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RESUMEN

En este documento se presenta el desarrollo de un modelo de simulacion de la combustién en
motores Diesel y su aplicacion en el estudio del desempefio del bio-oil hidrotratado como
combustible para motores Diesel. Dicho modelo estd basado en la primera ley de la
termodinamica y permite conocer el desempefio del motor a partir de sus caracteristicas,
condiciones de operacion y de las propiedades del combustible utilizado. Para su validacion se
utilizaron datos experimentales de un motor monocilindrico Agrale M95 y de un motor Isuzu A-
4JA1de cuatro cilindros, los cuales fueron obtenidos de la literatura y de pruebas
experimentales tomadas en el banco de ensayo de motores de la Universidad de Antioquia,
respectivamente. Para el estudio del bio-oil hidrotratado se compar6, por medio del modelo, el
desempefio de un motor Diesel alimentado con combustible Diesel convencional, con el
desempefio del mismo al utilizarse bio-oil hidrotratado puro y mezclas de Diesel con 20 y 50%
de bio-oil hidrotratado.

Inicialmente, en los capitulos 1 al 6, se presenta una introduccion y contextualizacion del
trabajo realizado, en los capitulos 7 y 8 se describen en detalle los pasos seguidos en la
elaboracién del modelo y los resultados obtenidos con este y finalmente, en los capitulos 9 al
11, se presentan las conclusiones, recomendaciones y aportes del trabajo realizado.
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ABSTRACT

In this document is presented the development of a combustion simulation model for diesel
engines and its application in the study of hydrotreated bio-oil performance as fuel for diesel
engines. This model is based on the first law of thermodynamics and allows knowing the engine
performance from its characteristics, operating conditions and the properties of fuel used. For its
validation, experimental data from a single cylinder Agrale M95 engine and a four cylinders
Isuzu A-4JA1 engine were used, which were obtained from the literature and experimental tests
taken at the engine test bench of the University of Antioquia, respectively. For the hydrotreated
bio-oil study, the model was used to compare the performance of a diesel engine fueled by
conventional Diesel fuel, with its performance when pure hydrotreated bio-oil and Diesel with
blend of 20 and 50% hydrotreated bio-oil are used.

Initially, in chapters 1 through 6, it is presented an introduction and contextualization of the work
done, in chapters 7 and 8 it is describe in detail the steps taken in the development of the model
and the results obtained with this and finally, in chapters 9 to 11, it is presented the conclusions,
recommendations and contributions of the work done.

*
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1. INTRODUCCION Y PLANTEAMIENTO DEL PROBLEMA

En la actualidad hay una gran preocupaciéon mundial a causa del creciente
calentamiento global, el cual, de acuerdo al Grupo Intergubernamental de
Expertos sobre el Cambio Climatico (IPCC), probablemente fue mas fuerte
durante el siglo XX que durante los 10 siglos anteriores [1]. Este calentamiento
es causado en su mayoria por el incremento en la concentracion de gases de
efecto invernadero en la atmoésfera, generados en gran medida por la
combustion de combustibles fosiles, como el carbén y el petréleo, con el fin de
producir energia. Por esta razén se estd promoviendo el uso de energias
alternativas o energias limpias que permitan satisfacer las necesidades
energéticas del ser humano sin perjudicar al medio ambiente. Los
biocombustibles, al ofrecer ahorros en las emisiones de al menos el 50%
comparando con combustibles fésiles [2], se presentan como una alternativa al

problema, razén por la cual varios gobiernos estan promocionando su uso.

En el caso de Colombia se establecid, mediante la Ley 939 del 2004, que el
combustible Diesel debe ser inicialmente del tipo BO05, es decir, que el
contenido de biodiesel en el combustible diesel debe ser inicialmente del 5%
[3]; adicionalmente, Colciencias a través de su programa Nacional de
investigacién en energia y mineria en concordancia con su plan estratégico
2005 — 2015 esta impulsando el desarrollo de nuevas fuentes de energia y su
uso eficiente como un instrumento de desarrollo regional, colocando a la
agricultura, no solamente como consumidora sino como originadora de materia
prima para la produccién de energia; dicho plan estratégico se encuentra
articulado con las politicas de fomento de biocombustibles del Ministerio de
Minas y Energia a través de las leyes 693 de 2001 y 939 de 2004, por medio
de las cuales se estimula la produccién y comercializacién de biocombustibles
de origen vegetal o animal para uso en motores Diesel [4]. Lo cual demuestra
un gran interés en el uso y la produccion, cada vez mayor, de biocombustibles

en nuestro pais.
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Tales incentivos, no solo en Colombia sino en otros paises, impulsaron el
desarrollo de los biocombustibles de primera generacién; sin embargo, con el
tiempo se han visto efectos negativos a causa de la produccién de estos
combustibles, como la deforestacion de bosques y la utilizacion de tierras
destinadas a la produccién de alimentos en la produccion de biocombustibles.
Como ejemplo se puede citar lo ocurrido entre los afios 2000 y 2009, tiempo en
el que, segun cifras oficiales, 2,5 millones de hectareas de bosques nativos se
perdieron, especialmente al norte de Argentina, debido a la expansion de la
soya destinada a la produccion de biocombustibles [5].

Una buena alternativa de solucion al problema proviene de los biocombustibles
de segunda generacién, que son biocombustibles producidos a partir de
materias primas que no son fuentes alimenticias, ya que presentan ventajas
importantes con respecto a los de primera generacién, como son: menor
impacto ambiental, mayor rendimiento en combustible o energia por hectarea,
aprovechamiento del potencial de una vasta gama de materia prima, posibilidad
de “disefar” combustibles sintéticos a fin de optimizarlos en cuanto a su
eficiencia energética y bajo nivel de emisiones [6]. Estos biocombustibles estan
en fase de desarrollo, tanto en el proceso de produccion como en sus
aplicaciones, por lo que se necesita de un mayor esfuerzo investigativo para
determinar su desemperio como sustituto de combustibles tradicionales; lo cual
lleva al planteamiento de las siguientes preguntas:

e /;Se podran emplear con éxito los biocombustibles de segunda
generacion en motores de combustion interna?

e /Cual sera la diferencia entre el desempefio de un motor diesel
alimentado con biocombustibles de segunda generacion y el desempeno
del mismo al ser alimentado con combustibles convencionales?

Dichas preguntas motivan la investigacion sobre el desempefio de
biocombustibles de segunda generacién en motores Diesel, teniendo en cuenta
que éstos son motores ampliamente utilizados como fuerza motriz en

aplicaciones industriales.
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Para dar respuesta a las anteriores preguntas se pueden seguir dos caminos:
utilizar modelos tedricos o realizar andlisis experimentales, siendo este ultimo
un camino que requiere de gran tiempo y esfuerzos econémicos [7]-[9], lo cual
hace que en varias ocasiones los modelos tedricos se presenten como una
muy buena opcion. No obstante, aunque hay muchos estudios experimentales
sobre el desempefio de los biocombustibles, hay pocos modelos teéricos que
permitan comprender los mecanismos de formacién de emisiones durante la

combustion [10].

Por lo anterior, este proyecto tiene como objetivo desarrollar una herramienta
computacional que permita evaluar el desempefo de diferentes combustibles
en un motor diesel. Para lo cual se implementé un algoritmo que, mediante un
modelo termodinamico cero-dimensional de una zona, permite determinar
presidn en cdmara, la tasa de calor liberado, la eficiencia térmica indicada y la
potencia indicada de un motor a partir de sus especificaciones, sus
condiciones de operacion y las propiedades del combustible utilizado. La
eleccidén de un modelo del tipo termodindmico cero-dimensional se debié a que
este tipo de modelos tienen la ventaja utilizar ecuaciones simples, reduciendo
de este modo el tiempo computacional, ademas de acuerdo a la literatura,
inclusive modelos cero-dimensionales simples pueden compararse en
eficiencia con modelos mas complejos [11]; de acuerdo a Heywood, aunque los
modelos fenomenoldgicos detallados de la combustion son indudablemente
utiles, los modelos de liberacion de calor de una zona son apropiados para la
simulacion del sistema diesel global donde el proceso de combustion detallado
no es el foco principal [12].

Este documento inicia con una breve presentacion del marco teérico de la
combustion y simulacién de la combustion en motores diesel, y una revision del
estado del arte sobre el modelado de la combustiéon diesel a nivel nacional e
internacional, lo cual se puede observar en los capitulos 2 y 3 respectivamente.
Seguidamente, en el capitulo 4 se describen los pasos seguidos en el

desarrollo, implementacién y validacion del modelo. En el capitulo 5 se
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muestran los resultados obtenidos a partir de la validacion del modelo
desarrollado y su aplicacion en el estudio del desempefio del bio-oil
hidrotratado. Y finalmente, en los capitulos 6, 7 y 8, se presentan las
conclusiones, aportes y recomendaciones para futuros trabajos,

respectivamente.

Vale la pena mencionar que este proyecto hace parte del proyecto “Produccion
de energia a partir de residuos provenientes de la transformaciéon de la
biomasa”, financiado por la Vicerrectoria de Investigacion y Extension de la

Universidad Industrial de Santander.
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2. MARCO TEORICO

2.1 Motores de Combustion Interna

Los motores de combustién interna son maquinas que transforman en energia
mecanica parte de la energia quimica contenida en un combustible. Ellos se
suelen clasificar de acuerdo al método de ignicion en: motores de encendido
por chispa y motores de encendido por compresién o motores diesel. Estos
ultimos a su vez se clasifican, de acuerdo a su sistema de combustién, en

motores de inyeccién directa y motores de inyeccién indirecta, ver figura 1.

Figura 1. Tipos de sistemas de combustion en motores diesel

Una simple cdmara de

combustién donde el
combustible se inyecta

Inyeccion
Directa (ID)

Tipos de Sistemas directamente

de Combustion

Diesel Dos regiones en la camara de

Inyeccién
Indirecta (I1)

combustion, el combustible se

inyecta en la pre-cdmara que se
conecta con la camara principal
por una tobera u orificios. Se usa
en los motores mas pequefios

Fuente: Autor

Figura 2. Ciclo de operacion de un motor de cuatro tiempos

Inket Exhaust Inlet  Exhaust Irilet Exhaust Inlet  Exhaust

{a) Intake ib) Compressian (e} Expansian {d) Exhawst

Fuente: Referencia [12]
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La mayoria de los motores de combustién interna operan en lo que se conoce
como ciclo de cuatro carreras, es decir que cada uno de sus cilindros requiere
cuatro carreras de su piston para completar la secuencia de eventos que
produce una carrera de potencia [12], ver figura 2.

Durante este ciclo el motor opera de la forma descrita en la figura 3. Alli se
grafican la relacibn de compresién(V/V), la tasa de combustible
Cc

inyectado(m'fl), la presion en el cilindro (P) y la tasa de combustible quemado

(mp) versus el angulo de giro del cigliefial.

Figura 3. Operacion de un motor de cuatro tiempos de encendido por
compresion

15 T

160

120

P el
{atm) ¥

My

|
BC TC

Crank angle

Fuente: Referencia [12]
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El ciclo Diesel también se suele representar mediante la grafica presidén contra
volumen del cilindro, tal como se presenta en la figura 4. Alli 1-2 representa la
carrera de compresién y 2-3-4 |la carrera de combustién-expansion; el estado 4
marca el comienzo de la carrera de expulsion y posteriormente la de admisién,
con lo que comienza nuevamente el ciclo.

Figura 4. Ciclo Ideal Diesel

Oy
P A 2 3
: | Adiabatic
I : reviersible
! |
i
I | 4
' ; 14
| - X |
i ; :
I 1 I
. . — V
Va Vs Yg=¥)

Fuente: http://www.cie.unam.mx/~ojs/pub/Termodinamica/node48.html

En la carrera de admisidbn se pueden presentar tres situaciones de flujo
diferentes, dependiendo de la relacion entre las presiones de admision y
escape, lo cual se puede observar en la Figura 5. Si la presién de admision es
menor que la de escape, el motor esta acelerado y se presenta un flujo desde
el cilindro hacia el puerto de entrada; si la presion de admisién es mayor que la
de escape, el motor esta supercargado, en cuyo caso hay un flujo desde el
puerto de entrada hasta que la presion se equilibre; y finalmente, cuando las
presiones de admision y escape son iguales se dice que el motor no esta
acelerado.

Figura 5. Carreras de admision y compresion. a) Ciclo no acelerado, b) Ciclo
acelerado, c) Ciclo sobrealimentado

Fi =Pe - - - — - == 5
B, 7 1, 5a
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Pe———%———— e —— = ———— —
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Pe _-——— L — = =5
5 Sa
c)

Fuente: Referencia [13]

2.2 Combustiéon en Motores Diesel de Inyeccion Directa

La combustién se ha estudiado a través de los afios con el fin de: 1) mejorar las
prestaciones del motor y 2) reducir las emisiones de contaminantes del motor
(HC, CO y NOx). Las exigencias con respecto a la disminucién de
contaminantes comenzaron en la década de los 80, como ejemplo de esto, en

la Figura 6 se presenta la evolucion de estas exigencias en Europa:

Figura 6. Histérico de la normativa Europea sobre gases contaminantes

Estado del arte 2004

%

100 - -
50 U' 1
HC v

o

100
85% 89%

50

. co

1o EURO 0 2% a1
5 EUROI _ guronl EIRD ll 1
NO, =¥ mwond

o

100
‘ 86% -
50 1 i
. Particulas \—'—’U" 'U'

1985 1990 1995 2000 2005 2010

Fuente: Referencia [14]
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El proceso de combustion diesel se ha descrito tradicionalmente por la masa de
combustible inyectada por unidad de tiempo y la liberacion de calor por unidad

de tiempo (dFQL), ver figura 7:

Figura 7. Fases del proceso de combustion en un motor diesel de

inyeccion directa

mro;-St
----- Tasa de inyeccldn [ gg S
PR T - =
R - dFQL 'y
N \ EOI @ g
SOL # ¥ n =
[ 2 SO S SR —— [ -
-
3.0E96 1 o1 ] 11}
L.5E+6 0: TIEMPO DE RETRASO
I COMBUSTION PREMEZCLADA
Il: COMBUSTION POR DIFUSION
g <
. Z0Ess lll: COMBUSTIGN POR DIFUSION TARDIA
z
= 1.5E48 4
[=]
=
=
1.0E+6
5.0E+5
0.0E+Q —
DE+0 1E-3 2E-3 3E-3 4E-3 5E-3 BE-3
Tiempo [s]

S0C

Fuente: Referencia [14]

En él se pueden definir cuatro fases de acuerdo al calor liberado [12], [14]:

- Fase de retardo de la Ignicion o Tiempo de retraso (Fase 0): Periodo
entre el inicio de la inyeccion de combustible en la camara y el inicio de
la combustion. Ocurren procesos fisicos y pre reacciones que culminan
en el autoencendido de la mezcla.

- Fase de combustion rapida o Combustion premezclada (Fase I):
rapidamente ocurre la combustién de la mezcla aire combustible en la
camara. Se libera mucho calor de forma no estacionaria.

- Fase de la combustion controlada de la mezcla o Combustion por
Difusion (Fase Il): En esta fase la estructura de la llama alcanza un
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periodo cuasi-estacionario que se mantiene mientras se siga inyectando
combustible.

- Fase de combustion tardia o Combustion por difusion tardia (Fase Ill):
Hay un decremento en la liberacion de calor debido al deterioro de la
mezcla aire-combustible. En este se libera aproximadamente un 20%

del calor de combustion.

La mayor parte del combustible se quema durante las fases Il y lll.

Los procesos de inyeccion y combustion estan muy relacionados, por lo que
hay que tener una visién global de ambos para el estudio de la combustion.
Desde la inyeccién hasta el quemado, el combustible pasa por una serie de

procesos que se mencionan a continuacion [14]:

- Atomizacion: El fluido es dividido en pequefias gotas, es mejor cuanto
menor sea el tamano de las gotas porque de esta manera habra una
mejor evaporacion.

- Coalescencia: En este proceso las gotas generadas interaccionan con
las otras gotas y con el aire y por esto se producen cambios de diametro
en ellas.

- Englobamiento: Es el mecanismo por medio del cual el chorro inyectado
hace entrar el gas dentro de su periferia, debido a esto el chorro se hace
mMAas grueso, se desacelera y reduce su densidad.

- Evaporacion: Debido a la difusion térmica y masica. Al final del proceso
la relacién aire/combustible es de 2 a 4 y la mezcla estd a unos 700 K.
Después de esto se produce la combustién premezclada dando lugar a
unos productos a 1600 K y con composicién rica en mondxidos e
hidrocarburos sin quemar de cadena corta que forman el hollin, en esta
combustion premezclada se libera entre un 10 y un 15 % del calor de la
combustion. Finalmente el proceso de combustién exotérmico ocurre

principalmente en el frente de llama, en donde se libera entre el 80 y
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85% del calor, ahora el hollin previamente formado se oxida en CO, y se
activa la tasa de formacién de éxidos de nitrégeno.

2.3 MODELADO DE LA COMBUSTION EN MOTORES DIESEL

Estos modelos se suelen clasificar de acuerdo a la representacion espacial del
proceso, en este punto hay pequenas diferencias en las categorias de
clasificacion utilizadas dependiendo del autor citado. De acuerdo a Heywood
[12] hay dos grandes grupos en los cuales se pueden clasificar los modelos de
combustion en motores diesel: los modelos fluidodinamicos y los modelos
termodinamicos, a su vez estos Ultimos se pueden clasificar como cero-
dimensionales, fenomenoldégicos o cuasi-dimensionales. Por otro lado,
Fenollosa [14] propone una clasificacién de los métodos de calculo para la
descripcién de la combustion en dos grupos: métodos de descripcion detallada
y métodos de descripcidn global; mientras que Bracco [15], clasifica estos
métodos en tres grupos: cero-dimensionales o termodinamicos, cuasi-
dimensionales o fenomenoldgicos y multidimensionales o fluidodinamicos, ver
figura 8. Esta ultima forma de clasificacion (la de Bracco) sera la utilizada en
este documento, cabe destacar que las fronteras entre los diferentes tipos de
modelos en ocasiones son un poco artificiales y algunos de ellos podrian caber
dentro de varias categorias.

Se pueden observar dos tendencias a la hora de modelar el proceso de
combustion Diesel: Intentar conocer en detalle todos los subprocesos que
intervienen en el proceso mediante un modelo cuasidimensional o un modelo
fluidodinamico, o analizar el proceso desde un punto de vista global por medio
de un modelo termodindmico. Debido a las caracteristicas del problema a
resolver, este Ultimo camino fue el seguido en el desarrollo de este proyecto.

Otra forma de clasificar los modelos de combustién es de acuerdo a su

objetivo, desde este punto de vista los modelos de combustién se pueden
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clasificar en Predictivos o de Diagnéstico. Los primeros calculan la respuesta

del sistema ante una excitacidbn, mientras que los segundos calculan

caracteristicas del proceso de combustion en el motor a partir de informacién

experimental del mismo. Desde este punto de vista, el modelo desarrollado

estaria clasificado dentro del grupo de los predictivos.

Figura 8. Clasificacion de los Modelos de Combustion Diesel

Cerodimensionales o Termodindmicos:
Basados principalmente en la ley de

conservacién de la energia, asumen
homogeneidad espacial de las variables
implicadas.

Modelos de
Combustion

J

~N

rCuasidimensionales o Fenomenolégicos:
Con cardcter cerodimensional y
planteamiento termodindmico bdsico, pero
incluyen algln aspecto geométrico

caracteristico del proceso o detalles
espaciales adicionales para alguno de los
fendmenos involucrados en la combustidn.

Multidimensionales o Fluidodindmicos:

Describen exhaustivamente la dependencia
espacial del movimiento del fluido mediante
la resolucidn de la correspondiente ecuacidn
de conservacién de la cantidad de
movimientos en dos o tres dimensiones.

J

Fuente: Referencia [16]

2.4 MODELOS CERODIMENSIONALES O TERMODINAMICOS

Los modelos cerodimensionales han sido desarrollados para predecir las

caracteristicas de operacién del motor (Potencia indicada, presién media

efectiva, consumo especifico de combustible, etc.), basandose para ello en la
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primera ley de la termodinamica; ellos siguen el estado termodinamico y

quimico del fluido de trabajo a través de los procesos de admisién, compresion,

combustion/expansion y expulsién, y por lo tanto son frecuentemente llamados

simulaciones de ciclo del motor [12]. En estos modelos se emplean una serie

de suposiciones que permiten simplificar el analisis termodinamico del sistema,

dichas suposiciones, las cuales fueron consideradas en la realizaciéon del

modelo aqui presentado, se explican a continuacion:

Presion uniforme en la camara: Esta suposicién se fundamenta en el
hecho de que la velocidad del fluido y la de propagacion de la llama son
mucho menores a la velocidad del sonido [17].

El fluido en la camara estd constituido por una mezcla de aire,
combustible gaseoso y productos quemados resultantes de una
combustion estequiometria: El considerar una mezcla estequiométrica
aire/combustible para estimar la composicion de los productos
quemados es valida debido a que, a pesar de operar con dosados’
globales pobres, la combustién ocurre en condiciones locales cercanas a
la estequiométrica, es decir, la llama esta localizada en la regién de
relacion combustible-aire estequiométrica durante la fase de quema

controlada de la mezcla [16], [18].

El fluido dentro del cilindro se comporta como gas ideal: Ya que las
condiciones termodinamicas en la camara de combustién se alejan
mucho de las condiciones de saturacion, esta es una suposicion que
resulta adecuada. Para verificar la validez de esta suposicion, Lapuerta
et al. [19] realizaron estudios comparativos con cuatro diferentes
ecuaciones de estado (Van der Walls, Redlich—Kwong, Soave y Peng
Robinson), y encontraron que el error cometido al usar la ecuacion de
estado de gas ideal versus las cuatro ecuaciones de estado estudiadas

es de aproximadamente de 1,3 a 2.1% para la prediccion de la

1 .z . o
El dosado es la relacion entre la masa de combustible y la masa de aire de la mezcla de gases.
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temperatura promedio del cilindro y de 1.8% a 2,1% para la prediccidon
del calor liberado.

La temperatura utilizada para el calculo de la energia interna (o entalpia)
es la temperatura media del cilindro: Esta es tal vez la mas restrictiva de
las suposiciones, sobre todo en lo que respecta a los productos
quemados al inicio de la combustién. Sin embargo, el error disminuye a
medida que la combustion avanza ya que debido a la dilucion, el
enfriamiento provocado por la expansién y la transferencia de calor, la
distribucién de temperaturas en la camara tiende a ser mas uniforme a

medida que transcurre el ciclo [16], [20].

Los flujos masicos entrantes y salientes del sistema se suelen
despreciar, tomando el cilindro como un sistema cerrado durante las
carreras de compresion-expansién: Esta suposicion conduce a errores
maximos entre la presion calculada y la experimental que no superan el
3% en modelos predictivos [16], como el presente, por lo que es valida
para este caso

Se agrupan los efectos de la radiacién y la conveccion en un solo
término: esto debido a que para el célculo del calor transmitido a las
paredes se suele utilizar la expresion propuesta por Woschni, la cual,
aunque proporciona resultados aceptables y es facil de interpretar,
realiza dicha simplificacién [16].
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3. ESTADO DEL ARTE

En esta seccién se realiza una descripcion de la evolucion de los tres tipos de
modelos de la combustion en motores Diesel presentados en la seccién
anterior. Se hace especial énfasis en los modelos de combustion recientes que
buscan estudiar la factibilidad del uso de biocombustibles, esto debido al gran
interés que ha despertado el uso de biocombustibles en el mundo entero, lo
cual también es un tema de gran interés para la regién nororiental colombiana,
la cual cuenta con una capacidad importante de produccién de residuos de
biomasa, como ha sido descrito por Escalante [21].

De este modo se iniciard la seccion con la revision de los modelos
multidimensionales de la combustidén, posteriormente se presentara la revision
de los modelos cero-dimensionales y finalmente la de los modelos cuasi-
dimensionales. En cada caso se comenzara con la presentacion de los trabajos
desarrollados en el ambito internacional y se finalizard con los trabajos

desarrollados en el ambito nacional.

3.1 MODELOS MULTIDIMENSIONALES

Los modelos multidimensionales son modelos que tienen el potencial de
describir individualmente cada uno de los fendmenos fisicos y quimicos que
tienen lugar dentro del proceso inyeccién-combustion. Estos se basan en la
resolucion numérica de las ecuaciones diferenciales que gobiernan los

procesos que ocurren dentro de la camara de combustion [14].

El desarrollo de este tipo de modelos se remonta a finales de los afos 70 [22]—
[24], ellos suelen utilizar dos marcos de referencia principales: la descripcién
euleriana continua [25], [26] y |la descripcidn lagrangiana discreta [27]-[29]; este
ultimo suele ser el mas usado debido a que tiene ciertas ventajas desde el
punto de vista de solucién numérica [14]. A partir de la metodologia de célculo

multidimensional han nacido varios codigos CFD comerciales ampliamente
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utilizados, como SPEED [30], [31], FLUENT [32] y KIVA [33], [34], siendo este
ultimo el mas usado a nivel mundial [35]; y recientemente, se ha desarrollado el
software de cdodigo abierto OpenFOAM [36], [37], el cual ha despertado gran
interés en la comunidad cientifica [35].

En Colombia se han presentado varios estudios con modelos de este tipo en la
Universidad de Antioquia. En 2008 Gutiérrez [38] estudi6é la incidencia de la
naturaleza del combustible y las condiciones locales de presién y temperatura
en el proceso de inyeccién Diesel, asi como las variables que mas afectan
dicho proceso, por medio de un modelo numérico CFD de la atomizacién y
evaporacion del chorro Diesel; en 2009 Agudelo, J. y Agudelo, A. [39]
desarrollaron un modelo para simular los principales subprocesos que ocurren
en un chorro diesel usando un cédigo CFD de libre acceso, dicho modelo se
uso para evaluar el efecto del tipo de combustible, la presién de inyeccién y la
presion del gas ambiente en la penetracion de la punta del chorro, el diametro
medio de Sauter (SMD) y la masa de combustible evaporada; y en 2010
Delgado [40] present6 un estudio comparativo del proceso de combustién en
términos de los parametros caracteristicos que lo describen, utilizando para ello
el cédigo CFD OpenFOAM.

Este tipo de modelos presenta como ventaja su capacidad de describir cada
uno de los fendmenos que tienen lugar en el proceso inyeccion-combustién
diesel, y como desventajas su sensibilidad a los submodelos utilizados en los
calculos, algunos de los cuales aun no estan bien definidos [14], [41]. Y su
mayor consumo de tiempo computacional en comparacién con los modelos
termodinamicos [10], [35], [41], [42].

3.2 MODELOS CERODIMENSIONALES
Estos son modelos basados principalmente en la ley de conservacién de la

energia, en ellos se asume homogeneidad espacial de las variables implicadas

en el proceso [16].
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Muchos modelos cero-dimensionales se basan en la descripcion matematica
de la forma de la ley de liberacién de calor sin relacion directa con la fisica que
controla el proceso de inyeccion-combustién [14]. El mas conocido de estos
métodos es la funcién de Wiebe [43] que se ha utilizado desde los afios 70 y se
ha vuelto tan comun que investigadores en varias partes del mundo han dejado
de citar la fuente de la cual se origin6 [44]. Dicha funcién ha sido adaptada a lo
largo de los afos para su uso en motores de diferentes caracteristicas. En
motores Diesel de inyeccion directa, en donde se presenta una fuerte liberacién
de calor en la combustién premezclada, se descubrié que una sola ecuacion de
Wiebe no era adecuada para modelar la liberacién de calor caracteristica del
proceso, por lo que se empez6 a utilizar una combinacion de dos funciones de
Wiebe (o funciones similares a la de Wiebe), esto se puede apreciar en los
trabajos de Dyechenko et al. [45], [46], Ghojel [47], [48], Watson et al. [49],
Miyamoto et al. [50] y Witt et et al. [51]. En los motores Diesel modernos, en los
que se han incorporado nuevas tecnologias y avanzados sistemas de
combustion para disminuir las emisiones y el consumo de combustible, una o
dos ecuaciones de Wiebe ya no resultan apropiadas para simular el calor
liberado en la combustién, por lo que se han aplicado tres, cuatro o inclusive
mas ecuaciones de Wiebe para tal fin, como se puede observar en [52]-[54].
Una descripcion detallada del proceso de desarrollo y las aplicaciones de las
diferentes formas de la ecuacion de Wiebe se presenta en el trabajo de Ghojel
[44].

Otros modelos del tipo cero-dimensional describen el problema teniendo en
cuenta la fisico-quimica de los fendmenos ocurridos durante la combustion de
forma simplificada, ellos en ocasiones también son clasificados dentro del
grupo de los fenomenoldgicos [14]; entre los modelos de este ultimo tipo se
encuentran los trabajos realizados por: Way [55], en el que se presentan dos
métodos para el céalculo de la composicidén y propiedades termodinamicas del
gas dentro de la camara durante la combustion; Hardenberg y Hase [56], en el

cual se obtuvo una ecuacién empirica para calcular el tiempo de retardo en la
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ignicién, permitiendo evaluar los efectos del combustible, los pardmetros del
motor y las condiciones del motor sobre dicho tiempo de retardo; Gardner y
Henein [57], en el que se desarrollé un modelo matematico con el que se
analizaron los efectos de la relacion de compresion en los parametros de
desempefio del motor; Harris y Pearce [58], donde se realizé un modelo que
expresa el par, la potencia y el consumo de combustible como funcién de la
velocidad del motor a cero par y la disminucién de la velocidad del motor por
debajo de la velocidad a cero par; y mas recientemente el trabajo de Arregle et
al. [41], el cual identifica y cuantifica la influencia de los parametros de
inyeccién y las condiciones de operacion en la combustién Diesel, para esto se
define un nuevo parametro denominado Tiempo Aparente de Combustion
(ACT), que permite relacionar la ley de liberacion de calor con la ley de
inyeccién en el proceso de inyeccidén-combustion Diesel; y el trabajo de Chmela
et al. [42], el cual presenta una estrategia genérica para el desarrollo de
modelos de combustién cero-dimensionales usando las ecuaciones basicas

para la tasa de reaccién de Arrhenius y Magnussen.

Recientemente, se han realizado varios modelos cero-dimensionales que
buscan predecir el desempeno de motores Diesel alimentados con diferentes
tipos de biocombustibles. En 2006 Ramadhas et al. [7] desarrollaron un modelo
que analiza las caracteristicas de rendimiento de los motores Diesel
alimentados por biodiesel de semilla de caucho y sus mezclas. En 2010 Gogoi
y Baruah [8] desarrollaron un modelo que predice el desempefio de un motor
diesel mono cilindrico de 4 tiempos alimentado con mezclas de biodiesel de
aceite de Karanja; Bueno et al. [59] obtuvieron un modelo por medio de un
analisis exergético con el fin de analizar el impacto que ocasiona el uso de
éster etilico de aceite de soya en un motor Diesel turbo-cargado, Colago et al.
[60] simularon el perfil de temperatura en un piston de un motor Diesel bajo
varias condiciones de carga, Colaco et al. [61] también presentaron un modelo
que simula la presién en cadmara de un motor Diesel operando bajo varias
condiciones y usando diferentes mezclas de biodiesel. En 2011, Payri et al. [62]

presentaron un modelo para el estudio del desempefno del motor que cubre
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varias de las falencias que otros modelos presentan debido a las
aproximaciones asumidas durante su desarrollo, como la consideracién de la
camara de combustion como un sistema cerrado, la no consideracion de los
cambios en la composicion del gas al calcular los calores especificos de este y
la consideracién de una ley de liberacidén de calor poco realista. Y en 2012 Patil
y Akarte [63] estudiaron el desemperio de un motor Diesel alimentado con metil

ester de aceite de palma.

Estos modelos son modelos relativamente sencillos que tienen como ventaja
un bajo tiempo computacional frente a los modelos mas complicados, como los
CFD [35], [41], [42], [64], sin embargo presentan la desventaja de no poder
describir en detalle los subprocesos que ocurren durante el proceso global de
combustion Diesel [42].

En Colombia se han desarrollado modelos cero-dimensionales en la
Universidad de Antioquia y la Universidad Industrial de Santander. En la
Universidad de Antioquia, en 2000, Agudelo et al. [65] presentaron una
metodologia para la simulacién del proceso de combustion en un motor de
encendido por compresion de aspiracién natural o turboalimentado; en 2008
Agudelo et al. [66] desarrollaron un modelo de diagnéstico exergético de una
zona y dos especies que se utiliza para caracterizar la operacion de un motor
diesel. Por su parte en la Universidad Industrial de Santander se desarrollaron
trabajos tedricos por parte de Barbosa y Salcedo [67] y Rodriguez [68], quienes
desarrollaron herramientas de simulacién de ciclo de un motor de cuatro
tiempos con fines académicos, y Chacén [69], quien utilizd el método de
Levenberg-Marquardt (LM) para identificar los parametros de la ecuacion de
Wiebe.

3.3 MODELOS CUASI-DIMENSIONALES O FENOMENOLOGICOS

Los modelos cuasi-dimensionales son modelos que presentan un

planteamiento cero-dimensional basico, pero incluyen algin aspecto
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geomeétrico caracteristico del proceso (como la geometria del chorro) o detalles
espaciales adicionales para alguno de los fenémenos involucrados en la
combustion (atomizacién, evaporacion, mezcla de combustibles, etc.) [16].
Ellos suelen dividir la camara de combustién en varias zonas, haciendo
necesaria la resolucion de las ecuaciones de conservacion de masa y energia

para cada una de las zonas.

Los modelos cuasi-dimensionales permiten calcular la formacién/destruccién de
emisiones y tienen un bajo tiempo de calculo computacional frente a los
modelos multidimensionales. Como inconveniente presentan la necesidad de
ajustar algunos de sus coeficientes con resultados experimentales en cada
situacién, debido al gran nimero de simplificaciones que requieren [16].

Uno de los primeros trabajos bajo esta metodologia fue el realizado por Probert
[70], quien examind la evaporacién del chorro de combustible usando una
funcion de distribucion de gotas; este trabajo fue desarrollado posteriormente
por Tanaswa [71], quien relacion6 explicitamente los procesos de evaporacién
y combustién por medio de un coeficiente de combustién. Otros de los trabajos
pioneros de modelos fenomenolégicos son los de Austen y Lyn [72] y Lyn [73]
quienes plantearon un modelo que relaciona cuantitativamente la tasa de
inyeccién de combustible con la tasa de calor liberado; Cook [74], [75] Nagao et
al. [76] y Shipinsky et al. [77], [78] que describieron el proceso de combustién
de manera similar a Austen y Lyn pero dividiendo la tasa de inyeccién en zonas

que se pueden evaporar, autoencender y quemar de forma independiente.

Estos primeros trabajos estan basados en la hipétesis de que la evaporacion es
el fendbmeno que controla la combustién, posteriormente aparecieron los
trabajos de Whitehouse y Way [79], [80], en el cual se desarroll6 un método
para el calculo de la tasa de liberacion de calor que utiliza ecuaciones simples
basadas en un modelo de una zona y que tiene en cuenta los efectos de la
tasa de mezcla entre el aire y el combustible; Whitehouse y Sareen [81] en el

que se presenté un modelo de dos zonas basado en el trabajo de Whitehouse y
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Way; Grigg y Syed [82] en donde se consideraron los efectos, sobre la
liberacién de calor, de la tasa de incorporaciéon del aire en el chorro de
combustible, la tasa de mezclado turbulento de aire y combustible dentro del
chorro, y la cinética quimica de la combustién; y Khan et al. [83] en el que se

incluyeron los efectos de choque de la pared y swirl.

Otros investigadores trabajaron en estrategias basadas en la teoria de chorro
estacionario de Abramovich [84], como Alder y Lyn [85] quienes la adaptaron
al estudio de chorros transitorios pero sin validarla para condiciones de motor.
Posteriormente, Rife y Heywood [86] lograron adaptar el trabajo de Alder y Lyn
a las condiciones de motor. Chiu et al. [12] usaron ecuaciones empiricas que
reproducen la penetracion del chorro, su angulo de apertura y su trayectoria,
con el fin de describir la naturaleza transitoria de los chorros Diesel. Hiroyasu et
al. [87] utilizan un enfoque similar al de Chiu y otros para describir el chorro
Diesel. Dent et al. [88], [89] utilizan un tratamiento del chorro similar al de
Hiroyasu y otros, que posteriormente es ampliado por el trabajo de Kyriakides
et al. [90]. Simultaneamente a este ultimo, Tinaut [91] trabajé en un modelo
multizona en el que la masa inyectada se divide en paquetes en los que se
considera la atomizacién, evaporacion y englobamiento del aire. Mas adelante
Lapuerta [92] y Desantes et al. [93] incluyen efectos de interaccion del chorro

con el vortice y calculos de la trayectoria de este al trabajo de Tinaut.

A partir de los 90 la mayoria de los modelos del tipo cuasi-dimensional han sido
modelos multi-zona basados en el tratamiento mixto del chorro inyectado [14].
Como ejemplo de esto se pueden observar en los trabajos de Rakopoulos y
Hountalas [64], Bazari [94], Cui et al. [95], Kouremenos et al. [96], Ottikkutti et
al. [97], Shenghua et al. [98], Torkzadeh et al. [99] y Bi et al. [100]. Algunos de
los modelos multi-zona desarrollados en los ultimos afos son los de
Rakopoulos et al. [10] en 2007, cuyo fin es el de estudiar el desempefio de un
motor Diesel de inyeccién directa (ID) que usa aceite de semilla de algodon y
su Diesel derivado como combustible; Rakopoulos et al. [101] en 2008, el cual

es utilizado para examinar los mecanismos de formacién de las emisiones en la
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combustion al usar mezcla etanol-diesel; Komninos et al. [102] en 2010, el cual
se desarrollé con el fin de investigar la emision de hidrocarburos quemados y la
formacién de CO en motores HCCI alimentados con etanol puro e iso-octano
puro; y Komninos y Kosmadakis [103] en 2011, cuyo objetivo es estimar el flujo
de calor por las paredes del cilindro de un motor HCCI.

En los ultimos afios también se han desarrollado varios modelos de dos zonas
con el fin de predecir el desempefio de motores diesel alimentados con
biocombustibles. Uno de estos es el realizado por Ganapathy et al. [9] en el
2011, que permite estudiar el desempeiio de un motor diesel mono-cilindrico de
cuatro tiempos, de inyeccion directa y enfriado por aire, alimentado con
biodiesel de Jatropha. EI mismo afo Ganapathy et al. [104] utilizaron el
enfoque de optimizacion de Taguchi en combinacién con un modelo de dos
zonas para identificar la configuracion éptima de parametros de entrada que
maximizan el rendimiento térmico de un motor Diesel que usa biodiesel
Jatropha. En 2010 Prasath et al. [105] desarrollaron un modelo de dos zonas
con el objetivo de medir la efectividad de la combinacion de dos métodos para
mejorar el desempefio del motor y disminuir las emisiones: el uso de biodiesel
de Jatropha y el uso de materiales ceramicos para aislar la camara de
combustion (motor LHR). Gao et al. [35] simularon la generaciéon de NOx vy
material particulado en la combustién diesel convencional, la combustion de
alta dilucion (HDC) y la combustion limpia de alta eficiencia (HECC) en un
motor Mercedes Benz 1.7 L, usando un modelo de dos zonas. Por ultimo, en
2011 Jagadish et al. [11], desarrollaron un modelo que permite estudiar el
desempeno de un motor mono-cilindrico al ser alimentado con varios tipos de

biocombustibles.

En Colombia, en los ultimos afnos, se han desarrollado modelos de acuerdo a la
metodologia cuasi-dimensional en la Universidad Nacional y la Universidad de
Antioquia. En 2010 Valenzuela [106] elaboré un modelo cuasi-dimensional con
el fin de analizar los efectos que tiene la modificacién de la viscosidad del

combustible sobre la liberacién de energia, y Rodriguez [107] desarrollé un
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modelo de formacién de contaminantes de combustién para la mezcla B5 que
permite determinar la incidencia de la estructura y composicién del combustible
en la generacién de material particulado (MP), este ultimo se presenté como
una herramienta que permite obtener resultados preliminares sobre el
desempefio de la mezcla antes de la implementacion en motores de
combustion interna. Mientras que en 2011 Villegas [108] utilizé un modelo de
diagnéstico cuasi-dimensional para realizar un estudio tedrico-experimental
acerca de la incidencia de las mezclas diesel biodiesel de aceite de palma en la

formacién de los 6xidos de nitrégeno y material particulado.
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4. DESARROLLO, IMPLEMENTACION Y VALIDACION DEL MODELO
4.1 DESARROLLO DEL MODELO

Como se mencion6 anteriormente, en este trabajo se desarrolld un modelo
predictivo cerodimensional de la combustién, que permite calcular los
parametros de desempeno de un motor Diesel a partir de sus caracteristicas,
condiciones de operacién y tipo de combustible. Por lo cual, las hipotesis
presentadas en el capitulo 2.4 son adecuadas al abordar el desarrollo del

mismo.

Teniendo en cuenta dichas hipotesis se realizé un andlisis de la camara de
combustion a partir de la primera ley de la termodinamica. Dicha ley se puede

escribir en forma diferencial de la siguiente manera:

dU _ dQ dw (1)

de ~ do de

Donde U representa la energia interna, Q el calor transferido, W el trabajo de
frontera movil y 6 el angulo de giro del ciglienal. Se puede considerar al calor
liberado en la combustién como un flujo de calor desde el entorno, desde este
punto de vista Q tiene dos componentes, una debida a la transmisién de calor a

las paredes (Q,,) y una debida al calor liberado en la combustién (QOz):

dQ  dQg dQ,, (2)
a0~ do i de

w

Por su parte el trabajo, al ser trabajo de frontera mévil, se puede expresar
como funcion de la presion Py el volumen del cilindro V.

dw _ av (3)
de ' do
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Considerando al fluido dentro de la camara como gas ideal el primer término de

la ecuacion (1) puede ser rescrito como:

dU _ d(mu)  dT (4)
a0 —do ™ue

Donde ¢, es el volumen especifico a volumen constante, m la masade gasy T

la temperatura. Reemplazando las ecuaciones (2) a (4) en la ecuacion (1):

AT _don_Nde, av O
vde  do de do

w

Usando la ecuacién de estado de gases ideales se puede eliminar la
temperatura (7) de la ecuacién anterior. Dicha ecuacién de estado puede

escribirse como:
PV (6)
mR

Donde R es la constante del gas. Derivando Ec. (6) con respecto a la presion:

dP mR +

dr 1 ( ZD (7)

Dividiendo ambos lados de la ecuacién en Ty reduciendo términos:
dT  dP dV (8)

Por lo tanto, tras reemplazar la ecuacién (8) en la (5) y realizar algunas

simplificaciones, se obtiene:

oVdP cVaV —dv  dQg dQ,, (9

Rao T rRaet P ao do

w
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Adicionalmente, reemplazando la constante del gas expresada en términos de
la diferencia de los calores especificos a presion y volumen constante (R =

cp — Cp), €N la ecuacion anterior, se obtiene:

dd%Rz (),11)V3—I;+(/Tl)p3_g+2% (10)

w

Donde v es la relacion de calores especificos (y = C,/C,). La incognita de la
ecuacion (10) es la que establece el tipo de modelo termodinamico a emplear,
es decir, predictivo o de diagnéstico. En los modelos predictivos, los cuales
buscan evaluar las prestaciones del motor, la incognita de la ecuacién es la
evolucién instantanea de presién (dP/d6); mientras que en los de diagndsticos

la incognita es la ley de liberacién de calor (dQg/do).

Ya que en el presente trabajo se busca desarrollar una herramienta para el
célculo de los parametros de desempefio del motor, la variable de salida
deseada es la presidbn en camara, por lo que la incognita a determinar por
medio de la ecuacion (10) es la evolucién instantdnea de la presién (dP/d6);
para esto es necesario contar con relaciones que permitan conocer los demas
términos de la ecuacion (el calor liberado en el tiempo, la relacion de calores
especificos, el cambio de volumen en el tiempo y las pérdidas de calor por las
paredes). Las relaciones utilizadas para tal fin, asi como las utilizadas para
calcular los demas parametros de desempeno del motor, se explican a

continuacién.

4.1.1 Calor Liberado en la Combustion

Para determinar la tasa de calor liberado en la combustion (dQx/d6) se utiliz la

ecuacién doble de Wiebe [50]:
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(11)

_|_

dQr  Q, 6 —0,\"" 6 — g,V
- = 69 6, (M, + 1) G exp [—6.9 G

0—0, (Mg+1)
exp —6.9( 0 )

Donde los subindices p y d se refieren a las fases de combustion premezclada

Mg

6.93—2(% +1) (eg—f’)

y combustion por difusion respectivamente, 6, y 6, son los angulos de duracion

de las fases de la combustién, M, y M, son los denominados factores de forma,
4

0, Yy Q4 son las cantidades de calor liberado en cada fase y 6, es el angulo de

inicio de la combustion.

Los factores de forma y los angulos de duracién de la combustion fueron
ajustados a partir de datos experimentales del motor utilizado. El calor liberado
en la combustion premezclada y la combustion por difusion (Q, y Q.) se
calcularon como el producto de la fraccién de combustible quemada en la fase
determinada (X, o X,), la masa de combustible inyectada en un ciclo (m;) y el
poder calorifico inferior del combustible utilizado (PCI), es decir:

Q, = X,.m.PCI (12)

04 = Xg.m.PCI (13)

Xg=1-X, (14)

Por lo tanto, dividiendo la ecuacién (11) en el producto de masa inyectada en

un ciclo y el poder calorifico inferior se obtiene una relacién adimensional para

la tasa de quemado de combustible (mfb):

. X 9—0\" o — g, \(M+))]
mfb = 6.90—p(Mp + 1) ( 5 0) exp [—6.9( 0) +
P

1-X,)

6.9
0

Mz +1)

p



Y la fraccion de masa quemada en un tiempo determinado (mfb):

0-0, (Mp+1)
9"
( [ 0—0, (Mg+1)
+(1—-X,)(1—exp —6.9( 5 )
P

Para hallar el angulo de inicio de la combustién 6, es necesario conocer el

mfb = X, <1 —exp

tiempo de retardo de ignicién, que se define como el tiempo que transcurre
entre el momento en que se inyecta el combustible y el momento en que
empieza la combustion. Para determinar dicho tiempo se utilizé la ecuacion de
Hardenberg [56]:

. _[©36+0.226,) z ( 1 1 )( 21.2 )0-63 (17)
ion = (700060, | P|M\R,T 17190/ \p — 124

En la ecuacion (17), t,, es el tiempo de retardo en la ignicion en ms, C,, es la
velocidad media del piston en m/s, R, €s la constante universal de los gases en
J/mol K, n, es el régimen de giro del motor en rpm y EA es la energia de

activacién aparente, la cual se define como:

618840 (18)
- CN+25

Donde CN es el numero de cetano del combustible.
De esta manera el angulo de inicio de la combustién queda determinado por:

0, = Qign + (84 — 360) (19)

39



Donde 6,4, es el tiempo de retraso en la combustion expresado en grados

tign- 360. , .
(Bign = 9" nrpm/60000) y 8, es el angulo de avance en la combustion.

4.1.2 Calor Transferido a las Paredes

El calculo del calor transferido a las paredes del cilindro se realizé por medio de
la ecuacion de Woschni [109], la cual abarca la conveccién y radiacién en un
solo coeficiente:

dQ,, (20)
— = hgA(T —T,,)

08 (21)

CZVdTref (P _p )
m

h, = 3,26D"%2PO8T =035 1(C, Cpp, +
Prerref

d . . T
Donde % es el calor transferido a las paredes por grado de giro del cigienal

en W, h, es el coeficiente de transferencia de calor en Wm’K, T es la
temperatura de los gases en K, Ty es la temperatura media de las paredes en
K, 4 es el area de transferencia de calor en m?, D es el diametro del cilindro en
m, P es la presion de los gases en kPa, V,es el volumen desplazado en m’, P,
es la presiéon del motor en arrastre en kPa, C,, es la velocidad media del pistén
en m/s, Trer, Prer, Y Vier SON propiedades de un punto de referencia, y C;y C;
son los coeficientes de la ecuacién de Woschni. Estos ultimos coeficientes son
tomados de acuerdo al proceso considerado, tal como se ve en la tabla 1.

Tabla 1. Coeficientes de la ecuacion de Woschni de acuerdo al proceso
considerado, valores tomados de [12]

PARTE DEL CICLO C1 C2
Renovacién de Carga 6,18
Compresion 2,28
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Combustién/Expansion 2,28 | 0,00324

Para determinar la temperatura media de las paredes se utilizd la ecuacion

planteada por Armas [110]:
Tw = Trep + a.(pc.cy)?® + b.pme (22)

Donde T, es la temperatura del refrigerante en °C, p. es la densidad de la
carga en el colector de admisién en kg/m’, ¢, es la velocidad media del piston
en m/s, pme es la presion media efectiva en bar y a y b son las constantes de

ajuste.

dQ,, . . , . C
Al valor de %, que tiene unidades de energia sobre tiempo, se multiplicé por

60/(1000.360.nrpm) para obtener el valor de transferencia de calor en kJ/grado

y no en kJ/s:

dQw 60 dQw (23)

d6  (1000.360.n,,y,) ~ dt

4.1.3 Volimenes y Areas

En este problema es de interés el calculo del volumen de la camara de
combustion, el area de transferencia de calor y la variacion del volumen de la
camara con respecto al angulo de avance del cigtiefial. Para esto se recurri6é a

un analisis geométrico del sistema, ver figura 9, con el cual se obtuvo que:

. (24)
V(8) = T 1 —1 —cosf + E _1 (%) — (sen8)2| + Va
180\ 4T 2 s 2J\Us sen r—1
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25
A9) = HTD2+4VL§9) (25)
1 (26)

[
av(o V sen 260
( )=—d + sen @

a0 . 2\/(%)2 — (sen )2

Donde ¥, es el volumen desplazado en una carrera del pistdn (”925/4). En la
ecuacion (24) el término ™/,5, es un factor de conversion de unidades que

. m3 m3
permite obtener el resultado en /gmdo ynoen™/ ..

Figura 9. Mecanismo del piston

—T Phis

5

—l— P

Fuente: Autor

4.1.4 Relacion de Calores Especificos de la Mezcla de Gases

Ya que en este trabajo se consider6 al cilindro como un sistema cerrado con
adicién de calor, para el célculo de la relacién de calores especificos se asumio
que el gas en la camara de combustion es una mezcla de aire y gases
residuales, los cuales a su vez se comportan como gases ideales. Por lo tanto

los calores especificos a presiébn y volumen constante de la mezcla se
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determinaron promediando los calores especificos de cada componente
mezclado, usado para ello la fraccidon masica de cada uno de ellos (y), es decir:

27
Cp = Zyicpi ()

Gy, = Z YiCy; )

Donde el subindice i se refiere a los componentes de la mezcla, ya sea aire (a)
0 gases residuales (), y C, y C, son los calores especificos a presion y
volumen constante de la mezcla, respectivamente. Los calores especificos del
aire (C, y Cy) y de los gases residuales (C,, y C,,) se hallaron promediando los
calores especificos de sus componentes, los cuales a su vez se calcularon a

partir de las ecuaciones (29) a (32).

Cplje—gr) = aj; + apT+a;T?+ a, T + a;s T* (29)
Coi = Cpi — Ry (30)

- 31)

M; = Z X M; (32)

En las anteriores ecuaciones el subindice j denota las especies que componen
al aire y a los gases residuales, T es la temperatura del gas, R la constante del
gas, R, es la constante universal de los gases, x es la fracciébn molar y M es la
masa atémica de la especie considerada. Los coeficientes a;;a ajz se

encuentran en varias fuentes, en este caso fueron tomados de [111].
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Para realizar estos calculos es necesario conocer la composicion de los gases
residuales, para esto se asumié que los gases residuales producto de la
combustion estan compuestos por cuatro especies (Oz, N, CO. y Hx0),
mientras que el aire se considerd como una mezcla de oxigeno (O>) y nitrégeno
(N2), en proporciones 21% y 79% respectivamente. Por ende la reaccion

quimica tiene la forma:
C.HyO, + na(O; + 3,76N,) — no20; + nco2CO> + npoH>0 + ny2N»
Y teniendo en cuenta la reaccién estequiométrica:
CnHmOp + neg (02 + 3,76N2) — nCO2 + (m/2)H20 + na(3,76)N2

Se obtuvo, a partir de un balance de masas, que el numero de moles de cada
componente de los gases residuales se puede expresar en funcion de la

composicion del combustible utilizado, de acuerdo a las siguientes relaciones:

Hest =N + m/4 —p/2
nCO2 =n

nH20 =m/2

nN2 = 3,76(na)

n02 = (p + 2na -2n)/2

Para calcular la fraccion masica de gases residuales a cada instante del
proceso se tuvo en cuenta que éste es la suma de la fraccién de gas residual
(/), es decir la fraccion de gases quemados que permanece en la camara
después de la expulsién, y la fraccion de gases que se ha quemado en el ciclo
(mfd). Es decir:

Y = mfb(O) + f (33)

Ya = 1—(mfb(6) + f) (34)
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De este modo, dividiendo la ecuacion (27) en la (28) y teniendo en cuenta lo
planteado en las ecuaciones (29) a (34) se obtuvo una relacién para el céalculo

de la relacion de calores especificos en funcién del angulo de giro del ciglienal

(¥)-

Cp _ [1—(mfb(8) + HICpa + (Mfb(O) + /)Cpr  (39)
Cv B [1 - (mfb(@) +f)]Cva + (mfb(e) + f)Cvr

y(0) =

4.1.5 Ciclo del Motor en Arrastre

En el calculo del calor transferido a las paredes del cilindro, por medio de la
ecuacion de Woschni, se requiere conocer la presién del ciclo sin combustién,
o presion del motor en arrastre (7,,). Para calcularla se siguieron los mismos
pasos seguidos en el calculo de la presion indicada pero sin tener en cuenta el

calor liberado en la combustion.

4.1.6 Eficiencia Volumeétrica

La eficiencia volumétrica (n,) mide la efectividad de la induccion de aire en el
cilindro. En este caso es de interés la capacidad de bombear aire desde el
exterior del motor, por lo que dicha eficiencia fue calculada por medio de la

ecuacion (36), la cual fue tomada de [13].

(36)
P, /o —1

R [ —
T Yo(r —1)

Donde P, es la presion del gas al salir del cilindro, P, es la presién atmosférica,
r es la relacion de compresion del motor y y, es la relacibn de calores

especificos del aire entrante.
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4.1.7 Trabajo Bruto Indicado por Ciclo

Este es el trabajo que realiza el motor en las carreras de compresion vy
combustion/expansion. Para determinarlo se calculé el area bajo la grafica
presidén contra volumen del cilindro, la cual viene dada por la ecuacion (37).

Weig = }gpdv S

Donde W, es el trabajo bruto indicado, P es la presion en el cilindro y V' el

volumen de éste. Dicha ecuacién fue resuelta mediante la regla del trapecio.

4.1.8 Potencia Indicada

Para calcularla se utiliz6 la siguiente ecuacién, la cual fue tomada de [12]:

WeigN (38)
p = —2—

ng
Donde N es el numero de revoluciones en la unidad de tiempo y ny es el
namero de giros del ciglefnal en un ciclo, para un motor de cuatro tiempos ny =
2.

4.1.9 Eficiencia Térmica Indicada

Esta es la relacion entre el trabajo bruto indicado y la energia necesitada para
desarrollar este trabajo, por lo tanto viene determinada por:

Wc,ig {39]

Nter =

Donde 7.., es la eficiencia térmica, m, es la masa de combustible inyectado

por ciclo y PCI es el poder calorifico inferior del combustible.
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4.2 DESARROLLO E IMPLEMENTACION DEL ALGORITMO DE

SIMULACION

4.2.1 Algoritmo de Simulacion

La simulacién de la combustion se realizd siguiendo los pasos que se

describen a continuacion:

4.2.1.1 Entrada de Datos

Los datos de entrada del programa desarrollado son las propiedades del

combustible utilizado, las caracteristicas del motor y las condiciones de

operacion, los cuales se presentan en la tabla 2.

Tabla 2. Datos de entrada al programa

DATO DE ENTRADA TIPO DATO DE ENTRADA TIPO
Numero de cetano Carrera
Propiedades
Dosado del Relacion de
Combustible | compresion
Poder calorifico inferior Utilizado Diametro del pistén
Férmula molecular Longitud de la Biela
Velocidad del motor Angulo de avance en | Caracteristicas
la inyeccién del Motor
Estado aire de entrada Numero de cilindros
Condiciones

Presion de gases a la
salida

Temperatura ambiente

Presion atmosférica

de Operacion

Angulos de duracién

de la combustion

Parametros de la

ecuacion de Wiebe

Estos datos son suministrados por el usuario al inicio del programa.
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4.2.1.2 Calculo del tiempo de retardo en la ignicién
Este tiempo se calcul6 usando la correlacion de Hardenberg y Hase [56], la

cual se presenta en la seccion 4.1.1del presente libro.

4.2.1.3 Calculo de las propiedades del gas al inicio de la compresion

El primer estado en calcularse fue el estado al inicio de la compresion, al cual
se denomin6 punto 1 (Ver figuras 4 y 5). Para determinar la temperatura en
dicho punto se realiz6 un balance de energia en la carrera de admision, de
acuerdo al cual:

(40)

—W = m;,h; + mpuy — mgug

Donde el subindice in se refiere al estado del aire entrante al cilindro y los
subindices 1 y 6 a los estados final e inicial del gas en el cilindro durante la
carrera de admisién; W es el trabajo de frontera movil, m es la masa, u es la
energia interna especifica y % es la entalpia especifica. A partir de la ecuacion
anterior, tras tener en cuenta que el trabajo de frontera movil se puede
expresar como el area bajo la curva presion vs volumen, considerar que el gas
se comporta como un gas ideal y realizar algunos reemplazos, se obtuvo una

ecuacion para el calculo de la tempera en el punto 1:

T= (- T+ T 1= (1-72) (2] (41

En la cual f es la fraccibn de gas residual, y, es la relacion de calores
especificos del aire y T, y P.son la temperatura y Presién del gas al final de la
carrera de expulsion. Para hallar T;. se tuvo en cuenta que el gas remanente en
el cilindro continia en expansion cuando la valvula de expansidn esta abierta,
dicha expansion se puede modelar como un proceso isoentropico (ver figura
10), por lo que las propiedades de este gas se relacionaron por medio de la

siguiente ecuacion:
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T.=T, (P—E’) " 42)

Donde v, es la relacion de calores especificos de los gases residuales de la
combustion, la cual fue calculada de la manera expuesta en la seccién 4.1.4.
La temperatura y presion en el punto 4 fueron estimadas inicialmente y

posteriormente se corrigieron tras desarrollar el resto del ciclo.

Figura 10. Expansion de los gases residuales

—3

|sentroplc expansion

Fressure

Voluma —

Fuente: Referencia [13]

La fraccién masica de gas residual (f), la cual es el cociente entre la masa de
gas residual al final del ciclo y la masa total de gas durante el ciclo, se calculé a
partir de la ecuacién de estado de gases ideales:

F:Vm
£ Masadegasresidual {err.,} _ T,F, (43)
B Masatotal B {w) TP,
R, T,
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Una vez conocida la temperatura en el punto 1, se calculé la masa que entraria
al cilindro en el caso de un llenado perfecto (m,,) y la masa de aire utilizado en

cada ciclo del motor (m;):

Pt (44
PRy
my; = MypMy (45)

En las ecuaciones anteriores el volumen en el estado 1 se obtuvo a partir de un
analisis geométrico, seccion 4.1.3, y la eficiencia volumétrica se calculo a partir

de la ecuacién (36), seccién 4.1.6.

4.2.1.4 Calculo de la masa de combustible inyectada por ciclo
Esta masa (m.) fue calculada a partir de la relacion combustible/aire (F), la cual

es un dato de entrada al programa.
m. =myF (46)
4.2.1.5 Calculo de las propiedades del gas en todo el ciclo

La presion de la camara de combustién, en cada uno de los instantes del ciclo,
se calculd a partir de la ecuacién (10), la cual puede ser escrita de la forma:
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Discretizando esta ecuacion en el tiempo (expresado por el angulo de giro del

ciguienal), se obtuvo:

dv, A0 (yn — 1) [dQrn  dQun (48)
P .. =P, [1_V_n_A9 (Vn )[ Qrn  dQw
V, db do

av dQr ., dQw

= 20 Y 5 S€ calcularon a partir de las ecuaciones

Los valores de y,V,

presentadas en los apartados 4.1.1 a 4.1.4, ecuaciones (35), (24), (26), (11) y
(20) respectivamente. Del mismo modo considerando la ecuacion de estado de
los gases ideales se dedujo una ecuacién para hallar la temperatura media de

los gases en la camara:

TnPrir = P) | TndVy (49)
P,A6 V do

Tn+1 == Tn + AH

Estos calculos se repitieron para cada grado de avance del ciglienal (A8 = 1°)

obteniendo los valores de P y T en todo el ciclo del motor.

Para que no existan problemas de convergencia al aplicar la ecuacién (48) hay

que asegurarse que [112]:

P,=0 (50)
Esto se cumple si:
ydv (51)
V%AH 1

Lo cual se comprob6 para los ciclos de los motores utilizados.

4.2.1.6 Calculo del trabajo bruto indicado, potencia indicada y eficiencia
térmica indicada

Estos parametros se calcularon de acuerdo a lo expuesto en las secciones
4.1.7,4.1.8 y 4.1.9 del presente libro
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4.2.1.7 Diagrama de flujo

Una explicacibn mas detallada de la secuencia de los pasos descritos
anteriormente se muestra en la figura 11, alli se presenta el diagrama de flujo
del proceso seguido en el modelado de la combustién.

4.2.2 Implementacion del Algoritmo

El algoritmo de simulacion desarrollado fue implementado por medio de un
programa informatico elaborado en el lenguaje de programacion C++, al cual se

le dio el nombre de “Aba”

. Este programa se realiz6 mediante la filosofia de la
programacién orientada a objetos para asi tener mayor control y orden sobre la
programacion, y facilitar las futuras ediciones y mejoras del mismo. Ademas,
con el fin de facilitar la interaccidén entre el usuario y el programa, se desarrollo
un entorno grafico en el entorno de desarrollo integrado “Microsoft Visual
Studio”. A continuacion se presentan los detalles de las clases y el entorno

utilizados por el programa.

4.2.2.1 Diagrama de clases

En el programa desarrollado se utilizaron 7 clases, a saber: Base, Calor-Comb,
Prop1, Calor_Trans, Geom, PG y Main, las cuales se muestran con sus
respectivas relaciones en el diagrama de clases UML de la figura 12. La clase
“Base” contiene variables de instancia comunes a la mayoria de las demas
clases, sirviendo asi como estructura basica para la construccién del programa;
mientras que las clases“Calor_Comb”,“Prop1”, “Calor_Trans”, “Geom” y “PG”
contienen las variables y métodos necesarios para el calculo del calor liberado
en la combustion, las propiedades al inicio de la compresién, el calor
transferido a las paredes del cilindro, las relaciones geométricas y las
propiedades del gas, respectivamente. La clase Base tiene 7 variables de

instancia: la carrera del pistén (S), el nUmero de revoluciones por minuto del

’El nombre “Aba” fue elegido como remembranza de los indigenas Guane, los cuales habitaban una
amplia region del departamento de Santander en épocas precolombinas y en cuyo dialecto la palabra
“Aba” significaba maiz, el cual era su principal cultivo y la base de su alimentacion [113].
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motor (n,,m), la presion de entrada a la camara (Pad), el diametro del piston (D),
la temperatura de entrada a la camara (7ad), la presion del motor en arrastre
(Pmo) y la relacién de compresion (rc); los cuales también son atributos de las
clases Calor_Comb, Prop1, Calor_Trans y Geom, razén por la cual se utilizé
una relacion de herencia entre estas ultimas y la clase Base.

La clase Calor_Comb esta disefada para calcular la masa quemada y calor
liberado a lo largo del ciclo, por lo tanto, ademas de las variables de instancia
de la clase Base, tiene como variables de instancia a las magnitudes
necesarias para tales calculos; es decir: el nUumero de cetano (CN) y poder
calorifico inferior del combustible (PCI), los angulos de duracién de la
combustion (Bcoms, 6,, ¥ 64), los pardmetros de Wiebe (al, a2, mp y md), el
angulo de inicio de la inyeccion (6,), la masa quemada en la combustion
premezclada (mpre) y la masa de combustible inyectada (mc). Las funciones
miembro de esta clase son la ecuacion de Handenberg para el calculo de
tiempo de retardo en la ignicién (eign) y la ecuacion de Wiebe, empleada de tres
maneras diferentes, para el calculo de la tasa de quemado de combustible
(mfbp), la tasa de liberacion de calor (QOp) y la masa de combustible quemada a
cada instante del ciclo (m/b). Ella ademas se relaciona por medio de una
relacion de dependencia de la clase Main, la cual se encarga de gestionar las
demds clases para que de manera ordenada se realicen los calculos
necesarios para la simulacion, esta ultima también se relacion por medio de

dependencia de las clases PG, Prop, Geom y Calor_Trans.

La clase PG se encarga del calculo de las propiedades de los gases, esta tiene
como variables de instancia al nUumero de moles de carbono, hidrégeno y
oxigeno por mol de combustible (n, m y p), a la relacién combustible-aire (F/4),
la presion atmosférica (Po) y la masa de aire por ciclo (m;); y como funciones
miembro a las ecuaciones para el céalculo de las propiedades de los gases
residuales (Propq), las propiedades del aire (Propa), la masa de combustible
inyectado por ciclo (mc) y la relacion de calores especificos (y,).
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La clase Prop1 es utilizada en el calculo de las propiedades del gas en el
punto 1 del ciclo (ver seccion 4.2.1.3), sus variables de instancia, ademas de
las de la clase Base, son la temperatura y presién en el punto 4 del ciclo (74 y
P4), la presiones atmosférica y de entrada al cilindro (Po y Pe), las relaciones de
calores especificos del gas residual y del aire (Yg y Ya), el volumen el punto 1
(V1) y la constante de gas del aire (Ra); y sus funciones miembro son las
ecuaciones para el calculo de la masa de aire inyectada por ciclo (ml), la
fraccion de gas residual (f), la temperatura de los gases residuales (7r) y la

temperatura el gas en el punto 1 (77), presentadas en la seccion 4.2.1.3.

La Clase Geom es la usada para el célculo del volumen (7), area (4) y tasa de
variacion del volumen del cilindro (dV/dA), por lo tanto sus funciones miembro
son las relaciones geométricas destinadas a tal fin y sus variables de instancia
son las de la clase Base mas la longitud de la biela (L).

Finalmente la clase Calor_Trans es la encargada del calor transferido a las
paredes del cilindro, por lo tanto tiene como funcién miembro a la ecuacion de
Woschni para el calculo de la tasa de trasferencia de calor (dQ/dA) por las
paredes y como variables de instancia a la temperatura media de la pared (7w),
la temperatura y volumen en el punto 1 (71 y Vi), las constantes de Woschni

(Cly C2)y las variables de instancia de la clase Base.
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Figura 11. Diagrama de flujo del proceso de simulacion
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Fuente: Autor
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Figura 12. Diagrama de clases UML

Base
+S :double
+nrpm : double
+ Pad : double
+ D : double
+Tad : double
+Pmo : double
+rc: double
Calor_Comb Propl Calor_Trans Geom
+CN : double + T4 : double +Tw : dolbly +L : double
+©comb : double + P4: double +T1adotkle :
+al:double + Pe : double + V1 el - Vp() : double
+a2:double +Po : double +CLidoaiy +V(6:double) : double
+mp : double +Yq : double +C2:dolly +A(B:double) : double
+md : double +Ya : double +dQdA ( P:double, +dVdA(B:double):double
+Op : double +Ra : double T:double, /1\
+6d : double +V1:double Pmo:double, :
+ Bai : double A: double, I
+ PCl : double +ml():double © :double, |
Smeree +f() : double RCA:double) : |
+ mpre : double +T1() : double doulls :
+Tr() : double /i\ :
+0ign() :double |
+mfb(8:double):double /E\ : Ir _______________ -
+mfbp(©:double):double I | |
+Qp(6:double) : double | | |
I [ PG
A\ | L
:_ ___________ Main _____> +n:double
+m : double
+p:double
+FA : double
+ Po : double
+ml: double
+ Propq(T : double) : double
+ Propa(T : double) : double
+mc() : double
+Ym(T :double, mfb :double,
f :double: double
Fuente: Autor
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4.2.2.2 Interfaz de usuario

La interfaz de usuario del programa Aba fue desarrollada de manera que le
permite al usuario un facil manejo del mismo, evitando la excesiva utilizacién de
controles que pudieran dificultar su uso. De este modo el programa cuenta con
cinco formularios, a saber: Presentacion, Informacién, Introduccién de Datos,

Resultados Graficos y Resultados Tabulados.

El formulario Presentacioén, ver figura 13, es la ventana de inicio del programa,
él presenta tres botones por medio de los cuales el usuario puede acceder al
formulario de introduccién de datos, leer sobre los detalles del software o salir
de éste. Al hacer clic en el botén “Acerca de Aba” se muestra el formulario
Informacién, en el cual se pueden consultar los objetivos y el porqué del
software, y al hacer clic en “Iniciar” se abre el formulario Introduccién de Datos

con el cual se comienza el uso del programa.

Figura 13. Formulario Presentacion

ABA Version 1.0

]
Iniciar Acerca de Aba Salir

el Fernando Garcia Sanchez

Fuente: Autor

Como su nombre lo indica, el formulario Introduccién de Datos tiene la funcion

de tomar los datos de entrada para la simulacién de la combustion. El usuario
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puede ingresar dichos datos, dependiendo de su tipo, por medio de las

pestafnas: “condiciones de operacion”, “propiedades del combustible” y “tipo de

motor”; tal como observa en la figura 14.

El formulario Resultados Gréficos es el encargado de mostrar los resultados de
la simulacién, mostrando los valores de Trabajo Indicado Bruto, Potencia
Indicada y Eficiencia Térmica Indicada del motor; asi como los diagramas P-6,
P-V,T-6, Cp/Cv-6, dQr/d6-6 y dQOw/de-6 del ciclo termodinamico del mismo,
dando asi una buena idea del comportamiento del motor bajo las condiciones
especificadas. En la figura 15 se presenta este formulario, en su parte derecha
se pueden observar los valores de los parametros de desempefio calculados,
en la parte central la ventana de visualizacion de los diferentes diagramas y en
la parte derecha las etiquetas que permiten seleccionar el diagrama que se

desee ver.

Figura 14. Formulario Introducciéon de Datos

jiedades del Combustible | Tipo de Motor

idad del Mator [rpm] Prezion de Entrada al Cilindro [bar] Temperatura de Entrada al Cilindro [K]

195029 D

Presidn de Cilindro [bar] Presic ar] Temperatura Ambiente [K]

Calcular

Fuente: Autor

63



Figura 15. Formulario Resultados Graficos

Presion (kPa) vs Angulo (grados) Gréfico

Trabajo Indicado Bruto [kJ]

0,924565466145109

Potencia Indicada [kW]

16.139248994767

Eficiencia térmica
indicada

0,436736632242475

5619.912

4239.394

Dosado Relativo

2858.876

isEae

Combustible inyectado Valores
por Ciclo [kg]

1,25088864300246E-05 1478,358

Fuente: Autor

Finalmente, el formulario Resultados Tabulados presenta los datos de los
diagramas ya presentados en forma tabulada, el usuario puede acceder a él
dando clic en el botén “Lista de Valores” del formulario Resultados Gréficos.

4.3 VALIDACION DEL MODELO

El modelo desarrollado en este trabajo es adecuado para predecir el
desempefo de motores Diesel alimentados con cualquier tipo de combustible
hidrocarburo, siempre y cuando se conozca su féormula molecular (CHnOp) y
sus propiedades. Con el fin de comprobar la efectividad del modelo al predecir
el desempeno de diferentes tipos de motores alimentados con diferentes tipos
de combustibles, éste fue validado por comparacién con datos experimentales
de presion en camara de dos motores, a saber, un motor monocilindrico Agrale

M95, alimentado con mezcla de Diesel y Biodiesel de aceite de palma B3 (3%
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de Biodiesel y 97% de Diesel, en volumen) y Biodiesel puro (B100), y un motor
Isuzu A-4JA1 de cuatro cilindros, alimentado con combustible B10(10% de
Biodiesel y 90% de Diesel) y mezclas de combustible B10 con Bio-oil
hidrotratado obtenido sintéticamente al 1% y 2% en volumen (B10BOH1 y
B10BOH2); las caracteristicas de los motores y de los combustibles bésicos
utilizados se presentan en las tablas 3 y 4 respectivamente. En la tabla 4, se
reportan las propiedades del Diesel puro, Bio-QOil hidrotratado y Biodiesel
obtenidas de los trabajos de Jagadish et al. [11], de Conti et al. [114] y Colago

et al. [60], respectivamente.

Tabla 3. Especificaciones de los motores utilizados

MODELO AGRALE — M95 ISUZU A-4JAA

TIPO Enfriado por agua, 4 Enfriado por agua, 4
tiempos tiempos

DIMENSIONES 683 x 575 x 702 (mm) 805 x 625 x 729 (mm)

(L x W x H)

NUMERO DE 1 4

CILINDROS

VOLUMEN 0,774 dm® 2,449 dm’

DESPLAZADO

RELACION DE 21:1 18,4:1

COMPRESION

DIAMETRO x 95 x 105 mm 93 x 92 mm

CARRERA

SISTEMA DE Inyeccion directa Inyeccion directa

INYECCION

AVANCE EN LA 17 ° 14 °

INYECCION
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Tabla 4. Propiedades de los combustibles

PROPIEDAD DIESEL BIO-OIL BIODIESEL
HIDROTRATADO

Formula CioH C1oH13340 C 1Mz 60

Molecular 101 122 101 113,34\J2 53 191'138,62\1,82

Densidad (kg/m®) | 840 1070 871,9

Poder Calorifico

Inferior (MJtkg) | 72 28,5 36,78
Ndmero de . 59.3
Cetano

Los datos experimentales de presién en camara del motor Agrale M95 fueron
tomados del trabajo de Colaco et al. [60], mientras que los correspondientes
datos del motor Isuzu A-4JA1 fueron medidos experimentalmente en el banco
de ensayos de motores de la Universidad de Antioquia en Medellin-Colombia.
En la figura 16 se presenta el esquema de dicho banco de ensayos y la
fotografia de éste al momento de realizar las pruebas.

Como se puede observar en la figura 16a, el aire que entra al motor del banco
pasa por un filtro, luego por un medidor de hilo caliente y finalmente entra al
turbocompresor. Por su parte el combustible se almacena en un depdsito movil,
equipado con filtro y bomba de combustible; de alli pasa a través de otro filtro
de combustible y entra a un medidor de flujo masico, después del cual ingresa
a la bomba de inyeccién. La refrigeracion del motor se garantiza por medio de
un intercambiador de calor que enfria el agua que circula por el motor utilizando
agua de la red hidraulica; dicho intercambiador funciona automaticamente,
gobernado por un terméstato. El sensor de presion se instalé en el cilindro del
extremo opuesto al volante; su sefial se llevé a un amplificador de carga, y de

este a la bornera de la tarjeta de adquisicién de datos, en la que se recibian
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también las sefales del codificador angular, el cual estaba acoplado al eje del
cigiefal, y del sensor de presion de inyeccion. Para medir el par se us6 un
sensor de presién calibrado que recibe la senal de presibn de aceite
proveniente de las celdas de carga del freno dinamométrico y para medir el
régimen del motor se utilizé la sefal proveniente del codificador angular [115].
En la tabla 5 se lista la instrumentacibn mas importante utilizada en las

pruebas.

Figura 16. Banco de ensayos de motores de la Universidad de Antioquia:
a) componentes principales del banco, b) Fotografia del banco

Sistema de Sistema de escape
= alimentacion
Depdsito de Medidor de Opacidad
combustible combustible
[] Silenciador
il Medidor de aire
fitro CH,, CO,,CO, 0
de aire —I — I
Sistema de admision -~ O
27 £ Freno
N [ » hidraulico
Sistema de ; ‘ 3 o
refrigeracion F
—> s s S )
p— TIme
S - i

Motor diesel ID
! 2,5 litros 4 cilindros

Sistema de adquisicion R—\-l s
de datos

Presion de inyeccion

a)
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Fuentes: a) Referencia [115], b) Autor

Tabla 5. Caracteristicas de la instrumentacion principal del banco de
ensayo de motores de la Universidad de Antioquia

INSTRUMENTO MARCA REFERENCIA
Freno dinamométrico Go-Power Systems D512

Medidor de Aire Magnetrol TA2
Codificador Angular Heidennhain ROD 406
Sensor Piezoeléctrico Kistler 6056A
Amplificador de Carga Kistler 5011B
Medidor de presion de inyeccién | AVL 41DP 1200K

El bio-oil hidrotratado utilizado en las pruebas fue preparado de manera
sintética, siguiendo la metodologia utilizada por Pinheiro [116] y teniendo en
cuenta la disponibilidad de reactivos, con lo que se obtuvo el bio-oil
hidrotratado sintético a partir de la mezcla de reactivos que se presenta en la
tabla 6. Dicha mezcla fue caracterizada a partir de la composicion de sus
componentes y de pruebas realizadas en los laboratorios de la Universidad
Industrial de Santander, obteniéndose valores de densidad, poder calorifico
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inferior y composicién quimica de: 1,0049 kg/m®, 28,7 MJ/kg y C1oH14.7802.61
los cuales son cercanos a los registrados en la literatura consultada.

Tabla 6. Componentes mezclados para la elaboracién del Bio-Oil
hidrotratado

COMPONENTE PORCEE;SJE EN
2-Propanol 14,78
Ciclohexanona 24,14
Metoxifenol 15,27
Ac. Butanoéico 10,84
2-Furaldehido 11,82
Fenol 23,15

Los parametros necesarios para la ecuacién de Wiebe, es decir los angulos de
duracién de la combustion (6, , 6, y Af) y los factores de forma de dicha
ecuacion (M, y M,), fueron ajustados a partir de los datos experimentales de
presion en cadmara Yy del modelo diagnéstico “Caribe”, desarrollado en la
Universidad de Antioquia [115]. Obteniéndose valores de 6, = 8°, 6,= 51°A0 =
34° M,=4y M,;= 1,4 para el motor Agrale M95, y 6,=11,83°, 6,= 36,17°A0 =
24,78°, M,= 6y M,;= 0,92 para el motor Isuzu A-4JA1.

Las comparaciones entre los datos simulados y experimentales, en los dos

casos analizados, se presentan en las secciones 5.1 y 5.2 del presente libro.

69



5. RESULTADOS Y ANALISIS

El modelo desarrollado en este trabajo fue validado mediante comparacién de
sus resultados con resultados experimentales de dos tipos de motores Diesel,
ver seccion 4.3, y posteriormente fue utilizado para estudiar el efecto del bio-oil
hidrotratado y sus mezclas con diesel en el desempefio de un motor Diesel. En
este apartado se presentan los resultados obtenidos en las validaciones del
modelo y en el estudio del bio-oil hidrotratado.

5.1 VALIDACION CON DATOS DEL MOTOR AGRALE M95

La comparacién entre Los datos experimentales de presion en camara en el
motor Agrale M95 y los simulados correspondientes, tras ajustar los parametros
de Wiebe, se llevo a cabo a tres velocidades de operacién, 1500 rpm, 2000 rpm
y 2500 rpm, y dos condiciones de carga, 20 Nm y 30 Nm, para un total de seis
puntos de operacién evaluados para cada combustible (B3 y B100). En la figura
17 se presenta dicha comparacién en los puntos mencionados; alli se pueden
ver, por medio de gréaficas semilogaritmicas, la variacién de la presion (P) en
funcién de la relaciéon entre el volumen instantaneo y el volumen maximo del
cilindro (V/Vc). Como se puede observar hay una buena concordancia entre los
datos modelados y los experimentales, el error relativo promedio de los valores
de presién en el ciclo simulado fue de 5,86% y el error relativo promedio de los
valores de presién pico simulada fue de 0,5%, lo cual demuestra la eficacia del
modelo desarrollado.

Figura 17. Comparacion entre las curvas experimentales y simuladas del
motor Agrale M95: a) combustible B3, 1500 rpm y 20 Nm, b) combustible
B3, 1500 rpm y 30 Nm, c) combustible B3, 2000 rpm y 20 Nm, d)
combustible B3, 2000 rpm y 30 Nm, e) combustible B3, 2500 rpm y 20 Nm,
f) combustible B3, 2500 rpm y 30 Nm, g) combustible B3, 1500 rpm y 20
Nm, h) combustible B3, 1500 rpm y 30 Nm, i) combustible B3, 2000 rpm y
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20 Nm, j) combustible B3, 2000 rpm y 30 Nm, k) combustible B3, 2500 rpm
y 20 Nm, I) combustible B3, 2500 rpm y 30 Nm.

B3 (1500 rpm - 20 N.m) B3 (1500rpm - 30 N.m)
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B100 (1500 rpm - 20 N.m)

B100 (1500 rpm - 30 N.m)
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Fuente: Autor
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5.2 VALIDACION CON DATOS DEL MOTOR ISUZU A-4JA1

En esta validacion la presion en el cilindro fue tomada con el motor operando a
2000 rpm y 25 Nm, y 2000 rpm y 50 Nm; y los combustibles utilizados en las
pruebas fueron: Mezcla Diesel/Biodiesel de aceite de palma B10, el cual es el
combustible Diesel que se encuentra en las gasolineras de la ciudad de
Medellin en 2013, y mezclas de dicho combustible con Bio-Oil hidrotratado al
1%y 2% (B10BOH1 y B10BOH2).

En la figura 18 se presentan las comparaciones entre las presiones simuladas y
experimentales obtenidas en el motor alimentado con las tres mezclas de
combustibles (B10, B1I0BOH1 y B10BOH2), y operando en los dos puntos de
operacién planteados, esto por medio de graficas semilogaritmicas de presion
(P) contra la relacion entre el volumen instantaneo y el volumen maximo del
cilindro (V/Vc). Al igual que con las pruebas hechas en el motor Agrale, en este
caso se observd una buena concordancia entre los datos modelados y los
experimentales de las diferentes pruebas; obteniéndose un error relativo
promedio del 7% para los datos de presion del ciclo simulado y del 1% para los
datos de presién pico. En la figura 18 también se observa que el Bio-Oil
hidrotratado mezclado porciones pequefas, del 1% y 2%, no genera cambios
apreciables en la presion; las diferencias alli mostradas se deben mas a las

condiciones del experimento que al porcentaje de mezcla.

Figura 18. Comparacion entre las curvas experimentales y simuladas del
motor Isuzu A-4JA1 a 2000 rpm: a) combustible B10 y 25 Nm, b)
combustible B10 y 50 Nm, c¢) combustible B10BOH1 y 25 Nm, d)
combustible B1I0BOH1 y 50 Nm, e) combustible B1I0BOH2 y 25 Nm, f)
combustible B10BOH2 y 50 Nm
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5.3 EFECTO DEL BIO-OIL HIDROTRATADO EN EL DESEMPENO DEL
MOTOR

Para conocer los efectos del Bio-Oil hidrotratado en el desempeno del motor se
utilizé el modelo desarrollado para comparar los valores de presion en camara,
potencia indicada y eficiencia térmica indicada obtenidos en un motor Agrale
M95 alimentado con combustible Diesel convencional, Bio-Oil hidrotratado
(BOH) y dos mezclas Diesel/Bio-Qil hidrotratado en proporciones de 80% de
Diesel y 20% de Bio-Qil hidrotratado (BOH20), y 50% de Diesel y 50% de Bio-
Oil hidrotratado (BOH50), en volumen. Las caracteristicas del motor utilizado y
las propiedades del Diesel convencional y del Bio-Oil hidrotratado se presentan
en la tabla 3 y 4, respectivamente. El nUmero de cetano del Bio-Oil hidrotratado
se asumié igual al numero de cetano del Diesel puro (45), esta aproximacion
puede generar ciertas variaciones al calcular el tiempo de retraso en la ignicién
pero conlleva a un error pequefo a la hora de calcular la variacion de la presién

en la camara de combustion.

A continuacién se presenta la comparacion entre los valores de presion,
potencia indicada y eficiencia térmica indicada obtenidos para el Diesel, el Bio-
Oil hidrotratado y las respectivas mezclas entre ellos (BOH20 y BOH50).

5.3.1 Diagrama P-0

El diagrama presion contra angulo de giro del ciglienal puede ser usado para
conocer el comportamiento termodinamico del motor, ya que permite conocer la
evolucion de presion en la camara de combustion al utilizar un determinado
combustible. En la figura 19 se presenta la comparacion de la evolucion de
presion de los diferentes combustibles considerados con el motor operando a
alta carga y un régimen de 2000 rpm, en los demas puntos de operacion del
motor se observa la misma tendencia alli presentada. En este analisis se

encontrd que el pico de presibn es mas alto cuando se utiliza Diesel
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convencional en el motor que cuando se utiliza bio-oil hidrotratado y sus
mezclas con Diesel, esto es atribuido al menor poder calorifico del bio-oil
hidrotratado. Como se observa en la figura, la diferencia entre los picos de
presién depende directamente de la cantidad del Bio-Oil hidrotratado mezclado
con el Diesel, alcanzandose los valores limites de presidon al utilizar BOH vy
Diesel puros.
Figura 19. Presion versus angulo de giro del cigliehal para mezclas

Diesel/Bio-Oil hidrotratado con el motor operando a alta carga y 2000 rpm

16000 |1 Diesel | . RN A Lo T
BOH20 ! ! ! !
BOH50 : : i i
15000 | - BOH |, = e S b i
< 14000 -~ Y SRy A Ao HI. NI e
o | | | | |
é 1 1 1 1 1
o | | | | |
13000 --------L¢ R e COREEEEE R et
12000 +-----Lr - - oo e . et Wl o e
11000 —L= ! : ! : —=
355 360 365 370 375 380 385

© (Grados)
Fuente: Autor
5.3.2 Potencia Indicada
Al igual que con la presién, se observé una disminucion en la potencia indicada
al utilizar Bio-Oil hidrotratado y sus mezclas, esto debido al menor trabajo bruto

indicado desarrollado en cada caso. Sin embargo se presentaron valores
cercanos a los del Diesel cuando se utilizé la mezcla BOH20, la misma
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tendencia se observd para todas las cargas y velocidades del motor. Al
aumentar la velocidad del motor se observd un aumento en la potencia
indicada en proporciones similares para todos los combustibles. En la figura 20
se muestra la potencia indicada de los diferentes combustibles para el motor
operando a diferentes velocidades y un dosado (F/A) igual a 0,035.

Figura 20. Potencia indicada del motor a diferentes velocidades

18

—@— Diesel

16 T m—BoH2o| T

14 4 - BOH50

10 +

Potencia Indicada (kW)

1500 2000 2500
Régimen (rpm)

Fuente: Autor

8.3.3 Eficiencia Térmica Indicada

La eficiencia térmica indicada es la relacién entre el trabajo bruto indicado y la
entrada de energia brindada por el combustible, en el caso estudiado se
encontrd que en la mayor parte del rango de operacién la eficiencia térmica del
bio-oil hidrotratado es mayor que la del Diesel convencional; esto se debe a la
presencia de oxigeno en el bio-oil hidrotratado, el cual mejora la combustién, y

al menor poder calorifico de éste lo cual hace que la relacién entre el trabajo
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desarrollado y la entrada de energia aumente pese al mayor trabajo
desarrollado por el Diesel. El efecto de las propiedades de bio-oil hidrotratado
sobre el aumento en la eficiencia térmica indicada disminuyen al disminuir la
carga del motor, hasta el punto que para condiciones de baja carga la eficiencia
térmica indicada llega a ser mayor para el Diesel que para el bio-oil
hidrotratado. En la figura 21 se pude apreciar la eficiencia térmica del motor a
1500 rpm y tres tipos de dosado: 0,015, 0,035 y 0,055.

La figura 22 muestra la eficiencia térmica indicada del motor operando a alta
carga y diferentes velocidades, se puede observar que al aumentar la velocidad
crece la eficiencia térmica indicada, manteniéndose siempre mas baja la
eficiencia térmica del Diesel que la de los demas combustibles.

Figura 21. Eficiencia térmica indicada del motor con diferentes dosados
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Figura 22. Eficiencia térmica indicada del motor a diferentes velocidades
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6. CONCLUSIONES Y OBSERVACIONES

e Se realiz6 una completa revision del estado del arte sobre el modelado de
motores Diesel a nivel nacional e internacional a partir de la cual se
encontraron varios modelos que sirvieron de guia en el desarrollo del

presente trabajo.

e Se desarrolld un modelo cero-dimensional de la combustién que permite
predecir el desemperio de diferentes tipos de motor diesel de cuatro
tiempos e inyeccion directa, alimentados con cualquier tipo de combustible

hidrocarburo, de manera acorde con resultados experimentales.

e El modelo desarrollado fue validado con datos experimentales de dos
motores diferentes, un motor Agrale M95 y un motor Isuzu A-4JA1,
alimentados con tres tipos de combustibles y sus mezclas; obteniéndose en
el primero de ellos un error relativo promedio de 5,86% en los datos de
presion en el ciclo simulado y 0,5% en los datos de presion pico simulada,
y en el segundo de ellos un error relativo promedio de 7% en los datos de
presion en el ciclo simulado y 1% en los datos de presion pico simulada.

e El Bio-Oil hidrotratado puede convertirse en un sustituto parcial del
combustible Diesel derivado del petroleo, ya que al mezclarse con este
ultimo en pequenas proporciones, cercanas al 20%, se presenta un
desempefio similar en el motor pero sin contribuir a los problemas
ambientales y sociales asociados con los combustibles derivados del

petréleo o con los biocombustibles de primera generacion.

e El poder calorifico inferior del bio-oil hidrotratado es el principal factor que
contribuye al menor desarrollo de potencia en el motor, en comparacion
con el Diesel convencional. Por lo tanto, mejorando este factor se podrian
lograr mejores resultados al utilizarlo como combustible sustituto para

motores Diesel.
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7. APORTES

Se investigd acerca del desarrollo del modelado de la combustién en
motores Diesel en el mundo, obteniéndose de esta manera informacién que

puede servir de insumo para futuras investigaciones.

Se desarroll6 un software que predice el desempefio de motores Diesel a
partir de sus caracteristicas, condiciones de operacién y de las propiedades
del combustible utilizado. El cual puede servir como herramienta en los
estudios de factibilidad de nuevos combustibles de una manera econémica
y rapida.

Se presentd una ponencia en un congreso internacional y se generaron dos

articulos cientificos a partir del trabajo desarrollado:

G. Garcia, J. Chacédn, and A. Chaves, “Modelado de la combustién en
motores Diesel: revision del estado del arte”, presentado en el V
Congreso Internacional de Ciencia y Tecnologia de los Combustibles
CIBSCOL 2012, Bucaramanga, 2012.

G. Garcia, J. Chacoén, and A. Chaves, “Modelado de la combustién en

motores Diesel: revision del estado del arte”, lon, 2013.
G. Garcia, J. Chacon, and A. Chaves, “Analytical and experimental

performance study of Diesel engines powered with hydrotreated bio-oil”,
Renew Energ, 2013 (En revision).
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8. RECOMENDACIONES Y FUTUROS TRABAJOS

e Ampliar la capacidad del modelo desarrollado incluyendo entre sus

funcionalidades el calculo de emisiones contaminantes.

e Realizar estudios experimentales mas completos con concentraciones de
bio-oil hidrotratado mayores al 1 y 2%, en donde se estudien otros efectos
de este combustible sobre el motor, como las emisiones de contaminantes,
para asi poder concluir de manera definitiva el efecto que éste tendra sobre

el rendimiento y operacion del motor.

e Implementar un banco de ensayo de motores en la Universidad Industrial
de Santander, para facilitar el desarrollo de modelos de simulacion vy

estudios experimentales sobre nuevos combustibles.
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