre am-
bas figuras solo afecta la dispersion de los brazos del bumerdn. A continuacién se

consideran fluctuaciones estocasticas sélo en la velocidad caracteristica.

En relacién a uy, es importante destacar que no es facil encontrar en la literatura
datos experimentales que permitan obtener una distribucién estocéistica para esta
velocidad caracteristica con adecuada certidumbre. Por esta razon, se han utilizado
los datos de la referencia [51] para la intensidad turbulenta, transformandolos, para
generar una distribucion log-normal de la velocidad caracteristica, u; y se comprobd
como afectan leves cambios en los parametros de la distribucion dentro de inter-
valos realistas. De esta forma, se asume finalmente una distribucién log-normal,
LogN (Hiog us > Tlogus ), alrededor de un valor nominal u? = 0,08U;(p,/p;)"/* con una
desviacion estandar o1og4, = 0,02uf y una media fiog;, = log(uf) — (of,,,,/2). Cuan-
do la variacion estocastica se introduce tinicamente en u;, el comportamiento en el
mapa de retorno no se ve alterado significativamente, véase la figura 6.8b: a bajos ¢
se pueden encontrar comportamientos con forma de bumerdn, aunque se aprecia una
sensibilidad mas acentuada hacia sus ramas. Ademéas no se perciben nuevos com-
portamientos o caracteristicas en los mapas de retorno que los obtenidos mediante
la variacion de [;.

Con respecto a la posicion del centro del frente de llama, R., primero se debe
resaltar que no es sencillo evaluar numéricamente el radio y el area del frente de
llama cuando R, esti desplazado del origen. En el apéndice I(d se describe con de-
talle el calculo de el radio, el 4rea y el volumen del frente de llama para diferentes
configuraciones geométricas. Segundo, se asume una distribucién gaussiana con una
desviacion estandar op, = 2,965 x 1073 m, de acuerdo con los resultados descritos

por Beretta [19]. A la vista de la figura E8c se observa claramente que la influencia
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Figura 6.8: Mapas de retorno del calor liberado por ciclo, considerando tres para-
metros basicos de la combustion, l;, u; y R. como independientes y estocasticos. (a)
Las fluctuaciones son introducidas tinicamente en [;, (b) fluctuaciones solamente en

u; y (¢) se considera R, como el tinico parametro estocastico.
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de la componente estocastica en R, se limita a causar ruido en torno a un punto
central para todos los ¢ considerados, y no se perciben las estructuras de bumerdn

caracteristicas en estos mapas de retorno.
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Figura 6.9: Comparaciéon de los mapas de retorno del calor liberado por ciclo, cuando
se consideran componentes aleatorias independientes en los tres parametros basicos
de la combustion, l;, u; vy R. con los obtenidos cuando s6lo se consideran I; y u;

independientes.

Finalmente, en la figura 6.9 se comprueba lo que sucede cuando los tres parame-
tros son independientes y simultaneamente introducidos de forma estocéstica en la

simulacién y se compara con el caso en que sélo se incluyen [; y u; independientes.
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Se observa claramente que la adicion de R, no afecta los resultados y no agrega mas
informacion que la que se obtiene al no considerarlo. A la vista de estos resultados
se puede decir que el comportamiento observado en el calor liberado, (), en términos
de ¢ se debe principalmente a la variacion estocastica de l; y u; vy la no linealidad
introducida por la dindmica del proceso de combustién, independientemente de la

fluctuacion en la posicion del centro del frente de llama.

6.4. Resumen y conclusiones

El estudio del comportamiento no lineal en la dindmica del interior del cilindro
en un motor de combustién interna de encendido por chispa ha sido abordado por
varios autores. Letelier y otros [52], realizando un anélisis de los datos de presion,
utilizando métodos como la reconstruccion del espacio de fases, los diagramas de
Poincaré y los mapas de retorno, concluyen que el comportamiento de las variaciones
de presion no estan gobernadas por un proceso cadtico, sino, por la combinacion de
un proceso con una componente no cadtica determinista que deriva de una dindmica
no lineal y otra estocéstica; en acuerdo con los resultados de Daw y otros [53,54] para
las series temporales del calor liberado. Globalmente los resultados de este trabajo
concuerdan con ambos.

El control y la optimizacion de las fluctuaciones, considerando el fuel ratio como
un parametro basico, debe ser de gran importancia en la optimizacion de los para-
metros de funcionamiento de un motor de encendido por chispa. En el capitulo Bl se
refleja la importancia de las curvas potencia-rendimiento en el procedimiento de op-
timizacion del disefio o el funcionamiento de un motor. En la figura se muestra,
la evolucion paramétrica de las curvas potencia-rendimiento, P = P(n), obtenidas
a partir de eliminar el fuel ratio de P = P(¢) y n = n(¢) cuando se considera el
sistema sin anadir ninguna componente aleatoria, puntos oscuros en la figura
(es decir, cuando el sistema dindmico es una superposicion no lineal de ecuaciones
diferenciales para la presion y la temperatura por una parte y para la combustion
por otra) y también cuando se consideran variaciones ciclicas mediante la inclusion
de una componente estocéstica en [;, figura (véase la seccion B]).

Los resultados después de 10000 ciclos, para diferentes valores de, ¢, muestran
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Figura 6.10: Diagramas de potencia-rendimiento, P = P(n), obtenidas a partir de
eliminar el fuel-ratio después de considerar la potencia, P y el rendimiento n como
funciones de ¢ (nubes de puntos), tomando una distribucion log-normal para la
longitud caracteristica, ;. Los ntucleos oscuros, senalizados con un circulo, en las
nubes de puntos corresponden al modelo determinista (sin considerar fluctuaciones

estocasticas en los parametros de combustion).

(figuraGI0) que cuando no se introducen componentes fluctuantes de los parametros
de la combustiéon se obtienen un conjunto de puntos bien definidos cuya interpola-

cion daria lugar a una curva cerrada potencia-rendimiento del mismo tipo que las
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obtenidas en los capitulos anteriores. En esta curva se observa como los puntos de
méaxima potencia y méaxima eficiencia son distintos, pero se encuentran proximos,
como es habitual en este tipo de sistemas, donde los parametros 6ptimos de funcio-
namiento deben ser un compromiso entre los que maximizan ambas funciones, P y
7.

Sin embargo, al considerar variabilidad en los parametros basicos de la combus-
tion, los puntos bien definidos se transforman en nubes de densidad no homogénea,
figura Los estudios de optimizacién habituales se basan en los bucles bien de-
finidos mediante lineas. Esta figura muestra cambios importantes en la forma de las
curvas de potencia-rendimiento, para cada valor de ¢ existe una dispersiéon clara
producto de la variabilidad ciclica. Se puede observar una transicion, en términos de
¢, de la posicion de la zona con mayor densidad de puntos en las nubes. A elevados
valores de ¢ (desde 1,1 a 0,8) hay una gran densidad en la zona derecha de la nube
(zona de elevada potencia y elevado rendimiento), para ¢ = 0,7 y 0,6 la distribucion
es aproximadamente uniforme a lo largo de toda la nube y para valores mas bajos
de ¢ la maxima densidad se sitia a la izquierda de la nube (zona de baja potencia y
rendimiento). Rocha-Martinez y otros [85] han desarrollado un modelo irreversible
simplificado, donde se analizan las fluctuaciones de la potencia y el rendimiento en
términos de las variaciones del calor liberado durante la combustion.

En resumen, utilizando un simulador numérico de un motor de encendido por
chispa se ha analizado la influencia en el fenémeno de la variabilidad ciclo a ciclo
de tres parametros basicos que gobiernan el proceso de combustion: la longitud
caracteristica, l;, la velocidad caracteristica, u; y la posicion del centro del frente
de llama, R.. La influencia del primero parece ser determinante en las estructuras

observadas de las series temporales del calor liberado durante la combustion.



Capitulo 7

Conclusiones generales

El objetivo de este trabajo ha sido analizar el ciclo termodindmico de un mo-
tor monocilindrico de encendido por chispa mediante dos métodos alternativos. Por
un lado el modelo numérico que resuelve las ecuaciones diferenciales mecénicas y
termodindmicas del sistema en funcion del angulo del cigiienal y por otro un mo-
delo teorico, basado en la Termodinamica de Tiempos Finitos (TTF) que resuelve
el comportamiento de una maquina térmica considerando las irreversibilidades de
los distintos procesos termodindmicos. A partir de estos modelos se extienden las
ventajas de cada uno en el otro (la precision del modelo numérico y la vision global
del modelo teorico) con el objetivo de mejorar ambos. Ademas, mediante el anali-
sis de la fisica de la combustion, se propone un modelo numérico que incorpora la

variabilidad ciclo a ciclo observada en los motores reales.

A) Inicialmente se describe un modelo numérico, basado en la primera ley de la
termodinamica para determinar las ecuaciones diferenciales de la temperatura
y la presion y en la segunda ley de Newton de la rotacion para la evolucion de
la velocidad angular. Las ecuaciones diferenciales mecanica y termodindmica
no son independientes, estan relacionadas mediante la presion de la cAmara a
través de la fuerza que ejercen los gases sobre el piston. Cada una de las etapas
del sistema requiere de un modelo determinado, particularmente en la com-
bustion se utiliza el modelo cuasi-dimensional, llamado asi porque considera

que el frente de llama evoluciona en una dimension espacial colineal con su
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radio. Este modelo se basa en que durante la propagacion de la llama no toda
la masa que entra al frente de llama (considerado esférico) se quema, si no que
existen pequenos volimenes de gases sin quemar provocados por los vortices

de la turbulencia. El modelo es validado a partir de datos experimentales.

A continuaciéon se ha presentado un modelo teorico, enmarcado dentro de la
TTF, que toma como base el modelo reversible de la Termodindmica Clasica
del Equilibrio y agrega diversas irreversibilidades haciendo los resultados mas
realistas, pero manteniendo en todo momento una simplicidad que lo convierte
en un modelo muy interesante. Las principales fuentes de irreversibilidad son:
las asociadas al fluido de trabajo (denominadas irreversibilidades internas), las
asociadas a las fuerzas de rozamiento del piston y las asociadas a la transfe-
rencia de calor desde el fluido de trabajo hacia las paredes del cilindro. Estas

quedan definidas a partir de tres parametros: Ig, p y € respectivamente.

Este modelo, tal y como se presenta en el capitulo B, reproduce el comporta-
miento cualitativo de los motores de ciclo Otto, pero no los valores numeéri-
cos reales de potencia y rendimiento, debido esencialmente a su simplicidad.
Por esto, una vez presentados ambos modelos, se utiliz6 la simulaciéon cuasi-
dimensional de dos zonas para el sistema cilindro-piston, con el objetivo de
comparar cualitativa y cuantitativamente los resultados. Dada la versatilidad
que permite la simulacién, ésta posibilita obtener, con poca dificultad, las dife-
rentes contribuciones a las pérdidas de trabajo: friccion, transferencia de calor
a través de las paredes y las irreversibilidades internas asociadas a la combus-
tion. A partir de las simulaciones se pueden obtener para cada w, la masa de
gas, m, que entra al cilindro en cada ciclo, las principales temperaturas del
ciclo, Ty y T3 (minima y méxima respectivamente), y los parametros de irre-
versibilidad asociados a las pérdidas internas, Ir v a la transferencia de calor,
¢ (los valores promedios obtenidos para estos tltimos son comparables a los
utilizados en trabajos previos [34,40,72]). Utilizando ajustes polinémicos para
estos parametros e incorporandolos al modelo teodrico, se reproducen cuantita-
tivamente los resultados de la simulacion, en todo el rango de velocidades asi

como los valores de potencia y rendimiento méximos.

Por otro lado, tomando como base la simulacién numérica, con el aporte de
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las técnicas heredadas de la TTF (analisis del diagrama P — n y analisis de
las pérdidas de trabajo asociadas a diferentes fuentes de irreversibilidad), se
ha estudiado la sensibilidad de los parametros de desempeno del motor al
cambio de diferentes variables, tanto geométricas como de funcionamiento. El
uso combinado de las técnicas de simulacion numérica y de TTF puede ser
de gran interés en la investigacion y optimizacién de motores de combustion

interna reales, tanto en su disefio como en su funcionamiento.

Usualmente en TTF se optimiza una funciéon determinada con respecto a los
parametros caracteristicos del problema obteniéndose un punto de funciona-
miento 6ptimo en la curva P(n) del diagrama P — 7, que generalmente es una
solucion de compromiso entre la maxima potencia y el maximo rendimiento.
Sin embargo, dado el uso real de los motores de combustion interna, que ge-
neralmente no trabajan en un punto definido de potencia, sino en un cierto
intervalo, en este trabajo se ha propuesto un criterio de optimizacion sobre la
propia curva P(n), de tal forma que se obtenga el maximo rendimiento posible

para cualquier potencia de trabajo.

Desde este punto de vista se analizan las principales variables geométricas
como la posicion de la ignicion, R, la relacion carrera-didmetro, Ry, la rela-
cion de compresion, r y el volumen del cilindro, V. Bajo la hipotesis de una

méquina de potencia variable, se concluye que:

(7) En una camara de combustion cilindrica, se obtienen mejores valores de
potencia y rendimiento a medida que la ignicion se acerca al centro del

cilindro (R. — 0), siempre y cuando no haya indicios de autoignicion.

(74) Para la configuracion elegida (véase el capitulo Hl), la sensibilidad de la
potencia, P y el rendimiento, 1, a la variaciéon de la relacion carrera-
didmetro es clara, tanto P como 7 muestran valores mas elevados cuando

R4, se encuentra en el entorno de 0,5 a 1,0.

(7ii) Los valores méas altos de la relacion de compresion, r, han presentado los
resultados mas elevados de potencia, P y rendimiento, 7. Sin embargo, al
igual que con R, la autoignicion juega un papel muy importante, dado
que a medida que aumenta r, la presiéon en la cAmara crece, favoreciendo

la aparicion del fendbmeno.
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(iv)

CAPITULO 7. CONCLUSIONES GENERALES

Para las condiciones consideradas, a revoluciones muy bajas la variacion
del volumen méximo no da lugar a grandes diferencias en P/V;; y en 7.
Sin embargo, para velocidades mayores, los volimenes pequenos, propor-

cionan aumentos cercanos al 5 % en comparacion con el volumen maximo.

Una vez definido el diseno optimizado, en términos geométricos, se enfoca el

estudio a las variables de funcionamiento, que pueden variar segin las con-

diciones de operacién. De esta forma, el analisis contintia con el avance de

encendido o dngulo de ignicion, g, la razéon de equivalencia de combustible-

aire, ¢ y la temperatura interna de la pared del cilindro, 7;,. Las conclusiones

obtenidas fueron las siguientes:

(4)

(i)

(iii)

Dada una velocidad de giro cualquiera, w, hay un dngulo de ignicién, ¢,
que maximiza simultaneamente la potencia y el rendimiento. Por lo tanto,
es posible configurar el avance del encendido como una funcion de la velo-
cidad, Py(w), que maximice la potencia y el rendimiento. En el diagrama
P — 1 (cuando se elimina la dependencia de w) esto significa que a cada
potencia le corresponde el rendimiento maximo posible, que se representa

en la figura .13 como una envolvente a las curvas parametrizadas en (.

Bajo la hipotesis de un motor optimizado segiin el avance de encendi-
do optimo, Py(w), dada una potencia de trabajo se puede encontrar un
par velocidad-fuel ratio, (w;, ¢;), que maximiza el rendimiento. Operan-
do iterativamente se obtiene una serie de puntos, que interpolados dan
una funcion, ¢(w), que maximiza el rendimiento para cada potencia de
trabajo del motor. En el diagrama P — 1, representado en la figura
se describe como una envolvente a las curvas parametrizadas respecto al
fuel ratio, ¢.

La temperatura de pared, T, no presenta gran influencia en los para-
metros de desempefio del motor. Sin embargo, la temperatura mas baja
mejora los resultados en la region de trabajo comprendida entre el méxi-

mo rendimiento y la maxima potencia.

En el cuadro b2 se resumen los valores de rendimiento maximo, potencia méxi-

ma y su velocidad de operacion correspondiente obtenidos después del proceso
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de optimizacion propuesto. En particular, la maxima potencia aumenta alre-
dedor de un 4% y el rendimiento maximo un 3%. Para potencias bajas, el
incremento de rendimiento cuando se compara con los resultados usuales en

TTF es del orden del 34 %.

D) Posteriormente, con el objetivo de mejorar el modelo numérico, para que éste
reproduzca la variacion ciclo a ciclo de los parametros del sistema, que se ob-
serva en los motores reales, se analizan las principales causas de la variabilidad
y se identifican fisicamente los parametros mas importantes involucrados en
este fenomeno. Se estudio el efecto de tres pardmetros basicos que gobiernan
el proceso de combustion: la longitud caracteristica de los remolinos de gases
sin quemar dentro del frente de llamas, la velocidad con que éstos atraviesan
el frente de llamas, u; y la posicién del centro del frente de llama, R.. La
influencia del primero es determinante en las estructuras observadas de las se-
ries temporales del calor liberado durante la combustion, y se reproducen los

resultados obtenidos por diferentes autores [53,54] a partir de otras técnicas.

Finalmente corresponde destacar la utilidad de los métodos desarrollados en este
trabajo, donde se integraron métodos para analizar motores alternativos de combus-
tion interna radicalmente diferentes. Esto ha permitido obtener nuevos resultados
que pueden aportar mejoras a la investigacion y el desarrollo de motores de ciclo
Otto.
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Apéndice A

Flujo de gas

Durante la admision o el escape el sistema es abierto y es necesario cuantificar la
cantidad de masa que entra o sale del sistema para poder definir las ecuaciones (222))
y (ZZ3). Para ello se asume un modelo de flujo de gas a través de un orificio.

Los calculos de flujo de gas en valvulas deslizantes se basan en la suposicion de
que el comportamiento se asemeja al flujo isentropico en un orificio, provocado por

un gradiente de presiones. La ecuacidén de la energia para un flujo estacionario en

Figura A.1: Esquema de un flujo a través de un orificio.

un orificio con un flujo de masa constante es:

2 2
(h+v—) tq= (h+v—) (A1)
2 Entrada 2 Salida



180 APENDICE A. FLUJO DE GAS

donde A es la entalpia por unidad de masa, v el modulo de la velocidad del gas y ¢
el calor por unidad de masa transferido en el proceso.

La transferencia de calor puede ser despreciada debido a que el area de la pared
del orificio es muy pequena (¢ = 0). Por lo tanto, si se considera que la velocidad
del gas en la entrada es mucho menor que en la salida, la energia de entrada o de

estancamiento es constante a través de la seccion y vale,

2

Considerando el calor especifico constante a través del orificio (figura [Al), pg y
To, la presion y la temperatura de estancamiento (stagnation) respectivamente, se
relacionan con las condiciones al otro lado del ducto mediante la ecuacion (A2) y

la relacién isentropica,

’U2

To=T+ — A3

0 + 2C, (A.3)
r_ (@) ’ (A.4)
Ty Po

Introduciendo el nimero de Mach M = v//yRT (el divisor corresponde a la velo-

cidad del sonido) se obtienen las siguientes ecuaciones:

1o Tl
—=14+—M A5
7 =1+ (A.5)
Po v—1 2) =
—=(1+—M A.6
mo (1473 (A.6)
El flujo de masa ideal que pasa a través del orificio es mjqeas = pArv donde

Ar es el area transversal del orificio. Utilizando la ley de los gases ideales y las

ecuaciones ([A0)) y ([AZ6), se obtiene la siguiente expresion para el flujo mésico ideal.

(v+1)
] idea) RT -1 S 20-1
il VIRTy _ (1 N 7_M2) (A7)
Arpo 2

O bien, escrita de otra forma:

2=

mideal V /YRTO =~ (12)

Arpo Do

RGN
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Para valores dados de py vy Tp, el méximo flujo masico ocurre cuando la velocidad
en el estrechamiento es igual a la velocidad del sonido. Esta condiciéon es llamada de
flujo critico (cuando la velocidad del flujo es menor que la del sonido, se dice que el

flujo es subcritico) y la relacion de presiones entre la de entrada (pg) v la del orificio

(pr) es,

e
Pr_ ( 2 ) (A.9)
Do v+1
Esta fraccion se conoce como fraccion de presion critica. Para valores menores o

iguales de pr/po el flujo masico es el méaximo:

Y41

mideal\/m_ ( 2 )M

—_— A.10
Arpo ( )

y+1

Para obtener los valores reales del flujo masico que entra o sale del cilindro, se
introduce el coeficiente de descarga, que es el cociente entre el flujo ideal y real a tra-
vés del orificio. El flujo de masa en la condicion critica y subcritica respectivamente

se presenta en las siguientes ecuaciones:

y+1
CpA 2 2(v-1)
mreal - D TpOV% ( ) ’ (A].].)

- (%) 71] }; (A.12)

En el cuadro [AJ] se describen los parametros necesarios para calcular cada flujo

1
P CpArpo (22) T 2y
real RTO o N — 1

de masa, tanto en la admision, adm, como el escape, esc. El coeficiente de descarga

(Cp) suele tomarse entre 0,55 y 0,7 [89]. Ay aam corresponde al area transversal al

Cuadro A.1: Parametros para calcular los flujos de masa

pr Po Ty Ar R

madm (padm >p) p Padm Tadm Av,adm Radm

_madm (p > padm) Padm p T Av,adm Radm

_mesc (p > pesc) Pesc p T Av,esc Rcil
mesc (pesc > p) p Pesc Tesc Av,esc Rcil
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flujo en la vélvula de admision, A, e al area transversal al flujo en la valvula de
escape v R.; a la constante del gas que se encuentra encerrado dentro del cilindro.
T corresponde a la temperatura del gas dentro del cilindro, T la temperatura del
gas en el interior del ducto de escapel y Toam la temperatura dentro del ducto de

admision.

A.1. Flujos de masa y entalpia durante el overlap-

ping
Si se considera x; como la fraccion masica de gases quemados,

i (A.13)

Ty = ———
My, + My

se puede decir que lo que entra por la valvula de admisién son gases sin quemar y
lo que hay en el cilindro y en el ducto de escape es una mezcla de (1 — z;,) gases sin
quemar y x;, gases quemados. Una vez conocida la composicion de los gases en los
ductos de admision y de escape se pueden calcular las entalpias de forma directa.
Dado un fuel ratio ¢, la composicion de los gases de entrada segiin sus fracciones

masicas sera:

. x}zlfi‘;
Tq
.1
) xa_1+¢rq

donde x corresponde a las fracciones mésicas y los subindices f y a al combustible
y aire respectivamente y r, es el cociente entre la masa de combustible y la masa
de aire en condiciones estequiométricas. El asterisco indica condiciones externas al
cilindro.

Las entalpias se calculan de la siguiente forma:

T ae + T ce
!Una aproximacion para Tes. puede ser la siguiente: Tpge = —gac  —9g.ce

siendo T} 4c la tempe-
ratura del gas cuando se abre la valvula de escape y Ty .. la temperatura del gas cuando se cierra

la valvula de escape.
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(1) Cuando el flujo entra al cilindro por la valvula de admision:
Padm = T3hs + 23ha (A.14)
(74) Cuando el flujo sale del cilindro por la vilvula de admision:
Raam = (1 — xp) hy + 2y (A.15)

(717) Cuando el flujo entra o sale de la valvula de escape:

hesc - (1 - xb) hu + xbhb (A16)

Los flujos de masas se calculan a partir de un balance de masas, dependiendo de
la presion del cilindro y las presiones en la admision y el escape, y las composiciones

en el cilindro, en el ducto de admisién y en el escape. Los casos posibles se describen
en el cuadro [A2

Cuadro A.2: Casos posibles de presiones en overlapping.

Caso I p < pPadm P < Desc Entra el flujo en la admision y el escape
Caso Il p < Padm P > Pese Entra el flujo en la admision y sale en el escape

Caso III P > paam P < pesc  Sale el flujo en la admision y entra en el escape

Caso IV D> Padm P > Desc Sale el flujo en la admision y el escape

Caso I
77:% = ma‘dm + (1 — xp) riteg (A17)
My = TpMlesc

Caso II
Tf”bu = madnf — (1 — @p) tesc (A.15)
My = —TpMesc

Caso III

1y, = — (1 — xp) Maam + (1 — Tp) Mesc (A.19)

mb = _xbmadm + xbmesc
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Caso IV

My = — (1 - l’b) Madm — (1 - xb) Mesc (AQO)

Mp = —TpMadm — LTpTMlesc



Apéndice B

(Geometria de las valvulas

Para poder calcular el flujo mésico se necesita el area de paso a través de la
valvula. Siguiendo el desarrollo dado en [89] se considera que la geometria de las

valvulas tiene una simetria de revolucion, donde la secciéon transversal se describe

en la figura Bl

L, | ¥ 7]

7%

m_
NN

Figura B.1: Geometria de las valvulas de admision y escape.

Teniendo en cuenta que la menor area de paso depende del grado de apertura de
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la valvula, habra tres formas de calcularla. En primer lugar, cuando la apertura (L,)

de la valvula es menor que ———— siendo ( el angulo del asiento de la valvula,
sen 3 cos (3

el area minima de paso corresponde a la seccion del cono formado por la valvula y

el asiento de valvula, y su valor es:

L,
Ar =nL,cosf3 | D, — 2w + > sen(203) (B.1)

. . w . . .
En segundo lugar, si la apertura es superior a pero inferior o igual

sen (3 cos 3

1
2 2 5
a [(DEDDS) — w2] ‘4w tanf3, siendo D, el didmetro del conducto y D,, didmetro

medio del asiento (D, — w), el drea de minimo paso es la que se forma entre el

extremo del asiento de valvula y el inicio del chanfle de la valvula, y corresponde a:

Ap = ﬂDm\/(Lv —w tan 3)* + w? (B.2)
D2-Dp? 2
Por altimo, para valores de L,, superiores a [( L;;) — w2] * +w tan 0, el area
1 T r T
0.8 -
8
g 0.6 T
3
s X .
3 0.4
0.2 F -
0 L L L L
0 50 100 150 200

Angulo (grados)

Figura B.2: Apertura de valvula, L,.

minima de paso corresponde al anillo formado por el ducto y el vastago de la valvula:

Ap = (D2 - D?) (B.3)
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De esta forma, el area queda definida mediante su apertura L,, pero para po-
der incluirla en las ecuaciones dinamicas hay que escribirla en funciéon de ¢. Una
funcién que se acerca a un timing tipico para un motor de cuatro tiempos es
Ly, = Lymax sen%%w). En la figura se presenta un grafico de esta ecua-
ci6on normalizada; ¢,y ¥ ¢ corresponden a los angulos de apertura y cierre res-
pectivamente, tanto de la valvula de admisién como de la valvula de escape. En el
cuadro Bl se detallan las caracteristicas geométricas de las valvulas que describen

tanto la admisiéon como el escape.

Cuadro B.1: Caracteristicas geométricas y cineméticas de las valvulas de admision

y escape.

Ly mar Apertura maxima de la valvula

D, Diametro de la valvula

1G] Angulo del asiento de valvula
w Ancho del asiento de vélvula
Dy Didmetro del vastago

D, Didmetro del ducto

Pap Angulo de apertura

Pei Angulo de cierre







Apéndice C

Area del frente de llama

Para poder resolver las ecuaciones ([238) y (241) es necesario conocer cuél es
el valor del area del frente de llama durante el tiempo en que se desarrolla la com-
bustion. Para su calculo, se supone que éste se desarrolla de forma esférica, por lo
tanto, si se conoce el radio, se puede estimar matematicamente. El calculo del radio

se hace a partir de dos métodos:

= Segin Beretta [19], depende del espesor caracteristico de llama turbulenta (L)
y del radio de los gases quemados (r3). La ecuacion empirica que correlaciona

los datos es:

Q)Q
rr=ry+Lr|l—e <LT (C.1)

donde Lp = w;m, y 73 se calcula a partir de Vj, y la geometria esférica del frente

de llama.

» Segin Bayraktar en [6], directamente a partir del volumen y suponiendo, tam-
bién, una forma esférica del frente de llama. Este es el modelo que se utiliza
en la simulacién numérica desarrollada en este trabajo.

El volumen de gases que se encuentra dentro del frente de llama es,

me — M
Vf:VE;JrTb

con Vj, igual al volumen de los gases que se queman en la combustion (V}, =

M/ pp)-

(C.2)
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En este trabajo se presentan tres formas diferentes para calcular las areas del
frente de llama a partir de su volumen: ignicion centrada, ignicion descentrada (mé-

todo aproximado) e igniciéon descentrada (método exacto).

C.1. Ignicidén centrada

Las cuatro configuraciones de los posibles frentes de llama, para una bujia cen-
trada con respecto al piston, se muestran en la figura En general, el desarrollo
tipico es, primero el caso I, luego el II y por tltimo el IV. Para que se pueda dar el

caso III, el volumen minimo de la cAmara debe ser demasiado grande.

» Caso It 5
Vi = gﬂ'R?
1
V

- ()

» Caso II:
Vy = 5h (3R} - 1)
Ry = \/% (% + h2)
» Caso III: o . ,
Vi=3 {Ri — 5 (4R} - 32)2]

» Caso IV:

T3 , , B2 2
/ B2\*

El radio de llama (Ry) en los casos IIT y IV se calcula a partir de algiin método
iterativo.

A partir del radio de llama se calcula el area del frente de llama:
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B/2 B/2
R R
f f h
I 11
B/2
' B/2
111 {C
C
R; 1V {

h\ R;

Figura C.1: Casos posibles del frente de llama para una igniciéon centrada.

Caso I:

Caso II:

Caso III:

Caso IV:

Af = 27TR3:

Af = 27Tth

BQ
AfIQWRf <Rf— Ri_?)
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C.2. Ignicion descentrada (método aproximado)

Cuando el punto de igniciéon no esta centrado en el area del piston, el frente de

llama se desarrolla de forma diferente, [21,25].

'l

Frente de llama

Figura C.2: Frente de llama para una ignicion descentrada (aprox.).

El calculo del radio, cuando éste no alcanza la cabeza del pistén, es el mismo
que cuando se considera el caso centrado (Casos I y II del modelo anterior). Para la
posicion de la llama mostrada en la figura[C2] Bayraktar [21]| propone las siguientes
ecuaciones para calcular el drea y el volumen, aproximando el frente de llama a un

cilindro:

s
Api = / 2(m—a)Ry; dy (C.3)
0
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2

Vyi = /OS Kw —a+ %@O‘)) (RS, — o) + (20 —sem (20) | dy  (C)

donde S = Ry; cuando Ry; < h'y S = h en los demés casos. Para calcular el radio
se utiliza un método iterativo donde:
Vi = Vi

Rps1 = Ry
fri+1 1 + Aﬁz

Una vez que el calculo converge (Ry;1 =~ Ry;), se calcula el area nuevamente a
partir de la ecuacion ([C3).

C.3. Ignicion descentrada (método exacto)

Si se es mas riguroso en la consideracion de la forma del frente de llama, supo-
niendo que adopta la forma de una esfera truncada por la forma de la cAmara de
combustion, se observan 7 casos posibles. Considerando la funciéon A. como el area
de un corte horizontal del volumen de gases dentro del frente de llama a una altura
y, v P. como el perimetro del frente de llama en el mismo corte:

BB
4

+ (Rff — yz) (m—a) — fi.B sen 3

Ac(RfaRcaBay): 9

Pe(Ry, Re, By) = 2(7 — )/ R} — y?

donde los dngulos a y (3 se obtienen a partir de relaciones geométricas,

B*—4(R} —y*+ R2)

I 8Rc,/Rfc — 12

B?— 4 (R -y — R?)
4R.B

a(Ry, R, B,y) = arccos

B (Ry, R, B,y) = arccos

Se calculan a continuacion, los volimenes y las areas, para los diferentes casos,
véase la figura
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R, B/2 R, B/2
Ry
h Ry h
I 11
Rc B/2 I Rc I B/2 I
‘| ‘|
L7 h Ry h
111 v
R B/2 | " R. B/2 |
S
Ry b Ry I
Vv VI
R, B/2

VII
N

Figura C.3: Casos posibles del frente de llama, para una posicién descentrada de la

ignicion.

» Caso I:
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Af = 27TR?¢
= Caso II:
Vi = <h (3R} — h?)
3V
Ry = h?
/ \/3(% * )
Ar =21Rsh
= Caso III:
c Rf
0
Ry
Af / P.(Ry, R, B,y) dy+/ 2m\/ R7 — y? dy
] f
» Caso IV: ,
vf:/ A (Ry, R., B,y) dy+/ (R} —y*) dy
0
Ay /Pc R;, R., B,y) dy+/ 27 R2 y? dy
i (R \/
= Caso V: ,
Vf:/ Ac(RfaRcaBay) dy
0
h
Af:/ Pc(RfaRcaB’y) dy
0
= Caso VI: .
s B?
Vf = 1 +/ Ac (Rf7R07Buy) dy

h
Af:/ P.(Rys,R., B,y) dy

195
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s Caso VII:

c h
+/ Ac(Ry, R., B,y) dy+/ 7 (R} —y?) dy

c h
Af:/ P.(Ry,R., B,y) dy—l—/ 27r,/Rfc—y2dy

s y ¢ son las alturas de las intersecciones del frente de llama con las paredes del

piston, la mas alejada y la mas cercana de la ignicion, respectivamente:

B ? B ?
L G S I C




Apéndice D

Parametros utilizados en los

diferentes modelos

En los cuadros [D.1], y se detallan las caracteristicas utilizadas para la

validacion del modelo, los datos fueron tomados de Beretta [19].

Cuadro D.1: Caracteristicas de configuracion del modelo.

©o Angulo en el que se aplica la chispa (en grados). 330,0
Cp Coeficiente de contraccion para el flujo de masa. 0,6
Padm Presion en la admision (en Pa). 0,72 x 10°
Tuam Temperatura en la admision (en K). 350,0
Pese Presion en el escape (en Pa). 1,05 x 10°
T.sc Temperatura en el escape (en K). 600,0
Padm,a Angulo de apertura de la valvula de admision (en grados). —50
Padm,c Angulo de cierre de la valvula de admision (en grados). 214
Yese.a Angulo de apertura de la valvula de escape (en grados). 490

Pesc,c Angulo de cierre de la valvula de escape (en grados). 750
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Cuadro D.2: Caracteristicas geométricas del modelo (véase la figura [B.l en relacion

a la geometria de la valvula).

a Longitud de la manivela del cigiienal (en m). 44,45 x 1073
C' Coeficiente de friccion (en kg/s). 10,0
m, Masa del piston (en kg). 80,0 x 1073
J Momento de inercia (en kgm?). 0,5
¢ Largo de la biela (en m). 147,0 x 1073
Vo Volumen residual o volumen muerto en el cilindro (en m?). 1,05 x 107*
r Relacion de compresion. 7,86
B Diédmetro del piston (en m). 101,6 x 1073
Waam Ancho del asiento de la valvula de admision (en m). 3,81 x 1073
Wese Ancho del asiento de la valvula de escape (en m). 3,04 x 1073
Baam Angulo del asiento de la valvula de admision (en grados). 45,0
Bese Angulo del asiento de la valvula de escape (en grados). 45,0

D, aam Didmetro de la cabeza de la valvula de admision (en m). 48,3 x 1073
D, ¢sc Didmetro de la cabeza de la valvula de escape (en m). 38,5 x 1073

D, aam Didmetro del conducto de la valvula de admision (en m). 39,4 x 107?

D, esc Didmetro del conducto de la valvula de escape (en m). 31,41 x 1073
Dy wam Didmetro del vastago de la valvula de admision (en m). 89 x 1073
D; .5 Diametro del vastago de la valvula de escape (en m). 7,09 x 1073
Ly maz.adm Maxima apertura de la valvula de admision (en m). 9,3 x 1073
Ly maz ese Maxima apertura de la valvula de escape (en m). 9,3 x 1073
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Cuadro D.3: Caracteristicas del combustible utilizado en el modelo

. - - bustible /i
¢ fuel-air equivalence ratio ((cfglnbigézlee/;ﬁf:)e>. 0,99
Precision para calcular el tiempo de combustion. 0,999
Tipo de combustible. CsHig (iso-octano)
(masa fuel /masa aire) (estequiométrico). 0,0683

Parametros geométricos de las valvulas de admision y escape utilizados en la
seccion B2

Cuadro D.4: Geometria de las valvulas de admision y de escape, para una configu-

racion de cuatro valvulas por cilindro.

Waam Ancho del asiento de la valvula de admision. 1,4x 103 m
Wese Ancho del asiento de la valvula de escape. 14 %1032 m
Badm Angulo del asiento de la valvula de admisién. 45,0°
B.sc Angulo del asiento de la valvula de escape. 45,0°

D, aam Didmetro de la cabeza de la valvula de admision. 18,0 x 103 m
D, ¢sc Didmetro de la cabeza de la valvula de escape. 18,0 x 1073 m

D, aam Didmetro del conducto de la valvula de admision. 15,2 x 1073 m

D, csc Didmetro del conducto de la valvula de escape. 15,2 x 1073 m
Dy qam Didmetro del vastago de la valvula de admision. 40 % 107* m
Dy .sc Didmetro del vastago de la valvula de escape. 40x 1073 m
Ly maz.aam Maxima apertura de la valvula de admision. 76 x 1072 m
Ly maz,ese Maxima apertura de la valvula de escape. 76 x 102 m







Apéndice E

Areas de transferencia de calor

Las areas de transferencias de calor estan delimitadas por las zonas de gases
quemados y no quemados. Esta diferencia es apreciable durante el periodo de com-
bustion, donde existe una frontera bien definida: el frente de llama. La mayor parte
de la transferencia de calor ocurre entre los gases quemados y el area de contacto
de la pared del cilindro, que es proporcional a la superficie mojada por los gases
quemados.

A partir del volumen de cada gas, se determina el area de transferencia, conside-
rando el radio del frente de llama calculado anteriormente (apéndice [d). Utilizando
los mismos casos que para el calculo del area del frente de llama, se calcula la su-
perficie mojada por los gases quemados. Para un esquema con la igniciéon centrada
con respecto al cilindro, las areas de transferencias se determinan segin la longitud

relativa del radio del frente de llama.

» Caso I:
Ab = K’TI'R;
B? 9 Vv
A, =K (7r7 — WRf) +4§
s Caso II:
A, =7 (2R2 — 1)

2

B v
A, =K {7?7 — 7 (2R} - hQ)] +4=
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s Caso III:
B2 / B2
B? Vv / B2
s Caso IV:

B? / B2
Ab:K|:7TZ+7T(R3c—h2):| + 7B Rfc—z

B? B? %4

donde B es el diametro del cilindro, h la altura instantanea de la caAmara (conside-
rando una cdmara cilindrica) y K un factor para reducir el area de transferencia de
la tapa y la base de la camara, dado que en estas zonas no hay refrigeracion como
en la pared del cilindro.

Si la bujia se encuentra descentrada con respecto a la superficie superior, las
areas seran diferentes. Se observan siete configuraciones posibles, mencionadas en el
apéndice [l En este caso se calcula la superficie mojada por cada uno de los gases.

Para ello, se define la funcion del perimetro mojado,

P, (R, R., B,y) = 2a, /Rfc — y? (E.1)

» Caso I:
Ay = Kﬂ'R?p
B2 5 \%
s Caso II:
A, =1 (2R2 — 1)
B2 \%
A, =K {w7 — 7 (2R} — h2)] +4-
s Caso III:
Ay = KA, (Ry.Ro, B,y = 0) + / Po (Ry, Re, B.y) dy
0
B2 c
A, =K |jT7 —A.(Ry,R., B,y = O)] +7Bh — / P, (R, R, B,y) dy
0
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s Caso IV:

Ay = K [Ac(Ry, R, B,y = 0) + 7 (R2 = B%)] + /0 Py (Ry,R.,B,y) dy

BZ
A= K [77 ARy, Ry Byy = 0)— 7 (B2 — h?)]
—l—ﬂ'Bh—/ P, (Rs,R.,B,y) dy
0

s Caso V:
Ab = K[Ac (Rf,Rc,B,y - 0) +Ac (Rf,RC,B,y = h)]+

h
+ / Py (Ry, R, B.y) dy
0

BZ
Au:K |:7T7_AC(RfaRcaBay:O)_AC(Rf’RC’B’y:h):|
h
+7TBh—/ Pm (RfaRcaBay) dy
0

s Caso VI:

2

B h
Ay =K [WZ + A. (R, R, B,y = h)} +7rBs+/ P, (Rs,R.,B,y) dy

2

B h
A=K {WT — A.(R,Re,B,y = h)] 47 B (h - 3)—/ Po (Ry, Ro, B.y) dy

s Caso VII:

2

B C
Ay =K |jTZ +7 (R} — hz)} + 7Bs +/ P (Ry, Re, B, y) dy

2

B C
Au:K{WZ—W(Ri_hz)] +7TB(h—s)—/ P, (R¢, R, B,y) dy

Los pardmetros involucrados son los definidos en el apéndice IC] en el calculo de

las areas de llama para el caso de chispa descentrada.






Apéndice F

Equilibrio quimico

F.1. Equilibrio quimico sin disociaciéon

Si se tiene en cuenta que hay gases residuales dentro de la cAmara de combustion,

la ecuacion de la reaccion quimica se escribe de la siguiente forma:

(1= y,) [CaHp + (O3 + 3,7T6N5)] +
+ 4y [3:COz + 7. Hs0 + 1 N3 + 1,04 + £,C0 + 6, Hy] —

— BC Oy +vH20 + uNy + vOy +eCO + 0H,

donde ¥, es la fraccion molar de los gases residuales, el subindice r representa los

gases quemados residuales y las unidades son moles por cada mol de combustible.

o mOlOgaire mOlCOg mOngO mOlNg U mOlOghumos
mol ¢ mol ¢ mol ¢ mol ¢ mol ¢

c TTlOlCO 5 molH2 a mOlcfuel b molHquel
mol ¢ mol ¢ mol ¢ mol ¢

3 mOlCOg,residual mOngO,residual mOlN2 ,residual mOZOQ,residual
" mol ¢ mol ¢ mol ¢ mol ¢
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mOlco,residual mOlH2 ,residual
" mol ¢ mol ¢

Aqui se supone que los gases residuales corresponden a los productos de una
combustion de iguales caracteristicas a la que se calcula. Por ejemplo, si la mezcla
de aire combustible es pobre, no se tendra en cuenta el hidrégeno ni el mondxido de
carbono en los gases residuales.

Bajo las siguientes hipotesis, se calcula la composicion de los gases de combustion

en funcion de la composicion de la mezcla.

= Si la mezcla es pobre, ¢ <1 — CO y H, son despreciables.

= Si la mezcla es rica, ¢ > 1 — O, es despreciable. Cuando ¢ > 1 se asume que

la ecuacion del agua se encuentra en equilibrio.

CO2+H2 — CO+H2O

Mezcla pobre en combustible

Para una mezcla pobre en combustible ¢ < 1, el sistema de ecuaciones con su

solucion es el siguiente:

(((1-y)a+y8 =8 (B=(1—y)a+us
1—y)E+yv =7 v=0=y)+ymn
(1—yr)a+yr(ﬁr+l2’"+ur):ﬁ+%—|—y = az‘“}l—gb
3,76 (1 — yp) @ + Yrptr = v=(1—y,) =00 4y,

| o= | 1= 376 (1~ ) + yopr

Mezcla rica en combustible

Para resolver el sistema cuando la mezcla es rica en combustible se utiliza la
ecuacion que agrega la condicion de equilibrio quimico del agua. La constante de

equilibrio se calcula a partir de la ecuacién empirica [90]:

1,761-10° 1,611 -10° + 0,2803 - 10°

Ln[K(T)] = 2,743 — ——— - =

(F.1)
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Para una mezcla rica en combustible ¢ > 1, el sistema de ecuaciones es el si-

guiente:

1—y)a+y (B +&)=0+¢

(I=y) 5+ (w+6)=7+0

Q—y)aty (B+Z+%)=F+2+5
3

76 (1 — ) a + yrptr = p

_ (4a+b)
=I5

La solucién es:
:(1 yr)a_'_yr(ﬁr—i_gr)_ﬁ
=6—(1-1y) W +y, (6 — B,)

7:(1 yT)M+yr<ﬁr+7r)_ﬁ

= 3,76 (1 —y,) 552 + yopty

Si se supone que la ecuacion del agua se encuentra en equilibrio, § se obtiene al

resolver el siguiente polinomio de segundo grado: m3% + nB + h = 0 con,

s m=(K—1)

[2—K<2—¢>]+iu—f<<l—¢>]}+

cn=-uw {5 N

¢

+yr [ﬁr (2_K) +7r+5r+K5r]

= h=— {(1 —Yr) [2(1(2;—(;5)“)] +yr (Br + %)] (1 —yr)a+y. (B +&)]

En [71] se encuentra disponible el programa CEA (Chemical Equilibrium with
Aplications) para calcular los productos de combustion en una variedad muy amplia

de condiciones.
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F.2. Equilibrio con disociacién para diez especies

Cuando en el problema se considera la disociacién de algunas especies, aparecen
nuevos elementos a tener en cuenta. Segin Ferguson [91] las especies mas impor-
tantes son diez, es decir, se agregan cuatro més a las que ya se consideran en los
apartados anteriores: H, OH, O y NO.

La ecuacion de la reacciéon quimica considerando las diez especies es la siguiente:

(1 —y,) (e¢CoHgO4 N5 + 0,210, 4 0,79N5) +
Yy <1/1002 + V;HQO + V:;NQ + V;OQ + I/éCO + I/éHQ + I/;H + 1/;0 + I/E;OH + V;0N0>

— 1/1002 -+ V2H2O —+ I/3N2 -+ V402 -+ V5CO -+ VGHQ -+ V7H -+ VgO —+ I/gOH —+ I/loNO
(F.2)

En el modelo no se consideran trazas de Cs Hig en los productos de la combustion,
pero si elementos combustibles como CO 6 Hs, etc. Benson y Annand en [9] o Yun
Xiao [92]| describen posibles métodos para resolver el equilibrio quimico cuando se
consideran algunas disociaciones. En este apéndice se presenta el método descrito
por Ferguson [91], para resolver la composicion del equilibrio quimico para diez
especies, considerando, también, la fraccion de gases residuales.

Los elementos designados con una prima como super indice, corresponden a
la composicion molar de los gases residuales originados en la combustion del ciclo
anterior, que permanecen dentro del cilindro. Si N = 22‘121 v; y definiendo y;, = v;/N,

el balance es el siguiente:

C (1 yr) eqboz +yrR1 — ( +y5)
H (1—y)epB+y,Ry — (2yy+2y5+y;+yg) N
O (1—y)(edy+042) +y.Rys — (2y; +yy+2y,+y5+¥s+ Yo +¥i0) N
N (1 - yr) (€¢5 +1 58) +y Ry — (2}’3 + Y10) N
donde,
Rl = V; + VL;

Ry = 2uy 4 204 4 v7 + 1
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R3:21/1+1/;+21/;+1/é+1/é+1/é+1/;0
Ry = 2uy + 1y

Por definicion se sabe que,

10
ZYi —1=0 (F.3)
i=1
A partir de la ecuaciéon para una combustioén neutra se deduce que:
e =0,210/(a + 0,258 — 0,57)

Si se introducen 6 ecuaciones de equilibrio quimico se puede resolver el sistema
de ecuaciones no lineales de diez fracciones molares desconocidas mas el niimero de

moles. Las reacciones consideradas son las siguientes:

1/2
1 R Y7
§H2 = H Ky = 1/2

Y6

1/2
1 . _YsP
502 =0 Ky = 1/2

Y4

Y9
1/2 1/2
Y4/ YG/

%HQ + %02 — OH Kg —

Y10
1/2_1/2
4/ Y3/

%OQ+%NQ\:‘N0 K4:

Yo

/

1 . —
H2+502\—H20 K5—W
6

1
Yy
CO+10,=C0, Kg=—21

Yqg YsP

donde p representa la presion a la que se da la reaccion, en atmosferas.

Las constantes de equilibrio K; presentan la siguiente forma:

T B
logK; = Aln | —— = DT + ET?
ogK; n(1000)+T+C+ +



210 APENDICE F. EQUILIBRIO QUIMICO

Cuadro F.1: Parametros para evaluar las constantes del equilibrio quimico.

A B C D E
K1 0,432168 —0,112464 x 10°  0,267269 x 101 —0,745744 x 10~*  0,242484 x 10~8
Ko 0,310805 —0,129540 x 10°  0,321779 x 101 —0,738336 x 10~%  0,344645 x 10—8
Ks —0,141784 —0,213308 x 10* 0,853461 0,355015 x 10~*  —0,310227 x 10~8
K4  0,150879 x 107! —0,470959 x 10* 0,646096 0,272805 x 107°  —0,154444 x 10~8
Ks —0,752364 0,124210 x 10>  —0,260286 x 10>  0,259556 x 1073 —0,162687 x 10~7
Kg —0,415302 x 10-2  0,148627 x 10°  —0,475746 x 101 0,124699 x 10~3  —0,900227 x 10~8

En la tabla [Tl se describen los parametros para evaluar las constantes del equi-
librio quimico. Las expresiones de las constantes de equilibrio quimico pueden ser
reordenadas para expresar las fracciones molares de todas las especies en términos

de y3, V4, V5 V Vg, las fracciones molares de N, Oy, CO y H, respectivamente.

Y7 = C1Y(15/2 con ¢ = Kl/p1/2
Yg = CzY};/Z con Cp = Kz/p1/2
Yo = CsyAl;/ZYé/Q con c3 = K3

Y10 = C4Yi/2}’§/2 con ¢y = Ky
vo=csyi’ys  con ez = Ksp!/?
Vi = covi Vs con cg = Kgp'/?

Eliminando N de las ecuaciones de balance, se obtienen 3 ecuaciones que depen-
den de las variables elegidas anteriormente, que junto con la ecuacion ([E£3)) compo-
nen un sistema de cuatro ecuaciones cuatro incognitas. Sustituyendo cada variable

por su ecuacion correspondiente, el nuevo sistema de ecuaciones es el siguiente:
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205}’411/2}’6 + 2y + 01}’6/ + 03}’1/2 —d; <06Y411/2Y5 + Y5> =0 (F.4)

vy’ <2c6y5 +esye+ e+ eavg + C4y§/2) +2y,+ys — do (cﬁyi/2y5 N y5) — 0 (F.5)

2y; + 04}’411/2}’;,/2 —ds <06Yi/2}’5 + Y5) =0 (F6)

con:

(1 - yr)abﬁ + yrR2

di =
YT (1 =y eda+ y Ry

(1 —y,) (edy +0,42) + y, R3

dy —
? (1 - yr)€¢a + yrRl

(1 —y,) (e¢d + 1,58) + y,. Ry
(1 - yr)‘g(b& + yrRl

Ferguson [91] recomienda el método iterativo de Newton-Raphson para resolver

ds =

este sistema de ecuaciones no lineales. Las cuatro ecuaciones pueden ser escritas

CcOoMmao:
fj(Y37Y47Y57Y6) =0 j = 1727374 (F7)

Utilizando la solucién para el problema de seis especies sin disociacién como
valores iniciales, [y;(», ), yﬁf),yf—,”,yé )], que se encuentra razonablemente cerca de la

solucion, (v3,vi,v:,ve), la diferencia entre la aproximacion y la solucion es:
Ay, =y —yV  i=34,56 (F.8)

Aproximando el término de la izquierda en la ecuacion ([EE7) por una serie de
Taylor y despreciando los términos mayores al segundo orden, se pueden obtener

aproximaciones para Ay,,

af; af; af; Af; .
P+ =—=A —A —A — Ay, ~ =1,2.3,4 F.9
f] + ay?, Y?, + aY4 Y4 + ay5 YS =+ ayG YG 0 j ) Sy Yy ( )

que escrito en forma matricial es [A][Ay]| + [f] = 0 donde los términos de A son:
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A— 1 1 C4Yzl1/2
1= + 3 y1/2

3

Ao~ C6Ys + C5¥g + C1 + C4Yé/2 + CsYé/Q 1
2y,
Aiz= 1+ CGY411/2
1/2

c1+c

Ay = 05}’}1/2 + % +1
2y
A21 - 0
9 1/2
Ao — Cs5y6 T C3Ys ~ — d1CeYs
22 — 1/2

2y,

Asy = —d, (1 + C6Yz11/2)
c1+c y1
A24 = 205}7}1/2 + % + 2
2ys
1/2
1eqyy
Az = 9 1/2
Vs 1/2 1/2
(2= dy) ceys + csyg + 1+ cays’T + ey
Asy = 5 7 + 2
Y4

A33 = (2 — dg) Cﬁyjl/2 +1-— d2

1 gyl
1/2 3
Au= oy)/*+ 2 173

1/2y6
lc
Ap= 2+ 4}17;12
2y
1/2 3
cays' ™ — dsceys
2y,
A = ds <C6Y411/2 - 1)
A44 - O

Para calcular el siguiente paso de la iteracion se resuelve este sistema de ecuacio-
nes lineales, mediante cualquier método de algebra de matrices. La expresion para

calcular el enésimo paso es la siguiente:

v =y Ay, i=3,4,5,6 (F.10)

La iteracion se repite hasta que |Ay,| < £ < 1 donde & es una tolerancia especi-
ficada.



Indice alfabético

Aire

composicion, B
Autoignicion, [[06], T2
Avance del encendido, [[T9

Cero-dimensional,
Coeficiente de descarga, [Tl
Consumo de combustible,

Cuasi-dimensional,

Eficiencia volumétrica,
Emisividad, BT

Energia interna,
Energia quimica,
Entalpfia,

Entropia de muestra,
Espacio de fases,

Estancamiento (stagnation), 80

Flujo critico, IXT]
Fraccion de gases quemados,
Frente de llama,

area,

velocidad,

velocidad laminar, B

Friccion total media efectiva, [Z1]

Gases residuales,

Irreversibilidades internas, [[7]
Longitud caracteristica, B

Méximo par al freno (MBT), [20
Mach, ntimero, I80
Mapa de retorno, [[40

Octanaje,
Overlapping,

Perimetro mojado,
Piston
carrera,
friccion,
fuerzas, BO
posicion, Bl
Poder calorifico, [Tl
Potencia, [0,
por gramo de combustible,
Presion critica, [8T]

Presion media efectiva, B4, [Tl

Razon de equivalencia combustible/aire

(Fuel ratio), B6, [T
Reaccion quimica, 203 208
Relacion de compresion, B2

Rendimiento

de conversion de combustible, [Tl

213



214 INDICE ALFABETICO

térmico, [7T],
Seccion de Poincaré, [[40

Temperatura
de llama adiabética,
de pared, B2 B3],

Tiempo caracteristico, E1

Trabajo
de bombeo, B4
de friccion, B3,
de rozamiento mecéanico, B4l
de sistemas auxiliares, B4l
del gas,

Transferencia de calor
coeficiente, BTl
conduccion,
conveccion,

radiacion, Bl

Velocidad caracteristica,
Velocidad de llama laminar,
Volumen de control,



	Introducción
	Simulación numérica
	Descripción básica del sistema
	Descripción mecánica
	Descripción termodinámica

	Ecuaciones diferenciales dinámicas básicas
	Ecuaciones generales
	Admisión y escape
	Overlapping
	Compresión y expansión

	Modelos de combustión
	Consideraciones básicas
	Ecuaciones diferenciales de la combustión

	Transferencia de calor
	Descripción general
	Aplicación a un cilindro

	Fluidos de trabajo
	Propiedades termodinámicas
	Composición de los productos de combustión

	Validación y resultados
	Hipótesis esenciales
	Velocidad constante
	Momento externo constante
	Parámetros de salida del motor

	Resumen y conclusiones

	Modelo teórico de TTF
	Ciclo Otto
	Irreversibilidades internas
	Irreversibilidades por fricción
	Irreversibilidades por transferencia de calor
	Temperatura de combustión
	Resumen y conclusiones

	Comparación entre modelos
	Resultados numéricos de TTF
	Resultados numéricos de la simulación
	Comparación de la simulación con el modelo teórico
	Temperaturas y masas
	Parámetros de irreversibilidad
	Desempeño del motor

	Resumen y conclusiones

	Optimización termodinámica del sistema
	Parámetros de diseño del cilindro
	Localización de la ignición
	Relación carrera-diámetro
	Relación de compresión
	Volumen de la cámara

	Parámetros de funcionamiento
	Avance del encendido
	Razón de equivalencia de combustible y aire
	Temperatura de pared

	Resumen y conclusiones

	Variabilidad ciclo a ciclo
	Fluctuaciones de los parámetros de combustión
	Variabilidad en el modelo cuasi dimensional
	Caracterización del calor liberado
	Resumen y conclusiones

	Conclusiones generales
	Bibliografía
	Apéndices
	Flujo de gas
	Flujos de masa y entalpía durante el overlapping

	Geometría de las válvulas
	Área del frente de llama
	Ignición centrada
	Ignición descentrada (método aproximado)
	Ignición descentrada (método exacto)

	Parámetros utilizados en los diferentes modelos
	Áreas de transferencia de calor
	Equilibrio químico
	Equilibrio químico sin disociación
	Equilibrio con disociación para diez especies

	Índice alfabético

