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Resumen

La presente tesis estd enfocada al estudio del fenémeno de bombeo del
turbo-compresor centrifugo, destinado a la sobrealimentacién de motores de
combustién interna alternativos de automocion. En primera instancia, se ha
realizado una investigacion del estado del arte actual referente a la sobreali-
mentacion de motores. Asi se determind, entre otras cosas, que el fenémeno de
bombeo se ha hecho relevante actualmente debido a la tendencia al downsizing
de los motores, y por ende, a la creciente demanda de sobrealimentacion.

Se han desarrollado metodologias de ensayo que permiten estudiar el fené-
meno de bombeo en los sistemas de sobrealimentacién. Una de las propuestas
es una técnica para provocar el bombeo de forma controlada en banco motor,
que consiste en la inyeccién de aire en el colector de admisién del motor. Esta
permite tomar en consideracién las condiciones reales de operacién del grupo
de sobrealimentacién. Asimismo, se ha propuesto un método de andlisis me-
diante el espectro de los parametros medidos, para identificar y determinar
de forma precisa el comienzo del fenémeno de bombeo. Los ensayos en tran-
sitorios de motor también han tenido su parte relevante, demostrando buena
concordancia con el método de inyeccion de aire.

Junto al estudio experimental también ha estado la simulacién compu-
tacional. Por una parte, la simulacién unidimensional mediante un modelo de
accién de ondas de presién, permitio representar el fenémeno de bombeo con
buena concordancia respecto de la experimentacion. Por otra parte, la simula-
cién computacional fluido-dindmica tridimensional [CFD/URANS (Unsteady
Reynolds Average Navier-Stokes)|, se utiliz6 para estudiar los patrones de
flujo que se desarrollan en el compresor centrifugo, lo que ha ayudado a la
comprension de los factores aerodindmicos implicados.

En base a las herramientas experimentales y de modelado desarrolladas se
realiz6é una extensa campana de estudio del fenémeno de bombeo. Se presenta
una sintesis de los trabajos experimentales y de modelado para la evaluacion
del comportamiento de diferentes configuraciones de los circuitos de sobreali-
mentacion. De particular interés son las geometrias de los accesorios de entrada
al compresor propuestas, que se plantean como recurso para la ampliacién del
margen de bombeo. También se ha estudiado el efecto que tiene sobre el limite
de bombeo el flujo pulsante generado por el motor.
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Resum

La present tesi esta enfocada a ’estudi del fenomen de bombament del
turbocompressor centrifug, destinat a la sobrealimentacié de motors de com-
bustié interna alternatius d’automocié. En primera instancia, s’ha realitzat
una investigacio de 'estat de I’art actual referent a la sobrealimentacié de mo-
tors. Aix{ es va determinar, entre altres coses, que el fenomen de bombament
s’ha fet rellevant actualment a causa de la tendencia al downsizing dels motors,
i per tant, a la creixent demanda de sobrealimentacio.

S’han desenvolupat metodologies d’assajo que permeten estudiar el feno-
men de bombament en els sistemes de sobrealimentacié. Una de les propostes
és una tecnica per provocar el bombament de forma controlada en banc motor,
que consistix en la injeccié d’aire al col-lector d’admissié del motor. Aquesta
permet prendre en consideracié les condicions reals d’opera-cié del grup de
sobrealimentacié. Aixi mateix, s’ha proposat un metode d’analisi mitjancant
I’espectre dels parametres mesurats, per identificar i determinar de forma pre-
cisa el comencament del fenomen de bombament. Els assajos en transitoris de
motor també han tingut la seua part rellevant, demostrant bona concordancga
amb el metode d’injeccié d’aire.

Juntament amb 'estudi experimental, també s’ha recorregut a la simula-
cié6 computacional amb diversos proposits. D’una banda, la simulacié unidi-
mensional mitjangant un model d’accié d’ones de pressié, va permetre repre-
sentar el fenomen de bombament amb bona concordanca amb ’experimentacié.
D’altra banda, la simulaci6é computacional tridimensional [CFD/URANS (Uns-
teady Reynolds Average Navier-Stokes)], es va utilitzar per estudiar els patrons
de flux que es desenvolupen en el compressor centrifug, cosa que ha ajudat a
la comprensié dels factors aerodinamics relacionats.

D’acord amb les eines experimentals i de modelatge desenvolupades es va
realitzar una extensa campanya d’estudi del fenomen de bombament. Es pre-
senta una sintesi dels treballs experimentals i de modelitzacié per a ’avaluacio
del comportament de diferents configuracions dels circuits de sobrealimentacio.
De particular interes sén les geometries dels accessoris d’entrada al compres-
sor propostes, que es plantegen com a recurs per a 'ampliacié del marge de
bombament. També s’ha estudiat Iefecte del flux polsant generat pel motor
sobre el limit de bombament.
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Abstract

This thesis focuses on surge phenomenon in centrifugal compressor turbo-
charger, designed to boost automotive internal combustion engine. A study
has been made of the current state of the art in engine supercharging. So de-
termined, among others reasons, was that surge phenomenon is relevant today
because of the trend of engine downsizing, therefore increasing the demand for
higher boost pressures.

Test methods have been developed to study surge phenomenon in engine
boost systems. One proposal is a technique to cause controlled surge in an
engine test bench, which involves the injection of air into the engine intake
manifold. This allows taking into consideration the actual conditions of opera-
tion of the intake air management group. A method of spectral analysis of the
measured parameters has also been proposed in order to precisely identify and
determine the onset of surge phenomenon. The engine transient tests have also
been a relevant part, showing good agreement with the air injection method.

Aside from the experimental study, computer simulation has been used.
One-dimensional simulation using a pressure wave action model, allowed the
representation of surge phenomenon with good experimental agreement. Furt-
hermore, three-dimensional Computational Fluid-Dynamics simulation [CFD/
URANS (Unsteady Reynolds Average Navier-Stokes)], was used to study the
flow patterns developed in a centrifugal compressor, which has assisted un-
derstanding of the aerodynamic factors involved.

Based on the experimental and modeling tools developed, an extensive
campaign was performed to study surge phenomenon. A synthesis is present
of experimental and modeling work for evaluating the performance of diffe-
rent supercharger circuit configurations. Of particular interest were proposed
compressor inlet component geometries, which help in improving surge phe-
nomenon margin. The effect of pulsating flow generated by the engine on the
surge limit has also been studied.
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“St he hecho descubrimientos invaluables
ha sido mds por tener paciencia
que cualquier otro talento”

Sir Isaac Newton
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Nomenclatura

Parametros

velocidad del sonido adimensional.
velocidad del sonido.

nivel de entropia.

relacién aire-combustible.
parametro de Greitzer.

variable de Riemann.

término fuente.

término de estado.

energia interna.

rendimiento.

frecuencia de valvulas de admision.
frecuencia de bombeo.

término de flujo.

entalpfia.

longitud.

variable de Riemann.

masa.

gasto masico del fluido de trabajo.
régimen de giro.

frecuencia de Helmholtz.

presion.

velocidad de punta de pala del rotor.
relacion de compresion o expansion.
calor.

densidad.
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S area o superficie de una seccién de paso.
T temperatura.
t tiempo.
At intervalo de tiempo.
T tiempo de retardo.
U velocidad adimensional del fluido.
%4 volumen.
v velocidad del fluido.
v volumen especifico.
44 trabajo.
1474 potencia.
z energia potencial.
Constantes
Cp calor especifico a presién constante.
C, calor especifico a volumen constante.
v exponente adiabatico.
R constante universal de los gases.
Subindices
0 estado inicial o de remanso de un parametro o evolucion.
1 referido al estado inicial de un parametro o evolucién.
también se refiere a la entrada del compresor.
2 referido al estado final de un parametro o evolucién.
también se refiere a la salida del compresor.
2/ referido a los pardametros en el colector de admision.
3 referido al estado a la entrada de la turbina.
3D referido al modelo tridimensional.
4 referido al estado a la salida de la turbina.
ad en alusién al rendimiento adiabéatico.
c referido al compresor.
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comb  combustible.
corr corregido.

ef efectiva.

d depdsito.

di dindmica.

g en alusion al rendimiento global.

J indice de la celda de una superficie.

m en alusion al rendimiento mecanico.

P referido a un tubo.

st estatica.

sw para indicar volumen desplazado.

ref referencia.

p referido a la velocidad tangencial del rotor.
T referido a la turbina.

t total.

T referido a la componente tangencial de la velocidad del fluido.
v referido a la vélvula.

V0 referido al rendimiento volumétrico.
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1.1. Antecedentes

A SOBREALIMENTACION de los MCIA! se ha generalizado en los mo-
tores diesel a partir de una cilindrada minima, y es de esperar una
tendencia similar para los de ciclo otto (encendido provocado)[101]. Las
ventajas de la sobrealimentacion vienen dadas por el incremento de la
densidad, y por tanto del gasto mésico de aire que alimenta al motor,
con el consecuente aumento del par motriz y la potencia producida para
una misma cilindrada consigna. Una mayor presién de admisiéon en el
ciclo, conducira generalmente a la mejora del rendimiento indicado del
mismo. Ademas, el incremento de la potencia especifica produce ventajas
adicionales, ya que las pérdidas mecanicas relativas a la potencia total
del motor se reducen de forma significativa.

Por lo tanto, se puede decir que la sobrealimentacién permite con-
cebir motores con igual potencia pero con una menor cilindrada que si
fueran de aspiracion atmosférica, en tanto que las pérdidas mecanicas
y las emisiones contaminantes referidas a la potencia total se reducen
notablemente. A esta tendencia del aumento del grado de sobrealimen-
tacion de motores, de cada vez menor cilindrada, se le ha acunado por el
término en inglés downsizing, y se ha generalizado en los tltimos veinte
anos en los impulsores diesel utilizados en vehiculos automdviles [22][72].
Esta misma tendencia también estd siendo adoptada desde hace aproxi-
madamente unos cinco anos en los motores de ciclo otto [67].

Sin embargo, la utilizacién de la sobrealimentacién para el aumento
de la densidad energética de los motores de automocion no esta exenta de
dificultades técnicas. En primer lugar, la mayor PME? que se genera en
los ciclos activos, produce un aumento de las solicitaciones mecéanicas y
térmicas del motor. No obstante, esto se ha resuelto sobredimensionando
la estructura de los elementos mecanicos y los sistemas de refrigeracion
del propulsor. En segundo lugar, el aumento de las presiones y tempe-
raturas de trabajo, asi como los tiempos de residencia implicados en el
proceso de combustion, han conllevado un incremento de las emisiones de

IMotores de Combustién Interna Alternativos.
2Presién Media Efectiva.



Capitulo 1 Seccion 1.1

éxidos nitrosos (NO,)[106]. La solucién para mitigar este inconveniente
consiste en implementar sistemas de control de emisiones como son la
recirculacién de los gases de escape (EGR?) o el post tratamiento de
los mismos [93][127]. En tercer lugar, dado que la seleccién y el acopla-
miento del grupo de sobrealimentacién para un determinado motor no
es sencillo, puede conducir a curvas de par motriz nada recomendables.
Esto se ha venido resolviendo con el paso de los anos por medio de sis-
temas que permiten mejorar el acoplamiento motor-sobrealimentador a
través de valvulas de sangrado (waste-gate)[105], turbinas y compreso-
res de geometria variable (TGV y CGV respectivamente)[115], y en los
ultimos anos, los conceptos de sobrealimentacion con doble turbo-grupo
secuencial o no secuencial [92, 94, 103].

A pesar de los inconvenientes mencionados, se puede decir que la so-
brealimentaciéon ha alcanzado un grado de madurez importante, y esta sien-
do junto a la utilizacion de sistemas de inyeccion y de combustion flexi-
bles, la clave para lograr niveles de rendimiento y reduccién de emisiones
contaminantes muy superiores a los que se tenian hace veinte anos. Fruto
de lo mencionado también ha sido que la sobrealimentacién de una sola
etapa haya alcanzado los limites de funcionamiento de los compresores
y turbinas. Razén por la cual, la plena carga de los motores de hoy dia
estd limitada por los gastos minimos trasegados por el circuito de sobre-
alimentacion, la temperatura y régimen méaximo del compresor y por la
temperatura maxima de los gases que accionan la turbina de escape.

Esta tesis se centra precisamente en uno de esos limites, a saber, el
gasto minimo que puede trasegar el circuito de sobrealimentacién con
turbo-compresor centrifugo, o como mas comunmente se lo conoce, el
fenémeno de “bombeo”. En efecto, cuando se realiza el acoplamiento del
sistema de sobrealimentacién al MCIA, los puntos de bajo régimen y al-
ta carga del motor coinciden con los de régimen de giro medio y bajo
del compresor centrifugo, que ademas se encuentra trabajando con un
reducido gasto masico de aire. En los disenos de antano, con los grados
de sobrealimentacién que se demandaban, la turbina no suministraba
energia suficiente para que el compresor alcanzara relaciones de compre-

3Exhaust Gas Recirculation.



Seccion 1.1 Capitulo 1

sion cercanas al bombeo. Tradicionalmente este era un fenémeno raro que
aparecia mas bien en motores estacionarios o marinos en situaciones muy
concretas, o con problemas de pérdidas de carga excesivas en el circuito
de admision. No obstante, debido a las directrices establecidas por las
normativas europeas Euro V [23], en los tltimos anos se ha implantado
la tendencia al downsizing, y por lo tanto, el bombeo de los sistemas de
sobrealimentacién ha empezado a ser un problema importante para la
mayoria de los fabricantes.

Por tratarse de una novedad para los ingenieros de diseno de las
empresas automotrices, se evidencia cierta escasez de herramientas expe-
rimentales y de modelado destinadas al proceso de desarrollo relacionado
con el bombeo. Desde el punto de vista experimental, los sistemas de
sobrealimentacién son seleccionados a partir de los mapas de comporta-
miento estacionario. Estos mapas son informacion de catdlogo suminis-
trada habitualmente por el fabricante del turbo-compresor. Sin embargo,
el limite de bombeo presentado en los mapas estacionarios, en la mayoria
de los casos no es representativo del limite de la aparicién del fenémeno
en el sistema de sobrealimentacion del MCIA [36]. Existen varias razones
para ello. En primer lugar, como se expone en el Capitulo 2, el bombeo
del sistema de sobrealimentacion depende mucho de la interaccion aero-
dinamica del inductor con el flujo entrante, por lo que la geometria del
conducto de entrada tiene mucha relevancia sobre el fenémeno. También,
por tratarse de un problema de estabilidad, el bombeo depende en gran
medida de la evolucion del fluido en el compresor en funcién del tiempo,
de manera que un flujo pulsante como el que existe en un motor condu-
cird a un comportamiento respecto del bombeo diferente del que ocurre
en régimen estacionario [35].

Tocante al tema de las herramientas de simulacion, el modelado uni-
dimensional de los efectos de las ondas en la linea de admisién y de
escape, ha sido y aun es el mas habitual en el proceso de desarrollo de
los sistemas de renovacion de la carga y sobrealimentacion. Sin embargo,
los modelos de grupos de sobrealimentacién disponibles en los cédigos
de célculo unidimensional no tienen el grado de sofisticacion necesario
para calcular efectos dindmicos, como es el bombeo [33]. Es asi que hasta
ahora, la mayoria de los modelos existentes simulan el compresor y la tur-
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bina como maquinas estacionarias utilizando sus correspondientes mapas
estacionarios. No obstante, en el ambito de los compresores axiales de las
turbinas de gas e incluso en compresores centrifugos industriales, se han
propuesto modelos que son capaces de tener en cuenta la dinamica del
sistema y hacer predicciones de la aparicion de los fenémenos inestables.

Sin embargo, es oportuno mencionar que los modelos unidimensiona-
les, por su naturaleza, no son capaces de predecir fenémenos con caracter
tridimensional tales como los patrones de flujo que se desarrollan al-
rededor y en el compresor centrifugo. Razén por la cual, no se puede
utilizar este tipo de modelos para calculos aerodinamicos. En este caso
resulta més apropiada la utilizacion del calculo de flujo computacional
(CFD*/URANS?®) del compresor junto a los elementos con los que in-
teracciona. Gracias a la potencia de calculo actualmente disponible, se
estd recurriendo cada vez mas a menudo a esta técnica para el andlisis
de los fenémenos internos de las turbo-maquinas, uno de los cuales es la
entrada en pérdida de los dlabes del compresor como factor precursor del
bombeo [108][109].

1.2. Justificacion

La realizacion del presente trabajo de investigacién se justifica por
la falta de herramientas experimentales y de modelado para el anali-
sis, ademas de propuestas de soluciones en pos de suprimir o retrasar el
fenomeno de bombeo en los sistemas de sobrealimentacion de los motores
de automocion. La investigacién se caracteriza por un cuantioso trabajo
experimental realizado en bancos de ensayos de turbo-grupos, ya sean es-
tacionarios o pulsantes. Se ha determinado que existe o puede existir una
gran discrepancia desde el punto de vista operacional, entre el margen de
bombeo del compresor medido en estacionario (BTFC®), y el que final-
mente se tiene en la operacién conjunta del sistema de sobrealimentacion
y el MCIA sobrealimentado. Esto repercute de forma directa sobre el par

4Computational Fluid Dynamics.
5Unsteady Reynolds Average Navier-Stokes.
6Banco de Turbos de Flujo Continuo.
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maximo a bajo régimen que podra erogar el motor, aspecto de maxima
relevancia en los actuales disenios con downsizing.

Respecto al trabajo tedrico, el modelo de compresor implementado
en el cédigo unidimensional ha sido validado solo en situaciones de flujo
continuo o pulsante en una instalacién sencilla, como es el BTFC. El
objetivo principal perseguido en la aplicacién de este modelo, es evaluar
su capacidad de prediccion del limite de bombeo en situaciones reales de
motor. Dentro de estas situaciones se encuentran los puntos estacionarios
a plena carga y bajo régimen, y también una condicion de operacion
transitoria de motor en la que el bombeo es frecuente. Esta condicion se
da mediante la reducciéon stubita de la carga o el régimen del motor, algo
que suele suceder con frecuencia en la conduccién del vehiculo cuando se
produce un levantamiento brusco del pedal por cambio de velocidades,
por ejemplo.

Tocante al modelado multidimensional, el trabajo realizado hasta el
presente ha evidenciado el gran potencial de esta técnica para dar luz
sobre los precursores de bombeo, y por lo tanto, la posibilidad de realizar
las modificaciones pertinentes para suprimirlo o retrasarlo. Los resultados
también han manifestado que es necesario realizar los calculos con malla
movil por la asimetria del flujo en el difusor y el rotor del compresor.
También se puede destacar que la forma de imponer las condiciones de
contorno en el calculo tridimensional va a determinar cémo la simulacién
se aproximard hacia las inestabilidades y finalmente al bombeo, justo
como sucede de forma experimental.

1.3. Objetivos

El objetivo principal de esta tesis es contribuir al perfeccionamien-
to del conocimiento actual del fenémeno de bombeo en los compresores
centrifugos de sobrealimentacién aplicados a los automoviles. Las mejo-
ras que se puedan lograr en el margen de bombeo de los compresores
centrifugos contribuiran a que los motores sean cada vez mas pequenos
y compactos. El rendimiento térmico del mismo aumentara mientras las
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tasas de polucién respecto de la potencia maxima decreceran. Tampoco
hay que olvidar las mejoras que aporta a la conduccion el incremento de
par a bajos regimenes de giro del motor.

Mas concretamente, se puede decir que el trabajo tiene dos vertientes
diferentes. Primero, idear estrategias que permitan llevar el sistema de
sobrealimentacién a bombeo de forma controlada, para asi lograr medir
adecuadamente los parametros termodinamicos que proveen informacion
sobre el fendmeno. También se exponen los trabajos enfocados a mejorar
el ‘realismo’ de las condiciones de ensayos en los laboratorios, de manera
que se obtengan resultados lo mas fiables posible. Segundo, utilizar me-
todologias de deteccién del bombeo que permitan determinar de forma
sistematica y objetiva el comienzo del fenémeno.

En lo relacionado al modelado, también se presentan dos objetivos
particulares. El primero es establecer el grado de validez del modelo uni-
dimensional utilizado, tanto en operacién en transitorio como en esta-
cionario [114]. Y en segundo lugar es también un objetivo el desarrollo
de una metodologia de cdlculo CFD/URANS que permita representar la
entrada en bombeo simulando el proceso transitorio que sucede en un
BTFC. Por otra parte, un objetivo paralelo es la utilizacion de las herra-
mientas experimentales y de modelado que surgen de este trabajo, para
el andlisis de la influencia de la geometria de los conductos del circuito
de sobrealimentacién sobre el margen operacional del mismo en condicio-
nes reales de motor. Por una parte se busca una cuantificacién del limite
de bombeo segin las distintas geometrias de la linea de admision, y por
otra parte, una explicacion de cémo y por qué el margen de bombeo se
ve modificado en funcién de una determinada geometria.

1.4. Planteamiento y Metodologia

La propuesta metodolédgica para el desarrollo del tema central de esta
tesis es, en primer lugar, la realizacién de una investigacién bibliografica
exhaustiva que permita conocer el estado del arte y asi determinar un
punto de partida al estudio. Es mas que oportuno mencionar aqui que el

7
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presente trabajo es una continuacion de otros estudios previos realizados
en el Departamento de Maquinas y Motores Térmicos de la UPV, que
dieron como resultado publicaciones de divulgacién cientifica [33, 35, 36,
37, 38] y tesis doctorales [5, 15, 114]. Partiendo de lo anterior, ademés
se han buscado referencias respecto del bombeo en general y sobre la
evaluacion experimental y simulacion numérica. También se ha hecho
una revision de los estudios orientados a incrementar el margen de bom-
beo en compresores por medio de diferentes sistemas activos o pasivos.
El Capitulo 2 es el que expone las contribuciones mas relevantes en el
ambito.

En segundo lugar, se han desarrollado instalaciones y metodologias
experimentales en pos de alcanzar los objetivos propuestos. Partiendo de
instalaciones previamente utilizadas, se han mejorado y adaptado espe-
cialmente en lo relacionado a la caracterizaciéon en banco motor. También
se ha realizado una gran cantidad de trabajo experimental en BTFC si-
guiendo la metodologia tradicional aplicada por los fabricantes de turbo-
grupos. En el Capitulo 3 se describen las instalaciones y las nuevas me-
todologias propuestas.

En tercer lugar se ha trabajado en la utilizacion del modelo de com-
presor unidimensional con el objetivo de establecer su validez mas alla de
los ensayos en BTFC. Respecto al cdlculo tridimensional mediante CFD/
URANS, se estudia su capacidad para predecir la entrada en bombeo del
sistema de sobrealimentacién. Para lograr el propdsito se ha acoplado al
compresor 3D un modelo de llenado y vaciado 0D que permite calcular
ciclos de bombeo completos, y por lo tanto, el comportamiento altamente
no estacionario del fluido en el interior de la maquina. Por otra parte,
el modelo permite relacionar los fenémenos de desprendimientos de los
alabes con la inestabilidad que desencadena el bombeo. El Capitulo 4
expone los desarrollos y los trabajos de validacion del modelado.

Una vez puestas a punto todas las herramientas a utilizar en el proce-
so de investigacion, se realiza un analisis detallado del comportamiento
de las diferentes formas geométricas que se encuentran en los circuitos de
sobrealimentacién tipicos. En el Capitulo 5 se presentan los resultados
junto a los argumentos que se han propuesto para los diversos compor-
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tamientos. Y finalmente, en el Capitulo 6 se realiza una sintesis de todos
los conceptos tratados en la tesis. Se repasan las propuestas presentadas
para ampliar el margen de bombeo en los compresores centrifugos ademas
de proponer nuevas lineas para seguir trabajando en estudios futuros.
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2.1. Introducciéon

A PALABRA turbo o turbinis proviene del Latin y da la idea de ele-
mentos que giran alrededor ‘de’. Més concretamente, se puede decir
que una turbo-maquina es un dispositivo mediante el cual se transfiere
energia desde, o hacia un fluido de flujo continuo por medio de aspas o
palas solidarias a un rotor. Termodinamicamente hablando, el conjunto
de aspas rotantes es capaz de cambiar la entalpia de remanso o total
del fluido con el que interactia, haciendo trabajo positivo o negativo,
dependiendo de la convencién utilizada [14][21, Cap. 1].

En la edad media, los pueblos del noroeste de Europa (Holanda, Bélgi-
ca y Alemania) comenzaron el desarrollo de maquinas de viento para di-
versas aplicaciones, aunque es oportuno mencionar que no fueron los pri-
meros, pues existe evidencia del empleo de estos ingenios en civilizaciones
anteriores [65]. Alrededor del afio 1500 d.C, Leonardo DaVinci describe
una turbo-maquina capaz de extraer potencia de los gases que circulan
por diferencia de temperatura en una chimenea. Y sobre el 1750 d.C
Leonhard and Albert Euler analizaron el motor de Herén de Alejandrial
[69] mediante variados experimentos, trabajo que resulté en el enunciado
de las “Leyes de las Turbo-Maquinas”. A principios del siglo XX, ingenie-
ros como Stodola [110] comenzaron a utilizar sisteméticamente las leyes
de Bernoulli y Euler para el estudio y desarrollo de turbo-maquinas.

Dentro de la categoria de turbo-médquinas que entregan trabajo al
fluido cambiando su presion, temperatura o cota, se encuentran los ven-
tiladores, sopladores, compresores, bombas, etc. Una convencién normal-
mente utilizada en termodinamica dice que estas maquinas tienen balance
energético negativo puesto que se les debe proveer de trabajo mecdanico.
Por otro lado, las maquinas que reciben trabajo del fluido, como es el
caso de las turbinas, tienen balance positivo pues la energia del flujo se
convierte en trabajo mecénico disponible; ver [14].

'Eolipila: maquina de vapor creada alrededor del afio 60 d.C que basa su funcio-
namiento en el principio de accién y reaccién de un chorro de fluido (vapor).
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2.1.1. Historia de la Sobrealimentacion

1

_?DAIMLER v CANNSTATT.

Gas- bezw. Petroleum-Kraftmaschine.

brife

M 34926.

Figura 2.1: Motor de gasolina sobrealimentado patentado por Gottlieb
Daimler en 1885

En 1885 el ingeniero aleméan Gottlieb Daimler present6 bajo la paten-
te DRP 34926 [50, Cap. 1] su primer motor de gasolina sobrealimentado.
Usaba un sistema de sobrealimentacion que se podria definir como vo-
lumétrico, el cual tomaba la potencia para compresién del cigiienal del
motor, como se puede ver en la figura 2.1. El mismo Rudolf Diesel, a quien
se le atribuye la invenciéon del motor de autoencendido en el ano 1892,
presenté la patente DRP 95680 [50, Cap. 1] donde exponia un sistema
de sobrealimentacion de su autoria en el cual se describia un interesante
sistema de post enfriamiento del aire comprimido luego de pasar por la
etapa de compresion.

No obstante, la idea de tomar la potencia necesaria para la compre-
sion del aire del excedente de energia de los gases de escape del motor,
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Figura 2.2: Turbo-compound aplicado a un motor diesel creado por Alfred
Biichi en 1905

se le atribuye al ingeniero suizo Alfred Biichi. En 1905 present6 la pa-
tente DRP 204630 (Figura 2.2) [50, Cap. 1], donde describia un sistema
de sobrealimentacién turbo-compound? axial, con un concepto de fun-
cionamiento que no ha cambiado significativamente hasta el dia de hoy.
Sin embargo, su idea permanecié en letargo hasta 1925 cuando se le hizo
posible de la mano de MAN und Maschinenfabrik Winterthur, presentar
un motor turbodiésel para embarcaciones pequenas; se puede ver en la
figura 2.3 un esquema general del ingenio.

Desde los albores y hasta la década de 1940, las plantas motrices ae-
ronduticas fueron casi exclusivamente MCIA3. Asi que rédpidamente se
hicieron evidentes algunas de las limitaciones de este tipo de maquinas,
como es la pérdida de potencia a medida que se aumenta la cota de vuelo
[71]. Por lo tanto, desde el principio se experimenté con diversos siste-
mas de sobrealimentacion para salvar este problema. En 1918 el Ingeniero
de la General Electric, Sanford Moss, equipé el motor V12 Liberty con
un mecanismo de sobrealimentacion, permitiéndole llegar a una cota de
vuelo de 4300 m sin advertirse las habituales pérdidas de potencia [114,
Cap. 1]. El desarrollo continué y se acrecenté durante la segunda guerra
mundial, ya no solo para lograr mayores cotas de vuelo, sino también

2Sistema en el que se acopla mecénicamente el eje del turbo-grupo al cigiiefial del
motor; ver [119, pag. 13].
3Motor de Combustién Interna Alternativo.
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Figura 2.3: Sistema de sobrealimentacion por pulsos patentado por Alfred
Biichi en 1925

para aumentar la potencia de los motores y tener alta relaciéon potencia-
peso, tan deseada por los Ingenieros Aeronauticos. Mucho se podria decir
al respecto, pero basta con mencionar algunos de los motores mas em-
bleméaticos de aquella época.

Por un lado, el Rolls Royce Merlin, motor disenado como unidad de
potencia del avion aliado Supermarine Spitfire y posteriormente también
utilizado en otros aeroplanos, tenia 12 cilindros en V invertida a 60° que
hacian unos 27 L de cilindrada. Aunque existieron muchos modelos, es
de resaltar que contaba con sistema de sobrealimentaciéon de 1 o 2 eta-
pas y doble velocidad que le permitié ostentar rangos de potencia que
iban de los 900 a los 1600 CV, aproximadamente [118, pag. 1741]. Por
otra parte, su antagonista principal perteneciente a la Luftwaffe, fue el
Daimler-Benz DB 601 de 12 cilindros en V invertida a 60° y 33,9 L de
cilindrada, que equip6 inicialmente al afamado avion caza Messerschmitt
BF 109 y otros. El DB 601 contaba con sistema de inyeccion de combus-
tible y sobrealimentaciéon de velocidad variable en funcién de la altura,
generando potencias de entre los 1100 a los 1450 CV. Se realizé6 un mo-
delo especial que era capaz de entregar una potencia de 2300 CV durante
un minuto por inyeccién de metanol [118, pag. 491]. También es digno de
mencion el motor Junker Jumo 213, propulsor del Focke-Wulf FW 190,
de 35 L de cilindrada con inyeccién de combustible y sobrealimentador de
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2 etapas y 3 velocidades que le permitia erogar potencias de alrededor de
2000 CV [118, pag. 1008]. Uno de los iltimos MCIA aerondutico gasolina
de gran tamano y de fabricacién en serie fue el turbo-compound Curtiss
Wright R 3350 de 18 cilindros radiales en doble linea con potencias de
2200 a 3700 CV [118, pag. 2280].

La aplicacion de sistemas de sobrealimentacién en automoviles viene
desde los anos 1920, pero generalmente estuvo reservada a vehiculos de
competicion y de lujo por su costosa y problematica implementacion. Los
primeros intentos de fabricacion en serie de automéviles sobrealimenta-
dos fueron en 1962, y se le atribuyen a Chevrolet con el modelo Corvair
que estaba equipado con un turbo-compresor TRW, y a Oldsmobile con
el modelo Jet Fire equipado con un turbo-compresor Garrett. Sin em-
bargo, los persistentes problemas de fiabilidad hicieron que solo dos afnos
mas tarde estas fabricas abandonen la sobrealimentacién en vehiculos de
serie. No obstante se prosiguié con la investigaciéon y marcando hitos. En
1978 Mercedes Benz y Peugeot con el 300SD y el 604 respectivamente,
introducian al mercado los primeros motores en serie turbodiésel. Mas o
menos por la misma época, la Formula 1 vio llegar de la mano de Renault
el motor de gasolina turbo-alimentado, dando comienzo asi a la llamada
“era del turbo” en este deporte. Se lograron potencias de més de 1000 CV
con motores de tan solo 1500 cm?; en 1989 se abandona la sobrealimenta-
cién y se regresa al motor de aspiracion atmosférica. Asi, aunque en otros
sectores de la competicion automovilistica se prosiguié experimentando
con la sobrealimentacion, esta continio en letargo en su aplicacion en
automaviles de serie.

A principios de la década de 1990, debido al costo de la gasolina
cobran auge las plantas motrices diesel en los automoviles, dandose un
desarrollo tal que se pasé de los primeros pesados, lentos y ruidosos mo-
tores a maquinas de prestaciones similares a los de ciclo otto. Unos diez
anos mas tarde, hacia finales de la década, Mercedes Benz incursiona
nuevamente en la sobrealimentacion con los motores diesel del SLK, pero
esta vez con caracter permanente debido a nuevas necesidades.

Las emisiones de CO5 generadas por los vehiculos automotores abarca
alrededor del 10% del total generado por la actividad humana, como
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menciona Schindler [101]. Hacia la llegada del siglo XXI se hicieron més
evidentes los problemas de contaminacién ambiental a nivel mundial,
acrecentados por la enorme cantidad de automoviles que circulan todos
los dias. Europa, yendo un paso al frente comenzo a formular normas que
restringen los niveles de polucién permisibles de los motores, poniendo
por delante nuevos desafios que la sobrealimentacién puede salvar; a estas
normas se las conoce comunmente por Euro I, II, ete. [23][115].

2.1.2. Aplicaciones

En aeronautica siempre ha sido muy deseable contar con plantas mo-
trices de alta densidad de potencia, y el MCIA fue el primer recurso que
cumplié satisfactoriamente este requerimiento. No obstante, a partir de
la llegada de la turbina de gas en la década de 1950, se reservéd el MCIA
solo a aeronaves pequenas que generalmente tienen bajos techos de vuelo
y prima la fiabilidad y los costes sobre la necesidad de sobrealimentacion.
A pesar de lo anterior, hay que decir que en la actualidad se habla nueva-
mente en el sector aeronautico del MCIA de gran tamano y mas aun, del
motor diesel, aunque de momento todo esta solo en fase experimental.

Respecto a los ferrocarriles, desde hace varias décadas las locomoto-
ras diesel dominan el sector, aunque es cierto que cada vez mas paises
tienden a electrificar sus redes férreas. Sin embargo, actualmente se con-
tinta la investigacion y el desarrollo del motor diesel ferroviario para
lograr reducir emisiones, incrementar la eficiencia en el consumo de com-
bustible y mejoras de otra indole [79]. El tamano y los requerimientos
operativos de los motores usados en las locomotoras han hecho idénea
la implementacion de la sobrealimentacién desde los comienzos. Muy a
menudo se han usado los compresores volumétricos o roots, de muy buena
respuesta a bajos regimenes de motor. A medida que fue posible lograr
mayores velocidades en los motores ha surgido la necesidad de apelar al
turbocompresor, asi que es bastante comun ver sistemas de sobrealimen-
tacion mixta. Todo indica que la sobrealimentacién continuara siendo
una necesidad en las locomotoras diesel.
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En el sector marino, luego de abandonar los ingenios de vapor, el mo-
tor diesel tuvo una buena acogida. Los motores sobrealimentados equi-
paron variados tipos de embarcaciones. No obstante, andando el tiempo
hubo una tendencia hacia las turbinas de gas y las de vapor generado por
energia nuclear, principalmente en las embarcaciones mas grandes y las
militares. Actualmente sin embargo, las naves mercantes, por cuestiones
econdémicas principalmente, vuelven a interesarse en el excelente redi-
miendo del motor diesel sobrealimentado. Fabricas como MAN-Sulzer
incursionan con enormes motores diesel marinos teniendo buenos resul-
tados.

Para vehiculos de pasajeros y también camiones, el MCIA es el maxi-
mo dominante con mucha ventaja. Y esto es debido a que tiene una
buena densidad de potencia, durabilidad, costes bajos y especialmente
es muy facil de manejar; ademas ostenta buena flexibilidad para ope-
raciones en transitorios. Las investigaciones de los ultimos 15 anos han
devenido en reduccién de emisiones aunado al aumento de eficiencia. En
los motores de camiones la combinacién del turbo-compresor, el post en-
friamiento (intercooler) y la inyeccién directa es la féormula ideal. Esto
no ha pasado desapercibido para los fabricantes de automoviles que han
ido implementando estos sistemas debido al extraordinario rendimiento
final que se obtiene del motor diesel. Respecto a los motores de gasolina
sobrealimentados, aun quedan problemas por resolver, como son: la al-
ta temperatura de los gases de escape, el bajo rendimiento y lograr un
aceptable comportamiento desde el punto de vista de la conduccién [9].
Pero también en este campo hay nuevas soluciones técnicas que hacen
que ciertos expertos se aventuren a predecir que de aqui a 10 o 20 anos,
los motores sobrealimentados dominardn el mercado [50, Cap. 1][67][72].

2.1.3. Ventajas de la Sobrealimentacién

Existen diferentes estrategias a los fines de aumentar la potencia de
un MCIA; ver [84, Cap. 13]. Se puede aumentar el régimen de giro del
motor, con la consecuente penalizacién en la vida util del mismo. También
es posible incrementar la cilindrada del motor, pero esto hace que sean
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mas voluminosos, pesados y caros. Otra estrategia radica en aumentar la
presion del aire que aspira el motor, es decir, sobrealimentarlo.

— — — - aspiracién atmosférica
4

sobrealimentado

1 - 2: compresion

2 — 3: combustion isocora
3 — 4: combustién isobara
4 — 5: expansion

5—1: escape

K—— volumen desplazado H 1 presion atm

PMS PMI \V;

Figura 2.4: Comparacion del ciclo dual de un motor de aspiracion
atmosférica y luego, sobrealimentado

Se entiende por sobrealimentacién el proceso de introducir aire al
motor a mayor densidad que la densidad del aire a presion atmosférica.
Cuanto mayor sea el gasto masico de aire que ingresa al motor para un
determinado régimen, y por tanto mayor sea la densidad, mas oxigeno
contendra, que es el elemento esencial en el proceso de combustion u
oxidacién de todo combustible. Esto se reflejara en un incremento de la
potencia especifica del motor?. En la figura 2.4 se puede ver el ciclo dual
tedrico de un mismo motor de aspiracién atmosférica, en color gris y trazo
interrumpido, y con sobrealimentacién, en color negro. La sobrealimenta-
cion hace que al final del ciclo de compresion se tenga mayor cantidad de
comburente en la camara de combustion pudiéndose inyectar més com-
bustible, lograndose asi una presiéon maxima del ciclo mayor. El trabajo
total realizado por los gases esta dado por el drea 1-2-3-4-5-1; se puede
observar cémo la sobrealimentacién determina una superficie mayor que

4La potencia especifica estd dada por el cociente entre la potencia del motor y la
cilindrada del mismo [1, pag. 11].
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el area que determina la aspiracién atmosférica, evidenciandose de esta
forma la ganancia de potencia del motor.

Dentro de las ventajas de sobrealimentar un MCIA se pueden mencio-
nar la disminucion del costo por unidad de potencia de la planta motriz;
aumento de la potencia especifica; incremento del rendimiento del motor
si la potencia de sobrealimentacién se extrae del remanente en los gases
de escape [1, pag. 226][84, Cap. 13]. Ademas, es una estrategia clave en
el objetivo actual de reduccién de la contaminacién proveniente de los
motores, principalmente relacionado al COq y particulas [72][115].

A medida que las leyes que regulan los niveles de contaminacion per-
misibles en los nuevos vehiculos se van haciendo maés severas (se exige
una tasa de COs de 115 g/km en el ano 2010), se hace més evidente
la necesidad de aplicar las mejoras mencionadas en el parrafo anterior.
Asi ha nacido el concepto de “downsizing” de los motores. Downsizing
implica la disminucion de la cilindrada de los motores pero manteniendo
los niveles de prestaciones, algo impensable sin la ayuda de la sobreali-
mentacién. No obstante, no es posible afirmar que todo es ventaja de la
mano de la sobrealimentacion, puesto el incremento de presiéon genera
estrés mecanico en los componentes del motor que llevan a la necesidad
de fabricar unidades mas robustas. Asimismo, el mayor aporte de calor
vinculado a la sobrealimentacién exige que se deba contar con sistemas
de refrigeracion mas logrados. Esto a su vez ocasiona un incremento en el
costo de fabricacion, que repercute de forma directa sobre el consumidor
final. Y ademés también, se acrecienta cada vez mas la complejidad de
los sistemas de control del motor, con las asociadas desventajas que esto
ocasiona [9].

2.1.4. Sistemas de Sobrealimentacion

En la actualidad, los sistemas de sobrealimentacién que implican
turbo-maquinas aplicados a los MCTA utilizados en automéviles, se pue-
den catalogar de acuerdo a la naturaleza de su accionamiento en tres
partes principales:
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2.1.4.1. Accionamiento Mecanico

Se acopla mecanicamente el eje del compresor al cigiienal del motor.
Tradicionalmente los compresores utilizados con esta disposicion han si-
do los volumétricos, aunque actualmente hay empresas que proponen
prometedoras soluciones en base al compresor centrifugo aplicado es-
pecificamente al automévil [12]. El acoplamiento mecéanico tiene buen
desempeno especialmente vinculado a mejorar el par motriz a bajo régi-
men del MCIA, y asimismo permite una respuesta de sobrealimentacién
inmediata ante el cambio de régimen del motor. Ademas, las soluciones
recientes que facilitan un control adecuado de la relacion de velocidades
entre el cigiienal y el compresor, permiten optimizar el funcionamiento
del sobrealimentador para las distintas etapas de demanda del motor. Sin
embargo, no debe pasarse por alto el hecho de que el compresor toma
potencia del motor. Por lo tanto, si bien es cierto que sirve eficientemente
a los fines de potenciar y mejorar los pardmetros de polucién del motor,
es igual de cierto que el consumo de combustible por unidad de potencia
se vera incrementado.

Para salvar este inconveniente ha sido concebido el sistema turbo-
compuond, que se podria describir resumidamente como un turbo-grupo
acoplado mecanicamente al cigiienal del motor, aunque hay diversas va-
riantes. Asi, cuando el motor esta trabajando a bajo régimen y, por lo
tanto, no hay suficiente energia en los gases de escape, la potencia ne-
cesaria para sobrealimentar es extraida del cigiienal motor. En cambio,
en la zona de altos regimenes, los gases de escape transportan un con-
siderable nivel de energia que excede las demandas del compresor. Es
entonces cuando el turbo-grupo deja de demandar potencia del cigiienal
para pasar a otorgarsela.

Aunque el sistema en su concepto es muy completo, la técnica de aco-
plamiento y de regulacion de velocidad presenta ciertos desafios técnicos
considerables. En la industria del automoévil priman sobre la mayoria de
los factores, los costes y la fiabilidad de los sistemas aplicados, de manera
que aquellos que se tornen muy complejos y costos, sencillamente no so-
breviven. No obstante, es oportuno recalcar el esfuerzo de los fabricantes
e investigadores para mejorar la técnica y hacer viable el sistema.
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2.1.4.2. Accionamiento por Turbina de Escape

Es la configuracién actualmente més utilizada. El turbo-grupo obtiene
toda la potencia necesaria para la sobrealimentacion del remanente de
energia de los gases de escape. En la figura 2.5 se puede ver con detalle el
proceso de expansion de los gases luego de abrirse la valvula de escape.
En un motor de aspiracion atmosférica, toda esa expansiéon se realiza sin
aprovecharse. En cambio, al colocar una turbina en el circuito de escape
se puede extraer una importante cantidad de potencia que esta dada por
las areas marcadas con lineas de corte. El area 1-5-6-7-10-1 esté generada
por la expansion de los gases en el colector de escape una vez que se abre
la valvula en el punto 5. Luego, el barrido de gases que realiza el piston
genera el area 7-8-9-10-7, que también aporta trabajo a la turbina, aunque
lo resta del motor.

1-5-6-7-10-1: expansion en escape
7-8-9-10-7: barrido del piston

5

1 sobrealimentacién

10,
9
6

© volumen g7 B
K—— presion atm
desplazado

PMS PMI Vv

Figura 2.5: Trabajo disponible en el proceso de escape ideal de un MCIA

Normalmente, el grupo esta ubicado inmediatamente a la salida del
colector de escape del motor, de modo que sobre el rotor de turbina se
tienen temperaturas de alrededor de 700 °C. Esto ha forzado el desarrollo
de materiales adecuados a las solicitaciones térmicas y estructurales a las
que se ve sometida la turbina. En cambio, el rotor del compresor suele
estar construido en aleacién de aluminio, dado que es suficiente para
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soportar las condiciones a las que se ve sometido (el aire comprimido
puede alcanzar los 200 °C y el régimen del turbo-grupo llegar a las 200000
rpm en equipos tipicos para los actuales motores de automdvil).

El éxito del sistema turbo-compresor radica en sus bajos costos y
escasa complejidad de implementacién, ademéas del reducido tamano y
peso de las unidades y del amplio rango de operaciéon. También hay que
mencionar que incrementa notablemente el rendimiento del MCIA. Ac-
tualmente en un motor tipico de automovil, el turbo-compresor es capaz
de extraer entre 20 y 30 kW de potencia de los gases de escape que se
aprovechan para comprimir el aire que alimenta al motor, haciendo que
este incremente la potencia en hasta un 50 %, y por lo tanto, el rendi-
miento global del mismo [64, pag. 247].

Sin embargo, el sistema turbo-compresor tiene un importante incon-
veniente. La potencia disponible para la sobrealimentacién depende del
punto de trabajo del MCIA. Cuando el motor se encuentra trabajando
en bajos regimenes, es decir, entre las 1000 y 1500 rpm, la energia que
transportan los gases de escape suele ser insuficiente para alimentar la
turbina del turbo-compresor, y por lo tanto se ve limitada la relacién de
compresion maxima que se puede alcanzar. Regimenes de 1000 a 1500
rpm son los tipicos en la mayoria de los automoviles para salida desde
velocidad cero, por lo que es muy deseable contar con el mayor par motriz
posible. Lograr mayor par implica tener mayor presiéon media efectiva en
el ciclo, lo que es posible obtener en la medida que mas se sobrealimente
al motor. Todo esto lleva a concluir que una buena sobrealimentacion
del motor a bajo régimen resultara en un vehiculo de “respuesta agil”
[12][115].

Para salvar el inconveniente de la pobre sobrealimentacién a bajos
regimenes de motor, se ha recurrido a diversas soluciones. Dentro de
las més populares se encuentra la turbina de geometria variable (TGV)
[105]. Es bésicamente un conjunto radial de toberas que permiten ajus-
tar la seccién efectiva de paso de los gases de escape; en la figura 2.6 se
pueden observar los detalles del mecanismo. Asi es que, cuando se tiene
exceso de gases de escape ingresando a la turbina se acciona el mecanis-
mo de apertura de las toberas, de forma que la conversién de presiéon a
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velocidad sea minima. Por el contrario, cuando el flujo de gases es es-
caso, las toberas se cierran para lograr la maxima conversion de presion
a velocidad para impulsar la rueda de turbina. Esta tecnologia permite
seleccionar ruedas de turbina pequenas, lo cual favorece al objetivo de
lograr buena sobrealimentacion a bajos regimenes de motor. No obstan-
te, tampoco la TGV logra resolver por completo el problema, debido a
que disminuir mucho el tamano de la rueda de turbina repercute en la
contrapresion de escape del motor, es decir, habra un incremento en la
demanda de potencia para barrer los gases de escape, lo que conduce al
detrimento del rendimiento global del ingenio [39].

Algo similar también se ha hecho en el compresor. Los turbo-grupos
usados actualmente suelen ser con difusores sin vanos, porque proveen un
mayor rango de operacion que los difusores con vanos, aunque se sacrifi-
ca un poco el rendimiento del compresor [119, pag. 55]. No obstante hay
investigadores como Tange et al. [112] que proponen geometrias variables
en el sistema de difusién del compresor. Se dice que el sistema mejora
sensiblemente el par motriz y el consumo especifico® del motor. Sin em-
bargo, la técnica CGV no esta tan difundida como su par la TGV debido
a que los beneficios que aporta no justifican, de momento, los costes de
implementacion.

2.1.4.3. Accionamiento Eléctrico

Se acciona el compresor mediante un motor eléctrico. Es una posibili-
dad que se ve favorablemente para la aplicacion en los pequenos motores
range extender 5 propuestos para los vehiculos hibridos. Dado que los
MCTA utilizados son de pequena cilindrada y se cuenta con buen re-
curso de potencia eléctrica, parece razonable recurrir al accionamiento
eléctrico.

5El consumo especifico estd dado por el cociente entre el consumo de combustible
en peso y la potencia desarrollada [1, pag. 11].

6El concepto de vehiculos hibridos implica disponer de un MCIA de pequeiia cilin-
drada que asiste al sistema de potencia del automévil eléctrico, logrando asi “aumentar
la autonomia” del mismo.
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Otra alternativa en desarrollo actual es el turbo-grupo asistido eléctri-
camente [115]. Entre el compresor y la turbina se intercala un motor
eléctrico, normalmente ubicado cerca del compresor para disminuir su
temperatura de trabajo. El turbo-compresor funciona de forma estandar,
salvo que cuando la energia de los gases de escape es escasa, se activa el
motor eléctrico. De esa manera se logra aumentar la sobrealimentacion
a bajo régimen de motor. Ademds, muestra una inmediata respuesta a
los transitorios de motor y una excelente controlabilidad. Pero al igual
que los demas sistemas mencionados, este también presenta importantes
desafios técnicos. Uno de los mayores inconvenientes radica en la escasa
potencia de la que se dispone en el circuito eléctrico de un automovil
convencional. Si bien es cierto que el motor eléctrico que asiste al turbo-
grupo también puede hacer las veces de generador, se necesitan baterias
capaces de absorber y entregar grandes potencias. Esto implica hacer
cambios en el voltaje y tamano de las baterias, los cuales repercutirian
muy negativamente en los costos de implementacién de esta tecnologia.

2.1.4.4. Otros Sistemas de Sobrealimentacion

Es oportuno mencionar también que existen numerosas variantes de
los sistemas antes mencionados, producto de la combinacion de los mis-
mos, que surgen por necesidad de cubrir algin requerimiento especifico.
Ademas de la sobrealimentacién de flujo continuo, o de presion constan-
te, como se le llama en la literatura [119, pag. 6 y Cap. 6], existe la que
aprovecha la naturaleza pulsante de los gases de escape de los MCIA
[119, pag. 8 y Cap. 7]. Ese era el caso del sistema de sobrealimentacién
ideado por Buchi que se muestra en la figura 2.3, el cual utiliza mejor la
energia cinética de los gases que el sistema de presion constante. Aunque
a simple vista solo pareciera un sistema de turbo-compresor accionado
por turbina de escape con conexionado elaborado, el concepto fluido-
acustico implicado es sensiblemente diferente. El circuito de conexionado
de la turbina debe de estar en “sintonia” con el del compresor para lo-
grar aprovechar el sobre impulso que genera cada apertura de valvula de
escape sobre la turbina. Esta a su vez, transmite el impulso al compresor
generando una onda de presion que debe coordinarse con el momento en
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que se abre alguna de las valvulas de admisiéon del motor. Rapidamente
se puede ver la necesidad de tener un turbo-grupo muy ligero, es decir,
con muy baja inercia para lograr un mayor provecho del sistema, lo cual
no es facil conseguir. También son necesarios métodos de conexionado
que permitan ampliar la zona de funcionamiento éptimo.

Otro sistema de sobrealimentacion por impulsos es explicado por
Murtioz et al. [84, pag. 323]. Se tiene un cilindro rotativo que contiene
conductos internos que se conectan y desconectan a medida que gira. Los
conductos unen de forma sincronizada la salida de escape a la admisién
del motor. Los tiempos y longitudes de los conductos estan pensados de
forma que los pulsos de escape compriman el circuito de admision pero no
logren ingresar nuevamente al motor. El cilindro distribuidor esta aco-
plado mecénicamente al cigiienal, pero solo consume potencia para su
arrastre. En consecuencia, se tiene una respuesta de sobrealimentacion
inmediata dando lugar a un gran par a bajos regimenes de motor [54, 73].
Sin embargo, tiene como inconvenientes ser un sistema caro, volumino-
so y muy ruidoso, ademés de problemas de fatiga térmica en el cilindro
distribuidor por estar sometido a fuertes ciclos alternos de temperatura.

2.2. EIl Compresor Centrifugo

Los estudios llevados adelante en esta tesis estdan desarrollados alrede-
dor del compresor centrifugo accionado por turbina de escape a presion
constante, dado que como se menciona en la seccién anterior goza ac-
tualmente de la mayor popularidad debido a sus ventajas. Se fabrican
modelos econdmicos y fiables, con sistemas de control relativamente sen-
cillos. Hoy en dia es ya impensable la comercializacién de motores diesel
que no sean turbo-alimentados y con sistema TGV. El control de la TGV
se realiza por medio de un actuador neumatico que se controla en lazo ce-
rrado mediante un sensor de presion en el colector de admisién. También
se trabaja en el desarrollo de accionamientos eléctricos que permitan un
mejor control de la TGV y asi optimicen las prestaciones del sistema.
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Actuador neumatico Waste-Gate Actuador neumatico
de la waste-gate de la TGV

TGV cerrada
para bajos
regimenes

de motor

TGV abierta
para altos
regimenes

de motor

’/ Toberas

COMPRESOR TURBINA variables

Figura 2.6: Turbo-compresor con TGV y waste-gate de aplicacion automotriz

En la figura 2.6 se presenta un equipo turbo-compresor donde se pue-
den ver los diversos dispositivos que lo componen, a saber, los actuadores
neumaticos tanto de la TGV como el de la waste-gate. La waste-gate es
una valvula capaz de controlar el flujo del circuito de by-pass entre la
entrada y la salida de turbina [119, pag. 364]. Era el mecanismo més
utilizado antes de la apariciéon de la TGV, y fue ideado para limitar la
velocidad méxima de trabajo del turbo-grupo por medio de sangrar gases
desde la entrada hacia la salida de la turbina sin que pasen por el rotor.
Sin embargo, no se puede decir que la TGV haya reemplazado al sistema
waste-gate, puesto que en los actuales turbo-grupos, al elegir turbinas
pequenas con motivo de lograr buen par a baja velocidad de motor”,
nuevamente se ha visto necesario recurrir al sangrado por no ser suficien-
tes las posibilidades que brinda la TGV. Como se ve en la figura 2.6,
se recurre a soluciones mixtas TGV waste-gate. Actualmente también se
prueban sistemas CGV (no se muestra en la figura), es decir, sistemas

"Concepto acufiado en inglés como “low end torque”, deseable desde el punto de
vista de la conduccién pues mejora la agilidad del vehiculo en las velocidades mas
bajas de operacion.

29



Seccion 2.2 Capitulo 2

de difusores variables a la salida del rotor del compresor, para los cuales
también se tiene un sistema de control muy similar al utilizado en la
TGV. Asimismo, es posible encontrar algin dispositivo a la entrada del
compresor con fines de control de inestabilidades.

2.2.1. Ecuaciones Fundamentales

La potencia transferida desde o hacia un fluido por una maquina
rotante, se puede conocer por medio de la ecuacién general de Euler de
las turbo-méquinas [117, pag. 9]:

W =m (?}7—2 Vp2 — VUr1 ?}pl) (21)

siendo:

m: gasto masico del fluido de trabajo.

vy1: componente tangencial de la velocidad del fluido a la entrada.
vr9: componente tangencial de la velocidad del fluido a la salida.

: velocidad tangencial del rotor a la entrada.

vy2: velocidad tangencial del rotor a la salida.

Si por otro lado se hace un anélisis del fluido de trabajo desde el
punto de vista termodindmico, se tiene por el primer principio de la
termodindmica que el trabajo de compresién es [119, pag. 23]:

Q—W = (ho+ 22) — (hn + 1) (2.2)

hy1: entalpia total (estatica + dindmica) a la entrada.
z1: energia potencial a la entrada.

hia: entalpia total (estatica + dindmica) a la salida.
zy: energia potencial a la salida.

Si se considera que el proceso de compresion se realiza adiabética-
mente y los cambios de energia potencial son despreciables, la ecuacion
se resume a:

- W - htg - htl (23)

Tomando en cuenta que el fluido de trabajo es aire y se lo puede con-
siderar bajo ciertas circunstancias como un gas perfecto, y las relaciones
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de compresién no son muy altas (hasta 4:1), y que ademés la entalpia
total h; se compone de la entalpia estatica (hg) més la dindmica (hg;),
se puede decir que:

2

20,

hst + hdi - Cp (Tst -+ ) - Cp 7-;5 (24)

Si se reemplaza la 2.4 en la 2.3 se llega a:

T2

—W=C,(Tp—Th) = / C, dT; (2.5)
T

Cp: calor especifico a presién constante del fluido de trabajo.

T;: temperatura total del fluido (estatica + dindmica).

Es oportuno aclarar que como el C,, varfa con la temperatura, si se
usa un tunico valor para los saltos de temperaturas tipicos de trabajo
de un compresor centrifugo, hay que aceptar errores de hasta un 2%
en los cdlculos. Sin embargo, si se toma un valor de C}, promedio entre
las temperaturas de compresion, el error se reduce considerablemente.
Tomando en cuenta lo dicho, la férmula que expresa la potencia implicada
para lograr una cierta relacién de compresién es:

—W = Cp (The — Th) (2.6)

2.2.1.1. Rendimiento del Compresor

Como en toda maquina termodinamica, en el compresor también se
puede calcular el rendimiento o eficiencia en el proceso de compresion
del fluido de trabajo [21, pag. 219]. El rendimiento adiabatico (7,4) del
compresor se puede expresar como el cociente entre el trabajo ideal (in-
dicado con el subindice i), que hay que invertir para comprimir el fluido
adiabaticamente hasta cierta relacion de compresién, y el que realmente
hay que proveerle para llegar al mismo punto si se genera entropia [119,
pag. 25]:

. tTCLbCLjO ideal . htgi — htl . Op (EQZ — ﬂ1>
Tad = Yrabajoreal  heg— by Cy (T — Tir)

(2.7)
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Ademas, tomando en consideracién la relacién de compresién 7. =
P,5/ Py, y sabiendo que una compresién isoentrépica esta regida por:

y—1
Tho; (Bz) o ot
= —_— g 7TC vy 28
Ttl R&l ( )

siendo T}o; la temperatura que se alcanzaria idealmente al comprimir el
fluido hasta la presion Py, que es la que se consigue independientemente
de si el proceso es ideal o real.

Reemplazando la expresiéon 2.8 en la ecuaciéon 2.7 y haciendo algunas
operaciones matematicas, se llega a:

y—1
. v —1

A 2.9
Tyo/Th — 1 (2.9)

Nad

El rendimiento global (7,) del compresor viene dado por el produc-
to del rendimiento adiabatico (1,4) y el rendimiento mecénico (n,,) del

mismo:
.10

2.2.1.2. Potencia al Eje del Compresor

La potencia que hay que suministrar al eje del compresor para rea-
lizar la compresion real de un fluido, tomando en cuenta el rendimiento
mecanico de la maquina, viene dado por [64, pag. 245]:

Wreal
Nm

Weje = (2.11)

Ademas, si se escribe la ecuacion 2.6 en funcion de la relacién de com-
presion, despejada de la expresién de rendimiento adiabético, se tiene:

d ; C T y—1
Wreal =m Cp <E2 - ﬂl) == M <7TcT — ].) (212)
Nad
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Reemplazando esta expresion 2.12 en la ecuacion 2.11 y tomando
en consideracién la 2.10, queda finalmente que la potencia que hay que
aportar al eje del compresor para realizar el trabajo de compresion es:

. nC,T y-1 nC,T, -1
Weje - Mmoo <7TcT - 1> - il k2 (ﬂ-cpyT - 1) (213)
Nim Nad Mg

2.2.1.3. Relacién entre Turbina y Compresor

El compresor esta unido a la turbina por medio de un eje solidario,
por lo que rédpidamente se deduce que el régimen de giro serd tnico e
idéntico para ambos. Ademas, para que se dé el funcionamiento esta-
cionario, necesariamente debe cumplirse que la potencia que entrega la
turbina al eje sea igual que la que absorbe el compresor del mismo [84,
pag. 327]: . .

Wiy = Wcomp (214)

Haciendo un analisis semejante al realizado anteriormente para el
compresor, se llega a que la potencia que extrae la turbina de los gases
de escape y aporta sobre el eje, es:

. nr C,. T, 1
Wiury = T er 768 —= (2.15)
1/, T

Se debe tener en cuenta que la diversa composicion de los gases de
escape lo convierte en “no perfecto”, aunque bajo ciertas restricciones se
lo puede considerar como tal. Por otro lado, el gasto mésico que trasiega
el compresor y el que trasiega la turbina, se relacionan de la siguiente
manera:

mT maire + mcomb 1

= O 14— 2.16
mc maire * AF ( )

siendo AF la relacién aire-combustible.

Igualando las expresiones de potencia del compresor y de la turbina,
y teniendo en cuenta la expresion 2.16 asi como el rendimiento global de
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la turbina y el compresor (1g,. = Nad, Mme Nady Tmy ), S€ llega a la primera
ley de la turbo-sobrealimentacion:

c,. T =1\ | Ye—1
me= |14 (L+1/AF) 22 2, (1—1/7rT o )} (2.17)
pe +tl

2.2.1.4. Acoplamiento MCIA-Compresor

El MCIA es una maquina de flujo pulsante, mientras que las turbo-
maquinas son de flujo continuo. Esto hace que la tarea de acoplarlas
fluido-termodindmicamente, no sea una tarea sencilla. La selecciéon o mat-
ching correcto de un turbo-grupo para un determinado motor y su aplica-
cién, es vital para una operacién eficiente del conjunto sobrealimentado.
Si se selecciona para un determinado motor un turbo-grupo muy grande,
éste trabajara a baja eficiencia en todo el rango de operacion del MCIA.
En realidad, se puede elegir el punto de operacion 6ptimo de un turbo-
compresor solo para una determinada condiciéon de trabajo del motor.
Por lo tanto, si lo que se debe sobrealimentar es un motor que traba-
jara siempre en régimen estacionario y a un determinado grado de carga
(unidades de generacién), entonces se elegird el turbo-grupo adecuado
para ese punto de trabajo. En cambio, si el propulsor se requiere para
trabajar a variada velocidad y un amplio margen de carga, entonces la
seleccién del sobrealimentador vendra a estar dada por un compromiso
entre la operacién 6ptima del mismo y su rango de trabajo.

El tamano del turbo-grupo se determina por la cantidad de aire que
requiere el motor, que a su vez es funcién del régimen de giro, el volumen
desplazado, grado de sobrealimentacion, eficiencia volumétrica del motor,
etc. [119, pag. 341]. La cantidad de aire que idealmente ingresa a un motor
de 4T3, viene dada por:

N

maireideal = 5 ‘/sw 1% (218)

siendo N el régimen de giro del motor, Vj, el volumen desplazado por los

8En referencia al motor de 4 tiempos.
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pistones y po la densidad del aire en el colector de admisién, la cual se
puede calcular mediante la ecuacién de estado de los gases si se considera
el fluido como gas perfecto:

Py
RTy

Py = (2.19)

Para un grupo de sobrealimentacién con post enfriamiento, se enfria
el aire que sale del compresor de manera que en el colector de admisién se
tiene una temperatura que se puede considerar aproximadamente igual a
la de entrada, Ty &= T} (en la realidad se encuentran deferencias de 15 a
20 °C). Tomando en cuenta lo dicho y asumiendo que la pérdida de carga
es despreciable entre la salida del compresor, donde se tiene una presién
Ps, v la presion de colector Py, se puede decir que:

p2 Py R%z

= = T,
P1 R% Py

(2.20)

Por lo tanto, la ecuacion 2.18 se puede expresar de la siguiente manera:

. N Py
Maire;geq; — ? ‘/sw R_ﬂ Te

(2.21)

Por otro lado, el rendimiento volumétrico del motor se define como el
cociente entre el gasto masico que circula realmente y el que idealmente
deberia circular, entonces:

o mairereal o mairereal (2 22)
TI’UO - m ] - M V P .
arre€ideal 2 sSw R Ti 7TC

Despejando convenientemente la relacién de compresion 7., se tiene
la expresion que describe las curvas de demanda de sobrealimentacién de
un motor de 4T

m, = Nairerea (2.23)
Ny o B
2 Sw RTl nUO

Es interesante un breve anédlisis de esta expresion. Si se mantiene cons-
tante el régimen de giro del motor, y por lo tanto se tiene un rendimiento
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volumétrico aproximadamente constante, se puede ver que lo Uinico que
varia es el gasto masico trasegado por el motor. Esto implica que las tra-
yectorias de demanda de relacion de compresion del motor a medida que
aumenta el gasto de aire, manteniendo el régimen constante, son rectas
que pasan por el origen del grafico relacion de compresién versus gasto
masico. Esto es de particular importancia especialmente relacionado con
el fenémeno de bombeo en compresores centrifugos, tema desarrollado en
el siguiente apartado.

Si por otro lado se mantiene constante la carga sobre el motor pero
se incrementa el régimen de giro del mismo, el gasto masico trasegado
aumenta. Asimismo, el area de paso que determina la turbina permanece
constante mientras que la presion en su entrada crece. Por lo tanto, hay
mas energia disponible para expandir en la turbina y asi incrementar la
presion de sobrealimentacion. Esto lleva a que las trayectorias de carga
constante sean, en un mapa de relacién de compresion versus gasto masi-
co, curvas que aumentan su pendiente a medida que aumenta el gasto de
aire; la pendiente depende de si se tiene intercooler o no. En la figura 2.7
se puede ver tanto la trayectoria a carga constante como la de régimen
constante; véase [119, pag. 344 y 345].

Carga constant®

Relacién de Compresiéon

=

0 Gasto Masico

Figura 2.7: Caracteristicas de demanda de sobrealimentacion en un MCIA de
4T
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2.3. Fenémeno de Bombeo

El rotor del compresor centrifugo estd compuesto por perfiles aero-
dindmicos encargados de cambiar la direcciéon y el sentido, es decir la
cantidad de movimiento, del flujo de fluido con el que interactia. A su
vez, el rotor estd confinado en una carcasa estatica que forma un conduc-
to que termina en un cuerpo anular de seccién variable llamado voluta
o caracol, por su forma caracteristica. En la figura 2.8 se puede ver, a
la izquierda, un rotor de compresor tipicamente utilizado en grupos de
sobrealimentacion. A la derecha se ve un esquema en corte del conjunto
rotor, carcasa y voluta.

ROTOR

Inductor Voluta

Rotor
U1
Vx
Difusor
sin
Impulsor Zona de Ly vanos

compresion succion

Figura 2.8: Compresor centrifugo utilizado para la sobrealimentacion de un
MCIA

Los perfiles aerodinamicos del inductor se encargan de introducir de
manera eficiente el fluido a la zona de impulsién, mientras que el impulsor,
como su nombre lo indica, impulsa el fluido por reaccién centrifuga. Por lo
tanto, desde el inductor y pasando por el impulsor hasta la zona de salida
del rotor, se forma un canal llamado a menudo “canal de impulsiéon”, que
comprime el fluido hasta la siguiente etapa. Los splitter o “divisores” son
perfiles secundarios encargados de evitar el ‘deslizamiento’ dentro del
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canal de impulsion, de manera que el flujo se distribuya uniformemente
[117, pag. 39]. A la salida del rotor se encuentra la etapa de difusién,
encargada de transformar la velocidad del flujo en presion estatica. El
difusor puede ser con vanos, es decir, con perfiles aerodinamicos que
adaptan los angulos de incidencia de los vectores de velocidad de forma
que se minimicen las perdidas, o por otro lado, sin vanos. El difusor sin
vanos, como el de la figura 2.8, produce el efecto de difusién debido al
incremento de su radio hasta alcanzar la voluta, y como se ha mencionado
en secciones anteriores, suele ser la solucién mas utilizada en los grupos
de sobrealimentacién debido a que permite un mayor rango de utilizacién
que el difusor con vanos. La forma de la voluta, de seccién creciente que
abarca practicamente todo el perimetro de la carcasa, también contribuye
al efecto de difusion.

2.3.1. Inestabilidades y Bombeo

Es bien sabido que cuando se aumenta, respecto de la direccion del
flujo, el dngulo de ataque de un perfil aerodindmico, aumenta la susten-
tacion del mismo. No obstante, existe un maximo critico para el cual si se
continia aumentando el angulo de ataque, el flujo se separa. Las lineas de
corriente ya no se ‘amoldan’ a la superficie del mismo, por lo que pierde
sustentacién abruptamente; esto continuara asi mientras se mantengan
las condiciones de flujo e incidencia. Si se disminuye lo suficiente el angu-
lo de ataque, el patron de flujo se restablece sobre la superficie del perfil,
con lo que se restituye nuevamente la sustentacion.

El conjunto de perfiles dispuestos en el rotor del compresor centrifugo,
también tiene un maximo angulo de incidencia respecto de la velocidad
relativa de entrada. Dado que cada perfil que forma el inductor tiene una
posicién fija, el angulo de ataque esta determinado por la velocidad del
aire a la entrada y por el régimen de giro del rotor. El diagrama vectorial
de la composicion de velocidades se conoce con el nombre de “tridngulo
de velocidades” y se dibuja tanto para la entrada como para la salida
del rotor; en la figura 2.8 se muestra el triangulo de velocidades de la
entrada. A media que el angulo de ataque se acerca al maximo critico,
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comienzan a haber sectores de flujo parcialmente desprendido sobre la
zona de succién del perfil. Esta inestabilidad es comunmente conocida
como “desprendimiento” (stall). Dependiendo del tamano del rotor del
compresor, sucede que el desprendimiento acompana al giro del mismo,
con lo cual se lo denomina “desprendimiento rotativo” (rotating stall)[88,
Cap. 1&2]. Aunque el fenémeno no se da necesariamente en todos los
perfiles al mismo tiempo, la vorticidad del flujo desprendido obstruye
progresivamente la seccion de paso del fluido, con lo que se disminuye
aun mas el gasto de aire trasegado. Esto implica aumentar mas el angulo
de ataque, con lo que con toda probabilidad, provocarda que mas perfiles
comiencen a sufrir desprendimiento. De manera que la secciéon de entrada
de fluido se ve cada vez mas reducida, realimentandose el fenémeno hasta
el punto de colapso.

Las zonas de ‘desprendimiento’ comienzan en la periferia del induc-
tor, y a medida que se acrecienta el fenémeno, avanzan hacia la raiz del
perfil [68][88, pag. 2-86]. Durante el proceso de desprendimiento, parte
del fluido que esta comprimido en la salida del rotor retrocede y comienza
a fugarse por la periferia del mismo. La condiciéon aerodinamica degra-
dada de los perfiles ya no es capaz de mantener el gradiente de presion
demandado. En el caso de desprendimiento generalizado, habra parte del
flujo entrando al rotor por la zona central, donde el angulo de ataque es
menor, y saliendo por los radios mayores.

Cuando el compresor centrifugo forma parte de una instalacién o cir-
cuito resistente, se produce una interaccion entre las inestabilidades de la
méquina y la fluido-acustica del sistema [111]. Tanto a la entrada como
a la salida del compresor se generan volimenes debido a los conductos
de la instalacion. Tal es el caso del turbo-grupo para sobrealimentacion.
El aire ingresa desde la atmoésfera a un filtro que se conecta al compresor
mediante un conducto, que suele tener diversas formas de acuerdo a la
arquitectura del motor y los espacios disponibles al momento de implan-
tarlo en un vehiculo. A la salida del compresor existe otro conducto que
lo comunica con el enfriador de aire, en caso de haberlo, y posteriormente
con el colector de admisién del motor. De manera que, todo el circuito
de conexiéon motor-sobrealimentador mas el colector de admision, forman
un volumen considerable a la salida del compresor.
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Cuando en la operacion se llega a los gastos criticos minimos trase-
gados por el compresor, existe en su salida un volumen de aire que se
encuentra a la presion de sobrealimentacién. El rotor pierde la capacidad
de mantener el gradiente de presiones, y el aire comprimido retrocede
desde la salida hacia la entrada del compresor. La descarga de aire alivia
el circuito de salida, de manera que el compresor recupera sus presta-
ciones y vuelve a incrementar la presion. Sin embargo, si las condiciones
fluido-dindmicas reinantes se mantienen, nuevamente se producira un ci-
clo de descarga que continuard repitiéndose ciclicamente; esto es lo que
se conoce como “fendmeno de bombeo” [24].
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Figura 2.9: Ciclo de bombeo de un turbo-compresor acoplado a un circuito
resistente

El fenémeno se puede representar en un grafico de relacion de compre-
sion versus gasto masico como el que se aprecia en la figura 2.9. Se parte
del punto ‘A’ de méximo gasto y minima relaciéon de compresiéon para
un determinado régimen de giro del compresor. Se disminuye el gasto
manteniendo el régimen del compresor generando la trayectoria ‘A-B’. El
punto ‘B’ es el que determina el gasto minimo del compresor a partir del
cual se produce el flujo reverso. En un lapso de tiempo muy breve se pasa
del flujo directo al flujo reverso, descripto por la trayectoria ‘B-C’ [29,
53, 113]. A partir del punto ‘C’ comienza la descarga del volumen de aire
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que hay en la salida del compresor llegando al punto ‘D’; donde se vuelve
a tener la misma relacién de compresiéon inicial. Es entonces cuando el
flujo cambia bruscamente retomando su sentido directo, posicionandose
el proceso nuevamente en el punto ‘A’

Mucho se ha investigado y escrito respecto al bombeo desde los anos
1950. Investigadores como Emmons et al. [25], Greitzer [44], Fink et al.
[29], Willems et al. [122] y otros han estudiado y caracterizado el bombeo
ampliamente, encontrando diversas manifestaciones del fenémeno. En re-
sumen, las inestabilidades mas relevantes y evidentes en los tamanos de
compresor utilizados para sobrealimentacién de automoviles, y que res-
tringen en mayor o menor medida el margen de utilizacién de la maquina
son: el desprendimiento rotativo (rotating stall), el bombeo medio (mild
surge) y el bombeo profundo (deep surge).

Desprendimiento Rotativo: como ya se ha explicado, es una ines-
tabilidad aerodinamica circunferencialmente no uniforme bidimensional,
que se propaga alrededor de la seccién anular del compresor a una veloci-
dad menor que la velocidad de rotacién del rotor [26][86]; se ha determi-
nado que se desplaza a una velocidad de entre 20 y 70 % de la del rotor
[42][77]. Se caracteriza por el ruido que produce junto a vibraciones en
los perfiles del rotor [100]. No obstante, el compresor es capaz de seguir
suministrando la presién de sobrealimentacién demandada.

Bombeo Suave: este, a menudo suele darse antes del bombeo pro-
fundo. Su naturaleza es de mezcla entre los desprendimientos y algun ciclo
suave de bombeo, [122]. Al monitorizar los parametros termodindmicos
en un ensayo de bombeo, se distingue el bombeo suave como un incre-
mento de la amplitud de las senales, ademas de un ruido particular. Es
oportuno mencionar que esta clase de inestabilidad es sensible a las ca-
racteristicas geométricas de los voltimenes a la salida del compresor [114,
pag. 53]. Autores como Greitzer [44] han hecho estudios donde relacionan
la frecuencia y la amplitud del fendmeno de bombeo suave y el profundo,
con la geometria de los volimenes.

Bombeo Profundo: se puede definir como un fenémeno esencial-
mente unidimensional que implica flujo oscilatorio axial [26]. Su frecuen-
cia de oscilacion es de 5 a 15 Hz y esta intimamente relacionada con la
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acustica de la instalacién, en especial con el volumen aguas abajo del
compresor. Se manifiesta con un ruido caracteristico y fuertes vibracio-
nes en el sistema que pueden destruir en pocos ciclos el conjunto rotativo
del turbo-grupo. Ademas, la variacién del flujo de sobrealimentacién pro-
voca una fuerte inestabilidad en el MCIA que lo quita de su punto de
operacién estable [100].

2.3.2. Mapa de Prestaciones del Compresor

El fabricante del turbo grupo provee informacién sobre las prestacio-
nes de su maquina mediante mapas generados en ensayos de laboratorio.
Los diferentes métodos de ensayos y bancos empleados se desarrollan en
el Apartado 2.4 del presente capitulo y en el Capitulo 3 de este docu-
mento de tesis. El tipo de configuracién empleada para representar la
instalacion real de sobrealimentacién cuenta con un conducto de entrada
al compresor, un conducto y un volumen a la salida y finalmente una
valvula reguladora del gasto masico. En la figura 2.10 se muestra un
esquema simplificado de la instalacion.

I

- e
0 1 2 Remanso 2
-

/ Valvula

reguladora
Compresor \ )
de gasto

Figura 2.10: Configuracion de ensayo de un compresor

Los parametros medidos se presentan por regla general en un mapa
de relacién de compresion versus gasto masico, segin los estandares es-
tablecidos para las turbo-maquinas [8, 56, 57, 58, 75, 85]. Las medidas de
régimen de giro del compresor y de relaciéon de compresion, se corrigen
mediante factores adimensionales que tienen en cuenta las condiciones
atmosféricas. Esto permite que los ensayos realizados sean comparables

42



Capitulo 2 Seccion 2.4

entre si, independientemente del lugar geografico en el que hayan sido
efectuados. Asi, tomando en cuenta los parametros termodindmicos to-
tales, las correcciones son:

VTi1/Tre 1
1/ Tres N, (2.24)

= mc— ? Ccorr — cT e
Ptl/Pref \ 7jtl/jﬂref

siendo la T..5 y la P.s los pardmetros atmosféricos estandar.

cho’rr

Finalmente, en el mapa se tiene informacion sobre el desempeno del
compresor a diferentes regimenes de giro, desde el maximo gasto mésico
que puede trasegar, hasta el limite de bombeo. También se suelen agregar
datos de rendimiento del compresor. En la figura 2.11 se muestra el mapa
tipico de un compresor centrifugo.

Curvas de
rendimiento

Curvas de
iso-régimen

Relacién de Compresion

130Krpm

i r
de gasto maximo del compreso

110Krpm | {mite

Gasto Masico Corregido

Figura 2.11: Mapa tipico de un compresor centrifugo

2.4. Caracterizacion del Bombeo

El objetivo principal de este apartado es exponer las técnicas actuales
de deteccion del bombeo durante el ensayo de prestaciones de un com-
presor centrifugo, objetivo central de este trabajo de tesis. Los bancos de
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ensayos disponen de la instrumentacién pertinente a los fines de proveer
informacion acabada sobre los parametros termodinamicos del fluido de
trabajo; ver Capitulo 3.

Pampreen [88, pag. 2-89] explica que de acuerdo a las investigaciones
realizadas, existen tres tipos preponderantes de desprendimientos en el
compresor centrifugo: el desprendimiento rotativo progresivo (progressi-
ve rotating stall); desprendimiento abrupto (abrupt stall); y el despren-
dimiento estatico (nonrotating stall). Ademads, otros autores como Fringe
y Van Den Braembussche [31] mencionan que los desprendimientos tam-
bién interaccionan con el resto de los componentes del compresor, como
ser el difusor por ejemplo. Esto lleva a que el proceso de detecciéon del co-
mienzo de las inestabilidades sea algo complejo aun hoy. El flujo reverso
que se produce cuando se dan las inestabilidades, provoca un fuerte im-
pacto sobre la topologia del flujo de entrada al inductor. Kdmmer et al.
[68] reportaron los mencionados efectos y cémo generan una pre-rotaciéon
del fluido de manera que se favorece la evolucién hacia el bombeo.

Una de las primeras y mas comunes formas de detectar el bombeo ha
sido mediante la monitorizacion de la temperatura a la entrada del com-
presor. Pampreen [88, pag. 2-90] cita los trabajos realizados por Kémmer
et al. [68] al respecto en el ano 1986 donde se podia ver cémo la tempera-
tura se incrementa a medida que las inestabilidades son mas pronuncia-
das. Una investigacién més reciente sobre el mismo método de deteccion
de los desprendimientos y el flujo reverso fue llevada a cabo por Andersen
et al. [2]. En este trabajo se colocan cinco sensores de temperatura a cin-
co diferentes distancias en direccion axial desde el rotor del compresor,
de manera que se tiene la distribucién de temperaturas del fluido a la
entrada del compresor. Encontraron que los gradientes de temperatura
comienzan a aparecer bastante antes de que se dé el bombeo, y que su
magnitud depende del tamano del compresor, entre otras cosas, lo cual
dificulta el poder establecer un criterio comun. Sin embargo, concluyen
que la medicién de la temperatura de entrada del fluido en las proximi-
dades del inductor es un buen método de detecciéon del bombeo. Ademas,
también dicen que el gradiente de temperatura tiene una importante co-
rrelacion con el nivel del ruido asociado a las inestabilidades, y que es
apto para ser usado tanto en flujo continuo como pulsante.

44



Capitulo 2 Seccion 2.4

White y Kurz [120] hicieron un trabajo en torno a un sistema anti-
bombeo. Dentro de los parametros mas relevantes relacionados al bombeo
mencionan tres como los mas importantes, a saber, el gasto masico, el
calor y el régimen de giro del compresor. El compresor centrifugo tiene
un maximo de calor cedido al medio para un determinado régimen de
giro del eje, si se supera ese limite, se incurre en bombeo. De igual forma,
el bombeo sucede cuando se da un pico de calor y el gasto es reducido.
Asi que por medio del estudio de esos tres parametros y sus interacciones,
les permitio formular un modelo para el sistema de control del mecanismo
antibombeo.

Galindo et al. [37] proponen la deteccién de las inestabilidades y
el mismo bombeo mediante un analisis sobre la senal de presion en el
compresor. Los investigadores sopesan las posibilidades entre tres de las
senales medidas: el gasto maésico, la presion de salida del compresor y
el régimen de giro. Finalmente, en especial por las propiedades de los
sensores utilizados y por la naturaleza de la senal, recomiendan como
mejor opcion el andlisis de la presiéon. Tomando en consideracion que el
bombeo profundo tiene una frecuencia que estéd dentro de los 5 a 15 Hz
dependiendo de las geometrias implicadas [43], se propone realizar un
estudio espectral de la senal mediante Fourier. Asi, cuando el bombeo
ocurre se tiene que las frecuencias preponderantes en la senal son la de
bombeo y la de apertura y cierre de las valvulas del motor. Si la senal
correspondiente al fenémeno de bombeo no aparece de forma significati-
va, indica sencillamente que este no se ha dado. También mencionan que
un filtro paso bajo podria servir a los mismos fines que el mas elaborado
analisis de Fourier.

Un analisis semejante al anteriormente descripto ha sido llevado ade-
lante por Oakes et al. [86]. Se estudi6 el bombeo y sus precursores me-
diante el analisis de la presién tanto a la entrada como a la salida del
compresor. Dado que el tipo de maquina utilizada para el estudio es de
aplicacion aeronautica, el banco de ensayos difiere ligeramente del que se
utiliza para turbo-grupos de sobrealimentacién. También la metodologia
de ensayo es mas elaborada, realizdndose en régimen estacionario, en ace-
leracién y en desaceleracion. No obstante, los principios aerodinamicos
envueltos son los mismos. Los investigadores también han realizado un
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analisis espectral de las senales estudiadas lo que les permiti6 identificar
diferentes formas de inestabilidades para los distintos tipos de ensayos
que plantean en el estudio.

Siguiendo en la misma linea, Menon et al. [79] realizan un estudio
para predecir el bombeo en un turbo-compresor aplicado a motores de
locomotoras. En ampliacion o aplicacién particular de los trabajos de
Krok et al. [70] y [41], los autores realizan un andlisis de las senales de
presion y temperatura a la entrada y a la salida del compresor mediante
el método matematico de las “wavelet”, del que se hablara en parrafos
venideros. Una de las primeras conclusiones a la que arriban es que las
seniales de presion no son sensibles a la diferencia de comportamiento del
flujo en fase de desprendimientos y en fase de bombeo, sobre todo en altos
regimenes del compresor. Por lo tanto, no les parece un buen parametro a
tener en cuenta en la bisqueda de precursores del bombeo. Sin embargo
mencionan que las senales de temperatura si tienen un comportamiento
adecuado a sus objetivos. Por otro lado, también se resalta como una bue-
na herramienta la correlacién existente entre los precursores de bombeo
y el régimen de giro del compresor.

En los estudios llevados a cabo en esta tesis, tomando en considera-
cién los trabajos realizados por Galindo et al. [37], se utiliza el método
de analisis de la presién de salida del compresor por medio de un estudio
espectral de la senal. Mediante una funcion llamada “spectrogram” del
software Matlab ((© MathWorks Inc.) se realiza la FFT? de la sefial en
ventanas temporales. Esto permite ubicar en funcién del tiempo, las zonas
para las cuales ha ocurrido el bombeo con su frecuencia caracteristica de
entre 5 y 15 Hz. Lin [74] realiza un trabajo de revision de las principales
ventajas de los métodos méas difundidos de andlisis tiempo-frecuencia (es-
pectrograma) de la senal. Especificamente hablando del andlisis tiempo-
frecuencia mediante la FF'T, resalta su sencillez de aplicacién asi como su
excelente rendimiento desde el punto de vista computacional. Es la mejor
opciéon cuando el estudio esta abocado a senales con una amplitud cuasi-
constante en las que varie preponderantemente la frecuencia. Las senales
de presiéon o gasto monitorizadas en un ensayo, que son estudiadas en el

9Fast Fourier Transform.

46



Capitulo 2 Seccion 2.4

Capitulo 3, presentan una amplitud aproximadamente constante hasta
que sucede el bombeo profundo. En vista de lo dicho, se puede aplicar el
analisis espectral para el estudio del bombeo, disponiendo asi de un méto-
do sistematico para establecer el comienzo del fenémeno. Esto a su vez
permite realizar lineas de bombeo que no estén sujetas a la apreciacion
del operario que analiza los datos.

Sin embargo, claro estd, el método de andlisis de las senales mediante
la FFT es susceptible de mejoras, como ya se ha venido adelantando. Un
trabajo realizado por Brown et al. [11] propone el estudio de las senales
monitorizadas del compresor mediante el andlisis wavelet. E1 motivo de
la propuesta, resumidamente, es la busqueda de patrones que les permi-
tan detectar el nivel de proximidad al limite de bombeo, o dicho de otra
forma, los precursores del bombeo. El anélisis FFT de una sinusoide per-
fecta de amplitud y frecuencia constantes, arroja un tnico valor central
en la frecuencia de la senal, més sus arménicos de una amplitud mucho
menos significativa. Sin embargo, si a la misma sinusoide de frecuencia
constante se le hace variar la amplitud, aparecerd una importante car-
ga espectral en el andlisis FFT. En los parametros monitorizados en un
ensayo, como son el gasto masico, la presién, etc., es normal encontrar
alguna variacién en las amplitudes, por lo que un andlisis FFT afectaria
significativamente la bisqueda de los precursores de bombeo que quedan
solapados por el espectro periférico. Los autores mencionan que esto es
fundamentalmente porque la transformada de Fourier no es el método
mas indicado para tratar senales transitorias. Ademds, se menciona otro
inconveniente, a saber, que la resolucion global del analisis FF'T depende
del tamano de la ventana temporal seleccionada. Una ventana pequena
implica una buena resolucion en el eje de tiempos, mientras que una ven-
tana grande da una buena resolucién en frecuencia. Por lo tanto, dado
que estos parametros son constantes en un analisis, no es posible tener
todo el tiempo la mejor relacion. Asi es que los autores presentan el méto-
do CWT!'Y, que promete salvar todos estos inconvenientes naturales de
la FFT. No obstante, es importante recalcar el hecho de que el CWT, de
aplicacion mas elaborada, tiene el objetivo de encontrar precursores de
bombeo, mientras que la FFT se puede usar con buen desempeno para

10Constant Wavelet Transform.
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determinar el comienzo del bombeo.

Otras lineas de investigacion se centran en el estudio del fenémeno
de bombeo y sus precursores mediante métodos no intrusivos, es decir,
usando sensores que no necesiten estar sumergidos en el fluido de tra-
bajo. Bently et al. [10] han realizado un trabajo con sensores de despla-
zamiento que les permiten, entre otras cosas, la prediccién del bombeo
por monitorizacién de la posicion del eje del turbo-compresor, dado que
las inestabilidades provocan movimiento axial del mismo; método apli-
cable sobre todo a maquinas de gran tamano. Aretakis et al. [3] llevan
adelante un estudio del bombeo y las inestabilidades previas mediante
acelerémetros y micréofonos. Partiendo del hecho de que existe un vinculo
mecanico-aerodindmico en el compresor y sus elementos [60], un analisis
de las vibraciones mecanicas puede ser un medio adecuado para conocer
las condiciones del flujo en el compresor. Como conclusién mencionan
que el método resulté satisfactorio a los fines planteados, puesto que les
permitié distinguir entre diferentes tipos de desprendimientos. Ademas
proponen el método como algo susceptible de ser implantado en los mo-
tores para automoviles, que junto a un sistema anti-bombeo permitirian
mejorar las prestaciones de los impulsores.

2.5. Modelado del Bombeo

Cuando se concibe un nuevo proyecto de ingenieria es muy deseable
contar con herramientas capaces de evaluar por anticipado la viabilidad
del mismo. De esa forma se evita la construccion de una excesiva cantidad
de prototipos con el consecuente costo que eso conlleva. Asi, a través del
tiempo se han usado y aun se utilizan con fines de diseno y evaluacion,
ciertos procedimientos como son el dibujo técnico, la maquetacion, y mas
recientemente los métodos de simulacién por computador.

Como es bien conocido, la resolucién de las ecuaciones generales en
derivadas parciales de Navier-Stokes es el camino analitico para estudiar
el comportamiento de cualquier fluido newtoniano, es decir, aquellos en
los que los esfuerzos tangenciales guardan una relacion lineal con el gra-
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diente de velocidad de desplazamiento. No obstante, la soluciéon general
de estas ecuaciones diferenciales es actualmente inviable, por lo que se re-
curre a soluciones particulares muy acotadas, o bien, al cdlculo numérico
para obtener resultados aproximados. El avance que ha experimentado
la informatica en los iltimos anos ha llevado a que se construyan compu-
tadores con la potencia suficiente para hacer frente a complejos calculos,
como los que se requieren, por ejemplo, para la simulacién del comporta-
miento de los fluidos. Existen numerosos programas informaticos capaces
de simular desde la evolucién de un fluido a través de un conducto, hasta
el complejo flujo en el rotor de un compresor. Sin embargo, la fiabilidad
de los resultados depende de lo acertado que haya sido el modelo fisico-
matematico propuesto. A continuacion se presenta una sintesis del estado
del arte actual en lo referente al modelado del compresor centrifugo.

2.5.1. Modelos 0D y 1D

Una, o un conjunto de férmulas fisico-matematicas capaces de repre-
sentar el funcionamiento de un sistema o mecanismo, se puede considerar
un modelo. Si el sistema en cuestion se estudia de forma global como una
unidad, se dice que el modelo es cerodimensional. Por otro lado, si se rea-
liza una discretizacién en un nimero finito de elementos, el modelo pasa
a ser unidimensional, bidimensional o tridimensional, dependiendo de si
los elementos son puntuales, planos o volumétricos, respectivamente.

Uno de los primeros trabajos en modelizacion del fenémeno de bom-
beo, de cita obligada en este trabajo de tesis por su naturaleza, es el
llevado a cabo por Greitzer en 1976 [44]. Para estudiar el comportamien-
to de un compresor axial, el autor desarrolla un modelo en el cual lo
ubica dentro de un resonador de Helmholtz [89]. El modelo consta bési-
camente de un conducto a la entrada del compresor, otro a la salida que
lo vincula a un volumen o depdsito, y finalmente, un conducto a la salida
del depésito que termina en una valvula reguladora de gasto; en la figura
2.10 se puede ver el esquema general del modelo.

Anteriormente a los trabajos de Greitzer [44] existia el concepto de
que el bombeo era un fenémeno que solo se podia dar a altos regimenes de
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compresor y con grandes voliumenes asociados. Por otro lado, los despren-
dimientos rotativos eran vinculados unicamente a los bajos regimenes de
compresor. Por lo tanto, tampoco existia ninguna teoria que relacionara
el volumen del sistema con las inestabilidades en el compresor, aunque
si hay que decir que Huppert en 1965 [53] publicé un trabajo en el que las
relacionaba con las geometrias de los conductos y el depdsito. Greitzer
propuso un parametro (llamado desde entonces pardmetro B de Greitzer
[29]), gobernado por una expresién en la cual se tiene en cuenta el volu-
men del sistema, y que es capaz de establecer mediante su magnitud la
aparicion del fenémeno de bombeo.

B I Vy
_QCUHLP_QCL Sp Ly

(2.25)

II: la velocidad de la punta de pala del rotor.

a: la velocidad del sonido para las condiciones del fluido.
wp: frecuencia del resonador de Helmholtz.

L,: longitud del conducto.

V4. volumen del depdésito.

Sp: érea transversal del conducto.

Ademas del parametro B, Greitzer formula una serie de ecuaciones
destinadas a dar informacién tanto de la presién como del gasto masico de
los componentes del modelo. La formulaciéon de este modelo fue realizada
para el estudio de compresores axiales, como ya se ha mencionado, sin
embargo, a partir de entonces se ha utilizado el mismo planteamiento
también para los compresores centrifugos.

Hansen et al. [49] aplican el modelo de Greitzer para estudiar el com-
portamiento en la zona de inestabilidades de un compresor centrifugo
acoplado a un conducto de entrada y otro de salida que termina en una
valvula reguladora de gasto; sin embargo no incluyen el depésito. Los
autores proponen cambiar el conducto a la salida del compresor para
evaluar los cambios que se producen sobre el limite de bombeo. Como
resultado, mencionan que al modificar la actstica del sistema mediante
el cambio de los conductos se aprecia diferencia en el comportamiento.
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No obstante, se menciona que los cambios de geometria propuestos no
son lo suficientemente significativos para obtener resultados concluyen-
tes. Ademads se observa cierta discrepancia entre los resultados que dan
el modelo y la validacion experimental.

Fink et al. [29] estudian el comportamiento del sistema de sobreali-
mentacién de un motor marino de pequena envergadura. Para el estudio
proponen dos instalaciones de sobrealimentacién de voliimenes marcada-
mente diferentes. Para la simulacion, aplican el modelo de Greitzer con la
salvedad de algunas leves modificaciones en las ecuaciones y el agregado
de una nueva expresion que da informacién sobre el momento angular
del eje del compresor. Los investigadores senalan la apariciéon de dos ti-
pos diferentes de bombeo, a saber, el bombeo profundo obtenido con la
instalaciéon mas voluminosa, y el bombeo de alta frecuencia producto de
la instalacién de pequefio volumen. Fink et al. [29] mencionan que la
amplitud de bombeo depende del régimen de giro del turbo-grupo.

Los trabajos realizados por Moore y Greitzer [82] son de importante
mencién. Es una ampliaciéon mas elaborada del modelo de Greitzer, estu-
diando el comportamiento del fluido en dos dimensiones, la longitudinal
y la tangencial. Esto les permite tener informacién sobre el fenémeno
de desprendimiento rotativo que se desarrolla en el inductor del com-
presor. Al igual que los trabajos anteriores, mantienen las premisas de
incompresibilidad en cada unos de los conductos, representando el aporte
de presion por parte del compresor mediante las curvas de iso-regimen
extendidas del mapa.

Siguiendo en la linea de investigacion de sistemas de sobrealimenta-
cién por turbo-grupos, Theotokatos et al. [113] desarrollan un modelo
de motor en base al llenado y vaciado de volimenes, ademas del sistema
de sobrealimentacion. Otros trabajos que siguen los mismos lineamientos
pero mas recientes son llevados adelante por Rakopoulos et al. [97][96].
La investigacion se basa en la aplicacion del modelo de Greitzer y las
mejoras aportadas por Fink et al. [29]. Dentro de los resultados que ex-
ponen, Theotokatos et al. [113] mencionan cémo el bombeo afecta la
relacién aire-combustible del motor reduciéndola, lo que trae consigo un
aumento de la temperatura de los gases de escape y la caida del par por
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una combustion imperfecta. También senalan que el volumen del colector
de admisién modelado afecta la duracion del ciclo de bombeo, pero no la
amplitud de las oscilaciones de gasto y presion a la salida del compresor.
Con un volumen mayor de colector de admision, el ciclo de bombeo se
hace mas largo. Finalmente, también dicen que cuando se opera cerca del
limite de bombeo y se reduce marcadamente el aporte de combustible, el
compresor entrara en bombeo debido a su inercia.

En su trabajo de tesis, Tiseira [114] realiza un modelo de compre-
sor para predecir el comportamiento en bombeo del mismo. La idea es
convertirlo en un médulo dentro de un cédigo unidimensional desarrolla-
do en el departamento CMT del la Universidad Politécnica de Valencia.
El cédigo es conocido con el nombre de WAM (Wave Action Model), y
fue concebido para simular el comportamiento de los flujos de admision
y escape de un MCIA [89]. El autor concluye que su modelo, producto
del compendio de los trabajos anteriores, es capaz de predecir aceptable-
mente el desempeno del compresor en zona inestable de funcionamiento.
Ademas, al ser parte del cédigo WAM, se tiene informacion acabada del
comportamiento de las ondas que se generan en el sistema de renovacion
de la carga de un MCIA, cosa que no eran capaces de lograr los modelos
de compresor por separado.

Morini et al. [83] desarrollan un modelo dindmico modular no lineal
unidimensional para la simulacién de transitorios en sistemas de compre-
sion. Se basa en los modelos ya presentados, construidos en funcién de
las ecuaciones de conservacién de la masa, la cantidad de movimiento y
la energia. Los autores comentan que el modelo se implementa a través
de Simulink Matlab ((© MathWorks Inc.) usando diferencias finitas y re-
solviendo por medio del método de Runge-Kutta. Asumen, luego de las
pertinentes justificaciones, que pueden excluir la ecuacion de conserva-
cion de la energia, logrando de esa manera que el costo computacional
sea mucho menor. Razon por la cual, el modelo se convierte en una herra-
mienta capaz de trabajar en tiempo real. Dentro de las conclusiones mas
importantes a las que arriban, luego de simular diversas configuraciones,
es que incrementando la longitud del conducto de entrada, aumenta la
frecuencia de la presién a la salida del compresor. Por otro lado, si lo
que se incrementa es el didmetro del conducto de entrada, la frecuen-
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cia disminuye. Respecto al conducto acoplado a la salida del compresor,
si se aumenta la longitud, disminuye la frecuencia; en cambio no hay
efecto apreciable por el incremento del didmetro. Desde el punto de vis-
ta mecdnico, el incremento de masa o inercia del conjunto incurre en
la disminucion de la frecuencia. Finalmente se comenta que el modelo
es capaz de capturar efectivamente la esencia del fenémeno de bombeo,
siendo flexible a la necesidad de implementar diversas configuraciones a
simular.

2.5.2. Modelos 3D

El calculo tridimensional se basa en dividir el volumen mojado por
el fluido en sub-volimenes finitos que se relacionan entre si por medio
de las ecuaciones de Navier-Stokes. Entonces, el volumen que da for-
ma al fluido quedard compuesto por una malla de una cierta cantidad
de sub-volumenes. Asi, el modelo se reduce a la resoluciéon numérica de
las ecuaciones mediante computador para cada uno de estos volimenes
elementales que componen la malla (CFD!!). Cuanto més densa sea es-
ta malla, mas precisos seran los resultados obtenidos, aunque més alto
sera el costo computacional.

Hagelstein et al. [48], mediante simulacién tridimensional y trabajos
experimentales, llevan adelante un estudio del desarrollo del flujo en la
voluta de un compresor. Se muestran satisfechos con los resultados, pues-
to que indican que logra una razonable concordancia entre la simulacion
y los resultados experimentales. Encuentran una importante relacion en-
tre la distribucién de la presién en la voluta y el desarrollo del flujo en
el inductor.

Dickmann et al. [20] utilizan el cdlculo CFD para estudiar la vibracién
que se produce en los perfiles del inductor debido a las inestabilidades.
Modelan un compresor y realizan dos célculos: uno cercano a choque y
el otro cercano a bombeo. Paralelamente también estudian el efecto del
sangrado del inductor asi como diferentes geometrias a la salida de la
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voluta. No realizan el modelado tridimensional de la voluta; la represen-
tan como una distribucién de presion circunferencialmente asimétrica a
la salida del difusor. Encuentran que tanto la voluta como las geometrias
que estudian, inducen vibracién en los perfiles. Como conclusion respecto
a la simulacién tridimensional, dicen que demuestra ser capaz de predecir
con precision la vibracion del impulsor bajo condiciones reales de funcio-
namiento del motor.

Hu et al. [51], Hunziker et al. [52] e Iwakiri et al. [55] por separado,
estudian mediante simulaciéon tridimensional el efecto del sangrado del
inductor sobre el limite de bombeo; ver figura 2.13. Hu et al. [51] ademés
proponen comparar el mecanismo convencional de sangrado con uno que
posee en el interior del conducto un sistema inhibidor de vorticidad. Los
autores concluyen en que la simulacion CFD es capaz de representar con
suficiente precision el funcionamiento del sistema, lo que se valida me-
diante estudios experimentales. Se confirma que el método de sangrado
del inductor es un mecanismo eficiente para retrasar el bombeo. Hunziker
et al. [52] mencionan que el vértice que se genera a la salida del conducto
de sangrado es el que contribuye a mejorar la estabilidad del flujo dis-
minuyendo el angulo de incidencia del perfil en su radio maximo. Hu et
al. [51] senalan que el mecanismo inhibidor de vorticidad que proponen
tiene mejores resultados que el sistema convencional. Pero por otro lado
agregan que aunque el sangrado del inductor tiene buen desempeno a
altos regimenes de compresor, no es igual para los inferiores. También es
de notar que el sistema afecta negativamente el gasto masico maximo del
compresor. [wakiri et al. [55] arriban a la conclusién de que el flujo rever-
so a través de la holgura entre el rotor y la carcasa esta muy relacionado
con el bombeo, por lo que tener un adecuado control sobre el mismo
es un medio efectivo de retrasar el bombeo. Ademads, si se aumenta el
gasto sangrado se mejora el limite de bombeo. Y finalmente, mencionan
que la combinacién del sistema de pre-rotador variable y el sangrado del
inductor es méas efectiva que la accién de cada uno por separado.

Qi et al. [95] dirigen su estudio de simulacién tridimensional hacia la
optimizacién del compresor centrifugo como recurso de sobrealimentacién
de un MCTIA. Comentan que la mayoria de los estudios CFD realizados
son bajo el concepto de prueba y error, es decir, se hace el diseno del com-
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presor en CAD u otro medio, y luego se acude a la simulacion numérica.
Posteriormente se analizan los resultados y se corrige el disenio en funcién
de ello, lo cual incrementa mucho el tiempo final para un diseno efectivo.
Otro problema del método de prueba y error es que hace muy dificultosa
la posibilidad de probar nuevos conceptos en el diseno de perfiles. Co-
mo alternativa, los autores proponen el método ANN (Artificial Natural
Network) para evaluar disenos sucesivos. Con este método se construyen
modelos fundados en la base de datos del ANN, lo que permite evaluarlos
muy rapidamente para luego pasar con la mejor opcion al calculo CFD.

Guo et al. [46] llevan adelante un trabajo de simulacién para el estu-
dio de las inestabilidades cercanas a bombeo de un compresor centrifugo.
Realizaron el modelo tridimensional del rotor, la carcasa y el difusor sin
vanos teniendo una malla final de 1,6 millones de celdas. Ademas mode-
laron mateméticamente (0D) un volumen a la salida del compresor; las
condiciones de contorno fueron tomadas como estacionarias. Ejecutaron
la simulacién para un tnico régimen de giro del compresor con un paso
de tiempo de 1,13x107%s. El cédlculo fue dividido en una primera parte
estacionaria, donde se calculd la evolucion a través de la trayectoria de
iso-regimen del compresor. Luego realizaron el calculo transitorio el cual
toma como condiciones iniciales las finales del estacionario. La configu-
racion planteada les ha permitido simular las inestabilidades proximas a
bombeo haciendo posible el estudio del patrén de flujo de cada uno de
los componentes del compresor.

Stein et al. [108] realizan un estudio similar al anteriormente descrip-
to. El calculo CFD les permite llegar a la conclusion de que, cuando el
gasto masico a través del compresor es reducido, los primeros patrones de
flujo reverso ocurren en el borde de ataque del inductor debido al excesivo
angulo de incidencia del fluido entrante. El fenémeno continia crecien-
do hasta la formacion del desprendimiento rotativo. Como solucién los
autores proponen un método de control activo por medio de chorros de
aire a presion dirigidos a corregir el angulo de incidencia del fluido; los
resultados de ese trabajo se presentan en [109].
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2.6. Meétodos de Control del Bombeo

Con el proposito de aumentar el rango operacional de los compresores
centrifugos para sobrealimentacion, se hace un importante esfuerzo en el
desarrollo de sistemas o métodos que retrasen el bombeo. De acuerdo a
los objetivos de esta tesis, son de particular interés aquellos sistemas de
naturaleza pasiva, es decir, que no necesiten de la asistencia de senso-
res, sistemas de control ni actuadores para producir el efecto deseado. A
continuacion se presenta una breve sintesis de los sistemas pasivos que
actualmente se aplican a los fines de ampliar el margen operacional de
los compresores centrifugos de sobrealimentacién.

2.6.1. Pre-rotacion del Fluido a la Entrada

De acuerdo a lo explicado en los apartados anteriores, las inestabi-
lidades aerodindmicas en los perfiles del rotor del compresor estan inti-
mamente relacionadas con el angulo de incidencia del fluido sobre el
inductor. Por lo tanto, una idea inmediata en pos de mejora es corre-
gir mediante algtiin dispositivo el angulo de incidencia a la entrada del
compresor.

Whitfield et al. [121] alentados por los trabajos de otros investigado-
res como Rodgers [99] y Williams [123], consideran como un importante
recurso la generacién de pre-rotacién del fluido de entrada al compresor
mediante un dispositivo capaz de generarlo. Tomando en consideracion
la ecuacion de Euler (2.1) se puede llegar a la conclusién de que a medida
que se reduce el gasto de aire hacia el limite de bombeo, la componente
tangencial de velocidad de salida (v,9) se incrementa tendiendo a la del
rotor (v,2). Por otro lado, la componente tangencial de la velocidad de
entrada (v,1), que es proxima a cero, provoca que sea necesario imprimir
grandes angulos de pre-rotacién al fluido cuando se esta cerca de la zona
de bombeo.

Los investigadores proponen acoplar en la entrada del compresor un
tubo, en el extremo opuesto del cual se conecta una voluta, que debido
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a su geometria en espiral se encargard de generar la pre-rotacién del
fluido. Se comenta que el dispositivo permite realizar ajustes de manera
que pueden seleccionar diferentes niveles de pre-rotacion para evaluar su
efectividad. Acerca de los resultados del estudio de esta propuesta, los
autores comentan que son satisfactorios, pudiendo reducir el gasto mésico
hasta en un 40 % respecto del gasto para el cual normalmente aparece el
bombeo.

Un estudio similar es llevado adelante por Galindo et al. [38] para
resolver un problema diferente. Debido a las limitaciones que impone el
habitaculo del motor, muchas veces es necesario colocar codos en la en-
trada del compresor. El patrén de flujo que se genera en un codo provoca
que a la entrada del inductor se tenga cierta distorsién [66][104]. De ma-
nera que los investigadores, en la busqueda de soluciones que permitan
cambiar la direccién del flujo en 90° con minima distorsion, plantearon
un dispositivo algo similar al propuesto por Whitfield et al. [121], aunque
con algin grado mas de elaboracion desde el punto de vista aerodinami-
co. Se tiene una voluta que se conecta inmediatamente a la entrada del
compresor. Dentro de la voluta hay perfiles directores que rodean el ojo
de salida de la voluta. De forma que cuando el fluido es obligado a girar
en espiral dentro de la voluta, ademas recibe direccion de los perfiles,
de manera que se tiene el angulo deseado de pre-rotacion; incluso, el
dispositivo es capaz de generar pre-rotacion negativa.

Las conclusiones a las que arriban Galindo et al. [38] son de intere-
sante consideracién a los fines del presente trabajo de investigacién. Se
menciona que, a pesar de que el dispositivo tenga cierta similitud con los
generadores de pre-rotacién positiva como el de Whitfield et al. [121], su
efecto sobre el comportamiento aerodindamico del inductor es diferente.
Los pre-rotadores convencionales generan una rotacion positiva, es decir,
en el sentido de rotacién del rotor del compresor corrigiendo el angulo
de ataque del aire respecto del perfil, retrasando asi el comienzo del des-
prendimiento. Por otro lado, el pre-rotador de Galindo et al. [38], como
consecuencia de poseer perfiles de posicion variable, es capaz de gene-
rar rotacion tanto positiva como negativa. Lo llamativamente curioso es
que con la pre-rotacién negativa al igual que con la positiva, logran me-
joras sobre el margen de bombeo, lo cual parece contradecir las teorias
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de desprendimiento expuestas hasta aqui. Sin embargo, una explicacién
paralela del autor es que la pre-rotaciéon genera una gran cantidad de
movimiento justo sobre los méaximos radios del inductor, que es donde
comienzan las inestabilidades. De forma que, pre-rotar el fluido tanto po-
sitiva como negativamente logra aumentar la velocidad axial de entrada,
con el consecuente retraso del comienzo de las inestabilidades. La desven-
taja principal que presenta el aparato es una gran pérdida de carga. No
obstante se perfila como solucién el equiparlo con un sistema de control
que maneje el angulo de los perfiles directores.

Mohtar et al. [81] y paralelamente Uchida et al. [116] han trabajado
en un sistema pre-rotador de flujo axial. El aparato consta de un con-
ducto circular que se acopla a la entrada del compresor, y que en su
interior cuenta con perfiles aerodinamicos dispuestos en forma de aspas
de ventilador que se encargan de generar la rotacién. El diseno difiere
significativamente de los pre-rotadores centrifugos anteriormente presen-
tados, y por lo tanto, su efecto final sobre el desempeno del compresor
también. Los resultados de ambos investigadores coinciden en resaltar
las bondades de la pre-rotacién. Uchida et al. [116] hablan de una reduc-
cién del 15 % del gasto madsico respecto del de bombeo, y Mohtar at al.
[81] muestran algo similar en los graficos que difunden en su publicacion.
No obstante, al igual que su homoénimo centrifugo, el pre-rotador axial
también exhibe una importante pérdida de carga a altos gastos mési-
cos, penalizando significativamente el rango operacional del compresor.
Sin embargo, el sistema también puede ser equipado con un control del
angulo de los perfiles, lo cual mejoraria marcadamente los problemas de
pérdida de carga.

Un pre-rotador axial capaz de cambiar su angulo de pre-rotacion en
funcion del gasto masico sin asistencia de control alguno, es el que se
ve en la figura 2.12 ideado por los ingenieros de BMW. La auto adap-
tacion del angulo de pre-rotacion es lograda eligiendo adecuadamente el
material del dispositivo, asi como con un diseno cuidadoso del mismo.
De forma que, cuando el gasto de aire es bajo, las terminaciones flexibles
del borde de fuga de los perfiles experimentan muy poca deformacion,
imprimiéndole al fluido un alto grado de rotacion. En cambio, cuando
el gasto es alto, las fuerzas aerodindmicas deforman los bordes de fuga
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flexibles de manera que la rotacion se minimiza. A pesar de lo econémico
y sencillo de la solucion, hay que decir que la eleccién del material del
dispositivo presenta importantes desafios. El pre-rotador debe estar muy
proximo al rotor del compresor de forma que su efecto sea notable. Es-
to implica que el material utilizado en el dispositivo esté sometido a los
reflujos calientes y a menudo con lubricante en suspension. Por lo tanto,
la mayoria de los polimeros son incapaces de lograr una aceptable vida
operacional del pre-rotador.

Figura 2.12: Sistema pre-rotador de BMW

2.6.2. Recirculacion en el Inductor

Uchida et al. [116], mencionados en el apartado anterior, en la busque-
da de mejoras en el par a bajo régimen de los motores Toyota, recurren a
otra de las soluciones que se desarrollan actualmente, a saber, el “casing
treatment” o el menos utilizado pero mas sugerente nombre de “inducer
casing bleed system”, que se podria traducir como “sistema de sangrado
del inductor a través de la carcasa”.
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Figura 2.13: Sistema de sangrado del inductor a través de la carcasa

En la figura 2.13 se observa el corte de la simulacién del patron de
flujo que se desarrolla alrededor y en el rotor del compresor. Cuando
se opera cerca de la zona de inestabilidades, inmediatamente detras del
inductor se genera un importante vortice que se extiende casi hasta la
salida del impulsor. Es muy deseable eliminar o por lo menos minimizar
dicho vértice, puesto que es ni mas ni menos la inestabilidad que llevara al
bombeo [124]. En la grafica (a) de la figura 2.13 se puede ver como el
vértice obstruye de forma significativa el canal de paso del fluido, lo que
lleva a empeorar las condiciones de incidencia del fluido con lo cual se
alimenta aun mas el vortice.

Una solucion interesante consiste en succionar de alguna forma el
vortice. La idea de succionar o energizar la capa limite no es nueva,
pues ha sido objeto de amplias investigaciones en las alas de los aviones
desde hace décadas. La opcion de aplicar esta técnica a los compresores
centrifugos tampoco es una novedad [27, 30, 61, 76, 87|. Siguiendo estas
lineas de investigacién, tanto Uchida et al. [116] como Hunziker et al.
[52] incursionan en las posibilidades de esta técnica para solventar los
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requerimientos actuales de los motores. En la figura 2.13 grafica (b) se
exhibe el resultado de la simulacién del efecto del canal de sangrado
sobre el vértice. Aprovechando la presion que se genera aguas abajo del
inductor y la baja presién aguas arriba del mismo, basta con comunicar
ambas zonas mediante un canal para se produzca la succion. El resultado
es que se disminuye apreciablemente el tamano del vértice mejorando el
margen de bombeo en hasta un 40 %.

Uchida et al. [116] ademas han estudiado el efecto sobre el margen del
bombeo de la combinacion del sangrado del inductor y la pre-rotacion.
Los investigadores concluye que el efecto es muy positivo, con una reduc-
cién de alrededor del 59 % en el gasto de bombeo.

Mohtar et al. [80], en un trabajo reciente también incursionan en la
técnica del sangrado del inductor. El estudio lo realizan sobre un turbo-
grupo Borg Warner KKK, utilizando dos tipos diferentes de ingenio para
el sangrado. El primero de ellos es de diseno clésico, realizado a partir de
la reforma experimental de la carcasa del compresor, creando un conduc-
to de secciéon anular que comunica los orificios de sangrado con la zona
de succién. Dentro de los resultados mas significativos se menciona una
ganancia en la relacion de compresion en los regimenes medios de hasta
un 8 %, pero con una ligera disminucién del rendimiento isoentrépico. En
cuanto al margen de bombeo, acusan un detrimento para los medios y
altos regimenes. En busca de mejorar los puntos débiles del primer proto-
tipo prueban otras diversas configuraciones, convergiendo a una solucién
que implica darle un angulo a los orificios de sangrado de forma que
se genere una rotacion negativa cuando se mezcle con el flujo entrante.
Ademads, maximizan la cantidad de orificios manteniendo una distancia
razonable entre ellos, junto a la prolongacién del conducto anular que
favorece la uniformidad del flujo a la entrada del compresor. Todo esto
lleva a que se tenga una considerable mejora en el margen de bombeo
especialmente en la zona de altos regimenes. Asimismo, reportan que la
eficiencia isoentrépica se conserva para la zona de bajos regimenes. Sin
embargo, la relacion de compresiéon y la eficiencia decaen para los altos
regimenes. Por lo tanto, proponen como una solucion interesante el crear
un sistema que cierre los orificios para los altos regimenes, mientras que
para los bajos se los mantendria completamente abiertos.
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Para finalizar este apartado, es interesante mencionar el efecto que
produce la holgura que existe entre los perfiles del inductor y la carcasa;
Schleer et al. [102] llevan adelante un estudio al respecto. Los autores
realizan un anélisis experimental de la distribucion de presiéon, mediante
tomas multiple, en sentido meridional de la carcasa del compresor, de
conjuntos con diferente holgura. Concluyen que la holgura tiene un im-
portante papel en el desarrollo de las inestabilidades que desencadenan
el bombeo. A altos gastos masicos, el vortice de fuga que se genera en
la punta de pala es producto de la interacciéon del flujo a través de la
holgura y el que circula por el canal del inductor. Si el gasto es reducido,
el vortice se desplaza perpendicularmente al eje del compresor interac-
tuando con el perfil adyacente. El analisis muestra que esa interaccién
es la que desencadena la recirculacion en la punta del perfil, y no tarda
demasiado en caer en bombeo. Asi mismo mencionan que si bien un au-
mento de holgura propende en disminuir el margen de bombeo, aumentar
el ancho de la misma no tiene efecto alguno.

2.6.3. Influencia de la Geometria de Entrada y de
Salida del Compresor

La geometria del conducto que se acopla a la entrada del compresor
tiene un importante efecto sobre el desempeno aerodindmico del mismo
[13, 19, 28, 98, 107]. Kim et al. [66] han realizado un trabajo de investiga-
cion al respecto estudiando un conducto de entrada recta y uno curvo a
90°, basado en los resultados obtenidos en un trabajo anterior efectuado
por Ariga et al. [4]. Se menciona que el rotor del compresor estd sometido
a dos tipos de distorsiones del flujo, a saber, distorsién radial y distorsion
circunferencial. La distorsién radial causa variacién en la incidencia del
flujo en la direccion radial, mientras que la distorsion circunferencial la
causa en la direccién circunferencial [38]. En un conducto curvo o codo,
existen ambas distorsiones. Se genera un flujo secundario debido a la di-
ferencia de presion que hay entre la pared de mayor radio y la de menor
radio ademaés de las reacciones centrifugas, dandose una alta distorsion.
Los investigadores llegan a la conclusion, segin sus estudios, de que la
distorsion causada por el codo perjudica el desempeno aerodinamico del
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compresor. Por lo tanto, proponen un nuevo diseno con vanos internos
que encausen el flujo y asi disminuyan las distorsiones.

Un estudio similar més reciente es realizado por Cui [18], donde se
analiza el efecto que tiene sobre las prestaciones del compresor la inter-
accion entre el patréon de flujo que genera el inductor y los que generan
un codo y el sistema pre-rotador. Para ello recurre a la simulacién CFD
modelando el codo, el pre-rotador y el inductor. El autor explica que la
inestabilidad que hay préxima al inductor, generada por él mismo, se pro-
paga aguas arriba hacia la geometria que se tenga implementada como
entrada al compresor. Esta inestabilidad interactiia con el flujo distorsio-
nado del codo o del pre-rotador y por lo tanto, cambia las prestaciones
globales del compresor. De esto se concluye que es muy importante hacer
un estudio concienzudo de la geometria de la instalacion donde traba-
jara el compresor, puesto que de lo contrario se podria afectar hasta al
mas logrado diseno aerodinamico de la maquina.

Respecto al efecto general sobre el fendémeno de bombeo del circuito de
sobrealimentacién, existe un estudio realizado por Yano y Nagata [125].
Principalmente se centra en los efectos que se producen por la apertura y
cierre de las valvulas del motor en interaccion con el circuito de conexion
entre el compresor y el motor. El principal aporte del trabajo, desde
el punto de vista de esta tesis, es el hallazgo de una relacién entre la
frecuencia del ciclo de bombeo (fs), y la de apertura y cierre de valvulas
del motor (fr). Los autores variaron, en un motor Mitsubishi UET 45/75
de tres cilindros de 358 L y 240 rpm, el volumen del colector de admision
en un rango de 1 a 2,5 m?, sin tomar en cuenta el del conducto de
conexién con el compresor. Comentan que, cuando tenian un volumen de
colector de 1,5 a 2 m? sin bombeo, las oscilaciones en el circuito tenfan
una frecuencia igual a la de apertura y cierre de las valvulas (fg). Sin
embargo, cuando acontecia el bombeo ocurria un cambio abrupto en las
oscilaciones, que pasaban a ser fs = fr/n, siendo n un numero entero.
Para el caso particular de un volumen de colector de admisién de 1 m?

les dio que fg = fr/2.

Tamaki [111] estudia el efecto de las caracteristicas geométricas del
circuito donde se emplaza el compresor. Utiliza seis diferentes compreso-

63



Seccion 2.6 Capitulo 2

res centrifugos de los que se emplean para sobrealimentacion de motores.
Asimismo, los conductos de la instalacién son rectos y tienen area cons-
tante e igual a la del ojo del inductor del rotor, con longitudes establecidas
de acuerdo a ciertos criterios. El circuito se divide en tres elementos prin-
cipales: el conducto de entrada al compresor, el de salida que lo comunica
con la valvula reguladora de gasto (este conducto es el que determina el
volumen del depésito detras del compresor), y uno a la salida de dicha
valvula. Por medio de realizar un andlisis mediante el parametro B de
Greitzer [29] determina que cuando tiene valores elevados, el sistema de
sobrealimentacién presenta comportamiento inestable. Y es precisamente
a altas velocidades de rotacion cuando se tienen B elevados, por lo que
es razonable que los limites de bombeo de las distintas configuraciones
sufran una mayor bifurcacién hacia la zona alta del mapa de compre-
sor. Ademds menciona que, segun sus estudios, las fluctuaciones en el
gasto masico son proporcionales a B, mientras que las de presiéon son
inversamente proporcionales a B2. También propone un modelo que sea
capaz de relacionar el conjunto de parametros que estudia con el limite
de bombeo de cada configuracién, asegurando que posee un desempeno
aceptable. Asi, mediante los ensayos experimentales y el modelado llega
a la conclusion de que la geometria de la instalacién afecta al limite de
bombeo.

2.6.4. Supresion Aeroelastica

Otro sistema de control o supresiéon del bombeo es el planteado por
Arnulfi et al. [6][7] basado en los trabajos previos de Gysling et al. [47],
quienes propusieron el acoplamiento aeroeldastico de una masa-resorte-
amortiguador en el circuito de salida del compresor. El sistema consta de
un volumen de pared movil capaz de absorber la energia de las pertur-
baciones que genera el compresor; se puede ver un esquema general en el
grafico (a) de la figura 2.14.

Cuando el compresor comprime el gas dentro del depdsito, la pared se
desplaza proporcionalmente. Una vez que se alcanza el limite de bombeo
en el mapa del compresor, comienzan las inestabilidades que hacen que
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Figura 2.14: Supresor Aeroeldstico

la maquina deje de comprimir, es decir, bombee. Aunque no se supere
el limite de bombeo de manera que el compresor entre en bombeo pro-
fundo, de todas formas se tienen ciclos esporadicos e inestabilidades que
afectan al buen abastecimiento de la relacién de compresién demandada.
Es entonces cuando la pared mévil del depdsito comprimido se desplaza
compensando las caidas de presién. Una eleccién adecuada del conjun-
to masa-resorte-amortiguador permitirda minimizar considerablemente las
fluctuaciones de presién a la salida del dispositivo.

Aunque el modelo propuesto por Gysling et al. [47] en teoria puede
tener un buen desempeno, llevarlo a la practica no es tan sencillo, prin-
cipalmente por la baja frecuencia que debe tener el sistema resonante
masa-resorte-amortiguador. En pos de salvar estos inconvenientes, Ar-
nulfi et al. [6][7] encuentran las propiedades buscadas en las columnas de
liquido. Proponen el dispositivo que se ve en la gréfica (b) de la figura
2.14. Consta de un reservorio de liquido (agua), en el cual se sumerge una
columna conectada por un extremo al depédsito de salida del compresor.
En el otro extremo hay una vélvula reguladora del caudal de agua que
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puede entrar o salir del mismo. Cuando el compresor no trabaja, el nivel
de agua es el mismo tanto en el reservorio como en la columna. Una vez
que se pone en marcha el compresor, la columna de liquido disminuye
de nivel mientras que en el reservorio aumenta. De forma que, la ma-
sa esta representada por el agua, el resorte esta dado por el efecto de
la gravedad y el amortiguador por la valvula reguladora de caudal y el
rozamiento.

Cuando se alcanza la zona de inestabilidades, la columna de agua
retrocede compensando las caidas de presion, es decir, hace las veces de
pared mévil. De acuerdo a los volimenes tanto del reservorio como de la
columna, asi como el caudal que pasa a través de la valvula reguladora,
se puede controlar el nivel de respuesta del sistema.

Los autores mencionan dentro de las bondades del sistema, que es
capaz de garantizar un flujo estable a la salida del dispositivo sin fluc-
tuaciones residuales de la presion. El mantenimiento del sistema es practi-
camente nulo, ya que no hay mecanismos de control electréonico, piezas
movibles, sensores ni actuadores. Tiene una excelente operatividad en
todo el rango de trabajo del compresor, excepto en zonas de gasto muy
reducido o de bombeo abrupto. Queda por mencionar que el sistema es
de aplicacién en maquinas estaticas de gran tamano. La implementacion
de esta técnica en automoéviles aun no se ha dado satisfactoriamente. No
obstante, no se puede descartar como otro recurso susceptible de desa-
rrollo para la mejora del MCIA.

2.7. Resumen

Este capitulo se ha centrado en el estado del arte actual de la técni-
ca de sobrealimentacion del MCIA mediante turbocompresores. Se ha
presentado una breve resena histérica de las turbo-méquinas, y cémo a
medida que se sucedieron los avances en el MCIA se ha recurrido a la
sobrealimentacién para mejorar sus prestaciones. De las distintas tecno-
logias que se han usado a lo largo de los anos como recurso de sobre-
alimentacion del MCIA para automocién, el turbo-compresor centrifugo
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ha imperado hasta posicionarse como el referente. No obstante, el turbo-
compresor presenta limitaciones para sobrealimentar eficientemente todo
el rango de trabajo del MCIA. Es por ello que en la actualidad se estudian
otros recursos auxiliares como son la asistencia mecanica, la eléctrica y
soluciones bi-turbo que permitan mejorar su margen de operacion.

Consecutivamente, se ha realizado un compendio de las ecuaciones
fundamentales de la sobrealimentacién. Estas ecuaciones han sido utili-
zadas ampliamente en el desarrollo de los estudios concernientes a este
trabajo de tesis.

El fenémeno de bombeo ha sido presentado como resultado de la in-
teraccion de las inestabilidades de la turbo-maquina y la instalacion en
la que se desempena. De manera que, el tipo de geometria que se utiliza
para vincular el compresor al motor, tiene un papel crucial en el funcio-
namiento del sobrealimentador. Para conocer los limites del compresor
centrifugo se recurre a la caracterizacién de la maquina mediante bancos
de ensayos estandarizados. Finalmente se traza el mapa de prestaciones
que proveera informacion al fabricante automotriz sobre el limite de gas-
to masico maximo del compresor, el limite de gasto minimo o linea de
bombeo, y las curvas de rendimiento del mismo. No obstante, se han
presentado estudios que indican que el tipo de banco de ensayos utili-
zados para la caracterizacion de la turbo-maquina, afecta los resultados
expuestos en el mapa de prestaciones.

La simulaciéon computacional se ha convertido para los ingenieros de
diseno en una herramienta primordial actualmente. Razén por la cual, se
ha presentado un importante compendio de los métodos de modelado del
compresor centrifugo como sistema de sobrealimentacién. El desarrollo
actual de los programas de volumenes finitos para el estudio de flujo de
fluidos no alcanza el nivel suficiente para trabajar de forma auténoma.
Sin embargo, el esfuerzo aplicado en su perfeccionamiento indica que en
el futuro préximo contaran con gran fiabilidad.

Finalmente, se han presentado diferentes formas de controlar el limite
de bombeo de forma pasiva. La pre-rotacién del fluido a la entrada del
compresor para corregir el dngulo de ataque sobre el inductor, es uno
de los primeros recursos utilizados. También se recurre a la succién de
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las inestabilidades del inductor mediante un canal que lo comunica con
la seccion inmediatamente anterior a la entrada del compresor. Por otro
lado, la seleccion de la geometria que se coloque a la entrada del compre-
sor tiene un papel fundamental en el desarrollo del bombeo. Este método
es de particular importancia en este trabajo de tesis y es ampliamente
desarrollado en el Capitulo 5.
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3.1. Introducciéon

NO DE LOS métodos mas efectivos, si no el mas efectivo al momento
de realizar un estudio de prestaciones de un turbo-grupo, es el ensa-
yo experimental. Los ensayos experimentales siempre han sido el camino
directo para conocer el comportamiento de un sistema, aunque actual-
mente se esta recurriendo mas a menudo a las simulaciones computacio-
nales debido a las ventajas econémicas y de otra indole que proporcionan.
Sin embargo, como la topologia de flujo que existe dentro de un compre-
sor centrifugo es tridimensional y muy compleja, el grado de desarrollo
actual de los programas de simulacion ain no permite obtener resulta-
dos autosuficientes, por lo que se los debe apoyar con la correspondiente
validacién experimental. Por lo tanto, es oportuno mencionar que los en-
sayos experimentales han ocupado un espacio importante en los trabajos
de investigacion de la presente tesis. No obstante, cabe aclarar que el
solo hecho de recurrir a la experimentacién no asegura que los resultados
sean representativos del fenémeno real en estudio; se debe seleccionar de
manera adecuada la estrategia de ensayo a utilizar, puesto que esta tiene
una marcada influencia en los resultados.

En este capitulo se describen los diferentes métodos de ensayo de
compresores centrifugos de sobrealimentacion utilizados en el corriente
estudio. Se comienza por el banco de turbos de flujo continuo (BTFC),
el cual es normalmente utilizado por los fabricantes de los turbo-grupos
para caracterizar y obtener los mapas de compresor y turbina. Seguida-
mente se describe un método desarrollado en el departamento, llamado
banco motor (BM), que permite determinar las prestaciones del turbo-
grupo instalado directamente en el MCIA! que ha de sobrealimentar, con
las ventajas que esto aporta. Ademads se exponen diferentes estrategias
utilizadas en el BM que permiten alcanzar condiciones de bombeo en el
compresor. En el BM es posible también realizar ensayos en transitorio de
motor con el fin de evaluar las bondades de diversas instalaciones motor-
compresor. Finalmente, se describen métodos practicos para detectar y
calcular con precision y de forma sistematica el comienzo del fenémeno
de bombeo.

IMotor de Combustién Interna Alternativo.
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Capitulo 3 Seccion 3.2
3.2. Instalaciones Experimentales

3.2.1. Banco de Turbos de Flujo Continuo

3.2.1.1. Descripcion

Filtro de aire
; Sensores de

gasto del
Compresor

Sensores de
gasto de la
Turbina

Turbina:
Temperatura
& Presion

* /' Compresor: Valvula
Fuente de aire/  Temperatura reguladora del
a presion y & Presion Intercambiador gasto de aire
temperatura : de calor del Compresor

Figura 3.1: Banco de ensayos de flujo continuo

Los disenadores de plantas motrices para vehiculos turismo cuen-
tan con mapas de prestaciones tanto del MCIA como del grupo turbo-
compresor, con los que trabajaran para lograr las mejores relaciones de
operacién entre ambos. Como se deduce rapidamente, es muy importante
que la informacion de los mapas sea lo mas precisa posible. Normalmente,
el sistema utilizado por los fabricantes de turbo-compresores para obte-
ner los mapas de prestaciones consiste en un banco de ensayos de flujo
continuo. En la figura 3.1 se puede ver un esquema general del BTFC
utilizado en los ensayos concernientes a este trabajo de tesis, el cual ha
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sido desarrollado en la tesis de Cervell6 [15]. Este banco estd equipado
con una fuente de calor y aire a presién para alimentar de potencia a la
turbina. Se tiene un compresor a tornillo de 9,84 m3/min de gasto méxi-
mo a una presion limite de 3,5 bar. El flujo de aire pasa a través de una
bateria de cinco resistencias eléctricas de 12,5 kW cada una, que lo ca-
lienta hasta temperaturas cercanas a las que se encuentran en el colector
de escape de un motor diesel. Del lado del compresor hay, a la entrada,
una seccion de tuberia instrumentada y normalizada para medir el gasto
trasegado, la presién y la temperatura estética [8, 56, 57, 58]. De igual
manera, se miden la presién y la temperatura a la salida del compresor;
ademads se coloca una valvula que junto a la tuberia de conexion haran
las veces de circuito resistente, como se observa en la figura 3.1.

Tipo Marca Modelo Rango Precisién
Piezoeléctrico Kistler RA5 0 a 6 bar 0.1%
5 -20 a 85 °C
Presion
Piezorresistivo Kistler 4053A5 0 a5 bar 0.1%
-20 a 50 °C
Termopar - K 0 a 1260 °C 0.75%
Temperatura
Termorresistencia - PT100 -150 a 300 °C 0.5 °C
. Hilo Caliente Sensyflow DN150 0 a 720 kg/h 0.72 kg/h
Gasto Masico
Placa Caliente Hitachi | AFH70 - 88 - -
. Eddy Courrent | Picoturn BM - V6 | hasta 320 krpm | 0.009 %
Régimen Turbo
-40 a 230 °C

Tabla 3.1: Caracteristicas de los instrumentos del BTFC

En el circuito de turbina también se monitorizan la presién y la tem-
peratura estdtica, antes y luego de la misma. Ademas se mide el gasto
que trasiega la turbina, pero debido a las limitaciones que impone la fra-
gilidad de los caudalimetros, los gases deben pasar previamente por un
intercambiador de calor que los enfrie. La medicion del gasto a través
de la turbina sirve no solo para caracterizacién, sino también a los fines
de control. La medicién del caudal junto a la medicion del régimen del
turbo-grupo permite desarrollar un control que regule la potencia que se
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inyecta a la turbina de acuerdo a los requerimientos necesarios. En la
tabla 3.1 se describen las propiedades de los sensores utilizados.

3.2.1.2. Medicion de las Curvas de Iso-Régimen

Mediante un sistema de control adecuado sobre la potencia que se
inyecta a la turbina, se puede controlar la velocidad del turbo-grupo
haciendo que permanezca constante a medida que se va cerrando progre-
sivamente la vélvula de contrapresion a la salida del compresor. El cierre
de la mencionada valvula genera el buscado incremento en la relacién de
presiones entre la entrada y la salida del compresor, pero ademas dismi-
nuye el gasto que circula por el mismo. Esto provoca que el compresor
demande menos potencia de la turbina, lo que a su vez podria reflejarse
como un aumento en el régimen del turbo-grupo si no se contara con el
control pertinente.

Normalmente, se dice que el ensayo de un turbo-grupo parte desde
las condiciones de choque hacia las condiciones de bombeo, para un de-
terminado iso-régimen [88, Cap. 1][119, pag. 129 a 134]. Sin embargo, es
oportuno mencionar que rara vez se alcanzan las condiciones de choque
en la instalacién utilizada en este estudio, esto es, condiciones sénicas en
alguna zona? que impidan seguir aumentando el gasto mésico circulante.
Lo que suele suceder a menudo es que, a pesar de abrir completamente
la valvula reguladora de gasto, se tiene una importante pérdida de carga
en el circuito de la instalacion que imposibilita alcanzar las condiciones
sonicas con la potencia disponible. Asi que para hablar estrictamente,
habria que decir que el ensayo estacionario parte de las condiciones de
gasto maximo que permite la instalacion en cuestion, y va hasta el limite
de bombeo.

En caso de contar con una instalacién de ensayos completamente au-
tomatizada, se podria partir con la adquisicion de datos desde las con-
diciones de gasto maximo hasta el limite de bombeo. Sin embargo este
no es el caso de la instalaciéon empleada en este estudio. El sistema de

2Las condiciones sénicas pueden darse particularmente en las secciones de menor
calibre de la instalacién, por ejemplo en el inductor del rotor del compresor.
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control es parcialmente automatizado, es decir, se debe cerrar la valvula
reguladora de gasto del compresor de manera manual, dando tiempo al
sistema de control para que adapte la velocidad del turbo-grupo al va-
lor de referencia. Una vez que se logra que los pardametros sean estables,
se lanza el sistema de adquisicion durante unos 5 a 10 segundos. Con
una frecuencia de muestreo de 10 a 100 Hz es suficiente para obtener los
promedios de todos los parametros medidos en el ensayo y finalmente,
tener un punto de los que describen la curva de iso-régimen. El proceso
se repite a lo largo de cada curva y para cada una de ellas. En la figura
3.2, en la grafica izquierda, se presenta el mapa de un turbo compresor
centrifugo instalado en un motor de 2000 cm?® y 150 CV donde es posible
observar las curvas de iso-régimen de 90 a 190 krpm.

2.8 T T T T T T T T T 2.8
190krpm 190krpm
26} 1 12.6
2.4} 1, 124 _
AQ Okrpm =
E 2,
5 22} 1 12.2 g
2 8
2 o
S 2t k 12 €
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o 150krpm O
O «
o 18 1 118 2
© 130krpm =
S My n
= 130krpm
S 16} 1t 116 5
o 3
o 110krpm L
110krpm o
14¢ ir 14
1.2+ 90krpm 1 90krpm 1.2
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Gasto Masico Corregido [kg/h] Tiempo [s]

Figura 3.2: Mapa de un turbo-compresor y las evoluciones de la presion de
salida del compresor medidas en un BTFC
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3.2.1.3. Medicién de la Linea de Bombeo

Una vez barrida toda la zona de evolucién estable para un determi-
nado iso-régimen del turbo-grupo, se ingresa a una zona de inestabilidad
que finalmente terminarda en bombeo. Si se unen estos puntos de cada
iso-régimen donde comienza el bombeo, se generard una linea, a saber,
la linea de bombeo. Sin embargo, por una cuestién préctica y de preci-
sion en la medicién, se separa el ensayo estacionario del transitorio. Para
medir la zona de bombeo, se cierra la valvula reguladora de gasto del
compresor para estar lo mas cerca posible del comienzo de las inestabi-
lidades. A partir de este punto, se lanza el sistema de adquisicion y se
continuiia con el cierre de la valvula reguladora de gasto del compresor.
El accionamiento de la valvula debe ser lo suficientemente lento como
para tener una evoluciéon cuasi-estable hacia el bombeo. Entre 30 y 50
segundos de adquisicion a una frecuencia de muestreo de 100 Hz suelen
ser suficientes para obtener un punto preciso de inicio del fenémeno. La
figura 3.2, en la grafica derecha, muestra algunas de las evoluciones de
la presion de salida de compresor al momento de darse el fenémeno de
bombeo. Para medir la linea de bombeo no es obligatorio hacerlo a una
velocidad de turbo-grupo establecida; también puede hacerse seleccio-
nando puntos de relacion de compresién como consigna. Por lo tanto, se
puede elegir el método que mejor se adapte al sistema de control de la
sala de ensayos en cuestion. De manera que es asi como se determinan
dos de las caracteristicas mas importantes del mapa del compresor: el
margen de bombeo y las curvas de iso-regimenes [88][119].

3.2.1.4. Medicién del Mapa Extendido

De acuerdo a los requerimientos de los modelos unidimensionales uti-
lizados en este trabajo de tesis, ha sido necesaria la medicién de las pres-
taciones del compresor més alld de su limite de bombeo [114, Cap. 4]. En
la figura 3.3 se observa el mapa extendido de un compresor centrifugo
de menores prestaciones que el presentado en la figura 3.2. Aunque en
una primera mencion parezca contradictorio decir que se puede ‘superar
el limite de bombeo’, hay que explicar que esto es posible si se realizan
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ciertas modificaciones en el circuito del banco de ensayos.

Cuando se superan los limites de prestaciones de un compresor centrifu-

go o axial aparecen inestabilidades conocidas como “rotating stall” 3 y
una acusada pérdida de la capacidad de compresion. Como se explica en
el Capitulo 2, el fenémeno de bombeo es producto de la interaccién entre
la caida de prestaciones del compresor y las caracteristicas del circuito
resistente. Por lo tanto, para que ocurra el fenémeno de bombeo profundo
se requiere de un volumen de tamano considerable a la salida del com-
presor. Asi, cuando se supera el limite de prestaciones del compresor, se
descarga la masa de aire comprimida del volumen en sentido inverso de
circulacién, esto es, desde la salida hacia la entrada. Luego, al aliviarse la
presion a la salida del compresor, este se recupera y vuelve a comprimir
y llenar el volumen para dar lugar a un nuevo ciclo de descarga si no
cambian las condiciones de resistencia. El fenomeno de carga y descarga
se produce a la frecuencia natural actstica de las geometrias implicadas
[37], las cuales son del orden de 5 a 15 Hz y de gran amplitud, pudiendo
destruir rapidamente el compresor.

Iso-regimenes
—&—— Linea Bombeo
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Figura 3.3: Mapa extendido de un turbo-compresor medido en un BTFC

3Desprendimiento rotativo en espaiiol.
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Figura 3.4: Detalle de las modificaciones del BTFC para medir el mapa
extendido del compresor; comparar con la figura 2.10

Si el volumen a la salida del compresor centrifugo se hace muy pe-
queno, no habra una significativa masa de aire comprimida acumulada
que pueda descargarse bruscamente en sentido inverso. Como se apre-
cia en la figura 3.4, se ubica la valvula reguladora de gasto muy cerca
de la salida del compresor eliminando los volimenes de la instalacion
estandar. Por consiguiente, cuando se superen los limites de prestaciones
del compresor, las inestabilidades del fenémeno seran de tan alta fre-
cuencia y baja amplitud que pueden considerarse como cuasi-estables.
Sin embargo, dado que el gasto trasegado por el compresor se hace muy
pequeno, la mayor parte del trabajo que aporta la turbina se disipa co-
mo calor, elevando mucho la temperatura del compresor. Por lo tanto, la
tarea de medicién debe ser lo suficientemente dindmica como para que
la temperatura del compresor no dane los sensores de adquisicion de da-
tos, en especial el de régimen de giro que tiene un limite de temperatura
facilmente alcanzable; ver tabla 3.1.

3.2.2. Banco de Ensayo Motor

Cuando se acopla el turbo-compresor al MCIA presenta un compor-
tamiento diferente al que se predice mediante los ensayos en banco de
flujo continuo, puesto que en este es muy dificil lograr el comportamien-
to fluido-actstico real del circuito resistente. Ademas, se sabe que el flujo
pulsante del MCIA produce modificaciones sobre el limite de bombeo
que no son reproducibles en el BTFC [63][119, pag. 132]. También, es
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oportuno mencionar que los fabricantes suelen usar la misma planta mo-
triz en diferentes configuraciones de vehiculos, por lo que es normal que
los circuitos de acoplamiento entre el compresor y el MCIA usualmente
cambien, con las posibles modificaciones que esto puede producir en el
mapa del compresor.

Por lo tanto, a pesar de lo comodo que resulta el uso del BTFC para
determinar las prestaciones del compresor centrifugo, no es razonable es-
perar que provea datos muy precisos relacionados especialmente al limite
de bombeo. Lo mas acertado seria ensayar el turbo-grupo directamente
instalado en el MCIA, junto a los accesorios de acoplamiento de cada
configuracion.

Llevar el compresor centrifugo a la zona de bombeo de forma contro-
lada cuando esta instalado en el MCIA requiere de cierta manipulacién
sobre el calculador (ECU?) un tanto compleja, y de todas formas no es
posible barrer todo el rango de presiones de trabajo. Dado que el des-
plazamiento volumétrico del MCIA es el que hace las veces de “valvula
reguladora de gasto”, este debe trabajar a bajas velocidades de cigiienal.
Sin embargo, esto disminuye la cantidad de potencia disponible en los
gases de escape para inyectar en la turbina, por lo que se debe cuidar de
tener relaciones aire-combustible exactamente estequiométricas® de ma-
nera de alcanzar la maxima potencia para ese gasto de aire dado. Luego,
para barrer la zona de presiones a medir se controla la TGV® de la turbi-
na. En el caso de los modelos mas antiguos de turbina sin TGV, se hacia
impracticable este método. De manera que jugando con la velocidad de
cigiienal del motor, la relacién estequiométrica y la regulacion de la TGV
se puede lograr el bombeo en la zona media del mapa del compresor. No
obstante, en las zonas de menores relaciones de presiones, la TGV se cie-
rra por completo debido a la escaza potencia disponible en los gases de
escape y aun asi no es posible alcanzar el bombeo. En la zona de mayores
relaciones de presiones se debe aumentar la velocidad del MCIA, lo que
aumenta la potencia disponible en los gases de escape que alimentan al

4Electronic Control Unit.

5La relacién estequiométrica dice que a 14,5 partes en peso de aire le corresponde
1 parte de combustible.

STurbina de Geometria Variable.
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turbo-compresor y asi este puede alcanzar la presion demandada. Pero
con el aumento del régimen del motor se desplaza més volumen de aire,
es decir, la “véalvula reguladora de gasto” esta mas abierta, alejandose
cada vez mas de la zona de bombeo cuanto mas se continie aumentando
el régimen. Razon por la cual, se logra medir el fenémeno de bombeo solo
en una pequena porcion del mapa del compresor.

Otra forma seria recurrir a ensayos transitorios. Estos consisten en
disminuir bruscamente la carga y el régimen del motor desde un deter-
minado punto de operacién a plena carga del MCIA. Cuando se hace
esto, se obliga al compresor a pasar momentaneamente por bombeo, de
manera que identificando cudndo comienza el fenémeno para cada en-
sayo, se podria describir la linea de bombeo. Sin embargo, este método
no ha demostrado factibilidad debido a que es muy dificil determinar las
condiciones termodindmicas del fluido justo cuando se inicia el bombeo,
no pudiendo establecerse la posicion exacta del comienzo del mismo. No
obstante, el ensayo transitorio ha sido usado en este estudio con el obje-
tivo de caracterizar diferentes instalaciones, por lo que se habla de él en
el apartado Ensayos en Transitorio de este capitulo.

3.2.2.1. Inyeccién de Aire

En vista de lo expuesto hasta aqui, se puede ver que, estando el mo-
tor en algiin punto de plena carga y a una velocidad de giro de cigiienal
moderada, se deberia aumentar de alguna manera la presién en el co-
lector de admisién de forma externa sin modificar la configuracién del
conjunto motor y turbo-compresor. Al aumentar asi la presién del colec-
tor se consigue que el compresor trasiegue menos gasto a mayor relacion
de compresion, es decir, se lo obliga a evolucionar hacia la izquierda del
mapa. Es posible lograr tal cosa si se inyecta aire comprimido en algin
punto entre la salida del compresor y el motor, como se propone en la
figura 3.5 donde se expone el motor con su circuito de renovacion de la
carga, y ademds, el circuito de inyeccién de aire [40].

El aire que se inyecte debe provenir de alguna fuente externa, a una
presion mayor que la maxima presion de trabajo del compresor centrifugo
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Intercooler

Comprimido

Valvula
Control

Figura 3.5: Sistema de inyeccion de aire

a ensayar; la temperatura puede ser preferiblemente la atmosférica y se
debe contar con un caudal masico acorde al desplazamiento volumétrico
del MCTA. La cantidad de aire necesaria sera relativa a la distancia que
existe en el mapa del compresor centrifugo entre la linea de bombeo y
la linea de plena carga del motor; esto se esboza en la figura 3.6 como
la distancia entre el punto ‘A’, perteneciente a la linea de plena carga
del motor y ‘B’, un punto de la linea de bombeo. Asi, cuando se inyecta
aire entre el compresor centrifugo y el colector de admisién se incrementa
ligeramente el gasto masico que trasiega el motor, pues aumenta levemen-
te la densidad del aire debido al aumento de presion. Pero dicho aporte
extra de aire a presion en colector también hace que el gasto que pasa
por el compresor disminuya. Esto lleva a la turbo-maquina a operar cada
vez mas a la izquierda en el mapa, resultando en que terminara pasando
obligadamente por la zona de bombeo. La experiencia ha demostrado
que de esta manera se logra controlar con mucha precision cuando co-
menzard el bombeo, pudiéndose asi determinar facilmente los parametros
termodinamicos necesarios para el calculo de la linea de bombeo.
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Linea de Plena
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Relacién de Compresion
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Lineas de iso-velocidad del compres

Gasto Masico

Figura 3.6: La distancia entre la curva de plena carga y la linea de bombeo es
lo que determina cuanto aire debe inyectarse en la admision

El control de la inyeccién de aire puede realizarse mediante una valvu-
la manual ordinaria o bien por una asistida. Es recomendable que la
valvula de control esté montada cerca del colector de admisiéon del motor
para influenciar lo menos posible en la actstica del circuito, aunque no es
importante el punto donde se inyecte el aire comprimido a lo largo de di-
cho circuito. En los actuales motores diesel, es posible usar como valvula
controlada la véalvula de EGR”. Esto tiene sus ventajas puesto que ésta
estd colocada generalmente en la zona fria de EGR, muy cercana al colec-
tor de admision. Ademas, se puede controlar facilmente accediendo a la
ECU del motor, aunado a que tiene una operacion muy proporcional que
la hace idénea para graduar correctamente la cantidad de aire inyectado.

El método de inyeccién de aire presenta interesantes ventajas. Pri-
mero, la configuracion del conjunto motor y turbo-compresor junto a sus
accesorios de conexioén es la original, por lo que en el mapa resultante se
tienen en cuenta los fenémenos fluido-acusticos de todos los componen-
tes. Segundo, como se esta proveyendo aire de forma externa, el motor no
se ve sometido a las inestabilidades del compresor cuando esta cercano

"Exhaust Gas Recirculation.
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Punto de Plena Carga

Relacién de Compresion
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Figura 3.7: Diferentes trayectorias sequidas segun el criterio de control de
TGV seleccionado

al fenémeno bombeo, con lo cual la entrada en bombeo se hace de forma
estable, algo muy deseable a la hora de realizar mediciones. Se puede ver
en el mapa de la figura 3.7 que la trayectoria de operacion se efectiia per-
pendicular a la linea de bombeo a medida que se inyecta aire (trayectoria
*2), de manera que la transicién de la zona estable a la de bombeo queda
bien definida [34]. Ademds, es posible realizar el barrido completo de la
zona de trabajo del compresor si se mantiene el régimen del MCIA dentro
de un rango relativamente bajo, puesto que este continua haciendo las
veces de ‘valvula de contrapresion o reguladora de gasto’.

3.2.2.2. Procedimiento de Ensayo

El procedimiento de ensayo sugerido, tomando en consideracién la ex-
periencia ganada en los laboratorios de ensayos, podria ser el siguiente: se
lleva el motor a plena carga manteniendo una baja velocidad de cigiienal.
Hay que aproximarse a la zona de bombeo inyectando aire gradualmente
o bien cerrando de forma progresiva la TGV, especialmente en la zona
alta del mapa, puesto que la distancia entre la curva de plena carga y
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el limite de bombeo son mayores. Es recomendable acercarse cuanto sea
posible a la zona en cuestion; esto es para que la medicién no se prolongue
mucho en el tiempo y deba tomarse una cantidad innecesaria de datos.
Una vez que se estd cerca de la zona de bombeo, se inician los sistemas
de adquisicion y se comienza a abrir la valvula de inyeccién de aire lenta-
mente de manera que la evolucion hacia el bombeo sea cuasi-estacionaria.
Es muy importante controlar que la presion en los cilindros no supere la
especificada por el fabricante del motor. Cuando se alcance el bombeo
se apreciard un sonido caracteristico. Si se sigue la evolucion mediante
osciloscopios, podra verse un cambio brusco en las amplitudes del gasto
de aire y la presion de salida del compresor; la temperatura de entrada
del compresor sufrird un marcado incremento debido al flujo reverso a
alta temperatura que viene de la zona de alta presién. Una frecuencia
de muestreo de 100 Hz es suficiente para registrar el fenémeno con buen
detalle.

En la figura 3.8 se puede ver la evolucién del gasto de aire, la presién
de salida del compresor y la temperatura a la entrada del mismo. Se
puede apreciar que alrededor del segundo 10, que es el momento en el
que se comienza a inyectar aire en el colector de admision del motor, hay
un cambio de tendencia en las tres senales representadas.

Luego, al segundo 25 aproximadamente ocurre el bombeo, que se ex-
hibe como un cambio dréstico en la evolucién de las tres senales. La senal
estd compuesta de ciclos de flujo directo y flujo reverso, y para el caso
de la figura 3.8 con una frecuencia de unos 6 Hz aproximadamente. En
la ampliacion de la senal de gasto de aire se observan los cambios tanto
en la amplitud como en la frecuencia al darse el bombeo. Al establecerse
completamente el flujo reverso, la temperatura del aire de salida de com-
presor afecta destacadamente a la temperatura en la zona de medicion de
los termopares, advirtiéndose un pico que supera los 60 °C; esto significa
un salto de temperatura de unos de 30 °C, con lo cual esta dentro de lo
que se predice en [62][88, pag. 2-90].
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Figura 3.8: Fvolucion del gasto, la presion y la temperatura en un ensayo de
bombeo con el método de inyeccion de aire

3.2.2.3. Control de la TGV y la Evolucién en el Mapa

La estrategia de control mediante la ECU que se aplique sobre la
TGV cuando se inyecta aire al circuito de admisién, hace que se tengan
diferentes trayectorias de desempetio en el mapa, como se divulga en [40].
Las tres posibilidades principales son:

e Si se mantiene la geometria variable o la waste-gate® en posicién

8V4lvula de by-pass entre la entrada y la salida de la turbina para regular la
cantidad de gases de escape que circulan por la misma. Es una tecnologia actualmente
reemplazada por la TGV, aunque podrian complementarse.
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constante, el proceso se realizara a potencia de turbina aproxima-
damente constante. De manera que, cuando el gasto a través del
compresor centrifugo disminuya, su demanda de potencia a la tur-
bina disminuira y como resultado se tendrd un ligero aumento del
régimen de giro del conjunto como se muestra en la trayectoria *1
de la figura 3.7. El control se logra accediendo a los mandos de
turbina mediante la ECU.

e Si en cambio se mantiene constante la presion de sobrealimentacion
(trayectoria *3 de la figura 3.7), cuando se inyecta aire externo el
sistema de control detecta mayor presién que la consignada, enton-
ces disminuye la potencia que se inyecta en la turbina mediante la
apertura de la TGV. Esta es una de las estrategias més usadas da-
do que permite medir puntos especificos de relacién de presion en
el mapa. El control se logra mediante acceder a la ECU y consignar
un valor deseado de presion de colector de admisién.

e Como se muestra en la trayectoria *2 de la figura 3.7 también es
posible, mediante la TGV o la waste-gate, mantener constante el
régimen de giro del turbo-grupo. Asi se ingresa a bombeo siguiendo
la curva de iso-régimen del mapa.

3.2.2.4. Ensayos en Transitorio

Una alternativa diferente a la presentada hasta aqui para el estudio
del fenémeno de bombeo, son los ensayos en transitorio de motor. Este
tipo de ensayo no ha demostrado capacidad para establecer los puntos de
inicio de manera que se pueda trazar la linea de bombeo. Sin embargo, ha
demostrado ser competente al tiempo de determinar el comportamiento
frente al fenémeno de diferentes instalaciones motor-compresor.

Si se tiene el motor a plena carga y se le aplica un levantamiento del
pedal del acelerador instantaneo junto a una rampa de disminucién del
régimen de giro del mismo, la trayectoria seguida deberia ser aproxima-
damente por la recta de iso-régimen del motor, como se ve en la figura
3.9. Sin embargo, debido a la inercia de la masa de aire que circula por el
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Linea de Bombeo Linea de Plena

Carga del Motor

Punto de
inicio del
ensayo

/ la trayectoria tedrica
/' sigue el iso-régimen

{ y del motor

trayectoria’,
real

Relacién de Compresion

Gasto Masico

Figura 3.9: Trayectorias de la demanda de gasto del motor en un ensayo
transitorio

circuito de admision, la trayectoria real seguida pasa obligadamente por
la zona de inestabilidad del mapa del compresor, es decir, a la izquierda
de la linea de bombeo.

De acuerdo al tipo de geometria que se tenga a la entrada del compre-
sor, se obtienen lineas de bombeo que seran mas o menos favorables, es
decir, que estaran mas a la izquierda o mas a la derecha respectivamente
[104]. Por lo tanto, se puede concluir que una instalacion més favorable
desde el punto de vista de bombeo hara que el sistema pase menos tiem-
po en la zona inestable que una menos favorable. De manera que contar
la cantidad de ciclos de bombeo que se tiene para cada geometria, pro-
vee informacién sobre las bondades que posee cada una sin necesidad de
recurrir a la medicién de la linea de bombeo.

Este es un método practico y rapido utilizado por algunas automotri-
ces para caracterizar los distintos tipos de accesorios que implementaran
en la instalacion del conjunto motor-compresor. Basandose en los estu-
dios experimentales realizados en este trabajo de tesis, se puede decir
que el método tiene buena concordancia con la medicion del limite de
bombeo mediante la técnica de inyeccién de aire. En la gréfica izquierda
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de la figura 3.10 se puede ver en trazo negro continuo la evolucién del
ensayo para una determinada geometria; parte de plena carga y supera
el limite de bombeo (linea negra de trazos medida mediante el método
de inyeccién de aire), generando ciclos de flujo directo y flujo reverso. En
la misma grafica, en trazo gris se ve la evolucién de una geometria mas
favorable, ademas de su linea de bombeo medida con inyeccion de aire,
la cual refleja una menor amplitud y cantidad de ciclos.

En la grafica derecha de la figura 3.10 se puede ver cémo para un
mismo ensayo, aplicando igual escalén de descarga y rampa de disminu-
cién de régimen de motor, la configuracién menos favorable tiene mayor
cantidad de ciclos, unos nueve, mientras que la mas favorable tiene unos
cinco. De manera que el conteo de ciclos permite comparar las prestacio-
nes entre diferentes configuraciones.
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Figura 3.10: Grdficas de un ensayo en transitorio en BM
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3.2.3. BTFC y otros Métodos versus BM

La técnica de inyeccion de aire tiene varias ventajas respecto del
BTFC y de otros métodos para establecer el limite de bombeo. Primero,
la linea de bombeo es medida en condiciones reales de motor, lo cual no
es posible en el BTFC. Es cierto que la linea de inyeccién de aire produce
alguna modificacién en la acustica de la linea del motor, pero si la valvula
de control es colocada lo mas préximo posible al colector de admision,
o la linea de salida del compresor, el efecto sera despreciable. Aqui es
donde se hace recomendable usar la valvula de EGR como valvula de
control.

Una segunda ventaja del método de inyeccion de aire es que se pueden
medir puntos de bombeo en la zona de altas relaciones de compresion.
Mientras se mantiene el gasto de aire que ingresa al motor durante el
ensayo, la energia liberada por la combustion y el trabajo de la turbina
también lo haran, permitiendo asi llegar a la zona de maxima relacion
de compresion del compresor. Otros métodos para llevar el compresor
a bombeo reducen el consumo de aire haciendo que se tenga un menor
trabajo de turbina, y por lo tanto una menor relacién de compresién para
una misma velocidad de cigiienal.

Un tercer beneficio de este método propuesto es que la transicion de la
operacién estable a la zona inestable es suave. Como ya se mencionod, esto
es muy apropiado para lograr determinar con precisién los parametros
termodinamicos del flujo al momento de iniciarse el fenémeno de bombeo.
Una vez que se alcanza el bombeo, todos los parametros del motor pueden
mantenerse cuasi-constantes puesto que la pérdida de prestaciones del
compresor es compensada por el sistema de inyeccion de aire. Con otros
métodos, una vez que el funcionamiento del compresor entra en la zona
inestable, el gasto de aire trasegado hacia el motor decae haciendo que
se active el sistema de control de humos y la ECU limite la cantidad de
combustible inyectado, lo que se traduce en perdida de torque. Ademas,
dependiendo del sistema de control del freno del banco de ensayos, cuando
se ingresa a bombeo pueden aparecer oscilaciones en el régimen de giro
del motor haciendo inviable una medicion aceptable de los parametros
termodindmicos del fluido.
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Para materializar lo comentado hasta aqui, se presentan los resultados
obtenidos de mediciones de lineas de bombeo realizadas en un BM con el
método de inyeccion de aire y las realizadas en BTFC. El mapa del com-
presor es el presentado en la figura 3.2, el cual esta acoplado a un motor
diesel de 2000 cm?® y 150 CV de potencia. El objetivo principal del ensayo
ha sido la comparacion de las lineas de bombeo obtenidas con diferentes
configuraciones de entrada de compresor®. El circuito original de entrada
al compresor esta compuesto por el filtro de aire de un determinado vo-
lumen, y del tubo de acoplamiento al compresor. Este tubo presenta la
caracteristica de ser conico justo en el extremo que se liga al compresor.
Los cambios planteados fueron: incrementar el volumen del filtro de aire
en 4 litros y cambiar el tubo de acoplamiento original por otro de igual
longitud pero sin conicidad en el extremo de ligadura al compresor. La
siguiente tabla resume la combinacién de ensayos propuestos:

Tipo de Filtro  Tubo de Acoplamiento

original cénico

original no cénico
original+4 litros cénico
original+4 litros no cénico

En la figura 3.11 se contrastan los resultados de las mediciones, don-
de se aprecian los efectos sobre el limite de bombeo causados por las
diferentes configuraciones de entrada al compresor, habiéndose realizado
las medidas con el método de inyeccion de aire. La configuracion mas
favorable es la compuesta por el filtro original y el tubo de acoplamiento
con extremo cénico. La menos favorable se logra aumentando el volumen
del filtro en 4 litros y usando el tubo de acoplamiento sin extremo coni-
co. Las otras dos combinaciones tienen un comportamiento similar entre
si con tendencia a la configuracién mas desfavorable.

A pesar de que el grupo turbo-compresor y el MCIA son los mis-
mos, es necesario destacar que dependiendo del tipo de geometria que
se utilice a la entrada del compresor se puede ganar o perder relacion

9El tema del efecto sobre el margen de bombeo de diferentes geometrias en la
instalacion motor-compresor se trata con detalle en el Capitulo 5.
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Figura 8.11: Lineas de bombeo medidas con el método de inyeccion de aire en
BM, generadas por diferentes configuraciones de acoplamiento
motor-compresor

de compresion, algo que no es posible detectar mediante el BTFC. A
simple vista pudiera parecer que el margen ganado no es relevante, pero
es oportuno mencionar que las lineas de demanda de presién del motor
para diferentes iso-regimenes del mismo, son cuasi-rectas que pasan por
el origen del mapa del compresor'®. De manera que desde esa 6ptica, el
margen ganado en la zona central entre la configuracion mas favorable y
la menos favorable es de alrededor de 400 mbar (ver figura 3.11), y esto
puede afectar significativamente al torque final que producira el motor a
bajo régimen.

En la figura 3.12 se presenta la linea de bombeo de la configuracién
mas favorable medida con inyeccién de aire, la menos favorable y la medi-
da en el BTFC. Notar que las pendientes de las lineas de bombeo medidas
en el BM con inyeccién de aire son similares, mientras que la del BTFC
es inferior, lo que restringe significativamente el limite al que se podria
llegar en la zona superior del mapa con la configuracién real. En la zona

10Ver Capfitulo 2, seccién 2.2.1.4.
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baja del mapa se puede ver concordancia entre la linea de bombeo del
BTFC, y la més favorable medida con inyeccién de aire. Sin embargo, si
la comparacién se hace entre la linea del BTFC y la configuraciéon menos
favorable medida con inyeccion de aire, se intuye que el motor trabajaria
en zona de bombeo si se toman como referencia los margenes dados por
la primera.

2.8 T T T
——@—— original; conico
2.6 | —=— 4L no conico

BTFC
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Relacién de Compresion (1t_)

1 . . .
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Figura 3.12: Lineas de bombeo medidas en BM con el método de inyeccion de
aire versus la medida en BTFC

3.3. Técnicas de Deteccion del Bombeo

Como se menciona en el articulo SAE [2], los sintomas del bombeo
son: ruido caracteristico, cambios bruscos de temperatura y presion tanto
a la entrada como a la salida del compresor, asi como fuertes fluctuaciones
del gasto masico. Por lo tanto, es oportuno realizar un breve analisis del
tipo de comportamiento de cada uno de los parametros fisicos principales
con el objetivo de proveer métodos adecuados para detectar con precision
el comienzo del fenémeno.
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3.3.1. Parametros Asociados al Compresor
3.3.1.1. Ruido

El colector de admisién del motor y los conductos de acoplamiento
entre el motor y el compresor generan un importante volumen a la sa-
lida del mismo. De manera que el compresor mantiene una considerable
presién sobre una significativa masa de aire. Al momento de producirse
el bombeo, gran parte de esa masa de aire a alta presién retrocede desde
la salida hacia la entrada del compresor. Esto produce un sonido carac-
teristico generado por el pasaje de grandes gastos alternativos a través
de los componentes del compresor. Junto a lo expuesto también se tiene
una severa oscilacion de las partes flexibles de la instalacion debido a los
cambios de presién [20].

Adicionalmente hay que decir que el flujo reverso que existe poco
antes de que se dé el bombeo también genera ruido. En [2] se habla de
un trabajo de prediccién del limite de bombeo mediante la apreciacion
del ruido. Los resultados que se exponen muestran que la apreciacién
del sonido del flujo reverso por parte del operario no parece ser un buen
camino para los objetivos.

3.3.1.2. Temperatura

En la figura 3.13 se exhibe la evolucion de la temperatura de entrada
y de salida del compresor. Parten de una zona estable estando el motor a
plena carga. Se observa que previo al segundo 10 la temperatura de en-
trada es la atmosférica, de unos 27 °C aproximadamente; luego comienza
a incrementarse. Este incremento se debe al fenomeno de flujo parcial-
mente invertido. Poco antes de que suceda el bombeo, existe flujo de aire
que circula de la zona de alta presion a la zona de baja del circuito a
través de la periferia del rotor, ocupando un porcentaje de la seccién del
ojo del rotor que ird incrementandose cuanto mas cerca de bombeo se
esté. Dado que el aire proveniente de la salida del compresor se encuen-
tra a temperatura superior a la atmosférica, al combinarse con el flujo
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que ingresa se tiene un incremento de la temperatura de la mezcla, que
serd tanto mayor cuanto mayor sea la presion de salida del compresor, y
por ende, la cantidad de aire en retroceso.

160 T T T T T T T 100
Temperatura Salida comienzo del bombeo
Temperatura Entrada |

156 | I 180 __
g y B
« 7 s
o IS
= 1521 | 60 =

c

n u
© comienzo inyeccion de aire I ©
2 | 3
S 148 40 C
2 g
I | 1S
@ 5]
= -

144} / ' 120

T
140 1 1 1 1 1 1 1 0
0 5 10 15 20 25 30 35 40
Tiempo [s]

Figura 3.13: Tendencias de las temperaturas de entrada y salida del
compresor en un ensayo con inyeccion de aire

Respecto a la temperatura de salida, una vez que comienza la inyec-
cion de aire, esta experimenta un incremento obvio, dado que la presion
aumenta y de acuerdo a la ley de estado de los gases, la temperatura
también ha de hacerlo.

A partir del inicio de bombeo, senalado con la segunda linea discon-
tinua, se observa un cambio abrupto en la tendencia de la temperatura
de entrada. Se debe a que se descarga la masa de aire que hay a la salida
del compresor mezclandose con la que hay a la entrada, de manera que
los termopares acusan un pico que no se encuentra justo en el tiempo de
comienzo del bombeo, sino algo desplazado debido a las inercias térmicas
puestas en juego.

En cuanto a la temperatura de salida, que viene con una tendencia
creciente desde que se comienza a inyectar aire, alcanza el méaximo justo
en el limite de bombeo. Esto es natural puesto que la presion a la sali-
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da del compresor disminuye bruscamente y por lo tanto la temperatura
también lo hace.

El trabajo central difundido en [2] se focaliza en, mediante la tempe-
ratura de entrada del compresor, encontrar un medio que permita prede-
cir el ingreso en bombeo poco antes de que suceda. El trabajo concluye
que es posible lograr lo propuesto elaborando un anélisis de desviacion
estandar de la senal, y también es viable usar esta senal para predecir el
bombeo. Sin embargo, también menciona que es muy dificil generalizar
los resultados. Por lo tanto, aunque en este trabajo no se ha realizado,
es posible mediante algoritmos sencillos determinar el punto de inicio del
bombeo mediante el andlisis de la senal de temperatura, tanto de entrada
como de salida.

3.3.1.3. Presién

3 T T T T T 2
Presion Salida
Presion Entrada
251 11.8
T T
8 2r 11.6 2
2, | ! ©
© kel
= I ! g
8 1.5 inyeccién de aire - | comienzo del bombeo - | 114 E
S | | =
© S
7] 7
2 1r I I 112 @
o | &
0.5 11
o 1 1 1 1 1 08
0 5 10 15 20 25 30
Tiempo [s]

Figura 3.14: Tendencias de las presiones de entrada y salida del compresor
en un ensayo con inyeccion de aire

Las senales de presion dibujadas en la figura 3.14 provienen de sen-
sores piezo-resistivos de presién instantdnea (ver tabla 3.1), colocados
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proximos al compresor centrifugo. Cuando comienza la inyeccién de aire,
se observa que la presiéon de salida tiene una tendencia creciente, como
es de esperar. En cambio, en la senal de la presién de entrada solo se
aprecia un leve incremento de la amplitud.

Una vez que se alcanza el limite de bombeo, se observa que la presion
de salida acusa un cambio abrupto de tendencia; tanto la amplitud como
la frecuencia de la zona estable y de la zona de bombeo son destaca-
damente diferentes. Esto es muy oportuno para identificar eficazmente
el punto de comienzo de bombeo. En el apartado Analisis Espectral
de la Senal de Presion de Salida del Compresor se habla mas ex-
tensamente de las posibilidades que provee el andlisis de la presién de
salida.

En cuanto a la presion de entrada, una vez que comienza el bombeo se
aprecia que la senal sufre un pequeno incremento. Sin embargo, en lineas
generales se puede decir que la senal de presion de entrada no provee un
buen contraste entre el periodo estable y el bombeo, por lo que no se
perfila como un medio eficaz para determinar el punto de comienzo del
fenémeno de bombeo.

3.3.1.4. Gasto Masico y Régimen del Turbo-Grupo

En el BM se usa el sensor de gasto de aire de serie del motor pre cali-
brado con caudalimetros patron para tener la certeza de que las medidas
estén bajo el rigor experimental. Por lo tanto, la ubicacién del sensor en
cuestion suele ser, para la mayoria de las configuraciones, inmediatamen-
te después del filtro de aire del motor. Esto implica distancias de 6 a
10 didmetros hasta el compresor. Ademads, cabe mencionar que el sensor
es del tipo de placa caliente unidireccional (ver tabla 3.1). Por lo tanto,
no es posible tener medidas del gasto en sentido inverso cuando se da el
bombeo profundo.

A partir del comienzo de la inyecciéon de aire en el colector de ad-
misién del motor, se advierte que el gasto méasico disminuye puesto que
se esta proveyendo aire de forma auxiliar al circuito del motor, como se
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Figura 3.15: Tendencias del gasto mdsico de aire y del régimen del
turbo-grupo en un ensayo con inyeccion de aire

observa en la figura 3.15. A medida que se aproxima el limite de bombeo
se aprecia un ligero incremento de la amplitud. Finalmente, cuando se
alcanza el bombeo se distingue un gran incremento en la amplitud de la
senal debida al tipico comportamiento del fenémeno. La senal de gasto
de aire también provee un buen medio para determinar exactamente el
punto de comienzo del bombeo. Sin embargo, debido a las caracteristicas
de los sensores empleados, no ha sido utilizada a esos fines en este trabajo
de tesis.

En cuanto a la senal de régimen del turbo-grupo, exhibe cierto nivel
de ruido proveniente de su electréonica. No obstante, esto no afecta la
vista general de la tendencia, observandose un incremento a partir de la
inyeccion de aire. Este comportamiento es de esperar puesto que el gasto
trasegado por el compresor es decreciente, y por lo tanto demanda menos
potencia. Dado que el trabajo por unidad de tiempo que recibe la tur-
bina proveniente de los gases de escape es aproximadamente constante,
da como resultado que el régimen del grupo aumente ligeramente. Lue-
go, cuando se produce el bombeo, el régimen disminuye para finalmente
estabilizarse al valor inicial del ensayo.
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3.3.2. Analisis Espectral de la Senal de Presion de
Salida del Compresor

A los fines practicos, para calcular el punto en el cual comienza el
bombeo se toma el intervalo justo antes de que se dé el primer ciclo de
flujo reverso. Se toma un intervalo y no un punto, para tener una medida
media de todos los parametros envueltos en el fenémeno. Como se observa
en la figura 3.16 el intervalo tomado es de 1 segundo, unos 100 puntos si
se usa una frecuencia de adquisicion de 100 Hz; las barras verticales grises
del cuadrado senalan el comienzo y el final del mismo. La eleccion del
tamano del intervalo se basa en que sea lo suficientemente grande como
para tener muestras de comportamiento medio, pero no excesivamente
de manera que se vea afectado por la pendiente que genera la inyeccién
de aire en la evolucion de los parametros.
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Figura 8.16: Intervalo de cdlculo de los pardmetros termodindmicos del fluido
antes de ingresar a bombeo

La parte estable de la senal, es decir antes de que comience el bombeo,
estd dominada por una frecuencia y una amplitud muy diferentes de las
que se tienen cuando el fenémeno se ha desarrollado. La componente
principal de frecuencia en la zona estable esta compuesta principalmente
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por los pulsos que generan las valvulas de admisién del MCIA, y rondan
entre los 30 y 60 Hz para un motor de cuatro tiempos y cuatro cilindros de
un automoévil. Cuando se alcanza el bombeo, la frecuencia preponderante
es la del fenémeno, y va de los 5 a los 15 Hz, dependiendo de factores
como el tamano del intercooler, el miltiple de admisién y la tuberia
vinculante, temperatura del aire, etc.

De acuerdo a lo que se observa en la figura 3.16 el fenémeno podria
ser facilmente identificable, matematicamente hablando, mediante cual-
quier algoritmo simple debido a que la senal sufre un marcado cambio
entre la zona estable y la de bombeo. Sin embargo, hay configuraciones y
zonas de operacion, especialmente a bajo régimen del turbo-grupo, don-
de la amplitud de los pulsos de bombeo son muy similares a la amplitud
en régimen estacionario, razén por la cual, se hace mas dificil identifi-
car cudndo ocurre el bombeo. La clave para salvar este inconveniente
estd en que las frecuencias del régimen estacionario y las de bombeo son
suficientemente diferentes, como se ha mencionado anteriormente, por lo
que un analisis en frecuencia de la senal permitiria saber si se estd en
fase estacionaria o en bombeo.

100
80
pulsaciones de las
N valvulas del motor
T 60}
<
o
c
g
2 40 +
' zona de anélisis zona de bombeo
de los maximos
20 +
=]
0 1
0 5 10 15 20 25 30

Tiempo [s]

Figura 3.17: Vista bidimenstonal del espectrograma de la senal de presion
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Una herramienta practica a los fines de realizar un anélisis espectral
de la senal lo provee una funciéon llamada “spectrogram” del software
MatLab ((© MathWorks, Inc.). Esta funcién calcula la FET!! de la senal
agregando a la visualizacién una dimension mas, el dominio temporal, a
las ampliamente conocidas frecuencia versus potencia espectral. Esto es
ventajoso puesto que permite ubicar en el tiempo los instantes en que se
dan los fenémenos en las frecuencias buscadas. En la figura 3.17 se exhibe
el andlisis espectral de la presiéon de salida del compresor centrifugo. La
banda que se encuentra a una frecuencia constante de 55 Hz es generada
por los pulsos de apertura y cierre de valvulas del MCIA'2. La zona de
bombeo comienza a partir del segundo 27; se distingue por un color mas
concentrado en la zona de frecuencias mas bajas. Luego, sus armoénicos
se extienden a lo largo de todo el espectro.

1.2 T T T T T

0.8 b

Amplitud Espectral
o
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04} b

0.2 10% de la amplitud maxima

0 I I I I I
0 5 10 15 20 25 30
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Figura 3.18: Andlisis de los mdzimos entre 2 y 15 Hz

A fin de lograr determinar de forma precisa cuando comienza el bom-
beo, se realiza un analisis de los maximos de potencia espectral entre
la banda de frecuencias que comprende de 2 a 15 Hz. Asi se obtiene el
grafico de la figura 3.18 donde se advierte el inicio del bombeo mediante

HFast Fourier Transform.
12Motor de cuatro tiempos y cuatro cilindros
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un acusado pico. Aunque para el caso presentado parece muy evidente
el momento de comienzo del fenémeno, es necesario establecer un crite-
rio que permita determinar sistematicamente cuando se da el bombeo.
Por ejemplo, se puede decir que este ha comenzado cuando se supera un
cierto porcentaje de la amplitud méaxima del pico. La premisa que debe
cumplir el umbral que se elija es que debe evitar indicar bombeo por
picos anteriores a bombeo profundo. En la practica, un umbral de 10 %
de la amplitud espectral maxima dio un resultado aceptable; es posible
encontrar una explicacién detallada al respecto en [34].

A fin de profundizar algo mas en el problema de la deteccién del bom-
beo en diferentes condiciones de operacion del compresor, se presentan
los siguientes resultados préacticos. En la figura 3.19 se exponen la evolu-

cién del gasto mésico y los maximos del espectrograma para un régimen
del turbo de 100 krpm.

comienzo del bombeo -

Gasto Masico [kg/h]
Amplitud Espectral

10% de la amplitud maxima

Tiempo [s]

Figura 3.19: Detalle de la deteccion del bombeo mediante el uso del
espectrograma para un régimen del turbo de 100 krpm
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Como se mencioné en parrafos anteriores, cuando el compresor centrifu-
go trabaja a bajo régimen, en comparacién con su maximo'?, suele ha-
cerse dificultosa la deteccion del bombeo. Se puede ver que la amplitud
de la senal de gasto masico es aproximadamente uniforme durante todo
el ensayo, salvo algunos picos hacia el final; sucede algo semejante con la
presion. Sin embargo, no es posible asegurar que estos picos marquen el
comienzo de bombeo. Es entonces cuando se hace importante el anélisis
espectral de la senal. La senal dibujada en la parte inferior de la figura
3.19 corresponde a los maximos del espectro entre la banda de 2 a 15
Hz. Apelando al criterio de umbral de 10 % de la amplitud maxima, se
observa que el punto de comienzo de bombeo esta alrededor del segun-
do 20. Asi se aprecia como el método permite una deteccion sistemética
del fenémeno. En la figura 3.20 se exponen los resultados de un anélisis
semejante al anteriormente descrito pero esta vez para un régimen del
turbo-grupo de 160 krpm.
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Figura 3.20: Detalle de la deteccion del bombeo mediante el uso del
espectrograma para un régimen del turbo de 160 krpm

I3E] turbo-grupo del ensayo expuesto en este capitulo tiene un maximo sostenido
recomendado de 190 krpm.
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3.4. Conclusiones

Se ha presentado un método para medir la linea de bombeo en compre-
sores centrifugos. Esta técnica permite la medicion del limite de bombeo
en condiciones reales de motor tomando en consideracién los accesorios
y sistemas de acoplamiento con el grupo turbo-compresor. El procedi-
miento consiste en inyectar aire a alta presion en el circuito de admisién
del MCTA, luego del compresor centrifugo. De esta manera es posible
llevar el compresor a bombeo de manera suave y controlada, haciendo
maés sencilla la medicién de los parametros termodinamicos del fluido de
trabajo. Dependiendo de la estrategia de control empleada en la turbina
con geometria variable (TGV), se tendran curvas que seguiran diferentes
trayectorias en el mapa del compresor.

También se han presentado los resultados de los ensayos para determi-
nar la linea de bombeo en un motor con diferentes entradas de compresor,
comparandola con la medicion de las prestaciones en un banco de ensayos
de flujo continuo. Los andlisis muestran que la técnica de inyeccion de
aire lleva a resultados mas realistas en términos del margen de bombeo,
permitiendo ademas la comparacion entre diferentes geometrias de entra-
da. Asimismo se ha tratado el tema de los ensayos en transitorio de motor
realizados en BM, y como estos permiten comparar las prestaciones de
diversas configuraciones mediante un método experimental sencillo.

La técnica de inyeccién de aire tiene varios beneficios. Permite tener
en cuenta la acustica de la configuracion original del conjunto motor,
turbo-compresor y sus accesorios y sistemas de acoplamiento. Ademas,
permite medir la linea de bombeo en todo el intervalo de trabajo del com-
presor centrifugo. Y finalmente, este método permite llevar el conjunto a
bombeo de una forma controlada y estable.
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4.1. Introduccion

N LA ULTIMA década, el pronunciado progreso de los procesadores
E computacionales en el &mbito informatico ha permitido abordar pe-
sados calculos matematicos. Esto ha propiciado el desarrollo de una diver-
sidad de programas de ingenieria para la simulacion de diversos fenéme-
nos y mecanismos. Tal es el caso de las turbo-maquinas de gas, que a
partir de la segunda mitad del siglo XX han conseguido un papel pre-
ponderante en el transporte y la generacion de potencia. Concerniente
al estudio fluido-termodinamico del compresor axial y posteriormente el
centrifugo, se vienen proponiendo diversos modelos fisico-matematicos
desde la década de 1970 [29, 44, 49, 82]. Sin embargo, debido a la com-
plejidad de los campos fluidos, especialmente en el compresor centrifugo,
los resultados a menudo no eran del todo representativos del fenémeno
real estudiado. No obstante, se ha proseguido con la investigacion dan-
do como resultado que la simulacién numérica se afiance a tal grado,
que hoy es una herramienta de uso obligado para el diseno y puesta a
punto del compresor centrifugo en sus diversas aplicaciones, como es la
sobrealimentacién de los MCIA!,

En este trabajo de tesis se ha utilizado la simulacion numérica, no
como el objetivo central de la investigacién, sino mas bien como una
herramienta para el estudio del fenémeno de bombeo en el compresor
centrifugo de sobrealimentacién. La simulacion tridimensional (3D) me-
diante un cédigo comercial como es Ansys FLUENT Inc., ha tenido como
objetivo principal la evaluacién de su capacidad para predecir el bombeo,
asi como el estudio de los patrones de flujo que se desarrollan en los distin-
tos componentes del compresor. Por otro lado, también se ha utilizado un
programa de simulacién unidimensional llamado WAM? (desarrollado en
el instituto CMT de Universidad Politécnica de Valencia), principalmen-
te con motivo de validacion. De manera que a continuacion se comienzan
exponiendo detalles del modelado unidimensional, y posteriormente se
presenta el tridimensional.

IMotores de Combustién Interna Alternativos.
2Wave Action Model.
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4.2. Modelado 1D

El cédigo WAM, desarrollado en el Centro de Motores Térmicos del
departamento de Maquinas y Motores Térmicos de la Universidad Po-
litécnica de Valencia, se basa en un modelo matemaético gas-dindmico
unidimensional, capaz de representar la propagacion de las ondas de pre-
sion en tubos de diversas geometrias. Originalmente fue desarrollado para
estudiar el comportamiento de los conductos de admisién y escape de un
motor.

Uno de los primeros aportes para el modelo fue hecho por Payri et
al. [90] donde se proponia una teoria matemadtica para representar el
comportamiento de las ondas generadas por los procesos de aspiracion
y escape de los cilindros. Luego se incorporaron otros factores como el
efecto de las ondas sobre el sentido de flujo, las leyes de liberacion de
calor, la ley de movimiento de las vélvulas, etc. [17]. Otro hito importante
ha sido la implementaciéon de un modelo de depésitos al ya desarrollado
modelo de accién de ondas en conductos [32], lo que permite representar
los elementos volumétricos que existen en el sistema de renovacion de
la carga de cualquier motor. Y finalmente, en trabajos mas recientes se
incorpora un modelo del sistema de sobrealimentacion [114].

El modelo unidimensional implementado en el codigo WAM esta go-
bernado por la ecuacién para un gas compresible (se supone un gas per-
fecto de R y ~ constante), no estacionario y no homoentrépico®, donde
los vectores D, G y C' contienen las tres variables conservativas: masa,
cantidad de movimiento y energia.

oD 0G
—+—4+C=0 4.1
ot * ox * (4.1)
D: término de estado.
G: término de flujo.
C': término fuente que incluye factores de transferencia de calor, friccién
y cambios de area.

3Fluido de entropia constante y uniforme.
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Este sistema de ecuaciones hiperbdlicas no homogéneo es discretizado
y resuelto por diferencias finitas mediante el método de dos pasos de
Lax-Wendroff [5][91]. En este, se toma al modelo de compresor como
una condicion de contorno entre los conductos simulados. Se utilizan las
variables de Riemann para la definicién de las mencionadas condiciones
de contorno, lo que reduce a primer orden la precision, pero desacopla y
simplifica la solucion del compresor y los conductos conectados al mismo.
También, ademas de las variables de Riemann A y [ calculadas en cada
union para conocer el comportamiento del gasto masico, se debe obtener
el nivel de entropia A4, calculado como una funcién adimensional de la
velocidad del sonido y la presién.

&=&+%;m (4.2)
v—1

fi=Ai = Ui (4.3)

A P\

R - 4.4

AAi (Pref> ( )

Se necesitan seis ecuaciones para resolver el problema del compresor
acoplado a los conductos (acoplado a la salida de uno y a la entrada
del otro). Tomando en consideracién que la variable A de Riemann y
el nivel de entropia son conocidos para el conducto con flujo saliente, y
que (8 es conocida para el conducto de flujo entrante, se necesitan tres
ecuaciones mas para definir el comportamiento del compresor. La primera
es la ecuacién de conservacion de la masa a través del compresor:

p1LU1 ST = pav2 S (4.5)

La siguiente ecuacion representa la condicion estacionaria a través del
mapa estacionario del compresor, con las fases estacionarias descriptas
por medio de un modelo de primer orden:

dm Tigt — T LC
; con 7 v ( 6)
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m: relacion de compresion.

7: tiempo de retardo.

L,: longitud del compresor.

v: velocidad media a través del compresor.

La ecuacién final introduce informacién sobre el incremento de tem-
peratura a través del compresor. Se deben tomar en consideracién dos
situaciones. Cuando el flujo va en sentido directo, desde la entrada hacia
la salida, se representa mediante la ecuacion de eficiencia isoentropica.
El valor de eficiencia isoentrépica 7). se obtiene experimentalmente. Por
otro lado, cuando se tiene flujo desde la salida hacia la entrada, es decir
reverso, debido a que el proceso es altamente irreversible se supone una
expansion isotérmica, entonces:

y—1

To1 + <7rc” — 1) /n. flujo directo
To2 =

Tor flujo inverso

(4.7)

Ademas hay que mencionar que la relacién de compresién se obtiene
del mapa experimental para un valor estacionario equivalente, pero con
un tiempo de retardo relacionado con la inercia del fluido dentro del
compresor.

Una vez que se tienen todas las ecuaciones y datos pertinentes re-
feridos a un punto particular de régimen de compresor, se resuelve el
sistema mediante un proceso iterativo. La dindmica de la parte mecanica
del turbo-grupo se calcula mediante la ecuacion del momento angular
aplicada al eje.

4.2.1. Modelado 1D del Bombeo en Transitorio

Respecto al modelo de compresor implementado en el ya desarrollado
modelo de accién de ondas WAM, se han probado diferentes alternati-
vas. El ultimo aporte es producto del trabajo de investigacion doctoral
llevado adelante por Tiseira [114], donde propone un modelo de compre-
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sor cerodimensional enfocado a predecir el comportamiento inestable del
mismo.

Como ya se ha adelantado, el modelo de compresor propuesto es una
condicion de contorno impuesta entre dos tubos, que establece el valor de
gasto masico que circula por el conjunto, como se esquematiza en la figura
4.1. El incremento de presion en el compresor se expresa en dependencia
del gasto masico y la velocidad de rotacién del mismo. Por lo tanto, el
mapa experimental del compresor debe ser cargado al programa como una
funcion; solo es pertinente hacerle alguna modificacién producto de los
requerimientos del programa. Como se ve en la figura 4.2, se extienden
las curvas de iso-regimenes desde los puntos de bombeo hasta valores
negativos de gasto en el mapa. El estado termodinamico en el volumen
se calcula idénticamente al modelo de depdsito vinculado al compresor
3D, que se explica en los apartados venideros.

"SR
M S~ e Be
Dep6sito
0 1 2 de —
/ remanso
An1 / Anz

Compresor ~—

Figura 4.1: Esquema del modelo del sistema de renovacion de la carga
implementado en WAM para simular el bombeo

Dado que el modelo esta ideado para predecir el comportamiento
del compresor en zona inestable, mas precisamente en bombeo, la in-
formaciéon de relacién de compresion versus gasto masico que se provee
al codigo no puede circunscribirse al limite de bombeo. Es por ello que
surge la necesidad de extender el mapa hacia zonas donde no se realizan
mediciones con un BTFC* convencional. En los modelos de compresor
anteriores implementados en WAM, se utilizaban mapas extendidos que
prolongaban las curvas de iso-regimenes mediante rectas de relacién de

4Banco de Turbos de Flujo Continuo.
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compresion constante. Sin embargo, mediciones de las prestaciones del
compresor mas alld del limite de bombeo (ver Capitulo 3, seccién 3.2.1.4),
han permitido ver que la relaciéon de compresién desciende una vez que
se supera el mencionado limite, quedando en evidencia el desacierto de
prolongar los iso-regimenes mediante rectas. Por lo tanto, la forma de
extender el mapa presentada en la figura 4.2 ha resultado ser la mas
adecuada segun la experiencia.

Relacion de Compresion
| ))
o
®
©
193]

oY
d \ coﬂ\p‘
/\ 150~V e\ocid?
Lined> ¢
0 Gasto Masico

Figura 4.2: Mapa experimental extendido utilizado en WAM

4.2.2. Resultados

A titulo de plasmar las bondades del modelo, a continuacién se pre-
sentan algunos resultados de la simulacién de las prestaciones de un sis-
tema de sobrealimentacién, en contraste con ensayos experimentales. En
primer lugar, en la figura 4.3 se exhiben tres graficos con el detalle de la
trayectoria de presion de salida, gasto masico y presion de entrada del
COMpresor.

El régimen de giro del compresor es de 120 krpm, y a partir del segun-
do 0 se aplica un cierre escalonado de la valvula de control, que provoca
que el gasto masico disminuya mientras la presion de salida aumenta.
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La presion de entrada permanece aproximadamente constante hasta el
ingreso en bombeo, evidenciado por la oscilaciéon de la senal producto
del reflujo. En cuanto al gasto y la presion de salida, se puede ver que el
modelo es capaz de representar el fendémeno en coherencia con el compor-
tamiento real, presentando una frecuencia de bombeo profundo de unos
6 Hz aproximadamente.

16
presion de salida
15
1 0.08
14 ¢
2
gasto masico >
= L 1 0.04 =
s 1.3 o
= Q
S 8
n =
]
a 12 r {0 %
©
O]
1.1
4 -0.04
presion de entrada
3 MWW\WW
0.9 1 1 1 1
0 1 2 3 4
Tiempo [s]

Figura 4.3: Resultado de la simulacion de bombeo en WAM

En la figura 4.4 se exponen la evolucién de la presion de salida y la
de entrada, en contraste con los resultados de los ensayos experimenta-
les realizados sobre la misma configuraciéon simulada. Se puede decir, en
lineas generales, que existe una buena concordancia tanto en amplitud
como en frecuencia para la presion de salida. En cuanto a la presion de
entrada, hay buena concordancia entre las frecuencias del fenémeno simu-
lado y la senal medida. Sin embargo, se puede ver alguna diferencia entre
las amplitudes, exhibiendo la senal simulada una amplitud ligeramente
inferior a la media.
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Figura 4.4: Comparacion de los resultados de la simulacion de bombeo en
WAM vy las mediciones experimentales

4.3. Modelado 3D del Compresor

4.3.1. Introduccién

Desde que la sobrealimentacion de los motores diesel, mediante turbo-
compresores, se ha implantado como la solucién tecnoldgica a los fuertes
requerimientos que se imponen sobre los vehiculos, muchos centros de in-
vestigacién han emprendido campanas de estudio del compresor centrifu-
go mediante simulaciéon numérica. Se han abordado diversos temas, como
son el disenio del compresor centrifugo [95][126], las inestabilidades en el
rotor [46], vibracién del impulsor del rotor [20], el flujo a través de la vo-
luta [16][48], el flujo en la seccién de entrada [18], el sangrado del inductor
a través de la carcasa [51], etc.

Margot et al. [78] realizan un trabajo de simulaciéon numérica tridi-
mensional de un compresor centrifugo y parte de la seccién de entrada
al mismo en operacion proxima al limite de bombeo, buscando simular
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precisamente dicho fenémeno. El calculo se realiza en fase estacionaria
abarcando desde la zona de maximo gasto del compresor hasta la de co-
mienzo de las inestabilidades, y posteriormente una fase transitoria. El
calculo estacionario no es capaz de representar el comportamiento inesta-
ble del compresor, por lo que se recurre al analisis en transitorio usando
como condiciones iniciales de contorno las finales del calculo estacionario.
Los resultados de la simulacién son prometedores, aunque se hace muy
evidente el hecho de que es necesario incluir en el modelo mas elementos
del circuito de renovacion de la carga para representar correctamente el
fenémeno real.

4.3.2. Modelo 3D

Como se ha explicado en el Capitulo 2 y 3, el fenémeno de bombeo
es producto de la interaccién entre las inestabilidades del compresor y la
acustica del circuito de renovacién de la carga. De forma que un anélisis
del compresor separado de la linea de admisién, no arrojarad resultados
utiles si lo que se desea es predecir su comportamiento en operaciéon con
el motor que sobrealimenta. Lo mismo es valido en la simulacion tridi-
mensional. Si inicamente se modela el compresor, no se puede esperar
que los resultados representen el fenémeno real. Entonces la solucion pa-
rece inmediata jpor qué no se modela todo el circuito de renovacion de la
carga del motor, desde el filtro de entrada hasta las valvulas de admisién?
Porque el coste computacional seria excesivamente alto incluso hoy dia.
Ademas, existen grandes volimenes en el circuito donde no es relevante
conocer el comportamiento del patrén de flujo. Es entonces cuando surge
la idea de modelar cero-dimensionalmente parte de la instalacion.

4.3.2.1. Mallado

Los estudios llevados adelante en este trabajo de tesis son realizados
mediante el programa informatico comercial CFD Ansys FLUENT Inc
2001, versién 6.3.26. Seguidamente se describen los aspectos mas impor-
tantes implicados en el modelado del compresor centrifugo y parte del
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circuito que lo vincula al motor [59].

Por razones practicas, el dominio computacional se divide en cinco
zonas, como se observa en la figura 4.5, a saber, el conducto de entrada
al inductor, el rotor del compresor, el difusor, la voluta y los elemen-
tos de acoplamiento entre la voluta y el conducto de salida. Cada zona
fue mallada independientemente. Las primeras cuatro zonas menciona-
das fueron malladas con celdas hexaédricas semi-estructuradas (HEX),
mientras que la tdltima lo fue con estructuras tetraédricas (TETS). Las
zonas se conectan entre si mediante interfaces arbitrarias. Ademads, se
crea una malla movil para el rotor que se conecta con las mallas estati-
cas circundantes mediante dos interfaces, la de entrada-rotor (IR) y la
de rotor-difusor (RD). Y finalmente una interface que une dos mallas
estdticas, la de difusor-voluta (DV). Por otro lado también se colocan
dos superficies tanto a la entrada como a la salida del rotor donde se
definen las condiciones de contorno de la simulacién.

condicién
contorno
entrada

\

condicion
contorno
salida

Figura 4.5: Detalle de las cinco zonas de mallado en el modelado del
compresor centrifugo

La malla ha sido refinada en las proximidades de las paredes del mo-
delo, y en las zonas aguzadas y de cambios abruptos en la geometria del
compresor. Los valores finales de los elementos de la malla resultan de
un estudio de convergencia numérica basada en varias simulaciones esta-
cionarias. Un modelo de 200000 celdas parece dar un buen compromiso
entre coste computacional y precision de resultados, validado mediante
ensayos experimentales. A continuacion se describen las caracteristicas
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del modelado utilizadas para el calculo, tomando siempre en considera-
cion la relacion de compromiso entre precision y costo computacional:

e calculador 3D transitorio segregado (basado en presién en este caso)
con declaracién de doble precisién.

e discretizacion implicita de primer orden tiempo-dependiente del
modelo, con tiempo de avance no iterativo.

e algoritmo de calculo Gauss-Seidel con acoplamiento PISO de pre-
sion-velocidad, y esquema de discretizacion aguas arriba de segundo
orden.

e malla movil para el dominio de flujo del rotor.
e ¢l fluido de trabajo es aire, considerado como gas ideal.

e las condiciones atmosféricas se asumen como estandar, donde la
P.im=101325 Pa y la T4,,=300 K.

e modelo de turbulencia k—e con tratamiento estandar en las paredes
de las geometrias.

e uso del algoritmo SIMPLE para el calculo estacionario y el PISO
para el transitorio.

e como condiciones de contorno, se asume presion total constante
a la entrada al inicio del célculo estacionario. Luego se cambia,
por problemas de convergencia, a gasto masico constante cuando
el andlisis se aproxima a la zona de inestabilidades. Para el calculo
transitorio se usa presion total constante a la entrada. A la salida
se impone una presion estatica constante en ambos casos.

Cuando durante la simulacién ocurre el bombeo, las variables estacio-
narias se hacen muy inestables, por lo que el paso de tiempo debe ser lo
suficientemente pequeno para capturar los detalles del proceso. El paso
de tiempo seleccionado ha sido de 5x10~%s.
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4.3.2.2. Calculo en Estacionario y Transitorio

A proposito de hacer evidente la diferencia entre los resultados obte-
nidos simulando solo el compresor y luego el compresor mas el modelo
0D, se presentan ambas conclusiones. Este apartado se focaliza en la pri-
mera de las configuraciones. Asi que una vez cumplimentados los pasos
de puesta a punto del modelo, se procede a la simulacién en estacionario
partiendo de condiciones estables obtenidas a partir de los estudios expe-
rimentales. En la figura 4.6 se presenta el mapa del compresor medido en
un BTFC y la linea de bombeo correspondiente a una configuracién de
entrada recta. En trazo continuo y con marcadores se presenta el resulta-
do de la simulacion en estacionario, que llega hasta muy cerca de la zona
de bombeo. En la ampliacion, en trazo continuo, se puede apreciar como
la senal entra en bombeo de alta frecuencia cuando se realiza el calculo
transitorio. Se observa cémo hacia el final de la simulacion se tiene un
aceptable nivel de precision en los resultados, aunque no se logra el ciclo
de bombeo profundo de baja frecuencia.

35 m—— -
_ N
I - N
- -
~ I— _
o 3 F |
£
: fwryy L -
hel g
2 -~
s 25 7 ~
£ 7 N
(o] —
o X —.e_\
3 2t / _ Ny 150 krpm
5 / o=
Q
% ST — [l —— mapa
z 157 Il T~ —— transitorio
S . T~ e—e—e estacionario
S T~
1 1 1 1 1
0 0.04 0.08 0.12 0.16 0.2

Gasto Masico [kg/s]

Figura 4.6: Resultados de la simulacion CFD/URANS sobre el mapa
experimental del compresor
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4.3.3. Modelado 3D-0D

Como se ha discutido anteriormente, para lograr el bombeo profundo
en una instalacion de sobrealimentacion, es necesario tener un volumen
a la salida del compresor que se llenara y vaciara conforme a las carac-
teristicas fluido-actsticas del sistema. Tal como se da en el sistema real,
asi también sucede en el modelo tridimensional; es necesario acoplarle un
volumen a la salida del compresor.

Los programas computacionales de simulacién numérica permiten de-
finir las condiciones de contorno del modelo, como son la presién, tem-
peratura, gasto masico, etc. Pero ademas, hay algunos programas como
es el caso del utilizado para este trabajo, que permiten programar en
algin lenguaje especifico una serie de funciones o ecuaciones (UDF?®) que
pueden interactuar con el modelo tridimensional. Asi es como surge la
idea de crear un modelo cerodimensional de llenado y vaciado, basado en
un volumen o depédsito mas una valvula reguladora de gasto, que luego
se acopla como una condicién de contorno a la salida del modelo tri-
dimensional del compresor. Mediante el modelo cerodimensional no es
posible tener detalles del patrén de flujo que se desenvuelve dentro del
volumen ni a través de la véalvula, aunque si es viable tener para cada
paso de tiempo los valores globales del fluido que lo atraviesa. Apelar a
este recurso significa disminuir pronunciadamente el costo computacio-
nal respecto del que se tendria si se modelan tridimensionalmente las
geometrias a la salida del compresor.

Una vez unido el modelo 0D al 3D, se le aplica una rampa de variacion
de area a la valvula de control de gasto, de manera que a medida que
avanza el tiempo de calculo se reduce la cantidad de fluido que circula por
la instalacion. Esto hace que el compresor vaya hacia el limite de bombeo.
Las propiedades termodinamicas dentro del volumen son representadas
por ecuaciones que se alimentan en cada paso de tiempo de los valores
de la superficie de condicién de contorno de salida del modelo 3D. A su
vez, los resultados del modelo 0D realimentan la superficie de condicién
de contorno de salida del compresor definiendo asi los nuevos parametros

5User Defined Function.
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para el siguiente paso de tiempo.

4.3.3.1. Descripciéon del Modelo Matematico 0D

Las condiciones termodinamicas dentro del volumen estan definidas
por la “ecuacién de conservacién de la masa” y la “ecuacién de conser-
vacién de la energia”. Como se asume que el fluido de trabajo es un gas
perfecto, aire a moderada presion y temperatura, se utiliza también la
“ecuacion de estado de los gases” y las “relaciones isoentropicas”.

Si el volumen modelado es lo suficientemente grande (para el caso en
particular es de 15 L), se puede asumir que la velocidad del fluido dentro
del mismo es aproximadamente nula, y por lo tanto, no es necesario
tener en cuenta la ecuacién del momento. A la salida, se supone que
la valvula reguladora de gasto descarga a la atmoésfera. La apertura de
valvula estd controlada por una ecuacion que hace variar su area de
paso en funcion del tiempo. Al inicio de la simulacion, el area de paso
se mantiene constante para estabilizar los parametros termodinamicos.
Luego se le aplica una reduccién de area lineal con una pendiente de
0,067 kg/s* hasta que se produce el bombeo. Cabe sefialar que esta tasa
implica reducir el gasto méasico a cero en menos de 1 s, es decir, muy
bruscamente. No obstante, se ha tomado este valor para no prolongar
excesivamente el calculo.

Para iniciar los calculos, el modelo 0D necesita informacién provenien-
te del 3D. Tomando en cuenta que la superficie de salida del compresor
esta compuesta por una malla en la cual cada elemento tiene informacién
de presion, temperatura y gasto masico, es necesario obtener un tnico
valor de tales parametros para que puedan ser utilizados por el modelo
0D. Para ello se realiza un promedio de los parametros tomando las cel-
das para las cuales el fluido es saliente, mientras no se consideran las de
flujo inverso. Entonces, para una variable f se tiene que:

Zjl‘(fjmisi N Z]I‘(fjpisi
K ~ K
25 mi S > PiSi

j: es el indice de cada K celda de la superficie de salida.

fentrada —

con 7hzp; >0 (4.8)
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m: es la masa.

S: es el drea.

p: es la densidad.

map,: es el gasto masico de la celda correspondiente.

Una vez que se tiene la media de los pardmetros que provee el 3D,
ya es posible vincular la UDF al compresor. Cuando el sistema entre en
bombeo, el proceso sera reverso, puesto que habra fluido procedente del
volumen que ingresarda al compresor. Por lo tanto, los parametros del
volumen seran los iniciales del compresor en el proximo paso de tiempo.

Masa de Aire en el Deposito: para determinar cual es la masa de
aire reinante en el depdsito en cada instante, se recurre a la ecuacion de
conservacion de la masa:

dmd
dt

mg: es la masa de aire en el depodsito.

mgp: es el gasto mésico proveniente del compresor.

m,: es el gasto masico que sale del depdsito a través de la valvula de
control.

= 1h3p — Ty (4.9)

Flujo a Través de la Valvula de Control: si se conocen las con-
diciones termodinamicas del gas dentro del depdsito y las condiciones
atmosféricas, es posible calcular el gasto masico que atraviesa la valvula
de control. Considerando un proceso isoentropico y estacionario se tiene
que, por la ecuacién de conservacion de la masa:

mv = Po Uy Sef (410)

po: es la densidad del gas en la valvula.

v,: es la velocidad del gas en la valvula.

Ser: es el area efectiva de paso de la valvula tomando en consideracién
las pérdidas de calor debido a friccién.

Por la ecuaciéon de conservacion de la energia para un proceso estaciona-
rio, sin trabajo, adiabdtico y con efecto gravitatorio despreciable:

02
h—i—; = cte (4.11)
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Luego, aplicando esta ecuacién 4.11 a ambos lados de la valvula, asu-
miendo que la velocidad del gas en el depdsito es nula y reemplazando la
entalpia h = C, T, se tiene:

02

CTd+O—CT+2” (4.12)

Despejando para obtener la velocidad en la valvula:

20, (Ty —T,) (4.13)

v
Tomando en consideracién las relaciones isoentropicas %’ = (%) =

v

(%)ﬁ, se llega a:

2
vy = | —=RTy
v—1

1— (%) ;] (4.14)

Reemplazando la ecuacién 4.14 en la 4.10 se tiene el gasto mésico a través

de la valvula de control:
PN\
1— (=2 4.15
<P d) ] 419)

Si se utiliza la relacién isoentropica y la ecuacién de estado, y se agrupan
los términos convenientemente se llega a:

2
mv = Oef Pv —IYRTd
Y=

VT Al )T

Si se toma en consideracion que la presion a la salida de la valvula es la
atmosférica, la expresion final es:

=2 [0

2 ~y+1

27 atm i Patm S
1y, = S, - 4.17
! —leTd ( ) (Pd) 10
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Balance de Masa y Energia en el Depdsito: una vez que se establece
el flujo no estacionario en el depdsito, con un cierto gasto proveniente del
compresor (mgp) vy otro gasto que sale por la vélvula (r,), se tiene que
por conservacién de la masa:

N P
dmg = Z dm; — Z dm, (4.18)

siendo ¢ el indice de los N elementos entrantes conectados al depdsito y
e el de los P elementos salientes.

Por conservacion de energia en un sistema abierto e ignorando las fuerzas
gravitacionales, se tiene:

d(maeq) = dQa—dWa+y_ dm; <hi + %) =S dm, (h + %) (4.19)

Si se asume que la entalpia en el depdsito es la total o de estancamiento
porque la velocidad del fluido es aproximadamente nula, se puede decir

que hg = he + % Entonces se puede llegar a la siguiente expresion:

2

N N
d(md €d) = de - de + Z d?ﬂZ (hz + %) - (Z dTTLZ — dmd> hd
(4.20)

Derivando por regla de la cadena el lado izquierdo de la igualdad y agru-
pando los términos similares, se tiene:

02

N
dmd(ed - hd) + ded mqg = de — de + Z dmz (hZ -+ 52 — hd) (421)

Considerando la definicion de entalpia hy = eq + Py Vy, la de energia
interna dey = C, dTy v la del trabajo dWy; = P;dV},, se puede reescribir
la ecuacién 4.21 de la siguiente manera:

v2

N
—Pd V4 dmd+md OU de = de—Pd d‘/;1+z d??’LZ (hz + Ez - hd) (422)
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Dividiendo a ambos lados de la igualdad por el término P; V; = my Py vy,
pues v4 es el volumen especifico en el depdsito, y reagrupando:

dmg C,dTy; dVy  dQu 1 U V2
mgq * Pivg i Va Pdvd+PdV;l; " * ¢ ( )

2

Ahora, utilizando la ecuacion de estado Pyvy; = RTy, la definicién de
entalpia h = C, Ty la del calor especifico a volumen constante C,, = 7—};{1,
la expresion 4.23 queda:

2

dmg 1 dTy dVe  dQq 1 & v:
+ + + Pd%;dmz 5+ ColT: — T)

mg y—11Ty Vi  PiVy
(4.24)

Integrando la expresiéon 4.24:

In(—myg)|3 + In(Ty)|F + In(Vy)[; =

v—1
2d 2
/PQd+/
1 PaVy 1

Operando la ecuacién 4.25 segin las propiedades de los logaritmos, se
llega a la expresion:

e
Vi Ma1 (Td,2> 71

Va1 ma2 \Ta1
/2 dQa /2

1 PaVy 1
Tomando en consideracion que el depdsito es adiabatico, de volumen

constante, sin transferencia de trabajo en sus fronteras, se puede escribir
la ecuaciéon 4.26 de la siguiente manera:

| Mg Td,2 ﬁ _/2 1 i UZ2+C(T_T> dm; (427)
n Maz Td71 — ) Pd‘/d i 2 p\Li d my; .
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Conociendo las condiciones existentes en el gas dentro del depdsito (Py y
Ta1), se puede calcular, mediante la ecuacién 4.9 y la 4.27, la temperatura
T4y del siguiente paso de tiempo. Con la Ty9 y la ecuacién de estado de
los gases perfectos se puede calcular la FPyo:

ma2 BTy

P, =
d,2 v,

(4.28)

Con la nueva condicién de presién Py se realimenta la condicién de
contorno de salida del compresor, para tener nuevamente las condiciones
que daran lugar al siguiente paso de tiempo.

4.3.3.2. Vinculaciéon del Modelo 0D y el 3D

Una vez que se tienen todas las ecuaciones implicadas en el calculo,
es necesario explicar la mecanica del proceso numérico que vincula el
modelo 0D al 3D. Cabe recordar que el calculo en transitorio parte con
unas condiciones de contorno iniciales provenientes de las finales de la
simulacién en estacionario. Por lo tanto, el primer paso de tiempo del
modelo 0D toma estos datos como sus condiciones iniciales.

Parametros Iniciales: la presion estdtica inicial del depdsito es la que
provee la superficie de salida del compresor; es precisamente la que se
tiene al finalizar el calculo en estacionario:

Pd,lst - P3Dst (429)

La temperatura estatica inicial es obtenida segin el mismo criterio que
la presién estatica inicial, con la salvedad de que como la temperatura
en la superficie de salida del compresor no es homogénea, debe recurrirse
a realizar el promedio segin la ecuacién 4.8:

Td,lst - T3Dst (430)

En cuanto al gasto mésico proveniente del compresor (rgp), se puede
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conocer en cada paso de tiempo haciendo la sumatoria del aporte de
cada celda de la superficie de salida, tomando en consideracién que hay
valores entrantes y salientes:

K
m3pt = me,j (4.31)
J

Una vez que se tiene la presion, la temperatura y el gasto de aire que
ingresa al depdsito para el primer paso de tiempo, se selecciona una
apertura de la valvula de control que permita un gasto saliente igual al
entrante, esto es:

|7it,1 = 113D, | (4.32)

Entonces, de acuerdo con la ecuacion 4.17, el area efectiva inicial sera:
_1
7_1 \/}%T‘d,1 Patm % Patm ’YTH ’
— | = (4.33)
Py Py

2y Pyq
Una vez que se averigua el area inicial para el primer paso de tiempo,
ya no es necesario seguir aplicando la férmula 4.33. Para los siguientes
pasos de tiempo se determina el gasto saliente mediante la ecuacion 4.17,
haciendo variar el drea segiin una ley lineal, como ya se ha mencionado.

Sef,l - mv,l

Puesta en Régimen del Modelo: hasta aqui se han presentado todos
los parametros iniciales para el lanzamiento de la simulacién. Para el
siguiente paso de tiempo que serd en situacion de régimen normal, se
debe calcular la nueva masa de aire (mg2) contenida en el depdsito:

md72 = de + (T'TL3D,1 — m%l)At (434)

Con mg; calculada a partir de la ecuacién de estado de los gases:

 PyaVa
mq1

= 4.35
=R (4.35)
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Es importante remarcar que para el primer paso de tiempo, como el
gasto entrante es el mismo que el que sale, la masa de aire en el depdsito
permanece constante. Esto serd asi hasta que se comience a actuar sobre
la valvula.

Para calcular la nueva temperatura del gas dentro del depésito (Ty2) es
necesario hacer algunas consideraciones sobre la ecuacién 4.27, a saber:

e dado que el modelo es 0D, el elemento de calculo es tnico y por lo
tanto se puede decir:

SN[+ T = T dma = [+ C(T ~ T)] din

e si se asume un paso de tiempo lo suficientemente pequeno:

[E @) dt = fi At y dm; = 1igp At

e la velocidad de entrada del fluido al depdsito se puede calcular

mediante:
v, — i — R,
P oA P A;

Tomando en consideracién lo anterior, se puede reescribir la ecuacién
4.27 de la siguiente manera:

1
Md,1 (Td,2) 71
In | — | ==
[md,2 Taq
1 1 (m3D RTsp
PyiVa |2\ PspSsp

2
) +C, (Typ — Tya) | rigp At (4.36)

Siendo el S3p el drea de salida de la voluta del compresor. Algo importan-
te a reiterar es que la ecuacion 4.36 es solo aplicable cuando el promedio
del gasto a la salida del compresor es saliente (m3p > 0). Si el gasto a la
salida es entrante o nulo (rhgp < 0), todo el término de la derecha de la
ecuacion 4.36 desaparece. Asi que en resumen, el calculo de la tempera-
tura Ty viene dado por dos expresiones que se usaran alternativamente
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dependiendo de cudl es el balance del gasto:

mq,2 rhgp At ..
Ta, {md,l eXp [ P Va

. 2 71
Td’Q = (% <M) + Cp <T3D — Td71)):| } si ng >0

Psp S3p
T mqg,2 ’Y_l o e < O
41\ g, S1M3p >
(4.37)

4.3.3.3. Resultados

Seguidamente, se presentan los resultados de la simulacién numérica
mediante graficas cartesianas, mapas de contornos y vectores de velocidad
que describen la evolucién del patron de flujo dentro del compresor.

Representacion en el Mapa: en la figura 4.7 se puede ver la super-
posicién del ciclo de bombeo simulado en CFD/URANS, sobre el mapa
experimental del compresor. Si se compara este con el de la figura 4.6 se
nota inmediatamente la aparicion del ciclo teérico del que se habla en
el Capitulo 2. En la figura 4.7 se obvia el calculo en estacionario puesto
que es el mismo que el de la figura 4.6. Respecto del resultado del calculo
en transitorio luego del acoplamiento del modelo 0D, se puede ver cierta
oscilacién en la fase inicial ademés de una diferencia algo menor al 1%
por debajo del iso-régimen experimental.

Una vez que se comienza el cierre de la valvula de control, se puede ver
que la curva sigue una trayectoria de descenso aproximadamente lineal.
Se podria decir que este proceso es relativamente lento comparado al
momento en el cual se invierte el sentido del flujo (a partir del valor
de gasto negativo). Al alcanzar el extremo izquierdo, se aprecia que la
curva vuelve a caer en relacién de compresion mientras disminuye el gasto
masico que circula en sentido reverso. Cuando se consigue llegar al valor
de gasto nulo, el compresor recupera su capacidad operativa bruscamente,
transportandose rapidamente hacia la zona de maximo gasto masico para
la velocidad de 150 krpm. Aqui se nota una evidente diferencia entre el
iso-régimen calculado por simulacién y el medido experimentalmente (el
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Figura 4.7: Resultados de la simulacion CFD/URANS 3D-0D sobre el mapa
experimental del compresor

error promedio en todo el iso-régimen es de aproximadamente un 5 %).
No es posible presentar aqui una explicacion acabada del porqué de tal
discrepancia. Solo se han formulado ciertas hipétesis que no han podido
comprobarse como la verdadera causa.

Gasto Masico: la figura 4.8 exhibe la trayectoria del promedio del gasto
masico a la salida del compresor en funcién del tiempo. También esta re-
presentado el gasto a través de la valvula y su rampa de cierre, con el
eje de ordenadas a la derecha. El gasto méasico de entrada y en la inter-
face rotor-difusor, no se dibujan puesto que se superponen exactamente
con el gasto masico de salida. Solo cuando se da el bombeo se aprecia
algin cambio en la fase de las senales, pues existe un cierto retardo en la
transmision de la senal de presion dentro del compresor.

La solucién necesita algin tiempo para estabilizarse de acuerdo al
gasto impuesto por la valvula de control. Esto es debido al cambio brus-
co de condicién de contorno, que pasa de “gasto médsico a la entrada”
a “presion a la entrada”, y a la salida la implementacion de la UDF.
El patron de flujo dentro del compresor se muestra sensible a pequenas
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Figura 4.8: Evolucion del gasto mdsico a la salida del compresor simulado
mediante CFD/URANS

variaciones, pero es oportuno recordar que se estd operando en zonas
muy préximas a bombeo y por lo tanto no se puede descartar que ha-
ya alguna inestabilidad. Sin embargo, debido a que la solucién necesita
algiun tiempo para estabilizarse a las nuevas condiciones, no es acertado
concluir que las inestabilidades sean de cardacter fisico, sino mas bien son
de caracter numérico. Una vez que se alcanzan nuevamente el gasto ini-
cial (0,07 kg/s), se vuelve a aplicar la rampa de cierre de la valvula de
control. Se observa como el gasto masico del compresor sigue lo impues-
to por la valvula durante algunas centésimas de segundo, luego diverge
pronunciadamente debido a la entrada en bombeo.

En la figura 4.9 se presenta una vista global del compresor con el
detalle vectorial del patrén de flujo que se desarrolla en su interior. La
grafica muestra la evolucion del fluido en régimen normal. Notar que
debido a la disposicién de los ejes cartesianos, los valores negativos de
la gama indican sentido normal de circulacién, en tanto que los valores
positivos indican flujo reverso. Para tener una vista mas detallada se
exhibe la figura 4.10 con el desarrollo del campo de velocidades alrededor
del rotor; se toma un marco de referencia relativo respecto del rotor y
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Figura 4.9: Vectores de velocidad en operacion estable

uno absoluto. Se puede ver un cierto reflujo en la punta de pala del rotor,
particularmente en el inductor que es donde comienzan las inestabilidades
conocidas como stall. No obstante, el fenémeno es solo local pues no hay
flujo retrocediendo en la entrada del compresor.

En cierto momento, de acuerdo con la figura 4.8, el gasto masico
cae abruptamente a valores negativos. Es un fenémeno muy rapido en
comparacion con otras fases del ciclo; en pocos milisegundos se pasa de
gastos positivos a grandes gastos negativos. Este es el proceso de flujo
reverso, y como se observa en la figura 4.11, en la zona periférica del
conducto de entrada, los vectores de velocidad estan casi totalmente en
direccion opuesta a la normal de circulacion.

En la figura 4.12 se puede observar mas detalladamente cémo el flujo
cercano a las paredes del conducto es reverso, mientras que en la zona
central del mismo se desarrolla en sentido normal. La magnitud de la
velocidad decrece a medida que se aleja del rotor debido a que la geo-
metria del conducto favorece la difusion en ese sentido de flujo. En la
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voluta, las estructuras vorticosas vistas anteriormente son mucho menos
significativas debido a que la mayor parte del fluido se estd bombeando
en sentido inverso.

2.80e+02
2.57e+02 :
! 234e002 Absolute Relative

2.11e+02
1.88e+02
1.65e+02
1.42e+02
1.19e+02
9.60e+01
7.30e+01
5.00e+01
2.70e+01
4.00e+00
-1.90e+01
-4.20e+01
-6.50e+01
-8.80e+01

-1.11e+02
-1.34e+02
-1.57e+02
-1.80e+02

B

Velocity Vectors Colored By Z Velocity (m/s) (Time=1.4030e-01) Apr 13, 2008
FLUENT 6.3 (3d, pbns, ske, unsteady)

Figura 4.10: Vectores de velocidad alrededor del rotor en operacion estable

Figura 4.11: Vectores de velocidad durante el flujo reverso
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En la figura 4.13 se ve nuevamente una gran seccion de flujo reverso
en el borde de ataque del inductor. Ademaés, los vectores de velocidad
exhiben un patrén de flujo mas distorsionado dentro de los canales de
impulsiéon. En ciertos puntos, la seccién bloqueada alcanza la totalidad
del canal, obligando al fluido a retroceder sin méas alternativa. También
se observa algin reflujo desde el difusor ingresando al impulsor. Como
es obvio, en esta condicién de operacion el compresor no es capaz de
generar presion sobre el circuito de carga y por ende la operacion es muy
inestable.
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Figura 4.12: Contorno de velocidad sobre el flujo reverso

Siguiendo la evolucién de la masa de aire esbozada en la figura 4.8,
cuando la trayectoria pasa nuevamente a la zona positiva significa que
el flujo retoma el sentido directo, pero con una alta velocidad respecto
del régimen normal. El gasto de aire se incrementa drasticamente hasta
un valor de 0,15 kg/s aproximadamente, punto para el cual se alcanza
nuevamente la relacion de compresion indicada en el mapa de compresor.
Posteriormente, se tiende a la situacion inicial del comienzo del célculo.
Sin embargo, el periodo de estabilidad es muy breve, puesto que como no
ha cambiado la condicién de carga sobre el compresor, se incurre en un
nuevo ciclo de flujo reverso. El periodo del ciclo es de aproximadamente
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0,24 s, es decir de una frecuencia de 4,2 Hz, lo que significa que se ha
alcanzado el bombeo profundo.
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Figura 4.13: Vectores de velocidad alrededor del rotor durante el flujo reverso

Respecto de la valvula de control, permanece constante durante todo
el ciclo de inicializacion. Luego decrece su area linealmente y con ella
también decrece el gasto a su través. Cuando se da el bombeo, el gasto
queda completamente determinado por la evolucién de la presion dentro
del depdsito. Se observa entonces una caida en su trayectoria debido a la
pérdida de presion que sufre el depédsito al entregar parte de su masa de
aire al compresor. Una vez que se recupera el sentido positivo del flujo y
se alcanza el gasto inicial, se vuelve a aplicar la rampa de cierre sobre al
area de la valvula y un nuevo ciclo de bombeo comienza.

Presion: en la figura 4.14 se presenta la superposicion de las funciones
de presion y temperatura de entrada y de salida del compresor. Ademas,
en la grafica a) se vuelve a exponer la evolucién del gasto maésico y el
cierre de valvula a titulo de servir como guia en las fases del desarrollo del
fenémeno. La presion estatica de salida tiene un valor aproximadamente
constante al comienzo, como se ve en la grifica b), que se mantiene
mientras el area de la valvula no varia. En cambio, en la presién estatica
de entrada se puede ver cierta variaciéon debido a que se debe adaptar a
las condiciones de contorno; la presion total de entrada se debe conservar
mientras el gasto masico fluctia. Posteriormente, la presion estatica de
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entrada crece debido a que la valvula comienza a cerrarse, y por lo tanto la
componente dindmica decrece. Para conservar constante la presién total
impuesta, la componente estatica debe seguir incrementandose hasta que
el gasto cambia de sentido, o sea, se pasa de gastos positivos a negativos.
Es entonces cuando se cambia la condicién de contorno de las celdas que
sufren reflujo, de presion total a presién estatica.

Una vez que se retorna al sentido de flujo directo, el compresor es
capaz de generar incremento de presiéon nuevamente, siguiendo la tra-
yectoria del iso-régimen del mapa desde el gasto méasico maximo hasta
el bombeo; entonces se iniciard un nuevo ciclo. Cuando sucede el cam-
bio de flujo reverso a flujo directo, la presion estatica de entrada sufre
una importante caida, producto de la expansion que ocurre en la entrada
del compresor; gran parte del volumen de fluido contenido en el siste-
ma se eyecta por la entrada. Posteriormente, como la presién de entrada
recupera las condiciones atmosféricas, el gasto masico decrece.

En la misma figura 4.14, pero en la grafica c), se puede observar el
comportamiento de la presion total tanto de entrada como de salida. La
presion total de salida exhibe un comportamiento similar a la estatica de
salida, dado que es mayoritariamente dominada por esta.

En cuanto a la presion total de entrada, como es una condiciéon de
contorno, permanece constante durante todo el proceso, salvo cuando
hay flujo reverso. Cuando esto sucede, la evolucién del parametro es di-
rectamente vinculada al gasto masico, dado que la condicién de contorno
de entrada de las celdas toma los valores de presion de los elementos que
fluyen a través de la superficie. Cuando se recupera el flujo directo, la
presion total de entrada decrece con una tendencia lineal hasta que no
haya mas celdas con flujo reverso. Es entonces cuando la condiciéon de
contorno toma nuevamente un valor constante.

Tempratura: en la figura 4.14 d) se exponen los resultados de las evo-
luciones de temperatura de salida y también la del depdsito. Contrario
a lo que sucede con la presion, la temperatura de salida no es igual a la
del depodsito. La temperatura total de entrada se comporta de la misma
forma que la presion total de entrada, pues es también una condicién de
contorno. También estd vinculada al gasto masico cuando se da el flujo
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reverso, de forma andloga a la presién.
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Figura 4.14: Resultados de presion y temperatura de entrada y salida del
compresor calculados mediante CFD/URANS
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Las temperaturas de salida, tanto la estatica como la total, exhiben
una considerable variacion durante todo el ciclo. Durante la inicializacion
muestran un comportamiento justamente reverso al del gasto masico, de-
bido a que el fluido se comprime y aumenta cada vez méas su temperatura.
Se considera que la condicion es estacionaria cuando la temperatura total
de salida alcanza nuevamente la del depdsito. A partir de ese momento,
la valvula comienza a cerrarse y por lo tanto decrece el gasto mésico
asi como las temperaturas de salida.

Cuando sucede el ciclo de bombeo, la condicién de contorno de salida
del compresor toma como suyo el valor de la temperatura del depédsito, y
por lo tanto se observa un fuerte pulso. El fluido contenido en el depdsito
se descarga en sentido inverso a través del compresor. También se co-
rresponde exactamente con el momento en el cual la presion estatica de
entrada cae sibitamente.

Una vez que se descarga el depdsito, el compresor se posiciona en la
zona derecha del mapa, con lo cual se presenta un alto gasto en circulacion
a relativamente bajas relaciones de compresién. Por lo tanto, el flujo
inmediato es méas frio, lo que explica la caida de temperatura respecto
de la que se tenia antes del reflujo. Luego, la temperatura se recupera
lentamente mientras que el gasto masico decrece siguiendo la curva de
iso-régimen del mapa.

Respecto a la temperatura dentro del volumen, permanece aproxi-
madamente constante a pesar de que el gasto masico fluctiia. Como se
menciond anteriormente, el volumen del depésito es de 15 L, es decir, lo
suficientemente grande como para que su temperatura no se vea afectada
por las variaciones de gasto. Luego, el gasto mésico del compresor se ve
obligado a seguir el que impone la valvula, por lo que no hay cambios
significativos dentro del depdsito. La temperatura permanece constante
hasta que se da el flujo reverso y el volumen se vacia. Cabe mencionar
que debido a la gran masa de aire contenida, el pico de temperatura que
se da a la salida del compresor no afecta a la temperatura dentro del
depésito. En la figura 4.14, e) se exponen las evoluciones de temperatura
en la seccion de entrada al compresor, antes y durante el flujo reverso.
Se puede observar como el flujo reverso afecta a los parametros.
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4.3.3.4. Validacién

Los obligados trabajos de validacion de los resultados obtenidos me-
diante el andlisis CFD/URANS,; se llevan adelante por medio de la expe-
rimentaciéon y por simulaciéon unidimensional. Respecto de esta tltima,
se utiliza el cédigo WAM presentado en los apartados anteriores de este
capitulo. El sistema modelado es el que se presenta en la figura 4.1, con
los parametros adaptados a los valores del modelo estudiado en 3D. Las
condiciones de contorno son de presion atmosférica constante a la salida
y régimen de giro del compresor de 150 krpm.
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Figura 4.15: Comparacion de los resultados de gasto mdsico obtenidos
mediante CFD/URANS y WAM

En la figura 4.15 se expone nuevamente la evolucion del gasto masico,
producto de la simulacién tridimensional, junto al resultado del analisis
unidimensional realizado mediante WAM. Se puede ver una buena con-
cordancia en toda la evolucién, salvo por la parte final donde se aprecia
una cierta diferencia en el periodo que resulta de WAM, lo cual implica
un ciclo de bombeo de una frecuencia ligeramente mayor.

Finalmente, en la figura 4.16 también se expone la comparacién en-
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tre la presién estética de salida del compresor obtenida mediante CFD/
URANS. Ademas, en color gris se presenta el resultado del ensayo expe-
rimental del compresor en un BTFC. La superposicién de las tres trayec-
torias es aceptablemente buena. La amplitud de la trayectoria obtenida
mediante CFD/URANS es muy similar a las otras dos durante la fase
estacionaria del calculo. Luego, durante el ciclo de bombeo se aprecia
una caida mas rapida que WAM y la experimental, mientras que hacia
el final muestra una frecuencia de evoluciéon un tanto menor.
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Figura 4.16: Comparacion de los resultados de presion estdtica de salida
obtenidos mediante CFD/URANS, WAM y ensayos experimentales

4.4. Conclusiones

En este capitulo se han presentado los trabajos de simulacion numéri-
ca realizados para el estudio del fenémeno de bombeo en compresores
centrifugos de sobrealimentacion. En primer lugar, se expone un resu-
men de los detalles conceptuales mas importantes implicados en el codi-
go unidimensional WAM, utilizado principalmente como una herramienta

150



Capitulo 4 Seccion 4.4

de validacién para el modelo tridimensional. WAM tiene una larga tra-
yectoria de desarrollo y funcionamiento, que lo hacen fiable a la hora de
simular los fenémenos que se producen en el sistema de renovaciéon de
la carga de los MCIA. Los resultados presentados hasta aqui del modelo
3D-0D de un compresor de sobrealimentacién propuesto, han demostrado
estar muy proximos de los resultados obtenidos del estudio del fenémeno
real. Se puede observar como la simulacién del bombeo es sensible al gra-
do de apertura de la valvula de control de gasto, y a la presencia de un
volumen a la salida del compresor. La estrategia de unir el calculo 3D
a una condicion de contorno modelada cerodimensionalmente, ha resul-
tado ser un acierto tanto desde el punto de vista funcional, como desde
el ahorro en recursos informaticos que representa respecto del calculo de
un modelo completo del sistema de admisién de un motor.

Respecto a algunos detalles técnicos de la puesta a punto de la simu-
lacién, hay que decir que han sido necesarias una importante cantidad
de pruebas hasta lograr un trabajo robusto del calculador. El estudio
ha convergido, con la experiencia ganada, a una elecciéon de parametros
adecuados que minimizaron los problemas de estabilidad del calculo. No
obstante, como ya se ha mencionado, en ciertas fases de la simulacion
se puede ver sobre los resultados alguna influencia del proceso numérico.
Este es el caso de la activaciéon del URF® para mejorar la robustez del
calculo en algunas zonas de comportamiento inestable. Sin la activacién
del URF, se podia ver un inicio mas suave y mas rapido de los pardme-
tros termodinamicos calculados. Pero una vez que estos comenzaban a
variar drasticamente en el tiempo, surgian serios problemas de conver-
gencia en la solucién. Ademas, el camino seguido hacia el ciclo de bombeo
demostré ser similar con o sin URF, por lo que el uso de esta funcién no
afecta los resultados fisicos de la simulacion.

A pesar de que los resultados han sido aceptables, como se men-
ciond anteriormente, es oportuno sugerir ciertas mejoras a tener en cuen-
ta para trabajos futuros. Los tiempos de estabilizacién tomados en el
presente trabajo no han sido suficientes como para lograr eliminar las
inestabilidades numéricas que se generan en cada inicio de una nueva

6Under Relaxation Factors: conjunto de pardmetros del calculador destinados a
mejorar la estabilidad numérica de la solucién.
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condicién de contorno. Asi que una solucién inmediata consiste en sim-
plemente darle mas tiempo al calculo antes de comenzar el cierre de la
valvula. Otra alternativa podria ser adaptar las condiciones de contorno
antes de conectar la UDF, es decir, continuar calculando el caso estacio-
nario cambiando la condicién de contorno de gasto masico a presion total
de entrada, para luego conectar la UDF y pasar al cédlculo transitorio.

Tomando en consideracion que el objetivo de este trabajo de tesis es
el estudio de métodos para mejorar el margen de bombeo en compresores
de sobrealimentacién, un aporte interesante por parte de la simulacién
numérica seria dar el punto preciso de inicio de bombeo. De esta ma-
nera se podrian disenar diversas geometrias virtuales para ser simuladas
junto al compresor, y prever el punto de inicio de bombeo sin tener que
recurrir a la experimentacion. A pesar de que los resultados han sido
aceptablemente precisos, la accién sobre la valvula de control es excesiva
respecto del fendmeno real. Aplicar una rampa mas suave de cierre de
valvula daria mas tiempo al proceso de estabilizacion y se acercaria mas
al fenémeno real, aunque también es cierto que aumentaria considerable-
mente el tiempo de cédlculo. Y finalmente, también se podria mencionar
la posibilidad de extender el modelo 0D programado como UDF, a un
modelo 1D que serfa capaz de brindar informacion lineal del comporta-
miento del fluido a la salida del compresor.
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5.1. Introducciéon

0S ESTUDIOS presentados en los capitulos anteriores han sido la base
L para los resultados que se exponen consecutivamente. Como se ha
venido explicando, la instalaciéon donde se emplaza el turbo-grupo tiene
una importante influencia en su desempeno. Hasta hace relativamente
poco tiempo, los disenios geométricos de los conductos tanto de entrada
como de salida del compresor, se regian por la arquitectura del habitaculo
de motor. Sin embargo, debido a que hay geometrias menos favorables
que otras desde el punto de vista aerodindmico, se fueron detectando
diferencias en el desempeno de los turbo-compresores que motivaron a
realizar un estudio concienzudo de los fenémenos involucrados.

Por otro lado, los cada vez mas exigentes requerimientos sobre los
niveles de polucion de los motores y el alto par a bajo régimen deman-
dado, han devenido en la necesidad de aumentar la sobrealimentacion.
Razén por la cual, el compresor centrifugo se encuentra trabajando mas
menudo sobre su limite de bombeo. Es por esto que se hace muy im-
portante cualquier aporte en la ampliaciéon del margen operacional del
compresor, sobre todo a minimos gastos y alta relacién de compresion
para un determinado régimen.

Se han disenado o adaptado numerosos mecanismos en pos de mejorar
el desempeno del compresor que opera a gastos masicos reducidos. Son de
especial interés en este trabajo de tesis los mecanismos pasivos de retraso
del bombeo, es decir, aquellos que no requieran de sistemas de control
alguno para su funcionamiento. No necesariamente hay que pensar que
estos mecanismos pasivos sean cuerpos aerodinamicos de complejo diseno,
pues a menudo, solo la correcta eleccién de las formas de los conductos
de la instalacién es ya suficiente a los objetivos. Debido a esto, el estudio
se centra particularmente en el efecto aerodinamico de las geometrias de
la instalacién, a saber, todos los componentes, desde el filtro de aire de
admision, pasando por los conductos de acoplamiento de entrada y salida
del compresor, hasta el enfriador de aire (intercooler) y el conducto que
lo vincula al colector de admisién del motor. A continuacién se realiza
una sintesis de los resultados de los trabajos efectuados.
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5.2. Efecto de la Aerodinamica a la Entra-
da del Compresor

Como se menciona en el Capitulo 2 y 3, la forma geométrica inmedia-
tamente anterior a la entrada del compresor tiene un importante efecto
sobre su desempeno [24][111]. Se han estudiado diferentes geometrias,
dentro de las cuales las mas destacadas son: el codo, el volumen, el cono
y los resonadores.

5.2.1. Codo

La presencia de un conducto curvo o codo justo a la entrada del com-
presor, genera un patron de flujo distorsionado que afecta al desempeno
aerodindmico del rotor [4, 13, 18, 66]. Adem4s, el accesorio genera una
pérdida de carga superior a la que se experimenta con un conducto de
entrada recto de similares proporciones, debido a la propia naturaleza
fisica del cambio de sentido de una masa, en este caso fluida. Por todo
ello, se podria esperar a priori un comportamiento global menos eficiente
que la entrada recta.

5.2.1.1. Estudio Experimental

Los estudios de evaluacion del comportamiento del codo en este traba-
jo de tesis han sido realizados en un turbo-compresor Garret GTA1244VZ,
que equipa al motor PSA DV6-TED4 (1600 cm?; 80 kW @ 4000 rpm;
250 Nm @ 1600 rpm). En la figura 5.1 se puede ver el esquema en planta
del conducto curvo con un angulo de cambio de sentido de 90°. Esté aco-
plado mediante un conector de aluminio inmediatamente a la entrada
de seccién interna cénica de la carcasa del compresor; la estanqueidad
del sistema esta lograda mediante juntas téricas implementadas en el co-
nector. Basado en estudios realizados con anterioridad, se decide que un
radio de curvatura para el codo de 70 mm da un buen compromiso entre
pérdida de carga y tamano [114, pag. 174]. Como se puede observar en la
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figura 5.1 (a), por razones constructivas y de acoplamiento es necesario
alejar el inicio de la curvatura del codo mediante unos 25 mm de tubo
recto; a partir de entonces, el fluido se encuentra con la seccién conica
de entrada al compresor, propia del diseno de la carcasa.

55
25 30
- —

i

3|

45|
48

(a) Despiece del acoplamiento codo-compresor

»

(b) Fotografia del acoplamiento

Figura 5.1: Detalle del sistema de acoplamiento del codo a la carcasa del
compresor
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El mapa del compresor ha sido generado en el BTFC! descripto en el
Capitulo 3, en la seccién 3.2.1 [15]. La configuracién de entrada para el
ensayo en dicho banco es siempre la de una entrada recta estandarizada.
En la siguiente figura, la 5.2, se puede ver en color gris y con trazo in-
terrumpido el mapa del compresor GTA1244VZ. Superpuestas aparecen,
en color negro y sin marcadores, la linea de bombeo con entrada recta
medida en el BM2, y en color negro y con marcadores, la medida con el
codo a la entrada.

2
160krpm
:o 18 B 4
E’ 140krpm
©
3
=5 16} 1
g 120krpm
O
S 14} 1
S 100krpm
‘S
<
&) 12k 80krpm |
60krpm
l 1 1
0 50 100 150

Gasto Masico Corregido [kg/h]

Figura 5.2: Superposicion sobre el mapa del compresor de las lineas de
bombeo medidas con la entrada recta y con el codo de 90° en el BM

Lo primero a resaltar de la figura 5.2 es la diferencia que existe entre
la linea de bombeo medida en el BTFC y la medida en BM para la
configuracion de entrada de tubo recto. Se puede decir que la tendencia
general es aproximadamente paralela, pero exhibiendo la linea BTFC un
menor margen que la de BM. Es decir que, si el fabricante automotriz
toma en consideracion la curva que se le provee de los ensayos en BTFC,
su diseno sera conservador pero conllevard alguna pérdida en el margen
operacional del compresor.

!Banco de Turbos de Flujo Continuo.
2Banco Motor.
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Al comparar las lineas de bombeo generadas en el BM con la confi-
guracién de entrada recta, y por otro lado con el codo, se puede ver una
tendencia global muy similar. Sobre todo en la zona de bajos regimenes
se percibe una superposicion casi perfecta de las trayectorias de ambas
curvas. Luego, a medida que se incrementa el régimen de giro del com-
presor comienza a verse una bifurcacion en la tendencia, que se debe
sobre todo a la pérdida de carga que introduce el codo; la pérdida de
carga se hace mas pronunciada cuanto mas gasto masico esté circulando.
Asi que en lineas generales se puede decir que, debido a la eleccién de
un radio de curvatura optimizado, no existe una diferencia significativa
en el comportamiento global frente al bombeo entre la entrada recta y el
codo.

Llegado a este punto, es oportuno hacer una breve resena de la expe-
riencia ganada con las entradas curvas al compresor. Como se ha adelan-
tado en parrafos anteriores, la eleccién del radio de curvatura selecciona-
do es producto de los conocimientos logrados en estudios previos. En los
mencionados estudios se determiné que para los didmetros y gastos masi-
cos asociados a los motores que se utilizan en los automéviles, aumentar
el radio de curvatura sobre los 70 mm no trae beneficio apreciable. Es
inmediato intuir que cuanto mas se incremente el radio de curvatura del
codo de entrada, mas proximo sera el comportamiento de este al de una
entrada recta, puesto que se disminuyen las distorsiones y la pérdida de
carga. Pero por otro lado se tiene como desventaja el incremento en el
tamano del accesorio, algo indeseable en vista de que los automoviles
actuales tienen un habitaculo de motor congestionado de equipamiento.

Por otro lado, los radios de curvatura inferiores a 70 mm generan,
como es de esperar, una mayor pérdida de carga que se hace mas eviden-
te cuanto mayor es el gasto mésico trasegado. No obstante, para radios
de curvatura muy pequenos, del orden de un diametro aproximadamen-
te?, ocurre un fenémeno que no se pronostica intuitivamente. La fuerte
distorsion y el brusco cambio de sentido que imprime el codo al fluido en-
trante, genera un chorro de alta velocidad que golpea la zona de maximos
radios del impulsor. Como se ha venido explicando, los desprendimientos

3Tomando como referencia el didmetro del ojo del rotor.
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y el flujo reverso comienzan justamente en esta zona. Por lo tanto, al
energizar la seccion critica se logra mejorar a menudo sensiblemente el
margen de bombeo, especialmente a bajos regimenes de compresor [104].
Sin embargo, debido a la pérdida de carga que provoca, no es el recurso
mas recomendable para mejorar el limite de bombeo, aunque si su imple-
mentacion es obligatoria, un correcto diseno puede proveer un desempeno
aceptable.

5.2.1.2. Simulacion Numérica

N
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Figura 5.3: Detalle de la malla utilizada en las configuraciones de entrada
recta y con codo a 90°

En vista de que el Capitulo 4 se ha centrado, en parte, a presentar
los detalles de la herramienta de simulaciéon numérica tridimensional, a
continuacion se exponen los resultados obtenidos de su aplicacion al estu-
dio de las geometrias de entrada propuestas. En la figura 5.3 se muestra
el esquematico tridimensional de las mallas utilizadas para la configura-
cién de entrada con tubo recto y con codo. Tomando como referencia la
geometria de entrada recta, se exhiben en primer lugar las graficas que
describen la evolucion del gasto masico, la presién y la temperatura a
lo largo del tiempo. Por otro lado, se presentan también las imagenes de
contorno de velocidades de ambas configuraciones como recurso principal
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para entender los patrones de flujo reinantes justo antes que se dé el ciclo
de bombeo.

Como se ha venido mencionando, la eleccién del codo de entrada al
compresor con un radio de curvatura de 70 mm, da como resultado que
se tenga un comportamiento muy similar entre la configuracién base de
entrada recta, y la configuracién de entrada con el codo a 90°. La figura
5.4 expone los resultados de la evolucién del gasto masico en funcién
del tiempo para ambas configuraciones. Rapidamente se observa que hay
un solapamiento casi perfecto de las trayectorias a partir de cuando su-
cede el ciclo de bombeo. En el periodo de estabilizacion existe alguna
diferencia, pero es oportuno recordar que estan presentes ciertas inesta-
bilidades numéricas debidas al cambio de las condiciones de contorno de
estacionario a transitorio.

300 T T T T T

250

200

150

100

50

Gasto Masico [kg/h]

-50

-100

_150 I I I I I
0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6

Tiempo [s]
Figura 5.4: Trayectorias de gasto mdasico para las configuraciones de entrada
recta y con codo a 90°

Respecto a la temperatura y la presion estaticas a la salida del com-
presor, la figura 5.5 exhibe la tendencia de ambas configuraciones. Al
igual que para el gasto masico, se puede ver que las trayectorias son casi
similares. Las minimas diferencias que existen entre las curvas tanto de
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presién como de temperatura, confirman una vez mas la hipdtesis ex-
puesta que dice que un codo disenado a buen criterio puede comportarse
aproximadamente como la entrada recta. Esto es de particular interés
para el fabricante automotriz, que a menudo se ve forzado a colocar en-
tradas curvas a los compresores debido a la dificultosa implementacion
del motor y sus accesorios en el habitaculo motriz del vehiculo.

x10°
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11.7
116 §
©
115 3
]
7]
114 5
o
recto 411.3
codo
600 -1.2
550
¥ 500t
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= 450
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5 400 b
350
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0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6
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Figura 5.5: Trayectorias de presion y temperatura estdticas de salida para las
configuraciones de entrada recta y con codo a 90°

En la figura 5.6 se presentan los contornos de velocidad sobre un cor-
te longitudinal del conjunto tomando como referencia el sentido axial, es
decir, con el eje director coincidente con el del rotor, pero orientado en
sentido inverso a la direccion de entrada normal del aire al compresor.
Por lo tanto, el flujo directo estara siempre en la gama de colores nega-
tivos. El momento de captura es poco antes de que ocurra el bombeo,
por lo que se observan zonas de sentido de flujo directo y reverso. Para
ambas configuraciones, suficientemente alejado del rotor, la gama indica
que el fluido va en sentido directo con una velocidad que estda dentro
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del intervalo de 0 a 20 m/s. A partir de una distancia de poco més de
dos didametros del ojo del rotor hasta luego del inductor, se observa una
mezcla en el sentido del flujo.

20 40

’_ 1’ \."’ ¢ u
vista lateral vista posterior

Codo

¢

Figura 5.6: Contorno de velocidad axial para las configuraciones de entrada
recta y con codo a 90° inmediatamente antes del bombeo

En las proximidades del rotor se aprecia que existe en simultaneo flujo
entrante y saliente, como se ha venido adelantando a lo largo de este
documento. Los radios menores del ojo del rotor tienen gasto entrante
con velocidades que estdn dentro de los 80 a 100 m/s, mientras que a
través de las puntas de alabe hay flujo saliente o reverso con magnitudes
que llegan hasta los 80 m/s. El tamano de la vena fluida de entrada para
ambas configuraciones es aproximadamente la misma, estando confinada
dentro de la estructura cilindrica que genera el reflujo.
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311 35 7 9 11 1315 17 192123 25 27 29 31 33 35 37

Figura 5.7: Contorno de velocidad tangencial para las configuraciones de
entrada recta y con codo a 90° inmediatamente antes del bombeo

Otro gréfico interesante que aporta mas luz sobre el fenémeno, es el de
contorno de velocidad pero tomando como referencia el sentido tangen-
cial; da una idea mas clara de cuales son las zonas que sufren las mayores
componentes tangenciales de velocidad. Es lo que se muestra precisamen-
te en la figura 5.7, siendo las instantdneas del mismo tiempo que la figura
5.6, es decir, de poco antes que ocurra el flujo reverso masivo. Se puede
notar que lejos del rotor la gama de colores indica que la componente
tangencial es nula, puesto que el intervalo estd entre -1 y 1 m/s. Sin
embargo, nuevamente a una distancia de poco mas de dos didmetros del
ojo del rotor, se observa que en la proximidad de las paredes del canal la
componente tangencial en sentido de la rotacién del rotor es muy fuerte,
superando incluso la escala positiva de 37 m/s seleccionada. Con esto
se entiende rapidamente que las condiciones del flujo que incide sobre el
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inductor estan lejos de ser la axial considerada en el diseno. Respecto a
posibles diferencias en el patréon de flujo entre ambas configuraciones, se
puede decir que no hay nada significativo que resaltar, pues en general,
son muy similares.

5.2.1.3. Conclusiones

En vista de que la configuracion de entrada curva es a menudo utili-
zada en el circuito de sobrealimentacién de los motores de automocion,
es importante resaltar algunos puntos principales:

e en contraposicién a las conclusiones de Kim et al. [66], los resultados
del presente trabajo demuestran que una configuracién de entrada
curva no necesariamente es mas desfavorable que una entrada recta;
un diseno cuidadoso incluso puede resultar en ventaja.

e existen disenos con radios de curvatura reducidos que presentan
ganancias considerables en el margen de bombeo, posiblemente de-
bido a su capacidad de energizar los radios maximos de las aspas
del inductor.

e las entradas curvas aumentan las pérdidas de carga, fenémeno que
se hace muy notorio en las zonas de maximos gastos masicos del
mapa del compresor, razoén por la cual no es recomendable utilizar
curvaturas reducidas.

e las curvas a 90° con un radio de curvatura de aproximadamente
dos didmetros del ojo del rotor, presentan una buena relacién entre
pérdida de carga, tamano y aptitud frente al bombeo.

5.2.2. Volumen

En busca de soluciones que permitan una implementacién adecuada
del turbo-grupo al motor y a su vez dentro del habitaculo motriz, Merce-
des Benz descubrié de forma casual la ventaja que proveen los volimenes
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en la entrada del compresor. No obstante, no se divulgd una explicacion
acabada del porqué de tal ventaja, por lo que se justifica una investiga-
cion sistematica del fenémeno. En el presente apartado se exponen los
resultados de los estudios experimentales y de simulaciéon de volimenes
de diversas proporciones, que han permitido ofrecer una explicacion cua-
litativa de los efectos aerodindmicos envueltos.

5.2.2.1. Estudio Experimental

70

|

S S
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Figura 5.8: Detalle del sistema de acoplamiento del volumen de 0,5 L a la
carcasa del compresor

Volumen de 0,5 L: Los primeros trabajos experimentales han sido
realizados, al igual que para la entrada curva, alrededor del turbo-grupo
GTA1244VZ y el motor PSA DV6-TD4. El volumen inicial del estudio
fue cilindrico, de entrada axial centrada, con una longitud neta de 120
mm y un didmetro de 72,9 mm, lo que hace una capacidad de 0,5 L. En la
figura 5.8 se exhiben los planos de despiece y conjunto del volumen con el
sistema de acoplamiento a la carcasa del compresor. Como se aprecia en
el conjunto armado, el fluido procede de la seccién de mediciones donde se
encuentran los sensores de presién y temperatura, el didmetro de la cual
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es aproximadamente el mismo que el del cono de entrada al compresor.
Por lo tanto, una vez que el flujo abandona la seccién de medida, ingresa
al volumen donde se expande para luego contraerse bruscamente hasta
el cono de entrada de la carcasa del compresor. Se presume rapidamente
que esta geometria podria ser no muy recomendable desde el punto de
vista de la eficiencia aerodinamica, puesto que la expansion y contraccion
abrupta del fluido en las aristas vivas del volumen podrian formar vértices
que provoquen pérdidas por turbulencias.
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Figura 5.9: Superposicion sobre el mapa del compresor de las lineas de
bombeo medidas con la entrada recta y con el volumen de 0,5 L en el BM

Recurriendo nuevamente a la representacion cartesiana del mapa de
prestaciones del compresor medido en el BTFC, en la figura 5.9 se realiza
la superposicién de la linea de bombeo medida en el BM para la entrada
recta, que se utiliza nuevamente como referencia, junto a la medida con
el volumen de 0,5 L. Se observa en la zona de bajos regimenes del mapa,
es decir desde las 60 a las 120 krpm, que el volumen provee un apreciable
incremento del margen operacional del compresor. Es oportuno recordar
que como se menciona en el Capitulo 3, en la pagina 101, la ganancia
entre las curvas debe ser vista segun las rectas de iso-régimen del mo-
tor. Tomando en consideracion lo dicho, se observan unos 100 mbar de
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ganancia aproximadamente en la zona mas favorable.

A partir de la zona media del mapa, es decir desde las 120 krpm,
se observa un comportamiento muy similar en ambas configuraciones
comparadas. De esta manera se comienzan a visualizar algunas de las
bondades de la implementaciéon de este tipo de accesorio sobre la amplia-
cion del margen operacional del compresor. No obstante y como ya se ha
adelantado, los angulos vivos del interior del volumen generan turbulen-
cia disipativa que reciente el desempeno del compresor para los gastos
masicos elevados. En apartados venideros de este capitulo se proponen
soluciones al inconveniente mencionado.

Volumen de 0,5 L alejado: En pos de tener una idea mas acabada
del efecto del volumen sobre el margen de bombeo, se decide colocarlo
distanciado del cono de entrada del compresor. Se ensayaron dos confi-
guraciones diferentes. La primera consistié en colocar el codo de radio
de curvatura de 70 mm entre el compresor y el volumen. En la siguien-
te configuracion se utilizé un tubo recto de 300 mm de longitud e igual
diametro que la entrada, entre el compresor y el volumen. Los resultados
de ambos estudios se exhiben en la figura 5.10.

En primer lugar, la configuracién con el codo entre el compresor y el
volumen de 0,5 L evidencia una clara pérdida de la ganancia de margen
que ostentaba el volumen por separado. Mas aun, la linea de bombeo
del codo en solitario y del codo més el volumen de 0,5 L. se superponen
muy bien (no se muestra en la figura por razones de legibilidad), lo que
hace pensar que el codo o la distancia anulan los efectos del volumen.
Respecto a la configuracién con el tubo de 300 mm entre el compresor
y el volumen de 0,5 L, se obtiene un resultado un tanto inesperado. La
linea de bombeo se desplaza notoriamente hacia la derecha del mapa,
reduciendo el margen operacional del compresor incluso por debajo de lo
que se mide en el BTFC. Lo esperable, de acuerdo a los resultados de la
configuracion de codo mas volumen, es que la tendencia de la linea sea
aproximadamente igual a la de la entrada recta. Aunque no se obtuvo
una explicacion acabada que justifique este comportamiento, el motivo
pudiera ser la turbulencia que genera la geometria del volumen dentro del
tubo que se acopla al compresor. En resumen se puede decir, sin embargo,
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que al alejar de la entrada del compresor la geometria favorable, se han
perdido los efectos beneficiosos que esta tiene sobre el limite de bombeo.
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Figura 5.10: Lineas de bombeo del volumen de 0,5 L alejado del compresor
mediante un codo de 90° y 300 mm de tubo recto

Volumen de 1 L: En vista del aporte realizado por el volumen de 0,5
L, se decide aumentar su tamano hasta 1 L. de capacidad, incrementando
el didmetro interno sin modificar la longitud neta. En la figura 5.11 se
presentan los planos del acoplamiento del volumen de 1 L con la carcasa
del compresor. Al igual que su par de 0,5 L, el volumen de 1 L tiene
angulos vivos tanto a la entrada como a la salida del mismo, que para
altos gastos masicos provocaran pérdidas por turbulencia.

Esta configuracion genera la linea de bombeo que se expone en la
figura 5.12, evidenciando una notoria mejoria en el margen operacional
del compresor en comparacion con la configuracion de entrada recta. En
las zonas mas favorables se deduce una posibilidad de incremento de mas
de 300 mbar en la presion de sobrealimentacién, lo que repercute noto-
riamente sobre el par del motor. Ademas, se observa que la ganancia es
aproximadamente constante para los regimenes de compresor estudiados,
ya que la distancia entre las curvas de ambas configuraciones se conserva,
salvo para la zona mas baja del mapa de 60 a 80 krpm.
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Figura 5.11: Detalle del sistema de acoplamiento del volumen de 1 L a la
carcasa del compresor
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Figura 5.12: Superposicion sobre el mapa del compresor de las lineas de
bombeo medidas con la entrada recta y con el volumen de 1 L en el BM

Variacion del diametro del volumen: De acuerdo a los resultados
vistos, se decidié ampliar el estudio respecto del efecto del volumen en
el margen de bombeo en correlaciéon con sus dimensiones. Para esto se
ha recurrido a un BM con las caracteristicas adecuadas a tales fines. El

173



Seccion 5.2 Capitulo 5

turbo-grupo empleado fue el GTA1549LV que equipa al motor Renault
M9R (2000 cm?; 110 kW @ 4000 rpm; 340 Nm @ 2000 rpm). La figura
5.13 exhibe un plano de las bridas donde se aprecia el sistema de acopla-
miento a la carcasa del compresor, y las multiples ranuras que permiten
el cambio réapido de diametros en pos de variar las dimensiones del volu-
men. También se expone una fotografia del accesorio armado segin uno
de los diametros tipicos de ensayo. En la tabla 5.1 se presenta una sintesis
de los diametros ensayados.

%

(b) Fotografia del accesorio

Figura 5.13: Detalle del accesorio de volumen variable
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D [m] | D/Dg ssmm) | L [m] | V [L]
0,040 1,05 0,260 | 0,327
0,070 1,84 0,260 | 1,000
0,082 2,16 0,260 | 1,373
0,106 2,79 0,260 | 2,204
0,132 3,47 0,260 | 3,558

Tabla 5.1: Diametros ensayados manteniendo la longitud del volumen
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Figura 5.14: Superposicion sobre el mapa del compresor de las lineas de
bombeo medidas con los didmetros de 40, 70 y 82 mm

Con el objetivo de presentar los resultados de forma legible, es nece-
sario separar el conjunto de curvas. En primer lugar se presenta la figura
5.14 donde se agrupan los diametros de 70 y 82 mm, siempre tomando
como referencia la entrada recta de 40 mm, que como se ve en la tabla 5.1,
no es exactamente igual al didmetro del ojo del rotor (38 mm), aunque la
diferencia puede considerarse despreciable. Es oportuno mencionar que
no todos los modelos de compresores tienen un cono mecanizado en la
carcasa, por lo que es recomendable tomar como geometria de referencia
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el didametro del ojo de entrada del rotor. Se observa que el limite de bom-
beo establecido con el BM para la entrada de 40 mm, en color negro y sin
marcadores, coincide bastante bien con el mapa medido en el BTFC, sal-
vo para la zona de maximos regimenes donde se aprecia cierta diferencia.
La curva generada con el volumen de 70 mm de didmetro coincide con
la entrada de referencia hasta aproximadamente las 140 krpm; a partir
de entonces exhibe alguna diferencia ventajosa. El volumen de 82 mm
de diametro es el més favorable de los tres comparados en la figura 5.14,
con ganancia significativa en la zona de maximos regimenes.
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Figura 5.15: Superposicion sobre el mapa del compresor de las lineas de
bombeo medidas con los didmetros de 40, 106 y 132 mm

Los dos diametros restantes se presentan junto a la configuracion
base en la figura 5.15, donde se observa para la curva del volumen de
diametro 106 mm, una ventaja significativa respecto del diametro de 40
mm para toda la gama de regimenes de giro del compresor, de hecho, es
el mas favorable de los cinco diametros propuestos en la zona de bajos
regimenes de compresor. Sin embargo, el volumen de diametro 132 mm no
sigue la tendencia de mejoria, sino mas bien, presenta un comportamiento
medio. Especialmente desde la zona baja hasta la zona media del mapa,
su tendencia es muy similar a la configuracion de 40 mm de didmetro. Por
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lo tanto, en resumen de los resultados presentados, las configuraciones
mas competentes en pos de mejorar el margen de bombeo son las de
didmetro 82 y 106 mm; en la figura 5.16 se presentan ambas.
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Figura 5.16: Superposicion sobre el mapa del compresor de las lineas de
bombeo medidas con los didmetros de 82 y 106 mm

Con motivo de tener una idea mas clara sobre las ventajas menciona-
das acerca de cada uno de los diametros propuestos, se realizaron ensayos
de plena carga llevando la presién de sobrealimentacion al méximo permi-
sible por cada configuracién. Esto es, manipulando la TGV de la turbina,
se aumenta el trabajo imprimido sobre el compresor, de manera que la
densidad del aire en el colector de admisién se incrementa de forma pro-
porcional al margen que provee cada configuracion. Como se aprecia en
la figura 5.17, la configuracion que més incremento de par motriz permite
es la de diametro 82 mm, aun sobre la configuraciéon de didmetro 106 mm,
que parecia tener alguna ventaja en el mapa especialmente en la zona de
bajos regimenes. Tomando como referencia los méximos logrados con el
didmetro de 40 mm, se ve que a partir de las 1350 rpm del motor hay
una ganancia de par muy marcada, de hasta un 45 %, lo que deja muy
claro las bondades del volumen de didmetro 82 mm.
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Figura 5.17: Ganancia de par del motor debido a la ampliacion del margen
operacional del compresor logrado por los volumenes

D [m] | D/Dg (ssmm) | L [m] | V [L]
0,070 1,84 0,357 | 1,373
0,082 2,16 0,260 | 1,373
0,106 2,79 0,156 | 1,373
0,132 4,13 0,100 | 1,373

Tabla 5.2: Diametros ensayados manteniendo

el volumen

Variacién de la longitud a volumen constante: Ademads de la va-
riacion de didmetro presentada anteriormente, también se ha variado la
longitud del volumen. En vista de que la configuraciéon mas favorable ha
sido la de 82 mm, se decidi6 mantener el volumen que genera junto a
la longitud de 260 mm (1,373 L). Por lo tanto, al alternar con los otros
didmetros en estudio, son necesarias las longitudes que se presentan en
la tabla 5.2. Con el objetivo de resumir, en la figura 5.18 se presenta solo
el resultado mas relevante junto a las curvas de comparacion, como se
ha venido haciendo. Se puede ver que la tendencia de la configuracién
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de didmetro 106 mm y longitud 156 mm, tiene un comportamiento muy
similar a la de entrada recta de 40 mm; las otras configuraciones conte-
nidas en la tabla 5.2 que no se exponen han tenido un comportamiento
menos favorable. Esto lleva a la conclusién de que el efecto favorable so-
bre la ampliacién del margen de bombeo no depende del volumen que hay
delante del compresor, sino mas bien del didmetro del accesorio utilizado.
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Figura 5.18: Superposicion sobre el mapa del compresor de las lineas de
bombeo medidas manteniendo el volumen constante

Efecto de la posiciéon del volumen: Para concluir con la fase ex-
perimental referida al volumen, se ha estudiado el efecto de la posiciéon
del accesorio respecto del compresor. La metodologia fue similar a la
utilizada con el volumen de 0,5 L y el codo. En vista de que la configu-
racién de didmetro 82 mm y longitud 260 mm se ha impuesto como la
mas favorable de las ensayadas, también se la utilizé para este estudio.
En la figura 5.19 se pueden apreciar las trayectorias generadas por las
tres diferentes posiciones, ademas de la configuracion base de 40 mm.
La curva etiquetada como ‘D82 L1260 lejos’, es producto de colocar el
volumen mencionado a una distancia considerable desde el compresor,
razon por la cual, la tendencia que exhibe esta superpuesta casi en la
totalidad con la configuracion base de 40 mm. Esto es debido a que la
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distancia anula el efecto del volumen haciendo que el comportamiento de
la configuracién frente al bombeo, tienda a una entrada recta. Por otro
lado, se recortd la distancia inicial a aproximadamente la mitad, sien-
do la trayectoria que representa los resultados la etiquetada como ‘D82
L260 medio’. Esta configuracién se muestra desfavorable probablemente
debido a que la turbulencia que genera el volumen no logra atenuarse
en el corto conducto que lo une al compresor. Asi que una vez mas, el
resultado de la experimentacién muestra que los accesorios con compor-
tamiento favorable respecto del bombeo, pierden el efecto si no se los
conecta inmediatamente a la entrada del compresor.
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Figura 5.19: Superposicion sobre el mapa de las lineas de bombeo medidas
con un mismo volumen a diferentes distancias desde el compresor

5.2.2.2. Simulacion Numérica

En lo relativo a la simulacion numérica del volumen a la entrada
del compresor, se presentan los resultados del modelo realizado en base
al turbo-grupo GTA1244VZ. El volumen modelado ha sido el de 0,5 L;
en la figura 5.20 se puede ver el detalle de la malla utilizada en vista
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tridimensional. De forma similar a la metodologia seguida para el codo,
se comparan los resultados con la configuracion base de entrada recta.
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Figura 5.20: Detalle de la malla utilizada en la configuracion de entrada con
un volumen de 0,5 L

El historial del gasto masico del volumen de 0,5 L se exhibe en la
figura 5.21 junto al de la configuracién de entrada recta. Lo inmediata-
mente evidente a resaltar es la diferencia de periodo o frecuencia entre
las trayectorias de ambas configuraciones. El periodo del ciclo de bom-
beo de la trayectoria de la configuracién de entrada recta es de unos
0,256 s aproximadamente, o unos 3,9 Hz si se considera la frecuencia,
mientras que para el volumen se tienen unos 3,48 Hz. La frecuencia del
sistema depende de la “acustica de la configuracion”, es decir, de la masa
y las propiedades termodinamicas del fluido de trabajo, asi como de las
geometrias caracteristicas de la instalacion. Por lo tanto, para el mismo
fluido, cuanta mas masa se tenga en el circuito, menor frecuencia natural
resultaré.
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Figura 5.21: Fvolucion de las trayectorias de gasto mdsico para las
configuraciones de entrada recta y con volumen de 0,5 L
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Figura 5.22: Trayectorias de presion y temperatura estdticas de salida para
las configuraciones de entrada recta y con volumen de 0,5 L
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Por otro lado, se observa también que la trayectoria del volumen de
0,5 L posee una menor amplitud que la que se tiene tanto para la entrada
recta como para el codo. Ademas existe una tendencia mas suave en la
evolucién de la curva. Al igual que para el historial del gasto masico, en
la figura 5.22 se puede observar la diferencia de amplitud y de frecuencia
entre la configuracién base y el volumen.
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Figura 5.23: Contorno de velocidad axial para las configuraciones de entrada
recta y con volumen de 0,5 L inmediatamente antes del bombeo

Ya para pasar a las imagenes de desarrollo de flujo que se obtuvieron
de la simulacion, se presenta la figura 5.23 con los contornos de velocidad
axial de las configuraciones comparadas. Dentro de los aspectos més im-
portantes a resaltar, estd el flujo reverso de 0 a 40 m/s que se posiciona en
las paredes tanto del cono de entrada de la carcasa del compresor, como
del volumen de 0,5 L implementado. Esto hace que el area de paso de la
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corriente directa sea mas amplia que la que se tiene en la configuracién
de entada recta, si bien es cierto que en las proximidades del ojo del rotor
los patrones de fluido parecen similares. Al igual que en la entrada recta
asi como en el codo, las velocidades entrantes y salientes en el inductor
van de los -100 a 80 m/s.

3 5 7 9 1 1315 17 19 21 23 25 27 29 31 33 35 37

41

-3

Figura 5.24: Contorno de velocidad tangencial para las configuraciones de
entrada recta y con volumen de 0,5 L inmediatamente antes del bombeo

En la figura 5.24 se exhiben los contornos de velocidad tangencial, los
cuales arrojan méas luz sobre la naturaleza del flujo reverso poco antes que
suceda el bombeo. Tanto en el codo como en la entrada recta se observa
que dentro de la gama azul existen zonas saturadas respecto de la escala
seleccionada debido a la fuerte vorticidad que reina en el fluido; el color
azul implica flujo girando en sentido inverso al de rotacién del rotor. Sin
embargo, para el caso del volumen de 0,5 L, y considerando la misma es-
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cala, se percibe un comportamiento ligeramente mas uniforme. Respecto
al reflujo de alta componente tangencial que es expulsado del rotor, se
aprecia una longitud de desarrollo menor que para la configuracién base.
Esto se debe a que el volumen provee una zona de expansién brusca en
la boca del cono (visto en el sentido del flujo saliente), de manera que la
componente tangencial del reflujo disminuye su velocidad por motivo del
cambio de radio. Si se observa la pared del cilindro que forma el volumen,
se puede ver que la gama de colores va del verde intenso al celeste. Esto
implica que, inmediatamente el reflujo abandona el cono, las velocidades
tangenciales pasan de més de los 37 m/s a alrededor de 15 m/s. Poste-
riormente continia la disipacién viscosa y la mezcla con el flujo entrante.
Cabe senalar que en el mencionado proceso de mezcla, el flujo que lleva
sentido saliente cambia de direccién arrastrado por el entrante, y por lo
tanto, también lo hace la componente tangencial asociada, con lo que se
produce la vorticidad que provoca las componentes de sentido negativo.

5.2.2.3. Cono

En razon de lo que se ha venido comentando sobre lo desfavorable
que puede resultar, desde el punto de vista aerodinamico, el tener aristas
vivas en el volumen de entrada del compresor, se ha recurrido a alguna
optimizacién. Dado que la mayoria de las carcasas de los compresores de
sobrealimentacion automotriz, como es el caso del GTA1244VZ, tienen
un cono mecanizado a la entrada, se pensé en prolongarlo hasta terminar
en el diametro del volumen que se esté utilizando. En la figura 5.25 se
presenta el corte del artilugio mencionado. Se puede observar que el cono
propuesto, por razones constructivas, no conserva exactamente el mismo
angulo que el cono de la carcasa del compresor, sin embargo se puede
decir que es muy proximo a los efectos de lo requerido.

La figura 5.26 exhibe los resultados de los ensayos experimentales. Se
aprecia que la linea de bombeo medida con el cono presenta un compor-
tamiento muy similar al que se tenia con el volumen de aristas vivas.
Este resultado es coherente con el hecho de que a bajos gastos masicos
trasegados por la instalacion, los efectos de las pérdidas de carga son
despreciables, razén por la cual no se perciben los beneficios tedricos
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esperados. No obstante, cuando los gastos son altos, es decir, hacia la
zona de la derecha del mapa, se hacen mas evidentes las bondades de un

correcto diseno aerodinamico.

170

Figura 5.25: Detalle del volumen de 0,5 L con un cono ubicado
inmediatamente a la entrada del compresor
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Figura 5.26: Superposicion sobre el mapa del compresor de las lineas bombeo
medidas con el volumen de 0,5 L con y sin cono

5.2.2.4. Conclusiones

En vista de los resultados obtenidos, es oportuno presentar aqui una
justificacién cualitativa del comportamiento de los volumenes frente al
bombeo. Como se ha venido exponiendo mediante los ensayos experi-
mentales, el efecto favorable del volumen a la entrada del compresor no
se debe necesariamente a su capacidad, puesto que las pruebas con dife-
rentes longitudes manteniendo la cilindrada asi lo demuestran; ver figura
5.18. Sin embargo, el fenémeno si se ha mostrado sensible al cambio de
didmetros.

A medida que la operacién del sistema de sobrealimentacién se apro-
xima al limite de bombeo, existe una tasa cada vez mayor de flujo que
abandona el rotor en direccién contraria a la circulacion normal. Co-
mo se ha venido mencionando y se reafirma mediante las graficas de
simulacion, este flujo reverso nace en las puntas de alabe del inductor
manteniéndose sobre las paredes de las geometrias de entrada debido a
las reacciones centrifugas que provoca la naturaleza rotante del mismo
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[68][88]. Si los accesorios a la entrada del compresor son estrechos, es
decir, de un diametro semejante o ligeramente mayor al ojo del rotor, el
flujo reverso que avanza por las paredes forma un canal que estrangula
la circulacion del flujo directo que se desplaza por el centro. El efecto se
hara tanto mas pronunciado cuanto més esté adentrada la operacién en
zona de inestabilidades y méas estrecho sea el accesorio de entrada.

A partir de entonces, lo mas probable esperable es que ocurra el
fenomeno de bombeo, puesto que el reflujo que circula desde la salida del
compresor no solo restringe al de entrada, sino que ademas se va mez-
clando con éste. Debido a que la masa de fluido a la salida del compresor
estd comprimida, su temperatura es elevada (dependiendo del punto de
operacién), y por lo tanto, el reflujo proveniente de alli aporta calor al
fluido entrante disminuyéndole la densidad, lo cual favorece aun mas las
condiciones de desprendimiento en los perfiles del inductor. La suma de
los factores hace que la incursion en bombeo sea inevitable.

Sin embargo, la investigacion ha demostrado que si el accesorio coloca-
do a la entrada del compresor favorece la expansion del reflujo alejandolo
de la zona central del rotor, el flujo directo se ve menos afectado por la
temperatura y la turbulencia que aporta su contraparte. El flujo saliente
rotacional se aleja hacia las paredes de los conductos de manera que la
vena fluida central logra conservar por mas tiempo una seccién mayor,
lo que mantiene las condiciones de incidencia adecuadas sobre los perfi-
les del inductor retrasando el desprendimiento masivo. Si bien es cierto
que ambos flujos, el directo y el reverso, también se iran mezclando a
pesar del mayor diametro, la velocidad tangencial del reflujo es menor,
provocando menor turbulencia a la vez que favorece el intercambio de
calor con el exterior, afectando asi en menor grado al gasto mésico en-
trante. No obstante, a pesar de utilizar una geometria como la descripta,
se incurrird en bombeo si las condiciones de operacion del sistema de
sobrealimentacion continiia su curso hacia las zonas de inestabilidades,
aunque mas tarde.

Como se ha podido comprobar mediante la experimentacion, los efec-
tos favorables del incremento del didametro justo a la entrada del compre-
sor no contindan indefinidamente. Aunque no es posible presentar una
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justificacién acabada del porqué de tal comportamiento, se estima que
las razones estén vinculadas a los efectos actsticos y aerodinamicos de las
geometrias utilizadas. Para finalizar se expone un resumen de los puntos
principales del estudio de los volimenes a la entrada del compresor:

e ¢l efecto favorable del volumen a la entrada del compresor depende
sobre todo del didmetro del accesorio utilizado, aunque también
hay que decir que la capacidad y longitud del mismo tienen alguna
influencia, aunque mucho menor.

e un diametro de expansion de aproximadamente 2,2 veces el del ojo
del inductor se ha mostrado como el mas idoneo para el retraso del
bombeo. El volumen del accesorio estd vinculado a las dimensio-
nes del motor, que para el caso de los comunmente utilizados en
automoviles de pasajero (1600 a 2000 cm?), es de alrededor de 1 L.

e las trayectorias de los monitores de gasto masico y presién del com-
presor transcurren de forma més suave con un volumen de tamano
adecuado a la entrada.

e ¢l accesorio debe estar colocado inmediatamente a la entrada del
compresor, o de lo contrario se pierde su efecto favorable.

e las mejoras aerodinamicas practicadas sobre las geometrias utiliza-
das para el volumen tienen un efecto despreciable sobre la linea de
bombeo. No obstante, a altos gastos masicos presentan una ventaja
significativa sobre las pérdidas de carga.

5.2.3. Resonador

Dado que el fenémeno de bombeo es aero-acustico, se decidié reali-
zar un estudio que sea capaz de separar ambos efectos, esto es, por una
parte la aerodindmica y por otra la acustica [111][125]. En los volimenes
presentados en las secciones anteriores se ha hablado sobre los efectos
aerodinamicos, sobre todo en lo relacionado con la pérdida de carga de
la instalacion. Ahora, para estudiar la acustica del sistema, se recurre a
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conectar sobre el circuito estandar de sobrealimentacién, resonadores de
frecuencias de resonancia similares a la de bombeo (aproximadamente 10
Hz), y luego a la de las pulsaciones generadas por las valvulas de ad-
misién del motor (alrededor de los 50 Hz para las velocidades de motor
estudiadas). Los ensayos se realizaron en BM y en BTFC, dado que se
preveia que las pulsaciones del motor pudieran tener importante influen-
cia sobre los resultados. En la figura 5.27 se exhibe un esquemaético de la
disposicién del resonador en el circuito de sobrealimentacion.

\ Resonador

N

\_
1/2§

Figura 5.27: Disposicion del resonador en el circuito de sobrealimentacion

5.2.3.1. Resonancia a Baja Frecuencia

Para los diversos ensayos se fue variando el volumen del resonador
asi como la longitud y el diametro del conducto de conexiéon. Tomando en
consideracion la ecuacion de un resonador de Hemholtz, se puede calcular
para las diversas dimensiones su frecuencia natural de resonancia [29, 44,
45]. En base a esto se presentan tablas con las configuraciones empleadas
en los ensayos. Las siguientes tres tablas (5.3, 5.4, 5.5), estdn realizadas
para obtener bajas frecuencias proximas a la del fenémeno de bombeo
(alrededor de 10 Hz), para asi conseguir resultados relacionados con el
mismo.
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Volumen [L] 3 3 3

Longitud [mm] | 780 | 347 | 222

Didmetro [mm] | 8 8 8

Frecuencia [Hz] | 8 | 12 | 15

Tabla 5.3: Variacion de la frecuencia de resonancia a volumen constante

Volumen [L] 1 2 3

Longitud [mm] | 1040 | 520 | 347

Didmetro [mm] 8 8 8

Frecuencia [Hz] | 12 | 12 | 12

Tabla 5.4: Variacion del volumen a frecuencia de resonancia constante

Volumen [L] 2 2 2

Longitud [mm] | 293 | 520 | 1170

Didmetro [mm] | 6 8 12

Frecuencia [Hz] | 12 | 12 | 12

Tabla 5.5: Variacion del diametro del conducto de conexion

Dentro de los resultados mas significativos que se presentan de for-
ma muy resumida debido a lo extenso del estudio, estan los realizados
mediante los ensayos en BM y que se pueden ver en la figura 5.28. Se
observa que las ganancias obtenidas no son importantes, manteniéndose
la tendencia de las curvas cernidas alrededor de la de configuracion base.
Esto permite concluir que el sistema resonador de baja frecuencia tiene
un efecto despreciable sobre el margen de bombeo.
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Figura 5.28: Tendencia de las curvas de bombeo medidas con los resonadores

de baja frecuencia en la linea de sobrealimentacion

5.2.3.2. Resonancia a Alta Frecuencia

A pesar de los resultados obtenidos con resonancia a baja frecuencia,
se decidié realizar el ensayo con resonadores de alrededor de 50 Hz, de
los cuales se muestran las tablas 5.6, 5.7 y 5.8 de acuerdo a sus configu-

raciones.

Volumen [L] 1 1 1
Longitud [mm] | 462 | 347 | 309
Didmetro [mm] | 20 | 20 | 20
Frecuencia [Hz] | 45 | 50 | 55

Tabla 5.6: Variacion de la frecuencia de resonancia a volumen constante
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Volumen [L] 1 2 3
Longitud [mm] | 374 | 187 | 125

Didmetro [mm] | 20 | 20 | 20

Frecuencia [Hz] | 50 | 50 | 50

Tabla 5.7: Variacion del volumen a frecuencia de resonancia constante

Volumen [L] 31 3 3
Longitud [mm] | 70 | 125 | 382
Didmetro [mm] | 15| 20 | 35
Frecuencia [Hz] | 50 | 50 | 50

Tabla 5.8: Variacion del didmetro del conducto de conexion

2.8 T T T T T
— eCt0 40 MM
26 resonadores 050 Hz

Cc

24r h

221 h

18 1

16} 1

Relacién de Compresion (1t )

14 h

12 h

1 . . . . .
0 50 100 150 200 250 300

Gasto Masico Corregido [kg/h]

Figura 5.29: Tendencia de las curvas de bombeo medidas con los resonadores
de alta frecuencia en la linea de sobrealimentacion

Para estos casos de resonancia a alta frecuencia, proxima a la frecuen-
cia de los pulsos que generan las valvulas del motor, se observa alguna
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ligera ganancia respecto de los resonadores de baja frecuencia, sobre to-
do desde el punto de vista de incremento del par motriz, aunque esto no
se refleje en el mapa; la figura 5.29 expone las curvas de los resonado-
res de 50 Hz y la configuraciéon base. Esta ligera ganancia tiene que ver
con la interaccién del resonador con los pulsos que generan las valvulas
de admision, favoreciendo en algin caso el llenado de los cilindros por
sintonizacién de las ondas de presién, o dicho en otras palabras, por un
pequeno incremento en el rendimiento volumétrico del motor. De todas
formas, hay que decir que es despreciable si se toma en consideracién lo
que se ganaba mediante los volimenes delante del compresor.

5.3. Efecto de la Linea de Admision

De acuerdo a lo que se ha venido comentando en el desarrollo tedrico
y experimental de este documento de tesis, se sabe que el diseno de las
geometrias a la entrada del compresor afectan al limite de bombeo del
sistema [38, 66, 104]. Por otra parte, la configuracién que se utilice aguas
abajo del compresor influye sobre la dinamica del bombeo, es decir, sobre
su frecuencia y amplitud [36][37]. Ademds, la condicién pulsante del flujo

Tipo de Filtro | Tubo Acoplamiento | Tubo Intercooler-Motor
original no cénico 65 cm
original no conico 95 cm
original cénico 65 cm
original cdnico 95 cm
original+4L no conico 65 cm
original+4L no cénico 95 cm
original+4L cénico 65 cm
original+4L cdnico 95 cm

Tabla 5.9: Combinaciones de las variantes del circuito de sobrealimentacion
del motor MI9R
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de admisién de un motor alternativo también modifica el comportamiento
frente al bombeo del sistema de sobrealimentacién del mismo [35].

5.3.1. Estudio Experimental

Intercooler \E//

Filtro de Aire

Compresor

Tubo de
Acoplamiento

Tubo de
Intercooler-Motor

Figura 5.30: Circuito de sobrealimentacion original del motor MR con el
turbo-grupo GTA1549LV

Para el estudio del efecto de la linea de admision se utiliza nuevamente
el turbo-grupo GTA1549LV que equipa al motor Renault M9R, pero en
esta oportunidad el circuito de sobrealimentacién estd compuesto por
los accesorios originales y sus variantes con caracter de prototipo. Los
componentes o accesorios susceptibles de variacién son: el filtro de aire;
el tubo que conecta el filtro de aire con la boca de entrada del compresor;
y el tubo de conexién entre el intercooler y el motor. En la tabla 5.9 se
exponen las ocho diferentes configuraciones en estudio. La figura 5.30
presenta de forma ilustrativa cada uno de los componentes del circuito
de sobrealimentacion.
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Figura 5.81: Comparacion de los limites de bombeo de las configuraciones

Apelando nuevamente al ya descripto método de inyeccién de aire,
que permite conocer en condiciones de operaciéon normal del motor cua-
les son los limites de bombeo para distintas configuraciones del circuito
de sobrealimentacion, se analizan todas y cada una de las mismas. En
la figura 5.31 se exhiben las ocho lineas de bombeo resaltando en co-
lor negro las extremas, es decir, la mas y la menos favorable de todas.
Con marcador circular lleno se representa la configuracion més favora-
ble del grupo, la ‘original; cénica; 65 cm’, mientras que con marcadores
cuadrados llenos la configuracién mas desfavorable es la ‘original + 4 L;
no cénica; 65 cm’. La ganancia maxima entre estas dos configuraciones
puede alcanzar hasta los 400 mbar en los puntos més propicios.

Ahora bien, en vista de que el objetivo es conocer la influencia que
tienen cada uno de los componentes del circuito de sobrealimentacion, es
oportuno agrupar las lineas de bombeo segin cada uno. Esto es lo que
se representa precisamente en las figuras 5.32, 5.33 y 5.34. Dado que los
accesorios principales son tres, con dos posibles variantes cada uno, cada
grafica diferencia entre ambas variantes mediante el color de las lineas y
los marcadores. Se ha usado como criterio el utilizar el color negro y los
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Figura 5.32: Influencia sobre el limite de bombeo del accesorio de entrada al
compresor

marcadores circulares vacios para las variantes mas favorables mientras
que el color gris y el marcador cuadrado vacio para las menos favorables.
La figura 5.32 comienza la exposicion agrupando las lineas de bombeo
segun el tipo de tubo utilizado a la entrada del compresor, si ‘cénico’
0 ‘no cénico’. Segun se observa, los limites de bombeo generados por el
tubo de acoplamiento cénico tienen tendencia general mas favorable que
los que produce la otra variante.

En la figura 5.33 se realiza la comparacién del efecto sobre el limite
de bombeo de utilizar el tubo de 65 0 95 cm de longitud. Como se pue-
de apreciar, la tendencia no es clara. El grupo perteneciente al tubo de
65 cm presenta una dispersion tal que se posiciona en simultdneo como
la mas y menos favorable. Respecto al tubo de 95 cm, parece producir
limites de bombeo con menor dispersion, concentrandose sobre todo en
la zona central. Por lo tanto, no es posible proponer una configuracion
sobre otra, aunque si se podria concluir que el efecto que tiene el tubo
de acoplamiento intercooler-motor tiene poca relevancia sobre el margen
de bombeo. Finalmente, en la figura 5.34 se observa el efecto que tie-
ne el cambio de volumen del filtro de aire del circuito. Es posible ver
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que el filtro de volumen original tiene tendencia favorable respecto de
la ampliaciéon del margen operacional del sistema de sobrealimentacion,
aunque no tan perceptible como la que se observa con el tubo de entrada
al compresor (cénico o no c6nico).
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Figura 5.33: Influencia sobre el limite de bombeo del tubo de acoplamiento
intercooler-motor

Como conclusion es oportuno mencionar una vez mas, que el elemen-
to proximo a la entrada del compresor es el de mayor influencia sobre el
margen operacional del sistema de sobrealimentaciéon. No obstante, los
demds elementos producen algiin aporte positivo o negativo, pues estan
relacionados con la frecuencia natural del circuito de sobrealimentacién
que interactua con el flujo pulsante del motor, para mejorar o empeorar
el rendimiento volumétrico del mismo, entre otros factores. También es
pertinente decir que se han realizado trabajos de modelado unidimen-
sional del sistema en estudio, pero los resultados arrojados no fueron lo
suficientemente concluyentes como para ser incluidos en esta tesis.
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Figura 5.84: Influencia sobre el limite de bombeo del cambio de volumen del
filtro de aire del circuito

5.3.2. Estudio Paramétrico

En orden de profundizar sobre los efectos de las diferentes configura-
ciones de la linea de admision sobre el limite bombeo, se ha realizado un
estudio analitico de los resultados experimentales obtenidos. En primera
instancia se presenta la figura 5.35 compuesta por dos gréficas, siendo la
de la izquierda, la representacion en el mapa de compresor de la linea
de bombeo medida en BM por inyeccién de aire de una de las configu-
raciones en estudio. Otra linea de bombeo para la misma configuracién
medida por incrementos de la presién de sobrealimentacién, y finalmen-
te, los puntos de incremento de la presién de sobrealimentacion para los
iso-regimenes de motor. Respecto a la grafica de la derecha, los trazos
con marcadores representan la amplitud espectral de cada punto logrado
por incremento de la presion de sobrealimentacion; ademés hay una cur-
va sin marcadores que marca el limite a partir del cual se considera que
comienza el fenémeno de bombeo (véase la seccién 3.3.2).
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Figura 5.35: Comparacion entre la linea de bombeo medida por inyeccion de
aire y la obtenida por incremento de presion de sobrealimentacion

La configuracion en cuestién de la figura 5.35 es la ‘original; no cénico;
65 ¢cm’. Se ha seleccionado por motivo de la excelente visualizacion que
provee de los puntos de incremento de presion en el colector de admision,
lo que a su vez favorece una buena deduccion del limite de bombeo. La
metodologia de ensayo seguida en el BM, alternativa a la inyeccion de
aire, ha sido la explicada en la pagina 89 del Capitulo 3. Tal como se
menciona alli, manteniendo el régimen de motor constante se aumenta
la presién de salida del compresor mediante la manipulacién de la TGV.
El incremento se realiza hasta que se alcanza el maximo de presién en
la cdmara de combustion recomendado por el fabricante del motor, o
se tienen las toberas de la TGV completamente cerradas, que es lo que
normalmente sucede primero en los regimenes mas bajos. Los puntos se
pueden observar en la gréfica izquierda de la figura 5.35, trazados me-
diante marcadores segin el régimen del motor. Se aprecia muy bien el
emplazamiento rectilineo que tiene cada grupo de puntos, y que extra-
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polados pasan por el origen del mapa.

Seguidamente se analiza el contenido espectral de la senal de presion
de salida del compresor para cada punto medido con el objetivo de deter-
minar si se encuentra en bombeo. Entonces, tomando los puntos para los
que se observa un contenido espectral que indica bombeo, se los une y se
obtiene la curva de trazo ancho y color negro. Como se ha mencionado
anteriormente, este método de incremento de la presién de sobrealimen-
tacion solo permite medir el margen de bombeo para la zona central del
mapa, puesto que para las zonas mas bajas no hay energia suficiente en la
turbina. Respecto de la parte superior del mapa, las curvas de iso-régimen
de motor se alejan del limite de bombeo. Todo esto hace que la linea de
bombeo obtenida mediante incremento de presién de sobrealimentacion
sea notablemente menos abarcartiva que la medida por inyeccién de aire,
que aparece en trazo fino de color negro. Sin embargo, lo importante a
resaltar es que existe una concordancia moderada entre ambas.

El anélisis apunta también a arrojar luz en lo relativo al efecto de las
diferentes configuraciones sobre el rendimiento volumétrico del motor.
Como se ha venido comentando, pero es oportuno reiterar, el incremen-
to de aire en los cilindros del MCIA redunda en una mayor potencia,
puesto que se puede inyectar una mayor masa de combustible para la
combustion. Las dos opciones practicas mas interesantes al objetivo son
el incremento de presion, ya estudiado, y la mejora del rendimiento vo-
lumétrico del motor. Obviando las mejoras en fase estacionaria, es decir,
pérdidas de carga, temperatura del aire, etc., quedan por tratarse los as-
pectos dindmicos. En la figura 5.36 se presentan dos graficas. La de la
derecha nuevamente se aboca a representar la amplitud espectral de los
puntos medidos mediante el incremento de la presion de sobrealimenta-
cién, pero esta vez con un unico régimen de motor (1300 rpm) y para las
ocho configuraciones en estudio.

La gréfica de la izquierda de la figura 5.36 expone para el iso-régi-
men de motor de 1300 rpm, las lineas que produce cada configuracién.
Lo inmediato a decir es que hay varios puntos medidos pertenecientes
a ciertas configuraciones, que debido a las inestabilidades que producen
a la hora de las mediciones, el resultado final no es la recta de iso-régi-

201



Seccion 5.3 Capitulo 5

1.6 T T T T T T 15
10%
——— ONG65
+ —%—— ON95
—e—— 0C65
Ld ——+— oces
o
< 15f . -
o g
o ¥ g
3 g
3 4 T
@ 2
E 2
9
3 14f % ] <
©
[vd
*
|
*
1.3 . . . . . . 0
100 105 110 115 1.3 14 15 16
Gasto Masico Corregido [kg/h] Relacién de Compresion (T[C )

Figura 5.536: Comparacion del desempeno de las configuraciones para un
régimen constante de motor de 1300 rpm

men de motor conocida. No obstante, la tendencia de la mayoria si es la
esperada. Dado que el régimen de motor es Uinico y constante, variando
unicamente la presion de sobrealimentacién, la diferencia en la posicién
de las rectas de cada configuracion se atribuye exclusivamente a cambios
en el rendimiento volumétrico. Los diferentes componentes de cada con-
figuracion tienen una frecuencia natural actstica que interactia con los
pulsos que produce el sistema de admision del motor. Cuanto mejor es la
‘sintonizacion’, mas se mejorara el llenado de los cilindros por efecto de
las ondas de presion, posicionandose la recta de motor hacia la derecha
del mapa. Sin embargo, el mejor llenado de los cilindros no implica un
mejor desempeno del sistema de sobrealimentacion, puesto que también
depende de la interaccion aerodinamica del fluido entrante al compresor.
En otras palabras, a pesar de que cierta configuracion favorezca el llena-
do de los cilindros por una buena sintonizacién, si la dicha configuracién
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no tiene buen comportamiento frente al bombeo no se alcanzaran altas
relaciones de compresion.
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Figura 5.37: Comparacion del desempenio de las configuraciones para un
régimen constante de motor de 1450 rpm

El caso es que si se observan las configuraciones que se sabe son las
mas favorables, ‘original; cénica; 65 cm’ y ‘original; cénica; 95 cm’, se
aprecia que no superan el limite del 10 %. Para la ultima configuracién
mencionada se ve que alcanza a hacer contacto, pero en el caso de la
primera permanece muy por debajo, quedando manifiesto asi que no
tiene componentes de bombeo. Cuando en la grafica derecha cada curva
corta o hace contacto con el limite del 10 %, en la izquierda se dibuja con
un marcador de mayor tamano y color negro la relacion de compresion
de la interseccion. Esto permite determinar cual es el punto a lo largo
de la recta de iso-régimen de motor para el cual sucede el bombeo. Para
la configuracion ‘original; conica; 95 cm’ es posible dibujar su marcador
de comienzo de bombeo, pero por el contrario no es asi para la ‘original;
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conica; 65 cm’, para la cual tedricamente se podria seguir aumentando la
presién de sobrealimentacion si hubiera energia disponible en la turbina.

Si se incrementa el régimen de giro del motor a 1450 rpm, mante-
niéndose el andlisis aun en la zona baja del mapa, se observa algun ligero
cambio en el comportamiento. La figura 5.37 es similar a la 5.36. Este
régimen de motor ha sido seleccionado debido a que se puede apreciar
cémo en su particular afecta negativamente a la configuraciéon mas fa-
vorable (‘original; cénica; 65 cm’), haciendo incluso que esté por debajo
de no solo la ‘original; conica; 95 cm’, sino de otras de limite de bom-
beo inferior. No obstante, cabe remarcar que este comportamiento menos
favorable de la configuracion ‘original; conica; 65 cm’, es de caracter pun-
tual para el régimen de 1450 rpm.

Todo esto deja patente lo complejo que se torna el andlisis de los facto-
res involucrados en el estudio del limite operacional inferior del sistema de
sobrealimentacién por turbo-compresor de un MCIA. Sin embargo, una
vez mas es imperativo reiterar la buena concordancia que se tiene entre
los diferentes métodos utilizados para determinar el limite de bombeo, y
los resultados que provee el método de inyeccion de aire. Razén por la
cual, se presenta actualmente como el sistema mas practico y preciso de
ensayo.

5.4. Bombeo en Transitorio

5.4.1. Caracterizacion por Amplitud de la Potencia
Espectral

En el Capitulo 3 también se abordé, entre otros, el tema de los ensayos
de bombeo en régimen transitorio de motor, explicando la metodologia
asociada (ver seccién 3.2.2.4). No obstante, previo al desarrollo del men-
cionado método, se realizé un trabajo de ensayos en transitorio con un
criterio de evaluacién del desempeno de una determina configuracién, en
base a los maximos de la amplitud de la potencia espectral de la senal de
presién de salida del compresor, como se desarrolla en [34][37]. El equi-
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po experimental utilizado ha sido exactamente el que se describe en el
apartado anterior (pagina 194).

5.4.1.1. Régimen del Motor Ascendente

La metodologia de ensayo empleada en BM consistié en incrementar
el régimen de giro del motor de forma proporcional a diferentes tasas
de tiempo preestablecidas. Dicho de otro modo, mediante el freno dina-
mométrico se le aplican al motor diferentes rampas de ascenso del régi-
men, manteniendo la carga al méaximo durante todo el proceso. Al exigir
del motor su maximo par en bajos regimenes de operacion, se induce a
que la zona de desempeno del compresor centrifugo esté muy proxima a
su limite de bombeo. Razén por la cual, si se provoca algin cambio brus-
co en el régimen del motor, la evolucién de la trayectoria de desempeno
del compresor pasara momentaneamente por la zona de bombeo, como
se explica detalladamente en el Capitulo 3.

En vista de lo comentado, se propuso un incremento del régimen de
motor de las 1250 rpm a las 2000 rpm, con tasas de tiempo de 10, 20,
40, 80 y 100 s. También se ha incrementado la presiéon de sobrealimenta-
cién, de forma que sea mas probable que ocurra el bombeo. El fabricante
del motor, atendiendo a las sugerencias del fabricante del turbo-grupo,
establece los pardametros de operaciéon del compresor de forma conserva-
dora en lo referente al bombeo, para que trabaje con cierto margen de
seguridad. Razén por la cual, es necesario realizar algunos cambios sobre
los mapas de motor cargados en la ECU* con motivo de modificar la
sobrealimentacién. Los mapas de la ECU, que no deben confundirse con
los graficos cartesianos de desempeno del motor o turbo-grupo, son ma-
trices con parametros fisicos cargados por los fabricantes que establecen
el punto de trabajo idéneo del ingenio para cada condicién de operacion.
Asi es que si se desea modificar la presion de sobrealimentacion, se de-
ben localizar el o los mapas que la relacionan con el régimen del motor,
el grado de carga, tasa de inyeccion, etc. Para el ensayo en cuestion, se
incrementaron los valores de presién de los mapas en 200 mbar, sobre

4Electronic Control Unit.
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todo en las zonas de 1350 a 1500 rpm por ser las mas criticas respecto
del bombeo.

Ya para comenzar con los resultados, se exponen graficos cartesianos
con la evolucién del régimen de motor, la trayectoria de presion y la
potencia espectral. Dado que las configuraciones a ensayar son ocho, y a
su vez por cada una se ensaya con cinco tiempos diferentes (10, 20, 40,
80 y 100 s), el volumen de datos es cuantioso, por lo que se presentan
solo los resultados mas relevantes. La tasa de tiempo de incremento de
régimen que aportd mejor vision del fenémeno ha sido la de 100 s. En las
siguientes figuras se pueden observar tres de las configuraciones: una muy
desfavorable (figura 5.38), una de comportamiento medio (figura 5.39),
y la més favorable (figura 5.40).
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Figura 5.38: Monitores del ensayo transitorio de la configuracion con filtro
ampliado en 4 L, acoplamiento no conico y tubo de 95 cm

En la figura 5.38 se observa que la presion a la salida del compresor es
aproximadamente de 1,6 bar para el régimen de 1250 rpm de motor. Una
vez que el dinamémetro comienza a aplicar la rampa de régimen, tanto
la presion como el gasto masico trasegado se incrementan, teniendo este
ultimo una tendencia aproximadamente lineal. No es asi con la presion
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de salida, que exhibe una media convexa producto de la estrategia de
control que establece la ECU. Siguiendo la evoluciéon se observa que para
los regimenes de 1300 a 1400 rpm, el monitor de presiéon muestra la
oscilacion tipica propia del fendmeno de bombeo; lo mismo puede verse
en el monitor de gasto masico. Al recurrir al analisis espectral de la senal
de presién de salida de compresor, se confirma que la zona mencionada
corresponde a bombeo debido a la carga de frecuencias dominantes del
rango de 5 a 15 Hz, es decir, de la frecuencia de bombeo. La amplitud de la
potencia espectral es de aproximadamente 28 x 1073, Posteriormente, se
puede ver que la evolucion de la sobrealimentacion abandona el bombeo
y permanece estable hasta el final del ensayo.
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E-, 200 | E— gastf)’mésilco E‘
e —— presion salida 24 g
.© 300 =}
8 2 8
S 200 s
o L
% 100 16 3
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= 1800 g
2 0.002 2
S 1600 u
@ —— régimen motor S
E 1400 — i 0.001 2
= potencia espectral o
& _ E
D: 1200 I 1 1 1 1 1 I 0

0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100
Tiempo [s]

Figura 5.39: Monitores del ensayo transitorio de la configuracion con filtro
original, acoplamiento no conico y tubo de 65 cm

Respecto a la evolucion de la configuracion de la figura 5.39, se puede
decir que sigue los mismos lineamientos que la anterior, salvo que la zona
de bombeo aparece dentro del intervalo de 1400 a 1450 rpm de motor.
Aqui lo importante a resaltar es que la potencia espectral es de aproxima-
damente 17 x 1073, lo que implica que las frecuencias de bombeo han sido
menos preponderantes que para el caso anterior. Dirigiendo la atencion a
la dltima configuracién (figura 5.40), y obviando los comentarios comu-
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nes, lo importante a mencionar es que no se observan inestabilidades en
los monitores de presién ni gasto, lo que implica que no existe bombeo.
Esto se confirma mediante el andlisis espectral, el cual no exhibe en su
tendencia ninguna cresta significativa, permaneciendo proximo a cero.
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Figura 5.40: Monitores del ensayo transitorio de la configuracion con filtro
original, acoplamiento conico y tubo de 65 cm

De acuerdo a lo expuesto y tomando en consideracion que los cambios
realizados han sido solo de algunos accesorios del circuito de sobrealimen-
tacion, quedan muy claras las diferencias de comportamiento entre las
configuraciones. No obstante, no es facil proveer una justificacion cuanti-
tativa del fenomeno. Debido a ello se recurre al andlisis espectral, el cual
tomado como criterio de evaluacién permite decir que la configuracién
con ‘filtro ampliado en 4 L, acoplamiento no cénico y tubo de 95 cm’, y
con amplitud espectral de 28 x 1073, es la mds desfavorable. En cambio,
la configuracién de ‘filtro original, acoplamiento cénico y tubo de 65 cm’,
la cual exhibe una carga espectral de las frecuencias de bombeo nula, es
la mas favorable. Las configuraciones restantes son de comportamiento
medio.
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5.4.1.2. Régimen del Motor Descendente

Con similar metodologia a la anteriormente descripta, se han reali-
zado ensayos a régimen de motor descendente. Es oportuno mencionar
que esta condicién es mas proxima a una situaciéon real de conduccion.
De hecho, los fabricantes automotrices a menudo se han encontrado, pa-
ra algunas de sus configuraciones del circuito de sobrealimentacion, en
situacion de bombeo cuando se somete al vehiculo a esfuerzo en rampas
empinadas. Dado que al motor se le imprime una alta carga, al momento
de aliviarlo bruscamente para realizar los cambios de marcha o por ne-
cesidad de frenada brusca, la evolucion del sistema de sobrealimentacion
pasa momentaneamente por bombeo.
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Figura 5.41: Monitores del ensayo transitorio de la configuracion con filtro
ampliado en 4 L, acoplamiento no conico y tubo de 65 cm

Los ensayos han sido realizados con un decremento del régimen de
giro del motor de las 2000 a las 1250 rpm, con tasas de tiempo de 10,
20, 40, 80 y 100 s. A diferencia del ensayo anterior, ahora no se ha in-
crementado la presién de sobrealimentacion, por lo que ésta esta regida
por los parametros originales establecidos por el fabricante. A titulo de
resumir, a continuacién se exponen los resultados de la configuracion mas
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desfavorable y la mas favorable. Nuevamente se muestran los ensayos con
tasa de tiempo de 100 s de manera que sean comparables con los resul-
tados anteriores. Segun se observa en la figura 5.41 donde se presenta la
configuracion mas desfavorable, tanto la presion de salida de compresor
como el gasto mésico trasegado presentan oscilaciones de bombeo hacia
el final de la rampa de descenso de régimen de motor (entre 1300 y 1500

rpm).

Al realizar el andlisis espectral, se puede ver una importante amplitud
de potencia de alrededor de 90 x 103 (notar que se ha cambiado la
escala respecto de los ensayos ascendentes), lo que implica un bombeo
desarrollado y profundo, como bien se puede constatar observando los
monitores. Respecto a la figura 5.42 que expone los monitores de presién
y gasto de la configuracién mas favorable, esto es con ‘filtro original,
acoplamiento cénico y tubo de 65 cm’, se observa nuevamente que la
potencia espectral es nula.
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Figura 5.42: Monitores del ensayo transitorio de la configuracion con filtro
original, acoplamiento conico y tubo de 65 cm

A modo de conclusién es posible decir que tanto para los ensayos en
ascenso de régimen de motor como para los de descenso, la configuracién
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mas favorable ha sido la de ‘filtro original, acoplamiento cénico y tubo
de 65 cm’. Tocante a la configuraciéon mas desfavorable se ve que no
se tiene el mismo resultado para el ascenso que para el descenso. Sin
embargo, hay que decir que la influencia del conducto de acoplamiento
intercooler-motor de 65 o de 95 cm, tiene poco peso respecto de las otras
variables manipuladas. Por lo tanto, la configuracion méas desfavorable
ha resultado ser la de ‘filtro ampliado en 4 L y acoplamiento no cénico’.

El filtro de aire ampliado en 4 L sobre el volumen original, se muestra
contraproducente sobre el margen de bombeo probablemente debido a
problemas actsticos. En cuanto al conducto de entrada al compresor, el
de forma conica ha tenido el mejor rendimiento, como era de esperar en
concordancia con los ensayos estacionarios anteriormente presentados. Se
puede decir en lineas generales que los resultados concuerdan con los del
andlisis en estacionario (ver figura 5.31), por lo que el método a cumplido
con los objetivos, aunque estaba claro que se podian hacer importantes
mejoras.

5.4.2. Caracterizaciéon por Ciclos de Bombeo

Dado que el método de evaluacion por andlisis de Fourier (FFT) em-
pleado en la seccion anterior tiene sus puntos débiles, como se ha discuti-
do en el Capitulo 2, pagina 47, se recurrié a un procedimiento alternativo.
Este consiste en el conteo de los ciclos de bombeo que ocurren en un tran-
sitorio de motor; la metodologia ha sido descripta en detalle en la pagina
97 del Capitulo 3. El estudio en cuestion ha sido llevado adelante en BM,
sobre un motor PSA DW10C-TED4 Euro V (2000 cm?; 120 kW @ 3750
rpm; 340 Nm @ 2000 rpm) equipado con el turbo-grupo GTB1449VZ.

5.4.2.1. Estudio Experimental

El protocolo de ensayo establecia que, partiendo de un régimen de mo-
tor estable a una determinada carga, se aplica una desaceleracién lineal
segtn 4 pendientes propuestas. Al mismo tiempo que comienza la desace-
leracién, se descarga el motor cuasi-instantaneamente desde el maximo
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par logrado mediante 6 diferentes presiones en el colector de admisién.
En la figura 5.43 se expone esquemadticamente la rutina que deben seguir
el régimen de motor y el par motriz segin el plan de ensayos a realizar.
La tabla 5.10 lista la combinaciéon de todas las variables, que en total
hacen unos 88 ensayos por cada una de las configuraciones en estudio.

regimenes de 1250 a 2250 rpm a intervalos de 250 rpm

c
]
£
=)
‘O
14 .

ralenti

-1200 rpm/s -400 rpm/s
-800 rpm/s -200 rpm/s
periodo de
estabilizacion al proximo ciclo
N de ensayo
IS
= -
_ 3 repeticiones
g por cada punto
de ensayo /
Tiempo

Figura 5.43: Rutinas a sequir aplicadas sobre el régimen de giro y el par de
motor

Las configuraciones propuestas a la entrada del compresor han sido
volumenes cilindricos con capacidad de 1 L, y con 4 diferentes diametros,
a saber 72, 88 y 114 mm. Se colocaron en la disposicion axial centrada
estandar, como se venia haciendo, pero ademas también se probaron dis-
posiciones excéntricas, particularmente con los didmetros mayores. Las
configuraciones principales son las siguientes:

1. entrada recta de 40 mm de didmetro.

2. didmetro de 72 mm centrado.

3. didmetro de 88 mm centrado.

4. didmetro de 88 mm excéntrico.
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5. diametro de 88 mm excéntrico alejado.
6. diametro de 114 mm excéntrico.

7. didametro de 114 mm excéntrico de volumen reducido.

Seccion 5.4

8. didmetro de 114 mm excéntrico alejado.
9. pre-rotador préximo a la entrada del compresor.
Régimen Motor
P. Admisién | Desaceleraciéon 1250 1500 1750 2000 2250

[bar] [rpm/s] rpm] | [rpm| | [rpm] | [rpm] | [rpm]
-200 1 9 25 45 65

14 -400 2 10 26 46 66
-800 3 11 27 47 67
-1200 4 12 28 48 68
-200 5 13 29 49 69

1.6 -400 6 14 30 50 70
-800 7 15 31 51 71
-1200 8 16 32 52 72
-200 17 33 53 73

1.8 -400 18 34 54 74
-800 19 35 55 75
-1200 20 36 56 76
-200 21 37 57 77

2.0 -400 22 38 58 78
-800 23 39 59 79
-1200 24 40 60 80
-200 41 61 81

2.2 -400 42 62 82
-800 43 63 83
-1200 44 64 84
-200 85

2.4 -400 86
-800 87
-1200 88

Tabla 5.10: Ensayos a realizar por cada configuracion en estudio

La carcasa del compresor GTB1449VZ viene de fabrica con un codo
a la entrada, fundido como una pieza unica. Por lo tanto, se realizé una
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modificacién sobre la misma de manera que fuera posible el acoplamiento
de los volimenes de forma axial al eje del compresor. En la figura 5.44
se exhiben los graficos CAD de las configuraciones de 88 mm de didme-
tro donde se puede apreciar, especialmente en los cortes, en un caso la
entrada centrada y por otra parte la descentrada. En el otro extremo se
insert6 el codo que venia originalmente junto a la carcasa del compre-
sor. Las bridas o tapas del volumen cilindrico son intercambiables entre
configuraciones.

£

Figura 5.44: Detalle de los volumenes cilindricos de 88 mm empleados en los
ensayos en régimen transitorio

Paralelamente a los ensayos transitorios, también se ha recurrido a los
estacionarios midiendo el limite de bombeo mediante inyeccién de aire,
como ha sido costumbre para todo el trabajo experimental de esta tesis.
El objetivo de los ensayos estacionarios es la comparaciéon con los ensayos
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transitorios, para de esa manera tener algin recurso de validacién. Ya
para comenzar con los resultados del estudio, se presenta la figura 5.45
donde se puede observar el conjunto de lineas de bombeo medidas en
ensayos estacionarios. A titulo de lograr una mayor legibilidad se obvian
las lineas correspondientes a los resultados menos relevantes, a saber,
las dos configuraciones alejadas que presentan un comportamiento muy
similar a la entrada recta de 40 mm, confirmando una vez méas lo que se
ha comentado en los apartados previos. Tampoco se presenta la linea de
bombeo correspondiente a la configuracién de didmetro de 70 mm, pues
ha tenido un comportamiento menos favorable que la configuracién base.
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Figura 5.45: Lineas de bombeo de las configuraciones listadas medidas en BM
con inyeccion de aire

Es importante resaltar aqui algunos puntos significativos de las con-
figuraciones en estudio. En primer lugar se observa en la figura 5.45 que
el limite de bombeo para la configuracion de didmetro de 88 mm tiene
una trayectoria proxima a la configuracién base, con alguna ganancia a
partir de una relaciéon de compresién de 1,6. Sin embargo, el mismo vo-
lumen de 88 mm de diametro con acoplamiento excéntrico respecto de la
entrada del compresor, presenta un desempeno superior, algo que no se
intuia previamente. La idea del acoplamiento excéntrico de los voliime-
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nes de mayor diametro surgié por problemas de emplazamiento, debido a
que el turbo-grupo se encuentra ubicado muy préximo al bloque motor,
razén por la cual, el uso de volumenes de grandes didmetros centrados
es impracticable. El volumen de diametro de 114 mm solo ha podido
emplazarse de forma excéntrica, lo que ha impedido realizar ensayos con
disposicion centrada que permitan confirmar el comportamiento del de
88 mm. No obstante, y como se aprecia en la figura 5.45, el volumen de
114 mm de didmetro es el de mejor desempeno desde el punto de vista
de la ampliacién del margen operacional del compresor. También se ha
ensayado una configuracién similar pero reduciendo el volumen median-
te disminuir la longitud del cilindro. El comportamiento es similar con
alguna diferencia en la zona de relacion de compresion de 2, no obstante
no se puede considerar significativa.

Aunque es dificil presentar una explicacién acabada del motivo del
comportamiento de las configuraciones excéntricas, es oportuno mencio-
nar alguna de las suposiciones que se han realizado. Tomando como refe-
rencia las conclusiones a las que se llegaron respecto del comportamiento
del fluido a la entrada del compresor cuando este esta préximo a la zona
de bombeo, se sabe que una expansion geométrica brusca justo a la entra-
da favorece a que el flujo reverso que sale del mismo no obstruya el flujo
normal que se estd trasegando. Si se analiza el volumen de didmetro 88
mm, cuando su eje esta centrado con el eje del compresor existe una dife-
rencia de alrededor de 50 mm respecto del didametro del ojo del rotor (38
mm), es decir, que la distancia desde el didmetro del ojo hasta la pared
del cilindro es la mitad, unos 25 mm. Sin embargo, si el acoplamiento se
hace de forma excéntrica con la maxima diferencia posible entre los ejes
del compresor y el volumen cilindrico, unos 20 mm, la diferencia entre el
didmetro del rotor y la pared més lejana del volumen se incrementan a
mas de 40 mm. Esto hace que se tenga una mayor posibilidad de expan-
sion, aunque de forma asimétrica. De manera que la implementacion de
volimenes cilindricos de ejes excéntricos respecto del eje del compresor,
parecen aprovechar mejor las propiedades de la expansion de los reflujos.
Esto probablemente también se podria extrapolar a volimenes de otras
formas geométricas. No obstante es oportuno reiterar, que es una ‘posi-
ble explicacién’ para el resultado obtenido. Como trabajo futuro queda
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pendiente la simulacién tridimensional para evaluar la dilucidacion pro-
puesta.

Y ya para finalizar con los resultados de los ensayos estacionarios, que-
da por mencionar la curva correspondiente al pre-rotador. El mecanismo
es el que se ve en la figura 2.12, al cual se le disené un acoplamiento
adecuado para posicionarlo proximo al rotor del compresor de manera
que sea efectiva la acciéon esperada de correcciéon del angulo de incidencia
del fluido sobre el inductor. La tendencia de la curva evidencia ganancia
respecto de la configuracion base, como se ve en la figura 5.45, con un
comportamiento semejante al volumen de 88 mm de didmetro excéntrico.
Sin embargo, el rendimiento es inferior en comparacion con los volime-
nes de 114 mm, especialmente a partir del valor de 1,6 de relacion de
compresion. Por lo tanto, esto sirve para demostrar lo eficiente de los
volimenes a la entrada del compresor, ya que no se necesita recurrir a
disenos complejos y que introducen considerables pérdidas de carga como
es el caso del pre-rotador.

Configuraciéon Ciclos de Bombeo
2. diametro de 72 mm centrado 119
1. entrada recta de 40 mm 101
3. didmetro de 88 mm centrado 89
4. didmetro de 88 mm excéntrico 82
7. diametro de 114 mm excéntrico reducido 54
9. pre-rotador 53
6. diametro de 114 mm excéntrico 36

Tabla 5.11: Resultados de los ensayos transitorios

Pasando a los ensayos transitorios, la tabla 5.11 sintetiza los resulta-
dos obtenidos del conteo de los ciclos de bombeo producto de aplicar la
rutina de ensayo propuesta en la tabla 5.10. Las configuraciones aparecen
en orden descendente segun los ciclos de bombeo, es decir, desde la menos
favorable, la de diametro de 70 mm centrado, hasta la mas favorable, la
de didmetro de 114 mm excéntrico, ignorando las de posicién alejada.
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Si se compara la tabla 5.10 con las lineas de bombeo de la figura
5.45 medidas en BM con inyeccion de aire, se puede apreciar una notable
correlacién. Acorde con la posicién en el mapa, asi aparece el orden en
cantidad de ciclos de bombeo; solo existe una ligera discrepancia entre
la configuracion con el pre-rotador y la de didmetro 114 mm excéntri-
ca reducida. No obstante, las curvas de ambas configuraciones aparecen
proximas en el mapa, lo que quiza contribuya al conflicto, y por lo tanto
para salvar la discordancia se deberian de haber repetido los ensayos.
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Figura 5.46: Comparacion entre los ensayos estacionarios y transitorios en
zona de estabilidad critica
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Otras representaciones interesantes de ver sobre el mapa del compre-
sor son las que esquematizan la evolucion transitoria del rendimiento del
sistema de sobrealimentacién, desde la plena carga del motor hasta el ra-
lenti. Lo que sucede para la mayoria de las rutinas de ensayo es que una
vez que se le quita la carga al motor y se desacelera, ocurre el bombeo
profundo como se muestra en la figura 3.10. Alli se observa que la trayec-
toria parte de la plena carga y ocurre un descenso en espiral que culmina
en el ralenti del motor. En otras ocasiones el ciclado de bombeo concluye
antes de llegar al ralenti, o sencillamente no ocurre si las condiciones lo
ameritan. Sin embargo, existen puntos de estabilidad critica que son de
particular interés, donde sucede que al aplicar la rutina sobre el motor
se ingresa a bombeo de forma intermitente. En otras palabras, el sistema
fluctia entre la zona de bombeo y la zona estable. Esto permite, si se
representan la linea de bombeo estacionaria y la trayectoria transitoria,
observar cuan bien se relacionan ambas. Tal es el caso de la figura 5.46
donde se presentan dos graficos con las configuraciones de ‘entrada recta’
y ‘114 mm, excéntrico, reducido’.

Las configuraciones en comparacion han sido seleccionadas de forma
que el comportamiento frente al bombeo sea lo suficientemente diferente
para resaltar el efecto comentado en los dos parrafos anteriores. Segin
se ve a simple vista en la figura 5.46, las lineas de bombeo presentan
pendientes diferentes, siendo la de la segunda grafica mas favorable que
la de la primera. Al observar la trayectoria que siguen los ensayos tran-
sitorios para el caso de la entrada recta, se parte de plena carga a una
relacion de compresion de 2, donde se produce un unico e intenso ciclo
de bombeo dando lugar luego a la evolucién sobre la zona estable del
mapa. No obstante, a medida que transcurre el tiempo, la trayectoria
estable tiende su avance hacia la izquierda del mapa, es decir, nueva-
mente hacia la zona inestable. La cuestién de importancia a remarcar,
es que la segunda oleada de ciclos de bombeo se produce justo cuando
la trayectoria del transitorio hace contacto con la linea de bombeo. Pos-
teriormente la evolucién contintia en la zona inestable, culminando los
ciclos en el ralenti del motor. En la gréafica inferior de la figura 5.46 se
observa algo similar, salvo que para este caso la linea de bombeo tiene
otra pendiente y se encuentra mas hacia la izquierda del mapa (en gris
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se ve la linea de bombeo de la configuracién anterior para comparacion).
Dado que la configuracion de ‘114 mm, excéntrica, reducida’ es més fa-
vorable que la de ‘entrada recta’, se aprecia una menor amplitud de los
ciclos de bombeo. Sin embargo, también se puede ver que al momento
en que la trayectoria transitoria hace contacto con la linea de bombeo,
vuelve a producirse el fenémeno. Esto confirma, de hecho, que existe una
excelente concordancia entre los resultados de la experimentacion en es-
tacionario y transitorio, por lo que se podrian usar indistintamente al
tiempo de evaluar las prestaciones de un sistema de sobrealimentacion.

5.4.2.2. Simulaciéon Numérica
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Figura 5.47: Comparacion entre los resultados experimentales y los
computacionales para la configuracion de entrada recta de 40 mm para un
régimen de 1500 rpm, 1800 mbar y -600 rpm/s de desaceleracion

En busca de solidificar los resultados experimentales obtenidos de los
ensayos transitorios, también se ha recurrido a la simulaciéon numérica
computacional. Al presente se puede decir que los modelos tridimensio-
nales aun no han logrado un desempeno aceptable cuando se los aplica
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a la representacion de fenémenos transitorios. Sin embargo, el modelo
unidimensional de accién de ondas (WAM?®) presentado en el Capitulo 4,
ha provisto unos resultados de interesante consideracion.

2 1 24
= ——— modelado
]
=2 1.8 experimental
] 1 2.2
2 16
& o
c 14 12 &
] S
7] |
g 12 %
118 &
te g
0.08 16 ©
— g =]
=y c
2 o006 | S
3 {14 8
fé 0.04 F [vd
o 4
o 0.02 r 12
©
V]
o 1 1 1 1 L 1 1 1 1
0 1 2 3 4 -0.04 0 0.04 0.08 0.12

Tiempo [s] Gasto Masico [kg/s]

Figura 5.48: Comparacion entre los resultados experimentales y los
computacionales para el volumen de didmetro 82 mm para un régimen de
1500 rpm, 1800 mbar y -600 rpm/s de desaceleracion

En las figuras, la 5.47 y la 5.48, se puede ver la comparacién de los
resultados experimentales con los computacionales para el mismo punto
de ensayo con la configuracion base y la de volumen de 88 mm de didmetro
centrada. Son tres graficas por cada figura, una de presién estatica de
salida del compresor, la de gasto masico y la representaciéon sobre el
mapa de la evolucién del ensayo. Respecto a la presion de salida del
compresor, para ambas figuras se puede decir que el modelado produce
un resultado mediocre debido a que no es capaz de representar los ciclos
de bombeo del fenémeno. Sin embargo, se aprecia que la tendencia media
del calculo computacional es similar al del monitor de presion medido
experimentalmente.

5Wave Action Model.
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A diferencia de la presién de salida del compresor, el gasto masico
trasegado calculado mediante el modelado en WAM muestra una nota-
ble concordancia con los resultados experimentales. La coherencia es tal,
que el modelo computacional representa con exactitud el comportamien-
to del gasto mésico cuando se esta en zona de estabilidad critica; esto
se ve principalmente en la figura 5.47 donde se aprecia como el gasto
masico simulado tiene un comportamiento idéntico al experimental. Si
se observan las gréaficas de la evolucion del fenémeno sobre el mapa del
compresor, las que se encuentran ubicadas a la derecha, se puede ver
también una buena concordancia entre los resultados experimentales y
modelados.
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Figura 5.49: Comparacion entre los resultados experimentales y los
computacionales para la configuracion de entrada recta de 40 mm para un
régimen de 1750 rpm, 2200 mbar y -600 rpm/s de desaceleracion

Las figuras 5.49 y 5.50 son para las mismas configuraciones que las
presentadas en las figuras 5.47 y 5.48, pero esta vez el punto de opera-
cién es de un régimen de 1750 rpm, 2200 mbar de presion de salida de
compresor y -600 rpm/s de pendiente de desaceleracién. Las diferencias
en desempeno entre ambas configuraciones son mas pronunciadas, lo que
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permite una mejor evaluacién de las capacidades del modelo unidimen-
sional implementado en WAM.

La figura 5.49 permite concluir una vez méas que el cadlculo numérico
simula con buena precision la evolucién del gasto masico trasegado por el
circuito de sobrealimentaciéon. Si se observa la grafica de la evolucion so-
bre el mapa del compresor, hay que decir que si bien las trayectorias no se
superponen, los limites y las tendencias son semejantes. Cabe aclarar que
el gasto mésico medido experimentalmente esta filtrado ‘naturalmente’
por las caracteristicas del sensor. Por lo tanto, a titulo de hacer ambos
resultados comparables a la senal entregada por el calculo numérico, se le
aplica un filtro paso bajo de alrededor de 20 Hz tomando como referencia
la fase estacionaria.
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Figura 5.50: Comparacion entre los resultados experimentales y los
computacionales para el volumen de didmetro 82 mm para un régimen de
1750 rpm, 2200 mbar y -600 rpm/s de desaceleracion

Al dirigir la atencién hacia la figura 5.50, la cual representa a la
configuracion mas ventajosa de las comparadas desde el punto vista de
bombeo, la de volumen de 8 mm de didmetro, se aprecia como el mo-
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delo WAM es sensible a las caracteristicas geométricas de la instalacién.
Nuevamente se observa una buena concordancia entre los resultados ex-
perimentales y de modelado. Esto permite concluir que el modelado uni-
dimensional tiene un gran potencial como herramienta de evaluacion de
prestaciones de diferentes instalaciones de sobrealimentacién, y de hecho,
es un medio al que mas a menudo estan recurriendo la mayoria de los
fabricantes automotrices. Sin embargo, por otro lado hay que decir que a
los objetivos de la investigacion llevada adelante en este trabajo de tesis,
a saber, el estudio de la topologia del flujo, los modelos unidimensionales
como el empleado en WAM, no son los mas ttiles.

5.5. Conclusiones

El presente capitulo ha resumido en tres puntos principales los tra-
bajos de investigacion realizados, con el objetivo de entender los factores
relacionados con el fenémeno de bombeo en el sistema de sobrealimen-
tacién de un MCIA. En primera instancia se analizaron accesorios de
diferentes caracteristicas geométricas ubicados a la entrada del compre-
sor centrifugo, en la mayoria de los casos inmediatamente proximos al
rotor y en otros alejados una cierta distancia. Se ha determinado que
las geometrias con influencia favorable sobre el limite de bombeo, son
efectivas solo si se encuentran muy préximas al rotor del compresor. En
caso contrario sus efectos se difuminan.

La forma geométrica que ha presentado mayores ventajas ha sido el
volumen. Sus efectos se deben, no a la capacidad del mismo, sino mas bien
a la posibilidad de expansion que le provee al flujo inverso que sale del
compresor cuando opera alrededor de su limite minimo de gasto mésico,
es decir, proximo a bombeo. Esta “expansion” permite que la vena fluida
entrante al compresor tenga mayor seccion y a su vez reduce los efectos de
mezcla de los flujos con diferentes direcciones. También se han estudiado
otros tipos de soluciones para ampliar el margen de bombeo, pero la que
ha sobresalido sobre las demas siempre ha sido el accesorio volumétrico
a la entrada del compresor.
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Lo anteriormente mencionado se confirma en el apartado Efecto de
la Linea de Admision, donde se utilizo el circuito de sobrealimentacion
estandar provisto por el fabricante del motor. Se arribé a la conclusion
de que el elemento de mayor influencia sobre la ampliacién del margen
de bombeo, es el conducto de entrada al compresor; un tubo de material
elastémero con terminacién cénica para el acoplamiento a la boca del
mismo, en un caso, y el otro, un tubo més delgado y con menor conicidad.
Este tubo tiene un didmetro mayor que el del ojo del rotor, que junto
a la terminacién conica propicia justamente la expansion de los reflujos.
Los demas componentes mostraron alguna influencia pero no demasiado
determinante.

Por ultimo se ha tratado el tema de Bombeo en Transitorio, méto-
do del cual se puede decir que ha demostrado un buen desempeno practico
al tiempo de evaluar las prestaciones frente al bombeo de los sistemas
de sobrealimentacién. De la experiencia ganada se ha convergido a un
método de conteo de los ciclos de bombeo que ocurren en los “transitorios
controlados” de motor, el cual ha demostrado una excelente coherencia
con el método de inyeccién de aire. Sin embargo, y como se ha men-
cionado, los estudios en transitorio no son adecuados para comprender
los fenémenos fluido-dindamicos que influyen sobre la aerodinamica del
sistema y hacen que una configuracién sea méas favorable que otra.
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6.1. Introduccion

ALO LARGO de la realizacién de esta Tesis se han efectuado nume-
rosos ensayos experimentales y simulaciones computacionales para
alcanzar los objetivos marcados a su inicio. Todas estas tareas se pue-
den clasificar en funcién del tipo de entorno o metodologia seguido. Se
presentan las conclusiones mas relevantes del trabajo de investigacion,
sintetizado segin cada una de estas areas de investigacién abarcadas.

6.1.1. Herramientas Experimentales

El trabajo experimental se ha realizado en dos tipos de instalaciones
experimentales: el banco de turbos de flujo continuo (BTFC), y el banco
motor (BM). En el caso del banco de turbos se han efectuado ensayos
m&s o menos convencionales en los que no se ha logrado ninguna con-
tribucion especial. Sin embargo, los resultados de los ensayos realizados
han permitido extraer conclusiones que se explican a continuacién.

Es en los ensayos de motor en los que se han propuesto metodo-
logias que pueden ser muy tutiles para la mejora del conocimiento del
fenomeno de bombeo en grupos de sobrealimentacién. En primera ins-
tancia, se ha presentado un procedimiento para realizar ensayos de bom-
beo mediante la inyeccién de aire comprimido en el colector de admision
del MCIA!. Con esta técnica es posible medir en condiciones muy esta-
bles la entrada del sistema de sobrealimentacién en bombeo en todo el
rango de regimenes de giro del compresor centrifugo. Ademaés permite
determinar con precisién el margen de bombeo del sistema, tomando en
consideracién la acustica de la configuracion original del conjunto motor
y turbo-compresor, por lo que la linea de bombeo medida es altamente
representativa del comportamiento que existe en el vehiculo. Se han com-
parado distintas formas de llevar el compresor a bombeo con la propuesta
de inyectar aire en el colector de admision. Se han destacado ventajas e
inconvenientes de cada una de ellas.

IMotor de Combustién Interna Alternativo.
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Otra de las problematicas en los ensayos experimentales es el método
para detectar el bombeo. En los ensayos realizados en BTFC, el paso de
funcionamiento estable a bombeo profundo es inmediato, por lo que la
deteccion del bombeo es relativamente sencilla mediante el anélisis de
cualquier variable termodinamica. Normalmente se suele considerar la
evolucion de la temperatura del gas cerca del inductor, o las oscilaciones
de baja frecuencia en el gasto de aire o en las presiones estaticas a la
entrada o a la salida del compresor. Sin embargo, en el BM la deteccion
del bombeo no es tan sencilla, ya que en procesos transitorios en los que el
punto de funcionamiento del compresor se mueve casi paralelo a la linea
de bombeo, el paso al fendmeno no es tan abrupto. A propésito, el método
de inyeccién de aire en el colector de admisién si que conduce al compresor
a una trayectoria en el mapa perpendicular a la linea de bombeo, por lo
que se produce ese cambio siibito a la zona inestable. Se ha propuesto un
método que facilite la deteccion sistematica del fenémeno de bombeo. Se
analiza para cada configuracién la amplitud espectral maxima de la senal
de gasto masico o presion de salida de compresor, estableciendo en base
a la experiencia un umbral a partir del cual se considera que acontece el
bombeo. El umbral se establece al 10 % de la amplitud espectral de las
pulsaciones de baja frecuencia de la senal (5 a 15 Hz).

6.1.2. Herramientas de Modelado

Se ha trabajado con dos tipos de modelado para la prediccion del bom-
beo en compresores, el unidimensional de accién de ondas y el CFD?/
URANS? multidimensional. En el primero, el compresor se calcula utili-
zando como base la informacién del mapa de funcionamiento medido en
condiciones estacionarias, y a partir de consideraciones geométricas, se
plantea un modelo dinamico capaz de predecir el bombeo. En el modelado
CFD/URANS multidimensional, se parte de la informacién geométrica
detallada del compresor y de las condiciones de contorno a la entrada y

2Computational Fluid Dynamics.
3Unsteady Reynolds Average Navier-Stokes.
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salida del mismo. El modelo sin informacion experimental debe ser capaz
de predecir el comportamiento inestable del compresor.

En este trabajo de investigacién se ha evaluado el funcionamiento del
modelo de compresor elaborado en anos anteriores en diferentes condicio-
nes de motor [36]. En el pasado, el modelo demostré ser adecuado para la
prediccién de la entrada en bombeo en condiciones estacionarias y tam-
bién en condiciones pulsantes, aunque en base a la validaciéon realizada
en BTFC y con una vélvula rotativa [35]. A partir de entonces, el modelo
ha sido utilizado para reproducir ensayos estacionarios y transitorios de
motor. Durante la fase de ajuste con flujo estacionario, se ha realizado
un analisis de sensibilidad que ha mostrado que la prediccion de la linea
de bombeo del modelo depende mucho del mapa de compresor utilizado.
Asi, variaciones de algunos milibares en los puntos medidos en el mapa
proximos a bombeo, influyen sobre la prediccién en el orden de magni-
tud de las diferencias que pueden producirse, por ejemplo, al cambiar la
linea de entrada. Esto es una mala noticia porque significa que el calculo
del limite de bombeo con este tipo de modelo va a estar siempre someti-
do a dicha incertidumbre. Sin embargo, no se puede atribuir este exceso
de sensibilidad al modelo de compresor, sino mas bien, lo que sucede es
que el fenémeno fisico real es asi. Este es uno de los motivos principales
que lleva a que al realizar pequenas modificaciones en la aerodindmica
del sistema de sobrealimentacion se produzcan diferentes margenes de
bombeo.

El ajuste del modelo de compresor para los distintos puntos de fun-
cionamiento del motor, ha conducido a nuevas dificultades para predecir
el limite de bombeo del conjunto. En trabajos anteriores se encontrd que
el margen de bombeo depende de la amplitud de los pulsos de presion
a los que esta sometido el compresor cuando forma parte de la linea de
admision del motor, en especial cuando esta sintonizada para aumentar
el rendimiento volumétrico del MCIA a bajo régimen. En esta situacién,
para pronosticar bien el bombeo es necesario predecir de manera adecua-
da el flujo pulsante a la entrada y a la salida del compresor. Sin embargo,
el propio modelo de compresor es el que va a determinar con qué preci-
sion se calculara el flujo pulsante, teniéndose asi una realimentacién de
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dificultosa puesta a punto. Con este tipo de modelo de compresor uti-
lizado, que es una condicién de contorno entre los tubos de entrada y
salida calculados con la hipdtesis unidimensional, no existe acumulacién
en el compresor. Esto hace que en cada momento de célculo el modelo
imponga el mismo gasto a la salida que a la entrada del compresor. El
resultado es que con el modelo actual, que es capaz de predecir el bom-
beo, no es posible calcular de forma adecuada la transmision de ondas
de presion en el compresor.

En contraposicion, respecto al modelado del bombeo durante los pro-
cesos transitorios de motor, los resultados han sido bastante prometedo-
res. Asi, en transitorios con reduccién brusca de carga y/o régimen, ha
demostrado aptitud para predecir el paso durante un breve periodo de
tiempo por la zona de bombeo. Es capaz de predecir con un cierto acuer-
do el nimero de oscilaciones debidas al bombeo y su intensidad. La razén
por la cual parece mas facil predecir el bombeo en transitorio que en es-
tacionario, que en principio no parece razonable, es que precisamente al
tratarse de un proceso brusco hay menos incertidumbre en la entrada en
inestabilidad. De manera que las pulsaciones de presion durante los ci-
clos de bombeo dependen mas de la descarga de presion de la linea aguas
abajo del compresor que de otros factores. Afortunadamente, el mode-
lo unidimensional es especialmente adecuado para predecir este tipo de
fenomenos. Resulta, pues, especialmente 1til para analizar la ocurrencia
del bombeo en condiciones transitorias de motor, que se pueden asociar
a modos de conduccion del vehiculo.

Los trabajos realizados con el objetivo de predecir el bombeo del
compresor mediante modelado multidimensional han dado los siguientes
resultados. En trabajos anteriores se construyé un mallado multidimen-
sional del compresor y se determind que para reproducir los fenémenos
de desprendimiento que hacen de precursores del bombeo, es necesario
utilizar un mallado mévil representando el movimiento del rotor [78].
También se determiné que la forma en la que se imponen las condiciones
de contorno, debido a que no se calcula todo el circuito de sobrealimen-
tacién sino solamente los conductos de entrada y salida al compresor,
van a determinar el comportamiento dinamico del sistema y por lo tanto
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su estabilidad frente al bombeo. Esto es razonable puesto que el proceso
fisico también tiene el mismo comportamiento; el bombeo del compresor
depende de las condiciones de instalacion.

En este trabajo de investigacién se ha propuesto el cdlculo multidi-
mensional del compresor, planteando una malla mévil para el rotor, y
acoplando a la salida un modelo cero dimensional del volumen y una
valvula de control del gasto. De esta manera se tiene el mismo com-
portamiento dindmico que el de un ensayo tipico en BTFC, pero con el
mismo coste computacional del calculo 3D del compresor en solitario. Se
ha desarrollado un modelo de llenado y vaciado para el calculo de las
propiedades termodinamicas dentro del volumen de descarga y del gasto
maésico a través de la valvula, a partir del calculado por el CFD/URANS
a la salida del compresor. Las condiciones de presion y temperatura cal-
culadas en el depdsito, son impuestas mediante una funcién de usuario
como condicion de contorno en el calculo multidimensional. De esta ma-
nera acoplada, es posible reproducir la dinamica del sistema durante la
entrada y los ciclos de bombeo.

El modelo acoplado propuesto es capaz de reproducir ciclos de bom-
beo completos incluyendo los procesos de inestabilidad en los que el flujo
se invierte, y mas adelante, cuando la presion se reduce y el flujo se re-
vierte al sentido regular. A pesar de que la malla utilizada para el calculo
no tiene el tamano adecuado para representar los detalles mas finos del
flujo, los resultados en términos de limite de bombeo y de amplitud y
frecuencia de las pulsaciones durante el ciclo de bombeo son excelentes.
Se han comparado los resultados del cédlculo acoplado con medidas de
presion instantanea durante los ciclos de bombeo, mostrando un buen
grado de acuerdo. También se ha comparado la variacion del gasto ins-
tantaneo predicha por el modelado multidimensional con la del modelo
unidimensional que a su vez habia sido validado en ensayos estacionarios
con LDA*. Por lo tanto se puede decir que el modelo acoplado da una des-
cripcion realista de la evolucion instantanea del punto de funcionamiento
del compresor durante el bombeo profundo.

4Laser Doppler Anemometer.

234



Capitulo 6 Seccion 6.1

6.1.3. Influencia de la Geometria de Entrada Sobre
el Fendmeno de Bombeo

A partir de las herramientas de calculo y de modelado desarrolladas
en el trabajo de investigacion, se ha lanzado una campana de ensayos
y simulaciones con el objetivo de cuantificar y de explicar cémo es la
influencia de la geometria del conducto de entrada al compresor sobre
el margen de bombeo. Se han realizado multitud de ensayos en BTFC
modificando la configuracion estandarizada con el objetivo de probar
diferentes geometrias de entrada al compresor, incluyendo:

e conducto recto de seccion constante igual a la de la boca de entrada
al compresor que se ha utilizado como base de comparacion.

e conductos curvos de seccién constante con distintos radios de cur-
vatura.

e volumenes cilindricos centrados y no centrados colocados a diferen-
tes distancias de la boca del compresor.

e conductos rectos de seccién variable del tipo convergente.
e resonadores laterales.
e generador de torbellino.

e modificacién de la geometria de otros elementos aguas abajo y
aguas arriba alejados del compresor.

Los ensayos en BTFC han permitido cuantificar el margen de bombeo
para los regimenes de trabajo estacionarios del compresor. Sin embargo,
los resultados obtenidos no han permitido arribar a una explicacion del
porqué de las diferentes influencias. Los resultados mas destacados son
los siguientes:

e Los conductos curvados producen dos efectos. En primer lugar, pro-
vocan pérdida de carga en la corriente, lo que se traduce en una re-
duccion del gasto mésico corregido maximo que el compresor puede
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aspirar. Se puede decir graficamente que la curva en el mapa pivo-
ta alrededor del origen en sentido horario. La caida de relacién de
compresion es tanto mayor cuanto menor es el radio de curvatura
y el didmetro del conducto, de manera que se pueden conseguir co-
dos cerrados con poca pérdida de carga si el diametro del conducto
es suficientemente grande. En segundo lugar, la entrada acodada
puede causar una modificacién de la linea de bombeo ademaés de la
mencionada pérdida de carga. En efecto, se puede ganar margen de
bombeo por la interaccion aerodinamica entre el flujo distorsionado
que origina el codo y el inductor del compresor. La ganancia en el
margen de bombeo disminuye a medida que el radio de acuerdo
crece.

e Se ha realizado una importante campana de ensayos para ampliar
los conocimientos referidos al efecto sobre el bombeo, que produce
un depdsito a la entrada del compresor. Los resultados muestran
que se pueden conseguir mejoras muy relevantes si se lo coloca
muy proximo al inductor del compresor. También se ha visto que
las ganancias en bombeo se incrementan al aumentar el didmetro
del depésito, pero a partir de un determinado tamano se deja de
apreciar la tendencia favorable. Ademas, se ha comprobado que por
debajo de una determinada longitud de depdsito, se pierde margen
de bombeo.

6.2. Aportes

Se destacan en esta seccién las contribuciones mas relevantes al estado
del arte sobre la caracterizacién experimental y el modelado del fenémeno
de bombeo en compresores centrifugos de sobrealimentacion de motores
de automocion.

1. Se ha propuesto una metodologia experimental para la medida del
margen de bombeo de los compresores en BM. Esta se basa en la
inyeccion de aire comprimido en el colector de admision del motor
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de manera controlada en un ensayo cuasi-estacionario. Las ventajas
que aporta esta metodologia a otras existentes son las siguientes:

= se toma en cuenta la acustica original del sistema de sobre-
alimentacion del motor, puesto que el circuito de inyeccién
de aire se puede disenar de forma que tenga una influencia
despreciable.

= el avance hacia la zona de inestabilidades en el mapa se produ-
ce de forma perpendicular al limite de bombeo, por lo que el
pasaje de un estado al siguiente es de forma muy determinada.

= permite realizar mediciones que abarcan todo el mapa del com-
presor, desde los puntos de menor relacién de compresion a los
de mayor.

= ¢l desempenio del motor no se ve afectado inmediatamente por
el ingreso a bombeo del sistema de sobrealimentacion, permi-
tiendo asi lograr mediciones con aceptable estabilidad hasta
el momento justo en que se da el fenémeno.

2. Se ha propuesto una metodologia objetiva para la deteccion sis-
tematica del bombeo a partir del analisis espectral de las medidas
del gasto masico de aire, o las presiones instantdneas de entrada o
salida del compresor. Se plantea la obtencion de la amplitud maxi-
ma del contenido espectral a lo largo del tiempo de ensayo en una
ventana de frecuencias de entre 5 y 15 Hz, caracteristica de las
pulsaciones de bombeo. Se ha comprobado que esta amplitud pro-
mediada a baja frecuencia aumenta de forma exponencial con la
relacién de compresion (véase la seccién 5.3.2). Entonces, tomando
en consideracién estas amplitudes maximas, se ha establecido un
umbral del 10 % de los valores como referencia a partir del cual se
considera que acontece el bombeo. Esta metodologia permite ana-
lizar ensayos para los cuales el fendmeno aparece de forma aislada,
por lo que es necesario un criterio para discriminar la relevancia del
bombeo.

3. Se ha propuesto una metodologia para el modelado multidimensio-
nal CFD/URANS del fenémeno de bombeo del sistema de sobreali-
mentacién. Se basa en el acoplamiento del modelo multidimensional
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del compresor centrifugo con uno cerodimensional del depésito y de
una valvula de control a la salida. Este modelo del circuito resisten-
te del compresor permite tener en cuenta su dindmica en el ingreso
a bombeo, y la prediccién de los ciclos del fenémeno con entradas
y salidas sucesivas en la inestabilidad.

4. Se han caracterizado de forma experimental diferentes geometrias
de entrada al compresor. En particular, se ha puesto en evidencia
el buen comportamiento del volumen a la entrada del mismo, el
cual ya se habia empleado en algunos vehiculos pero no se habia
reportado nada en la literatura.

5. Mediante el modelado multidimensional acoplado 3D-0D ha sido
posible encontrar una explicacién acerca de cémo influencia sobre
el margen de bombeo la geometria del conducto de entrada al com-
presor. Se ha demostrado que en puntos de operacién en zona de
inestabilidades existe un flujo muy particular en el que la corriente
de aire entrante se produce a través de la parte central del con-
ducto, mientras que hacia las paredes existe un flujo en torbellino
saliendo del compresor producto de los desprendimientos en la pun-
ta del alabe. Dependiendo de la geometria del conducto de entrada,
la interaccion entre estos dos flujos producird una mayor o menor
tendencia a bombeo. En particular se ha demostrado que el volu-
men a la entrada del compresor permite separar los reflujos hacia
su periferia, reduciéndose asi la interaccién con el flujo entrante.

6. Se han medido situaciones de ingreso y salida a bombeo en con-
diciones transitorias de motor, y se ha demostrado que el limite
de bombeo medido en estacionario es representativo también en
transitorio.

7. Se ha demostrado que los modelos de bombeo basados en el modelo
de Greitzer como el presentado en la tesis de Tiseira [114], permiten
predecir la entrada y salida del bombeo siempre que el modelo
tenga en cuenta la dinamica del sistema, en particular del colector
de admision y de la desaceleracion del régimen del turbo.
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8. Se ha demostrado que los modelos de bombeo basados en el mo-
delo de Greitzer como el presentado en la tesis de Tiseira [114],
son muy dependientes de la informacién experimental del mapa de
compresor en estacionario. El andlisis de sensibilidad muestra que
serd imposible predecir la linea de bombeo en estacionario de una
manera precisa.

9. Se ha analizado la influencia que tiene la acustica de la linea de ad-
misién del motor, tanto aguas arriba como aguas abajo del motor,
sobre el limite de bombeo. El analisis muestra dos efectos diferen-
ciados que hay que tener en cuenta. En primer lugar, la actstica
de la linea puede modificar el rendimiento volumétrico del motor,
lo que a su vez puede alterar la situaciéon de bombeo del conjunto
sin variar el limite de bombeo del sistema de sobrealimentacién. En
segundo lugar, la acustica de la linea puede cambiar el patrén de
las pulsaciones de presion en el compresor, modificando el margen
de bombeo.

6.3. Trabajos Futuros

En vista del aceptable desempeno que han demostrado tener los mo-
delos utilizados en el desarrollo de esta investigacion, es oportuno prose-
guir en el perfeccionamiento de los mismos a fin de reforzar sus puntos
débiles. Principalmente en lo relacionado al calculo 3D, hay que decir
que la densidad de malla utilizada fue seleccionada en base a la potencia
de cémputo de que se disponia, siendo muy ‘gruesa’ para dar detalles
acabados de los patrones de flujo. Por lo tanto, una mejora inmediata
a proponer es aumentar la densidad de la malla poniendo especial cui-
dado en las zonas de mayor relevancia, a saber, el inductor, impulsor y
difusor del compresor. Asimismo, es aconsejable incrementar los tiempos
de estabilizacién previos al bombeo, para asi eliminar las inestabilidades
numéricas. Respecto a la valvula reguladora de gasto, seria apropiado
aplicarle una rampa de cierre mas suave que la utilizada en el modelo 0D
de esta tesis, para asi lograr que la simulacion sea mas representativa del
fenémeno real.
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Actualmente es posible realizar una simulacion tridimensional CFD
del circuito completo de sobrealimentacién de un motor, aunque no es
econémicamente conveniente. Dado la vertiginosidad del desarrollo de los
sistemas de cémputo, quiza llegue el momento en que las posibilidades
de calculo no justifiquen la realizacién de soluciones tan elaboradas co-
mo el modelo 0D planteado en Capitulo 4. Sin embargo, al presente se
muestra como uno de los mayores aciertos, por lo que es oportuno plan-
tear alguna mejora. Si se evolucionara el modelo 0D a uno 1D o 2D, se
tendria la posibilidad de conocer detalles del desarrollo del fluido en los
componentes del circuito de salida del compresor, lo que con el modelo
actual no es factible lograr. Estos desarrollos no se han llevado a cabo en
esta tesis debido al cuantioso trabajo que implican. De hecho, la simu-
laciéon numérica del sistema de sobrealimentacién del motor pudiera ser
una tesis en si misma.

En lo referente a las técnicas y métodos experimentales desarrollados,
se puede decir que en general se han cubierto los objetivos iniciales, aun-
que esta claro que siempre es posible proponer alguna mejora. Una de las
propuestas principales se enfoca hacia el método de deteccién del bom-
beo utilizado. El andlisis espectral mediante la transformada de Fourier
(FFT) ha demostrado un buen desempeno para determinar el comienzo
de bombeo en la mayoria de los casos. No obstante, se han dado para al-
gunas configuraciones ‘de bombeo suave’, especialmente en la zona baja
del mapa, ciertas dificultades a la hora de detectar el fenémeno. El tipo
de configuracion hace que los ciclos de bombeo sean débiles y se solapen
con el resto de la senal. Es entonces cuando el analisis FFT presenta
cierta incapacidad. De acuerdo a lo que se ha explicado en el Capitulo 2,
en la pagina 47, se propone mejorar el proceso de deteccién del bombeo
mediante la aplicacién del método CWT® [11]. El andlisis de los monito-
res de gasto mésico o presiéon mediante CW'T sera mas apropiado que la
FFT, puesto que la transformada de Fourier no es la mas recomendable
para el tratamiento de senales transitorias. Ademas, el CWT puede ser
una importante herramienta para la deteccion de los precursores de bom-
beo, algo de interés para los fabricantes automotrices, pues les permitiria
concebir mejores sistemas de control del fenémeno de bombeo.

5Constant Wavelet Transform.
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