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Resumen

Se ha pretendido estudiar con este Trabajo Fin de Grado el alcance
gue puede tener la implantacion de los ciclos Miller y Atkinson en los motores
de combustion interna alternativa. Dicho estudio no se llevara a cabo a través
de un banco de ensayos, sino mediante simulaciones realizadas con el
software AVL BOOST.

Primero se ha disenado un modelo en dicho software teniendo en
cuenta las caracteristicas de un motor sencillo para después realizar las
simulaciones. Un primer estudio llevara a decidir cuales son los valores
Optimos del adelanto o retraso del cierre de la valvula de admision, para luego
establecerlos en el modelo.

Por Gltimo se realizaran estudios sobre diferentes parametros para
visualizar su evolucion en funcion del régimen de giro, comprobando su
afinidad con los valores teoéricos.
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1- INTRODUCCION Y OBJETIVOS

INTRODUCCION

Desde la inclusion de los primeros motores de combustion interna
alternativa a finales del siglo XIX, su empleo ha sido cada vez mayor [1]. Las
innovaciones y mejoras no han cesado desde entonces, llegando a alcanzar
cada vez mejores prestaciones. Sin embargo, su desmesurado uso ha
conducido a tener que adoptar medidas que protejan el medioambiente [2].
Las restricciones impuestas en cuanto a las emisiones contaminantes son
cada vez mas severas y por lo tanto las empresas se ven obligadas a priorizar
a la hora de optimizar sus motores, empleando numerosas técnicas para
alcanzar soluciones de compromiso entre todas las caracteristicas y obtener
asi un buen rendimiento final [3].

En este trabajo se pone de relevancia el empleo de los ciclos Miller y
Atkinson en los motores de combustion interna, realizando una optimizacion a
la hora de estudiar el cierre de la valvula de admisién e implantando los
resultados obtenidos de dicha optimizacion en estudios paramétricos.

OBJETIVOS

Los objetivos de este trabajo son:

- Conocery aprender el uso del software AVL BOOST [4]

- Modelar un motor constituido con varios elementos.

- Optimizar el momento del cierre de la valvula de admision
en funcion del régimen de giro.

- Realizar diferentes estudios paramétricos variando el
régimen de giro.
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2- FUNDAMENTOS

2.1- MOTOR DE COMBUSTION INTERNA ALTERNATIVA

La finalidad de un motor térmico es obtener energia mecanica gracias
al proceso de combustion que se da en la mezcla comprimida de aire y
combustible dentro de una camara cerrada o cilindro, con el fin de
incrementar la presion y generar con suficiente potencia el movimiento lineal
alternativo del piston [5].

En el caso de que sea el propio fluido el que se utilice para generar el
estado térmico en una camara cerrada el motor sera de combustion interna.
Si ademas la transmision del trabajo se efectia de manera lineal
(desplazamiento lineal del émbolo) entonces se denominara alternativo.

Los MCIA presentan una serie de ventaja frente a otros tipos de
motores:

-Alto rendimiento: Con respecto a otros motores (turbina de vapor,
turbina de gas) el rendimiento de los MCIA es mayor, pudiendo
alcanzar hasta el 50%

-Combustibles: Se pueden emplear una gran variedad de combustibles,
tanto en estado liquido como gaseoso.

-Potencia: Amplia gama de potencias, desde unos pocos Watios hasta
decenas de Megawatios. Ademas guardan una excelente potencia
especifica (potencia/peso motor)

-Disposiciones constructivas variadas: El conjunto cilindro-émbolo se
puede adaptar a diversas situaciones, variando tanto sus dimensiones
como el material del que pueden fabricarse, haciendo que los MCIA
sean amoldables a numerosas aplicaciones.

No obstante, los MCIA presentan una serie de desventajas frente a
otros motores:

-Combustible: La dependencia del petréleo es su mayor desventaja.
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-Contaminacion: Debido al proceso de combustidon, se emiten
compuestos contaminantes, provocando alteraciones en la naturaleza
como el efecto invernadero.

2.2- CLASIFICACION

Existen diferentes clasificaciones para los motores: atendiendo al lugar
donde se produce la combustion, al modo de trabajo, a la disposicion de los
cilindros, al encendido, segln el modo de lubricacion...

Dependiendo de donde se produzca el proceso de combustion, los
motores térmicos siguen la siguiente clasificacion:

e Combustion externa: Motor Stirling, Turbina de vapor
e Combustion interna:
o Combustién Continua: Turbina de gas
o Combustion Discontinua:
= Alternativos: MEP, MEC
= Rotativos: Motor Wankel
= Propulsivos: Pulsorreactores

Asi pues un motor de combustion interna alternativa como es el que se
va a emplear para realizar este proyecto estara englobado dentro de los
motores térmicos de combustion interna discontinua, es decir, el proceso de
combustion ocurre de forma intermitente, ya que el fluido desarrolla un
trabajo sobre una superficie movil.

Otra posible clasificacion se establece en funcion del modo de
renovacion de la carga:

Ciclo de 4 tiempos: El motor ha de realizar dos revoluciones para llevar
a cabo el ciclo completo. Las cuatro fases son las siguientes:

(@) | [y} N (@)

¥ L
1*"tiempo 20 tiempo 3* tiempo 40 tiempo
(Admisién) (Compresion) (Expansién) (Escape)

Fig. 2.1: Diferentes etapas de las que consta un motor de 4 tiempos.

INDUSTRIALES
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1- Admision: El fluido entra al cilindro

2- Compresion: EI émbolo efectia el movimiento desde el punto muerto
inferior hasta el superior, aumentando asi la presion y la temperatura
del fluido.

3- Explosion: Una vez iniciada la combustion ésta progresa rapidamente
incrementando la temperatura y la presion en el interior del cilindro,
expandiendo los gases que empujan al piston hasta el PMI. Es en esta
fase donde se va a obtener el trabajo.

4- Escape: El piston empuja en su movimiento los gases de la combustion
hacia el conducto de escape.

Ciclo de 2 tiempos: El motor realiza una sola revolucion para llevar a
cabo la renovacion de carga

CICLe DE DOoE TIEMFPOS

FME Explosidn
y depresidn

Ezcape PHI Continda
escape y admisidn

Compresidn

Fig. 2.2: Diferentes etapas que sigue un motor de 2 tiempos.

Compresion y Admision: Al ascender el piston se produce la
compresion de la mezcla. Asi mismo, deja la entrada libre para permitir el
acceso de mezcla.

Explosion y Escape: El piston es empujado hacia el PMI debido a la
elevada presion provocada por la explosion. En ese momento la lumbrera de
escape queda abierta, pudiendo ser desalojados los gases de escape.
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2.3- PARAMETROS TIPICOS DE UN MCIA

Se han englobado los parametros en tres tipos diferentes:

2.3.1. Parametros geométricos

Permiten caracterizar geométricamente las dimensiones de los
elementos mas importantes del motor. Incluyen fundamentalmente
parametros relativos a las dimensiones del cilindro, el mecanismo biela-
manivela y al sistema de renovacion de la carga. Los parametros geométricos
se fijan al disenar el motor, lo que va acondicionar el posterior
funcionamiento tanto en lo que se refiere a prestaciones como a emisiones.

PMS PMI

— 0 —

VD S=2R

Fig. 2.3: Diferentes parametros geométricos de un MCIA.

Dénde:

S: Carrera

D: Diametro del piston

R: Radio de la munequilla

L: Longjtud de la biela
a: Angulo girado del ciglieal

PMS:Punto muerto superior (para a = 0°)

PMI: Punto muerto inferior (para a = 180°)

10
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S/D: Relacion carrera-diametro.

Se definen también los siguientes parametros:

2 _71'D2
P4
v _7TD2
D™ 4
_VD+VC
r= 7
VT:Z.VD

Ay, Area del piston

Vp: Volumen desplazado

r: Relacion de compresion

Vp: Volumen camara de combustion
Z: Namero de cilindros

Vr: Cilindrada del motor

2.3.2. Parametros de funcionamiento

Habitualmente los MCIA no se disefhan para operar en unas
condiciones fijas de funcionamiento sino que tiene un amplio rango de
variacion que les permiten acomodarse a los requerimientos de uso. Los
parametros de funcionamiento definen el estado operativo del motor a partir
de variables que pueden medirse experimentalmente y sobre las que actuara
el sistema de control del motor para fijar el punto de funcionamiento
deseado.

Régimen y velocidad lineal media del piston

11
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El régimen de giro del motor n es el nimero de revoluciones por unidad
de tiempo y determina la frecuencia de repeticion del ciclo de trabajo.
Constituye uno de los grados de libertad del motor para dar potencia:

Cn=2-5n
Dénde:
C,,: Velocidad media del piston

La velocidad lineal media del piston es un parametro, que al incluir la
carrera S, representativa del tamano del motor, homogeniza motores de
tamano dispar. Por ello, resulta un parametro mas apropiado que el régimen
de giro n para indicar la rapidez de un motor y de hecho es la velocidad lineal
media del piston el parametro limitante a la hora del diseno. Habitualmente
los motores de mayor tamano suelen girar a menor régimen de giro pero
tienen mayor S, de modo que el rango de variacion de C,, esta mucho mas
acotado que el del régimen de giro. Las bajas velocidades medias van
asociadas a motores en los que se busca la fiabilidad y la duracion, y/o un
coste de fabricacion bajo, a costa de la potencia maxima, mientras que las
altas velocidades van asociadas a elevados regimenes para obtener mas
potencia.

Grado de carga

El grado de carga cuantifica, en general, lo que proporciona el motor
comparado con el maximo que puede dar. Se suele aplicar al par en el eje, a
la potencia e incluso al caudal de combustible. Aplicado a la potencia, es la
proporcionada en unas determinadas condiciones de funcionamiento, con
respecto al maximo posible del motor a ese mismo régimen y es usual
definirlo como:

Ne

Ne Max

Dénde:
N,: Potencia efectiva.

N, uax: Potencia efectiva maxima.

12
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Por hacerse la comparacion al mismo régimen, coincide con el par
dividido por el par maximo, a ese régimen.

Junto con el régimen de giro o velocidad media del pistén, son los
parametros elementales mas representativos de las condiciones operativas
del motor y los parametros de entrada habituales en las curvas caracteristicas
de motor.

Gasto de combustible y poder calorifico

Los motores basan su funcionamiento en el proceso de combustion,
cuyo resultado es la liberacion de la energia contenida en los enlaces
qguimicos en forma de energia térmica, lo que permite al motor obtener
trabajo mecanico. Por ello, es clave conocer la cantidad de energia liberada.
Si la combustion es completa y perfecta, puede calcularse como:

Quip = MPC
Dénde:
Q,:p: Potencia térmica liberada.
my: Gasto de combustible.
PC: Poder calorifico del combustible.

Dado que los combustibles suelen formar agua al arder y el agua
posee un elevado calor latente de vaporizacion, se consideran dos poderes
calorificos:

e Poder Calorifico Superior (PCS): cuando los gases productos de la
combustion estan a una temperatura inferior a la de condensacion,
se puede asumir que el agua formada durante la combustion
condensa totalmente. El calor latente de vaporizacion esta
entonces disponible.

e Poder Calorifico Inferior (PCl): cuando el agua resultado de la
oxidacion del combustible no condensa, por lo que su calor latente

no se ha liberado en el proceso de condensacion.

Logicamente se cumple PCI<PCS

13
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Dosado

Es el parametro que caracteriza la mezcla aire-combustible, cuya
expresion es:

mm
F=—2L

mg

Cuando todo el combustible y todo el oxigeno reaccionan sin que
guede nada de reactivos, se tiene el dosado estequiométrico Fe. Dividiendo
por él se tendra el dosado relativo:

o F
TR

Donde, dependiendo su valor, se obtendra:

-Dosado pobre: F. < 1
-Dosado estequiométrico: F. = 1
-Dosado rico: E. > 1

El nombre de dosado pobre o rico es debido a que se considere que
exista falta o exceso de combustible para la combustién estequiométrica.
También puede venir representado como el inverso de FE., siendo su
expresion:

/1_1
" F

Recirculacion de los gases de escape

Una técnica que se ha popularizado mucho en los motores para reducir
las emisiones de Oxidos de nitrégeno (NOx) es el empleo de lo que se conoce
como EGR (Exhaust Gas Recirculation) y que consiste en recircular parte de
los gases de escape a la admision, lo que reduce las temperaturas maximas
de combustion y la reduccion de oxigeno, y por tanto los NOx.

14
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La cantidad de gas que se recircula suele referirse a valores relativos o
porcentuales. Se define asi la tasa de EGR como el cociente entre la masa de
gases recirculados dividido entra la masa de gas total admitido por el motor:

m
EGR = —25E 100

MroTAL

Dénde:

EGR: Tasa porcentual de EGR.
Mmger: Gasto de gases de escape recirculados.

MroraL: Gasto de gases admitidos por el motor.

2.3.3. Parametros indicados y efectivos

Caracterizan las prestaciones y emisiones de un motor en un
determinado punto de operacion. Considerando que el origen de la potencia
mecanica es el trabajo ejercido por el gas sobre el piston y el final es la
entrega de potencia en el eje, se consideran parametros indicados, los que se
calculan en base a condiciones medidas en la camara de combustion, y
parametros efectivos los disponibles en el eje. Estos parametros son
decisivos a la hora de evaluar el funcionamiento de un motor ya que
proporcionan informacion relativa a la potencia, rendimiento y emisiones,
claves a la hora de comparar motores o estrategias de operacion. La
diferencia entra ambos son las pérdidas mecanicas.

Parametros indicados

Reciben su nombre del diagrama indicador, que representa la
evolucion de la presion instantanea en camara a lo largo del ciclo de trabajo
en funcion del volumen del cilindro.

15
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A
p
_+_
- =
=
s . V
Veus Vo Vi

Fig. 2.4: Ciclo indicado de un motor de 4 tiempos mostrando los lazos de alta y baja
presion.

Durante el ciclo de trabajo de un motor de cuatro tiempos se suceden
una serie de evoluciones termodinamicas que dan lugar a dos lazos: el de alta
presion, marcado con el signo positivo en la figura 2.4 y el de baja presion o
de bombeo (denominado asi por la necesidad de bombear los gases para ser
renovados), marcado con signo negativo.

Seran parametros indicados:

e Trabajo indicado: Es la integral del lazo de alta presion entre el
punto muerto inferior de admision y el de escape:

PMlI
W, = pdV >0

PMIgq

El trabajo indicado coincide con el trabajo realizado, si se asume
presion constante en la cara del piston. Sera un trabajo positivo
generado por los gases sobre el piston gracias a que durante el
proceso de combustion y expansion la presion en la camara es
superior a la de la compresion.

e Potencia indicada: Se corresponde al trabajo indicado por unidad
de tiempo:

Ni = inWi

16
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Donde:
i: Numero de ciclos por vuelta.

n: Régimen de giro.

e Rendimiento indicado: Es la relacion entre la potencia indicada
desarrollada por el motor y la potencia térmica del combustible:

M= e pCl

e Presién media indicada: Es aquella presion constante que durante
una carrera produciria un trabajo igual al trabajo indicado:

A
=

Vo

b

_+_
- ol
\."Fr:s Vo Vs

Fig. 2.5: Ciclo indicado y representacion de la presion media indicada

. W
pmi = —
D

A lo largo del trabajo se referira a la pmi como IMEP (Inlet Mean
Effective Pressure)

Parametros efectivos

17
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Se refieren al eje del motor y por tanto incluyen el ciclo cerrado, el
bombeo y las pérdidas por friccion y auxiliares. Son habituales los que se
relacionan a continuacion.

e Par efectivo: Es el par mecanico medio M, que el motor ejerce por
medio de su eje hacia el exterior. Es posible su medida directa. De
modo que junto con el régimen de giro del motor, permiten el
calculo del resto de parametros efectivos. El par motor es un
parametro de especial interés pues indica la capacidad tractora
que otorga el motor a los dispositivos arrastrados por él; indica
asimismo la capacidad de aceleracion.

N,

M. =
¢ 2mn

e Potencia efectiva: Se obtiene directamente a partir del par efectivo
que el motor entrega al régimen de giro n:

N, =M,w w = 21n

o Trabajo efectivo: Es el trabajo que se obtiene en el eje del ciguenal
durante un ciclo de trabajo completo:

Ne

W, = -
¢ in

e Rendimiento efectivo: Es la relacion entre la potencia efectiva
desarrollada por el motor y la potencia térmica del combustible:

—_ Ne

 mPCl

e Presién media efectiva: Por analogia con la pmi se define la presion
media efectiva pme como una presion constante que durante la
carrera de expansion produciria un trabajo igual al trabajo efectivo:

Ne

e Consumo especifico: Es el consumo en relacion a la potencia
producida:

18
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m
f
gef:N_e

2.4- RENOVACION DE LA CARGA EN MOTORES DE 4 TIEMPOS

El proceso de renovacion de carga tiene como objetivo el expulsar los
gases generados durante el proceso de combustion dentro del cilindro y
reemplazarlos con mezcla fresca proveniente del colector de admision. La
importancia de realizar una renovacion de carga 6ptima es primordial, pues
de ella depende el alcance de las prestaciones del motor. De esta manera, la
potencia maxima que se puede obtener esta limitada por la cantidad de aire
introducida en los cilindros. Asi pues, la efectividad del llenado de los cilindros
sera el primer objetivo en la optimizacion del proceso de renovacion de la
carga:

Ne = mefT]e
N, = thoHm F

La potencia N, dependera pues del dosado F (que sera préoximo a
uno), del poder calorifico del combustible Hy, del rendimiento efectivo del
motor 7, (del cual no se espera mejora dado el estado actual de la técnica) y
de la cantidad de aire que entre en el cilindro m, . Por lo tanto la renovacion
de carga desempena un papel crucial a la hora de obtener la maxima
potencia.

2.4.1. Rendimiento Volumétrico

Este parametro cuantifica el proceso de llenado del cilindro. Se calcula
como el cociente entre el gasto real de carga fresca admitida por el motor y
un cierto gasto que se alcanzaria en condiciones de referencia:

my

N = —

anDpref
Dénde:

masa que entra en el motor en un ciclo

Ny = Rendimiento volumétrico = — -
masa tedrica que deberia entrar

19
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m, = masa de aire por unidad de tiempo que entra al motor

Prer = Densidad de la mezcla a las condiciones de referencia

Se puede concluir entonces que para un motor dado en unas
condiciones de funcionamiento dadas, cuanto mayor sea el rendimiento
volumétrico mayor sera el gasto de aire y consecuentemente mayor sera la
potencia.

Factores que afectan al rendimiento volumétrico

Numerosos factores de diseno geométrico y de funcionamiento
intervienen a la hora de obtener un rendimiento volumétrico éptimo.

Factores Geométricos

El dimensionado, la forma constructiva y los materiales empleados en
los distintos elementos que forman el sistema de admision afectan a sus
temperaturas superficiales y por tanto a la transferencia de calor al fluido de
admision. Ello afecta al proceso de admision en dos sentidos opuestos:

e Favoreciendo la gasificacion del combustible, aumentando asi el
rendimiento volumétrico

e Haciendo el proceso mas adiabatico, lo que provoca una
disminucion del rendimiento

Ademas de estos factores se analizaran otros factores de disefo que
afectan de manera directa al rendimiento volumétrico

-Seccion de paso de las valvulas y forma

La zona correspondiente a las valvulas es la que presenta mayores
pérdidas de carga de todo el sistema de admision, por tanto, la que presenta
mayores limitaciones de diseno. La siguiente figura representa los principales
parametros que definen la geometria de una valvula:

20
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Stem diameter D,

Inner seat diameter D

Seat width w

"" == | \
i L— E F ;7/ | ;;cat angle 38
it L, 2y | \(

e
‘ =
|

’ Head diameter, D,
I .

Fig. 2.6: Parametros caracteristicos de una valvula.

El conducto o pipa de admision es generalmente de seccion circular
con un area no mayor de la necesaria para obtener la potencia deseada. El
diseno del conducto de escape debe asegurar la refrigeracion eficiente del
asiento y la guia de la valvula, y que la longitud del vastago expuesta a los
gases de escape sea lo mas corta posible.

De forma general se puede decir que secciones de paso mayores
mejoran el llenado para una cilindrada determinada. Con este objetivo se
utilizan varias valvulas por cilindro, lo que ademas de aumentar la seccién de
paso

-Colectores de admision

El fluido que circula por los conductos tiene inercia debido a que el
flujo a través del motor no es continuo, sino pulsatorio, con lo que el fluido
sufre aceleraciones y deceleraciones importantes.

Dado que el fluido es comprensible, la inercia tiene repercusion en el
llenado. Por ello, la energia cinética que adquiere el fluido durante la
admision se transforma transitoriamente en un aumento de su densidad, al
frenarse la corriente final del proceso. Si la geometria del motor y el nimero
de vueltas son adecuados, se puede conseguir una mejora del rendimiento
volumétrico. Los efectos de inercia seran beneficiosos si afectan
adecuadamente al conjunto del sistema de admision, esto implica que una
elevada inercia local y/o geometrias inadecuadas produzcan el efecto
contrario.

21
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Como se demostrard mas adelante, el nUmero de Mach medio en la
valvula M, se obtiene mediante la expresion:

D\? Cm 1
-
v \D, CDaaz—aan

Dénde:

D: Diametro del piston.

Dy : Diametro de la valvula.

cm: Velocidad lineal media del piston.

Cp: Coeficiente de descarga medio.

a,a,: Angulos de apertura y cierre de la admisién.

Si en un motor dado, que trabaja con un valor de M,, fijo, sustituimos el
conducto de admision por otro mas largo y/u mas estrecho, la inercia del
fluido sera mayor y mejorara el rendimiento volumétrico. Este efecto puede
verse contrarrestado por el aumento de las pérdidas de carga a regimenes
elevados. Si aumentamos el valor de la velocidad lineal media del pistén, la
relacion entre el conducto y su diametro tiene que disminuir para mantener la
inercia dela corriente. Por ello, para optimizar el rendimiento volumétrico, a
regimenes de giro elevados, los conductos deben ser cortos y anchos,
mientras que a regimenes de giro bajos los conductos deben ser largos y
estrechos.

Por otro lado, la apertura de las valvulas de admision origina ondas de
expansion que se propagan aguas arriba del colector de admision, pudiendo
reflejarse en el extremo abierto de dicho colector como ondas de presion.
Estas ondas reflejadas se propagan hacia los cilindros originando un aumento
de presién por encima de la presion nominal al llegar a la valvula de admision.
Si esta onda llega antes de que cierre la valvula aumentara el gasto masico
en el cilindro y por tanto mejorara el rendimiento volumétrico. El tiempo que
tarda estas ondas en recorrer los conductos dependera de la longitud de los
conductos y de la velocidad a la que esté girando el motor.

Un correcto diseno de los conductos permitira aprovechar los efectos
beneficiosos de las ondas de presion, mejorando asi el rendimiento
volumétrico de nuestro motor. Para poder aprovechar dichas ondas de
presion, los conductos de admision deben ser cortos y anchos para regimenes
elevados, mientras que para regimenes bajos deben ser largos y estrechos.

22



ESCUELA DE INGENIERIAS
INDUSTRIALES

Universidad deValladolid

1 \HI['

09—

Volumetric efficiency

0.6

0.5

I — L 1. 1 —
0 2000 4000 6000
Speed, rev/min

Fig. 2.7: Efecto de la longitud del colector de admision en el rendimiento volumétrico.

Algunos motores modernos incorporan un sistema de longitud de
conductos variables, utilizando un recorrido corto para regimenes altos y un
recorrido alto para regimenes bajos.

-Relacion carrera-diametro:

Para una misma cilindrada, diametros reducidos y carreras largas
producen mayores velocidades lineales medias del piston y por tanto mayores
velocidades medias de circulacion del fluido para un mismo nimero de
revoluciones y por la influencia de la inercia, aumentara también el
rendimiento volumétrico. En consecuencia, aumentara la presibn media
efectiva y el par motor a bajo régimen. En contrapartida la potencia especifica
disminuye como se demuestra a continuacion:

n T .\
N, = pmeVTE = pme (ZD SZ)E

Cm = 2851

N, __pmecy

V, 4 S
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Si para la misma cilindrada establecemos un valor maximo constante
de ¢, @ medida que la carrera aumenta la potencia por litro disminuye.

También hay que tener en cuenta que a altos regimenes aumentan los
efectos de la inercia sobre el rendimiento volumétrico, pero estos son
compensados por la influencia negativa de la pérdida de carga debida a la
friccion que también aumenta. Esto hace que en la expresion anterior el
término de la presion media efectiva se pueda considerar aproximadamente
constante y que la potencia por litro disminuya a medida que aumenta la
carrera.

Si la relacion S/D baja, la potencia Ne sube, manteniéndose constante
el resto de los parametros.

-Diagrama de distribucion: Como ya se ha comentado previamente, el
adelantar o retrasar la apertura o cierre de las valvulas es una opcion para
obtener un mayor rendimiento del motor, por lo que la renovacion de carga
también se vera afectada. EIl momento teérico para abrir y cerrar las valvulas
es el PMS y en el PMI (las valvulas de admision abren en el PMS y cierran en
el PMI, mientras que las de escape lo hacen al contrario), pero al adelantar
las aperturas y retrasar los cierres se consigue mejorar el proceso de llenado
aumentando de forma significativa las prestaciones del motor, al aumentar la
cantidad de mezcla fresca que se introduce en el cilindro y mejorar las
velocidad con la que se vacia el cilindro de los gases de combustion.

/

COMPRESION ADMISION

EXPANSION EXPANSION

TEORICO REAL

Fig. 2.8: Diagramas circulares de la distribucion teérica y real de un motor de 4 tiempos.
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Los avances y retrocesos dependen del régimen de giro y estan
relacionados con la posicion de las levas en el arbol de levas. Para cambiar
los avances y retrocesos de las valvulas, por ejemplo para aumentar la
potencia en un motor destinado a competiciones, es necesario reemplazar el
arbol de levas completo. Tanto el avance como el retroceso se miden en los
grados que gira el ciglienal antes o después de que el pistdon alacance el PMS
o el PML.

Avance de la Apertura de Admision (AAA): Al abrir la valvula de
admision antes de que el piston llegue al PMS se consigue un mejor llenado
del cilindro ya que la mezcla ingresara por mas tiempo. Asi mismo mejora el
vaciado del cilindro de los gases quemados procedentes de la etapa de
combustion, ya que cuando el piston esta al final de la carrera de escape, el
volumen en el cilindro varia muy poco y existe un efecto de succion enel
colector de escape debido a las inercias.

Retraso en el Cierre de Admision (RCA): Mejora el llenado del cilindro,
puesto que se aprovechan los efectos de la inercia de los gases. No obstante
también hay que tener en cuenta el momento a partir del cual la presion del
cilindro es superior a la del colector, retornando parte de la mezcla.

Avance de la Apertura de Escape (AAE): Permite vaciar el cilindro mas
rapidamente (aunque se pueda perder potencia debido a la alta presion de
los gases, compensa el hecho de aumentar la velocidad de vaciado). Suele
ser de unos 40 - 45° antes de la llegada del piston al PMI.

Retraso del Cierre de Escape (RCE): Al igual que en los casos
anteriores, debido a la inercia que mantienen los gases de escape, éstos
contindan saliendo por la vavlula, incluso cuando el piston paso el PNS e
inici6 la carrera descendente. La apertura de la valvula de admision se
efectia momentos antes del cierre del escape, para optimizar, nuevamente
debido a la inercia que presentan los gases frescos y quemados, el
intercambio de los mismos dentro del cilindro disminuyendo la masa de
residuales que queda en el cilindro. El cierre de la valvula debe coincidir con
el punto para el que el caudal se anula.Asi pues se consigue reducir la
cantidad de residuales en el cilindro gracias a la inercia de los gases de
escape.
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Cruce de valvulas: El retraso del cierre de las valvulas y el avance de la
apertura provocan “solapamiento” en las aperturas de las valvulas de
admision y escape, llamado cruce de levas o cruce de valvulas. Este cruce de
valvulas consiste en el espacio, medido en grados sexagesimales de giro del
cigiienal, en el que la valvula de escape y de admision se encuentran abiertas
en forma simultanea. Suele ser de unos 20° a 25° para motores normales de
uso urbano o de carretera, y en el caso de los motores de altas prestaciones,
para competicion, puede llegar a 35°0 incluso mas. Un cruce de valvulas
amplio permite al motor alcanzar unas RPM mas altas, pero su
funcionamiento a bajas velocidades reducira drasticamente el rendimiento
del motor, entregando menos potencia y un par motor menos. Por el contrario,
un cruce de levas corto, permitira al motor obtener un buen rendimiento a
regimenes bajos, pero por encima de las 3500/4500 rpm (dependiendo del
diseno del motor) sus prestaciones decaen.

Con ambas valvulas abiertas al mismo tiempo lo que se consigue es
optimizar el proceso de vaciado y llenado del cilindro, haciéndolo mas
eficiente.

Los gases producto de la combustion han alcanzado una alta velocidad
al ser barridos por el pistdon en su carrera ascendente, acercandose al PMS.
Los gases de escape contindan saliendo por efecto de la inercia, adn cuando
el piston ha pasado el PMS y comienza a descender. Manteniendo abierta la
valvula de escape se logra vaciar completamente el cilindro de estos gases,
que contindan saliendo por efecto de la inercia ya mencionada, a pesar que el
piston se encuentra descendiendo ya en la fase de admision.

Previo a lo expuesto anteriormente, adelantando la apertura de la
admision antes que el piston llegue al PMS, permite que los gases de escape,
gue estan ya saliendo a gran velocidad, arrastren tras de si a los gases
frescos, presentes en la lumbrera de admision. Asi se consigue un llenado del
cilindro mas rapido y completo. Con esto también se consigue que disminuya
la masa de residuales que queda en el cilindro para el siguiente ciclo.

Cuanto mayores sean los angulos AAA y RCE mayor sera el
intercambio. Por esta razon, para poder elevar las RPM del motor (al margen
de otros cambios que pueden o deben hacerse en el motor), hay que acelerar
el vaciado y llenado del cilindro. Esto se consigue, entre otras cosas,
aumentando el cruce de valvulas. En cambio, a bajas RPM, parte de los gases
frescos escaparan por la valvula de escape antes que esta se cierre, con lo
que la fuerza de la explosion es menor, y en consecuencia, disminuyen el par
motor y la potencia.

26



ESCUELA DE INGENIERIAS
Universidad deValladolid INDUSTRIALES

Al depender los avances y retrocesos del régimen de giro, para
optimizar el comportamiento del motor interesa poder variar la apertura y
cierre de las valvulas segin el régimen de giro en el que el motor se
encuentre, lo que permite mejorar el funcionamiento del motor al mejorar el
rendimiento volumétrico.

La distribucion de valvulas variable es un sistema que hace variar el
tiempo de apertura y cierre de las valvulas de admision de aire (o escape de
gases) en un motor de combustion interna alternativo, especialmente ciclo
Otto, en fucnion de las condiciones de régimen y de carga motor con objeto
de optimizar el proceso de renovacion de la carga. El objetivo final es mejorar
el rendimiento volumétrico en todas las cincunstancias, sin recurrir a
dispositivos de sobrealimentacion.

Estos sistemas permiten utilizar el tiempo 6ptimo de apertura y cierre
de las valvulas a cualquier régimen de giro del motor. Segun el fabricante del
sistema se utilizan diferentes soluciones que modifican el calado de los
arboles de levas, hacen actuar otra leva a altas revoluciones o modifican por
medio de excéntricas la posicion del arbol de levas sobre sus apoyos.

Hay dos sistemas fundamentales a la hora de variar la distribucion.

a) Variacion de la alzada de valvula, con ello se consigue modificar
simultaneamente el avance y cierre de la valvula, ademas de
disminuir el area de paso de los gases frescos.

b) Desplazamiento del arbol de levas con respecto al ciguenal.

De la combinacién de estos dos movimientos es posible ajustar cada
uno de los angulos de manera independiente al valor deseado.

Factores de Funcionamiento

Al igual que existen una serie de factores geométricos que afectan al
rendimiento volumétrico, también los hay de funcionamiento, tales como:

-Régimen de giro:

La influencia que tiene sobre el rendimiento volumétrico el régimen de
giro del motor es consecuencia de la interrelacion de diversos fendmenos que
se analizaran a continuacion.

1. Pérdidas de carga debidas a la friccion
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El rendimiento volumétrico tiene tendencia a disminuir cuando
aumenta el nimero de revoluciones, debido a que el aumento de la velocidad
de circulacion del fluido conlleva un aumento de las pérdidas por friccion del
proceso. Esta pérdida de carga es proporcional al cuadrado de la velocidad de
circulacion del fluido y por tanto a la velocidad lineal media del piston.

Como la pérdida de carga esta relacionada directamente con el
nimero de Mach del flujo, se obtendra una expresion que relacione dicho
parametro con el rendimiento volumétrico, para analizar la dependencia entre
ambos.

El coeficiente de descarga instantaneo dela valvula de admision se
define de la forma:
Mg
Cpa ==
Mtesrico

Dénde:

m, : gasto masico instantaneo a través de la valvula para un angulo de
giro del ciguenal o

Mresrico: £aSTO0 Masico teodrico de referencia.
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Fig. 2.9: Rendimiento volumétrico en funcién del indice de Mach.

a. Efectos de inercia
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A altas velocidades del motor, cuando la valvula de admision
esta cerrando aumenta la presion de entrada de la misma debido a la
inercia del gas que circula por el sistema de admision, y esto permite
que el proceso de carga continle cuando el piston comienza a subir.
Este efecto es mayor a medida que el régimen de giro del motor
aumenta. Con el retraso del cierre de la admision (RCA) se permite el
aprovechamiento de este fendémeno.

2. Retroceso de gases hacia el conducto de admision

Debido al RCA, puede existir un cierto retroceso de gases hacia el
conducto de admision desde el cilindro cuando el motor gira a
velocidades bajas, siendo mayor cuanto mas bajo es el régimen de
giro, lo que provoca que disminuya el rendimiento volumétrico. Debido
a que el RCA solo puede optimizarse para un cierto rango de
regimenes, generalmente altos, para aprovechar los efectos de inercia,
la solucion ha sido integrar sistemas con RCA variable, que permitan
modificar dicho retraso en funcion del régimen de giro, minimizando
asi las penalizaciones en el rendimiento volumétrico.

4000

n (rpm)

Fig. 2.10: Rendimiento volumétrico en funcion del régimen de giro y del retraso del
cierre de admision.

3. Sintonizacién de los colectores

Como se ha analizado anteriormente, la apertura de las valvulas de
admision origina ondas de expansion que se propagan aguas arriba del
colector de admision, pudiendo reflejarse en el extremo abierto de dicho
colector como ondas de presion. Estas ondas reflejadas se propagan hacia los
cilindros originando un aumento de presion por encima de la presidon nominal
al llegar a la valvula de admision. Si esta onda llega antes de que cierre la
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valvula aumentara el gasto masico en el cilindro y por tanto mejorara el
rendimiento volumétrico. El tiempo que tardan estas ondas en recorrer los
conductos dependera de la longitud de dichos conductos y del régimen de
giro al que esté girando el motor.

Como resumen, en la imagen se puede ver el efecto de todos los
factores analizados anteriormente y como afectan al rendimiento volumétrico
en funcion del ndmero de vueltas.

100 % ' '
A Quasi-static effects
Charge heating = ==
> Flow friction
o
=
o
Qo
=
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=
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\
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Fig. 2.11: Rendimiento volumétrico en funcion de la velocidad media del piston.

Los efectos que no dependen de la velocidad hacen caer el n, del
100% a la curva A. Entre estos efectos se encuentran la vaporizacion del
combustible, el dosado, el grado de admision y la relacion de compresion. Las
pérdidas debidas a la transmision de calor desde el sistema de admision y el
cilindro hacen que la curva A caiga hasta la B, siendo este efecto mayor a
bajas velocidades debido fundamentalmente al mayor tiempo de residencia
de los fluidos en el interior del cilindro. El efecto de la friccion, que aumenta
con el cuadrado de la velocidad, provoca que la curva B caiga hasta la C. A
altos regimenes de giro, el flujo que entra en el cilindro llega a bloquearse
durante parte del proceso de admision. En consecuencia, el gasto masico
admitido no varia significativamente con el aumento del régimen de giro a
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partir del momento del bloque. Esto provoca que la curva C caiga hasta la D.
El RCA tiene el efecto positivo del aprovechamiento de la inercia a altos
regimenes de giro, haciendo que la curva D suba hasta la E. El RCA tiene
también como efecto negativo el retroceso de gases hacia la admision a bajas
velocidades haciendo que la curva C caiga hasta la F a bajas vueltas.

Por altimo, el correcto aprovechamiento de la sintonizacion de los
colectores de admision y/o escape permite mejorar el rendimiento
volumétrico de forma importante, sobre el rango de velocidades del motor
que se desee, haciendo que la curva F suba hasta la G.

- Grado de admision

El grado de admision mide la estrangulacion que se ejerce
sobre la corriente entrante mediante el acelerador y por tanto es
un parametro caracteristico del punto de funcionamiento en los
motores de encendido por provocado.

- Temperatura exterior

La distribucion de temperatura en el sistema de admision depende
fundamentalmente de su geometria y de la temperatura del
refrigerante.

Cuando aumenta la temperatura exterior, el proceso se hace mas
adiabatico al disminuir la diferencia de temperatura entre el fluido y las
paredes del sistema de admisidbn, siempre mas calientes.
Experimentalmente se ha comprobado que el rendimiento volumétrico
mejora con la raiz cuadrada de la temperatura exterior, esto es:

ny = kyT;

- Dosado

En los motores de encendido por provocado el dosado se
mantiene sensiblemente constante. El dosado relativo (Fr) varia
entre 0,85 (maximo rendimiento) y 1,15 (maxima potencia)

Se ha comprobado en la practica que en estos margenes de

variacion los distintos factores que influyen en el rendimiento
volumétrico, como son la temperatura de residuales y el aumento
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del ndmero de Mach por variacion de y, quedan practicamente
compensados. Por tanto el rendimiento volumétrico se mantiene
practicamente constante para dosados relativos superiores a 0,8.

En motores diésel, la variacion de la carga se obtiene variando
la cantidad de combustible inyectado, trabajando con dosados
relativos entre 0,2 y 0,8. El aumento del dosado relativo disminuye
el rendimiento volumétrico por el aumento simultdneo de las
temperaturas de las paredes y de los residuales que hacen que el
proceso sea menos adiabatico y que se dilate la mezcla. Por tanto
el rendimiento volumétrico disminuye a medida que se aumenta el
dosado relativo hasta llegar a 0,8 a partir del cual el rendimiento se
mantiene constante.

- Temperatura del fluido refrigerante

Un aumento de la temperatura del fluido refrigerante lleva
consigo un aumento de la temperatura del sistema de admision,
con lo que el proceso resulta menos adiabatico y disminuye el
rendimiento volumétrico. Ensayos realizados en motores
refrigerados por agua demuestran que:

K

eI+,

Dénde T, es la temperatura del refrigerante.

- Vaporizacion del combustible

En los motores de encendido por compresion la inyeccion de
combustible tiene lugar cuando las valvulas estan cerradas, con lo
cual las caracteristicas fisicas del combustible no afectan al
rendimiento volumétrico.

En los motores de encendido por provocado, cuando el
combustible que se suministra al motor es liquido, caso mas
comun, la vaporizacion del mismo tiene cierta influencia en el
llenado, ya que la mezcla admitida se enfria debido al calor latente
de vaporizacion, aumentando la densidad en el sistema de
admision y mejora el rendimiento volumétrico.

En MEP con alimentacion por carburador el efecto anterior
viene penalizado por el aumento del combustible depositado en las
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paredes del colector, lo que facilita la transmision de calor a la
mezcla. Normalmente es necesario incorporar un sistema de
calefaccion en el sistema de admisién, especialmente cuando el
calor latente de vaporizacion del combustible es elevado, con el
objetivo de mejorar la gasificacion del combustible consiguiendo
una vaporizacion completa y en consecuencia un reparto de la
mezcla mas homogéneo aln a costa de penalizar el rendimiento
volumétrico.

Para los MEP con inyeccion de combustible liquido justo aguas
arriba de la valvula de admision, el llenado del motor mejora
respecto al uso del carburador y no es necesario el calentamiento
del sistema de admision, la cantidad de combustible liquido
depositado en los conductos de admision disminuye, resultando el
proceso de admision mas adiabatico y mejorando por tanto el
rendimiento volumétrico.

2.5- CICLOS TERMODINAMICOS

Se define ciclo termodinamico como cualquier proceso en que un
sistema partiendo de un estado inicial, sufre una serie de transformaciones
termodinamicas tras las cuales llega a un estado final que es igual al inicial.

En un ciclo termodinamico AU= 0, o lo que es igual W = Q. Es decir, el
calor neto comunicado al sistema es igual al trabajo neto realizado por el
mismo. Este funcionamiento ciclico es la idea de partida de cualquier
maquina térmica. Ejemplos de ciclos termodinamicos son el de Carnot, el
Ericsson, el Stirling o también el Rankine.

PA1

3
>
\Y

Fig. 2.12: Ciclo convencional compresion-expansion.
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Los motores de combustion interna alternativa se rigen por un ciclo
termodinamico. Para el caso de motores de encendido por provocado el ciclo
termodinamico a seguir sera un ciclo Otto, mientras que para motores de
encendido por compresion el ciclo a seguir sera un Diesel. Ambos son ciclos
tedricos de aire estandar, es decir, sustitutivos de los ciclos reales.

2.5.1- CICLO DIESEL

Un ciclo Diésel ideal es un modelo simplificado de lo que ocurre en un
motor Diésel, donde la compresion se produce aprovechando las propiedades
guimicas del gasodleo, ya que el aire es comprimido hasta una temperatura
superior a la de auto ignicion del gasoleo y el combustible es inyectado a
presion en este aire caliente, produciéndose asi la combustion de la mezcla.

Puesto que s6lo se comprime aire, la relacion de compresion (cociente
entre el volumen en el punto mas bajo y el mas alto del piston) puede ser
mucho mas alta que la de un motor de gasolina (que tiene un limite por ser
indeseable la auto ignicion de la mezcla). La relacion de compresion de un
motor diésel puede oscilar entre 12y 24.

Se consideran seis pasos a la hora de estudiar un ciclo Diésel, dos de
los cuales se anulan mutuamente:
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Fig. 2.13: Ciclo Diesel representando las 4 etapas.

e Admision E - A: El piston baja con la valvula de admision abierta,
aumentando la cantidad de aire en la camara. Esto se modela como
una expansion a presion constante, ya que al estar la valvula abierta la
presion es igual a la exterior. En el diagrama aparece como una recta
horizontal.

e Compresion A - B: El piston sube comprimiendo el aire. Dada la
velocidad del proceso se supone que el aire no tiene posibilidad de
intercambiar calor con el ambiente, por lo que el proceso es
adiabatico. Se modela la curva adiabatica reversible A-B, aunque en
realidad no lo es por la presencia de factores irreversibles como la
friccion.

e Combustion B-C: Un poco antes de que el piston llegue a su punto mas
alto y continuando hasta un poco después de que empiece a bajar, el
inyector introduce el combustible en la camara. Al ser de mayor
duracion que la combustion en el ciclo Otto, este paso se modela como
una adicién de calor a presién constante. Este es el (inico paso den el
que el ciclo Diesel se diferencia del Otto.

e Expansion C-D: La alta temperatura del gas empuja al piston hacia
abajo, realizando trabajo sobre él. De nuevo, por ser un proceso muy
rapido se aproxima por una curva adiabatica reversible.

o Escape D-Ay A-E: Se abre la valvula de escape y el gas sale al exterior,
empujado por el piston a una temperatura mayor que la inicial, siendo
sustituido por la misma cantidad de mezcla fria en la siguiente
admision. El sistema es realmente abierto, pues intercambia masa con
el exterior. No obstante, dado que la cantidad de aire que sale y al que
entra es la misma podemos, para el balance energético, suponer que
es el mismo aire, que se ha enfriado. Este enfriamiento ocurre en dos
fases. Cuando el piston estd en su punto mas bajo, el volumen
permanece aproximadamente constante y tenemos la is6cora D-A.
Cuando el piston empuja el aire hacia el exterior, con la valvula
abierta, empleamos la isobara A-E, cerrando el ciclo.
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Asi pues, en total el ciclo se compone de dos subidas y dos
bajadas del piston, razén por la que es un ciclo de cuatro tiempos.

Rendimiento en funcién de las temperaturas

Un ciclo diésel contiene dos procesos adiabaticos, A-B'y C-D, en los que
no se intercambia calor. De los otros dos, en el calentamiento a presion
constante B-C, el gas recibe una cantidad de calor |Qc| del exterior igual a:

1Qc| = Tle(Tc — Tp)

En el enfriamiento a volumen constante D-A, el sistema cede una
cantidad de calor al ambiente:

|Qf| = nCy(Tp — Ta)

El rendimiento del ciclo seréa entonces

|Qf| _CV(TD_TA) _ (Tp —Ta)

= _chl CP(TC_TB)_ _V(TC—TB)

Con y = cp/cy la proporcion entre las capacidades calorificas.

Rendimiento en funcion de los volimenes

La expresion anterior requiere conocer las cuatro temperaturas de los
vértices del ciclo. Puede simplificarse teniendo en cuenta las caracteristicas
de cada uno de los procesos que lo componen.

Asi tenemos, para la compresion adiabatica A-B:

que, teniendo en cuenta la relacion de compresion, podemos reescribir como

A -
r=—->Tg=Tu"?!
B

Para la expansion a presion constante, aplicando la ecuacion de
estado de los gases ideales:

36

INDUSTRIALES



©

ESCUELA DE INGENIERIAS
INDUSTRIALES

Universidad deValladolid

Vg Ve
= - — = —
P = Dc T, T,

Introduciendo ahora la relacion r, = V./Vy obtenemos

TC == TBrC == TATCT'y_l

Por ultimo, para la temperatura en D aplicamos de nuevo la ley de
Poisson y el que el enfriamiento es a volumen constante:

Tp—Ty =Tar) — Ty= Tu(r) — 1)
Te—Ty =Tt 1l = Ty’ ™t = Ty (. — 1)

Sustituyendo en la expresion del rendimiento se obtendra finalmente:

g1 D=, -1
y(Tc —Tp) yrv =t =1

2.5.2 CICLO OTTO

Un ciclo Otto es una aproximacion teérica al comportamiento de un
motor de explosion. Las fases de operacion de este motor son las siguientes:
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Fig. 2.14: Ciclo OTTO.

1. Admision
El piston baja con la valvula de admisién abierta, aumentando
la cantidad de mezcla (aire + combustible) en la camara. Esto se
modela como una expansion a presion constante (ya que al estar la
valvula abierta la presion es igual a la exterior). En el diagrama PV
aparece como la linea recta E-A

2. Compresion

El piston sube comprimiendo la mezcla. Dada la velocidad del
proceso se supone que la mezcla no tiene posibilidad de intercambiar
calor con el ambiente, por lo que el proceso es adiabatico. Se modela
como la curva adiabatica reversible A-B, aunque en realidad no lo es
por la presencia de factores irreversibles como la friccion.

3. Combustién - Expansion

Con el piston en su punto mas alto, salta la chispa de la bujia. El
calor generado en la combustion calienta bruscamente el aire, que
incrementa su temperatura a volumen practicamente constante (ya
que al piston no le ha dado tiempo a bajar). Esto se representa por una
isécora B-C. Este paso es claramente irreversible, pero para el caso de
un proceso isdcoro en un gas ideal el balance es el mismo que en uno
reversible.
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La alta temperatura del gas empuja al piston hacia abajo, realizando
trabajo sobre él. De nuevo, por ser un proceso muy rapido se aproxima
por una curva adiabatica reversible C-D.

4, Escape

Se abre la valvula de escape y el gas sale al exterior, empujado
por el pistdon a una temperatura mayor que la inicial, siendo sustituido
por la misma cantidad de mezcla fria en la siguiente admision. El
sistema es realmente abierto, pues intercambia masa con el exterior.
No obstante, dado que la cantidad de aire que sale y la que entra es la
misma podemos, para el balance energético, suponer que es el mismo
aire, que se ha enfriado. Este enfriamiento ocurre en dos fases:

a) Cuando el piston esta en su punto mas bajo, el volumen
permanece aproximadamente constante y tenemos la isécora
D-A.

b) Cuando el pistdon empuja el aire hacia el exterior, con la
valvula abierta, empleamos la isdbara A-E, cerrando el ciclo.

En total el ciclo se compone de dos subidas y dos bajadas del
pistdn, razon por la que se le llama motor de cuatro tiempos.
En un motor real de explosion varios cilindros actldan
simultaneamente, de forma que la expansion de alguno de ellos
realiza el trabajo de compresion de otros.

Eficiencia en funcién del calor

Al analizar el ciclo Otto ideal, podemos despreciar en el balance
los procesos de admision y de escape a presion constante A-E y E-A, ya
que al ser idénticos y reversibles, en sentido opuesto, todo el calor y el
trabajo que se intercambien en uno de ellos, se cancela con un
término opuesto en el otro.

e |ntercambio de calor

De los cuatro procesos que forman el ciclo cerrado, no se
intercambia calor en los procesos adiabaticos A-B y C-D, por
definicion. Si se intercambia en los procesos is6coros.

En la ignicion de la mezcla B-C, una cierta cantidad de
calor Q. (procedente de la energia interna del combustible) se
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transfiere al aire. Dado que el proceso sucede a volumen
constante, el calor coincide con el aumento de la energia
interna

Q.= AU —W = ncy(Tc — Tp)

En la expulsion de los gases D-A el aire sale a una
temperatura mayor que a la entrada, liberando posteriormente
un calor |Qf| al ambiente. En el modelo de sistema cerrado, en
el que se modela que es el mismo aire el que se comprime una

y otra vez en el motor, se modela como que el calor |Qf| es
liberado en el proceso D-A, por enfriamiento. El valor absoluto
viene de que, siendo un calor que sale del sistema al ambiente,
Su signo es negativo. Su valor, analogamente al caso anterior,
es

|Q¢| = 18U = ney (Tp — T,)

e Trabajo realizado

De forma opuesta a lo que ocurre con el calor, no se
realiza trabajo sobre el sistema en los dos procesos isécoros. Si
se realiza en los dos adiabaticos

En la compresion de la mezcla A-B, se realiza un trabajo
positivo sobre el gas. Al ser un proceso adiabatico, todo este
trabajo se invierte en incrementar la energia interna, elevando
su temperatura:

Wy_g = AU — Q = ncy (T — Ty)

En la expansion C-D es el aire el que realiza trabajo sobre
el piston. De nuevo este trabajo util equivale a la variacion de la
energia interna

We_p = AU = Q =ncy(Tp — T¢)

Este trabajo es negativo por ser el sistema quien lo
realiza.
El trabajo atil realizado por el motor sera el trabajo neto
entregado, igual a lo que produce (en valor absoluto) menos lo
que emplea en funcionar
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(W| = [We_pl = [Wy_p| =ncy(T¢ = Tp —Tp — TA)

Por tratarse de un proceso ciclico, la variacion de la energia
interna es nula al finalizar el ciclo. Esto implica que el calor neto
introducido en el sistema debe ser igual al trabajo neto
realizado por este, en valor absoluto

|Qc| - |Qf| = |W| = |WC—D| - |WA—B|

Eficiencia en funcion de las temperaturas

La expresion del rendimiento para un ciclo Otto en
funcion de las temperaturas sera
Tp — Ty

=1-=2_4
7 Te — T

Eficiencia en funcién de la relacién de compresion

No obstante, para obtener el rendimiento de un motor
que siga un ciclo Otto es preferible acudir a la expresion que
incluye la relaciobn de compresion (proporcion entre los
volimenes maximos y minimos de la camara de combustion).
Esta proporcion suele ser de 8 a 1 hasta 10 a 1 en la mayoria
de los motores Otto modernos. Se pueden utilizar proporciones
mayores, como de 12 a 1, aumentando asi la eficiencia del
motor, pero este diseno requiere la utilizacion de combustibles
de alto indice de octanos para evitar la detonacion, es decir,
que se produzca auto ignicion del combustible antes de
producirse la chispa en la bujia.

Segun la relacion de Poisson

Ty Ve\' ! 1
( ) -1
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Siendo r =V,/Vyz la razdbn de compresion entre el
volumen inicial y el final.

La eficiencia teodrica de un ciclo Otto depende, por tanto,
exclusivamente de la razén de compresion. Para un valor tipico
de 8 esta eficiencia alcanzaria el 56.5%

(e L L L L L L

Fig. 2.15: Eficiencia ciclo OTTO

2.5.3 CICLO MILLER

Una evolucion del ciclo Otto en la linea de conseguir una disminucion
en el consumo es el llamado ciclo Miller. La eficiencia del ciclo Otto depende
de manera fundamental de la relacion de compresion. Esto se debe a que un
aumento de la relacion de compresion geométrica implica un aumento de la
presion maxima y de la presidon media efectiva, lo cual supone un mayor
rendimiento del proceso.

Para mejorar este aspecto, el ciclo Miller empleara un cilindro de
dimensiones mayores a los usados en el ciclo Otto, un compresor situado en
la admision y un adelanto en el cierre de la valvula de admision. También es
posible la incorporacion de un intercooler que rebaje la temperatura de los
gases de admision.
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Fig. 2.16: Representacion de un ciclo Otto y un ciclo Miller/Atkinson en un
diagrama presion-volumen.

Como se ha dicho, la eficiencia se incrementa al elevar la compresion
del motor. Un motor de gasolina comun tiene una relacion de compresion de
entre 6:1 a 10:1, limitandose para evitar el autoencendido de la mezcla. El
reducido tiempo de compresion del ciclo Miller evita este riesgo, permitiendo
una compresion mas elevada y obteniendo mas rendimiento. Como
inconvenientes destacar el aumento de peso y de precio del conjunto debido
a la incorporacion del compresor, el aumento del cilindro y el posible uso del
intercooler.

2.5.4 CICLO ATKINSON

Otra evolucion del ciclo Otto es el ciclo Atkinson. En un motor de ciclo
Atkinson se dispone igualmente de los cuatro tiempos de un motor de
gasolina. No obstante en este tipo de motores la valvula de admision sufre un
retraso en su cierre con lo que disminuye la compresion real, ya que ésta no
comenzara hasta que la valvula de admision no se haya cerrado, provocando
con ello que la relacion de compresion pueda ser incluso la mitad que si la
valvula se cerrara antes, tal y como ocurre en un ciclo Otto. Dicho retraso en
el cierre de la valvula de admision se conseguira modificando la geometria de
las levas de admision del arbol de levas.
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Fig. 2.17: Arbol de levas de admisién (izq.) y de escape (dcha.). Las crestas de las
levas estan mas prolongadas de lo habitual para la admision para lograr que las valvulas
permanezcan mas tiempo abiertas.

Aunque se reduzca la relacion de compresion y con ello la potencia y el
par entregado, el trabajo necesario para realizar la etapa de compresion es
menor, ya que el volumen ha disminuido con respecto al ciclo Otto. Ademas,
al finalizar la etapa de expansion, la presion de los gases es cercana a la
atmosférica, cosa que no ocurre en el ciclo Otto, con lo que se ha
incrementado la eficiencia del motor. En Con este procedimiento se consigue
un considerable ahorro de combustible, una menor temperatura y presion en
el cilindro restando vibraciones al motor y aumentando la eficiencia global del
ciclo teérico de Otto (se ha estimado que su rendimiento es entre un 13% y un
16% mayor). Cierto es que la potencia final entregada.

Resulta interesante aplicar el ciclo Atkinson en aquellos motores
mecanicos que estén apoyados por uno eléctrico, ya que la potencia que no
logre suministrar el mecanico la anadira eléctrico, mas aun a bajas
revoluciones, donde los motores eléctricos entregan siempre el maximo par
desde bajas revoluciones.

2.5.5 USO DE LOS CICLOS MILLER/ATKINSON

Actualmente, las restricciones acerca de las emisiones contaminantes
producidas por los vehiculos son muy estrictas, y a medida que pasa el
tiempo lo son mas. En 2009, la Unién Europea establecio que para el 2050 la
emision de gases que provocan efecto invernadero tendria que reducirse
entre un 80 y un 95%. Es por ello que los fabricantes de automoéviles se ven
obligados a mejorar sus motores para disminuir la cantidad de emisiones
contaminantes.
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El reducir las particulas contaminantes no presentaria ningun
problema si el consumo o la eficiencia no se vieran afectados, pero no es asi.
Tal y como muestra la figura 2.18, una reduccion en la emision de NOx lleva
asociado una disminucion en el consumo pero también en la eficiencia.

‘ ‘,---.

Engine efficienc

>
Future | Current NO,-Emissions

Fig. 2.18: Evolucion de las emisiones de NOx frente a la eficiencia. [6]

Una posible solucion para lograr reducir las emisiones sin que la
eficiencia se vea perjudicada es empleando los ciclos Miller/Atkinson. En este
trabajo se va a realizar un estudio acerca de como varian diferentes
parametros variando el cierre de la valvula de admision, es decir, en qué
medida cambian al aplicar Miller/Atkinson.
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Fig. 2.19: Comparativa del volumen absoluto y especifico en ciclos Miller/Atkinson frente a
ciclo Otto en un diagrama P-V. [6]

Para poder evaluar el alcance que tienen estos ciclos se procede a
compararlos con el ciclo Otto en un diagrama presion-volumen, tal y como
muestra la figura 2.19. Se define la relacion de compresion como el cociente
entre el volumen de origen, al comenzar la compresion, y el volumen al
finalizarla. En el caso del ciclo Otto ideal, la compresion se lleva a cabo sobre
el espacio del cilindro desde el PMI hasta el PMS, es decir:

Vebpc

Tcotto =

VTDC

La relacion de expansion de definira de igual manera, y para un ciclo
Otto ideal los volimenes seran los mismos que en el caso de la etapa de
compresion, ya que los PMS y PMI no han variado, con lo que:

Vepc

Te otto =
V.
TDC

Por lo tanto, ambas relaciones van a tener una dependencia directa de
la geometria del cilindro, con lo que se podra definir una relacion geométrica:

Vepc

Tgeo = Tcotto = Te otto = V.
TDC

Para el caso de un ciclo Miller/Atkinson, la compresion comenzara
antes o después de que el piston esté situado en el PMI, en cualquier caso el
volumen para la etapa de compresion sera menor comparado con un ciclo
Otto. Asi pues, la compresion empezara en el momento en el que se produzca
el cierre de la valvula de admision (IVC, Inlet Valve Closing), siendo el volumen
con el que se trabajara Vivc m/a, independientemente de si ha sido antes de
llegar al PMI (Miller) o después (Atkinson). En este caso la relacion de
compresion sera:

- _ Vivemya
cm/a Vrpe mya

La relacion de expansion en el caso de emplear Miller/Atkinson
resultara

_ Vepcma
Te M/A — VTDC - rgeo M/A
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Atendiendo a la figura 2.19 resulta evidente que la relacion de
expansion sera mayor a la de compresion en el caso de ciclo Miller/Atkinson,
ya que

M/A M/A
Vepe > Viye = e >1¢

A la relacion entre ambos parametros se denomina Relacion de
Expansion Compresion (ECR), parametro que es caracteristico de los ciclos
Miller/Atkinson. Para un ciclo ideal se tendria un ECR ideal tal que

_ Te M/A rgeo M/A
ECRideal - -
Te M/A Te M/A

Para un ciclo Otto, el ECR alcanza la unidad, pero para un ciclo
Miller/Atkinson se va incrementado, sobrepasando de la unidad.

Asi pues aumentando la relacion de expansion se obtendran mayores ECR. Al
emplear Miller/Atkinson la transferencia de calor necesaria para realizar el
ciclo completo es menor que en el caso del ciclo Otto. Las pérdidas y
ganancias en tal caso quedan reflejadas en la figura 2.20, donde el trabajo de
compresion sera menor pero a Su vez se generara un menor trabajo de
expansion.

Q23+ < Q23(4 = cte)

No obstante, si se consigue realizar una transferencia de calor similar
a la del ciclo Otto (aumentando la presion en el PMS), las pérdidas al realizar
el trabajo de expansion seran mucho menores con respecto al ciclo Otto.

Al => Q3. = Q23

M/A-cycle
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p

—
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2
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M/A-cycle
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p

Fig.2.20: Pérdidas y beneficios en ciclos Miller/Atkinson frente a ciclo Otto para una
transferencia de calor menor (fig. superior) e igual (fig. inferior). [6]

Se puede concluir entonces que para una entrada de energia similar,
con un ciclo Miller/Atkinson se reduce el trabajo de expansion obtenido,
aunque también se reduce en mayor medida el trabajo necesario para
realizar la compresion.

Relacion de compresion efectiva

Para ciclos Miller/Atkinson, teniendo solo en cuenta las caracteristicas
geométricas del motor, se define la relacion de compresion efectiva como el
cociente entre el volumen desde el cierre de la valvula de admision y el
volumen en el PMS

VIVC

Tceff geo = Vipe

Hay que tener en cuenta para la ecuacion anterior que el aumento de
presion ocurre después de haberse producido el IVC y no antes, rechazando
asi los efectos relativos a los gases dinamicos.
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VEIDC geo VEIDC eff

= Cylinder pressure
----- Polytropic change 1

_':_—- pamb ————

In-cylinder pressure

In-cylinder volume
Fig. 2.21: Influencia del ‘ram effect’ y del ‘reverse flow’ en un ciclo P-V. [6]

En la figura 2.21 se puede apreciar la influencia de dos procesos que
tienen lugar cuando el piston esta cerca de alcanzar el PMI: el ram effect y el
reverse flow. Estos procesos tienen lugar debido a la llegada de una onda de
presion previa al IVC.

Ram effect

La presion en la pipa de admision varia durante cada proceso de
admision en los distintos cilindros debido a la variacion de velocidades de los
pistones, aperturas de valvulas y variaciones de areas, y los efectos
dinamicos del flujo resultan de estas variaciones geométricas. La masa de
aire inducida dentro de cada cilindro, y asi el rendimiento volumétrico, es casi
enteramente determinada por el nivel de presion en la pipa de admision
durante el corto periodo antes de que la valvula de admision cierre. A altas
velocidades, la inercia de los gases en el sistema de admision cuando la
valvula de admision esta cerrando incrementa la presion en la pipa y continla
el proceso de carga cuando el piston lentamente baja hasta el PMI y
comienza la carrera de compresion. Este efecto se vuelve progresivamente
mas importante cuando las revoluciones se incrementan. La valvula de
admision cierra alrededor de 40°-60° después del PMI, en parte para
aprovechar las ventajas de este fenomeno.

Reverse flow
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La valvula de admisién cierra después de que comience la carrera de
compresion, un flujo revertido de carga fresca desde el cilindro hacia la
admision puede ocurrir cuando la presion en el cilindro se eleva debido al
movimiento del piston hacia el PMS. Este flujo revertido es grande a bajas
rom. Es una consecuencia inevitable del tiempo en que cierra la valvula de
admision para aprovechar el ram effect a altas revoluciones.

Implementando un proceso politropico desde el comienzo del IVC
hasta el PMI se puede visualizar facilmente el alcance de estos fendmenos,
tal y como se ve en la figura 2.25. Extrapolandolo hasta la presion ambiente,
se puede ver que haria falta un volumen ficticio para llegar a obtener el
mismo nivel de presion en el IVC sin tener en cuenta los efectos de los gases

dinamicos. Ese volumen se denomina Vgpc .5 Y S€ puede hallar segin

1

Pive )ﬁ
Pamb

Vepc eff = VIVC(

Siendo n el indice politropico. Dicho indice se toma como constante
mas alla del PMI, es decir, entre Vgpe geo Y Vepc efs- Al Variar n ligeramente en
torno al PMI el error que se cometera sera minimo.

Considerando los efectos dinamicos, la relacion de compresion
efectiva puede ser calculada

Vepc eff

Te effdyn —
VTDC

La relacion de compresion efectiva dinamica alcanza valores en torno
a 13.27, sobrepasando los 13.2 que alcanza la geométrica.

Considerando los efectos dinamicos, la relacion de compresion-
expansion quedara

Tgeo

ECR =
wn rceff dyn

Y puesto que la apertura de la valvula de escape se mantiene
invariante, el numerador no cambia

Tanto el ram effect como el reverse flow solo se dan en el caso de que
se produzca un retraso en el cierre de la valvula de admision, es decir, en un
ciclo Atkinson. Para un ciclo Miller no se presentan estos efectos,
obteniéndose la r¢ eff ayn cuando el cilindro alcanza la presion ambiente
durante la etapa de compresion.
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Una vez establecidos los parametros con los que se va a trabajar en
los ciclos Miller/Atkinson se pueden visualizar las ventajas y los
inconvenientes del uso de dichos ciclos frente a un ciclo Otto.
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3- SOFTWARE DE MODELIZACION Y SIMULACION
AVL BOOST

3.1 INTRODUCCION

Para poder realizar el modelo y las consiguientes simulaciones se va a
emplear el software AVL BOOST.

AVL ADVANCED
SIMULATION TECHNOLOGIES

Methods and Tools for Next Level Simulation Solutions

v2013.2

ﬂ BOOST ;; CRUISE 3 EXCITE 3 FIRE® a

Fig. 3.1: Imagen del software empleado en el trabajo, el AVL BOOST

AVL BOOST permite simular una amplia variedad de motores, de cuatro
tiempos o de dos, encendido por chispa o por autoencendido. Sus
aplicaciones son muy amplias, empledandose desde la industria
automovilistica hasta la simulacion de caracteristicas de sistemas
neumaticos. El paquete de programas BOOST consiste en un pre-procesador
interactivo que ayuda con la preparacion de los datos de entrada para el
programa de calculo principal. El analisis de los resultados se apoya en un
post-procesador interactivo.
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Fig. 3.2: Estructura del programa AVL BOOST.

La herramienta de pre-procesamiento de la interfaz grafica de usuario
AVL, Workspace, ofrece un editor de modelos y una entrada guidada de los
datos requeridos. El modelo de calculo del motor se disena seleccionando los
elementos necesarios de un arbol de elementos, que se muestra con clic del
raton, y conectandolos mediantes conductos. De esta manera incluso
configuraciones de motor muy complejas se pueden modelar facilmente
gracias a la gran variedad de elementos disponible.

El programa principal proporciona algoritmos de simulacion
optimizados para todos los elementos disponibles. El flujo en las tuberias se
trata como unidimensional. Esto significa que las presiones, temperaturas y
velocidades de flujo obtenidas a partir de la solucién de las ecuaciones de la
dinamica de gas representan los valores medios sobre la seccion transversal
de los conductos. Las pérdidas de flujo debido a los efectos tridimensionales,
en determinados lugares del motor, son considerados mediante los
coeficientes de flujo apropiados. En los casos en que los efectos
tridimensionales deben ser considerados con mas detalle, esta disponible un
enlace al cédigo de simulacion de flujo tridimensional de AVL, llamado FIRE.
Esto permite una simulacion multidimensional del flujo en las partes criticas
del motor que se puede combinar con una simulacion unidimensional rapida
en otros lugares. Esta caracteristica podria ser de especial interés para la
simulacion del movimiento de la carga en el interior del cilindro, el proceso de
barrido de un motor de dos tiempos o para la simulacion del flujo en
elementos complicados como un silenciador.
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El grafico IMPRESS y las herramientas PP3 de post-procesamiento
permiten analizar la multitud de datos que dan de resultado en una
simulacion. Todos los resultados pueden ser comparados con los resultados
de las mediciones o los calculos anteriores. Ademas también esta disponible
una presentacion animada de los resultados de calculo. Esto también
contribuye a desarrollar la soluciéon éptima para el problema del usuario.
También cuenta con una plantilla de informes que ayuda al usuario en la
preparacion de informes.

3.2 INTERFAZ GRAFICA

Basada en la interfaz grafica de usuario AVL Workspace (AWS GUI), la
herramienta de pre-procesamiento ayuda al usuario en la creacion de un
modelo de motor para una simulacion BOOST.

BOOST Menu Bar leon Bar Element Tdodel Working Area
Button Bar [ Tree Area
== JBOPET - ditcals (Wodificd) -ad
- g CaEe 101 Case 581
BT L L L] M| Bl e -r]rr:rrl'¢ OpopE Lnmmae W

of bl = @ |z /S AROOEA ¢ -
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& Ergira
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I Ry Paor CHgra Rotoe
W wumpnne Poin
- g
) Affertreaimant Pipa
1 b2 Biotindates
= St Boundaay
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Fig. 3.3: Ventana principal del programa AVL BOOST.
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A continuacion se muestran las barras de menus a las que se
pueden acceder desde la interfaz

File

Import

Importar archivos BOOST Surface Import (*.bsx).
Estos archivos son generados mediante la
herramienta BOOST Surface Import.

Save

Guarda el modelo actual en un nuevo archivo bwf
junto con todos los parametros y casos.

Element

Parameters

Muestra los parametros del elemento
seleccionado. Los parametros se pueden agregar
y eliminar. También puede hacer clic en un
elemento con el botdén derecho del ratén vy

seleccione Parameters del submenu.

Properties

Muestra el cuadro de didlogo para definir los
valores del elemento seleccionado. También se
puede hacer clic en un elemento con el botén
derecho del raton y seleccionar Properties en el
submenu.

Copy data

Seleccionando el tipo de elemento de origen en el
area de trabajo o modelo de arbol, permite copiar
los datos desde el elemento de origen

seleccionado en el objetivo (s) seleccionado.

Model

Parameters

Define los parametros que se utilizaran en el
modelo.

Case Explorer

Define las variaciones de los diferentes

parametros creados.

Solid Materials

Muestra la lista de los diferentes materiales
solidos y sus propiedades.

Liquid Materials

Muestra la lista de los diferentes materiales
liguidos y sus propiedades.
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Abre el cuadro de didlogo para iniciar la

Run simulacién. Muestra los casos para el modelo
actual y las tareas a realizar.
Status Permite comprobar el estado de la simulacion.
Define los parametros que se utilizan para
Control controlar la simulacion y definir los valores
globales utilizados en la simulacién.
Muestra y establece el elemento de referencia
Volumetric que se utilizara para los calculos del rendimiento
Simulation | Efficiency volumétrico. Esto puede ser un punto de medida
o un plénum.
Muestra y define los elementos de referencia del
banco de pruebas (puntos de medicion
Test Bed .
Conditions solamente) etiquetados de acuerdo con el
documento “AVL Standard Sensor Locations
Engine Test Bed”
Create Series Prepara el procedimiento para los resultados de
Results series de casos.
Abre el havegador ASCIl y muestra los valores de
Show Summary resumen, ya sea del ciclo de simulacién o analisis
de postratamiento.
Abre el cuadro de post-procesador IMPRESS que
Show Results se utiliza para examinar y obtener las gréaficas a
partir de los resultados de la simulacion.
Para la reproduccidon de cualquier archivo WAV
Show Audio .,
desde el elemento del microfono.
Abre la ventana de mensajes y muestra los
Simulation | Show Messages mensajes generados por el solver durante la

simulacion.

Show Animation

Abre el post-procesador PP3.

Show Abre un navegador para mostrar informacion mas
Transformed detallada sobre elementos compuestos
Elements perforado.

Prepara resultados de un archivo

Import Results

BOOSTFILENAME.bst para ejecutar fuera de la
interfaz grafica de usuario.

View Logfile
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Optimization
) Permite configurar los recursos informaticos, las unidades y la
Options . Ly
configuracion del entorno,
Permite abrir las diferentes herramientas disponibles, los controles de
Utilities la disponibilidad y el uso de las licencias, exportar e importar modelos
y datos provenientes de otras herramientas de BOOST.
Help Permite abrir la guia de usuario de Boost y los diferentes manuales.

Fig. 3.4: Tablas correspondientes a la barra de menu del programa AVL BOOST.

3.2.2 Barra de iconos

Los iconos que aparecen en el menu principal del programa son
los siguientes:

1-. Conducto, permite introducir conductos para conectar dos elementos.

_m_ Invierte el sentido de flujo positivo de la tuberia seleccionada.

! Cambia las uniones de un conducto seleccionado.

+ Alterna el componente que se inserta entre las células en 3D. Las dos

77 opciones son: Restriccion y Conducto Perforado.

3 _') Rota el elemento seleccionado en el sentido contrario a las agujas del
reloj.

C-/‘ Rota el elemento seleccionado en el sentido de las agujas del reloj.

>4 Abre la ventana de entrada para el control general de simulacion de

. datos.

Informacion del modelo.

—
¥ Abre la ventana de lista de parametros.
AT
p- Abre la ventana Case Explorer.
— Abre la ventana Run.
1 Abre la ventana Status.

z" Abre la ventana de resultados Summary.

= Abre la ventana de mensajes.

Abre la ventana de resultados Results.

N | . .y
Et,..] Abre la ventana de animacion

Fig. 3.5: Tabla correspondiente a la barra de iconos.
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3.2.3 Parametros

Los parametros pueden ser asignados a los campos de entrada
y se definen en Modelo/Parametros. Hay dos tipos de parametros:

e Parametros globales: Estos parametros pueden ser utilizados
para cualquier elemento.

e Parametros locales: Estos sOlo pueden utilizarse para
elementos individuales y se utilizan para:
o Creacion de vistas del modelo simplificadas vy
protegidas.
o Anulacion de los valores definidos en comun, y su
sustitucion por los valores locales especificos para un
elemento.

Para asignar un nuevo o existente parametro en el dialogo de
propiedades de un elemento, se ha de hacer clic en la etiqueta a la
izquierda del valor de entrada con el botén derecho del raton vy
seleccionar Assign new parameter (global) o Assign new parameter
(local) en el submenu. A continuacion, se debe introducir un nombre
para el nuevo parametro, por ejemplo, Speed, seleccionar OK y se
reemplazara el valor de entrada original.

Para asignar un nuevo o existente parametro se debe
seleccionar Assign existing parameter en el submenu y a continuacion
buscar el parametro predefinido en el cuadro de dialogo.

Asignar un parametro al modelo

Para asignar un parametro al modelo ya disenado se ha de
seleccionar la opcion Model/parameters para mostrar los parametros
de todos los elementos utilizados en el modelo (como se muestra en la
siguiente figura)

58



Universidad deValladolid

ESCUELA DE INGENIERIAS
INDUSTRIALES

= Model Parameters » » - K =

H P Parameter JK Delete + Validate Parameters

[ Model

P ALFA
PAFR

P RAA
P RAE
P RCA

Parameter Type value Unit
ALFA global a0

AF R global 20

RAL global -13

RAE global -5

RCA global -10

RCE global 16

REG global 2430

Help

Fig. 3.6: Ventana de los parametros.

El arbol de parametros de la izquierda muestra todos los
parametros existentes para todos los elementos del modelo. Los
parametros globales se pueden encontrar en la parte superior del arbol
(por ejemplo, velocidad). A la derecha, los valores de los parametros se
pueden editar. Pueden utilizarse valores o expresiones constantes
para definir el valor de los parametros.

Seleccionar Model y luego seleccionar New Parameter para
agregar nuevos valores de los parametros globales. Cuando se crea un
parametro se le asigna un nombre por defecto automaticamente,
pudiendo modificarse posteriormente.

Seleccionar el elemento deseado y a continuacion seleccionar
New Parameter para poder agregar nuevos valores de los parametros
locales. Al igual que los parametros globales se les asigna un nombre
de parametro por defecto, pudiéndose modificar posteriormente.

Una vez creados los parametros se debe asignar el valor
correspondiente en el campo de entrada Value y seleccionar la unidad
correspondiente en el menu desplegable, haciendo clic en el camp de
entrada Unit.

En esta ventana la opcion Delete permite al usuario eliminar los
parametros seleccionados.
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Asignar un parametro a un elemento

Seleccionar Element/Parameters para mostrar los parametros
del elemento seleccionado. Sélo los parametros asignados al elemento
se pueden editar en la tabla.

Para editar los parametros de un Unico elemento seleccionar el
elemento en el area de trabajo y posteriormente Parameters en el
menu Element, o haciendo clic en el elemento con el botén derecho
del ratdn y seleccionando Parameters en el submend.

Case explorer

La opcion Case Explorer permite definir variaciones de los
parametros del modelo. Seleccionando Model/Case Explorer se abre la
ventana que aparece en la siguiente figura:

= = F—— — -—
=] Case Explorer =NNCIN X
File Edit Insert Group Extras Run  Help
- q a'-"=-\. - r .._‘ r _\.-‘
oo 312 x & O S &
Model Defaultl
- '—I_ Case Set 1 Case Set 1 Fr Status

carmp leted

completed
corpleted
commpleted
corpleted
corpleted

completed

Fig. 3.7: Ventana case explorer.

En esta ventana el case 1 es el caso activo, ya que se
encuentra de color rojo. Para hacer que un caso sea el caso activo, se
debe hacer el doble clic sobre el caso que se quiere seleccionar con el
boton izquierdo del ratén en el arbol y se volvera rojo pasando a ser
caso activo.

Se podran anadir nuevos casos que estaran sujetos a variacion

RS

haciendo clic sobre el icono # . A continuacion se abrird una

60




ESCUELA DE INGENIERIAS
Universidad deValladolid INDUSTRIALES

ventana con una lista de los parametros no utilizados, seleccione el

parametro y haciendo clic en ﬂ se podra anadirse a la ventana Case
Explorer pudiendo introducir los valores correspondientes para cada
caso.

Sélo los parametros globales pueden estar sujetos a variaciones
mediante el Case Explorer. Cuando un parametro es definido en una
tabla de casos, el valor del parametro asignado en la ventana
Model/Parameters se desactiva.

3.2.4 Diseiio de un modelo de célculo

Para crear un modelo de calculo, haciendo doble clic en el
elemento deseado en el arbol de elementos con el boton izquierdo del
raton se inserta en el area de trabajo, pudiendo mover el elemento a la
ubicacion deseada con el boton izquierdo del raton.

La colocacion de los elementos en el area de trabajo esta
asistida por una cuadricula. La separacion de los puntos de la malla 'y
el tamano total de la zona de trabajo se puede ajustar seleccionando
File/Page Setup. El ajuste a la cuadricula se puede suprimir pulsando
la tecla Shift junto con el boton izquierdo del raton.

Se recomiendo empezar localizando todos los elementos
necesarios en el area de trabajo para posteriormente conectarlos
mediantes conductos. Los elementos se numeran automaticamente en
el orden en el que fueron insertados. Finalmente los puntos de
medicion deben estar ubicados en los conductos.

Arbol de elementos

Los elementos disponibles se seleccionan en el arbol de
elementos ubicado en la parte izquierda de la interfaz grafica. Los
elementos disponibles son:
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Cilindro
Motor

Consumidor de
eneargia macanica

Vehiculo iy
Pistén con rotar ]
giratorio
Measuring point | M Permite el acceso a los datos de flujo de gas ylas
condiciones sobre el angulo de ciglefial en un lugar
determinado en un conducto.
Aftertreatment — Conducto para tratamiento posterior.
Pipe
Proporciona la conexion entre el modelo
System Boundary I~ e célculo con un ambiente definido por
el usuario.
o Afartreatment Prolp.o.rcic:-na la con_exic'm del mlf:delcu de
Limites |—- analisis de tratamiento posterior a un
Boundary ) o )
ambiente definido por el usuario.
Permite imponer condiciones de contorno
Internal Boundary ++ | directamente en la dltima  seccién
transversal de un conducto

Introduce wuna pérdida de presion

Restriccion + | distinta en un lugar determinado en el
sistema de conductos.
Controla el flujo de aire en un conducto
Acelerador E] como una funcion del a&angulo de

estrangulacion.
Controla el flujo de aire en un tubo

Transfer Valvula rotatoria # | como una funcién del angulo de cigiefal
o tiempo.
Valvula accionada por presién utilizada
Check Valve =8 . @ por e
para evitar el flujo inverso.
Permite introducir el combustible en el
Inyectores i | -
sistema de admisidon.
. Se utiliza para conectar tres o maés
Junction
tubaos.
Elemento en el que se consideran
Plenum D inexistentas las diferencias de presion y

temperatura espaciales.

Elemento en el que se considera el
Volumen | Variable Plenum E cambio a través del tiempo del volumen
y la superficie de la cdmara.

Unico elemento que representa dos
tubos. Un tubo perforado interior y un
tubo exterior.

Perforated Pipe in
Pipe

B
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Filtro de aire

Catalizadaor

Assembled
Intercambiador

Filtro de Particulas
Diesel

Turbocompresar

Turbina

Compresor
centrifugo
Compresor de
desplazamiento
Charging | positivo

Q T |alXl & D&

Una valvula accionada por la diferencia
de presion en el cuerpo de la valvula,
mas la diferencia de presion sobre un
diafragma wunido mecanicamente al
cuerpo de valvula.

Dispaositivo eléctrico

Waste Gate

Electrical Device

Simulacion de patrones de flujo

O M C | |m| o

Fire Link tridimensionales {30).
User Defined Permite al usuario  implementar
Element algoritmos.
External _ CFD Link ofrece la posibilidad de vincular
CFD Link -
BOOST con codigos CFD 3D.
CRUISE Link permite el intercambio de
CRUISE Link informacion entre los elementos de un
modelo BOOST y el software CRUISE.
Permite modelar todas las funciones de
Engine Control Unit control electrénico del motor, actuando
como ECU.
Enlaces MATLAB
Control

Se utiliza para suministrar datos a los
elementos de un modelo BOOST que
estan conectados mediante cables.

Engine Interface

Controlador PID

Permite monitorizar los resultados
transitorios.

Afiadiéndolo a cualquier modelo BOOST
permite extraer los datos acdsticos tales
coma los niveles generales dB.

Maonitor

eV " dD| D

-

Acoustic Microphone

%

Fig. 3.8: Elementos disponibles para realizar el modelo.
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Red de conductos

Una vez introducidos los diferentes elementos, seleccionando el
ey,

icono = se introduciran los conductos que serviran de union entre
los elementos. Todos los puntos posibles de conexion para conductos
se indican mediante pequenos circulos o triangulos para cilindros,
filtros de aire, catalizadores e intercambiadores indicando los puntos
de conexion de entrada y salida. Seleccionando el circulo deseado (o
triangulo) con el botén izquierdo del ratén para unir la tuberia al
elemento. La direccion en la que el tubo fue introducido sera
considerada como la direccion de flujo postivo (indicado por una

“
flecha). La direccion de flujo puede ser revertida mediante el icono Il-

Datos de entrada requeridos

Haciendo doble clic en los diferentes elementos introducidos en
el modelo o con el botén derecho del ratdn, y seleccionando Properties
en el submend, se abre la ventana de entrada de datos. Los datos de
entrada requeridos dependeran de cada elemento.

“1 Pipe -
. @ General General

B8 Diameter - Table

B Hydraulic Diameter - Table | Author |Car\c|s

B8 Hydraulic Area - Table Comment I

B8 Bending Radius - Table
B2 Lam. Friction Coeff. - Table  Result Name |
B8 Friction Coefficient - Tahle
B Surface Roughness - Tahle
B8 Friction Multiplier - Tahle

Date|12. Oct 2016

Pipe Length  [200 mim

oK
_ canel |
Help

B8 Ratio value - Tahle
=B variahle Wall Temperature
B8 Ambient Temperature - Tag
B8 Radiation Sink Temperaturg
B8 Convection Coefficient - Ta
B Linear Acoustics
B Ahsorptive Material

B Heat Transfer Factor - Tab|  pigmeter I5D . mm
B wall Temperature - Table

=@ Initialization I" Hydraulic Setting  Hydraulic Unic r
& Pressure - Table Hytlraulic Diamater | i
B8 Gas Temperature - Tahle
&8 Fuel vapour - Table Hidlralic Araa | 2
B8 Combustion Products - Taly | Bent Plpe Eending Radius 100000 | mm

Lam. Friction Coeff. |54 - [

Turbulent Friction ¢ Coefficient © Surface Roughness

Friction Coefficient  [0.019 - [
Surface Roughness |11 | o

[ =) ]
I~ Ahsorptive Material

Apply | Accept | Help |

Friction rultplier

Fig. 3.9: Ventana de entrada de datos de los elementos tipo conductos.
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Se pueden simular casos individuales o series de casos,
ademas las simulaciones se pueden iniciar desde Simulation/Run o

directamente desde el Case Explorer.

=] BOOST - tipo [Medified) - Case 1 of Case Set 1

Model | Simulation Oplimization Options  Wilities  Help

Programs  File Edit

NP E=
. + EN

I Elemnents | Wodel |

|7 Elements
[| . Cylinder
& Engine
:,-, Mechanical Consurmer
iy Vehicle
@ Rotary Piston Engine Rotar
¥ Measuring Point
{= Dummy
[ Aftertreatment Pipe
—|_r Boundaries
- Systern Boundary
|- Afertreatment Boundary
-} Internal Boundary
—|r Transfer
—+ Restriction
[ Throttie
# Rotary Valve
< Check Valve
N .

2l

Run...

Delete Files in Case Directary...
Status...

Contral...

walumetric Efficiency...
TestBed Conditions...
Create Series Resulis

Show Summary

Show Results..

Show Audia

Show Messages

Show Animation

Show Transformed Elements
Import Results

Wiew Logfile...

581

Il
<

rAROOE A |
e =

C

Parameter Values

u

101.953/20.1083 [mm)]

-

N —

TH1

T

S8
| » |

1

Fig. 3.10: Acceso a la ventana de inicio de simulaciones.

Una vez abierta la ventana Run Simulation, el usuario podra
seleccionar los casos que se van a simular, asi como las tareas que se
deberan realizar para cada caso.

;‘-J Run Simulaticn

_

= Run Data

Cases

Filter:

Case Set1.Case
Case Set1.Case 2

3
[ Case Zeti.Case d
[ caseSet1.Cases
i Bt LY YAIES

¢ Computing Resources

b Advanced Options
b Preprocessing Log

Run Mame | motor_cicloss 2016-10-08 12:10:35

W Tasks
W Model Creation
W Cycle Simulation
W Creation of Series Results

Cancel Help

Apply
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Fig. 3.11: Ventana Run Simulation.

3.2.6 Analisis de resultados

La herramienta de post-procesamiento grafico IMPRESS se
utiliza para mostrar las graficas, los transitorios, los resultados
acusticos y los resultados de una serie.

Para facilitar el proceso de analisis y mejorar la comprension de
los complejos fendmenos de flujo en un motor de combustion interna,
estan disponibles los siguientes tipos de resultados:

e SUMMARY: Analisis de datos globales y del rendimiento
del motor.

e TRANSIENTS: Analisis de los resultados globales de
calculos a partir de los ciclos calculados.

e TRACES: Analisis de resultados de calculo frente al
angulo del ciglienal.

e ACOUSTIC: Analisis de ruido en orificios.

e CASE SERIES: Analisis de los resultados del calculo de
una serie de casos

e ANIMATION: Analisis de resultados de animaciones.

e MESSAGES: Analisis de los mensajes del programa de
calculo principal.

Andlisis de Summary Results

Seleccionando Simulation/Show Summary se muestran los
resultados del resumen del calculo junto con la informaciéon detallada
del modelo de calculo y las condiciones de contorno importantes para
el calculo EL programa muestra los valores obtenidos para cada uno
de los cilindros por separado. Los valores globales obtenidos asi como
parametros relevantes para el motor se muestran en la primera
columna. En esta ventana es donde obtenemos los valores del
rendimiento volumétrico calculados para el motor en funcién del punto
de referencia indicado.

En la siguiente figura se muestra un ejemplo del resumen de los
resultados que aparecen n en la ventana del navegador de archivos
ASCII.
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B ' Ascii-File Browser - Case Set 1/Case 1/Cycle Simulation/summaryl.log - -

)

Eile

Window Options

= =W = =R »

Help

H |Case Set 1/Case 1/Cyele Sirmulation/surmmaryllog

AYL - BOOST

PROJECT

Version v2013.2.0.0.0

Build: How 11 2013 16:59:51
Sy=tem: =86_bd—unknown—-winnt_111
LICENSE

Boost High Pressure Analysis 2013 .0@ Permanent license

Freprocessor Wersion 2013.2

Calculation date ng.12.2016

File tipo. b=t

Case Set Cases Set

Ca=se Case

Project ID:. ""

Fun ID: .

Model date: "29. Jun 2016 17:23:31"
ELEHMENTS

Element Name Hunber

PIFE 3

SYSTEMBOUHDARY 2

CYLINDER 1

THROTTLE 1

MEASURINGPOINT 2

ENGINE 1

FIFE_END )

ALL_FIPES 3 -
4 | ;IJ

?

| »

Fig. 3.11: Ventana de Summary Results.

Post-Processing

Seleccionando Simaltion/Show Results se abre la ventana de
graficos IMPRESS, donde:

S I —
({55 IMPRESS Chart - noname (Modified) “Page 1of 1 T (. I—_———

Y E e

'E\\e Edit View Inset Report Page

QOO (L ¢

Report  Results | Templates | Operations |

Options  Help

/s AKOOE A ¥

G EERA N

Parameter Values

182.386/75.1417 [mm]

‘l.;§7Luad L}?’Re\uad XDE\EIE ¥ Model view
Layer_1
[ Results = 100
- o oWJsersi\Carlos\Desktop\El-AVLpoVtipo . Case_Set 1/simulation.dirResults | o
=[] Case_Set_1 ]
e chlsers\Carlos\DeskiophEj-AvLtipovtipo Case_Set_1.Case_1/simulation.dir/ el
[ Transients &
<[] Traces % 404
et 1 Faee 9 m”.qf.mﬂ:ﬁ s
L 20
0 T T T T
o 20 =1) 80 100
HAsis (-]
“

Fig. 3.12: Ventana grafica IMPRESS.
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Report  Results | Templates | Dperatmnsl
| VLoad [ Reload K Delete I Model View

Donde, dentro de cada Case se pueden encontrar las dos
subcarpetas siguientes:

e Transients: Apareceran los resultados promedios del ciclo.

e Traces: Resultados en funcion del angulo del ciglenal
(Gltimo ciclo completo).

Asi mismo, la ventana de graficos IMPRESS permite extrapolar
los datos calculados por el programa y permite representar en
diferentes graficas los resultados obtenidos para las diferentes
variables del modelo. Haciendo clic en Layers se pueden
introducir tantas graficas como variables se quieran
representar. Ademas, indicando el modelo y el caso a analizar
se podran seleccionar las variables que se quieran representar
haciendo clic en ellas.

% [Pefaull (CRANKANGLE) =]

Layer_1

= [ cUsersiCarlos\Deskop\Ej-AVLtipovtipo. Case_Set_1/simulatior Ses006 ]

= Case_Set 1 =
- c\Users\Carlos\Desktop\Ej-AVLtipovtipn Case_Set_1 Case_1/s o ae+005 3

£ Transients

+{1 Engine 1
- g cylinder 1 tes008.]
v Pressure
~. Temperature o s P
" Mass CRANKANGLE (deg)
~ovolume
. VolumeWark
. Valworkint Layer_2
~ PressRise
A TempRise
o Enthalpy
o Entropy.
" SpecHeatConstval
" SpecHeatConstPre
" GasConstantiviure
4 Combustion
[ HeatTransfer .
4 GasExchange o = w0 wme w0 a0 ew

Preseure Cyinder 1 (Ps)

3e+006 ]

2e+006 ]

Pressure

T T T T i
0 a0 180 540 630 20

Temperature Cylinder 1 (deqC)

o a0
+-11 Soecies - CRANKANGLE (deg)
| »

Fig. 3.13: Layers en ventana grafica IMPRESS representando las variables
seleccionadas (presion y temperatura).

3.3 MODELO EMPLEADO

Una vez se conoce el funcionamiento del software AVL BOOST se
procede a disenar el modelo con el que se realizaran todas las simulaciones.
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SA1 TH1 1

1 2 MM 3 MPz SBZ
e

Fig. 3.14: Modelo empleado en el trabajo.

Se ha decidido disenar un modelo sencillo, con un solo cilindro, dos
valvulas (una a la entrada y otra a la salida del modelo), un acelerador, dos
puntos de medida (uno a la entrada del cilindro y otro a la salida) y el motor. A
continuacién se definen cada uno de los elementos empleados.

Motor
El motor del modelo se ha caracterizado de la siguiente manera:

e Un régimen de giro definido con una variable global REG
e Combustible: gasolina

e 4 tiempos

e Una friccion segun el modelo Patton

e Tipo de aceite SAE con una temperatura de 100 °C

“ Engine “t Engine _ -
- B General General - @ General Engine Friction 1
B8 Inertia Moment of Engine - B8 Inertia Moment of Engine -
B Cylinder ¢ RPE-Rotor Setup @ Cylinder / RPE-Rotor Setup Engine Friction ¢ None
~ B Engine Friction Author |Carlns =@ Engine Friction ¢ Tahle
Friction[1]; friction_ist B8 Friction[1]: friction_list & i _
%Frict\nn[hﬂlnde\ - Comment I 8 Friction ol Patton, Nitschke, Heywood - Model
@ BMEF Cantral " Shayler, Leang, Murpfry - Model
B BMEP Control Result Name |
Friction Muttiplier [1 [
FOr adding/removing items in friction list, Use right mouse £
[~ Transient Engine Speed item Engine Friction
Engine Speed =REG rpm
Inertia roment of Engine |1.01 | kg2
Cycle Type  2-Stroke
« 4-Stroke
* Rotary Piston Engine
[~ BMEP Control Al [ v
T e —— LI | 2] appy | mccept | bep |
« | j Apply | Accept | Help |
“ Engine Friction Model
- B General

B nertia Moment of Engine - || —Cylinder
B Cylinder / RPE-Rotor Setup
= B Engine Friction
B8 Friction[1]: friction_list

Cylinder Arrangement Inline: j

B Friction Model
B BMER Control

—Vahve Train
Type of Valve Train ’m
Hurnbar of Camshalts Bzarngs ,W—
vt Valve Lift [

Type of Carn Folioger [Flat Follower j

Oil Type  [SAE 10 =] oil Temperature  [100 degC
I~ Injection Purnp 69

T | Apply. | Accept | Help
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Fig. 3.15: Caracteristicas del motor, E1.

Valvulas
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Como se ha explicado anteriormente, el modelo consta de dos
valvulas, una situada a la entrada del modelo (valvula 1) y la otra a la

salida (valvula 2).

System Boundary

Y15 SystemBoundary
B General
- B Boundary Conditions
B8 Fressure - Tanle

B Fuelvwapour - Tahle

B8 Ratio walue - Tahle
B8 Gas Mass Fraction

B Gas Temperature - Tahle

BB Combustion Products - Tahk

Boundary Conditions
— Local Boundary Conditions

Pressure |=Padm = bar
Gas Temperature IQD v degC

Preference |SEH j Update |

-

B Flow Coefficients

=] Arcoustic Source
Transmission Loss

= Linear Acoustics

Fuel vapour |=FE| ~| [
Combustion Products IU ~ [

Ratio Type | - Ratio =

B Impedance

B Pressure Ratio Walue |14.5 o [l

B8 volume Flow

B8 Source Characterization — Global Boundary Conditions
Prafarance |SEt ! ]
Prassura 100000 Pa
Gas Temparaturs 20 tlagc
Fuzl Yapour ]
Cornbustion Procucts a
EIF-Ratio 145

Fig. 3.16: Caracteristicas de la valvula 1, SB1

Las condiciones de la valvula se escogen de manera local,
dando los siguientes valores:

e Presion: Definida mediante una variable global, Padm
e Temperatura: 20 °C

e Fuel Vapour: corresponde al flujo masico de combustible que
entre al cilindro. Para definirla se ha creado una variable local
Fel

Estos valores simularan las condiciones de entrada en nuestro
modelo.
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System Boundary

P SystemBoundary
B General
-1 @ Boundary Conditions
B8 Pressure - Tahle
Bl Gas Temperature - Table
Ed Fuel vapour - Table
B Cormbustion Products - Tak
B8 Ratio “alue - Tahle
B Gas Mass Fraction
B Flow Coefficients
-1 Arcoustic Source
Transmission Loss
=1 Linear Acoustics
B Impedance
B8 Pressure
B “olume Flow
B Source Characterization

Boundary Conditions

—f+* Local Boundary Conditions ——————————————

Preference |SEt 2

| update

Pressure 100000 -] Fa
Gas Temperature I5UU | degC
-

Fuel vapour IU - [
Combustion Products |1 - [
Ratio Type | - Ratio =]
Ratio alue 13.84 = -]

" Global Boundary Conditions

Preference |5Et 1 2
Pressure laoaon Pa

Gas Temperaiure 20 e
Fugl Yapour i}

Campustion Products il

AIF-Fain 14.5

Fig. 3.17: Caracteristicas de la valvula 2, SB2

Las caracteristicas de la valvula SB2 son:

e Presion: 100000 Pa
e Temperatura: 500 °C

e Fuel Vapor: O

Cilindro
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El Unico cilindro que hay en el modelo tendra las siguientes

caracteristicas:

Bare

Stroke
Compression Ratio
Con-Rod Length
Piston Pin Offset

Effective Blow By Gap  |0.0008

Wean Crankcase F'ress.|1 00000

I~ User Defined Fiston Motion
™ Chamber Attachment

mm — Initial Conditions at EO

|1DDDDD Pz
I5DD degc

lgﬂ—
|91— mm Pressure
[32 Tp
T
IU—
pE

mirn

mm Ratio Value
Pa

Temperature

—Initial Gas Composition

Ratio Type |NF - Ratio

Fuel vapour

|1-£1.5 [-]
ID
Combustian F‘ruducts|1 [

Ll
-l

-

Scavenge Model

Perfect Mixing

j [ SHF Condition Setting
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Fig. 3.17: Caracteristicas generales y de inicializacion del cilindro
C1.

e Diametro: 90 mm

e (Carrera: 91 mm

e Relacion de compresion: 13.2
e Longitud de la biela: 120 mm
e Descentrado del piston: O mm
e Presion: 100000 Pa

e Temperatura: 500 °C

El resto de valores se mantienen por defecto. En el momento de
inicio de la combustion, el cilindro estara definido por los siguientes

parametros.
Vibe Heat Transfer
Cylinter Wwoschni 1978 j
Start of Combustion I:15 | deg
Ports ® Zapf " None
Combustion Duration 60 | deg
— Piston
Shape Parameter m |2 o F ston
Surface Area 10000 mme2
Parameter a 6.9 [
. Wall Temperature 300 degC
Heat Release Characteristics
1 E
— Piston Calibration Factar - [l
§°'°32' — Cylinder Head
]
= ooza Surface Area 10000 mm*2
o016 -
5 Wall Temp. 200 degC
[ 0.003
Head Calioration Factor 1 - [
0
-z0 —1ID E‘I 1‘EI Z‘D S‘EI 4I[I a0
w Crank Angle (deg) —Liner
.
E I~ Layer Discretization
08+
2,4 Surface Area (Piston at TDC) |0 mm2
=
Soad Wall Temp. {Piston at TDC)  |200 degC
o
w029 Wall Temp. (Piston at BDC)  [100 degC
2
s nrzn o N © 0 = - 0 Liner Calibration Factor 1 [l
Crank Angle (deg)

Combustion System & DI ¢ 101

Fig. 3.18: Caracteristicas al comienzo de la combustién y de
transferencia de calor del cilindro C1.

El inicio de la combustion del cilindro estara situado a -15° con
una duracion de 60°. Ademas se define un sistema de inyeccion
directo.

El diseno y los parametros de las valvulas de entrada y salida,
se especifica a continuacion.
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T Incrarmant

specify |

— Specification
valve Opening 360
Carm Length 180

deg
deg

IQU tley
* Numb. of Points |3

—Manipulation
valve Opening 360 deg
Carm Length 180 deg

Modity | Undo |

Intake pipe

Inner Valve Seat (= Reference) Diameter F‘U mm

Yalve Clearance
Scaling Factor for Ef. Flow Area

I Calculate Dynamic Incylinder Swirl

¥ alve Opening Shift |=RAA deg
W alve Closing Shit  |=RCA deg

’7 Modification of Valve Lift Timing

Reference Lift for Valve Timing

Reference Lift Base

Fig. 3.19: Caracteristicas de la valvula de entrada del cilindro C1.

T mm
! Il

0 mim

Effective

Crank Angle () | Valvelift (v) |

deqg mrm |

1 360 ] Insert Row

2 [450 12 e ———
2move Fo

5 loa0 o Femove Ry

4 Load

g Store

5

Excite TD Import

103 ™ WalveLift (mm)
£e
ERE
i
EE
23
0 T T T T T T T T
j 360 330 400 420 440 450 480 500 520 540
Crank Angle (deg)

ESCUELA DE INGENIERIAS
INDUSTRIALES

El diametro de la valvula de admision se ha definido de 40 mm.
Asi mismo, el momento de apertura y de cierre se define segln las
variables globales creadas, RAA (Retraso Apertura Admision) y RCA
(Retraso Cierre Admision). El levantamiento y el descenso se han

definido en tres puntos, es decir, dos minimos (360° y 540°, al

comienzo y al final) en el que el valor sera de O milimetros y un maximo
(450°, en la mitad del trayecto) donde el valor del levantamiento sera

de 12 milimetros.

— Specification
Yalve Opening
Carm Length

0 Increment

Specify |

180
180

IQU dag
®  Numb. of Points |3

deg
deg

— Manipulation
Yalve Opening  [180 deg
Cam Length 180 deg

Modify | Undo |

Exhaust pipe

Inner valve Seat (= Reference) Diameter IZD mm
alve Clearance o mm
Scaling Factor for Eff. Flow Area 1 [
r

Muodification of Valve Lift Timing——————————

W walve Opening Shift |=RAE deg

W ‘alve Closing Shit  |=RCE deg
Reference Lift for Valve Timing o mm

Crank Angle (%) | valveLitt fv) |

deq mim

1 180 ] Insert Row

2 |270 12 T ——
2imaE R

3 350 0 r 1o O

A Load

g Store

&

ExciteTD Import

o3

103 RS walveLift (mm)

Reference Lift Base

‘Eﬁentlv&

7]

T T T T T T T
180 200 220 240 280 280 300 320
Crank Angle (deg)

T
340 380

Fig. 3.20: Caracteristicas de la valvula de salida del cilindro C1.

73



ESCUELA DE INGENIERIAS

Universidad deValladolid INDUSTRIALES

Para la valvula de escape también se ha optado por una
geometria de 40 mm. En este caso, el momento de apertura y cierre
estara gobernado por las variables globales RAE (Retraso Apertura
Escape) y RCE (Retraso Cierre Escape). Como ocurria en el caso de la
valvula de admision, se definen 3 puntos (2 minimos y un maximo)
para determinar el levantamiento (también de 12 mmy a 540°) y
descenso de la valvula.

Tuberia 1

El modelo consta de 3 tuberias; la primera, que enlazara con la
valvula de entrada y el acelerador, la segunda que comenzara desde el
acelerador hasta la entrada del cilindro y una tercera que partira desde
el cilindro hasta la valvula de salida.

Las caracteristicas y geometria de la tuberia 1 se exponen a
continuacion.

Pipe Length 200 mm — Local Initialization
Diameter 50 | mm Preference |Set 1 j Update |
I™ Hydraulic Seting  Hydraulic Unic & » Pressure |1EIDUEIEI - Pa
Hydraulic Diarnater | fam Gas Temperature IQD = deqc
Hytlraulic 2raa | e
Fuelvapour |0 =
I Bent Pipe Bancling Racius 100000 | e =
Corbustion Products IU =
Lam. Friction Coeff. |64 - [
Turbulent Friction  Coefficient ¢ Surface Roughness Ratio Type ‘NF - Ralio j
Friction Coefficient  [0.019 o Fl Ratio Yalue |10000 =
Surface Roughness |01 min
S Ftlrrz =) — Global Initialization
Friction rultiplier 1 -
PR = Praferance ‘SEH =]
I~ Absorptive Material
Prassure uiaulali} Pa
GasAwall Heat Transfer Colburn ]
Gas Temparaiure 20 ey
Heat Transter Gosfficient |10 T ) 2\ Sulpsrelsls =Y
Heat Transfer Factar 1 - Il Fuzl apour i}
Wifall Temperature 26,89 | UEQC Carmbustion Procducts 0
I~ “ariable Wall Temperature 2o 145
r More =]

Fig. 3.21: Caracteristicas de la tuberia 1.

e Longitud: 200 mm
e Diametro: 50 mm
e Presion: 100000 Pa
e Temperatura: 20 °C

Para el resto de valores se ha optado por dejar los que venian
por defecto.
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Tuberia 2

Pipe Length I‘IUU e —f« Local Initialization
Diameter |5U ) M Preference |Set 1 j Update
[~ Hydraulic Setting  Hydraulic Unit © Pressure 100000 | Fa

s
Hytlralic Diarmatar | Gas Temperature [20 | degC

Hitranlic A

a = mentz
i Fuel vapour ID =
[~ Bent Pipe Bending Ratius 100000 v " =
Lam. Friction Coeff. [64 o Combustion Products 0 =

Turbulent Friction & Coefficient ¢ Surface Roughness Ratio Type |NF- Ratio 4

Friction Coefficient  [0.019 = Ratio value I1 nooad -
B.1 |

Suriace Foughness

o oy — Global Initialization
Friction rultiplier 1 = [-]
[~ Absorptive Material Preference |SBt 1 j
GasAnall Heat Transfer Colburn j Pressure 100000 Pa

Heat Transfer Coeficient |10 W2 1) Gas Termperatire 20 eyt
Heat Transfer Factar 1 =] -]
Wall Temperature 26.85 | de0C

I~ “ariable Wall Temperature

ey Ty 14 5
- Mone j AdE-Fano 4.5

Fuzl Yapour 0

Carnpustion Products 0

Fig. 3.22: Caracteristicas de la tuberia 2.

e Longitud: 100 mm
e Diametro: 50 mm
e Presion: 100000 Pa
e Temperatura: 20 °C

Para el resto de valores se ha optado por dejar los que venian
por defecto.

Tuberia 3

& L
Pipe Length 200 mm + Local Initialization

Diameter B0 L Preference |Set 2 ] update |
L Pressure 100000 | Pa
Hytlraulic Dizrneter R Gas Temperature 500 = degc
Hytraulic Zrea |t l—
Fuel Yapour |0 -

I~ Bent Pipe Bending Radius 100000 trn
J — Combustion Products |1 =
Lam. Friction Coeff |54 - :
Ratin Type |NF - Ratio 7]

Turbulent Fricion = Cogefficient ¢ Surface Roughness
Friction Cogfficient Irj [ Ratin Yalue [13.54 ]
Surface Pouginness IE”—J min
Frction wuigier — [1 [

I~ Hydraulic Setting  Hytlraulic Unit &

—" Global Initialization

Preference |SEt 1 =]
I~ Absorptive Material
GasAwall Heat Transfer Colburn = Fressure 100000 Pa
Heat Transfer Cosfficient lm— W2 ¥ s Temperanre 20 tzgl

Heat Transfer Factor 1 - [ Fuel Wapour n

26 65 ' i
Wl VS EE = OEOC Carnbustion Products 0
I~ Variable Wall Temperature

- one ||

AfT-Hatio 4.5

Fig. 3.23: Caracteristicas de la tuberia 3.

75



ESCUELA DE INGENIERIAS
Universidad deValladolid INDUSTRIALES

e Longitud: 200 mm

e Diametro: 50 mm

e Presion: 100000 Pa
e Temperatura: 500 °C

Para el resto de valores se ha optado por dejar los que venian
por defecto.

Acelerador

Este elemento regularizara el paso de combustible desde la
valvula de entrada hasta el cilindro. Para controlar el trasiego del flujo
se definira una variable global, ALFA, la cual podra tomar el valor
maximo de 90°, permitiendo un paso total del combustible, 0 0°, en
cuyo caso el flujo hacia el cilindro sera nulo.

Reference Diameter I5U rm
Throttle Angle |=A|_FA deg

Forward Flow Cogefficients for Flow from Pipe 3 to Pipe 1

Reverse Flow Coefficients for Flow from Pipe 1 to Pipe 3
Th. Angle ()| Forward F. Coeff. (v) Reverse F. Coeff. (v
eq [ El
1|0 0 0 Insert Row
2 |90 1 1
- Femnove Fow
3 —_
rl Load
] Stare
1o
@U'B_
%
80.5—
E0.4
g
oz Forward F. Coeff. (-
] Reverse F. Coeff. (-]
L e L B B L B e
] 10 20 20 40 g0 &0 70 20 a0
Th. Angle (deg)

Fig. 3.24: Caracteristicas del acelerador.

El diametro que se ha tomado para el acelerador es de 50 mm.
Puntos de medida 1y 2

Los puntos de medida son elementos que se colocan en el
modelo con la finalidad de aportar informacion (presion, temperatura,
velocidad del flujo...) una vez hechas las simulaciones. El Gnico
parametro que puede modificar el usuario es la distancia a la cual se
quiere colocar. Dichos puntos estaran colocados en las tuberias 2y 3
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respectivamente. Se ha optado por situar el punto nimero 1 justo a la
entrada del cilindro (en la admision) mientras que el punto namero 2
estara situado inmediatamente a la salida del cilindro (en el escape).

Located in Pipe 1 {length 0.1 m)

Location of Measuring Point from Upstrearm Pipe End ID mm

Located in Pipe 2 (length 0.2 m)
Location of Measuring Point fram Upstream Pipe End IQDD i

Fig. 3.25: Distancia a la cual estan situados los puntos de medida 1y 2.

Una vez definidos los elementos de los que constara el modelo
se tiene que definir el combustible a emplear, asi como otras
caracteristicas que se recogen en la opcion Simulation Control/Globals

— 5as Properties

" Real Gas Factor
[ Alr Humitity

Property Dependencies |f(F',T,mixture) j

Feference Pressure |1DDDDD Pa
Reference Temperature  [24.85 degc

Species Transport  |Classic =] r— Fuel Propertie
NDh-Ening & it & Standard Fuel Gasaline M|
— Morn-Enging Apolication
_— - ~ User-defined Fuel
Raference Speed rprn
BOOST Gas Properties Data File
Feference Cycle Type o
{+ J
~ BOOST Gas Properties Tool

v Mon-default Fuel Combustion Properties

Fuel Combustion Properties

— Simulation Intenval Lower Heating alue FISSDD kaltkg
End of Simulation ISU-DUUUM cycle(s) Stoichiometric AfF Ratin  [14.3

Reset To Defaults |
I~ Convergence Cantral

Fig. 3.26: Tablas de caracteristicas a definir por el usuario para la simulacion del
modelo.

Para el modelo a simular se ha decidido emplear como
combustible la gasolina, aunque el programa permite la opcion de

elegir entre otros tipos de combustibles como por ejemplo hidrégeno,
metano, diesel o metanol.

Las propiedades de la gasolina aparecen por defecto al elegir el
combustible (Poder Calorifico Inferior = 43500 KJ/Kg, dosado
estequiométrico = 14.5).
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Parametros

Como se ha comentado previamente, el programa da la
posibilidad de crear variables globales o locales para poder definir el
modelo. Estas variables se recogen en la ventana de parametros. Para
el modelo creado se han escogido un total de 9 variables globales y

una local.

|| P Parameter 3K pekete + Vaiidate Parameters
= Mocel _~| [Parameter Type Value [unit
P ALFA ALFA gonal a0 ey (Angle)
Pre Fe glabal 14.5 [] (Ratio)
P Fr global 12 [ (Ratio)
P Paim
P raa Padm global 1 har (Pressure)
PrAE RAA global -13 deg (Angle)
PRCA RAE gonal -54 ey (Angle)
P RCE RCA global 43 ey
P REG RCE glogal 16 deq (Angle)
Mz REG glonal 2000 TRm (Anguiar Velocity)
2
13
g 1
P RCA
P RAA
P RAE
P RCE
PFe
T El
P REG
I MP1
3 MPZ
7 SB1 —

(Angle)

|| P Parameter 3K neiete  validate Parameters
P Padm [ [Parameter [Type [value [unit
PRAA Padm auto (global) 1 bar (Pressure)
P RAE Fel local =(FH(Fr+(1/Fe))) [-] (Ratio)
PRCA
PRCE
P REG

P RCE
PFe
S El
PREG
NP1
4 MP2
< [ 581
P Padm
PFel

Fig. 3.27: Parametros globales y locales definidos en el modelo.
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4-SIMULACIONES

Una vez definido el modelo se procedera a simularlo. Se ha optado por
realizar un primer estudio de optimizacion teniendo en cuenta el
adelanto/retraso del cierre de la valvula de admision. Una vez obtenidos los
valores correspondientes al adelanto (Miller) y retraso (Atkinson) de la valvula
de admision, se realizaran dos estudios paramétricos sobre dos valores, el
dosado y la presion de admision.

4.1 OPTIMIZACION DEL CIERRE DE LA VALVULA DE ADMISION.

Como se ha comentado, el primer estudio que se va a realizar es una
optimizacion del cierre de la valvula de admision para obtener los valores
precisos tanto para Miller como para Atkinson. En consonancia al estudio
realizado por Denis Neher de la Universidad de Ciencias Aplicadas de
Karlsruhe, se pondra de manifiesto las ventajas del uso de los ciclos
Miller/Atkinson en un motor de combustion interna.

Engine type SenerTec Dachs G5.5
Fuel Natural Gas
Cylinder 1
Nominal speed 2450 rev/min
o™
Stroke 91 mm
Bore 90 mm
Displacement volume 578 cm?
Number of Valves 2

IVO (cold) 13°CA BTDC
IVC (cold) 43°CA ABDC
EVO (cold) 54°CA BBDC
EVC (cold) 16°CA ATDC

Tabla 4.1: Valores dados al modelo simulado de Denis Neher [6].
Con el modelo ya definido, se escogera el RCA como el parametro

variable, es decir, dependiendo los valores que el usuario le asigne las
simulaciones arrojaran unos resultados u otros:
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Case 5t 1 RCA, Status

cormpleted

cormpleted

cormpleted
cormpleted
cormpleted
cormpleted
cormpleted
cormpleted
Case d a0 cormpleted
Case 10 1] cormpleted
Case 11 T cormpleted
Case 12 an cormpleted
Case 13 an cormpleted
Case 14 100 cormpleted

Fig. 4.2. Diferentes valores de RCA.

El nimero de casos que se han optado por elegir son 14,
correspondientes a dos adelantos en el cierre de la valvula de admision (-20°
y -10°), uno para simular un ciclo Otto ideal y 10 para simular el retraso de la
valvula (desde 10° hasta 100° con intervalos cada 10°). Se podrian haber
escogido valores mas prematuros para simular el ciclo Miller, asi como mas
tardios para hacer lo propio con el ciclo Atkinson, pero dichas simulaciones
darian resultados quiza alterados, dado que el software puede no tener en
cuenta todos los efectos que se producen en el conducto de admision (tales
como el ram effect o el reverse flow) ademas de que no se ajustarian a la
realidad del uso de los ciclos Miller/Atkinson.

El software generara una grafica en funcion de cada uno de los valores
que se le han asignado al RCA, es decir, de cada caso. Gracias a ello se podra
estudiar el comportamiento y las tendencias de los diferentes parametros del
modelo; en concreto, para un régimen de 1000 revoluciones por minuto, las
representaciones de la presion media indicada de admision, la presion media
efectiva, la presion media indicada del ciclo, las pérdidas por bombeo, las
pérdidas en el escape, el par, la potencia y el rendimiento volumétrico
aparecen a continuacion:
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Fig. 4.2: Representacion de diferentes parametros frente al RCA para un régimen de
1000 rpm.

Una vez

obtenidos

los

resultados de

los parametros mas

representativos del modelo, se realizaran simulaciones para diferentes
regimenes de giro, en concreto, ademas de para 1000 rpm, para 1500, 2000,
2500 y 3000 rpm, puesto que, una vez definido el modelo con un unico
cilindro, esta horquilla de revoluciones sera las indicada para estudiar los
resultados que arrojen las simulaciones.
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IMEP (Pa) IMEP frente a RCA para diferentes regimenes de giro
4500000 = 1000 rpm
4000000
3500000
3000000 - 1500 rpm
2500000 -
2000000 = 2000 rpm
1500000
1000000 e=—2500 rpm
500000
0 T T T T T T T T T T T T T 1 3000 r m
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Fig. 4.3: Representacion del IMEP,IMEP-GE y BMEP en funcién del RCA para

diferentes regimenes de giro.
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En las figuras anteriores se han representado diferentes regimenes de
giro para distintos parametros en funcion del RCA, en concreto, los
parametros escogidos han sido:

e |MEP: Presion media indicada.
e IMEP-GE: Pérdidas de presion por bombeo.
e BMEP: Presiéon media efectiva.

En dichas graficas se puede apreciar que a mayores revoluciones
mayor presion media indicada, pero una vez se sobrepasan las 3000 rpm
este aumento no es representativo. Ademas, se aprecia que las pérdidas de
presion por bombeo aumentan considerablemente con el incremento de
régimen.

Es cierto que la presion media efectiva (que tiene en cuenta la
indicada y las pérdidas de bombeo) aumenta con el régimen, pero este
aumento se localiza para retrasos de la valvula de admision muy elevados
(cercanos a los 100°), es decir, cuando el cilindro esta cada vez mas cerca de
llegar al punto muerto superior, existiendo un reflujo importante de
combustible al conducto de admision.

BMEP (Pa) BMEP frente al régimen de giro para diferentes RCA RCA -20
4000000 e ROA10°
3500000 RCA -5°
3000000 RCAO
RCA 10°
2500000 RCA 20°
2000000 RCA 30°
RCA 40°
1500000 RCA 50°
1000000 RCA 60°
sesses RCA 70°
500000 RCA 80°
0 T T T . . . RCA 90°
0 1000 1500 2000 2500 3000 RCA 100°
n (rpm)

Fig. 4.4: Representacion del BMEP frente al régimen de giro para diferentes valores
del RCA.

Si se representa el RCA en funcion del BMEP y del régimen de giro se
puede ver el maximo que se alcanza para cada caso en concreto. Asi, se
aprecia que para regimenes de giro bajos (valores menores a las 1500 rpm)
los mayores valores de presion media efectiva se alcanzan para adelantos en
el cierre de la valvula de admision, es decir, el empleo de Miller es adecuado
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cuando el régimen de giro es bajo. Por el contrario, el uso de Atkinson es
idoneo si se tienen regimenes mayores (superiores a 2500 rpm), ya que para
estas velocidades las mayores presiones se obtienen retardando el cierre de

la valvula de admision.

Par (Nm) Par frente a RCA para diferentes regimenes de giro
200
150
1000 rpm
0 7 ——1500rpm
2000 rpm
50 ——2500 rpm
w3000 rpm
O T T T T T T T T T T T T T 1 p
-20 -10 -5 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
RCA (°)
Potencia (W) Potencia frente a RCA para diferentes regimenes de giro
60000 1000 rpm
/——
50000
— ===1500 rpm
40000
30000 / ———— ——2000rpm
20000 —mm———— — 2500 rpm
10000 —
w3000 rpm
0 T T T T T T T T T T T T T

-20 -10 -5 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100

RCA (°)

0,9378

———
0,9377

\ e
0’9376 _M
0,9375
0,9374
0,9373 T T T T T T T T T T T T T 1

20-10 -5 0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
RCA (°)

Rend Vol (-) Rendimiento volumétrico frente a RCA para diferentes regimenes de giro

1000 rpm
w1500 rpm
000 rpm
72500 rpm
w3000 rpm

Fig. 4.5: Par, potencia y rendimiento volumétrico representados en funcién del RCA para

diferentes regimenes de giro.
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La representacion grafica del par frente al RCA es analoga a la del

BMEP frente al RCA (puesto que el volumen desplazado sera siempre el
mismo)

El rendimiento volumétrico es un parametro que apenas varia en

funcion del RCA y del régimen de giro, manteniéndose constante con el valor
de 0,937.

Con estos resultados se puede concluir que para el modelo establecido
el régimen de giro 6ptimo sera de 2500 rpm y el retraso en el cierre de
admision sera de 70°. No obstante, seria interesante obtener el grafico
presion-volumen del cilindro para los diferentes adelantos/retrasos del cierre
de la valvula de admision y ver asi la presion maxima alcanzada en cada uno
de ellos, y mas concretamente para el caso Miller (adelanto de 10°) y Atkinson
(retraso de 70°) para un régimen de 2500 rpm.

Presion vs volumen
7e+006 T
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RCA -10° (Pa)
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RCA 40° (Pa)
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RCA 90° (Pa)

5e+006 -

4e+006

3e+006 -]

Pressure (Pa)

2e+006

1e+006 -

0 —t——
0 100 200 300 400 500 600 700
Volume (cn3)

Presion vs volumen
110000 T

U
m&/\\ j

95000

90000 -}
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RCA 40° (Pa)
RCA 70° (Pa)
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Fig. 4.6: Presion frente al volumen para los diferentes valores de RCA.
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Fig. 4.7. Presion frente al volumen para los ciclos Miller/Atkinson.

Se aprecia en la figura 4.7 la diferencia existente tanto en el ciclo de
bombeo como en el indicado al emplear Miller (-10°) y Atkinson (70°). Las
dos representaciones se desligan antes de llegar a los 400 cm3, momento a
partir del cual la valvula de admision se cierra en el caso del ciclo Miller,
terminando la etapa de admisién con una presion cuasi constante de unos
90000 Pa. En la figura superior queda constancia del aumento del trabajo de
expansion conseguido al emplear ciclo Atkinson en lugar de Miller. No

obstante,

a continuacion se muestra en

la tabla 4.3 los

valores

correspondientes a la potencia indicada, la potencia de bombeo y la potencia
efectiva para cada case que se ha establecido, reflejando la diferencia entre
ambos ciclos de la que ya queda constancia en la figura 4.7.
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RCA (deg) | . P.otencia Potencia Pot.encia
indicada (kW) | bombeo (kW) | Efectiva (kW)

-20 24,97 1,34 23,63
-10 28,11 1,42 26,69

-5 29,74 1,45 28,29

0 31,38 1,49 29,89
10 34,69 1,56 33,13
20 37,95 1,64 36,31
30 41,06 1,71 39,35
40 43,88 1,77 42,11
50 45,96 1,82 44,14
60 47,22 1,85 45,37
70 47,74 1,86 45,88
80 47,58 1,86 45,72
90 46,77 1,84 44,93
100 45,34 1,8 43,54

Tabla 4.3. Valores de la potencia indicada, de bombeo y efectiva para un régimen de 2500
rom en funcién del RCA

La presion maxima alcanzada en el interior del cilindro es mayor en el
caso de Atkinson (un retraso de 70°) que en el de Miller (un adelanto de
10°). Se observa también el aumento de la presion en el proceso de admision
en para Atkinson, cosa que no ocurre para Miller, ya que el adelanto en el
cierre de la valvula de admision hace que se mantenga constante, en este
caso en unos 92000 Pa hasta que comience la etapa de compresion. Por lo
tanto, con Atkinson el aumento de la presion al comenzar la etapa de
compresion es de unos 13200 Pa y como consecuencia se alcanzara una
diferencia de 75400 Pa al terminar la etapa de compresion. Por el contrario,
las pérdidas debidas al reflujo (reverse flow) son mayores en el caso de
Atkinson, ya que para Miller la etapa de expansion comienza de tal manera
qgue no permite un reflujo de combustible al conducto de admisién.

Estas diferencias se traducen en el valor de la potencia indicada y de
bombeo para cada caso. Utilizando un ciclo Miller con adelanto de 10°, la
potencia de bombeo sera de 1,56 kW, la indicada de 34,69 kW la efectiva de
33,13 kW. Para un ciclo Atkinson con un retraso de 70°, estos valores son de
1,86 kW para la potencia de bombeo, 47,74 kW para la indicada y para la
efectiva 45,88 kW. Por lo tanto, la diferencia en la potencia efectiva entre
ambos ciclos sera de 12,75 kW. Destacar que es a partir del valor de 70°
cuando comienza a disminuir el valor de la potencia indicada y efectiva.

87



ESCUELA DE INGENIERIAS
Universidad deValladolid INDUSTRIALES

4.2. OPTIMIZACION DEL ANGULO DE INICO DE LA COMBUSTION

El software AVL permite variar el angulo de encendido, es decir,
controlar el tiempo que transcurre desde que se inicia la inyeccion hasta que
se produce la autoinflamacion, durante el cual el combustible se ira
gasificando y mezclando con el aire, dando lugar a las prerreacciones
guimicas hasta que se inflame.

Para optimizar el angulo de inicio de la combustion es necesario
simular el modelo para diferentes angulos de encendidos y comprobar para
cual de ellos se hace maxima la presion media indicada, o lo que es lo mismo,
ver cual es el angulo de inicio de combustion para el cual se alcanza un
angulo de ciglienal de unos 10°.

Presién vs Angulo
9e+006

Presion 30° (Pa)
Presion 28° (Pa)
Presion 26° (Pa)
Presion 25° (Pa)
Presion 24° (Pa)
Presion 23° (Pa)
Presion 22° (Pa)
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Presion 20° (Pa)

8.5e+006 —

8e+006 —

___7.5e+006 -|

7e+006 -

Presion (Pa

6.5e+006 —
6e+006 -

5.5e+006 -

5e+006 - - - - - - - - - T - - T - - -
o 5 10 15 20 25
Angulo (deq)

A

Fig. 4.8. Diferentes angulos de encendido en funcion de la presion y del angulo de avance.

Ang Comb| Pmax ALFA
-30 87,5 6
-28 84 7
-26 80 8
-25 775 85
24 76 9
-23 73,5 10
22 71,5 10,5
21 69,8 11
-20 67,9 12

Tabla 4.4. Presiones maximas alcanzadas para diferentes posiciones del piston y del angulo
de inicio de combustién.
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Se comprueba para un angulo de 10° se obtiene una presion maxima

de 73.5 bares para un angulo de inicio de combustion de -23°.

4.3. ESTUDIO PARAMETRICO DEL DOSADO RELATIVO

Otro parametro que influye en los resultados del modelo simulado es el
dosado relativo. En este caso lo que se hara sera variar la cantidad de
combustible que entra en el cilindro definida en la valvula de entrada Sistem
Boundary 1 en el modelo mediante la variable local Fel, para tener asi
diferentes valores del dosado relativo. El dosado estequiométrico para el
combustible empleado (gasolina) es de 14,5. La horquilla de valores
empleados varia desde 0,2 hasta 1,2, siempre con un retraso en el cierre de

la valvula de admision de 70° (empleo ciclo Atkinson).

IMEP (Pa) IMEP frente a Fr para diferentes regimenes de giro
1400000
1200000
1000000 / 1000 rpm
800000 / 1500 rpm
600000 ——2000 rpm
400000 —— 2500 rpm
200000 3000 rpm
0 T T T T T T 1
0,2 0,4 0,6 P,(g) 1 1,1 1,2
IMEP-GE (Pa) IMEP-GE frente a Fr para diferentes regimenes de giro
0 T T T T T T 1
052 0,4 0,6 0,38 1 1,1 1,2
-5000 —
e=p = 1000 rpm
-10000 ——
e===pn = 1500 rpm
-15000 —_— _—
e———n =2000 rpm
-20000 e = 2500 rpm
-25000 — — e==p = 3000 rpm
-30000 O

Fig. 4.3. Diferentes regimenes de giro representados en funcion de los parametros
IMEP, IMEP-GE y BMEP y del dosado.
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Se puede apreciar un aumento constante en la presion indicada en
relacion al dosado, que dejara de serlo en el momento en el que se alcanza
un dosado relativo igual a 1 (estequiométrico). A partir de ahi la presion
indicada no sufre grandes variaciones con el aumento del dosado.

Se podria concluir también que el valor que tome el dosado relativo es
independiente a las pérdidas de presion por bombeo (IMPE-GE), ya que
apenas se nota variaciones (no asi en relacion al régimen de giro, ya que para
elevados regimenes existiran mayores pérdidas de presion, y ademas es a
partir de un régimen de giro superior a 2500 rpm cuando las pérdidas
comienzan a ser mayores).

La grafica obtenida al simular la presion media efectiva en funcion del
dosado es muy parecida a la obtenida con la presion indicada. Observando
detenidamente la grafica se aprecia un crecimiento de la presion de 11300
Pa por cada décima que aumenta el dosado relativo para regimenes mayores
a 2000 rpm, segun muestra la figura 4.4.

BMEP (Pa) BMEP frente a Fr para diferentes regimenes de giro
1400000

1200000
/——
1000000

e=—n =1000 rpm
800000 /
/ e==p = 1500 rpm
600000

e = 2000 rpm

400000
e—n =2500 rpm
200000
e==n = 3000 rpm
0 T T T T T T T 1

F(-)

Fig. 4.4. Regimenes de giro frente al BMEP y al dosado.

Si se realiza un estudio en el que se mantengan constantes el grado de
carga (en el modelo estara definido mediante el acelerador) y el régimen de
giro y se recogen los valores de la presion media efectiva para cada valor del
dosado relativo se obtendra la figura 4.5. [7].
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pme | Dosado de maximo
rendimiento  Dosado de n = cte
\ maxima potencia
_— ¢ = cte
-
Limite inferior . A
de dosado_ : |
- : |
Limite superior
de dosado
S
,Iﬁrr"ax "'.I i
1 | ; -
1 1.15 F.

Fig. 4.5. Gréfica tedrica de la presion media efectiva frente al dosado relativo para
un grado de carga y un régimen de giro especificos.

En la curva se destacan cuatro puntos caracteristicos:

e Limite inferior del dosado: Punto que corresponde con el
dosado relativo por debajo del cual la combustién no es estable

e Limite superior de dosado: Punto que corresponde con el
dosado relativo por encima del cual la combustion no es
estable.

e Dosado de maxima potencia: Punto en el que la BMEP es
maxima

e Dosado de maximo rendimiento o minimo consumo: Es el punto
en que el consumo especifico efectivo se hace minimo.

Para el caso expuesto en el trabajo en el cual el régimen de giro es de
2500 rpm, estos puntos quedarian definidos en la grafica segun aparecen en
la figura 4.6.
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BMEP frente al dosado para un régimen de 2500 rpm

1400000
Dosado de max potencia

1200000 — —

1000000 —

’ ' Dosado de méx rendimiento
A00000
BMEP (Pa)

S00000 — = FE00

400000 —

200000

Fi}

Fig. 4.6. Representacion de los puntos de maxima potencia y maximo rendimiento
para el caso concreto del modelo de un régimen de giro de 2500 rpm.

En el caso del consumo queda constancia de su incremento en
relacion con el dosado; a medida que aumenta la cantidad de combustible
que entra en el cilindro, mayor sera el consumo. No obstante, una vez
alcanzados regimenes de giro cercanos a las 2000 rpm, el consumo no sufre
grandes variaciones para valores superiores del régimen de giro.

Consumo Regimenes de giro frente al consumo v al dosado
(kg/iv.s))
§,00E-05
7 GOE-08 s
7,00E-08 o ——n=1000 rpm
/// ——n1= 1500 rpm
6,20E-05
_,-4/:’/ — = 2000 rpm
5,00E-05 —n= 2500 rpm
5.50E-08 - ———ni= 3000 rpri
5,00E-05 T T T T T T 1
0,2 0,4 0,6 0,5 1 1,1 1,2
Fri-)

Fig. 4.7. Consumo frente al dosado para diferentes regimenes de giro.
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Al igual que ocurria con la presion media efectiva, se puede extraer
una curva teorica del consumo frente al dosado para un grado de carga y un
régimen de giro dado, tal y como aparece en la figura 4.8. [7].

pme n = cte Jet

o = cte

pme

Brmax 7

Fr Timiax Fr nmax Fr

Fig. 4.8. Grafica teodrica de la presion media efectiva junto con el consumo frente al dosado
para un grado de carga y un régimen de giro especificos.

Los puntos analizados anteriormente en la figura 4.5 se corresponden
a otros puntos de la figura 4.8.Para el caso concreto del modelo en el que el
régimen de giro es de 2500 rpm.

BMEP y Consumo frente al Dosado para un régimen de giro de 2500 rpm

BMEP {Pa)
Consumo

1400000 7,00B-08 (Kg/(v¥s))

1200000 /
/‘_— ; - ESO0E08

1000000
e /

300000 Cansu
- 5,00E-08 mo
£00000 / /

400000
/ // - 5,50E-08
200000 ~

0 T T T T T T 5,00E-03
0,2 0,4 0e 0,8 1 L1 12
F()

Fig. 4.9. Representacion del consumo y de la BMEP frente al dosado para un régimen de giro
de 2500 rpm.
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La figura 4.9 representa el consumo y la BMEP en la misma grafica
frente al dosado. Gracias a ello se pueden relacionar los valores de la BMEP
obtenidos anteriormente que correspondian con el dosado de maximo
rendimiento y el de maxima potencia con el consumo. Al igual que ocurria con
la figura 4.5, estos valores corresponden a un régimen de giro (2500 rpm) y a
un grado de carga (posicion de la valvula del acelerador a 90 °) determinados.

18000
16000
14000
12000
10000
8000
6000
4000
2000
0

Potencia frente a Fr para diferentes regimenes de giro

Potencia (kW)

I

~

P

=1 = 1000 rpm

S~

e

=

0,2 0,4 0,6 0,8 1 1,1 1,2
Fr(-)

n=1500 rpm
e——n = 2000 rpm
e = 2500 rpm
e = 3000 rpm

Fig. 4.10: Potencia frente a Fr para cada uno de los regimenes de giro.

Por ultimo, enfrentando la potencia frente al dosado se puede apreciar
la relevancia que tiene el régimen y se podria decir que su dependencia con el
dosado es uniforme. A medida que crece el dosado, la potencia se va
incrementando con una pendiente constante, siendo esta pendiente mayor
cuanto mas elevado sea el régimen de giro. Dicha tendencia se detiene al
alcanzar un dosado de 1, a partir del cual no se experimenta un crecimiento
de potencia notable, es mas, una vez se excede el valor de 1,1 la potencia
disminuye..

Fr () _ Eotencia Potencia Pot_encia
indicada (kW) bombeo (kW) Efectiva (kW)

0,2 3,34 0,86 2,48
0,4 6,74 0,93 5,81
0,6 9,81 1 8,81
0,8 12,61 1,07 11,54

1 14,75 1,11 13,64
1,1 15 1,12 13,88
1,2 14,84 1,12 13,72

Tabla 4.5. Potencia indicada, de bombeo y efectiva para diferentes dosados para un régimen

de giro de 2500 rpm.
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Estudiando la tabla 4.5 se percibe que hasta que no se alcanza el valor del
dosado de 1 la diferencia entre las potencias son muy dispares, exceptuando
la potencia referida al ciclo de bombeo. Dichas pérdidas aumentan con el
dosado pero de manera muy leve, pasando de 0,86 kW para un dosado pobre
de 0,2 a 1,11 kW para el caso del dosado estequiométrico, por lo que dichas
pérdidas no son llamativas. Por el contrario, la potencia efectiva si que sufre
variaciones importantes con el aumento del dosado, alcanzando su maximo
(13,88 kW) para el valor concreto de 1,1. No obstante, el crecimiento lineal
de la potencia con el dosado se experimenta hasta 1, ya que aunque el
maximo se alcance para 1,1 el crecimiento deja de ser lineal.
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Fig. 4.11: Ciclo presién-volumen para un régimen de giro de 2500 rpm para

los diferentes valores de Fr.
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Realizando una comparacion entre el ciclo Otto (sin retraso ni adelanto
del cierre de la valvula de admision) y el ciclo Atkinson (retraso en el cierre de
70°) se comprueba las ventajas de este Ultimo frente al primero, para el caso
concreto de un régimen de giro de 2500 rpm:
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Fig. 4.12: BMEP, consumo y potencia frente al dosado para los ciclos

Atkinson y Otto.
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Para el caso del consumo la diferencia entre ambos ciclos no es
apenas apreciable, pero si comparamos los valores obtenidos de la presion
media efectiva y de la potencia se observa una mejora en el empleo del ciclo
Atkinson. En el punto concreto en el que el dosado alcanza la unidad, se
aprecia un incremento de la presion media efectiva de 90000 Pa, y en el caso
de la potencia este incremento es de 1264,6 W.

4.4. ESTUDIO PARAMETRICO DE LA PRESION DE ADMISION

Una vez realizado el estudio paramétrico del dosado relativo se va a
proceder a realizar un segundo estudio, en este caso el parametro escogido
sera la presion de admision. Dicho estudio tiene como objetivo el observar la
evolucion de diferentes valores, tales como la presion media efectiva o la
potencia, de tal manera que simule la presencia de un compresor, siempre
utilizando un retraso en el cierre de la valvula de admision de 70°. Para un
dosado relativo fijado en 1 se variara el valor de la presion de admision desde
0,2 Pa hasta 1,4 Pa. Los valores de la presion se modificaran segin la
variable local Padm definida en el Sistem Boundary 1, tal y como se mostré
en el apartado 3.3.

En la grafica superior de la figura 4.13, la cual representa la IMEP
frente a la presion de admision para diferentes regimenes de giro, se aprecia
una evolucion lineal creciente. No existe mucha diferencia entre las distintas
velocidades de giro, aunque lo que si se aprecia es una variacion entre bajos
regimenes (sobre todo 1000 y 1500 rpm) y altos regimenes. A partir de las
2000 rpm no existe una diferencia notable en el aumento de la presion media
indicada al aumentar el régimen, con lo que se puede concluir que un
aumento de la presion de admision implica un aumento de la presion media
indicada hasta un régimen de 2000 rpm.

IMEP (Pa) IMEP frente a Padm para diferentes regimenes de giro
2000000

1500000 e==n =1000 rpm

n =1500 rpm
1000000
/ en =2000 rpm
500000 / e = 2500 rpm
0 - n =3000 rpm
02 04 06 08 1 1,2 1,4
Padm (bar)

97



ESCUELA DE INGENIERIAS
Universidad deValladolid INDUSTRIALES

IMEP-GE frente a Padm para diferentes regimenes de giro

IMEP-GE (Pa)
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Fig. 4.13. IMEP, IMEP-GE y BMEP frente a la presion de admision para diferentes regimenes
de giro.

En concreto, el valor de la presion media indicada crece a razén de
unos 240000 Pa por cada dos décimas que aumenta la presion de admision
para un régimen de 1000 rpm, mientras que sera de 264000 Pa si se
aumenta el régimen hasta las 3000 rpm, es decir, se experimenta un
aumento del 10% al incrementar el régimen en 2000 rpm.

En cuanto a la grafica correspondiente a las pérdidas por bombeo se
observa que para regimenes bajos, cuando el valor de la presion de admision
supera 1 bar se obtienen valores positivos. Esto es debido a que se ha
impuesto en el modelo que el valor de la presion en el escape sea de 1 bar,
con lo que si el valor de la presion de admision es mayor, el ciclo de bombeo
aportara trabajo (realmente no seria asi ya que para obtener una presion
superior a la del ambiente habria que colocar un compresor como ya se ha
comentado anteriormente, aportandole un trabajo para su funcionamiento).
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En la grafica que enfrenta a la presidon media efectiva con la presion de
admision se aprecia, como es obvio, el mismo crecimiento que se apreciaba
en la de la presién media indicada. Se puede concluir que el régimen de giro
no altera de manera abrupta el valor de la BMEP, solo existiendo una mayor
diferencia entre un régimen bajo de 1000 rpm y el resto (superiores a 1500
rpm).
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Fig. 4.14. IMEP, IMEP-GE y BMEP frente a la presion de admision para diferentes regimenes
de giro.

Para realizar un estudio del consumo, seria interesante hacerlo sin
perder de vista las graficas que muestran la evolucién del par y la potencia. Y
€s que con una presion de admision menor de 0,4 el consumo se dispara ya
gue la potencia que se obtiene es minima (de hecho para el modelo simulado
marca valores negativos). Valores mas altos para el consumo se obtienen con
revoluciones menores, tal es el caso que no es hasta conseguir un régimen de
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giro de 2000 rpm cuando el consumo se estabiliza entre 1-10 7y 1,5-10 7
kg/(W.s). A partir de los 0,4 bar se podria concluir que el régimen de giro es
independiente del consumo, ya que para cualquiera que sea dicho régimen el
valor del consumo converge hacia los 7 - 10 -7 kg/(W.s).

Presion vs Volumen
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Fig. 4.15. Ciclos de bombeo para un régimen de giro de 2500 rpm para diferentes presiones

de admision.

Para el caso en concreto en el que el régimen sea de 2500 rpm, los
ciclos de bombeo para diferentes presiones de admision son muy dispares. El
que la presion de admision a la entrada del conducto varie queda de
manifiesto en el diagrama presion-volumen.

Pabm 1.4 12
(Pa)

1 0,8 0,6 0,4 0,2

PMAX | g 842000 | 7.519.330
(Pa)

6.143.280 | 4.717.550 | 3.393.940 | 2.104.500 | 873.469

Tabla 4.6. Valores de presion maxima alcanzados para diferentes presiones de admision.
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La diferencia entre los valores extremos que se han elegido para
simular el modelo es de 7968531Pa. Ademas la variacion de la presion maxima
alcanzada entre valores consecutivos de los valores de la presion de admisiéon puede
establecerse como constante y cercana a los 1300000 Pa. Esto pone de manifiesto
lo comentado en el apartado 2.6.5 USO DE LOS CICLOS MILLER/ATKINSON en el que
un aumento de la presion al inicio de la carrera de explosiéon ofrecia una pérdidas en
el trabajo de expansion con respecto al ciclo Otto menores que sin tener dicho
incremento.

En cuanto al trabajo indicado y de bombeo conseguido en cada caso
simulado las diferencias son también muy notables.

Paom (Pa) | Potencia indicada (kW) | Potencia de bombeo (kW) | Potencia Efectiva (kW)

0,2 0,72 0,8 -0,08
0,4 3,9 0,87 3,03
0,6 7,31 0,95 6,36
0,8 10,86 1,03 9,83

1 14,75 1,11 13,64
1,2 18,46 1,2 17,26
1,4 22,01 1,28 20,73

Tabla 4.7: Valores de la potencia indicada, de bombeo y efectiva para diferentes presiones
de admision.

La potencia de bombeo aumenta con la presion de admisién como es
razonable, pero ese aumento no es realmente destacable, cosa que si que
ocurre en la potencia indicada y consecuentemente con la potencia efectiva.

Simulando el mismo modelo con las caracteristicas empleadas para el
ciclo Atkinson pero eliminando el retraso del cierre de la valvula de admision
(uso ciclo Otto), para una presion de admision de 1,4 bar la potencia efectiva
obtenida es de 20,18 kW, es decir, para la misma presion de admision se
obtienen 0,55 kW a mayores con el empleo de Atkinson.
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5- RESULTADOS Y CONCLUSIONES

Una vez realizadas las simulaciones sobre los diferentes modelos para
optimizar cada uno de los parametros se puede concluir con la definicion de
un modelo en concreto.

Ha quedado demostrado que el adelanto o retraso de la valvula de
admision, es decir, el uso de Miller/Atkinson afecta a la potencia generada,
en concreto, para el modelo simulado:

RCA Potencia Potencia de | Potencia
(deg) indicada (kW) bombeo (kW) Efectiva (kW)
MILLER -10 28,11 1,42 26,69
OTTO 0] 31,38 1,49 29,89
ATKINSON 70 47,74 1,86 45,88

Tabla 5.1: Valores de la potencia indicada, de bombeo y efectiva para diferentes presiones
de admision.

Para revoluciones bajas (en el modelo, revoluciones cercanas a
1000) el empleo de Otto o Miller es preferible al de Atkinson, ya que se
alcanzan unos valores de presion mas elevados. En el caso del modelo
simulado en el que el régimen de giro es de 2500 revoluciones por minuto se
ha comprobado que un retraso en el cierre de la valvula de admision favorece
la obtencién una mayor presion media efectiva y consecuentemente se
obtendran potencias mayores. En concreto es para un retraso del cierre de la
valvula de admisiéon de 70 ° para el cual se obtiene una mayor potencia
efectiva (45,88 kW). Esto pone de manifiesto el empleo de motores
mecanicos con ciclo Atkinson en automéviles hibridos, los cuales emplean un
motor eléctrico para regimenes bajos (puesto que entregan el par maximo
desde el comienzo). Cabe destacar también que en el caso de emplear Miller
las pérdidas por bombeo son menores que en el ciclo Otto y Atkinson. Esto se
debe al no haber reflujo hacia el conducto de admision, ya que la valvula se
cierra antes de que el piston llegue a su punto muerto inferior.

Se ha comprobado también que el angulo de inicio de combustion
Optimo es de -23° ya que es cuando se alcanza el mayor valor de la presion
para un recorrido del cigienal de 10°.
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Para la eleccion del dosado relativo parece evidente, a la vista de las
graficas extraidas, considerar que el valor unitario es el ideal. La presion
media efectiva maxima que se alcanza se da para este valor para regimenes
de giro cercanos a 2500 rpm. Tanto el aumento de éste como del dosado
relativo no afectan sobremanera al valor de la presion media efectiva. Cierto
es que el consumo se dispara, como es normal, al aumentar el dosado (al fin
y al cabo se esta introduciendo cada vez una mayor cantidad de combustible)
pero es para regimenes de giros altos para los cuales el consumo es menor.
Asi mismo el par maximo obtenido se consigue para un dosado relativo de 1,
como ocurria con la presion media efectiva, para regimenes de giro
superiores a 2500 rpm no se percibe un cambio destacable. Por ultimo
destacar que la potencia efectiva maxima conseguida se da para dosados
relativos cercanos y superiores a 1. Asi pues se puede concluir en que el
dosado 6ptimo para el modelo sera de Fr = 1 para un régimen de 2500 rpm.

En el caso del parametro de la presion de admision, como es de
esperar, cuanto mayor sea mas elevado resultaran ser los valores de la
presion media efectiva con lo que no es representativa para obtener un valor
Optimo de la presion de admision. Caso contrario ocurre con el consumo,
donde la grafica denota claramente un aumento de consumo muy elevado
para bajas presiones de admision y bajo régimen de giro. No es a partir de 0,4
bares cuando se consiguen valores bajos de consumo, sea cual sea el
régimen de giro. Observando los ciclos de bombeo se llega a la conclusion de
que al aumentar la presion de admision mayor sera la potencia indicada y de
bombeo. Por lo tanto el valor que se tomara en el modelo sera de 1 bar, que
es la presion en condiciones normales.

Por lo tanto, a la vista de las simulaciones realizadas y los resultados
obtenidos, para el caso concreto del modelo simulado el cual emplea
gasolina, consta de un cilindro y trabaja a un régimen de giro de 2500
revoluciones por minuto, el empleo de Atkinson esta justificado por delante
del de Otto.
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Seguidamente se muestran tabulados los resultados obtenidos

mediante el software AVL BOOST para el calculo de cada uno de los
parametros estudiados en el modelo.

Adelanto / Retraso del cierre de la valvula de admision.

Tabla 1: Valores de los diferentes parametros en funcion del retraso o delante del cierre de la
valvula de admisién para un régimen de giro de 1000 rpm.

RCA Consumo Rend Potencia BMEP IMEP-GE
deg) | MEP®PR | wiewh) | voum | PArONm | ) (Pa) (Pa)
-20 2763010 4004,6 0,937758 121,796 12754,5 2643800 | -10641,4
-10 2944420 3995,01 0,937739 129,919 13605,1 2820110 | -9898,55
-5 3021070 3991,18 0,937735 133,351 13964,5 2894610 | -9644,59
0 3087940 3987,04 0,937731 136,345 14278,1 2959610 | -9450,13
10 3184110 3983,07 0,937726 140,651 14729 3053070 | -9178,35
20 3215690 3981,89 0,937724 142,065 14877 3083770 | -8971,27
30 3195320 3983,68 0,937725 141,153 14781,5 3063970 | -8789,37
40 3145800 3987,1 0,937727 138,936 14549,3 3015840 | -8629,89
50 3073330 3992,82 0,93773 135,691 14209,5 2945400 | -8479,58
60 2979780 3999,77 0,937734 131,502 13770,9 2854480 | -8327,25
70 2863040 4008,45 0,937742 126,275 13223,5 2741020 | -8160,74
80 2718470 4021,63 0,937751 119,802 12545,6 2600510 | -7971,88
90 2545760 4036,18 0,937764 112,069 11735,8 2432640 -7756,8
100 2339570 4057,98 0,937767 102,836 10769 2232240 | -7515,53

Tabla 2: Valores de los diferentes parametros en funcion del retraso o delante del cierre de la
valvula de admision para un régimen de giro de 1500 rpm.

Consumo Rend Volum Par Potencia BMEP IMEP-GE

RCA | IMEP(Pa) | (q/(kw.h)) 0 (N.m) W) (Pa) (Pa)
-20 | 2752940 1,00998E-06 0,937684 121,283 19051,2 2632660 -24858,4
-10 | 3001850 1,00655E-06 0,937666 132,452 20805,4 2875080 -24595,9
-5 3117170 1,00519E-06 0,937657 137,626 21618,2 2987400 -24589
0 3225520 1,00373E-06 0,937645 142,487 22381,8 3092930 -24648,9
10 3410220 1,00189E-06 0,937633 150,774 23683,5 3272800 -24861,6
20 3537000 1,00067E-06 0,937628 156,463 24577,1 3396280 -25028,4
30 3569860 1,00034E-06 0,937627 157,937 24808,6 3428280 -24867,4
40 3542230 1,00082E-06 0,937627 156,697 24613,9 3401370 -24510,9
50 3476230 1,00163E-06 0,93763 153,736 24148,7 3337090 -24055,9
60 3380380 1,00296E-06 0,937633 149,435 23473,3 3243750 -23519,2
70 3259180 1,00489E-06 0,937637 143,997 22619,1 3125710 -22882,7
80 3114570 1,00708E-06 0,937643 137,509 21599,9 2984870 -22160,5
90 2946380 1,00987E-06 0,937659 129,962 20414,5 2821060 -21351,7
100 | 2751300 1,01344E-06 0,937669 121,21 19039,6 2631060 -20435,4
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Tabla 3: Valores de los diferentes parametros en funcion del retraso o delante del cierre de la
valvula de admision para un régimen de giro de 2000 rpm.

RCA IMEP (Pa) Consumo Rend Volum Par Potencia BMEP IMEP-GE
(deg) (8/(kW.h)) () (N.m) (W) (Pa) (Pa)
-20 2463260 | 9,62679E-07 0,937646 | 108,132 | 22647,1 | 2347190 | -41329,8
-10 2742020 | 9,58779E-07 0,937618 | 120,663 | 25271,6 | 2619190 | -42192,4
-5 2880970 9,5678E-07 0,937622 126,909 | 26579,7 | 2754770 | -42800,2
0 3016280 | 9,55372E-07 0,937605 | 132,991 | 27853,7 | 2886800 -43499
10 3276450 | 9,52602E-07 0,937592 144,686 | 30303,1 | 3140660 | -45095,5
20 3509730 | 9,50539E-07 0,937585 | 155,173 | 32499,3 | 3368280 | -46767,2
30 3692280 | 9,49003E-07 0,937579 | 163,379 | 34217,9 | 3546410 | -48135,3
40 3791270 | 9,48104E-07 0,937574 | 167,828 | 35149,8 | 3642990 | -48781,7
50 3825570 | 9,47949E-07 0,937572 169,37 35472,8 | 3676460 | -48886,5
60 3805300 | 9,48253E-07 0,937573 | 168,459 35282 3656690 | -48541,1
70 3734850 | 9,49261E-07 0,937574 | 165,292 | 34618,7 | 3587940 | -47825,8
80 3617040 | 9,50675E-07 0,93758 159,996 | 33509,6 | 3472990 | -46679,2
20 3457250 | 9,52604E-07 0,937584 | 152,813 | 32005,2 | 3317070 | -45083,6
100 3256150 | 9,55407E-07 0,937589 | 143,774 | 30111,9 | 3120850 | -43086,6

Tabla 4: Valores de los diferentes parametros en funcion del retraso o delante del cierre de la
valvula de admision para un régimen de giro de 2500 rpm.

RCA IMEP (Pa) Consumo Rend Volum Par Potencia BMEP IMEP-GE
(deg) (8/(kW.h)) @) (N.m) (W) (Pa) (Pa)
-20 2070520 9,39E-07 0,937637 | 90,2498 | 23627,4 | 1959030 | -55011,6
-10 2330850 9,34E-07 0,937611 | 101,972 | 26696,1 | 2213470 | -56855,3
-5 2465520 9,32E-07 0,937599 | 108,036 | 28283,7 | 2345100 -58050
0 2601600 9,31E-07 0,937594 | 114,163 | 29887,8 | 2478100 | -59403,4
10 2876250 9,28E-07 0,937575 126,53 33125,5 | 2746550 | -62539,4
20 3146410 9,25E-07 0,937561 | 138,695 | 36310,3 | 3010610 | -66098,9
30 3404770 9,23E-07 0,937526 | 150,328 | 39355,9 | 3263130 -69851
40 3638580 9,22E-07 0,937517 160,856 | 42112,1 | 3491660 | -73447,6
50 3810840 9,20E-07 0,937507 168,613 | 44142,8 | 3660030 | -76345,8
60 3915080 9,20E-07 0,937504 | 173,306 | 45371,5 | 3761910 | -78194,2
70 3957960 9,20E-07 0,937503 | 175,237 45877 3803820 | -79021,9
80 3945050 9,20E-07 0,937503 | 174,656 | 45724,9 | 3791200 | -78897,7
90 3878070 9,21E-07 0,937504 171,64 44935,2 | 3725730 | -77883,5
100 3759260 9,23E-07 0,937506 166,29 43534,7 | 3609610 | -75976,1

Tabla 5: Valores de los diferentes parametros en funcion del retraso o delante del cierre de la
valvula de admision para un régimen de giro de 3000 rpm.

RCA IMEP (Pa) Consumo Rend Volum Par Potencia BMEP IMEP-GE
(deg) (8/(kW.h)) @) (N.m) (W) (Pa) (Pa)
-20 1731600 9,27E-07 0,937633 | 74,7034 | 23468,8 | 1621560 | -65834,7
-10 1954620 9,22E-07 0,937603 | 84,7614 | 26628,6 | 1839890 | -68250,4
-5 2070470 9,20E-07 0,937597 | 89,9859 | 28269,9 | 1953300 | -69760,4
0 2188660 9,18E-07 0,937585 | 95,3158 | 29944,3 | 2068990 -71459
10 2433310 9,15E-07 0,937568 | 106,349 | 33410,6 | 2308490 | -75433,3
20 2687180 9,12E-07 0,937532 117,798 | 37007,4 | 2557010 | -80130,3
30 2950100 9,09E-07 0,937521 | 129,655 | 40732,4 | 2814380 | -85511,1
40 3212240 9,07E-07 0,937512 141,477 44446,3 3071000 -91370,5
50 3462020 9,06E-07 0,937502 152,741 | 47985,1 | 3315510 | -97374,8
60 3678160 9,04E-07 0,937496 | 162,489 | 51047,4 | 3527090 | -102833
70 3833600 9,03E-07 0,937492 169,499 | 53249,7 | 3679270 | -106932
80 3927320 9,03E-07 0,937485 | 173,726 | 54577,5 | 3771010 | -109614
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90

3958890

9,03E-07

0,937484

175,149

55024,7

3801910

-110716

100

3928850

9,04E-07

0,937484

173,794

54599,1

3772500

-110133

Tabla 6: Valores de los diferentes parametros en funcién del dosado para un régimen de giro

de 1000 rpm.

Fr (- IMEP (Pa) BMEP Consumo IMEP-GE Par Potencia Rend Volum
) (Pa) (ke/(W.s)) (Pa) (N.m) W) ()

1,2 | 1060000 | 991342 7,84E-08 -2232,66 45,67 4782,54 0,89581

1,4 | 1070000 | 1000000 7,13E-08 -2212,82 46,095 4827,09 0,895378
1 1060000 | 986350 6,58E-08 -2195,18 45,44 4758,45 0,893274

0,8 | 908451 841294 6,14E-08 -2216,83 38,757 4058,66 0,896235

0,6 | 715046 653318 5,86E-08 -2283,03 30,098 3151,81 0,898374

0,4 | 499927 444238 5,59E-08 -2379,62 20,466 2143,14 0,900983

0,2 | 254893 206082 5,47E-08 -2553,34 9,494 994,205 0,904099

Tabla 7: Valores de los diferentes parametros en funcién del dosado para un régimen de giro

de 1500 rpm.
Consumo IMEP-GE Potencia Rend

Fr(-) | IMEP (Pa) | BMEP (Pa) (ke/(W.s)) (Pa) Par (N.m) W) Volum (9
1,2 1160000 1080000 7,35E-08 -5313,87 49,712 7808,68 0,895494
1,1 1170000 1090000 6,67E-08 -5279,79 50,281 7898,17 0,894797
1 1150000 1070000 6,17E-08 -5245,51 49,457 7768,68 0,892473
0,8 987747 913490 5,76E-08 -5218,61 42,083 6610,44 0,895815
0,6 773318 704651 5,53E-08 -5259,78 32,462 5099,18 0,898161
0,4 537304 474791 5,30E-08 -5423,7 21,873 3435,81 0,900691
0,2 271703 216115 5,24E-08 -5850,55 9,9561 1563,91 0,903972

Tabla 8: Valores de los diferentes parametros en funcion del dosado para un régimen de giro

de 2000 rpm.
Consumo IMEP-GE Par Potencia Rend Volum
Fr(-) | IMEP(Pa) | BMEP (Pa) (ke/(W.s)) (Pa) (N.m) W) 8
1,2 1210000 1,13E+06 7,12E-08 -10345,9 51,869 10863,3 0,895308
1,1 1220000 1,14E+06 6,47E-08 -10296,9 52,417 10978,2 0,894409
1 1200000 1,12E+06 5,98E-08 -10241,8 51,523 10790,9 0,89225
0,8 1030000 948889 5,60E-08 -10002,7 43,714 9155,46 0,895696
0,6 803836 728008 5,38E-08 -9852,29 33,538 7024,27 0,898051
0,4 555880 486064 5,19E-08 -9937,36 22,392 4689,84 0,900574
0,2 278613 215521 5,17E-08 -10583,2 9,9288 2079,48 0,903882

Tabla 9: Valores de los diferentes parametros en funcion del dosado para un régimen de giro

de 2500 rpm.
Consumo IMEP-GE Par Potencia Rend Volum
Fr(-) | IMEP(Pa) | BMEP (Pa) (ke/(W.s)) (Pa) (N.m) W) 0
1,2 1230000 1,14E+06 7,02E-08 -16553,2 52,352 13431,5 0,895237
1,1 1240000 1,15E+06 6,37E-08 -16494,3 52,942 13582,9 0,894179
1 1220000 1,13E+06 5,89E-08 -16413,3 52,004 13342,3 0,891852
0,8 1040000 955259 5,52E-08 -15860,1 44,008 11290,7 0,895442
0,6 811585 729255 5,33E-08 -15413,4 33,596 8619,47 0,897896
0,4 558505 481933 5,16E-08 -15322 22,202 5696,23 0,900524
0,2 277203 207030 5,19E-08 -16145,9 9,56376 2447 0,903853
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Tabla 10: Valores de los diferentes parametros en funcion del dosado para un régimen de

giro de 3000 rpm.
BMEP Consumo IMEP-GE Par Potencia Rend Volum
FrO | MEP(Pa) | pa) | (ke/W.s)) (Pa) (N.m) W) 0
1,2 1250000 1,15E+06 6,95E-08 -26338,2 52,974 16642,4 0,895159
1,1 1260000 1,16E+06 6,31E-08 -26264,8 53,561 16826,7 0,894004
1 1240000 1,14E+06 5,85E-08 -26145,9 52,5 16493,3 0,891676
0,8 1060000 963251 5,49E-08 -25098,6 44,376 13941,1 0,895304
0,6 822163 731300 5,31E-08 -24171,7 33,69 10584,1 0,897796
0,4 562764 477369 5,17E-08 -23784,9 21,992 6908,93 0,900449
0,2 274299 194985 5,29E-08 -24863,2 8,9827 2822 0,903787

Tabla 11: Valores de los diferentes parametros en funcion de la presion de admision para un
régimen de giro de 1000 rpm.

Padm BMEP Consumo IMEP-GE Par Potencia Rend Volum
(bar) IMEP (Pa) (Pa) (kg/(W.s)) (Pa) (N.m) (W) (-)
1,4 1637770 | 1550140 6,50E-08 36798,2 | 71,4129 | 7478,34 0,892915
1,2 1368170 | 1288110 6,55E-08 17323,2 | 59,3415 | 6214,23 0,892924
1 1057700 | 986350 6,58E-08 -2195,18 | 45,4399 | 4758,45 0,893274
0,8 732266 670055 6,82E-08 -21727,4 | 30,8686 | 3232,55 0,893396
0,6 465798 411067 7,30E-08 -41252,5 | 18,9373 | 1983,11 0,893864
0,4 226353 178344 8,59E-08 -60707,3 | 8,21607 | 860,385 0,894575
0,2 14273,7 | -27782,8 4,38E-07 -80047,6 | -1,2799 | -134,033 0,897097

Tabla 12: Valores de los diferentes parametros en funcion de la presion de admision para un
régimen de giro de 1500 rpm.

Padm BMEP Consumo IMEP-GE Par Potencia Rend Volum
(bar) IMEP (Pa) (Pa) (kg/(W.s)) (Pa) (N.m) (W) (-)
1,4 1746410 | 1652370 6,04E-08 31827,2 | 76,1228 | 11957,3 0,89257
1,2 1461740 | 1375120 6,10E-08 13387,7 | 63,3502 | 9951,03 0,8925
1 1152090 | 1073550 6,17E-08 -5245,51 49,457 7768,68 0,892473
0,8 825903 755866 6,37E-08 -24122 34,8218 | 5469,79 0,89262
0,6 541506 478884 6,76E-08 -43127,8 | 22,0616 | 3465,42 0,892829
0,4 275609 219919 7,78E-08 -62028,3 | 10,1314 | 1591,43 0,893361
0,2 33608,6 | -15772,6 2,17E-07 -80792 -0,7266 | -114,138 0,8954

Tabla 13: Valores de los diferentes parametros en funcién de la presion de admision para un
régimen de giro de 2000 rpm.

Padm BMEP Consumo IMEP-GE Par Potencia Rend Volum
(bar) IMEP (Pa) (Pa) (kg/(W.s)) (Pa) (N.m) (W) (-)

1,4 1805580 | 1705460 5,85E-08 23529,7 | 78,5686 | 16455,4 0,892054
1,2 1514710 | 1421650 5,90E-08 6824,52 | 65,4935 | 13716,9 0,892054
1 1203920 | 1118390 5,98E-08 -10241,8 51,523 10790,9 0,89225
0,8 882467 804732 6,16E-08 -27752,8 37,073 7764,55 0,892221
0,6 591078 520408 6,50E-08 -45732,9 | 23,9746 | 5021,22 0,892194
0,4 312815 248894 7,37E-08 -63903,9 | 11,4662 | 2401,48 0,892499
0,2 55473,3 | -2207,72 1,53E-07 -81944 -0,1017 -21,3015 0,894196
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Tabla 14: Valores de los diferentes parametros en funcion de la presion de admision para un
régimen de giro de 2500 rpm.

Padm BMEP Consumo IMEP-GE Par Potencia Rend Volum
(bar) IMEP (Pa) (Pa) (kg/(W.s)) (Pa) (N.m) (W) (-)
1,4 1824570 | 1718630 5,75E-08 12001,7 79,1751 20728 0,891941
1,2 1530790 | 1431480 5,81E-08 -2332,05 | 65,9466 | 17264,8 0,891874
1 1222730 | 1130380 5,89E-08 -17210,4 | 52,0751 | 13633,2 0,891852
0,8 900448 815381 6,06E-08 -32825,9 | 37,5636 | 9834,12 0,892047
0,6 606335 527911 6,38E-08 -49307,6 | 24,3202 | 6367,02 0,891985
0,4 323662 251625 7,20E-08 -66416,6 11,592 3034,79 0,892322
0,2 59754,5 | -6321,24 1,44E-07 -83569,4 | -0,2912 | -76,2391 0,893763

Tabla 15: Valores de los diferentes parametros en funcion de la presion de admision para un

régimen de giro de 3000 rpm.
Padm BMEP Consumo IMEP-GE Par Potencia | Rend Volum
(bar) IMEP (Pa) (Pa) (kg/(W.s)) (Pa) (N.m) (W) (-)
1,4 1840380 | 1728060 5,72E-08 -2732,31 | 79,6095 | 25010,1 0,891849
1,2 1545870 | 1439760 5,77E-08 -14052,2 | 66,3278 | 20837,5 0,891723
1 1239250 | 1139590 5,85E-08 -26145,9 | 52,4996 | 16493,3 0,891676
0,8 927529 834446 6,01E-08 -39300,6 | 38,4419 | 12076,9 0,891691
0,6 633091 546214 6,31E-08 -53695,1 | 25,1634 | 7905,31 0,891829
0,4 347183 266332 7,05E-08 -69369,4 | 12,2696 | 3854,61 0,891722
0,2 74586,6 | -518,435 1,28E-07 -85464,2 | -0,0239 | -7,50327 0,892882
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