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RESUMEN

El proceso de combustion es una de las fuentes principales de ruido de
los motores Diesel, debido al incremento brusco de la presién que provoca el
autoencendido en la camara de combustion. Este rdpido incremento origina
un proceso de oscilacién de los gases quemados en la cdmara de combustién,
conocido como fenémeno de resonancia, que se transmite a través del bloque,
empeorando la calidad acustica del motor.

Existen numerosos procedimientos experimentales, orientados al estudio
del ruido provocado por el proceso de combustion de motores Diesel. Sin em-
bargo, su aplicacién en el disefio de cAmaras de combustién no es idénea, por
el coste que supone realizar los prototipos, el montaje y las medidas.

Frente a los métodos experimentales, los métodos tedricos son mas rapi-
dos y tienen la capacidad de obtener gran cantidad de informacion espacial y
temporal del fenémeno de resonancia. Se emplean principalmente el método
de la teoria modal y el método CFD (Computational Fluid Dynamics). El pri-
mero permite estimar el comportamiento de los modos de oscilacién, pero su
uso se limita a cAmaras de combustién de geometria cilindrica. En cuanto al
método CFD, puede utilizarse en cAmaras de cualquier geometria, sin embargo
la prediccion de los efectos locales de presién, estimados por los modelos de
combustién, no es coherente con los niveles de oscilacién del autoencendido.

La presente tesis contribuye al desarrollo de una metodologia que mejore
los métodos tedrico-numeéricos, superando sus limitaciones geométricas y pre-
dictivas. Esta metodologia consiste en simular las condiciones termodinamicas
del autoencendido, a partir de focos de presién y temperatura en instante
temporal, sin considerar el proceso reactivo de la mezcla aire-combustible.

En la primera parte de esta tesis, con la finalidad de simplificar las
simulaciones se asume que el proceso de combustién se produce en el pun-
to muerto superior, sin considerar el movimiento del pistén. En base a esta
suposicion, se estudia la sensibilidad del fenémeno de resonancia a cambios
en la geometria del bowl, la velocidad y temperatura del aire y las condi-
ciones del autoencendido. Aunque los resultados obtenidos permiten conocer
qué pardmetros funcionales del motor son influyentes en la resonancia, esta
metodologia estd limitada ya que no toma en cuenta la variacién temporal
de la presion, provocada por el movimiento del pistéon. Ademads, la simulacién
del proceso de autoencendido en un instante temporal no es coherente con



la fisica de este proceso, causando reducidos niveles de oscilacién en periodos
temporales demasiado acotados.

Por ello, con la finalidad de resolver estas limitaciones, en la segunda
parte de esta tesis se integran importantes modificaciones en la metodologia.

Por una parte, se simula el movimiento del piston mediante el uso de un
modelo de activacién y desactivacién de celdas implementado en el programa
CFD. Este modelo permite calcular los procesos de compresién y expansién,
y de esta forma, simular los efectos de las variaciones temporales de presion
provocadas por el movimiento del pistén.

Por otra parte, se mejora la simulaciéon de la termodindmica del auto-
encendido, mediante la activacién y desactivaciéon automatica de fuentes tem-
porales que se introducen en las ecuaciones de energia y de especies durante
el célculo, a partir de un programa desarrollado especificamente para tal fin,
que se integra en el cédigo CFD. Los valores de estas fuentes se obtienen del
analisis de la presion en el cilindro mediante un modelo termodindmico de
combustién y un programa propio de procesado.

Estas modificaciones permiten obtener niveles de oscilacién de la pre-
siéon y niveles de temperatura en el interior del cilindro consistentes con la
fisica del problema, validar el método con las medidas experimentales y estu-
diar, de forma cualitativa y cuantitativa, la influencia de la inyeccién, carga,
régimen de giro y parametros geométricos de la caAmara de combustién en el
comportamiento de los modos de resonancia y ruido del motor.

Finalmente la metodologia planteada en esta tesis ha permitido estudiar
el fenémeno de resonancia y los efectos de los parametros funcionales del motor
sobre su calidad acustica. Ademas, abre la puerta a futuras investigaciones
en la simulacién del autoencendido, con el objetivo de mejorar los modelos
actuales de combustién, en la prediccién de los efectos locales de presion que
son el origen del fenémeno de resonancia y del empeoramiento de | ruido del
motor.



RESUM

El procés de combusti6 és una de les fonts principals de soroll dels motors
Diesel degut a I'increment sobtat de la pressié que provoca l'autoencesa del
carburant a la cambra de combustié. Eixe rapid increment de la pressié engega
un procés d’oscil-lacié dels gasos cremats a la cambra de combustié, conegut
com a fenomen de ressonancia, que es transmet al voltant del bloc dels cilin-
dres, agreujant-hi la qualitat actstica del motor.

Tenim nombrosos procediments experimentals orientats a l'estudi del
soroll provocat pel procés de combustié dels motors Diesel. Malgrat aco la
seva aplicacié per al disseny de cambres de combustié no és la idonia pel cost
que supose realitzar els prototips, el muntatge y el reglatge.

Front els metodes experimentals els metodes teorics sén més rapids i te-
nen la capacitat d’obtenir una gran quantitat d’informaci6 espacial i temporal
del fenomen de la ressonancia. S’utilitza principalment el metode de la teoria
modal i el meétode CFD (Computational Fluid Dynamics). El primer permet
estimar el comportament dels modes d’oscil-lar de la ressonancia pero el seu
Us es limita a cambres de combustié de geometria cilindrica. En referéncia
al metode CFD pot aconsellar-se’n el seu s en cambres de qualsevol geo-
metria perd per contra la prediccié dels efectes locals de la pressié (estimats
pels models de combustié) no son coherents amb els nivells d’oscil-lacié de
I’autoinflamacio.

La present tesi ajuda al desenvolupament d’una metodologia que millora
els metodes teoric-numerics superant aixi les seves limitacions geometriques i
predictives. Esta metodologia es basa a simular les condicions termodinamiques
de Pautoinflamacié a partir de focus de pressié i temperatura sense considerar
el procés reactiu de la mescla aire-combustible.

A la primera part de la tesi i amb la finalitat de simplificar les simulacions
s’ha assumit que el procés de combustié es déna en un unic punt mort i
superior del pisté i a més sense considerar-hi el propi moviment del pisto.
Baix esta suposicié s’estudia la sensibilitat del fenomen de ressonancia a canvis
de la geometria del bowl, de la velocitat i de la temperatura de l’aire i de
les condicions de autoignicié. Encara que els resultats obtinguts permeten
coneixer quins parametres funcionals del motor son influents en la ressonancia
eixa metodologia esta limitada, ja que no té en compte la variacié temporal
de la pressié provocada pel moviment del pist6. A més, la simulacié del procés



d’autoinflamaci6 en un instant temporal no és coherent amb la fisica del procés,
generant reduits nivells d’oscil-lacié en periodes temporals massa acotats.

Per tot aco, amb la finalitat de resoldre aquestes limitacions, a la segona
part de la tesi s’integren importants modificacions en la metodologia.

Per una banda es simula el moviment del pisté mitjancant 1'ds d’un mo-
del d’activacié i desactivacié de cel-les, implementant-se al programa CFD.
Eixe model permet aixi calcular els processos de compressié i expansié del
pist6é i d’esta forma simular els efectes de les variacions temporals de pres-
sié provocades pel moviment del pisté.

Per l'altra banda es millora la simulacié de la termodinamica de ’auto-
encesa mitjancant 'activacié i desactivacié automatica de fonts temporals que
s’introdueixen durant el calcul en les equacions de I'energia i de les especies,
mitjancant un programa desenvolupat especificament per a tal finalitat i in-
tegrat també en el codi CFD. Els valors d’eixes fonts s’obtenen de 1’analisi
de la pressio al cilindre mitjancant un model termodinamic de combustio i un
programa propi de processat.

Eixes modificacions permeten en un primer terme obtenir a 'interior del
cilindre nivells d’oscil-lacié de la pressio i nivells de temperatura consistents
amb la fisica del problema; en un segon terme validar el meétode amb les
mesures experimentals i finalment estudiar de forma qualitativa i quantitativa
la influencia de la injeccid, de la carrega, del régim de gir i dels parametres
geometrics de la camera de combustié en el comportament de les formes de
ressonancia i soroll del motor.

Per acabar, la metodologia plantejada a aquesta tesi ha permes estu-
diar el fenomen de la ressonancia i els efectes dels parametres funcionals del
motor sobre la qualitat acustica del motor. A més, obri la porta tant a futu-
res investigacions en la simulacié de 'autoencesa del carburant amb I'objectiu
de millorar els models actuals de combustié com en la prediccié dels efectes
locals de la pressid, que a la fi son l'origen del fenomen de ressonancia i de
I’empitjorament de la qualitat de 1’soroll del motor.



ABSTRACT

The combustion process is one of main sources of noise in Diesel engines,
due to the sudden increase of pressure caused by auto-ignition in the combus-
tion chamber. This fast increase starts an oscillation process of burnt gases in
the combustion chamber, known as resonance, which is transmitted through
the block and affects negatively the engine acoustic quality..

Several experimental procedures exist, directed at studying the noise
caused by the Diesel engines combustion process. However, their application
in combustion chamber design is not ideal, because of the cost related to
prototypes realization, assembly and experimental testing..

In comparison to experimental methods, theoretical methods are faster
and provide large amounts of spatial and temporal data about resonance.
The modal theory and the CFD (Computational Fluid Dynamics) methods
are mainly used. The first method provides an estimation of the propagation
modes, but its use is limited to cylindrical combustion chamber geometry. The
CFD method can be used for any combustion chamber geometry; however,
the prediction of local pressure effects, with the combustion models available
nowadays is not coherent with auto-ignition oscillation levels.

This thesis contributes to the development of a methodology to impro-
ve the predictions obtained by theoretical-numerical methods, exceeding their
geometrical and predictive limitations. This methodology consists in simula-
ting thermodynamic auto-ignition conditions, using pressure and temperature
sources at a temporal instant, without considering the reactive process of fuel-
air mixture.

In the first part of this thesis, in order to simplify the simulations, it is
assumed that the combustion process occurs at TDC, and the piston motion is
not considered. Based on this assumption, the resonance sensitivity to changes
in bowl geometry, air velocity and temperature, and auto-ignition conditions is
studied. Although these calculations provide information about which engine
operation parameters have significant influence on resonance, this methodo-
logy is limited, because it does not consider the temporal variation of pressure
caused by the piston motion. Moreover, the auto-ignition simulation process
at an instant is not coherent with the physics of this process and results in
reduced levels of oscillations in a very limited temporal frame.

For this reason, in the second part of this thesis, relevant modifications
are integrated to the methodology, in order to solve these limitations.



On the one hand, the piston motion is simulated by using a cells activa-
tion - deactivation model implemented in the CFD program. This model allows
calculating the compression and expansion processes, and thus the effects of
temporal pressure variations, caused by the piston motion.

On the other hand, the thermodynamic auto-ignition simulation is im-
proved, by the automatic activation and deactivation of temporal sources that
are introduced in the energy and species equations during the calculation. A
program was developed specifically for this purpose, and integrated in the CFD
code. These source terms are obtained from the in-cylinder pressure analysis
by a thermodynamic combustion model and a special processing program de-
veloped within this thesis.

This improved method allows obtaining pressure propagation levels and
temperature levels inside the cylinder consistent with the physics of the pro-
blem, validating the method with experimental measurements and studying
qualitatively and quantitatively the influence of injection, load, regime and
geometrical parameters of the combustion chamber on the modes of resonance
and engine noise.

Finally, the methodology developed within this thesis has allowed stu-
dying the resonance phenomenon and the effects of various engine operation
parameters on its acoustic quality. Moreover, it provides a basis for future
research on auto-ignition simulation, with the objective to improve current
combustion models, particularly the prediction of local pressure effects , which
are the cause of resonance and contribute to deteriorating the acoustic quality
of Diesel engines.
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1.1. Introduccién

Actualmente, una de las grandes desventajas del motor Diesel comparado con
el motor de gasolina es el ruido. La legislacién sobre los niveles maximos de ruido se ha
vuelto més restrictiva en Europa, y la demanda por disenar motores mas silenciosos
es cada vez més importante. Por estas razones muchas investigaciones se llevan a cabo
para cumplir con la legislaciéon y para mejorar el confort acistico, caracteristica que
juega un rol importante en la decisién de compra del cliente.

El proceso de combustién es una de las fuentes principales de ruido de los
motores Diesel, debido al incremento brusco de presién que provoca el autoencendi-
do del combustible en la camara de combustién, ruido que muchas veces puede ser
desagradable. Este rapido incremento de la presién origina el knock, que induce un in-
cremento de las fuerza mecénicas de los elementos dindmicos del motor, y un proceso
de oscilacion de los gases quemados con una frecuencia asociada con la temperatu-
ra del medio y la geometria de la cdmara de combustién, también conocido como
fenémeno de resonancia. Este fendmeno, comun tanto en motores Diesel de inyeccién
directa (DI) como de inyeccién indirecta (IDI), provoca la vibracién del bloque mo-
tor [73,75,206], vibracién que se transmite al aire que rodea el motor y se propaga,
llegando al oido humano como ruido. Dependiendo de la frecuencia de oscilacién, el
fenémeno de resonancia estd asociado a diferentes modos de propagacién transversal
en el rango audible por el oido humano, entre 20 y 20000 Hz.

A partir de la medida de presién en un punto en el interior del cilindro durante
el funcionamiento del motor, es posible examinar el comportamiento del gas durante
y después de la combustiéon. Esto, junto con la medida de ruido emitido a un metro
del motor, permite correlar los efectos de las condiciones de funcionamiento del motor
sobre el comportamiento termodindmico del gas y el ruido emitido [187,189]. Payri et
al [129] proponen una metodologia para la prediccién de la calidad sonora del motor,
a partir de pardmetros provenientes de la senal de presién en el interior del cilindro
como la derivada maxima de presion y la energia de resonancia. Estos estudios han
demostrado la importancia de las condiciones de operacion y carga del motor sobre la
resonancia y la importancia de ésta sobre la calidad acustica del motor. Sin embargo,
para el disenio de cimaras de combustién, los métodos experimentales no son los mas
idoneos por el coste que representa realizar los prototipos, el montaje y las medidas.
Ademis, estos estudios resultan insuficientes en general, ya que la resonancia es un
fenémeno temporal y espacial y sélo con monitorizar la presiéon en un punto no es
posible un estudio detallado de este fenémeno.

Como alternativa al método experimental se encuentran los métodos tedricos.
Por una parte, Blunsdon y Dent [18,19] desarrollaron una metodologia basada en
calculos CFD (Computational Fluid Dynamics), de la que obtuvieron una estimacién
de la velocidad de liberacién de calor de la combustion y que, junto con correlaciones
experimentales encontradas por Pischinger et al. [136], les permitieron estimar el nivel
de ruido emitido por el motor. Sin embargo, la prediccién de los efectos locales de
presion, estimados por los modelos de combustiéon no son coherentes con los niveles de
oscilacién del autoencendido. Por otro lado Torregrosa et al. [187] emplearon dos he-



rramientas numéricas, la teoria modal y los calculos CFD. La primera les permitieron
estudiar el comportamiento de los modos de oscilacién, pero su uso se limita a cdma-
ras de combustion de geometria cilindrica. La segunda herramienta les permitieron
ampliar el estudio para dos bowls de geometria real, sin embargo su uso requirié plan-
tar un metodologia alternativa. Esta metodologia consiste en simular las condiciones
termodindmicas del autoencendido, a partir de focos de presiéon y temperatura en un
instante temporal, sin considerar el proceso reactivo de la mezcla aire-combustible,
asumiendo que el proceso de combustién se produce en el punto muerto superior vy,
con la finalidad de simplificar las simulaciones, no se considera el movimiento del
piston.

Dicha metodologia se utiliza en esta tesis con la finalidad de ampliar el estudio
en cinco geometrias de bowl y estudiar la sensibilidad de la resonancia a parametros
del motor como el movimiento y temperatura del aire y condiciones del autoencendido.
A pesar de los buenos resultados, esta metodologia tiene limitaciones ya que no se
toma en cuenta las variaciones de presion originados por el movimiento del pistén;
ademds, la forma de simular el autoencendido provoca un reducido nivel de oscilacion
de presién que no es coherente con la fisica del problema.

Por una parte, resulta dificil mejorar las simulaciones del autoencendido, basi-
camente debido a las actuales limitaciones de los modelos de combustién Diesel para
predecir correctamente el autoencendido y el inicio del proceso de combustién [28,49].
La media de la liberacién de calor y la presion en el interior del cilindro se pueden pre-
decir correctamente, pero los niveles locales de presién son atn inciertos. En general,
los modelos de combustién no son suficientes para predecir la resonancia provocada
por la oscilacion de los gases quemados en la cAmara de combustion de motores Diesel.
Por ello, se propone en el marco de esta tesis plantear una metodologia que permita
simular los efectos reales del proceso de combustion en el nivel de presion, sin recurrir
a las ecuaciones que rigen el control de las reacciones quimicas.



Por otra parte, en los ultimos anos se ha producido un aumento considerable de
la potencia y capacidad de los ordenadores, asi como de la capacidad de transferencia
de datos. Los codigos comerciales de calculo han mejorado tanto en robustez como en
precision, aunque el tiempo de calculo para modelos complejos es todavia elevado.

Sin embargo, estas mejoras permiten plantear una nueva metodologia CFD
para simular el movimiento del pistén y el efecto de los locales y bruscos incrementos
de presién provocados por el autoencendido del combustible, y de esta forma calcular
la resonancia en camaras de combustién de motores Diesel. La metodologia se basa
en la solucién de las ecuaciones de flujo en el interior del cilindro para los procesos de
compresién y expansion, y en la adicion de algunos términos fuente en las ecuaciones
de energia y de especies para simular los efectos del autoencendido y de la combustion.
Numéricamente, autoencendido y combustion se simulan de forma distinta; la energia
liberada por la combustién premezclada se utiliza para simular el autoencendido y la
energia liberada por la combustién por difusién se utiliza para simular el resto del
proceso de combustion.

1.2. Objetivos y Metodologia

La presente tesis doctoral tiene como objetivo estudiar el comportamiento es-
pacial y temporal de la resonancia en diferentes puntos de funcionamiento y para
distintas geometrias de la cdmara de combustion de un motor Diesel de automocién,
y de esta manera obtener criterios de pre-diseno que permitan mejorar la calidad
sonora del ruido de combustiéon del motor.

Las limitaciones de los métodos experimentales y tedricos para estudiar en
detalle el fenémeno de resonancia en camaras de combustion reales conduce al uso
del modelado CFD. La metodologia CFD, mostrada en la figura 1.1, consiste en
simular los efectos del autoencendido sin recurrir al cdlculo del proceso reactivo que
trae consigo la mezcla aire-combustible. Esta metodologia se inicia con el anélisis de la
senal de presion en el cilindro, mediante un programa de diagnodstico de la combustion,
Calmec [111], que sirve para estimar las condiciones iniciales a imponer en los cdlculos
CFD.

Inicialmente se amplia el estudio desarrollado por Torregrosa et al. [187], ba-
sado en céalculos sin movimiento de malla, donde se asume que los procesos de au-
toencendido y combustién ocurren en el PMS. Las condiciones termodinamicas del
autoencendido se simulan al inicio del célculo, a partir de focos de presion y tem-
peratura en instante temporal. Con ello se estudia la sensibilidad de la resonancia a
pardametros y geometria del motor.

Sin embargo, esta metodologia tiene limitaciones, ya que no tiene en cuenta los
procesos de compresién y expansion asociados con el movimiento del pistén. Ademas,
la poca intensidad de presion generada por la simulaciéon instantanea del autoencen-
dido reduce los niveles y la duracién de la resonancia, lo cual limita el estudio a un
nivel cuantitativo, sin poder comparar los resultados con los ensayos experimentales.
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Figura 1.1: Esquema de la metodologia seguida

Por ello, en la segunda parte de esta tesis, se anaden importantes modificaciones
a esta metodologia. Por una parte, se simula el movimiento de malla, es decir, el
movimiento del pistén, mediante la activacion del modelo de movimiento de malla
incluido en el programa CFD, tomando en cuenta los efectos termodindmicos de los
procesos de compresion y expansion. Por otra parte, se simula la intensidad del proceso
de autoencendido de acuerdo con la energia liberada durante este periodo, tal y como
se resume a continuacién.

La simulacién del proceso de autoencendido y combustiéon se logra mediante el
uso de fuentes temporales que se introducen en las ecuaciones de energia y de especies
del programa CFD. Por una parte, el autoencendido se simula mediante la activacién
y desactivacién automatica de las fuentes temporales asociadas con la energia liberada
en la fase premezclada, a partir de un programa desarrollado especificamente para tal
fin. Esta energia se libera en determinadas zonas de la camara de combustion, asu-
miendo basicamente que el nimero de autoencendidos es equivalente con el niimero
de toberas de inyeccién y que la suma de las energias de dichos autoencendidos es
igual a la energia liberada en esta fase premezclada. Por otro lado, la energia libera-
da en la fase de difusién se incorpora, también de forma automaética, en el resto de
la camara de combustién; no provoca oscilaciones de presion, pero si, mantiene un
nivel de presion y temperatura termodindmicamente coherente con los fenémenos del
proceso de combustién y con la propagacién de ondas asociadas con la resonancia. Se
obtiene asi, la evolucién de la presiéon en muchos puntos de la cdmara de combustion
que permiten estudiar las caracteristicas de este fenémeno a nivel cualitativo y cuan-
titativo. Es decir, permiten obtener niveles de presiéon y temperatura en el interior
del cilindro consistentes con la fisica del problema y estudiar el comportamiento de
la resonancia a distintos puntos de funcionamiento y para distintas geometrias de



cdamaras de combustién del motor.

En ambos célculos, se define la topologia y tipologia de malla mas adecuada.
Por una parte, se consideran celdas de tipo hexaédricas, pues seguin la literatura [53]
proporcionan mayor precisién y estabilidad en el cdlculo. Por otro lado, se realiza
un estudio de sensibilidad de los resultados y del tiempo de cédlculo a cambios en el
tamano de celda, obteniendo asi un tamano de celda éptimo que garantice una buena
solucién con tiempos computacionales razonables.

Seguidamente, se definen varios indicadores para la caracterizacién del fenémeno
de resonancia, que se emplean durante el andlisis de los resultados presentados en esta
tesis. El primer indicador, la Respuesta en Frecuencia (RF) de la senal de presién,
permite evaluar el comportamiento de la frecuencia y la amplitud de los modos de re-
sonancia. Otro indicador considerado es la Energia de Resonancia (FR), que permite
cuantificar la amplitud de los modos de resonancia. Segun los resultados obtenidos
por Torregrosa et al [189], un incremento de este indicador resulta perjudicial para
el nivel sonoro del motor. En los estudios en malla mévil se utilizan, ademaés de los
indicadores ya mencionados, un indicador méas. La frecuencia instantinea, permite
conocer el comportamiento temporal de la frecuencia de un modo de oscilacién, pu-
diendo identificar la influencia geométrica del bowl o cilindro en un determinado modo
de resonancia.

Finalmente, se validan los resultados CFD con movimiento de malla, mediante
comparacion con las variables obtenidas del registro de la evoluciéon de la presion
en el interior del cilindro, a partir de la presién instantdnea, RF, ER y frecuencia
instantdnea de la resonancia. Una vez comprobada la validez de los resultados CFD,
se estudia el comportamiento de la resonancia para distintos puntos de funcionamiento
y en varias geometrias de cAmaras de combustién.

1.3. Planteamiento del trabajo

Con la finalidad de alcanzar el objetivo propuesto, se ha llevado a cabo el
siguiente planteamiento, que respeta la metodologia mostrada anteriormente:

En una primera etapa, en el capitulo 2, se realiza una revisién bibliogréfica
de las publicaciones mas relevantes sobre el ruido de combustién en motores Diesel.
El objetivo es resaltar las ventajas y debilidades de algunos métodos de investiga-
cién, tanto experimentales como tedricos, empleados para el estudio de la resonancia.
Estos trabajos son de gran importancia, pero se demuestra el potencial del cdlculo
computacional CFD frente a los métodos experimentales y teoria modal, elegido como
herramienta base en esta tesis.

Seguidamente, en el capitulo 3, se realiza una descripcion de la metodologia de
calculo CFD para estudiar el fendmeno de resonancia. En primer lugar, se detallan
las ecuaciones generales de flujo, los modelos de turbulencia, asi como las condiciones
de contorno e iniciales, utilizados durante los calculos CFD. En segundo lugar, se
describen las geometrias de cdmara de combustion modeladas. Finalmente, con la



finalidad de encontrar el tamano 6ptimo de celda que garantice los resultados CFD,
se realiza el estudio de independencia de malla.

En el capitulo 4, se utiliza la metodologia CFD descrita en el capitulo 3 en simu-
laciones en malla fija. Con estas simulaciones se estudia la sensibilidad del fenémeno de
resonancia en cdmaras de combustién a distintas condiciones de funcionamiento (régi-
men, movimiento y temperatura del aire, condiciones de combustién) y geometrias
de la camara de combustion del motor. Estas simulaciones sirven para estudiar la
resonancia de forma rapida y sencilla.

Sin embargo, este tipo de cdlculo tiene limitaciones en la simulaciéon del auto-
encendido, y por ello, se plantean modificaciones importantes en la metodologia, las
cuales se describen en el capitulo 5. Estas modificaciones tienen como finalidad simu-
lar la intensidad del autoencendido de acuerdo con la fisica del problema. En estos
cédlculos, en los que se incluye el movimiento del pistén, se simula el autoencendido
y el proceso de combustién a partir de la ley de liberacién de calor. La aplicacion de
dicha metodologia se realiza en modelos tridimensionales con autoencendido mtultiple.
La validacion de los resultados se realiza mediante comparacion con las medidas expe-
rimentales, donde se analiza y comenta el comportamiento de los modos de resonancia
obtenidos con ambos métodos.

Una vez comprobada la validez de la nueva metodologia, se utiliza ésta para
realizar un estudio paramétrico presentado en el capitulo 6. Por una parte, se de-
termina la influencia de las estrategias de inyeccién, el régimen y la carga sobre el
comportamiento del fenémeno de resonancia. Por otra parte, se estudia la influencia
de la geometria de la cAmara de combustién sobre el comportamiento de la amplitud
y la frecuencia de los modos de resonancia. Finalmente, en el capitulo 7, se presentan
a modo de sintesis, las principales conclusiones derivadas del trabajo realizado y los
trabajos futuros.
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2.1. Introduccion

Este capitulo tiene como objetivo dar una visién general de los conceptos maés
importantes relacionados con el problema de generaciéon de ruido de combustion,
siendo la resonancia un fenémeno destacable, que se estudiard durante el desarrollo
de esta tesis. Esta revision bibliografica constituye la base sobre la que se desarrolla
la metodologia de esta tesis.

Tras una breve introduccién, la segunda seccién describe las distintas contri-
buciones al ruido del motor, considerado como la suma del ruido de combustién y
del ruido mecanico. Se presentan las fuerzas que los originan y las posibles técni-
cas para separar ambas contribuciones. De esta manera se pretende identificar cada
contribucién, siendo consciente que nunca se podran separar totalmente.

Una vez conocidas las contribuciones al ruido del motor, en la tercera seccién,
se describen los mecanismos fisicos de generacién de ruido, desde la fuente hasta su
propagacion fuera del motor. Para entender el primer mecanismo, asociado con la
fuente de generacién de ruido de combustién, se presentan teorias, modelos tedricos
y experimentales, asi como discusiones sobre su aplicacién al caso de la combustion
Diesel. Seguidamente se presentan los mecanismos primarios y secundarios de trans-
misién de ruido en el interior del motor. Por tultimo, se describe el mecanismo de
emisién de ruido, asociado con la transmisién de la vibracién superficial del bloque
al entorno que lo rodea y con la propagacién de estas ondas hasta el oido receptor.
De esta forma, se pretende determinar los principales factores fisicos influyentes en la
propagacion del ruido y poner en relieve la complejidad de los fenémenos involucrados.

La cuarta seccién estéa enfocada a describir algunas técnicas, experimentales
y tedricas, para la cuantificacion del ruido de combustién del motor. Se describe el
potencial y las limitaciones de estos métodos para realizar el diagnostico del ruido de
combustién. Se identifica el fenémeno de resonancia como componente importante en
la valoracién del ruido del motor, tanto en la calidad actstica como en el nivel sonoro
del motor.

En la quinta seccién, se explican algunos procedimientos experimentales y de
calculo utilizados para estudiar la resonancia. Se presentan las limitaciones técnicas de
ambos procedimientos para estudiar la resonancia, analizando posibles soluciones para
solventarlas. La importancia de este anélisis reside en el hecho de que estas soluciones
constituyen el punto de partida de la metodologia desarrollada en esta tesis, ya que se
pretende dar una continuacion a los trabajos anteriormente realizados en este tema.

Finalmente, se resumen las principales conclusiones de esta revisién bibliografi-
ca, evidenciando los problemas y las caracteristicas complejas de la generacion de ruido
de combustion.

2.2. Fuentes del ruido del motor

El control del ruido de los vehiculos de automociéon merece un interés creciente
por parte de los fabricantes de vehiculos debido a la legislacién [23] cada vez mds
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estricta y al hecho de que el confort acustico juega un papel esencial en la decision de
compra del cliente [30,157]. Por ello, es importante entender y separar las diferentes
contribuciones al ruido del vehiculo, basandose en la principal fuente de ruido que
es el motor. Existen varias posibilidades para diferenciar las fuentes de ruido en un
vehiculo [4,11]. La figura 2.1 presenta cinco fuentes responsables de la generacién de
ruido:

- Aerodindmica.- Ruido producido por la interaccién entre el vehiculo y el aire,
depende de la velocidad y de la aerodinamica del vehiculo.

- Rodadura y suspensién.- Ruido producido por el contacto entre el neumético
y el firme, depende de la velocidad, de las caracteristicas de los neumaticos y
de la suspension, asi como de la superficie del suelo.

- Transmisién.- Ruido emitido por la superficie de la caja de cambios y por los
engranajes y ejes de transmision, que depende basicamente de la relacién de
transmisién y del régimen de giro del motor.

- Sistema de admision y escape.- Ruido de flujo, vibraciéon y emisién de ruido
producido por los gases de admisién y escape.

- Motor.- Ruido emitido por el bloque del motor y los accesorios; puede distin-
guirse entre ruido de combustion y ruido mecénico.

POTENCIA
Y TRACCION

 ———_ANEUMATICOS Y
SUSPENSIONES

MOTOR

Figura 2.1: Identificacién de las fuentes de ruido en un vehiculo

A baja velocidad, a menos de 30 km/h para turismos y a menos de 50 km/h
para camiones, los motores Diesel de inyeccion directa representan la principal fuente
de ruido de un vehiculo. Por encima de estas velocidades, el ruido de rodadura es la
principal fuente de ruido asi como el ruido aerodinamico, ya que ambos se amplifican
con el aumento de la velocidad del vehiculo. Segin Russel y Haworth [155], en motores
Diesel de inyeccién directa, las dificultades para silenciar otras fuentes de ruido de un
vehiculo evitaran que el ruido del motor constituya més de la mitad del ruido total,
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y parece improbable que el ruido del motor contribuya a menos de una cuarta parte
del ruido total del vehiculo.

Las fuentes de ruido de un motor Diesel de inyeccién directa, dependen funda-
mentalmente de las caracteristicas de la inyecciéon de combustible, y de las condiciones
de operacion del motor que estan definidas por el grado de carga y el régimen de giro.
Consecuentemente, resulta esencial identificar las fuentes del ruido emitido por un
motor para analizar separadamente cada causa e intentar limitar su efecto.

Seguidamente, se presentan las distintas fuentes del ruido del motor, resu-
miendo las técnicas cldsicas que permiten distinguirlas.

2.2.1. Ruido de combustion

Las fuerzas generadas por la expansién de los gases durante el proceso de
combustién son las causantes del ruido de combustién en motores de combustion
interna. En motores Diesel, la combustién provoca un aumento subito de presion,
que es la principal causa del tipico ruido impulsivo, también conocido como “Knock”
[144,155], que caracteriza a estos motores.

Por una parte, las fuerzas de presion se transmiten directamente al entorno
por la cabeza del cilindro y por la culata. Por otra parte, estas fuerzas, que actian
sobre el pistén, se transforman en fuerzas mecanicas que se transmiten internamente
y de forma ma&s intensa a través de los componentes del eje del ciglienal, cojinete y
bancada [8,158,197].

Segtin Russel y Haworth [155], en motores de inyeccién directa, en situaciones
practicas, como en los ensayos especificados en las legislaciones sobre el ruido de
vehiculos, el ruido de combustiéon domina no sélo sobre el ruido del motor sino sobre
el ruido del vehiculo.

En la figura 2.2 se muestran las distintas contribuciones al ruido del motor [4,5],
que son el ruido mecanico, el ruido de combustién y el ruido de accesorios.

El ruido mecénico es el ruido producido por el movimiento de todos los dispo-
sitivos mecéanicos del motor: valvulas, drbol de transmisién, ejes, engranajes, etc.

El ruido de accesorios es el ruido causado por los elementos auxiliares como el
sistema de inyeccién, el grupo turbo-compresor, bombas de agua y aceite, etc.

El ruido de combustién puede descomponerse en ruido de combustiéon directo
e indirecto y ruido de flujo. Respecto a esta descomposicién, las fuerzas actuantes
generadas por la combustién se dividen en dos categorias.

El primer grupo de fuerzas, también llamado fuerzas de presién o fuerzas de
los gases, es proporcional a la curva de presién del cilindro, y el ruido resultante
emitido por la estructura estd definido como ruido de combustién directo. Idealmente
este ruido seria el resultado de las fuerzas de presién actuando directamente sobre la
estructura, suponiendo que no hay tolerancias.
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Figura 2.3: Relacién entre el ruido de combustién y las fuerzas de excitacion [4]

El segundo grupo de fuerzas es proporcional a la fuerza rotativa que causa el
ruido de combustién indirecto, forzando a los componentes del motor a moverse en
sus tolerancias, lo que provoca impactos. La carga en el cigiienal y la fuerza lateral
sobre el pistén generan respectivamente ruido en el ciglienal y el cabeceo del piston
sobre la pared de cilindro.
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Siguiendo la definicién de Alt et al [5], el ruido de flujo se produce por los
componentes de los sistemas de admisién y escape. El ruido de flujo tiene mayor
importancia en motores a gasolina de inyeccién directa, debido al elevado flujo vo-
lumétrico durante la operacién estratificada.

La relacién entre aquellos componentes del ruido de combustion y las fuerzas
de excitacién que lo generan se muestra en la figura 2.3.

Otros autores [6,153] consideran que el ruido del motor estd compuesto por el
ruido de combustién y el ruido mecénico, puesto que asumen que el ruido de accesorios
es parte del ruido mecénico.
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Figura 2.4: Fuerza de excitacién directa (a) y fuerza de excitacién secundaria
(b), segtin Anderton [6]

La figura 2.4 (a) muestra un esquema de la estructura del motor y de las fuerzas
de combustion. En este caso las fuerzas estdn divididas en fuerzas unidireccionales y
fuerzas reversibles. Las fuerzas unidireccionales son las fuerzas de los gases Pg y las
fuerzas de inercia Pi actuando principalmente alrededor del punto muerto superior
(PMS) en la carrera de compresién. Aparecen durante los procesos de compresién
y combustion, y son las responsables del ruido inducido de combustién. Las fuerzas
reversibles cambian de direccién debido a las fuerzas de inercia y al mecanismo del
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cigiienal del motor, y son la causa del ruido mecénico (figura 2.4 (b)). Las fuerzas
reversibles mueven los distintos elementos de la estructura interna del motor a través
de la tolerancia A, provocando impactos entre estos elementos, lo que se traduce en
vibracion de la estructura del motor. Segiun este andlisis, el cabeceo del piston y el
ruido del cigiienal estan considerados como ruido mecanico, en vez de ruido indirecto
de combustién (tal y como lo define Alt).

2.2.2. Ruido mecanico

Las pequenas divergencias en la definicién de las diferentes partes del ruido
de combustién se deben al hecho de que, en la practica, es casi imposible separar
totalmente el ruido de combustion del ruido mecéanico.

2.2.2.1. Cabeceo del pistén

Una de las principales fuentes de ruido y vibracién en motores de combustion
interna alternativos es el impacto entre el pistén y la pared del cilindro, también co-
nocido como “piston slap”. La figura 2.5 muestra un esquema de las fuerzas actuando
sobre el pistén durante los procesos de compresién (ver figura 2.5 (a)) y expansion
(ver figura 2.5 (b)). P representa las fuerzas de los gases mds las fuerzas de inercia
que actian verticalmente sobre el pistén. El sentido de las fuerzas de inercia esté con-
trolado por el movimiento de la biela que cambia su direccién durante el ciclo de
trabajo del motor. El mecanismo deslizante presenta una pequena tolerancia (A) en-
tre el pistén y la pared del cilindro, y la biela induce una componente lateral F' que
cambia su direccién en funcién de la posicion de la biela. Como resultado el piston
golpea de un lado a otro la pared del cilindro, los impactos excitan el bloque motor
que a su vez vibra y emite ruido.

En la literatura cientifica se pueden encontrar muchos estudios experimentales
y tedricos, que intentan entender y cuantificar este fenémeno. La importancia de éste
se debe al hecho de que representa una de las mayores fuentes de ruido y de vibracion,
pero también una causa de deterioro del motor [75,149,150,176,194], sobre todo cerca
del PMS y el PMI, debido a que los impactos se intensifican cuando el piston acelera,
desacelera y cambia de direccion.

En la figura 2.6 se muestra un modelo simplificado del cabeceo del pistén. Este
modelo no es adecuado para predecir la fuerza temporal de impacto, pero puede ser
usado para entender los principios basicos del fenémeno y estimar la energia trans-
ferida. De acuerdo con esta aportacion, dicha fuerza alcanza su nivel més alto cerca
del PMS de un ciclo de trabajo debido a la combustién. El tiempo empleado por el
pistén para recorrer la tolerancia A es relativamente corto y la variacién temporal
de la fuerza, o(, puede considerarse constante sobre este periodo. La ecuacién del
movimiento lateral del pistén esta dada por:

dF
mT = constante = o =0 (2.1)
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donde ' representa la variacién temporal de la aceleracién del pistén en recorrer la
tolerancia A.

CICLO DE COMPRESION CICLO DE EXPANSION
(a) (b)
p
P
dP aP
ar

Aéx i * |

, W f N
360 L0 Q0 180 360
TOoC B.OC. 720 B.OcC TQC.

ToC.

Fuezas del piston y cigiiefal

(c)

Figura 2.5: Mecanismo fisico del “piston slap” [17]
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Figura 2.6: Modelo del “piston slap” [17]

Integrando la ecuacién 2.1 tres veces en el tiempo t;, asumiendo irrelevante
el amortiguamiento de la pelicula de aceite y suponiendo que la energia cinética es
completamente absorbida por la deformacién del resorte xg, la amplitud de la fuerza
impuesta sobre el cilindro debido al impacto simple del pistén puede expresarse por:

81
|Fy| = K.z = (ZUSA‘lmK?’)l/G (2.2)

Con referencia a la figura 2.5, la fuerza del pistén F' puede relacionarse con la
fuerza vertical P mediante:

e (r/1)Psin(6t) 7
\/1 — (r2/12)sin2(0t)

(2.3)

donde r es la longitud del brazo del cigiiefial, [ la longitud de la biela y 6 la velocidad
de giro del motor. Derivando esta ecuacién respecto al tiempo, la constante oy de la
ecuacién 2.1 puede ser expresada por:

r ™
gy = *Pon%,

z (2.4)

donde n es la velocidad de giro del cigiienial (rev/min) y Py la resultante de las fuerzas
del gas e inercia en el PMS.

De acuerdo con algunos autores [7,94], la energia cinética alcanzada durante el
cabeceo del piston es un buen indicador de la intensidad del impacto. Simplificando,
esto puede expresarse mediante:

1 81 1
Ec= §Kx3 = [3—203mA4]3 (2.5)

De las ecuaciones 2.3, 2.4 y 2.5 se puede deducir sobre qué parametros se debe
actuar para reducir la fuerza de impacto asi como la energia cinética. Por tanto, se
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deduce que es necesario reducir la tolerancia, la masa reciprocante, la velocidad de
rotacién, la relacién r/l y las fuerzas de presién. Otro pardmetro importante a tomar
en cuenta es el tiempo de inyeccion, ya que tiene un efecto significativo sobre la presion
en el PMS; avanzando la inyeccion, incrementamos P, y la fuerza lateral. Este modelo
masa-resorte simplificado no considera el comportamiento complejo del piston durante
el cabeceo. Con el objetivo de tener un enfoque méds preciso se han desarrollado
modelos bidimensionales [34,122], que consideran otros pardmetros importantes e
influyentes, como el perfil del pistén, la pelicula de aceite, la presiéon de distribucion,
la ubicacién del centro de gravedad respecto al eje del pistén, la masa y la inercia del
piston.

La principal dificultad de estos modelos es la separacion del ruido de combustion
y del ruido provocado por el cabeceo del pistén, ya que ambos fenémenos se generan
principalmente cerca del PMS. El principal obstaculo para identificar ambas fuentes
de ruido se debe a la influencia directa que tiene la combustién sobre la generacién
de las fuerzas laterales. Ademsds, las condiciones térmicas afectan al ruido generado,
ya que al provocar la dilatacién del pistén modifican las tolerancias, lo que afecta
el patrén de movimiento del pistén. Se han desarrollado técnicas analiticas con la
intension de separar el ruido de combustion y el ruido provocado por el cabeceo del
pistén [15,162], pero la principal dificultad de estas técnicas es el solapamiento de
ambas fuentes de ruido en los dominios tiempo y frecuencia. En conclusion, en la
bibliografia, no existe ninguna técnica fiable para determinar el ruido de combustién
y el ruido provocado por el cabeceo del pistén con un costo y tiempo razonables.

2.2.2.2. Ruido del cigiienal

Como se ha comentado anteriormente, las fuerzas de presién generadas durante
el proceso de combustién, que actian en el pistén, son transformadas en fuerzas
mecéanicas y transmitidas internamente a través de la biela y el cigiienal. Tal y como
se puede observar en la figura 2.5, durante un ciclo normal de trabajo, el cigiienal
estd sometido a fuerzas que cambian de direccién e intensidad. Esto, junto con la
inevitable presencia de tolerancias genera impactos en los cojinetes del ciglienal. Estos
impactos inducen vibracion del sistema y generan ruido.

A este fenémeno también se le conoce como “rumble noise” (ronquidos), que
es un ruido de baja frecuencia. Este ruido es mas evidente en motores de gasolina con
relacién de compresion relativamente elevada, ya que este fenémeno ocurre cuando
el motor se encuentra a alta velocidad o en aceleracién [14,94,100]. Se han realizado
muchos estudios con la finalidad de evaluar los efectos de las propiedades dindmicas
y tolerancias radiales del cigiienal sobre la intensidad y la calidad del ruido emitido.
En tales estudios, se ha aplicado el pardmetro psicoacustico “roughness” a los datos
medidos de ruido y vibraciones para cuantificar mas precisamente la sensacién total
de ruido [14, 100, 120]. Segun Maetani et al [105] la vibracién puede reducirse si se
mejora la rigidez del ciglienal. Nehl et al. [120] encontraron una combinacién 6ptima
de los rangos de tolerancia radial para mejorar la calidad de ruido emitido por los
cojinetes. Sin embargo, la teoria exacta de como se genera el ruido del cigiienal es aun
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incierta.

La vibracién del cigiienial y del par fluctuante se propaga a través de la distribu-
cién. El ruido provocado por estos impactos también se conoce como ruido metalico.
Segtin Russel [154], existen diferentes formas de reducir el origen de este ruido, que
pueden ser optimizando la forma y las dimensiones de los dientes de los engranajes,
optimizando la posicién de estos dientes respecto a los modos de vibracién presen-
tes, optimizando la distancia entre dientes, reduciendo las tolerancias o utilizando
elementos mas elasticos.

2.3. Mecanismos fisicos asociados al ruido de com-
bustion en motores Diesel

En un motor Diesel, la fuente de excitacién en el interior del motor viene de-
finida por las fuerzas de presién y las fuerzas mecanicas o fuerzas de inercia. La
perturbacion producida por la fuente se propaga por dos mecanismos de transmision,
el primero transfiere la energia del fluido al eje del motor (pistdn, biela, ciglienal),
mientras que el segundo transfiere la fuerza de presién hacia la estructura del blo-
que [76]. El efecto de esta propagacién es la vibracién superficial del bloque, que como
consecuencia de su desplazamiento origina a su vez la perturbacion -caracterizada por
ondas de presion- del aire que rodea al motor. Estas ondas de presion, que correspon-
den al ruido emitido por el bloque, se propagan aéreamente hasta el receptor, quien
percibe el ruido.

| CAUSA [m—>{ EFECTO |

[ cavino e | [eLemenTo] , [Propac. |, [ELEMENTO
FUENTE ™ rransmisioN [P] emisor [| Aerea || RecepToOR

v v v v
pcLy | [mecanisvos -
FUERZAS caracT. | | JERECOR RUIDO
MECANICAS | | ESTRUCTURAL

Figura 2.7: Procesos fisicos asociados al ruido de combustién [6]

Atendiendo a estos aspectos, se ha planteado una serie de aproximaciones po-
sibles para abordar el problema del ruido de combustién. Como en cualquier sistema,
cada una de estas aproximaciones intenta establecer una relacién entre la causa del
problema y el efecto (ver figura 2.7). De acuerdo con esta filosofia y teniendo en cuenta
que el problema esta relacionado con un sistema de generaciéon de ruido, en esta sec-
cion se describen los mecanismos fisicos asociados al ruido de combustién, empezando
por la fuente como elemento de excitacion, seguido de los mecanismos de transmision
por donde se transmite dicha excitacién y por ultimo los mecanismos de emisién desde
la vibracién superficial del bloque hasta el ruido percibido por el elemento receptor.
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2.3.1. Fuente

Aunque existen muchas formas de tratar el ruido de combustion desde el punto
de vista teorico, en esta tesis sélo se presentaran dos modelos. En el primer modelo,
correspondiente al modelo de analogia acustica, se presentan tres teorias basadas en
los principios de conservacién de masa, momento y energia. El segundo modelo, co-
rrespondiente al modelo de llama turbulenta, trata de ser mas préctico y se desarrolla
desde dos puntos de vista, uno teérico y otro experimental.

2.3.1.1. Modelo de analogia actstica

Entre los numerosos planteamientos posibles, destacan tres teorias fundamen-
tales, conocidas como de analogfa actstica [47]. La primera se basa en la ecuacién de
Ligthhill [33] y la segunda en la ecuacién de Phillips [60,77]. Sin embargo, la teoria
que se va a describir de forma simplificada a continuacién es la de Strahle [180], ya
que es una combinacién de las dos anteriores.

El inicio de todas las teorias fundamentales es el establecimiento de los princi-
pios de conservacién de masa, momento y energia, aplicados a la mezcla de aire y de
combustible en un cilindro de un motor. Dicha mezcla es considerada como un fluido
no viscoso en un medio adiabatico:

op 0
ov; ov; . dp _ Dw;
pa * PYi ij B &z:i =f Dt ’ (27)
Ds Q

Dt~ T (2.8)
donde p es la densidad del fluido, v; la coordenada de la velocidad en la direccién ¢,
x; la coordenada de la posicién en la direccién i, p la presion total, s la entropia, Q
el flujo de calor liberado y T la temperatura. El efecto de la combustién se introduce
por la fuente de calor () presente en la ecuacién 2.8. Ningin fenémeno de transporte
molecular se incluye en las ecuaciones, ya que no son importantes para los problemas
de generacién de ruido [118].

Por eso, los procesos de transferencia, de amortiguamiento y en algunos casos,
de generacion de turbulencia no se consideran porque dependen del transporte mole-
cular y por lo tanto, son lentos en comparacion con el periodo de generacion de ruido.
Sin embargo, existen importantes movimientos de turbulencia, que pueden generar
ruido.

Otra hipétesis asumida en esta teoria es que el fluido es un gas perfecto. Con-
secuentemente:

p = pRT, (2.9)
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=12 2.10
p (2.10)
1
S _ “lnp—lnp, (2.11)
Cp Yy

donde R es la constante de los gases perfectos, ¢ la velocidad del sonido, ¢, el calor
especifico a presion constante y v el exponente adiabético. Por lo tanto, a partir de
las ecuaciones 2.6 y 2.11, se puede obtener una formulacién més aprovechable de la
ecuacion de la energia 2.8:

Dlnp ov;
=(y-1
i Tar, (0D

(2.12)

S | O-

La aportacién de la teoria de Strahle estd basada en la construccién de la ecua-
cién de Lighthill, diferenciando en tiempo la ecuacién 2.6. Restandole la divergencia
de la ecuacién 2.7 y el término %[62%]7 se obtiene como resultado un operador de
onda sonoro para un medio estacionario, que toma en cuenta la velocidad del sonido

variable y un término de heterogeneidad:

0%p d  ,0p, 0? 0  0p _,0p
(C 8:61) a _8:52-89@- (pUiU]') + 871'1(61'1 — ¢ axl

8t2 Bxl

), (2.13)

Por otra parte la aportacién de Chiu et al. [33] estd basada en la construccién
de la ecuacién de Phillips mediante el uso de la variable 7 = Inp en el cdlculo de la
derivada temporal total de la ecuacion 2.12. Restandole la divergencia de la ecuacion
2.7, se obtendria:

D2 0  ,0n, Q Ovj Ov;
W B 61‘z (C 81‘1) - (’Y B 1)5(5) +ry8$i 81’j

(2.14)

Los términos %(% - Ezc%pi) de la ecuacién 2.13 y (v — 1)%(%) de la ecua-
cién 2.14 son los responsables de la generacion del ruido de combustion. Como estos
términos se asumen conocidos, las ecuaciones se simplifican y el problema se reduce
a resolver una ecuacién de onda heterogénea. La principal dificultad reside en que los
términos de velocidad a la derecha de las ecuaciones 2.13 y 2.14 contienen términos
de dilatacién, pero Q y g; estan relacionados por la ecuacién 2.12. Ademads, lineali-
zando las ecuaciones 2.7 y 2.12 para pequenas perturbaciones alrededor de un estado
estacionario y considerando el caso limite de un flujo con bajo nimero de Mach, se
obtiene el mismo resultado que a partir de la ecuacién 2.13. Sin embargo, no se con-
cluye lo mismo si se hace la aproximacién de un nimero de Mach bajo directamente
en la solucién de la ecuacién 2.14. Al final, en ambos casos, se obtiene una solucién

en campo lejano para la ecuacién 2.13:

, 1 10Q
~ 10Q
PXTE ), 2ot

Jf0,6—(15]/c0)dV (Fo) (2.15)
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Y para la ecuacién (2.14):

T 0Q )
+ (v; — ?Ul)%]fg,tf(m/co)dv(ro), (2.16)

fo L i[aﬁ’ o
P ) @ar T o

donde p’ es la fluctuacién de presion, T el vector de posicién polar y V el volumen que
encierra la reaccién. Segun Strahle, la ecuacion 2.15 representa una version mejorada
de la teoria de Lighthill. Sin embargo, otros autores como Shivashankara y Crouch
[164] consideran que la ecuacién 2.16 es mds aprovechable ya que asumen que su
primer término contribuye de manera muy importante al ruido de combustion.

En conclusion la teoria de Strahle permite confirmar que el principal fenémeno
fisico causante del ruido de combustién es la variacién temporal del flujo de calor.

El uso de este modelo presenta una limitacién, ya que el cdlculo del espectro
sonoro depende de los detalles de la turbulencia, que son dificiles de obtener con
la presencia de la combustion. Una llama se caracteriza por las oscilaciones y la
inestabilidad, ademé&s existe una constante interaccién entre la llama y el campo
acustico.

En resumen, los resultados de estos estudios sirven como entendimiento general
de la fisica del problema relacionado con la generacién del ruido de combustién y del
importante papel de la liberacion de calor y de la velocidad de llama sobre la emisiéon
acustica. Por otro lado, parece claro que con estas aportaciones es imposible conseguir
una prediccién de la emisién sonora precisa, debido al conocimiento limitado de los
detalles locales de turbulencia en una llama turbulenta.

2.3.1.2. Modelo de llama turbulenta

Sin embargo, existe un modelo més practico que la primera representacion
tedrica para describir el ruido generado por el proceso de combustion. Se trata de
aplicar la teoria de Strahle sobre llamas turbulentas premezcladas, emitiendo en cam-
po libre, es decir, en un volumen abierto donde no existe la influencia de condiciones
de contorno sobre el comportamiento de la llama. Este modelo se analiza desde un
punto de vista experimental y tedrico.

Parte experimental

Una de las configuraciones mas simples para estudiar la generacion de ruido de
combustién consiste en considerar que una llama turbulenta de gases premezclados se
quema en un campo abierto, tal y como se muestra en la figura 2.8. Se trata de una
llama turbulenta Bunsen de gases premezclados en un extremo abierto. El objetivo
de los trabajos experimentales acerca de este tema consiste en buscar una correlacion
entre una cantidad caracteristica del ruido generado y pardmetros caracteristicos de
la llama.

23



Figura 2.8: Fotografia (A) y esquema (B) de una llama turbulenta [182]

Tipicamente, se determina la potencia sonora Ps, adimensionalizada por una
variable caracteristica del problema, como la potencia calérica mh¢H, donde my y H
son la tasa y el poder calorifico del combustible. Si sélo se considera el tiempo de
reaccion global y no el de cada reaccién, se puede considerar la velocidad de la llama
como laminar y se obtiene experimentalmente la expresién siguiente de la eficiencia
acustica:

— Py 2,68 —0,09 0,9217—1,26
Nta = lrhfi‘sH ox M***Re™""’Da™ me 5 (217)

donde M es el nimero de Mach de los gases premezclados, Re el nimero de Reynolds,
F,¢ la fraccién de masa del combustible y Da la fraccién entre la velocidad de la
mezcla y la velocidad de combustién que puede determinarse a partir de la velocidad
laminar de llama.

En la figura 2.9 se presenta un ejemplo de la respuesta en frecuencia obtenida
experimentalmente con una llama de gases premezclados. Se puede observar que el
ruido de combustién da lugar a un ruido de banda ancha con un nivel de presion
méaximo de aproximadamente 800 Hz.

A partir de la ecuacion 2.17, se puede observar la poca influencia del niimero de
Reynolds, indicando que los procesos de transporte molecular juegan un papel poco
importante en la generacion de ruido.

Otra correlacién que se suele utilizar es el niimero de Strouhal. Este niimero
adimensional describe los mecanismos de oscilacién de flujo, definido por Sy = f,D/U.
Se obtiene la ecuacion siguiente:

St oc M~ 00RO Da™ ¥ 11 (2.18)
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Figura 2.9: Espectro del ruido de combustién para una llama de gases premez-
clados en campo libre [178]

Donde nuevamente la influencia del niimero de Reynolds no es muy importante.
De las ecuaciones 2.17 y 2.18, se deduce que la quimica, mediante Da, y la temperatura
de llama, mediante F,r, juegan un papel importante en el proceso de generacién de
ruido.

Parte tedrica

El objetivo de este apartado consiste en comprobar que se puede explicar fisi-
camente la ecuacién 2.17 determinada experimentalmente. En la referencia [182], se
presenta una teoria simple, en la que una llama esquematica puede llegar a la situacion
limite de tener una superficie nula. Se considera valida esta representacién, ya que las
longitudes de las ondas emitidas siempre son grandes en comparacién con el volumen
de la llama. En este caso limite de tamano de llama nulo, los gases se mezclan casi
completamente con el aire ambiente, de tal forma que la velocidad del sonido es mas
o menos constante y la velocidad de flujo casi nula. Consecuentemente, la ecuacion de
ondas es vélida y se puede escribir su transformada de Fourier, es decir la ecuacién
de Helmholtz:

V2pu + Np, =0, (2.19)

donde A es la longitud de onda con velocidad angular w. De la solucién en campo
libre de esta ecuacién, se deduce la potencia actstica:

— A | T ?
/2
p F

P= (2.20)

Se confirma entonces que el ruido de combustiéon crea un campo de ruido de
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tipo monopolo, causado por la dilatacion del medio encerrado por la llama. Por lo
tanto, la teoria es coherente con los experimentos, sobre todo en el caso de llamas
turbulentas premezcladas. Este resultado permite confirmar las hipétesis establecidas
en la parte experimental, es decir la dependencia del ruido de combustién con la
velocidad de llama, lo que equivale a la tasa de combustién, y la poca influencia de
los fenémenos de transporte molecular.

Para poder aplicar estas teorias al caso de una combustién en motores Die-
sel, tendrian que tomarse en cuenta ciertas consideraciones como la diferencia entre
una llama premezclada y una llama propagada por difusién, controlada por su aero-
dindmica, su forma y la estructura de su turbulencia. Otra consideracién es el tamano
de la llama sobre la estructura de la turbulencia y sobre el contenido espectral y la
directividad del ruido radiado. Otro aspecto es el encerramiento de la llama; cuando
una fuente acustica se encuentra en un espacio cerrado, las caracteristicas de radia-
cién del sonido no son las mismas que en campo libre, ya que las reflexiones en las
paredes sobre la fuente provocan un fenémeno de cambio de impedancia de radiacién
de la fuente. El encerramiento también causa la excitacién de modos de resonancia y
la posible interaccién entre la onda reflejada y la fuente. Este problema es particular-
mente complejo en el caso de la combustién de motores, debido a su inestabilidad y
a la propagacion de estos fenémenos en campo lejano.

Sin embargo, a pesar de estas complicaciones, siguen siendo vélidas las prin-
cipales interpretaciones de las ecuaciones definidas anteriormente, como el aumento
de ruido con la tasa de combustién, sobre todo al inicio de la combustiéon Diesel en
MCTA. Este ultimo estd controlado por las condiciones termodindmicas de la mezcla
aire-combustible y el indice de cétano. Para mejorar las teorias actuales, seria necesa-
rio seguir evaluando los iltimos experimentos y teorias de llama turbulenta descritos
anteriormente, y de esta forma suplir la falta de informacién sobre la turbulencia de
la llama.

2.3.2. Mecanismos de transmision

Como se ha mencionado anteriormente, las fuerzas de combustién y las fuerzas
mecanicas son las causantes de que la superficie externa del motor vibre con ampli-
tudes elevadas.

Reducir estas fuerzas representa uno de los mayores esfuerzos para disminuir el
ruido global del motor. Sin embargo, aspectos practicos limitan el éxito de esta idea,
ya que resulta dificil modificar las caracteristicas del proceso de combustiéon para
disminuir los niveles de ruido sin sacrificar otros requerimientos como prestaciones y
emisiones.

Una aproximacién prometedora para reducir el ruido del motor a través de
modificaciones internas consiste en estudiar los mecanismos de transmisiéon de las
fuerzas.

Segtin Russel [152,154], existen dos caminos primarios de transmision.
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En el primer camino, la vibracién se transmite a través de la estructura del
bloque, desde la pared interna del cilindro hacia la superficie externa del bloque. A
su vez, este primer camino discurre por dos sub-caminos de transmision.

El primer sub-camino tiene como fuente de excitacién el cabeceo del pistén,
también conocido como “piston slap”. Tal y como se ha explicado en la seccién 2.2.2.1,
la suma de las fuerzas de los gases y de inercia provoca movimientos del pistén dentro
de sus tolerancias, y por lo tanto choques en las paredes del cilindro que generan un
ruido denominado “slap”. Este mecanismo se puede describir como un movimiento de
un sélido rigido, el pistén, superpuesto a un movimiento alternativo. Por lo tanto, se
divide en un movimiento de translaciéon y un movimiento de rotacién. La translacion,
mostrada en la figura 2.10(a), tiene una componente transversal y otra vertical, es
breve e intensa en el momento de iniciar la combustién, alrededor del PMS, y sus
caracteristicas cinematicas se pueden deducir de estudios tanto experimentales como
tedricos [37,56,124]. Por su parte, la rotacién, que se muestra en la figura 2.10(b),
provoca un segundo impacto en la cabeza del pistén. Naturalmente, muchos pardme-
tros condicionan las propiedades finales del cabeceo del pistén pero, de acuerdo con
la literatura [7,94,121], destacan dos pardmetros: la tolerancia pistén/cilindro y el
avance de inyeccion.
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Figura 2.10: “piston slap”

El segundo sub-camino tiene como fuente de excitacion la fuerza de presién.
Esta fuerza, que se transmite a través de las paredes internas del cilindro, se intensifi-
ca durante el proceso de combustién. Ademsds, el rdpido aumento de la presién genera
oscilaciones de presién del gas a frecuencias propias de las dimensiones de la cdma-
ra de combustién [25]. El interés creciente por estudiar el comportamiento de estas
oscilaciones [24, 66, 188] se debe a que la frecuencia donde se detectan las mayores
amplitudes de resonancia se encuentra en el rango de frecuencia donde la atenuacién
del bloque no es méxima [143].
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Esta fuerza de presién esta dominada por la fluctuacién de la presién p; después
de la combustion. Este mecanismo de transmisién se puede modelar como un sistema
lineal masa muelle, con masa m, coeficiente de amortiguamiento C' y rigidez dindmica
K:

mid + Cz + Kz = py, (2.21)

donde z es el desplazamiento, & = jwz la velocidad, y # = —w?x la aceleracién.

Ricardo [147,148] determiné la relacién cualitativa entre la rapidez de la com-
bustion y el ruido generado, y planteé que la explosion que golpea las paredes del
cilindro es similar al golpe de un martillo. También precisé que el rapido crecimiento
de la presion de los gases de combustién tiene el mismo efecto sobre el ruido estruc-
tural del motor que un impacto metalico, porque la respuesta estructural disminuye
rapidamente durante el intervalo temporal entre combustiones sucesivas. El ruido y
la vibraciéon del motor son bésicamente fenémenos transitorios, ya que la amplitud
sonora provocada por la vibracion estructural del motor a sus frecuencias naturales
depende de la forma y del momento en que se aplique la fuerza de los gases asi como
de las caracteristicas dinamicas de la estructura del motor y de su amortiguamiento.

Hince [69] llegé a una importante conclusién respecto al efecto de la forma
particular de la fuerza provocada por los gases de combustion sobre la respuesta
estructural del motor. Su estudio revel6 que el factor importante en el diagrama
fuerza-tiempo es la relacién entre el periodo en el que se produce el incremento de esta
fuerza (At) y el periodo natural del sistema vibratorio (7,) asociado a la estructura:

A

-7 (2.22)

T

Sélo cuando la relacién 7 es mayor que 0.25, el incremento de la fuerza llega
a ser un factor controlador para determinar la amplitud de la vibracién resultante.
Esto significa que, a alta velocidad del motor, la forma de la fuerza de los gases de
combustién, ya sea en motores a gasolina o Diesel, tiene un efecto insignificante.

El segundo camino primario discurre por dos sub-caminos de transmision, a
través de las conexiones del pistén formadas por los mecanismos biela-manivela y eje
del cigiienal, y a través de la culata. En el primer sub-camino, la vibracién se produce
por el cambio rapido de direccién de la fuerza de friccién y por las tolerancias entre es-
tos mecanismos y el piston, que corresponden al modo traccién-compresién del sistema
entre 3 y 4 kHz. Nuevamente, en este mecanismo de transmisiéon los dos pardmetros
més importantes son las tolerancias y el avance de la inyeccién, que condicionan la
amplitud de estas vibraciones. El segundo sub-camino se inicia durante la combustion,
el movimiento de la culata transmite sus modos naturales a los componentes que estan
unidos a ésta, con una dimensién caracteristica aproximadamente del doble de la del
bloque [154]. Sin embargo, la via de transmisién por la culata es mucho més rigida que
la via pistén-biela. Por lo tanto, la estructura del bloque atenta considerablemente el
nivel de presién a baja frecuencia, atenuacion que aumenta rapidamente a frecuencias
menores de 2 kHz [44,123,155].
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En general, los mecanismos de transmisién tienen como causa las fuerzas de
presion y las fuerzas mecanicas en el cilindro y como efecto la vibracién de la superficie
externa del motor. Russel [152] resume los pardmetros y/o mecanismos que controlan
la respuesta estructural del motor en distintas bandas de frecuencia, en funcién del
elemento de transmisién del motor :

- A baja frecuencia, la respuesta del motor esta controlada por la rigidez de los
materiales y la capacidad de radiacién del carter, de las tapas y de las paredes
de seccién fina [154].

- Entre 0.2 y 1 kHz, muchos motores en linea tienen resonancias por la flexion
del carter y del bloque; aunque estas resonancias no coinciden con las de la
presién en el cilindro [153].

- Entre 1 y 5 kHz, existe un modo longitudinal del piston, de la biela y del
cigiienal que aumenta la respuesta de la estructura en este rango de frecuencia
[88,154]. Las paredes de fundicién y las tapas de la distribucién impiden las
resonancias intensas [153], pero el primer modo de la pared del carter se excita
por la presién en el cilindro mediante la biela y la vibracién del cigiienal [152,
201]. Ademsés, estos modos estén excitados por la presién en el cilindro.

- A més de 5 kHz, el ruido es esencialmente radiado por las tapas de aluminio
fundido y las 4reas pequenas de hierro fundido y de seccién fina, especialmente
las de la culata y del bloque [154].

2.3.3. Mecanismos de emisioén

Los mecanismos de emisién acistica de un motor comprenden tres etapas. La
primera etapa estd asociada a la vibracion superficial del bloque, la siguiente consiste
en la transmisién de esta vibracién al entorno que rodea la estructura vibrante, donde
los desplazamientos estructurales se transforman en ondas de presién irradiadas desde
su superficie (excitacién), y la dltima etapa comprende la propagacién de estas ondas
hasta el oido receptor.

Vibracién de estructuras mecanicas

Mediante el anédlisis vibracional se determina los primeros modos propios de
una estructura.

El céalculo de estos modos parte de la solucion de las ecuaciones no amortiguadas
de equilibrio dindmico:

73U j — psUs =0, i =1,2,3 (2.23)
donde U(z,t) es el campo vectorial de los desplazamientos estructurales, 7;; describe

el tensor de tensiones y pg la densidad estructural. La respuesta amortiguada de la
estructura a una carga externa dindmica puede calcularse a partir de la ecuacién:
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7, j — dU; — psU; = 0, (2.24)

donde d es el coeficiente de amortiguamiento viscoso, y las tracciones externas satis-
facen las condiciones de equilibrio:

Tijnj = fz (225)

Seguidamente, se describe el comportamiento arménico temporal del desplaza-
miento de las excitaciones segun:

F(z,t) = f(x)exp(—iwt), U(z,t) = u(x)exp(—iwt), (2.26)

donde w es la frecuencia angular de la excitacién armonica.

Imponiendo continuidad cinemaética y condiciones de contorno, conduce a un
sistema de ecuaciones discretas estacionarias:

[K —iwC — w?*Muy, = f, (2.27)

donde uy, es el vector complejo de los desplazamientos nodales generalizados, f, es el
vector de las fuerzas nodales y [K — iwC — w?M] es la matriz de rigidez dindmica.
En general, se resuelve este sistema para una serie de frecuencias de excitacion que se
eligen en un intervalo de frecuencia [wg, w].

Transmision al entorno y propagacion

La propagacion de ondas en un fluido compresible esta gobernada por la ecua-
cién de onda.

1.
Ap— 5P =0, (2.28)

donde p es la presién del fluido y ¢ es la velocidad del sonido en el fluido. Asumiendo
un comportamiento armoénico temporal, la ecuaciéon de onda se reduce a la ecuacion
de Helmholtz.

Ap+kip=0 (2.29)

Con el nimero de onda ko = w/c

Si el fluido estd en contacto con una estructura eldstica, la deformacién de la
superficie estructural (I'y,) actia como una carga de presién sobre el fluido. Adem4s,
se aplica una condicién de acoplamiento cinemético de igualdad de las velocidades
normales a lo largo de la interface estructura-fluido. La perturbacién de la estructura
vibrante hacia el fluido en el dominio Qg|JF se basa en las siguientes ecuaciones
temporales:
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Tij(w); + pswu; =0, i =1,2,3 en Q (2.30)

Tij(u)ning = —p, i=1,2,3 sobre I'w (2.31)
0
P _ prw?u - n, sobre Ty (2.32)
on
Ap+kip=0, en Qp (2.33)

donde pg y pr son las densidades de la estructura y del fluido respectivamente, y la
carga estructural ha sido definida en la ecuacién 2.24.

La ecuacién 2.31 puede considerarse como una condicién de contorno del ti-
po Neumann que describe la accién del fluido sobre la estructura. Esta condicién de
contorno, no se considera en aplicaciones del bloque de MCIA, ya que la presién a la
derecha de dicha ecuacion es insignificante respecto a las fuerzas de excitacién mecani-
cas que ejerce el bloque sobre el aire. En este caso, los desplazamientos estructurales
pueden calcularse con la ecuacion desacoplada, es decir, como un anélisis puramente
dindmico.

Métodos de célculo de emisién acustica

Para estimar el ruido provocado por los desplazamientos de una estructura,
se suelen aplicar métodos de discretizacién determinista para el dominio de baja
frecuencia y métodos estadisticos para el rango de alta frecuencia. En la practica, el
método determinista se basa en el Método de Elementos Finitos (FEM) y el método
estadistico en el Andlisis Estadistico de Energia (SEA).

La ecuacion 2.32 describe la entrada de la carga de la estructura vibrante sobre
el fluido. Si se conoce la velocidad estructural, esta ecuacién se reduce a una condicién
de contorno de Neumann para un fluido.

Por una parte, en los métodos deterministas, el sistema acoplado por las ecua-
ciones 2.30 y 2.33 se representa por el siguiente sistema de ecuaciones algebraicas
acopladas:

K, —iwCg — w?Mg Asr up \ _ ( f (2.34)
AFS KpfiwCFfszp Ph - 0 )

donde Agp y Apg representan las matrices de acoplamiento estructura-fluido y fluido-
estructura respectivamente.

Tal y como se ha mencionado anteriormente, en el caso del bloque de MCIA,
la perturbacion del aire hacia el bloque es insignificante y no influye en el comporta-
miento dindmico de éste. Por tanto, resulta que, en MCIA, Apg es nulo, por lo que
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de la ecuacién 2.34 se deduce la ecuacién 2.35, que define la perturbacién provocada
por los desplazamientos estructurales del bloque hacia el aire:

[ Ks—ing—wQMs ASF ] ( Up ):( f ) (2.35)

Por otro lado, en el Andlisis Estadistico de la Energfa (SEA), se considera el
modelo como un sistema dindmico que se divide en sub-sistemas débilmente acopla-
dos cuyo contenido en energia vibracional se puede representar por un parametro
estadistico tnico.

Las propiedades especificas del material de los sub-sistemas son importantes
Unicamente si determinan el contenido de energia modal del sub-sistema y las condi-
ciones de acoplamiento de los demés sub-sistemas. El contenido de energia espacial
promediado en tiempo o en frecuencia de un sub-sistema se cuantifica por su “tempera-
tura acustica”. Para un sub-sistema de multiples grados de libertad, esta temperatura
se define como:

_ Etot
N )

T (2.36)

donde FEi, es la energia total (sumatoria de las energias cinéticas temporales de
todos los modos dentro de la banda de frecuencia), y N es el nimero de modos en
dicha banda donde se calcula el promedio estadistico. Con estas consideraciones, se
puede establecer que el flujo de potencia entre dos sub-sistemas estd gobernado por
la siguiente expresion:

Py = Myo[Ty — T) (2.37)
Con un coeficiente de transferencia de potencia calculado como la media modal

M. El intercambio de energia entre sub-sistemas esta relacionado con la disipacién
interna en los sub-sistemas y se cuantifica mediante el factor de pérdida:

_ (Episs)
n= #Lfi (2.38)

donde (—) representa la media temporal:

1/f
(w) = / w(t)dt, (2.39)

donde E. y Eprss representan la energia cinética y la energia disipada respectiva-
mente. Asi la potencia media disipada (de ahora en adelante, se omite la notacién ()
para simplificar) es:

Pprs = fEprss = wnk,, (2.40)
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donde f y w son la frecuencia y la frecuencia angular respectivamente. En analogia a
la relacién anterior, se puede reescribir la ecuacion 2.37 como:

P12 == w[nlgEl — TL21E2], (241)

donde nis = Mi2/wNy y na; = Mia/wN; se definen como los factores de pérdida de
acoplamiento.

Con todo ello se obtiene la forma final de las ecuaciones de balance SEA,
considerando simultdneamente la disipacién interna, la entrada de potencia externa,
y la transmision mutua de potencia entre los sub-sistemas. Para un sistema constituido
por M sub-sistemas, se obtienen M ecuaciones de balance de la forma [95]:

M

E. E,

w[n,«E,« + ansNr(F - F)] = P’r‘7 (242)
s=1 r S

donde P, es la potencia de entrada media dentro del sub-sistema.

A pesar de todo, ambos métodos determinista y estadistico tienen sus limita-
ciones en célculos a media frecuencia (entre 500 Hz y 1500 Hz).

Por una parte, las limitaciones del método determinista a alta frecuencia estan
asociadas con las reglas de resolucién que determinan el ntimero de nodos n, por
longitud de onda, de acuerdo a la siguiente relacién:

A/Ax >n=6,...,10, (2.43)

donde Az es el tamano de celda y A es la longitud de onda.

El nimero de onda kg es equivalente a 1/, por lo que la ecuacién 2.43 es
equivalente a:

1
kAz < = (2.44)
n

Lo que significa que, para obtener una buena precisién con el FEM a elevadas
frecuencias, se requiere un gran nimero de elementos que permitan controlar el error
de interpolacién, lo que conllevaria a elevados recursos computacionales. Otros aspec-
tos influyentes en la aproximacién de la solucién a altas frecuencias estan asociados
con el error de disipacién, que incrementa con la frecuencia [71] y con los cambios
significativos de las propiedades dinamicas de los materiales.

Por otra parte, la limitacién del SEA a baja frecuencia estd asociada con el débil
acoplamiento de las sub-estructuras y la densidad modal, que se define como el nimero
de modos AN en la banda de frecuencia de anélisis Af. De acuerdo con Cremer y
Heckel [39], las aproximaciones SEA son vélidas bajo la condicién AN/Af > 5,
asumiendo que todos los modos tienen la misma energia modal en la banda de andlisis.
En la practica, la densidad modal aumenta con la frecuencia y por tanto, los calculos a
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baja frecuencia estan limitados por su reducida densidad modal. Ademas, los cambios
en las propiedades dindmicas de los materiales influyen en la aproximacion SEA,
debido a que dichas propiedades determinan la energia modal contenida en un sub-
sistema y sus condiciones de acoplamiento con otros sub-sistemas.

Estas limitaciones a priori son mejor solventadas por la combinacién hibrida
de ambos métodos: determinista y estadistico [169,192]. Durante los tltimos anos, se
han realizado numerosas investigaciones con el objetivo de extender la aplicabilidad
del FEM a altas frecuencias, métodos estabilizados [62, 63, 102], formulaciones que
involucran funciones analiticas bésicas [90,115] y métodos de Trefftz [80]. Sin embargo,
el camino mas sencillo consiste en calcular mediante FEM hasta frecuencias tan altas
como el hardware y las reglas de resolucién lo permitan, camino que se toma en cuenta
en algunas aplicaciones industriales [87,132,192].

Gracias al crecimiento de la capacidad de los ordenadores y la mejora de los
programas de pre y post procesado, hoy en dia las simulaciones por elementos finitos
se llevan a cabo sobre mallas muy finas que permiten modelar en detalle complicadas
estructuras [87]. Como consecuencia de este desarrollo, se estdn extendiendo las si-
mulaciones de vibracion estructural mediante elementos finitos, con un pequeno costo
extra, para el rango de la frecuencia acustica. Finalmente, se debe considerar que
los modelos computacionales deterministas se utilizan siempre y cuando sean técni-
camente resolubles, es decir, hasta una cierta frecuencia a partir de la cual pueden
perder su importancia, debido a la falta de precision de los resultados.

Un método hibrido encontrado en la literatura, que resulta interesante nombrar
por su aportacién en la reduccién del coste computacional, es el desarrollado por Van
Hal [192]. La motivacién de esta aportacién hibrida es combinar las ventajas de dos
métodos, que son la flexibilidad geométrica del FEM y la eficiencia computacional
del método de onda (WBM). Este tltimo estd basado en las funciones de onda y de
propagaciéon de Trefftz.

La clave de este método estd en el acoplamiento de dos campos, que no son
directamente compatibles, mediante la técnica del multiplicador de Lagrange para
acoplarlos indirectamente.

Este acoplamiento se produce a la largo de una interface actstica-estructural,
tal y como se muestra en la figura 2.11. En esta figura, la conformidad acistica de
los elementos finitos ), adyacente a la interface I'y entre los elementos FE y WB,
se acoplan indirectamente al subdominio de los elementos actisticos Q! mediante
aplicacion de la técnica del multiplicador de Lagrange. La continuidad de la presién

en la interface FE-WB se cumple mediante aplicacién de la formulacién residual:
Wi (p* — p")dx;, (2.45)
DY

donde Wy representa una funcién independiente, p¥ y p" representan la aproxi-
macién de la presién en la interface del lado del elemento finito y del lado de WB
respectivamente y x; representa una coordenada de la interface 1D.
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g : Nodo centrado en el borde

+: Vertice del elemento
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Figura 2.11: Acoplamiento FE-WB a lo largo de la interface actstica-
estructural
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Figura 2.12: Modelo hibrido FE-WB para un problema 2D de actstica estruc-
tural interna

La comparacién entre FEM, WBM vy el método hibrido se realiza a partir de
los resultados en el interior de un recinto acustico 2D, formado por una cavidad en un
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dominio no convexo, tal y como se muestra en la figura 2.12. Esta cavidad esta com-
puesta por aire en condiciones ambientales (p = 1,225 kg/m3 y ¢ = 340 m/s) y
por un contorno rigido con una zona flexible (linea roja), la cual se excita mediante
una fuerza lineal F. La malla estd compuesta por elementos estructurales que coin-
ciden geométricamente con los bordes de los elementos actsticos compuestos por 4
submodelos WB.

Los resultados obtenidos se muestran en la figura 2.13, donde se ilustra el
espectro de la presién en el punto “p” del dominio (ver figura 2.12). La respuesta en
frecuencia en todos los casos coincide a baja frecuencia, pero a partir de los 200 Hz en
adelante, los resultados empiezan a ser diferentes. Se observa que para una resonancia
cercana a 275 Hz los resultados del modelo hibrido se acercan a los obtenidos mediante
el FEM con malla refinada, lo que confirma que el modelo hibrido presenta menos
error que el FEM.

r—-HFE-WBM

FEM no
refin a(lo1

FEM
refinade

FEM \'[7 = HFE-WBM

refinado FEM no refinado
.

|p| (Pa)

102

frecuencia (Hz)

Figura 2.13: Comparacién de la aproximacién de presién (en la posicién indi-
cada en la figura 2.12 como “p”) para un problema 2D de actstica estructural
interna

Ademis de estos resultados, se observa que el costo computacional del método
hibrido es bastante menor que el obtenido con el FEM, tal y como se observa en
la figura 2.14, en la que se compara la convergencia del error relativo entre ambos
métodos.

Esta ventaja parece prometedora y podria ser util para mejorar la aproximacion
a medias frecuencias en el caso de MCIA. En efecto, la reduccién del costo compu-
tacional permitiria reducir el tamano de celda de los elementos FEM. Esto reduciria
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el error de interpolacién y por lo tanto mejoraria la aproximacién a frecuencias ma-
yores de 500 Hz. Sin embargo, el error de disipacién aumenta con la frecuencia, por
lo que a frecuencias mayores de 500 Hz este error seguiria presente. En conclusién, la
aplicacién de este método en MCIA estaria limitado por el error de dispersién de los
elementos FEM a frecuencias mayores de 500 Hz.

10!
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200 500 1000
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Figura 2.14: Comparacion de la convergencia de presién a 211 Hz para un
problema 2D de acustica estructural interna [192]

2.4. Meétodos de cuantificacion del ruido de com-
bustion

La legislacion estd reduciendo continuamente el nivel permisible del ruido exte-
rior de un vehiculo. Ademaés, el estdndar para la calidad de ruido establecido por los
consumidores y por los fabricantes va en aumento [157]. Consecuentemente, hay un
aumento en la demanda de herramientas de cuantificacién, que permitan entender el
problema de la generacién de ruido del motor y evaluar las caracteristicas acusticas
del motor. En esta seccién, se describen las técnicas experimentales y tedricas mas
usadas para el analisis del ruido de combustién.

2.4.1. Experimentales

Existen numerosas investigaciones que han abordado el tema del ruido de los
motores Diesel mediante diferentes técnicas de andlisis como, determinacién de la
atenuacién del bloque, andlisis de la presion en el cilindro, andlisis tiempo frecuencia,
férmulas empiricas, entre otros. En esta seccion se describen algunos de estos métodos.
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2.4.1.1. Determinacién de la atenuacién del bloque

Este método consiste en caracterizar la respuesta de la estructura del bloque
mediante la comparacién de las medidas espectrales del ruido radiado a 1 metro
del motor y el espectro de la presién en el cilindro. Con la diferencia entre ambas
medidas se calcula la respuesta estructural del motor [119] o curva de atenuacién
estructural [12]. A partir de esta curva, y con la senial de presién en el cilindro, se
puede evaluar el espectro del ruido radiado por el motor; ademas, se puede calcular
el nivel de ruido mediante la suma integral de los armdnicos de este espectro.

Para su realizacién hay que asegurarse que el ruido de combustién predomina
sobre el ruido mecénico, lo que se consigue variando los avances de inyeccién. Asi,
segin Austen [12], cuando se avanza la inyeccidn, el ruido de combustién se incre-
menta tanto que éste es mucho mayor que el ruido de las fuentes mecanicas. Con ello
se garantiza que la atenuacién de la estructura sea la que realmente representa la
respuesta de la estructura al ruido de combustién.

La técnica original para la determinacién de la atenuacién del bloque ha sido
refinada y actualmente es una técnica estandar en muchos laboratorios. Como regla
general, para obtener mejores resultados de este andlisis, es aconsejable medir la
atenuacion estructural a diferentes velocidades y cargas, y usar al menos 20 ciclos
de motor para calcular una media del espectro de la presién en el cilindro [116, 152].
Ademas, el espectro de la presion en el cilindro y el ruido emitido son calculados en
tercios de octava y el nivel de amplitud estd expresado en decibelios.

Las desventajas de este método son:

- Considerar que la estructura del motor se comporta como un sistema lineal, es
decir que la energia generada en la fuente, la presién en cilindro, en una cierta
banda de frecuencia, aparece en el ruido total en la misma banda de frecuencia.

- Considerar que el nivel de ruido mecanico no es alterado por los cambios que
se hacen para aumentar el ruido de combustion.

- Considerar que la respuesta del bloque es estacionaria

En la figura 2.15 se muestra tres curvas de atenuacion en bandas de tercios de
octava, la curva propuesta por Anderton [2], Rusell [154] y la curva obtenida de los
primeros estudios en CMT Motores Térmicos [44].

Por una parte, entre la curva de Anderton y las otras dos curvas se observa
una diferencia importante a baja y alta frecuencia, frecuencias donde la atenuacion
del bloque es alta. Estas diferencias estan asociadas al tipo, tamano y conceptos de
disefio de los motores estudiados [189].

Por otra parte, a media frecuencia en la banda entre 1 y 10 kHz, la atenuacién
del bloque es minima, caracteristica que se da en todas las curvas. Esto pone en
evidencia la importancia de reducir el fenémeno de resonancia de los gases (provocado
por el autoencendido); ya que se inicia a frecuencias de minima atenuacién estructural.
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Figura 2.15: Curvas de atenuacién del bloque definidas por Anderton, Rusell
y CMT-Motores Térmicos

Se han realizado muchos estudios para proponer una curva de atenuaciéon me-
dia que permita una rapida comparacién entre diferentes sistemas de combustion,
combustibles y sistemas de inyeccién para motores de automdviles [3,22]. Ademas,
basados en esta curva media de atenuacién, se han desarrollado muchas herramientas
experimentales. Uno de los primeros dispositivos fue el medidor de ruido de combus-
tién desarrollado por Lucas Industries Noise Centre [156].

Esta metodologia es una de las mas utilizadas para la evaluacién del ruido
de combustién en los motores Diesel. Las razones principales radican en su amplia
aplicacién, en su simplicidad y en el hecho de que la adquisicién de senales de presion
en cilindro es un procedimiento que estd disponible durante el desarrollo de motores.
En consecuencia, resulta mas facil y econémico estimar el nivel de ruido radiado en
vez de medirlo directamente. De hecho, las mediciones actisticas del motor requieren
herramientas experimentales especificas y costosas.

Sin embargo, esta metodologia conlleva a elevados errores de estimacion. Esto
se debe principalmente a la premisa basica de que la estructura del motor se comporta
como un sistema lineal, mientras que muchos estudios demuestran que esta hipotesis
no es acertada [44, 136, 189]. Estos resultados también indican que la curva de ate-
nuacién depende mucho de la fuente en el cilindro, que estd fuertemente influenciada
por las variaciones de carga y velocidad, asi como por cambios en los parametros de
inyeccién. Por ejemplo, en la figura 2.16 se muestra una comparacioén entre los niveles
de ruido estimado y de ruido medido con la curva de atenuacién para un motor de 1.6
1. Estas graficas muestran tendencias diferentes que dependen de las condiciones de
funcionamiento del motor, poniendo en evidencia la debilidad de esta aproximacion
para evaluar el ruido de combustién para cualquier punto de funcionamiento.
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Figura 2.16: Evidencia experimental de la sensibilidad de la curva de ate-
nuacién para diferentes condiciones de operacién del motor. Estimacién del
nivel de ruido de un motor de 1.6 1 con la curva de atenuacién [189]
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Figura 2.17: Curvas de atenuacién para dos tipos de motores [189]

Ademas, la curva de atenuacién es altamente sensible al tipo de motor. Por
ejemplo, en la figura 2.17 se muestran dos curvas de atenuacién, obtenidas para mo-
tores de 1.6 1y 2.2 1. Aunque ambas curvas son similares, se observan diferencias en el
nivel de atenuacién. En efecto, tal y como se indica en la tabla 2.1, aunque la desvia-
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cién estandar es buena, el error medio y el error méaximo son altos. Esto demuestra
la alta sensibilidad de la curva de atenuacién con la estructura del bloque, por lo
que no es posible establecer una “curva universal”, que permita valorar el ruido de
combustién para cualquier tipo de motor Diesel.

MOTOR DE 2.2 L MOTOR DE 1.6 L
€prom (dB) | €max(dB) | 0(dB) | R(%) | €prom(dB) | €émaz(dB) | o(dB) | R(%)
1.44 6.27 1.23 96 1.18 3.97 0.89 98

Tabla 2.1: Pardametros estadisticos del nivel de ruido estimado con la curva de
atenuacién [189]

Por lo tanto, estd claro que el enfoque clasico parece ser una herramienta ade-
cuada sélo para estudios cualitativos y no para cuantificar el nivel de ruido de combus-
ti6n para cualquier condicién de operacién del motor. Esta situacién pone en evidencia
la falta de herramientas de diagnéstico que tome realmente en cuenta la fuente en el
cilindro, y que permitan evaluar con precisiéon el ruido de combustién de motores
Diesel.

2.4.1.2. Descomposicion de la presion en el cilindro

Esta técnica de descomposicién ha sido utilizada, aplicada y validada experi-
mentalmente por Payri [129]. La idea principal consiste en separar la sefial de presién
en dos sub-senales, pseudo-arrastre y sobre-presién. La segunda sub-senal estd rela-
cionada con el proceso de combustién, mientras que la primera depende tinicamente
del movimiento del piston y de la presion de admisién asociada al funcionamiento del
turbo compresor.

La presion de pseudo-arrastre, también llamada sefial de compresion-expansion,
corresponde al aumento y disminuciéon de la presion en el cilindro. Estas variaciones
de presién se deben a los cambios que experimenta el volumen del cilindro durante
el movimiento del pistén. El nivel de presion maximo y minimo estd fuertemente
influenciado por la presiéon de admisién, por lo que la energia contenida depende
de la velocidad y carga del motor. Por ello, la senal de compresiéon-expansién no
representa una tendencia del proceso de combustién y, consecuentemente, su uso en
esta metodologia es tomada como una senal de referencia.

El nivel de la senal de sobre-presion se obtiene restando la presién total a la
senal de compresion-expansién. Esta senal contiene la contribucion de la combustion
y las fluctuaciones de presién de resonancia en la cdmara de combustién inducida por
los rdpidos incrementos de presién durante el autoencendido del combustible [188].
Estas fluctuaciones se manifiestan en picos de elevada amplitud a alta frecuencia. En
tal sentido, la siguiente etapa consiste en separar la contribucion de la resonancia de
la senal de sobre-presion.
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Esta separacién se realiza mediante un filtro paso-alto de la senal de sobre-
presién. La frecuencia de corte de este filtro se obtiene mediante una funcién empirica
que depende de la carga y de la velocidad de giro del motor, y del tamano del bowl.

Finalmente, substrayendo en el dominio temporal la senal de resonancia de la
senal de sobre-presién, se obtiene la presién de la senial de combustion.
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Figura 2.18: Presién a 1500 RPM y 38 % de carga en tiempo. Aplicacién de la
técnica de descomposicion de la presién
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Figura 2.19: Respuesta en frecuencia a 1500 RPM y 38 % de carga en frecuen-
cia. Aplicacién de la técnica de descomposicion de la presién

En las figuras 2.18 y 2.19 se representa la descomposicion de la senal de presién
en el cilindro, en el dominio tiempo y frecuencia, para un motor de 1.6 1, operando a
1500 RPM y 38 % de carga. Estas graficas muestran que a baja frecuencia (<300 Hz)
la presién total esta claramente dominada por la senal de compresiéon, mientras que
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a media y alta frecuencia estd determinada por la senal de combustién y resonancia,
respectivamente.

La presion de la senal de combustién esta determinada por la ley de liberacién
de calor. A su vez, esta ley estd influenciada de forma sustancial por la estrategia de
inyeccién empleada para una determinada velocidad y carga del motor. Finalmente,
la sefial de resonancia ocurre a alta frecuencia (desde 4 kHz a 20 kHz) [187] como
consecuencia de las oscilaciones de presion de los gases quemados en la camara de
combustién, que son causadas por el rapido incremento de la presién.

Tomando como base esta técnica de separacién de senales, seguidamente se
explican dos correlaciones encontradas para cuantificar el ruido de combustién del
motor.

Por una parte, Payri [128] relaciona dos indicadores provenientes de la sefial
de presién en el cilindro (I; e I3) con el ruido subjetivo evaluado por un jurado de
expertos, mediante una Nota (ver ecuacién 2.4.1.2). Esta Nota se obtiene del andlisis
de ruido del motor, medido previamente con un torso binaural ubicado a 1 m del
bloque del motor. Compuesto por dos micréfonos, el torso binaural se asimila a la
percepcion auditiva humana.

Dicho estudio se realizé6 mediante ensayos experimentales con dos motores de
1.4 1 y tres motores de 2.2 1, equipados con un sistema de inyeccién common rail.

El primer indicador, denominado I, representa la rapidez maxima con que
crece la presion luego de la combustion.

I = n (dpmax/dt)%inb + (dpmax/dt)z)%? (2.46)
Nidle (dpmax/dt)ps—mot ’

donde n representa la velocidad actual del motor y nigqe la velocidad a ralenti;
(dpmaz/ dt)gf)inb Y (dpmaz/dt) %7 son las derivadas méximas de la presién temporal
provocada durante la combustién de la inyeccién piloto y principal respectivamente,

Y (dPmaz/dt)ps—mot €s la derivada maxima de la sefial de pseudo-arrastre.

El segundo indicador, denominado I, representa la energia de resonancia, es
decir, el nivel de intensidad de las oscilaciones de presién luego de la combustién.

E?"CS

Iy = log(E
? g( OEpsfmot

), (2.47)
donde Ey es un factor de escala equivalente a 10%, E,., es la sefial de energia de
resonancia, definida como la integral [ p?,, evaluada desde el inicio de la combustién
hasta la apertura de la valvula de escape, y Eps_mot €s la energia de resonancia
del pseudo-arrastre, definida como la integral [p2 . ., evaluada para todo el ciclo
cerrado.

Con estos resultados se pudo definir una correlacién que vincula, por una parte,
lo que ocurre en el interior del cilindro a partir de los indicadores I; e I, y por otra,
la calidad sonora del ruido externo del motor (Nota).
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Nota =10 — Cl-Il — 02.12, (248)

donde C7 y C5 son constantes; y la Nota varia entre 1 y 10, donde 1 corresponde a un
ruido intolerable, una nota de 10 a un ruido muy agradable y 7 corresponde al limite
de aceptacién desde el punto de vista usuario.

Finalmente los coeficientes C; dependen de la familia de motor, tal y como
se muestra en la tabla 2.2, donde ademas se muestra los pardmetros estadisticos
obtenidos en esta correlacion.

] COEFICIENTES C; \
MOTOR DE 1.4 L MOTOR DE 2.2 L
4 Cy R(%) Ch Co R(%)

0.311 | 0.575 94 0.572 | 0.236 95

Tabla 2.2: Coeficientes C; obtenidos para dos familias de motores y coeficiente
de correlacién de los dos componentes [128]

El andlisis de los resultados obtenidos comprueba que la influencia del indicador
I es globalmente méas importante que el indicador I5. Sin embargo, en algunos casos
puede alcanzar valores significativos, del orden de 2/10 puntos en nota y por tanto,
se comprueba que no se puede despreciar el componente del fenémeno de resonancia;
aunque su estudio es costoso de realizar experimentalmente, més atin cuando se trata
de determinar la influencia geométrica de la cimara de combustién y condiciones del
autoencendido sobre este fenémeno.

Por otra parte, Torregrosa [189] relacioné tres indicadores provenientes de la
senial de presién en cilindro (I, I3 y I4) con el nivel global de ruido emitido medido
con un micréfono a 1 m del motor (ON). Dicho estudio se realizé mediante ensayos
experimentales con motores de 1.6 1 y 2.2 1, ambos de cuatro cilindros y equipados
con un sistema de inyeccién common rail.

ON = Co+ Cyl,, + CsI3 + Cyl, (2.49)

El primer indicador, denominado I,,, estd relacionado con la velocidad del motor
adimensional:

Dn = lOglo( )7 (250)

Nidle

donde n es la velocidad actual del motor, n;q es la velocidad del motor en condiciones
de ralenti considerada en 750 RPM para cualquier motor de este estudio.

El segundo componente I3 estd asociado con la velocidad de combustién:
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" [(dpmaxl/dt)comb—i— (dpmazg/dt)comb} (2.51)
3 Midie (dpmaz /dt)comb ’ '

donde (dpmaz1/dt)comp ¥ (dPmaz2/dt)coms representan los dos valores maximos de la
derivada de la senal de combustion. Estos pardametros se han obtenido de la media de
los valores estimados para todos los ciclos de funcionamiento y cilindros del motor.

El tercer componente I considera la senal de energia asociada con la resonancia
en la camara de combustién, estimada por:

Iy = ZOQ[EO(Eres/Ecomp)}v (252)

donde Ey = 10° es un factor de escala, E,., es la sefial de energfa de resonancia, cuan-
tificada por la media de los valores estimados para todos los ciclos de funcionamiento
y cilindros del motor, y Ecomp es la energia de la sefial de compresién y expansion,
definida como la integral [ pgompdt.

Finalmente los coeficientes C; dependen de la familia de motor, tal y como
se muestra en la figura 2.3, donde adema&s se muestra los pardmetros estadisticos
obtenidos en esta correlacion.

] COEFICIENTES C; \
MOTOR DE 1.6 L MOTOR DE 2.2 L
Cy Cn Cs Cy | R(%) Co Chn Cs Cy | R(%)
69.17 | 26.77 | 0.38 | 1.85 98 76.28 | 9.35 | 0.11 | 2.19 99

Tabla 2.3: Coeficientes C; obtenidos para dos familias de motores y coeficiente
de correlacién de los tres componentes [189]

Esta metodologia no solo es una buena herramienta para la estimaciéon del ruido
del motor, sino que ademds es una buena herramienta para la prediccién de los efectos
de la estrategia de inyeccién sobre el ruido del motor.

Estos estudios, desarrollados por Payri y Torregrosa, demuestran la importan-
cia de la resonancia en la calidad actstica y en el nivel sonoro del motor.

2.4.2. Tedricos

Puesto que los métodos deterministas y estadisticos, mostrados en la secciéon
2.3.3, utilizados para calcular la propagacién acustica provocada por los desplaza-
mientos estructurales del bloque hacia el aire, estan limitados a media frecuencia, la
prediccién del ruido se evalia mediante métodos numéricos, tal y como se verda mas
adelante.

Debido a la evolucién y mejora de las técnicas de analisis junto con el incre-
mento de la capacidad de calculo de los ordenadores, en los tltimos anos, el Método
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de Elementos Finitos (FEM) y el Método de Elementos de Contorno (BEM) se han
convertido en herramientas de andlisis ampliamente aceptadas en problemas acusti-
cos [92]. FEM y BEM son dos métodos numéricos comtinmente utilizados, con ventajas
e inconvenientes dependiendo del problema a resolver. La aplicaciéon del método BEM
requiere un mallado superficial de la fuente sonora, lo que hace el método facil de usar
y a menudo mas eficiente que el FEM. Por el contrario, la ventaja computacional del
FEM se incrementa para dominios con una relacion alta entre su area de contorno y su
volumen. Segun Saad [158], para una respuesta armdénica en regimen estacionario, es
preferible usar el BEM en problemas externos mientras que para problemas internos,
ambos métodos pueden ser usados. Una de las principales ventajas de estos métodos
de simulacién es que no es necesario disponer de elevados recursos computacionales
y muchas de las modificaciones pueden realizarse mediante simulaciones [166]. Sin
embargo, tal y como se ha visto en la secciéon 2.3.3, el principal inconveniente de
estos métodos es la poca aproximacion de sus resultados a frecuencias entre 500 y
1500 Hz, siendo ese intervalo particularmente importante en el andlisis del ruido de
combustién [71].

2.4.2.1. Analisis vibratorio mediante elementos finitos

Una aplicacién tipica del FEM es la predicciéon del comportamiento vibratorio
de los componentes del motor [5,91,138,139].

Figura 2.20: Modelo FE del bloque

Aunque las simulaciones pueden realizarse con el modelado completo del motor,
en la fase inicial del diseno, no se dispone de todos los datos requeridos. Por lo tanto,
solo se pueden construir modelos simplificados de cada componente, lo que puede
ayudar a los disenadores a estimar de forma rigurosa el comportamiento acustico del
motor. El bloque, por ejemplo, es el componente principal del motor y es el elemento
por donde la excitacién de la combustién se transmite. En la figura 2.20 se representa
un ejemplo de modelo FEM del bloque. Investigaciones experimentales han revelado
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que el bloque del motor y los auxiliares conectados al bloque emiten a menudo entre 50
y 70 % del ruido total del motor. La optimizacién actstica puede realizarse mediante
modificaciones estructurales en el bloque sin accesorios, ya que la forma de los modos
locales que son responsables del ruido no estd influenciada por el ensamblaje de los
accesorios [26,70,104,166]. Respecto a la mejora del diseno, los modelos actuales son
mas detallados e incluyen otros componentes como el carter, la culata, auxiliares, etc.
Estos modelos ofrecen la posibilidad de realizar cdlculos de respuesta forzada con la
finalidad de estimar el comportamiento estructural. La estructura FEM se excita con
una condicién de contorno que contiene los espectros obtenidos de la senal temporal de
presion en el cilindro, y la respuesta estructural se estima con la velocidad de vibracion
en la superficie del bloque. Esto permite estimar la sensibilidad de la estructura a la
excitacién provocada por el proceso de combustion. Ademads, con este procedimiento,
se puede prever el efecto acustico de modificaciones estructurales del bloque, asi como
las posibles zonas de fallo estructural [54].

2.4.2.2. Prediccion del ruido mediante métodos numéricos

Una vez estimadas las caracteristicas de vibraciéon del motor, la prediccién del
ruido emitido puede tomar diferentes enfoques, la mayoria de ellos estan basados en
las teorias actsticas de vibracién de sélidos. Aunque la radiacion de sistemas mecéni-
cos muestra una frecuencia compleja dependiente de las distribuciones espaciales de
amplitud y fase, se puede dar un enfoque elemental si se compara la emisién de estruc-
turas actuales con la de una superficie infinita plana. La potencia del ruido emitido
desde una estructura vibrando puede definirse como:

Wiaa = pcS(v?)o, (2.53)

donde p es la densidad del medio, ¢ la velocidad del sonido en el medio, S el area total
de la superficie, () la velocidad normal media de la superficie y o la eficiencia de la
emisién. En una primera aproximacion, se puede considerar que la estructura emite
de forma tan eficiente como una superficie infinita plana, por lo que se puede suponer
que la eficiencia de emisién tiene un valor elemental equivalente a la unidad, pero
esto representa una aproximacion severa si se busca una estimacién cuantitativa del
ruido emitido [72]. Por ello, se ha investigado ampliamente dos métodos alternativos
basados en la teoria del pistén de Rayleigh y en la ecuacién integral de Helmholtz
[26,32,38,58,183].

El método de Rayleigh supone que la superficie de la estructura estd cubierta
con un numero finito de pistones, que se mueven perpendicularmente a la superficie
con una frecuencia radial w. Se puede calcular la presiéon del sonido p en un punto j,
cuya posicion desde la estructura puede ser definida con la distancia r y el angulo 6,
utilizando la ecuacién:

py = —iAZ ple J(kasin0)

ik0T2
27 r kasin 0

(2.54)

47



donde i = /=1, A es la seccién transversal del pistén, a el radio equivalente del
pistén, u la velocidad del pistén, p la densidad del medio, ¢ la velocidad del sonido
en el medio, kg = % el ntimero de onda y J la funcién de Bessel. La presion actstica
total se obtiene de la suma compleja de las presiones de los pistones:

N
SPL=> p;, (2.55)
Jj=1

donde N es el nimero total de pistones que componen la estructura emisora. La
ecuacion 2.54 sélo es valida si la longitud de onda del ruido emitido causado por el
pistén es pequena comparada con las dimensiones de la superficie emisora. En el caso
del bloque, solamente es vélida para elevadas frecuencias [26].

Este método trata cada nodo como un pistén y asume que la vibracién es la
misma en toda la superficie del pistén. Esta suposicién es aceptable para modelos
donde la densidad de la malla es suficiente para dar una buena representaciéon de la
forma del modo y que su longitud de onda es mayor al tamano del elemento, lo que
puede conducir a tiempo de calculo elevado. Finalmente, este método es una buena
herramienta para predecir el efecto actstico de modificaciones en el disefio [32], pero
si la intencién es estimar valores absolutos del ruido emitido, la ecuacion integral
de Helmholtz aplicada al BEM representa una solucién mas adecuada. Este método
consiste en una implementacién numérica de la ecuacién integral de Helmholtz que
define la distribucién de presién p de un volumen externo a la superficie emisora como:

p(5) = [S ()¢ (75.5) — a(B)p* (73, 5))dsS. (2.56)

donde Zj es el vector que define la posicion del volumen fuera de la superficie de
contorno emisora de ruido S, y ¢ estd definido como:

0 :
q= 872 = —tikopcu (2.57)

Y p* se obtiene de la funcién de Green, definida como:

e—iko’r'

* = 2.58
b arr ' (2.58)

donde r =| Ty — b | con Ty y b que definen las posiciones de los puntos de contorno, y:

ap*
= — =nVp* 2.59
o P (2.59)
A través de la discretizacion del contorno del problema en elementos, y aproxi-
mando la presién actstica y su derivada a funciones de interpolacion en cada elemento,
la ecuacion 2.56 puede expresarse en forma de matriz como:
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[A{p} = [Bl{d}, (2.60)

donde {p} y {¢} son la presién y su derivada en cada punto de contorno, las matrices
[A] y [ B] se obtienen integrando sobre la superficie de contorno y dependen tinicamente
de la geometria de la superficie de contorno y del niimero de onda k. El vector {q}
es la velocidad de vibracion de la superficie que normalmente se calcula mediante
simulaciones FEM, lo que permite una estimacién del campo de presién actstica [183].
En otros casos, se ha utilizado la técnica inversa: aprovechando la informacion de
presién a partir de medidas hologréficas, el campo de intensidad se puede proyectar
en la superficie de la fuente, prediciendo la velocidad de vibracién de la superficie [58].

Sin embargo, la ecuaciéon de Helmholtz aplicada al BEM tiene desventajas
asociadas a su elevado costo computacional y a la poca precisiéon de sus resultados, ya
que a partir de 800 Hz subestima el ruido emitido. Sung et al [183] han considerado
que para mejorar estos resultados habria que incluir en el modelo otras fuentes de
ruido mecénico (cargas de ciglienal, cargas de impacto en la cadena...). Sin embargo,
otra posible explicacion estd relacionada con la dificultad de modelar la pelicula de
aceite entre mecanismos y las cargas dinamicas de los cojinetes, o incorporar estos
efectos al modelo FEM.

Trabajos recientes [95,184] han demostrado que, actualmente, todos los méto-
dos numéricos para la evaluacién de la propagacion de onda permiten obtener solu-
ciones vélidas solo en un rango estrecho de frecuencias. En efecto, tal y como se ha
visto en el apartado 2.3.3, en el caso de estudios en motor de automévil, el método
FEM ha demostrado tener resultados fiables hasta 500 Hz aproximadamente. Para
mayores rangos de frecuencia, se estan estudiando otros métodos més aproximados,
como el Anglisis Estadistico de Energia (SEA) [26,45,94,174], en el cual se modela
un sistema como un montaje de sub-sistemas, a los cuales se asigna una variable de
respuesta unica correspondiente a la energia vibracional [95].

Sin embargo, el problema radica en su aplicabilidad en estudios de motor, en
especial a media frecuencia, donde el ruido de combustién es importante. Ninguna de
estas técnicas da resultados satisfactorios entre 500 y 1500 Hz [71]. Ademds, debido a
su elevada complejidad y coste computacional, la aplicacién de estos métodos esta li-
mitada a la fase de diseno estructural del bloque motor. Consecuentemente, cuando
los métodos numéricos son las unicas técnicas viables, el objetivo se debe centrar
en identificar tendencias que reducen la radiaciéon de ruido, en lugar de predecir con
exactitud niveles absolutos.

2.5. Analisis de la resonancia en la camara de com-
bustion

Una de las principales caracteristicas del proceso de combustiéon en motores
Diesel es el rapido aumento de la presion debido al autoencendido de la mezcla aire-
combustible [25,129,188]. Este abrupto incremento de la presién produce el “knock”

49



que es una fuerte fuente de excitacién que se traduce en fluctuaciones de presién amor-
tiguadas, de gran amplitud respecto a la presiéon media en el cilindro. La frecuencia de
estas oscilaciones depende principalmente de la geometria de la cdmara de combus-
tion y de la temperatura del gas, pardmetros o caracteristicas que cambian durante
el proceso de combustién, por lo que la resonancia es un proceso no estacionario.

Muchos investigadores intentan estudiar este fendmeno mediante diversos pro-
cedimientos, experimentales y tedricos, que se explican a continuacion.

2.5.1. Procedimientos experimentales

Priede [141,142] realizé un anélisis espectral de la frecuencia (entre 600 y 9000
Hz) a partir de la sefial de presién temporal en el cilindro durante el encendido de
un motor diesel de inyeccién directa. Observé un continuo decrecimiento del nivel de
presién con un claro pico a 5000 Hz, correspondiente a la resonancia del gas de la
camara de combustion. Este estudio incluye el analisis de la fuerza de excitacién de la
estructura del motor, que exhibe su maxima respuesta entre 800 y 3000 Hz; mientras
que las mayores amplitudes de resonancia del gas se producen fuera de este rango.
Ademas, la resonancia del gas se produce a una frecuencia donde el oido humano es
particularmente sensible [177].

Se realizaron muchos estudios, liderados por Priede [142], Russel [153] y Scha-
berg [160], para disminuir la amplitud de las oscilaciones de presién de resonancia,
reduciendo el crecimiento de presiéon durante el autoencendido, pero en la practica
este método causa otros problemas. Un menor incremento de la presion suele alargar
la duracién de la combustién y por lo tanto, aumentar el consumo especifico, y por
tanto disminuir el rendimiento del motor, por lo que se debe evitar aumentar la dura-
ci6én de la combustién [137]. De hecho, si se consideran todos los aspectos, incluyendo
frecuencias de resonancia y factores de amortiguamiento, una elevada variacion es-
pacial y temporal de presién no excita necesariamente las frecuencias de resonancia.
En efecto, para evaluar el comportamiento de la resonancia se debe tener en cuenta
las frecuencias de resonancia instantaneas, especialmente en la fase inicial de la com-
bustién. Sin embargo, el calculo de la frecuencia de resonancia es dificil, ya que la
combustién no es siempre la misma.

Hickling [66] realiz6 un anélisis espectral de la sefial de presién en el cilindro en
cinco camaras de combustién de motores Diesel, para determinar el comportamiento
de los modos de resonancia del gas. Estos estudios son importantes para mostrar la
influencia de la geometria de la cAmara de combustién sobre los modos de resonancia.
Algunos anélisis complementarios mostraron que la heterogeneidad en el campo de
temperatura del gas en la zona de combustién causa un amortiguamiento significativo
de los modos de oscilacién de alta frecuencia, teniendo frecuencias tipicas en el rango
entre 9 y 12 kHz. La asimetria, tanto en la geometria de la cdmara de combustion
como en el proceso de combustion, estabiliza el campo de presién oscilante debido a
la presencia de la resonancia.

Schmillen et al [167], a través del uso de un motor equipado con una extensa
fibra optica en el interior de la cdmara de combustién, estudié la relacion entre los
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patrones de autoencendido en el interior del bowl y el ruido emitido por el motor.
Descubrié que el nivel de ruido emitido estaba asociado a largos periodos de retraso
del encendido, con autoencendidos simultdneos que ocurrian en multiples zonas de
la cdmara de combustion; mientras que el bajo ruido emitido estaba asociado con
periodos cortos de retraso del encendido, con menos zonas de autoencendido y menor
crecimiento de llama. Otra observacién de este estudio fue la significativa variabilidad
ciclica en la localizacién de centros de autoencendido y de crecimiento de llama, y por
consecuencia la variabilidad en el nivel de ruido emitido.
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Figura 2.21: Evidencia experimental de la resonancia para dos ciclos y dos
cilindros, a 3500 RPM y 28 % de carga [187]

La misma variabilidad ciclica fue observada por Torregrosa et al [187, 188]
durante el andlisis espectral de la presion en cilindro, especialmente a altos rangos de
frecuencia, tal y como se muestra en la figura 2.21. La elevada frecuencia exhibida por
los arménicos se debe al cardcter resonante de las oscilaciones del gas en el interior
de la cdmara de combustion.

Las diferencias observadas entre diferentes ciclos en el mismo cilindro o entre
diferentes cilindros estan relacionadas al caracter aleatorio del proceso de combustion
y a la posicion relativa del transductor de presién con respecto a la zona de autoen-
cendido. En efecto, la zona de autoencendido puede cambiar aleatoriamente ciclo a
ciclo y cilindro a cilindro, mientras que la posicién del transductor no cambia en la
cdmara de combustién. Asi mismo, tal y como lo confirma Hickling, en la figura 2.22
se muestra la respuesta en frecuencia obtenida de cuatro transductores de presion
ubicados en diferentes puntos de la cdmara de combustién (90°, 180°, 135° y 270°).
En esta figura se puede observar la sensibilidad del comportamiento de la resonancia
al cambiar la ubicacién del transductor.

Esto demuestra el inconveniente de los ensayos experimentales basados en la
medida puntual de presiéon en cilindro, debido a que la resonancia es un fenémeno
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temporal y espacial, y con un sélo punto de monitorizacién de la presién no es posible
un estudio detallado del fenémeno. En efecto, la amplitud y la frecuencia de los
modos de resonancia dependen de la ubicacién e intensidad del autoencendido de la
mezcla aire-combustible, ya que son las causantes de los gradientes locales de presion
y temperatura, que dan origen a la resonancia. Ademads, dicha ubicacién e intensidad
son altamente sensibles a numerosos factores como: las caracteristicas de la mezcla
aire-combustible, condiciones de temperatura, condiciones de inyeccién, turbulencia,
tiempo de retraso, etc.
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Figura 2.22: Espectro obtenido de la senal de presién en cilindro para cuatro
transductores de presién [67]

Por tanto, la medida puntual de presion en el cilindro no garantiza que la
senal de resonancia medida sea la méas representativa de un punto de funcionamiento
determinado. Consecuentemente, esto es una limitacion a la hora de evaluar la sensi-
bilidad y el comportamiento de este fendmeno frente a cambios en las condiciones de
funcionamiento del motor. Esto conlleva a la bisqueda de métodos alternativos que
permitan estudiar las caracteristicas de la resonancia de forma espacial y temporal.

En la bibliografia se ha encontrado un método alternativo [114], que suple la
limitacién de la medida puntual de la presion en el cilindro para estudiar la resonancia.
Este método utiliza un sistema compuesto por una junta de culata que incluye hasta
12 transductores de presién. La finalidad de este método es determinar la ubicacién y
el nimero de puntos de encendido. Se trata de un sistema basado en tecnologia multi-
capa, que estd compuesto por sensores piezoeléctricos, laminas metalicas aislantes y
circuito impreso en pelicula (ver figura 2.23). Este sistema tiene un espesor total de
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1.25 mm y va enrasado en la junta de la culata, por lo que su montaje no requiere
el mecanizado de la culata. El sistema permite la adquisiciéon de datos en una amplia
banda de frecuencia, entre 3 y 100 kHz y resiste condiciones severas de temperatura,
presién, vibraciones, etc.

Figura 2.23: Sistema de adquisicion de 12 transductores de presién

La localizacién y el nimero de encendidos se estima a partir de las medidas
simultaneas de presién en cilindro y un algoritmo matematico de procesado. Este
algoritmo, se basa en la siguiente ley de propagacién de onda acustica:

Pux)y =polt—| X —Xo | /o), (2.61)

donde t es el tiempo, X es la ubicacién de un transductor, c la velocidad del sonido y
po la presién de la fuente ubicada en el punto Xg. La velocidad del sonido c¢ se estima
a partir de la frecuencia del primer modo de resonancia f y se valora para cada ciclo
mediante:

DII
c=f

10

: (2.62)

donde f se determina mediante el andlisis de la respuesta en frecuencia de la senal de
presién, D es el diametro del cilindro y «qg es el coeficiente de Bessel correspondiente
al primer modo radial (1.84)

Ademds, se utiliza el método de maxima probabilidad. Este método estd basado
en inter-correlaciones entre senales de pares de transductores P, ;) y Py (r—y dada
por:
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—+oo
I, = / ProtryPon(r_pydt (2.63)
t=—00

Para dos senales acusticas procedentes de la misma fuente, esta funcién tiene
un maximo que indica un retraso temporal A,,, = t., — t, entre las dos senales.
Esto permite una mejor estimacion de estos retrasos temporales tomando en cuenta la
forma de la senal durante una ventana temporal. Seguidamente se estima la ubicacion
del encendido, asumiendo que la distancia recorrida durante el retraso temporal A,
entre dos senales actsticas es equivalente a la distancia entre ambos transductores:

ctn — | Xy — Xo| = ctm — | Xm — Xol, (2.64)
donde (X,,, X,,,) es la localizacién de todos los pares de transductores (m,n) y Xo es
la posicion del encendido.

Estos datos permiten estimar la localizacion de la fuente, tomando en cuenta,
de forma simultinea, todas las senales de los transductores. El cédlculo consiste en
realizar la minimizacién del error durante la bisqueda de datos desconocidos, es decir
la localizacién de la fuente Xy = (o, yo) a una velocidad del sonido c.
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Figura 2.24: Comparacién de la ubicacion del knock entre la medida con sen-
sores convencionales y el sistema de adquisicién en la junta de culata [114]

Este método de localizacién ha sido validado con sensores convencionales, tal
y como se muestra en la figura 2.24. Esta validacién se ha realizado en un motor a
gasolina en diferentes ciclos de funcionamiento. En cada figura se muestra una secciéon
del cilindro con la ubicacién del encendido obtenida con transductores convencionales
(punto rojo) y obtenida mediante este método (punto azul).
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Este método permite realizar estimaciones en cada ciclo de funcionamiento de
forma rapida, donde la precisién y fiabilidad mejoran cuando aumenta el nimero de
transductores. Se requiere un minimo de cuatro transductores para obtener buenos
resultados.

Estos resultados son completamente prometedores y la tecnologia ofrece una
alternativa relevante, ya que puede utilizarse también en motores Diesel. Ademas, la
utilizacién de 12 transductores de presion permitiria estudiar mejor el comportamiento
espacial del fenémeno de resonancia y, a priori, conocer la influencia de la ubicacion
del autoencendido sobre la amplitud de las oscilaciones de presion.

Sin embargo, este método tiene limitaciones para estudiar en profundidad la
resonancia en motores Diesel. Estas limitaciones estian asociadas con la imposibili-
dad de obtener la presién en cualquier punto de la camara de combustién, lo que
imposibilita estudiar en detalle el comportamiento espacial de la resonancia.

Ademis, con 12 transductores de presion no es posible cuantificar con suficiente
certeza el nivel mdximo de las oscilaciones de presién en la cimara, debido a las altas
diferencias de presion entre un punto u otro de la cAmara durante el inicio del proceso
de combustién. Esto limitaria los estudios para evaluar la sensibilidad de los niveles
méaximos y minimos de resonancia frente a cambios en las condiciones de funciona-
miento del motor y en las condiciones geométricas de la camara de combustion.

Una herramienta alternativa a los estudios citados, consiste en el uso de he-
rramientas computacionales. Estos estudios son capaces de proveer gran cantidad de
informacién temporal y espacial, utiles para el estudio del fenémeno de resonancia,
tal y como se detalla a continuacién.

2.5.2. Procedimientos de calculo

Los procedimientos de calculo se basan en la aplicacién de modelos matemati-
cos y de simulacién, y son utilizados como una herramienta complementaria a los
ensayos experimentales. Esto permite tener un mejor conocimiento de los procesos
termofluidodindmicos que engloban el fenémeno de resonancia, reducir esfuerzos en
el trabajo experimental y realizar estudios paramétricos con relativa rapidez y con
pPOCOS recursos.

Como limitacién de los procedimientos teéricos cabe destacar el hecho de que
ciertos planteamientos generan sistemas irresolubles o con necesidades desmesuradas
de tiempos de calculo, obligando a recurrir entonces a simplificaciones que, en algunos
casos, pueden alejar demasiado el problema de lo que realmente pretendia estudiarse.

En esta seccién se presentan dos métodos tedricos. El primero estd basado en
la teoria modal aplicada a camaras de combustién de geometria cilindrica. El segundo
estd basado en célculos mediante FEM y CFD en camaras de combustién de cualquier
geometria.
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2.5.2.1. Teoria modal

Los célculos basados en la teoria acustica modal proporcionan la evolucién
temporal de las ondas de presién y, por lo tanto, del espectro en puntos especificos
de geometrias simples como por ejemplo, en conductos circulares o elipticos. Los
resultados obtenidos corresponden a la respuesta actstica a una sola excitacién virtual
después de haberse establecido el estado estacionario de la oscilacién. En este caso,
se puede asumir un nivel unitario de esta excitacion, ya que la interpretacién de los
resultados no dependera de este valor. Ademas, a pesar de los cambios de temperatura
que experimenta el gas durante la combustiéon, en esta aproximacién se supone que la
velocidad del sonido ¢y es constante y que las oscilaciones resonantes no sufren ningin
amortiguamiento.

~

-

Figura 2.25: Geometria cilindrica del bowl y sistema de referencia para la
aplicacién de la teoria modal acustica

El movimiento del gas en el interior de una cdmara cilindrica (ver figura 2.25)
se estudia mediante la teorfa acdstica modal [25,188]. Como en la mayorfa de los
problemas de acustica lineal, aqui se trata de dar solucién a la ecuacién general de
ondas tridimensional [118]:

2 2 2 2
1 o oy oy 0
cg ot 0x? ~ 0y? 022

donde p es la presién en un punto de coordenadas (z,y, z) en el tiempo ¢. De acuerdo
con la teoria modal, la solucién de esta ecuacién se puede expresar como la suma
infinita de modos de propagacién axiales (longitudinales) y transversales (radiales
o azimutales), dependiendo de la direccién de la propagacién de ondas en el cilindro
[48,50,161]. Es decir, la presién total en un punto especifico del cilindro (r, 6, z) debida
a una excitacion en un instante dado, se puede expresar como:

o0 o0
p(r,0,z,t) ZZJm (Krmnr) ejmoejwt (Crmne™ Jkamnz 4Oy et k“”"‘z), (2.66)
m n
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donde J,, (koymnr) es la funcién de Bessel de primera especie y de orden m; kg =

es el nimero de onda; koypmn = 2@% Y kosmn = (k2 — ko2, )2 = 2”% son los
nimeros de onda transversal y axial respectivamente de los modos (m,n); (m,n) y n,
son los nimeros modales transversales y axiales respectivamente; Cin ¥ Comp SOD
coeficientes de propagacién modal dependientes de las condiciones de contorno, de las
dimensiones y de kg,mn; ¥ Qmn €s €l coeficiente de Bessel que satisface la condicién

de contorno de pared rigida en la superficie del cilindro, es decir:

T|T:D/2 = TH:D/z =0 (2.67)

Los valores propios au,, son independientes del radio del cilindro y sus valores
para los primeros modos de oscilacién se muestran en la tabla 2.4.

m,n 0 1 2
0 0 3,83 | 7,02
1 1,84 | 5,33 | 8,54
2 3,05 | 6,71 | 9,97

Tabla 2.4: Coeficientes de Bessel para modos radiales

Para el caso de la geometria cilindrica, se pueden desestimar del calculo muchos
modos de propagacion como el de la onda plana, el cual no provocaria diferencia
alguna entre los distintos puntos geométricos del “bowl” cilindrico. Ademas, se puede
prescindir de los modos axiales, ya que, debido a la pequena altura del cilindro y
a las elevadas velocidades del sonido que provoca la elevada temperatura durante la
combustién, oscilan con frecuencias fuera del rango de interés (rango audible, entre 20
Hz - 20 kHz). Finalmente, considerando este rango, sélo se pueden tener en cuenta los
tres primeros modos de oscilacién transversal: (1,0), (2,0) y (0,1), ya que los modos
superiores oscilan con una frecuencia superior a los 20 kHz.

En tal caso, considerando las coordenadas (rg,8y) de la excitacién liberada en
el instante tg, la presién en cualquier plano transversal se puede calcular mediante la
siguiente expresién:

p(’l"7 0, t) = 010(]10(5107‘)608(9 - 00)608[27Tf10(t — to)]
+020J20(520T)COS[2(9 — 90)]008[27Tf20(t — to)}

+C()1 Jm(ﬂ(nT)COS[?T(fOl (t — to)], (268)
donde C,,,, J'/nf(()gfnn) i Ji:a;(j:;’)r)‘;)w son los coeficientes que dependen del plano

de célculo zg que se haya considerado y Ey es la energia liberada, que depende fisi-
camente del tamano y de la intensidad de la excitacién. En esta aproximacion, el
nivel de excitacién es Eg = 1, Jmn (kmn0)/[Jmn (kmn?)maz €s un factor que modula
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la excitacién de acuerdo con su posicion radial, pg = 1 es la presién de referencia y

fmn = Cokmn/(2T) = qmnco/(mD) es la frecuencia natural de oscilacién del modo
transversal (m,n).

Asumiendo una simple fuente de excitacién en una cdmara cilindrica con un
méximo de energia para 0y = m, ro = D/2, D = 0,04 m y una temperatura al inicio
del proceso de combustiéon de T' =~ 1100 K que conlleva a una velocidad del sonido de
co = VYRT = 665 m/s, se puede obtener el patrén de oscilacién de los tres modos
de oscilacién que se muestra en la figura 2.26. Cada modo se representa cuando se
alcanza la maxima amplitud. Aunque este método sélo puede aplicarse para estudiar el
fenémeno de resonancia en geometrias cilindricas, sus resultados sirven como primera
evaluacién de este fenémeno.

Modo (1,0): frecuencia natural=9,5 kHz Modo (2,0): frecuencia natural=16 kHz

e t2

Figura 2.26: Patrones de oscilacion de los tres modos relevantes
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2.5.2.2. Técnicas computacionales

En los tltimos afios, el desarrollo y la capacidad de calculo de los ordenadores,
junto con la ampliacién y precisién de los cédigos de célculo CFD, han permitido
construir modelos en los que se reproducen los fenémenos fisicos en el interior del
motor con suficiente detalle para considerar el modelo multidimensional como una
herramienta muy ttil en el disefio de motores [59, 125].

VISTA TRANSVERSAL DE  MoTOR DIAMETRO
LA CABEZA DEL PISTON mm (in)

W #1 108 (4.25)
W #2 108 (4.25)
W #3 124 (4.98)
W #a 140 (5.50)
W 45 146 (5.76)

Figura 2.27: Seccién transversal de los cinco pistones de diferente didmetro,
calculados mediante el método de elementos finitos [66]

Se ha visto [18,66,86,117,129,136,203] que el répido incremento de la presidn,
causado por el autoencendido de la fraccién evaporada y premezclada del combus-
tible inyectado en el interior del cilindro de motores Diesel, provoca un movimiento
oscilatorio de gases quemados a frecuencias dependientes de la temperatura y de las
dimensiones de la cAmara de combustién donde se desarrollan.

La bibliografia relativa al estudio de este fenémeno mediante el uso de técnicas
computacionales es escasa. Sin embargo, los pocos estudios realizados han permitido
analizar con detalle el efecto de algunos parametros del motor sobre la evolucion local
de la presion y temperatura durante y después de producirse la combustién.

En 1975, Hickling et al. [66] utilizaron técnicas computacionales en cinco geo-
metrias de cdmaras de combustién de tipo abiertas (ver figura 2.27). Estas geometrias
fueron calculadas mediante el método de los elementos finitos con la finalidad de ana-
lizar el comportamiento transitorio de los modos de oscilacion, expresados en el coe-
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ficiente de Bessel (ayy,;,) para los cuatro primeros modos, durante el movimiento del
pistén. Los calculos fueron realizados con el codigo de cadlculo NASTRAN, aplicado
en cavidades con simetria axial.
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Figura 2.28: Influencia de la posicién del pistén en el comportamiento de los
cuatro primeros modos (aymy), motor 1 (izquierda) y motor 5 (derecha) [66]

En la figura 2.28 se muestran los resultados que obtuvo para dos de las cinco
camaras estudiadas. Se puede destacar el decrecimiento de los valores de «,, cuando
el piston se aleja del PMS hasta alcanzar valores constantes. Sin embargo, cuando
el pistén esta cerca del PMS, los valores de ay,, son méaximos y tienden a estar
gobernados por el didmetro del bowl més que por el didmetro del cilindro, debido a
que en este instante el espacio entre el pistén y la culata es pequeno y el movimiento
oscilatorio del gas ocurre mas en el interior del bowl que en el interior del cilindro.

Estas observaciones experimentales pueden explicarse usando la teoria de la
resonancia de un gas homogéneo en una cavidad cilindrica de pared rigida. Las va-
riaciones de la frecuencia de resonancia fr en esta cavidad de didmetro D y longitud
axial L, puede expresarse mediante la ecuacién 2.69:

fr= (T + (G, (2.60)

donde c es la velocidad del sonido; m, n y pc son valores correspondientes a los niimeros
de modo axial, radial y circunferencial.

En 1995, Blunsdon y Dent [18] utilizaron los cdlculos CFD para determinar la
presiéon en el interior del cilindro. Esta informacién junto con correlaciones experi-
mentales obtenidas por Pischinger et al. [136] entre el nivel de presién en el cilindro y
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el nivel de ruido emitido por el motor, les permitieron predecir el nivel sonoro externo
del motor.

Los célculos se realizaron mediante el cédigo KIVA para un motor sobreali-
mentado de 102 mm de didmetro, con una relacion de compresién de 15.5:1 y con
aire a 340 K. Estos estudios permiten determinar la influencia de las condiciones de
inyeccién, swirl y ubicacién del inyector sobre la amplitud total de las oscilaciones de
presién. La cuantificacién del nivel de presion de oscilacién se estima a partir de la
ecuacién 2.70:

N
1 2
I= N ;[pl - pmean] (270)

donde p; es la presién instantanea en un punto en el interior de la cdmara, pmean €S
la presién media instantanea en el cilindro ponderada con el volumen de celda, y N
es el nimero de muestras con un intervalo angular de 0,1°.

En sintesis, la teorfa modal es un procedimiento de célculo de evaluacién rapida
y que sirve para comprender la teoria que rige el comportamiento de ondas de presién
en un cilindro. Sin embargo este procedimiento tiene limitaciones. Por una parte, se
asume que la temperatura en el interior de la cdmara de combustion es homogénea
y constante en todo el bowl, lo que constituye una limitacién en la aproximacion
de las frecuencias de los modos de resonancia, ya que la frecuencia de dichas ondas
estd asociada con la velocidad del sonido que, a su vez, depende de la temperatura
del medio. Por otro lado, el nivel de amplitud de la excitacion estd definido por un
factor de modulacion, equivalente a la unidad, que no considera el nivel de presion
real en camara, por lo que los resultados obtenidos con esta teoria se pueden evaluar
sblo a nivel cualitativo. Ademas, esta teoria solo es aplicable a cdmaras de combustién
cilindricas, lo que también es otra limitacién para estudiar la resonancia en geometrias
reales de bowl.

El uso de las técnicas computacionales constituye una via alternativa a la teoria
modal. Sin embargo, las aplicaciones encontradas tienen como principales limitaciones
el coste computacional y la fiabilidad de los modelos reactivos de la combustion Diesel.
Si bien es cierto, con los actuales modelos de combustién se pueden obtener niveles
globales de presién en cdmara coherentes [135], sin embargo la variacién espacial de
la presion no es satisfactoria, siendo ésta una limitacién importante a la hora de
cuantificar el nivel y la frecuencia de las oscilaciones de la resonancia.

Por ello, en esta tesis, se plantea un método computacional alternativo, en el
que no se utilizan los modelos reactivos de la combustién, lo que, consecuentemente,
permite reducir el coste computacional. Ademaés, con este método, se obtienen niveles
locales de presién en toda la camara, coherentes con la fisica del autoencendido, lo
que permite estudiar la resonancia de forma cuantitativa. Finalmente, mientras que la
ventaja de este método frente a la teoria modal, es su aplicabilidad a geometrias reales
de camaras de combustién, su ventaja frente al método experimental es la generacion
de gran cantidad de informacién espacial y temporal, la cual permite estudiar en
detalle el fenémeno de resonancia.
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2.6. Resumen

El objetivo de este capitulo es mostrar una visién general de los conceptos mas
importantes relacionados con el problema de generaciéon de ruido de combustién, en
particular el fendmeno de resonancia. Esto se ha llevado a cabo con el anélisis de
las principales metodologias, resultado de las investigaciones sobre acistica del motor
descritos en la literatura cientifica.

En primer lugar, se ha definido que el ruido mecéanico y el ruido de combustién
son dos contribuyentes del ruido del motor. El ruido de combustién es el resultado de
las fuerzas de presion actuando directamente sobre la estructura del motor. El ruido
mecéanico es producto de los impactos de todos los elementos mecanicos del motor
durante su movimiento en sus tolerancias. Segin Russell y Haworth [155], en los
ensayos de motores Diesel de inyeccién directa especificados en la legislacion, el ruido
de combustién no solo domina sobre el ruido del motor sino también sobre el ruido
del vehiculo. Se han encontrado distintos modelos que intentan reproducir el ruido
provocado por cada uno de estos componentes, sin embargo, éstos estan limitados, ya
que ninguno es capaz de separar completamente ambas contribuciones.

Seguidamente, se ha analizado los mecanismos fisicos asociados al ruido de
combustién, desde la fuente hasta su propagacién al entorno. En primer lugar, los
modelos tedricos y experimentales de andlisis, confirman la dependencia del ruido de
combustién con la velocidad de llama, es decir, con la tasa de combustién. Asi mismo,
con estos modelos se observa la poca influencia de los fenémenos de transporte mo-
lecular sobre la generacién de ruido. En segundo lugar, se ha visto que la estimacion
del ruido emitido se puede realizar mediante métodos deterministas para el rango de
bajas frecuencias y estadisticos para el rango de altas frecuencias. Sin embargo ambos
métodos son poco fiables a media frecuencia, en la que el ruido de combustién es
particularmente importante. Se ha encontrado que la combinacién hibrida de ambos
métodos, de momento, solo reduce significativamente el coste computacional.

Los métodos experimentales y tedricos mas comunmente utilizados para cuan-
tificar el ruido de combustién, demuestran la importancia de estudiar técnicas que
permitan minimizar el fendmeno de resonancia. A partir del anglisis de la atenuacién
del bloque, se puede observar que el fenémeno de resonancia se inicia a una frecuencia
donde la atenuacién del bloque es minima. Ademas, las correlaciones, encontradas
por Payri y Torregrosa a partir de la descomposiciéon de la presién en el cilindro,
demuestran que la intensidad de la resonancia es un componente importante en la
calidad acustica y en el nivel sonoro del motor.

Se ha observado la limitacién de los métodos experimentales para estudiar en
detalle la resonancia en cualquier punto de la cdmara de combustién. Los métodos
teodricos son una alternativa ya que proveen de gran cantidad de informacion espacial
y temporal de la presion en el interior del cilindro.

Entre los métodos tedricos destaca la teoria modal, un método que ha sido
util para comprender la teoria que rige el comportamiento de las oscilaciones de
presién, pero su uso estd limitado a cdmaras de combustién cilindricas. Ante esta
limitacién, los métodos computacionales son una alternativa, ya que pueden aplicarse
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en camaras de combustién de cualquier geometria. Sin embargo su limitacién radica en
la dificultad de los modelos actuales de combustion para simular los gradientes locales
de presién provocados por el autoencendido, ademas del elevado coste computacional
de su manejo.

Las ventajas y dificultades de los métodos experimentales y tedricos conllevan
al planteamiento de una metodologia alternativa, basada en calculos CFD, que simule
los gradientes locales de presién, de forma consistente con los gradientes locales del
autoencendido, y con un coste computacional razonable.
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3.1. Introduccion

El presente capitulo pretende describir la metodologia CFD para estudiar el
comportamiento espacial y temporal del fenémeno de resonancia en camaras de com-
bustion de motores Diesel, y asi obtener criterios que permitan mejorar la calidad
sonora del ruido de combustiéon del motor. En primer lugar, se explican los métodos
de resolucién de las ecuaciones generales de flujo utilizados en los célculos CFD. En
la segunda parte del capitulo, se definen las geometrias de las cAmaras de combustion
estudiadas y las condiciones de contorno e iniciales para los cdlculos en malla fija y
en malla movil.

3.2. Funcionamiento CFD

Los cédigos de calculo CEFD estén estructurados en torno a algoritmos numéri-
cos que permiten la resolucién de ecuaciones matematicas que expresan las leyes por
las que se rige el flujo en un determinado dominio.

Esta herramienta de calculo estd basada en las ecuaciones de Navier-Stokes
o de conservacién del momento. En el cdlculo CFD deben considerarse ademads, la
ecuacion de continuidad o de conservacion de masa, junto con las n — 1 ecuaciones de
conservacion para las n distintas especies quimicas presentes en el flujo y la ecuacion
de la conservacién de la energia. Asimismo debe incluirse un modelo de turbulencia,
que se presenta en numerosos problemas de dindmica de fluidos.

Con la finalidad de proveer un fécil acceso, los cédigos comerciales de cédlculo
CFD incluyen una sofisticada interfaz entre el ingreso de pardmetros del problema
y el analisis de los resultados. En tal sentido todos los c6digos contienen tres partes
fundamentales: preprocesador, solver y posprocesador:

Preprocesador. El preproceso consiste en la introduccién de los datos y
parametros necesarios para la resolucién del problema en cuestion. Las tareas du-
rante el preproceso son las siguientes:

- Definicién de la geometria de la regién de interés: el dominio de célculo.

- Generacién de la malla, subdivisién del dominio en un nimero determinado
de subdominios: una malla de celdas (volimenes de control o elementos).

- Seleccién de los fendémenos fisicos y/o quimicos que han de modelarse.

- Especificacién de las condiciones de contorno apropiadas en las celdas adya-
centes al limite del dominio. Definicién de las propiedades del fluido.

La solucién de las caracteristicas fisicas del flujo (velocidad, presién, tempe-
ratura, etc.) queda definida en los nodos o vértices de cada celda. A priori, la precisién
de una soluciéon CFD estd determinada por el ntimero de celdas en la malla. En
general, un elevado niimero de celdas proporciona mayor exactitud en la solucién. La
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aproximacién de la solucién y su coste computacional dependen de la fineza de la
malla y de los modelos de calculo utilizados.

Solver. Es la parte del cédigo que resuelve las ecuaciones. Para que un ordena-
dor pueda resolver las ecuaciones que describen el flujo, éstas han de ser transformadas
en expresiones linealizadas, que luego se resuelvan generalmente mediante algoritmos
iterativos. La transformacién de las ecuaciones diferenciales en su andlogo numérico
es lo que se llama proceso de discretizacién numérica.

Existen cuatro métodos de discretizacién: (i) diferencias finitas, (ii) elementos
finitos, (iii) métodos espectrales y (iv) volimenes finitos.

El método de las diferencias finitas es el método de discretizacién mas anti-
guo utilizado para obtener la solucién numérica de ecuaciones diferenciales. Su primera
aplicacién se considera haber sido desarrollada por Euler en 1768. Este método ob-
tiene la solucién de la variable ¢ en una serie de puntos de una malla que forma el
dominio de calculo. Habitualmente se utilizan series de Taylor truncadas para gene-
rar las aproximaciones de ¢ en los puntos vecinos a través de sus sucesivas derivadas.
Estas diferencias finitas, que reemplazan a las derivadas en las ecuaciones que gobier-
nan el flujo, dan lugar a un sistema de ecuaciones algebraicas que puede ser resuelto
numéricamente. Su aplicacién se recomienda en mallas uniformes, con alto grado de
regularidad. Este método depende del niimero de términos que formen el desarrollo de
dichas ecuaciones. En teoria, cuantos mas términos tenga dicho desarrollo, la soluciéon
se aproximara més al valor exacto.

El método de los elementos finitos se basa en la utilizacién de las llamadas
funciones de forma (lineales o cuadréticas habitualmente) para describir la variacién
local de una variable ¢ sobre el elemento. Las ecuaciones gobernantes se satisfacen
mediante la solucién exacta de ¢. Si las funciones de forma aproximativa para ¢ son
sustituidas dentro de la ecuacion, ésta no serd exacta y se define unos residuales. Los
siguiente residuales (el error) son minimizados de la misma forma, multiplicindolos
e integrandolos por un juego de funciones ponderadas. El resultado es una serie de
ecuaciones algebraicas que tiene como incognitas los coeficientes de las funciones de
forma. Inicialmente este método fue desarrollado para el andlisis estructural, y desde
hace algunos anos también es una técnica empleada en aplicaciones de mecanica de
fluidos [107].

Los métodos espectrales aproximan la incognita por medio de las series de
Fourier truncadas o series polinomiales de Chebyshev. A diferencia de los métodos co-
mentados anteriormente, las aproximaciones no son locales pero son vélidas de forma
global en el dominio de calculo. Es quizas el método menos extendido en aplicaciones
como la presentada en esta tesis, por lo que no se considera necesario profundizar en
la descripcion de este método, del cual puede encontrarse informacién en el trabajo
realizado por Gottlieb y Orszag [61].

El método de los voliimenes finitos fue desarrollado como una ampliacién
del método de las diferencias finitas [193]. Actualmente, es la técnica mas empleada
en el cdlculo de flujo en motores Diesel [16,24, 59,110, 125, 135, 188], sobre la que
se basan varios cédigos comerciales, FLUENT, FLOW-3D, STAR-CD, PHOENICS,
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entre otros. Bisicamente, este método de célculo consiste en: (i) Integracién de las
ecuaciones que gobiernan el flujo sobre todos los volimenes de control que forman el
dominio; (ii) Discretizacién de las ecuaciones por medio de la sustitucién de términos
en las ecuaciones integradas con aproximaciones similares a las realizadas en las dife-
rencias finitas, lo que convierte las ecuaciones integrales en un sistema de ecuaciones
linealizadas; y (iii) Solucién del sistema de ecuaciones algebraicas por medio de un
proceso iterativo. Es el primer paso, la integracién de las ecuaciones en el volumen de
control, él que distingue a este método del resto. Este método expresa la conservacion
de propiedades relevantes para cada tamano finito de celda. Esta relacion entre el
algoritmo numérico y el principio fundamental fisico de conservacién, constituye uno
de los principales atractivos de este método y hace su concepto mucho mas simple y
entendible por ingenieros.

Posprocesador. En los ultimos anos, los cédigos CFD han experimentado un
notable avance en la capacidad de tratamiento y andlisis de la solucién (post-proceso).
Los cddigos actuales disponen de unas utilidades graficas, que aunan versatilidad y fa-
cilidad de uso, asi como robustez en sus herramientas de representacion. Estas suelen
incluir la representaciéon tridimensional de la malla, de los vectores de velocidad, con-
tornos en lineas y sombras de las variables puestas en juego, graficos de las superficies
3D y 2D, seguimiento de particulas, obtencién de valores medios, monitorizacién en
puntos “de medida”, etc., que permiten el anélisis en detalle de la solucién obtenida.

3.3. Ecuaciones generales

Las ecuaciones que gobiernan el flujo, y que deben resolver los codigos de cédlcu-
lo, pueden escribirse en su forma conservativa, segin las siguientes expresiones:

Conservacién de la masa:

0 0

— —_— )= Sm 3.1

570+ g ow) (3.1)
Conservacién del momento:

0 0 0 0
a(ﬂui) + %j(l’uj“i) = " om, (p) + oz,

(Tij) + Sz (32)

Conservacién de la energia:

0

0
ax'p—k 7(1@'7’1']' —Fh7j)+SZ‘Ui—‘rSh (33)

8£Cj

0 0
a(ﬂho) =+ aimj(lmjho) = -

Conservacién de especies:
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g k i Vvky i k k

donde Y* representa la concentracién mésica de la especie k.

En cada una de las ecuaciones presentadas, los términos fuente por unidad
de volumen y de tiempo vienen expresados por S, S;, S, y S¥ . para la masa, el
momento, la energia y para cada especie quimica respectivamente.

En las ecuaciones de conservacién del momento y de la energia, el término 7;;
es el tensor de tensiones, que para fluidos newtonianos puede escribirse en funcién de
la viscosidad del fluido p, segin:

o (a“i 87@')_2 Ouy, <
Tig = H Ox; = Ox; 3M8xk *

(3.5)

En la ecuacién de la conservacién de la energfa (ecuacién 3.3), ho representa la
entalpia total, térmica y mecanica:

N
1 A
ho=h+ iuzuz = Z h,Y" + §uiui (36)
k=1
T
hy = hY + / eptdT (3.7)
To

Y el término fuente Fj, ; representa el flujo de calor, que puede expresarse por
la ley de Fourier:

oy — Yy,
Fnp,=k— hippDy — .
s Oathr; w0Dig (38)

donde Dy, es el coeficiente de difusion de la especie k en la mezcla.

En la ecuacién de la conservacién de especies (ecuacién 3.4), el término F f es
la componente del flujo de difusién de cada especie, que se calcula segtin la ley de
Fick:

oY’k
83,‘]‘

F* = pDy,

! (3.9)

Si se reorganizan los términos de las ecuaciones que gobiernan el flujo, todas
ellas pueden escribirse bajo una misma estructura:

Término no estacionario + Término convectivo = Término difusivo + Término
fuente

70



De esta forma se puede deducir, de forma genérica, la conservacion global para
cada variable de flujo ¢ mediante la siguiente ecuacion de transporte. En esta ecuacion
aparece el término dependiente del tiempo seguido de los términos convectivo, difusivo
I' y fuente. En este ultimo término se incluyen todos los términos de cada una de las
ecuaciones que no tienen un caracter difusivo ni convectivo.

% + div(pgt) = div(Tgradd) + Sy (3.10)

Las ecuaciones implicadas en el problema, escritas segun la forma general de

las ecuaciones de conservacién (ecuacién 3.10), resultan ecuaciones diferenciales en

derivadas parciales. Para su resolucién, segun la técnica de los volimenes finitos, se

subdivide el dominio de cédlculo en volimenes de control. Integrando sobre el volumen
de control v, y aplicando el teorema de Gauss de la divergencia:

0
a(/ ppdu) —|—/fi(p¢ﬁ')dA: /ﬁ(Fgrad¢)dA+/S¢dv, (3.11)
A A v

v

donde el vector 71 representa el vector normal a la superficie A que rodea del volumen
de control, en el punto de cédlculo de la integral. Con la discretizacién espacial se
obtienen ecuaciones algebraicas, en términos de la variable ¢ en los vértices de las
celdas que forman el volumen de control.

3.4. Modelo de turbulencia

La eleccion de un modelo de turbulencia dependerd de consideraciones tales
como la fisica que acompana al problema, el nivel de exactitud requerida, los recursos
computacionales disponibles y el tiempo disponible para la simulacién, entre otras.

Los pocos estudios existentes en la bibliografia, aplicados al estudio del fenémeno
de resonancia mediante herramientas computacionales CFD [18,19], no dan detalles
del modelo de turbulencia utilizado. Sin embargo, para estos estudios se decide uti-
lizar el modelo k-¢ [97], por ser el mds robusto, de consumo computacional razo-
nable, y el mas utilizado en aplicaciones de motores Diesel con resultados acepta-
bles [46,59,78,125,135].

El modelo k-¢ es un modelo semiempirico en el que la viscosidad turbulenta
se expresa a través de la ecuacién:

p = CuplVk, (3.12)

donde k esta definida como la energia cinética de fluctuacion de turbulencia:
k== (u? +u?+u?) (3.13)
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Quedando la ecuacién de transporte de k como sigue:

) ) B 1o Ok
a(ﬂk) + %(Pkuz) = %j[(ﬂ + oik)ﬁixj}

+ Gy + Gp — pe — Y, (3.14)
donde Gy, representa la generacion de energia turbulenta debido a los gradientes de
las velocidades medias [53], G} es la generacién de energia turbulenta debido a la
gravedad, Y}, representa las dilataciones causadas por los efectos de la compresibilidad
y o es el nimero de Prandtl turbulento para k.

La escala [ de turbulencia, en la ecuacién 3.12, relaciona los ratios de produccién
y de disipacién turbulenta mediante:

k3/2

£T T

(3.15)

La ecuacion de conservacion para la disipacion de la energia cinética turbulenta
puede expresarse:

Oe € g2
B ) )4 Craz (Gh+ CoeGr) — Coup™-, (3.16)

0
&€ j O¢ 3xj

) e (pe) = (e

donde o, es el nimero de Prandtl turbulento para ¢ y Ci., Co, C3. y Cy, son
constantes obtenidas experimentalmente [97], con los valores presentados en la tabla
3.1:

Cie | Coe | C3. | C | 0 | 0¢
144 | 192 | 1.37 | 0.09 | 1.0 | 1.22

Tabla 3.1: Valores para los coeficientes del modelo de turbulencia k-¢

Combinando las ecuaciones 3.12 y 3.15 se obtiene una relacién para la viscosi-
dad turbulenta:

k2
Ht = Cup? (3.17)

3.5. Discretizacion

3.5.1. Espacial

El primer paso en la aplicacién de la dinamica de fluidos computacional, con-
siste en la discretizacién espacial del dominio. Para ello es necesario un mallado, que
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permita definir volimenes de control para la integracién y posterior discretizacion
de las ecuaciones que describen las caracteristicas fisicas de un fluido. Bédsicamente
existen dos tipos de mallado:

Mallados estructurados. Cada punto de la malla se identifica de manera
exclusiva con los indices i, j, k, del sistema de coordenadas. Las celdas de la malla son
cuadrilateros en 2D y hexaedros en 3D. La principal ventaja de este tipo de mallados
reside en la orientacién de los elementos en memoria, porque la conectividad entre
celdas estd perfectamente definida por su orientacién estructurada, y por tanto no se
necesita incluir toda la informacion relativa a la conectividad entre celdas.

Estos mallados pueden representarse en un sistema cartesiano o curvilineo. En
el primer caso, las lineas que configuran las celdas son siempre paralelas al sistema de
ejes coordenados; por el contrario, en los sistemas curvilineos, el sistema de coordena-
das se deforma para adaptarse a la geometria del objeto de estudio, lo que permite que
el flujo quede aproximadamente alineado con las lineas del mallado. Esto representa
una ventaja desde el punto de vista numérico, ya que permite minimizar la difusion
numérica generada por la discretizacién de las ecuaciones.

Por otro lado pueden clasificarse en mallas ortogonales y mallas no ortogonales.
Las mallas ortogonales son aquellas en las que todas las lineas que la componen se
cortan entre si con un angulo de 90°. Algunos flujos pueden considerarse axisimétricos;
en estos casos, las ecuaciones de flujo pueden ser expresadas en coordenadas polares
(r,0), en vez de en coordenadas cartesianas (z,y).

Mallados no estructurados. Las celdas y los nodos no tienen un orden
particular, es decir, las celdas vecinas no pueden identificarse directamente por sus
indices. Las celdas seran triangulos o cuadrilateros en el caso 2D, y tetraedros, prismas,
hexaedros, piramides o poliedros en 3D. Estos mallados ofrecen gran flexibilidad en
el tratamiento de geometrias complejas. Una de sus principales ventajas reside en
que los tridngulos (2D) o los tetraedros (3D) se pueden generar autométicamente,
independientemente de la complejidad del dominio; por lo que el tiempo de mallado
suele ser mucho menor que el requerido para un mallado estructurado. Una desventaja
es que requieren mas memoria que los mallados estructurados, porque hay que incluir
la informacion relativa a la conectividad entre celdas.

Por otro lado, en el método de los volimenes finitos es necesario definir puntos
de control en cada volumen generado. Precisamente es en estos vértices donde se
guardan las variables de flujo.

En la ausencia de fuentes, la conveccion y difusién estacionaria de una propie-
dad ¢, en un campo de flujo v unidimensional, estd gobernada por:

d d . dé

%(Puﬁb) = %(F@) (3.18)

El flujo debe también satisfacer la continuidad:

d(pu)
dx

=0 (3.19)
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En la figura 3.1 se muestra un volumen de control de una dimensién, un nodo
general P, los nodos vecinos identificados como W y FE y las caras del volumen de

control identificados con w y e.
Bxpp ‘ ax!’e )

Figura 3.1: Un volumen de control unidireccional alrededor del nodo P [126]

Integrando la ecuacion de transporte 3.18 sobre el volumen de control mostrado
en la figura 3.1, se obtiene:

_ o¢ ¢
(pUA¢)e - (p’U/A¢)w - (FA%)e - (FA%)U) (320)
Realizando la misma integracién para la ecuacién de la continuidad 3.19, re-

sulta:

(puA)e — (pud)y =0 (3:21)

Para obtener las ecuaciones discretizadas para un problema convectivo-difusivo,
se debe aproximar los términos en la ecuacion 3.20. Para ello, es conveniente definir
dos variables F'y Dy para representar el flujo de masa convectivo y la difusién en las
caras de las celdas, de la siguiente forma:

F=pu (3.22)
r
- 2
=5 (3.23)

Los valores de las caras de las celdas de la variable F' y D pueden ser escritas
como:

Fy = (pu)w, Fe = (pu)e (3.24)

(3.25)

= D =
v &EWP’ N (5{,CPE

Asumiendo que A,, = A, = A, la ecuacion 3.20 puede ser escrita como:

74



Fe¢e_Fw¢w :De(¢E_¢P) _Dw((bP_(bW) (326)

Y la ecuacion 3.21:

F.—Fy,=0 (3.27)

Se asume que el campo de velocidad es conocido y que toma en cuenta los
valores de F. y F,. Por lo tanto, para resolver la ecuacién 3.26 es necesario resolver la
propiedad ¢ en las caras e y w, lo que se consigue mediante esquemas de resolucion.
Seguidamente se describen los esquemas més utilizados:

Central Difference. Este tipo de discretizacién estd disponible para las ecua-
ciones del momento. Es un esquema de segundo orden, pero se debe vigilar su uso,
porque puede darse el caso de que los coeficientes de la ecuacién algebraica 3.29
resulten negativos, dando lugar a una solucién sin sentido fisico.

Upwind ler Orden. El valor en las celdas se determina asumiendo que el valor
central de cualquier variable representa un valor medio de celda y que los valores de
las caras son idénticos a los valores de las celdas. El valor de la cara ¢ es igual al
valor central de la celda ¢ en la celda vecina aguas arriba del flujo.

Upwind 2do Orden. Los valores de las caras de las celdas se calculan median-
te una aproximacién de reconstruccion lineal multidimensional. En esta aproximacion,
se alcanza una precisién de orden mas elevado en las caras de las celdas mediante la
aplicacion de las series de Taylor a la solucion centrada en el centroide de la celda.

Para el caso unidimensional, la ecuacién de discretizacién puede ser escrita
como:

appp = apdr +awodw + b, (3.28)

donde ag y aw son valores funcién de D., D,,, F. y F,,; y b es el término fuente.

Para el caso tridimensional, la ecuacién 3.28 puede ser escrita como:

apdp = apdp + awdw +andn + asds + aror + apdp + b, (3.29)
donde las notaciones N, S, T'y B representan las caras vecinas norte, sur, superior e
inferior respectivamente.
3.5.2. Temporal

En el caso de condiciones de flujo no estacionarias es necesario una discretiza-
ciéon temporal de las ecuaciones, donde la integracién de cada término se hace sobre
un paso temporal At. Los esquemas de discretizacién temporal pueden ser del tipo
explicito o implicito.
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En el esquema explicito, los algoritmos de resolucién son mas sencillos porque
Unicamente se emplean los valores en cada celda del instante de calculo anterior.
Por lo general estos algoritmos requieren menos recursos computacionales, pero su
estabilidad viene condicionada por el paso temporal, que se corresponde a un nimero
de Courant (CFL) préximo a la unidad, segin el criterio de estabilidad de Courant-
Friedrichs-Lewy:

At
CFL - m.Umaz ~ 17 (330)

donde Az, es el tamano minimo de una celda y U,,q. la velocidad de perturbacién
en el instante t.

En el esquema implicito, los valores en un determinado instante se hacen depen-
der de la variable en el mismo instante en las celdas vecinas. El proceso de resolucion
es iterativo y tiene la caracteristica fundamental de ser incondicionalmente estable.
Ademés permiten arbitrariamente un paso temporal mayor que los explicitos; esta
propiedad es 1til en flujos transitorios lentos o estacionarios.

3.6. Solucidon de las ecuaciones discretizadas

Una vez realizada la discretizacion espacial y temporal de las ecuaciones se
plantea un sistema de ecuaciones algebraicas (ecuacién 3.29). Este sistema de ecua-
ciones se resuelve utilizando el método conocido como “pressure correction” [126],
para el cual se han desarrollado dos métodos, uno basado en la presién y otro en la
densidad.

El método basado en la presiéon emplea un algoritmo llamado de proyeccion que
utiliza una ecuacién de correccién de la presién, donde la mayor dificultad proviene
del acoplamiento entre el campo de presiones y de velocidades. Este acoplamiento
se resuelve por medio de esquemas de solucién iterativos como el SIMPLE [126] y
algunas de sus variaciones, SIMPLEC, SIMPLER [193] o SIMPISO [173].

El método basado en la densidad resuelve las ecuaciones que gobiernan el flujo
(continuidad, momento, energia, especies, etc.) de forma simultdnea. El campo de
presion se obtiene mediante la ecuacién de correccion de la presion, a través de mani-
pulaciones en las ecuaciones de continuidad y momento. La ecuacién de la continuidad
se usa para obtener el campo de densidad, mientras que el campo de presién se deter-
mina de la ecuacion de estado. Las ecuaciones gobernadas por escalares adicionales
se resuelven secuencialmente.

La aplicacién de cada método depende de la compresibilidad del fluido. Por una
parte, el método basado en la presién es adecuado para flujo incompresible. El flujo
incompresible puede caracterizarse por el valor del nimero de Mach (M = u/c). Se
puede considerar que los efectos de compresibilidad del flujo son insignificantes si el
Mach es aproximadamente < 0,1 [53]. Por otro lado, el método basado en la densidad
se suele aplicar para flujo compresible. Sin embargo, ambos métodos se han extendido
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de tal forma, que actualmente pueden aplicarse en ambos tipos de flujos, sobre todo,
el algoritmo basado en la densidad, que resuelve de manera eficiente y precisa todas
las velocidades de flujo.

Consecuentemente, en los cédlculos llevados a cabo en esta tesis se emplea el
algoritmo basado en la densidad. Este algoritmo requiere de muchas iteraciones hasta
obtener la convergencia de la soluciéon. Cada iteracion consiste en los pasos ilustrados
en la figura 3.2 y que se resume a continuacion:

- Actualiza las propiedades del fluido, basadas en la solucién actual. En el
instante inicial, la actualizacién de dichas propiedades se basa en los valores de ini-
cializacién del dominio de céalculo.

- Resuelve las ecuaciones de continuidad, momento, energia y especies, de forma
simultanea.

- Si fuera el caso, resuelve las ecuaciones de escalares tales como la turbulencia
y la radiacién, utilizando previamente la actualizacion de las otras variables.

- Repite este procedimiento hasta que se haya obtenido la convergencia.

Actualizacion de propiedades

Resolucion de las ecuaciones de continuidad,
momento, energia y especies de forma
simultanea

Resolucioén de la turbulencia y otras
ecuaciones escalares

No Si
—[ Converge ]—>

Figura 3.2: Método de solucién basado en la densidad [53]

El criterio de convergencia esta asociado con el limite designado a los residuales
de la solucién. Los residuales estdn definidos como el ratio temporal del cambio de la
variable ¢ de la forma descrita a continuacion:
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o¢
R(¢) =Y (5, )? (3.31)

Generalmente resulta dificil juzgar la convergencia examinando los residuales
definidos por la ecuacién 3.31, por lo que se utiliza su forma normalizada definida por
la expresién 3.32; de esta forma se evitan problemas con las escalas de las distintas
variables, que puedan llevar a equivocaciones.

R(¢)iteracionN

) 3.32
R(¢)iteracion5 ( )

donde el denominador es el valor absoluto de mayor importancia de los residuales de
las cinco primeras iteraciones (por defecto).

3.7. Descripcion de las geometrias calculadas

En este apartado se describen las geometrias de las cdmaras de combustiéon
estudiadas para los célculos desarrollados en esta tesis.
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Figura 3.3: Geometrias de las cdmaras de combustion estudiadas

La definicién del dominio de cédlculo es un paso importante. El considerar con-
diciones de simetria o de periodicidad, sin perjudicar el correcto sentido fisico del
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problema a simular, ayuda a reducir el nimero de celdas y por consiguiente el coste
computacional. En esta tesis se pretende simular el autoencendido de un motor con
inyector de hasta seis toberas de inyeccién Diesel. En este sentido se podria considerar
planos periédicos definidos por el dngulo entre toberas; sin embargo esto se aleja del
sentido fisico del problema ya que simularia el encendido simultdneo de los autoen-
cendidos. Por ello, con la finalidad de eliminar toda posible simetria asociada con el
encendido simultdneo, y al mismo tiempo reducir en lo posible el dominio y el coste
computacional, se considera un plano de simetria con uno o més autoencendidos no
simultaneos.

En esta tesis se plantean dos tipos de estudios CFD de una cdmara de combus-
tién, en malla fija y en malla moévil. En el primero estudio, en malla fija, se simula
Unicamente el pistén en condiciones PMS sin simular el movimiento del piston y el
dominio de calculo estd comprendido tnicamente por la geometria del bowl. En el
segundo estudio, en malla mévil, se simulan los procesos de compresién, combustion
v expansiéon, y el dominio de calculo estd comprendido por el bowl y el cilindro.

En la figura 3.3 se muestran las cinco geometrias de cdmara de combustién
empleadas en los célculos en malla fija, denominadas “A” (caso de referencia), “B”,
“C”, “D” y “E”. Todas las cAmaras de combustion estan centradas en el eje del cilindro
y sus cotas estan adimensionalizadas con el didmetro de la geometria cilindrica.

En los célculos en malla mdévil, se han considerado las mismas geometrias, a
excepcién de la geometria cilindrica “A”. En este estudio se considera la geometria
“C” como caso de referencia.

3.8. Generacion de las mallas

Para la construccién de la malla de célculo se utiliza el programa Gambit [57].
Este programa permite construir la geometria y las celdas que constituyen el dominio
de calculo.

La metodologia CFD seguida para la generacién de la malla esta dividida segin
el tipo de célculo a realizar, en malla fija o mévil.

En ambos cdlculos, el dominio se divide en una serie de volimenes finitos (cel-
das) que deben de cumplir las siguientes condiciones y consideraciones:

- La geometria del dominio de calculo ha de ajustarse lo mejor posible a la
forma del elemento real objeto del modelado.

- Se ha de tener en cuenta el tipo de flujo previsto en el interior del dominio,
de forma que la densidad de malla sea suficiente en las zonas de grandes gradientes.

- Se debera procurar tener valores minimos de deformacién de celdas (skew-
ness), de tal forma de garantizar una buena precisién y estabilidad de la solucién. En
el caso de una malla compuesta por cuadrilateros, el angulo de los vértices debe estar
cerca de los 90°. En el caso de una malla compuesta por tridngulos se debe procurar
angulos cercanos a los 60° y que todos los dangulos sean menores de 90°.
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- Las celdas deberdn tener un factor de crecimiento (smoothness) razonable
(< 0,8) ya que cambios répidos del volumen entre dos celdas adyacentes provocarian
errores de difusion numérica en la solucién. Tener en cuenta que el factor de creci-
miento se puede mejorar mediante el refinamiento de las zonas de elevado gradiente
de volumen.

3.8.1. Malla fija

Teniendo en cuenta estas consideraciones, la malla del domino de célculo se
ha realizado a base de hexaedros. Este tipo de celdas proporciona mayor precisién y
estabilidad en el célculo en comparacion con los elementos tetraédricos. El namero de
celdas del dominio se establecié de acuerdo a un estudio de sensibilidad de la solucién
a la malla, que se detalla en el siguiente apartado.

PARED DE LA CULATA PLANO DE SIMETRIA
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Figura 3.4: Vista isométrica de la topologia de malla y condiciones de contorno
del bowl cilindrico

La malla, en todas las geometrias, se realiza en dos etapas (ver figuras 3.4 y
3.5). La primera que corresponde a la zona central del bowl, desde la pared del pistén,
hasta la pared de la culata, se realiza mediante la extrusiéon de una malla bidimensional
de cuadrados estructurados dividida en tres sectores de 60°. La segunda parte, que
representa la zona periférica del bowl, se obtiene mediante extrusion del plano de
simetria en un solo sector; de esta forma, se consigue una malla de topologia similar
a la zona central (hexaedros).
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L 1

Figura 3.5: Detalle de la topologia de malla del bowl cilindrico: vista desde el
plano de simetria (izquierda) y vista desde la culata (derecha)

De este modo se logra un tamano de celdas en concordancia con los méaximos
gradientes de presién encontrados durante las primeras simulaciones, optimizando
asi el nimero de elementos necesario sin sacrificar la convergencia y precisién de la
solucién.

3.8.2. Independencia de malla

El tamafio y la calidad de las celdas es determinante para obtener una buena
precisién de la solucién y una rapida convergencia. En tal sentido, se ha verificado,
mediante cdlculos CFD, el tamano de celda éptimo que garantice una buena solucién
con tiempos computacionales razonables.

Nivel de presion (dB)

—=— 68000
120 L

4

10t 2x10*
Frecuencia (Hz)

Figura 3.6: Respuesta en frecuencia de un monitor localizado cerca de la pared
en funcion del nimero de celdas

Este estudio ha sido realizado con la configuracién de referencia correspondiente
a una geometria de bowl cilindrica con un autoencendido. La topologia de malla es
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del tipo estructurada con un numero de celdas que varia entre 10000 y 68000. Los
resultados se muestran en términos de respuesta en frecuencia (ver figura 3.6) y energia
de resonancia (ver figura 3.7) para un monitor localizado a 9.5 mm del centro del bowl
y a 2.1 mm del plano de culata, similar a la ubicacién del captador experimental (ver
figura 3.8).

0 1 2 3 4 5 6 7 8
Nuamero de celdas x 10

Figura 3.7: Energia de resonancia de un monitor localizado cerca de la pared
en funcién del nimero de celdas

En la figura 3.6, se puede observar hasta tres modos de oscilacién dentro del
rango de andlisis (20 Hz - 20 kHz). Adem4ds, aunque el nimero de celdas no influye
en la frecuencia de ninguno de estos modos, si influye en su amplitud. En efecto,
la amplitud de los modos de oscilacién, representada en la figura 3.7 en términos de
energia adimensional de resonancia (ER(—), que se detalla en la seccién 4.2), crece de
manera significativa al aumentar el nimero de celdas. Se observa un comportamiento
asintdtico y poca variacién en el nivel de ER(—) a partir de 48000 celdas.

Por otro lado, cabe senalar que el incremento de los tiempos de cédlculo estd li-
gado al nimero de celdas. En la figura 3.9 se muestra el tiempo CPU por iteracién
empleado por la estacién de trabajo durante el estudio de independencia de malla.

Tal como se observa, el aumento del niimero de celdas provoca un aumento
del tiempo de cdlculo de hasta un 40 % entre el caso con 48000 celdas (solucién
independiente) y el caso con malla refinada (68000 celdas). De igual forma la cantidad
de memoria requerida aumenta considerablemente, lo que ralentiza la obtencién de la
solucién, incrementando el tiempo de calculo y el espacio de almacenamiento de datos,
y aumenta el coste computacional del posprocesado del modelo. Este incremento del
tiempo de célculo es de importancia, teniendo en cuenta la poca diferencia en la
solucién (< 1,5 %). Por ello, se puede considerar que la solucién obtenida con el modelo
de 48000 celdas resulta un buen compromiso entre precisién y coste computacional.
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Figura 3.8: Ubicacion del captador experimental y puntos CFD de monito-
rizacién de presion
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Figura 3.9: Influencia del niimero de celdas en el tiempo CPU por iteracién

3.8.3. Malla modvil

Construccién de la malla de calculo

Con la finalidad de reducir el dominio de calculo y por consecuencia el coste
computacional, se considera un plano de simetria que pasa por el eje del bowl y del
cilindro, y por el centro de dos de las seis zonas de autoencendido, tal y como se
muestra en la figura 3.10.
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de su cara inferior basada en cuadr

El dominio esta dividido en zonas, delimitadas por la ubicacién de cada autoen-

cendido y por los contornos moviles del dominio. En concreto estas zonas, mostradas

en la figura 3.11, comprenden

el volumen restante del bowl, el volumen movil del cilindro y su parte estacionaria

correspondiente a la mitad del volumen muerto adyacente al plano de culata.

Figura 3.11: Zonas que comprende el dominio de cédlculo del modelo CFD

La metodologia aplicada para la generacién del mallado es la que sigue. Inicial-

mente se malla el volumen correspondiente a la parte central del bowl

sion
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Figura 3.12: Metodologia seguida para la construccién de la malla tridimen-
sional

hasta la culata, en tres etapas. Posteriormente se malla la zona periférica del bowl
mediante la revolucién de la cara simétrica cada 60° (ver figura 3.12). La generacién
de celdas se realiza a partir de caras fuentes [53]; de esta forma se consiguen celdas
estructuradas en todo el dominio.

Todas las zonas del dominio estdn constituidas por celdas hexaédricas. Este
tipo de celdas proporciona maés precision y estabilidad en el célculo en comparaciéon
con los elementos tetraédricos [51]. El ntimero de celdas se establece de acuerdo a un
estudio previo de independencia de malla, detallado en la seccién 3.8.2.

Movimiento de la malla

Para simular el movimiento del pistén, se utiliza el modelo MDM (Moving
Dynamic Mesh) de Fluent.

En este modelo, el movimiento de malla estd basado en un proceso de ac-
tivacién y desactivacion de capas de celdas. En el caso del movimiento del piston,
esta activacién y desactivacion se produce durante la expansiéon y compresién res-
pectivamente. Todas las celdas de una determinada capa deformable se modifican
simultdneamente (todas las capas tienen el mismo espesor), hasta que esta deforma-
cién supera un porcentaje respecto a las dimensiones iniciales y entonces se produce
la activacién/desactivacién de la capa.
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Figura 3.13: Caracteristicas de la malla en la zona simétrica de la geometria
tridimensional en dos instantes: en el PMS (A) y a 24.18° APMS (instante en
que se inicia la inyeccién piloto) (B)

Para generar este movimiento es necesario indicar previamente las zonas mévi-
les y estaticas del dominio, la direccién del movimiento y algunos parametros relativos
a la geometria del motor: longitud de biela, carrera del pistén, régimen de giro, etc.

El lugar donde se produce la activacion y desactivacion de celdas se define
inicialmente en la etapa de modelado. En nuestro caso se define una cara de celdas
tipo “interior”, ubicada entre la culata y la cabeza del pistén cuando éste se encuentra
en el PMS, tal y como se muestra en la figura 3.13.

De esta forma se definen dos zonas; una movil, correspondiente a la cabeza del
pistéon, bowl y cilindro; y otra estatica, correspondiente a la culata y volumen muerto.
El tamano de las celdas durante la activacion de capas es coherente con el estudio de
independencia de malla.

El movimiento del pistén se inicia al cierre de la valvula de admisién (155.5°
APMS), durante la compresion y finaliza justo antes de la apertura de las vélvulas de
escape (131° DPMS). Con ello se obtiene un dominio de célculo sencillo y reducido,
sin involucrar el movimiento de las valvulas de admisién y escape, pero teniendo en
cuenta las condiciones iniciales correspondientes. Esto permite reducir sustancialmen-
te los recursos computacionales sin que esta simplificacion influya en la calidad de los
resultados obtenidos.
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3.9. Condiciones de contorno e iniciales

Para la estimacién de los valores a utilizar en las condiciones de contorno e
inicializacién de la simulacién CFD, se utiliza un modelo de diagnéstico de la com-
bustién, Calmec [111], as{ como rutinas de procesado propias elaboradas en Matlab.

Dicho modelo, basado en la propuesta de Armas [9] y Lapuerta et al. [96],
consiste en la resoluciéon del primer principio termodinamico y la ecuacién de estado
mediante el cadlculo de varios sub-modelos, a partir de la presién en cilindro, régi-
men, masa de aire encerrado, masa de combustible inyectado, temperatura y presion
de admision, etc. Aunque este calculo se realiza entre el cierre de la valvula de ad-
misién hasta la apertura de la vélvula de escape, la camara se considera como un
sistema abierto debido a la salida de gases por blow-by y a la entrada del combustible
inyectado. Las principales hip6tesis asumidas en este modelo son las siguientes:

- La presién es uniforme en la cdmara de combustién.

- El fluido de trabajo es una mezcla de tres especies: aire, combustible gaseoso
y productos quemados estequeométricos.

- El comportamiento de gases es perfecto.
- La temperatura en camara es uniforme.
- La transmisién de calor a través de las paredes es de tipo convectivo.

Con este modelo, se obtiene la presion y la temperatura instantdnea en la
cdmara de combustion, que son utilizadas como inicializacién del calculo CFD.

Las condiciones de contorno de pared del calculo CFD estian asociadas con la
temperatura de las paredes del bowl, culata y cilindro, que se obtiene mediante el sub-
modelo nodal [190] integrado en Calmec. Este sub-modelo utiliza en sus predicciones
la presiéon instantanea del cilindro tomada por el captador experimental, algunos
pardametros de operacién del motor, y en particular los didmetros del cilindro, de la
boveda de aceite, y del canal donde se alojan los segmentos en la cabeza del pistén.

3.9.1. Condiciones de contorno

Es necesario facilitar las condiciones de contorno de todas las fronteras del
dominio de calculo (entrada y salida del flujo, paredes, etc.) para completar el sistema
de ecuaciones. En nuestro problema, se ha utilizado: una condicién de simetria en
la seccién transversal del bowl que permite simplificar el dominio de calculo a la
mitad, y una condicién de pared en la periferia del bowl que delimita el dominio de
calculo, y en la que se imponen las condiciones termodinamicas asociadas al punto de
funcionamiento que se pretende estudiar.

En los calculos en malla mévil y malla fija, la condicién de pared esta divi-
dida en dos zonas de diferente temperatura:

Bowl o pistén. Las paredes del bowl se consideran isotermas, todas con una
temperatura equivalente a la temperatura de las paredes del punto de funcionamiento
a simular y que se estima previamente mediante el modelo nodal de Calmec.
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Culata. Al igual que para el bowl, la temperatura de la pared de la culata se
considera isoterma y se estima mediante el mismo modelo nodal. Se tiene en cuenta el
espesor y el drea efectiva de la culata. La velocidad lineal media del pistén es también
un parametro importante, debido a su influencia en la velocidad tangencial del aire
en el interior del cilindro. Ademads, son importantes los ajustes realizados al modelo
nodal mediante el coeficiente de pelicula de Woschni [198], mediante una comparacién
con la temperatura medida.

Adicionalmente a estas dos condiciones de contorno, en cédlculos en malla
movil se anade una tercera condicién de contorno, correspondiente a la pared del
cilindro. Del mismo modo que las paredes del bowl y culata, esta condicién de con-
torno se considera isoterma y se estima mediante el modelo nodal de Calmec, en el que
se tiene en cuenta las condiciones de operacién del motor y el didmetro del cilindro.

3.9.2. Condiciones iniciales

La determinacion de las condiciones iniciales del fluido en el interior de la
camara de combustién es la etapa de mayor importancia en esta metodologia, sobre
todo, las condiciones en el instante del autoencendido del combustible. Las condiciones
iniciales dependen del tipo de célculo a realizar.

Por una parte, los cdlculos en malla fija empiezan al inicio del proceso de com-
bustién. Como se ha mencionado anteriormente, la presién y temperatura al inicio del
autoencendido se obtienen de Calmec a partir de la informacién registrada experimen-
talmente por el captador de presién en el interior del cilindro y de otros parametros
de motor. Los calculos CFD se realizan tomando las siguientes consideraciones:

- Para simular las condiciones en el instante de autoencendido, se imponen los
valores de presion y temperatura obtenidos de Calmec justo antes del autoencendido y
se consideran homogéneos en todo el dominio, excepto en la zona donde se produce la
combustién, en la que se inicializa con un nivel de presién y temperatura mas elevado,
correspondiente a las condiciones de autoencendido.

- El fluido en el instante del autoencendido se considera en reposo; con ello,
se asume que la influencia de la velocidad y turbulencia iniciales del aire sobre la
resonancia es despreciable.

- Se asume el aire como fluido de trabajo, por ser este elemento el de mayor pre-
sencia durante y después del autoencendido. Con ello se considera que la presencia de
los gases quemados después de la combustion no influye en las propiedades termodina-
micas asumidas, especificamente sobre el coeficiente politrépico 7 que influye en la
velocidad de propagacién del sonido (¢cg = v/YRT).

Por otra parte, los calculos en malla mévil se inician al cierre de la valvula
de admisién. En efecto, con la finalidad de evitar incluir el movimiento de la malla
asociado a las valvulas de escape y admision, y por tanto reducir el coste computacio-
nal, los cédlculos se inician a 155,5° APMS de compresién y finalizan a 131° DPMS
de expansion. Este tipo de cédlculos se realiza tomando las siguientes consideraciones
de inicializacién:
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- Los valores de presién (pg) y temperatura (Tp) se obtienen del procesado
de los ensayos experimentales [188] mediante Calmec; ambas variables se consideran
homogéneas en todo el dominio.

- El fluido no se considera en reposo. Los valores iniciales de energia cinética
turbulenta (k) y disipacién turbulenta (g) del modelo k — e, descritos anteriormente,
han sido estimados a partir de modelos empiricos [59] basados en el régimen de giro,
posicién del pistén y pardmetros geométricos del motor estudiado y que han sido
aplicados en otros estudios CFD [25,127] llevados a cabo para motores similares.

- El fluido estd compuesto de 98 % de aire (fima) v 2% de gases quemados
(fmaq)-

Adicionalmente, para la simulacién del autoencendido, se utiliza la ley de li-
beracién de calor y las fracciones mésicas instantdneas de cada especie. Para ello es
necesario estimar la energia liberada por premezcla y por difusiéon. En este caso el
célculo se realiza con un sub-modelo de Calmec llamado ACT (Apparent Combustion
Time) [10]. ACT es un sub-modelo predictivo de combustién Diesel. Se fundamenta en
la teoria de chorros gaseosos para la prediccién de la combustién por difusién (que es
la mayor parte de la combustién en un motor diesel convencional), y tiene un modelo
fenomenoldgico de tiempo de retraso y otro de combustién premezclada. Todos estos
modelos han sido ajustados gracias a una extensa base de datos correspondientes
a motores tipicos de automocion. Por la morfologia del modelo, una vez hecha una
prediccién, se logra distinguir la parte de la ley de combustién que se corresponde con
la combustién premezclada y la que se debe a la combustion por difusion.
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3.10. Resumen

El método alternativo al experimental y a la teoria modal, planteado en esta
tesis para estudiar el fendmeno de resonancia en la cAmara de combustion, estd basado
en célculos CFD. Las grandes ventajas de este método frente al experimental son su
rapidez y la posibilidad de registrar la sefial de presién en varios puntos dentro del
cilindro. Con respecto al método teédrico, el cdlculo CFD permite conocer en detalle el
campo de flujo en cualquier tipo de geometria, lo que resulta interesante en el estudio
de bowls de geometria real.

Sin embargo los calculos CFD requieren plantear una metodologia de cédlculo
previa, que en esta tesis se ha aplicado a dos tipos de estudios. El primero, corres-
pondiente a simulaciones con el pistén en condiciones PMS (malla fija) y, el segundo
correspondiente a simulaciones con movimiento del pistén, desde el cierre de la valvu-
la de admisién hasta la apertura de la vdlvula de escape (malla mévil). En ambos
estudios se han descrito las geometrias de cdmaras de combustién, que se utilizaran
en los siguientes capitulos para determinar su influencia sobre la resonancia.

Ademas, se ha definido una topologia de malla estructurada, basada en hexae-
dros. Con la finalidad de garantizar que el tamafio de celda que conforma el dominio
de calculo no influye en los resultados, se ha realizado un estudio de independencia de
malla. Este estudio se ha llevado a cabo con un bowl de geometria cilindrica y para un
punto de funcionamiento de 1500 RPM y 25 % de carga. Los resultados han demostra-
do que la independencia de malla se alcanza a partir de 48000 elementos, equivalente
a un tamano de celda de 0.7 mm, el que se aplicard en los estudios paramétricos
llevados a cabo en los siguientes capitulos.

Finalmente, se han obtenido las condiciones de contorno e iniciales a partir del
procesado de la senal de presién experimental mediante Calmec y rutinas propias en
Matlab.
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4.1. Introduccion

En este capitulo se utiliza la herramienta CFD, descrita en el capitulo anterior,
para estudiar la sensibilidad de la resonancia a cambios en la geometria de la caAmara
de combustién, en las condiciones de operacion y en la carga del motor.

Las simulaciones se llevan a cabo en camaras estacionarias, es decir, en cAmaras
donde el pistén se considera estatico en el PMS, instante en el cual se simulan los
efectos del autoencendido y en que el volumen de aire encerrado en la cadmara de
combustién es el volumen contenido por la unién del bowl y la culata.

Las condiciones de contorno e inicializacion del problema se tomaron a partir
de datos experimentales, asi como de los resultados obtenidos por Calmec.

Los resultados de estas simulaciones, al no dar cuenta del movimiento alterna-
tivo del piston, permiten realizar un estudio cualitativo de los pardmetros influyentes
en el comportamiento del fenémeno de resonancia como: el swirl, la geometria del
bowl, la temperatura del aire y las condiciones de la combustién.

4.2. Caracterizacion de la resonancia

La metodologia, utilizada en este capitulo para caracterizar la resonancia en
camaras de combustiéon de motores Diesel mediante el uso de herramientas CFD, con-
siste en simular las oscilaciones de las ondas de presién generadas por el autoencendido
de la mezcla aire-combustible sin recurrir a las ecuaciones del proceso reactivo de la
combustién.

En este tipo de simulaciones no se tiene en consideraciéon el movimiento del
piston, y el dominio de calculo estd compuesto por el volumen del bowl; puesto que
el objetivo es plantear una metodologia sencilla y robusta que permita estudiar el
comportamiento del fenémeno de resonancia causado por el autoencendido cuando el
piston se encuentra en el PMS, instante a partir del cual las oscilaciones a menudo
presentan amplitudes elevadas.

Las simulaciones, cuyas condiciones de contorno e iniciales han sido descri-
tas anteriormente, se realizan en transitorio y tienen una duracién de 10 ms apro-
ximadamente, similar al tiempo que dura el proceso de oscilacion de la presién durante
la combustién. El paso temporal es de aproximadamente 2.2e-7 s, suficiente para estu-
diar los altos niveles de frecuencia del rango audible de interés; y se determina por el
tamano de celda y las velocidades del aire durante la simulacién, de forma consistente
con la condicién CFL (Courant-Friedrichs-Lewy), descrita en la seccién 3.5.2.

Durante toda la simulacién, se registra la presién temporal de puntos de monito-
rizacién distribuidos en todo el bowl (ver figura 3.8); la ubicacién de estos puntos se
detalla en los capitulos posteriores.

El anélisis de los resultados se realiza a partir de dos indicadores, la respuesta
en frecuencia (RF) y la energfa de resonancia (ER), obtenidos del procesado de estos
puntos de monitorizacién.
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Respuesta en frecuencia (RF)

La respuesta en frecuencia se obtiene mediante la transformada rapida de Fou-
rier de la presion temporal registrada por un monitor virtual ubicado en el interior
del bowl.

A diferencia del método experimental, con los cdlculos CFD se registra la pre-
sién temporal en mas de un punto dentro del bowl; lo que permite realizar un estudio
més detallado del comportamiento espectral de la resonancia a cambios de ubicacién
del monitor virtual de presién.

Energia de resonancia (ER)

También es llamada intensidad de autoencendido por Blunsdon and Dent [18,
19], o intensidad de knock por Koning and Sheppard [86]. En todos los casos, este
indicador caracteriza la intensidad de las oscilaciones de presién en el interior de la
camara de combustion.

El célculo de la ER se basa en el calculo de senales de energia durante un
intervalo temporal de duracién finita:

E= T At (4.1)

donde x4 es el k-ésimo valor de una serie temporal de N muestras con un periodo
de muestreo At.

Esta ecuacién aplicada a una muestra de presién temporal con intervalo tem-
poral constante desde ¢ = 0 hasta ¢, resulta en una expresién llamada energia de
resonancia (ER):

t
ER =Y p°At, (4.2)
t=0

donde p es la presion en un punto fijo en el interior del bowl y At es el paso temporal.

En este estudio, el calculo de la E'R se hace a partir de la senal de presién tem-
poral obtenida por el monitor, durante los 10 ms que dura la simulacién del proceso
de combustién. Con la finalidad de estudiar inicamente el fendmeno de resonancia,
se limita el rango del espectro entre la frecuencia en que aparece el primer modo
de oscilacién (4 kHz) y la méxima frecuencia audible por el oido humano (20 kHz)
mediante un filtro paso alto.

Energia de la excitacién (E.)

La energfa de la excitacion se estima a partir de las condiciones de presién (p)
y volumen de la excitacién (Ve) impuestas durante un instante (At) al inicio de la
simulacién.

Ve

E. = Ap*At
P Vref’

(4.3)
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donde Vref=68 es una constante asociada al volumen de la excitaciéon de la cdmara
cilindrica (caso de referencia). La adimensionalizacién de la energfa de la excitacién
mediante Vref es necesaria para propdsitos comparativos, porque numéricamente la
excitacién se aplica en un pequeno volumen, que puede variar dependiendo del tamano
de la malla o del tamafio de la excitacién. En la mayoria de los casos Ve/Vref es
aproximadamente uno, excepto cuando se varia el tamano de la excitacién, tal y como
se vera en los estudios llevados a cabo en el capitulo siguiente.

Energia de resonancia adimensional (ER(—))

Con la finalidad de independizar la ER de los cambios a realizar en las con-
diciones del autoencendido o excitacién, la energia de resonancia E'R se presenta
adimensionalizada (FR(—)) con la energia impuesta en la excitacién (E.).

_ER

ER(-) = 5

(4.4)

4.3. Validacion de los resultados CFD

En esta seccion se muestra la validacion de las simulaciones en condiciones
de malla fija. La validacién con movimiento del pistén se detalla més adelante en el
capitulo 5.

Esta validacién se realiza mediante comparacion con los resultados obtenidos
con la teoria modal, descrita en el capitulo 2, en una cdmara cilindrica con uno y
cinco autoencendidos a 1500 RPM y 25 % de carga.

Figura 4.1: Patrones de oscilacién obtenidos: con la teorfa modal (izquierda)
y con la aportaciéon CFD (derecha) para 1 fuente de excitacién

En las figuras 4.1 y 4.2 se muestran las comparaciones de los contornos del nivel
de amplitud obtenidos con la teoria modal y con los calculos CFD, obtenidos en el
mismo instante en la cdmara de combustién cilindrica con uno y cinco autoencendidos
desfasados. El desfase se establecié de manera a que el inicio de cada autoencendido
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se produjera a la llegada de la onda de presiéon causada por la fuente vecina. La
finalidad del desfase es poder garantizar que se simula mejor la realidad, donde los
autoencendidos no se producen forzosamente en el mismo instante.

Figura 4.2: Patrones de oscilacién obtenidos: con la teorfa modal (izquierda)
y con la aportaciéon CFD (derecha) para 5 fuentes de excitacién

La solucién con la teoria modal ha sido calculada a partir de la ecuacion 2.68,
con: 8y = my ro = D/2 que corresponde a la distribucién de la presién en el plano
transversal cuando se alcanzan los maximos valores en espacio y tiempo. Ademas, el
modulo de la excitacion Jym (kmn70)/ (Jmn (Kmn?))mas de acuerdo a su posicién radial,
es también maximo e igual a la unidad. La velocidad del sonido usada ha sido fijada
de manera coherente con el calculo CFD, es decir, consistente con la temperatura
durante el inicio de combustién y de manera a predecir mejor la frecuencia de los
modos de resonancia.

El campo de presiones de ambas figuras es muy similar, con los maximos y
minimos ubicados en la misma zona del bowl, debido a que la ubicaciéon de los nodos
(zona de méaxima amplitud de cada modo de resonancia) y los antinodos (zona de
minima amplitud de cada nodo de resonancia) son consistentes entre ambos métodos
para una y cinco excitaciones. Sin embargo las amplitudes son diferentes porque la
intensidad de la excitacién, que sélo modularia el nivel de amplitud de los modos, no
ha sido cuantificada de la misma forma en ambos métodos. En efecto, por una parte,
en la teoria modal, la amplitud es una magnitud adimensional que varia de cero a
uno. Por otro lado, en los calculos CFD, la amplitud tiene una magnitud de presién.

En conclusién, se obtienen resultados CFD consistentes con la teoria modal y
ello prueba que dan una descripcién razonable del fenémeno de resonancia. Con esta
validacién se confirma la precision de esta novedosa metodologia, lo que permite su
aplicacién en los posteriores estudios a realizar en geometrias reales de camaras de
combustién.
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4.4. Influencia del movimiento del aire

La combustion de un motor Diesel estd determinada ante todo por la tem-
peratura y la mezcla aire-combustible. El swirl y la turbulencia favorecen esta mezcla;
ambos estan determinados por el régimen de giro del motor, la interaccién aire-chorro,
y la configuracién de los conductos de admisién [59].

Con la finalidad de estimar la influencia de las condiciones de velocidad tangen-
cial y turbulencia en la resonancia, se realizan simulaciones CFD con una geometria
tipo cilindrica y con una fuente de excitacién en diferentes condiciones de flujo. Cada
nivel de velocidad tangencial y turbulencia, impuesto como dato inicial, estd asociado
a un determinado régimen de giro. La metodologia CFD empleada se ha detallado en
el capitulo anterior.

La estimacion previa de las caracteristicas del flujo se realiza al final de la
carrera de compresion, a partir del coeficiente de torbellino (CT) y correlaciones en-
contradas por Gil [59], basadas en estudios experimentales y resultados de un estudio
paramétrico mediante calculos CFD con diferentes geometrias de motor.

T%.CTPM[
B1+ Bor%.CTpmr’

CTpys = (4.5)

donde rp representa la relacién entre el didmetro del cilindro y el didmetro méximo
del bowl, p; = 1,1594 y B2 = 0,1209 de acuerdo a las correlaciones obtenidas entre
los resultados CFD y los resultados experimentales [59]. El CTps; depende de la
configuracién geométrica de la culata del motor y es igual a 2.15 para la geometria
del motor a simular. Con estos valores se obtiene un CTpprg de 2.5.

Conocido el valor de CTppss y el régimen de giro (RPM), se obtiene el perfil
medio de velocidad tangencial (V;) en funcién del radio del bowl (r).

Q.H.T.RPM.CTPJ\/[S
Vi= 60 ;

(4.6)

con CTpprs = we/war- Donde w, es la velocidad angular del aire y wys la velocidad
angular del motor.

Las caracteristicas de turbulencia, definidas por la energfa cinética turbulenta
(k, ecuacién 4.7) y por su disipacién (g, ecuacién 4.8), se estiman empiricamente a
partir del régimen de giro [59]:

RPM?

k= 3,16
710002

(4.7)

RPM?3

— 1129.67
¢ 2170003

(4.8)
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Una vez determinadas las condiciones iniciales de flujo en el PMS, se realizan
calculos para cuatro condiciones de funcionamiento, que son elegidas dentro del rango
habitual de funcionamiento de un motor Diesel ensayado en el banco experimental
[129] [24,189].

En la tabla 4.1 se muestran las condiciones de funcionamiento utilizadas en este
estudio, con sus respectivas caracteristicas de turbulencia (k y €) y valores méximos
de velocidad tangencial en el PMS.

RPM | V; Max. (m/s) | k (m2/s?) | € (m?/s%)
1500 11.2 7.11 3812
2275 17.3 16.3 13301
3000 22.5 28.4 30501
4563 34.7 65.8 107325

Tabla 4.1: Valores de inicializacién de la velocidad tangencial y turbulencia de
los calculos CFD, asociados a las condiciones de operacién del motor, estima-
das en el PMS

Los resultados obtenidos de este estudio, asi como de los posteriores estudios
paramétricos llevados a cabo en este capitulo, se comparan con el caso sin swirl, el
cual se considera de referencia y cuyos resultados sirvieron para validar el método
CFD en la seccién anterior.

Tal y como se ha descrito en la metodologia en la seccién 4.2, la informacion
de cada simulacién se obtiene a partir de puntos de monitorizaciéon ubicados en el
interior del bowl. Estos puntos estan distribuidos en planos transversales cada 45°,
repartidos de manera uniforme como se muestra en la figura 4.3.

A 1

90°
L g o @ o @ 450/( L 135
PN
L2 & & & & @ 7N\
(R.D) R\\

L3 & & & ¢ @ D 0.43 /
Uk o oos o rl 0T o J1se

c & o ¢ D
L5 o @& © ¢ 9

@ monitores
[ fuente de excitacion

Figura 4.3: Geometria cilindrica de la cdmara de combustién, distribucion
de los monitores en el plano transversal 0°, con indicacién de la fuente de
excitacion

Para comprender con mas facilidad los resultados obtenidos, se debe conocer
el comportamiento tedrico de cada modo, el cual se describe a continuacién. En la
figura 4.4 se muestra un esquema del comportamiento de cada modo, indicando en una
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seccién transversal del bowl las zonas de maxima amplitud con un “+”, de minima
amplitud con un “-” y la linea neutral de cada modo. El primer modo alcanza niveles
de amplitud maximos y minimos en dos zonas cercanas a la pared. Ambas zonas estén
limitadas por una linea neutral recta sobre la que descansan los puntos antinodales o
puntos donde la amplitud de oscilacién es nula. El segundo modo alcanza niveles de
amplitud méximos y minimos en cuatro zonas, todas cercanas a la pared; estas zonas
estan limitadas por dos lineas neutrales rectas y perpendiculares entre si. El tercer
modo alcanza niveles de amplitud maximos y minimos mas en el centro del bowl que
cerca de la pared, y su linea neutral es una circunferencia ubicada cerca de la pared
del bowl.

Primer modo Segundo modo Tercer modo

= = m LLinea neutral

== Periferia del bowl

Figura 4.4: Comportamiento de los tres modos de oscilacién

El analisis de resultados de los calculos se realiza a partir de la respuesta en
frecuencia, FR(—) y temperatura, obtenidos del procesado de la informacién de cada
monitor.

La frecuencia de los modos depende, ademés de la geometria, de la temperatura
del gas en el interior de la cdmara de combustién. A partir de la frecuencia natural
de oscilacién del modo transversal (m,n), descrita en la seccién 2.5.2.1, se obtiene la
ecuacién 4.9, que permite estimar la variacion temporal de la frecuencia d f asociada
a cambios de temperatura del gas (17 con swirl y T5 sin swirl).

5f—[1— Ll 1009 (4.9)
Ty

Es por tanto importante conocer la evolucién temporal de la temperatura media
en la cdmara de combustién y ésta se obtiene del analisis CFD.
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En la figura 4.5 se muestra la evolucién temporal de la temperatura media,
obtenida de los puntos de monitorizacién CFD para los puntos de operacién del motor
estudiado. La temperatura es bastante uniforme en toda la camara. Se observa que
las variaciones de régimen de giro provocan cambios en la temperatura media del gas
en el interior de la caAmara. Estos cambios se deben a la transmisién de calor, que
se ve favorecida por el incremento de la velocidad tangencial (swirl) y turbulencia al
aumentar la velocidad del motor. La temperatura es un parametro importante, ya
que provoca cambios en la frecuencia de oscilacién de la resonancia.
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Figura 4.5: Evolucién temporal de la temperatura en el interior del bowl para
diferentes niveles de swirl

Como ejemplo, en la figura 4.6, se muestra la variacién de la frecuencia en el
tiempo del primer modo de oscilacién, obtenida de la diferencia de temperatura entre
los casos extremos sin swirl (V; = 0 m/s) y con swirl (V; = 34,7 m/s). La méxima
variacién de la frecuencia es de s6lo 3%, y se alcanza al final del cdlculo (t = 10 ms),
instante en el que la diferencia de temperatura entre ambos casos es méxima (ver

figura 4.5).

Se puede concluir que las variaciones de temperatura en el interior de la camara,
obtenidas para los distintos puntos de funcionamiento del motor, no son suficientes
como para provocar variaciones significativas (< 3%) en la frecuencia de los modos
de oscilaciéon. Estos resultados explican los resultados CFD representados en la figura
4.7, donde se muestra la respuesta en frecuencia de un punto equivalente a la posicion
del transductor experimental (a 9.5 mm del centro del bowl y a una profundidad
de 2.1 mm) para los casos extremos sin swirl (V; = 0 m/s) y con swirl (V; = 34,7
m/s). Aunque al final de la simulacién la diferencia de temperatura entre ambos casos
alcanza los 60 K, ésta no provoca cambios significativos en las frecuencias de ninguno
de los tres modos de oscilacién registrados dentro de la banda de andlisis (20 Hz - 20
kHz).
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Figura 4.6: Variacién de la frecuencia del primer modo de oscilacién entre los
casos: V; =34,7m/sy V; =0 m/s
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Figura 4.7: Respuesta en frecuencia de un monitor CFD ubicado en la posicion
del transductor de presion experimental, para diferentes condiciones de flujo
en el interior del cilindro

El analisis de la amplitud de estos modos se representa a partir de la energia
adimensional de la resonancia (ER(—), ecuacién 4.4), obtenida a partir de la presién
temporal registrada por cada monitor. Debido a que los resultados que se muestran

101



a continuacién son los mismos a distintas profundidades del bowl (L1, L2, etc.), sdlo
se presentan los resultados en la profundidad L3 donde se produce el autoencendido.

En la figura 4.8 se representa la influencia del régimen de giro en los niveles
de ER(—) en diferentes planos transversales del bowl (0°, 45°, 90°, 135° y 180°) y
para cuatro posiciones radiales R(—) (adimensionalizadas con el didmetro del bowl)
del monitor. Globalmente, el aumento del régimen provoca un incremento del nivel de
ER(—) en casi toda la cAmara de combustiéon como se puede observar en las figuras,
a distintos radios y para los distintos planos.
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Figura 4.8: Influencia del swirl en la evolucién de la ER(—) en diferentes sec-
ciones transversales del bowl, para cuatro posiciones radiales R(—) del monitor

También se observa que el nivel de ER(—) va en aumento hacia la periferia: en
R(—) = 0,12, cerca del centro, el nivel medio es siempre menor que en R(—) = 0,48,
cerca de la pared, para todos los regimenes de giro, debido a que el nivel de amplitud
de los 2 primeros modos, asimétricos, aumenta.

Ademés el nivel de ER(—) es bastante uniforme en el centro del bowl, pero
al alejarse del centro (R(—) > 0,24) el nivel de ER(—) disminuye significativamente
conforme el plano considerado estd mas lejos del plano de excitacién (0°). En el plano
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180°, el valor es el mismo que en 0°, puesto que se trata del mismo plano. En el caso
sin swirl, el nivel de ER(—) cerca de la pared es mucho mayor en los planos 0° y 180°,
lo que se explica en la figura 4.9.
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Figura 4.9: Evolucién radial de la ER(—) para distintas condiciones de fun-
cionamiento

En la figura 4.9 se muestra el nivel de ER(—) en funcién del radio adimensional
R(—). En general, el nivel de ER(—) en un punto es el resultado de la suma de los tres
modos de oscilacién, definida por la temperatura del medio y la geometria analizada
dentro del rango audible (20 Hz - 20 kHz). Por una parte, en todos los regimenes
estudiados se observa un incremento de la ER(—) con R(—), debido a la influencia de
los modos asimétricos, que se caracterizan por tener sus niveles maximos y minimos
de presién en la pared del bowl. Por otro lado, cuando el régimen de giro aumenta,
las curvas de ER(—) en funcién del radio se suavizan, ya que el nivel de ER(—)
en el centro del bowl aumenta. Esto se debe a que el swirl provoca un aumento
de la amplitud del tercer modo, simétrico, que se caracteriza por tener sus niveles
de oscilaciéon maximos y minimos en el centro del bowl. En la zona periférica de la
cdmara, la influencia del swirl es minima sobre la FR(—) y se igualan los niveles
para todos los regimenes, debido a que el swirl no influye sobre la amplitud de los
dos primeros modos. Sin embargo, la FR(—) aumenta en la periferia cuando el swirl
es nulo. Esta diferencia de amplitud entre los casos con y sin swirl se debe a que el
swirl provoca un efecto amortiguador del tercer modo sobre los dos primeros modos
de resonancia.

En la figura 4.10 se muestran las diferencias del nivel de FR(—) entre los casos
con V; = 34,7 m/s y V; = 11,2 m/s en funcién del radio adimensional R(—). Estas
diferencias se obtienen para cuatro instantes de la simulacién (1 ms, 4 ms, 7 ms y 10
ms).
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Figura 4.10: Diferencia de la ER(—) entre los casos con V; = 34.7m/sy V; =
11.2 m/s en funcién del radio adimensional R(—), estimado para diferentes
instantes de la simulacién

Se observa que la variacién del nivel de resonancia AER(—) es mayor en el
centro que cerca de la pared del bowl, debido al efecto del swirl sobre el tercer mo-
do de oscilacién, modo simétrico. Esta diferencia se repite a cualquier instante de
la simulacién, puesto que, independientemente del instante, el swirl provoca un in-
cremento sistemédtico de la amplitud en el tercer modo. Sin embargo, el incremento
de amplitud de los dos primeros modos se va reduciendo, hasta alcanzar variaciones
minimas, notdndose en un aumento del nivel de amplitud en el centro con minimas
variaciones en la pared del bowl.

De los resultados obtenidos se puede concluir lo siguiente:

Por una parte, los cambios en las caracteristicas de flujo (velocidad tangencial
y turbulencia) en el interior del bowl, asociados a un determinado régimen de giro,
no implican efectos sobre la frecuencia de los modos de oscilacién, aunque si efectos
en la amplitud de estos modos.

Por otro lado, el andlisis realizado en este tipo de calculos es inicamente cua-
litativo, debido a que estas simulaciones no responden a situaciones completamente
reales, basicamente porque no se simula la energia real liberada durante el autoencen-
dido y no se tiene en cuenta el movimiento del pistén. Debido a que el nivel de swirl
no afecta a la frecuencia de resonancia y que tampoco influye en el comportamiento
global de la amplitud, es decir, amplitudes minimas en el centro y méximas cerca de
la pared del bowl, los estudios realizados en las secciones siguientes se hardn para un
swirl nulo, lo que permite reducir de forma sustancial el coste computacional.
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4.5. Influencia de la geometria del bowl

En lo que se refiere a las cdmaras de combustion de los motores Diesel de
inyeccién directa, la culata es practicamente plana, ya que los platos de las vélvulas
estan enrasados con el plano de culata, asi como la punta del inyector, por lo que el
interés del estudio de la geometria de la cimara de combustién se centra en la forma
y caracteristicas de la cdmara labrada del pistén (bowl).

Ademss, teniendo en cuenta que gran parte del proceso de combustién, que
provoca las oscilaciones de presién en la camara de combustién, ocurre cuando el
pistén se encuentra en las cercanias del PMS, la forma del bowl es un aspecto decisivo
en este proceso.
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Figura 4.11: Geometrias de las cAmaras de combustién estudiadas, distribucion
de los monitores en el plano 0°, con indicacién de la fuente de excitacién

Con la finalidad de estimar la influencia de la geometria del bowl en la resonan-
cia, se realizan simulaciones CFD de cuatro bowls reales, mostrados en la figura 4.11.
En la misma figura, se muestra ademas la ubicacién de los puntos de monitorizacion,
los puntos de autoencendido y las dimensiones, adimensionalizadas con el didmetro
de la geometria cilindrica, utilizados para cada geometria.

El dominio de célculo estd compuesto tnicamente por la geometria 3D de la
mitad del bowl, considerando un plano de simetria. Se cuida que la relaciéon de com-
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presién obtenida en cada geometria sea siempre la misma, y se simula bajo las mismas
condiciones que la geometria cilindrica de referencia “A”, es decir, a 1500 RPM y 25 %
de carga.

4.5.1. Parametros de las camaras de combustion de los moto-
res Diesel DI

Las caracteristicas de una cdmara de combustiéon labrada en el pistéon de un
motor Diesel de inyeccion directa vienen definidas por los pardmetros que se enumeran
y comentan a continuacién:

Didmetro de la cdmara de combustién (Db)

Las cdmaras con didmetros grandes (Db > 0,5 Didmetro del cilindro) y poco
profundas se denominan usualmente tranquilas. Debido al gran didmetro, el aumento
de vorticidad durante la compresién es pequeno, con lo que para conseguir un grado
de mezcla adecuado se recurre a inyectores con miltiples toberas y a presiones de
inyeccién més elevadas que en las cdmaras con didmetros méas pequenos.

Relacién de compresién (rc)

Es la relacién entre el volumen del cilindro cuando el pistén se encuentra en el
PMI y cuando se encuentra en el PMS. Este parametro afecta al tiempo de retraso, y
por tanto, influye sobre la formacién de contaminantes y sobre el consumo especifico.
La seleccion de una relaciéon de compresién adecuada supone un compromiso entre un
bajo nivel de humos y un bajo nivel de NOz, aparte de la facilidad de arranque en
frio y de un buen rendimiento.

Relacién didmetro/profundidad (AR)

La relacion de compresién esta relacionada con el didmetro de la camara de
combustién mediante la profundidad de ésta, de forma que se pueda disponer de dis-
tintas relaciones didmetro/profundidad (Aspect Ratio en inglés, de ahf la abreviatura
utilizada) que proporcionen la misma relacién de compresién, o modificar la relacién
de compresién manteniendo invariable la relacién didmetro/profundidad.

Factor de forma (K)

Se define este factor como la relacién entre el volumen de la cdmara de com-
bustién labrada en el pistén frente al volumen total del cilindro cuando el piston se
encuentra en el PMS. Esta variable indica la proporcién de aire contenida dentro de
la camara del piston, dando idea de la cantidad de aire que los chorros de combustible
podrian aprovechar.

Pese a que este parametro sea cercano a la unidad, esta limitado por problemas
de indole mecénico como la interferencia entre la cabeza del piston y las valvulas.
Otra variable asociada a este pardmetro es la altura libre del piston, definida como la
distancia minima entre la cabeza del pistén y la culata; a menor altura libre, mayor
factor de forma.
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Inclinacién de las paredes

La inclinacién define el tipo de pared lateral que constituye la camara del
pistén. Las cdmaras con paredes verticales (paralelas al eje del cilindro) son las més
comunes. Sin embargo, existen soluciones constructivas con paredes re-entrantes en
las que el fondo de la cdmara de combustion tiene mayor didmetro que la entrada,
con lo que, por un lado se consigue que el chorro de combustible tarde més tiempo en
chocar con las paredes laterales, y por otro lado se obtiene un elevado squish, debido
al pequeno didmetro de entrada a la cdmara de combustion.

Forma del fondo de la cdmara de combustion

Mediante la utilizacién de fondos no planos en la cdmara de combustién se
pretende anular o reducir las zonas de la caAmara donde la tasa de mezcla es muy
baja. Ademaés, dados un didmetro, una profundidad méaxima, una altura libre y una
relacién de compresién, se puede imponer un determinado volumen de la cdmara
mediante la forma del fondo de ésta. No es un pardmetro cuantificable, por lo que
se considera solamente su aspecto cualitativo, siendo los mas comunes el fondo plano
(cdmara en forma de bafera) y el fondo puntiagudo (cdmaras toroidales).

4.5.2. Caracteristicas de las camaras de combustién estudiadas

Para este estudio se utilizan cinco geometrias diferentes, que en adelante lla-
maremos cdmaras: “A”, “B”, “C”, “D” y “E”, tal y como se ha mostrado en la figura
4.11. Todas estas camaras de combustién estan centradas en el eje del cilindro y sus
cotas estan adimensionalizadas con el didmetro de la geometria cilindrica. La caAmara
“B” es del tipo toroidal con una relacién didmetro/profundidad pequena. La cdma-
ra “C” tiene las paredes ligeramente re-entrantes, con un didmetro maximo similar
al didmetro maximo de la camara “B”. La camara “D” es del tipo toroidal, de las
denominadas tranquilas, debido a su elevada relacién didmetro/profundidad (AR).
La camara “E” tiene las paredes fuertemente re-entrantes, con un didmetro méaximo
elevado y similar al didmetro maximo del pistén “D”.

4.5.3. Caracteristicas de los calculos realizados

La eleccion de los distintos modelos y parametros de célculo utilizados, asi como
la aplicacién de las condiciones iniciales y de contorno, han sido detallados en el
capitulo 3. Por ello, en la tabla 4.2, sélo se muestra un resumen de éstos, valido para
todas las geometrias estudiadas.

En la figura 4.12, se muestran los patrones de oscilacion de la presién en las
geometrias estudiadas mediante las simulaciones CFD. La figura se ha obtenido en
un plano transversal a la mitad del bowl y en el mismo instante para las cuatro geo-
metrias, es decir, cuando se ha alcanzado la situacién estacionaria. En este instante
aparecen hasta dos nodos de presiéon maximos en todas las geometrias, dos minimos
en las geometrias “C” y “E” y un nodo minimo en las geometrias “A”, “B” y “D”,
todos en las cercanias de la pared para las cinco geometrias. Aunque la ubicacién de
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estos nodos cambia, dependiendo de la geometria del bowl y del instante en que son
registrados, las diferencias en los patrones de oscilacién indican la influencia geométri-
ca del bowl sobre el comportamiento de los modos de resonancia. Para determinar
con mas exactitud dicha influencia se debe analizar el comportamiento de cada modo,
en frecuencia y en amplitud, tal y como se vera a continuacién.

CARACTERISTICAS GENERALES
Modelo de solucién ACOPLADO
Esquema diferencial 2"? UPWIND
Mod.turbulencia K—¢&
Régimen de giro 1500 RPM
Interv.calculo 10 ms
Paso temporal 2,2e -7 s
CONDICIONES INICIALES - PMS
P = 124000 Pa | T=37"K | k=711, = 3813
CONDICIONES DE CONTORNO - PAREDES
Thouwr = 417 K | Teitindro = 361 K | Teutata = 414 K

Tabla 4.2: Caracteristicas de los célculos
C e

-
'.' N |

E I MIN

Figura 4.12: Patrones de oscilacion en un plano transversal a la mitad del bowl
para las cinco geometrias simuladas con CFD con una sola excitacién
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Figura 4.13: Respuesta en frecuencia en un monitor ubicado en una posicién
equivalente a la posicion del captador experimental, para las cinco geometrias
estudiadas

El analisis de los modos de resonancia se hace a partir de la figura 4.13, donde
se representan las respuestas en frecuencia obtenidas en un punto equivalente a la
ubicacion del captador experimental para cada una de las geometrias estudiadas. Se
pueden distinguir, dentro del rango de frecuencia de estudio, tres modos de oscila-
cién para cada geometria. Consistentemente con la teoria modal, la frecuencia de los
modos disminuye con el aumento del didmetro caracteristico del bowl, que para el
caso de las geometrias reales (no cilindricas) se ha asumido similar al didmetro méxi-
mo, a excepcion de la geometria “E”, que se comporta de forma distinta, tal como
se explicard més adelante. En efecto, la teoria modal estd basada en la solucion de
la ecuacion de ondas tridimensionales, de cuya simplificacién es posible obtener la
frecuencia de los modos de oscilacion, vélida inicamente para geometrias cilindricas
(ecuacién 4.10).

« Co
fmn = %, (4.10)
donde a,,, son los coeficientes de Bessel, D es el didmetro caracteristico corres-
pondiente al didametro del cilindro y ¢ es la velocidad del sonido estimada a partir de
v7YRT, donde el fluido es considerado como gas perfecto con un coeficiente adiabético

~v = 1,4, una constante de los gases R = 287 J/(kg.K) y una temperatura del medio
T.

Para analizar méas en detalle el comportamiento de la frecuencia de los modos
de resonancia, en la figura 4.14, se muestra la evolucién de la frecuencia de los tres
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modos en funcién del didmetro méximo adimensional “D,,q.(—)” (adimensionalizado
con el didmetro de la geometria cilindrica), calculados con CFD y estimados mediante
la teorfa modal (TM).

<& 1er Modo TM == 1er Modo CFD
24000 1 O 2do Modo TM == 2do Modo CFD

O 3erModoTM = =@=3er Modo CFD

Frecuencia (Hz)

12000 -
4000 A ? ¢ T S [3
1,00 1,10 1,20 1,30

Figura 4.14: Frecuencia de los tres modos en funcién del didmetro méximo
adimensional de cada geometria, calculados mediante la técnica de CFD y
estimados mediante la teoria modal (TM)

Coherentemente, la frecuencia de los modos de la geometria cilindrica “A”, es-
timada mediante la teoria modal, es la misma que la frecuencia calculada mediante
los célculos CFD. Sin embargo la estimacién para las demds geometrias (no cilindri-
cas), admite un error, no tan considerable en las geometrias “B” (excepto en el tercer
modo), “C”, “D”, pero en la geometria “E” este error se intensifica en todos los mo-
dos, alcanzando hasta el 20 % en su segundo modo. Esta observacion esté asociada al
error de asumir como didmetro caracteristico el didmetro maximo en una geometria
(“E”) donde, ademas de no ser cilindrica, tiene la mayor diferencia entre sus didmetros
maximo y minimo respecto a las demds geometrias.

Con la finalidad de encontrar un didmetro que caracterice las geometrias no
cilindricas, se han probado muchos métodos, de los cuales resulta de interés mencionar
uno de ellos por su mejor aproximacion.

El método consiste en estimar el didmetro de un cilindro imaginario cuyo volu-
men es equivalente al volumen del bowl a caracterizar. Para ello se divide la geometria
en dos zonas, una primera correspondiente al volumen de la periferia que describe los
cambios de didmetro del bowl (ver figura 4.15), y una segunda zona central que ocupa
el resto del volumen del bowl. El siguiente paso consiste en determinar la altura H
del cilindro imaginario, utilizando como datos el volumen y el didmetro de la zona
central del bowl. Finalmente, una vez determinada la altura del cilindro, se recalcula
el diametro Dc con el volumen total del bowl. Este didmetro se considera como didme-
tro caracteristico del bowl y Dc(—) es el didmetro adimensionalizado con el didmetro
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de la cdmara cilindrica. En la tabla 4.3, se muestran los valores de los didmetros
caracteristicos del bowl adimensionales, obtenidas para cada geometria con ambos
métodos.

C

periferia zona ce>

Figura 4.15: Geometria “C” con detalle del cilindro imaginario para la esti-
macién del didmetro caracteristico

Geometria | Dmax(-) | De(-)
A 1.00 1.00
B 1.10 1.05
C 1.15 1.07
D 1.29 1.25
E 1.27 1.11

Tabla 4.3: Valores de Dmax(—) y Dc(—) obtenidos para cada geometria

Los resultados obtenidos con este método son mostrados en la figura 4.16, donde
se representa la frecuencia de los tres modos en funcién del didmetro De(—).

A diferencia del primer andlisis, la estimacién de la frecuencia de los dos pri-
meros modos estimados con el didmetro caracteristico Dc(—) es bastante mejor en la
geometria “E”. En las demds geometrias abiertas (“B”, “C” y “D”) no es tan buena,
pero aceptable. Sin embargo, la frecuencia del tercer modo admite mayores diferencias
en todas las geometrias abiertas.

En ambos anadlisis se obtienen buenos resultados con la estimacion de los tres
modos de resonancia en la geometria “A”.

Se concluye por tanto, que para estimar con un minimo error la frecuencia de
los modos de resonancia de cualquier geometria mediante la teoria modal, se debe
considerar como didmetro caracteristico el didmetro Dc(—) para los dos primeros
modos, y el didmetro maximo D,,q.(—) para el tercer modo de resonancia.
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Figura 4.16: Frecuencia de los tres modos en funcion del didmetro caracteristico
adimensional Dc¢(—) de cada geometria, calculados mediante la técnica CFD
y estimados mediante la teorfa modal (TM)

La amplitud de estos modos, representada a partir de la energia de resonancia
adimensional FR(—) de cada captador en el plano opuesto a la excitacién (plano 0°),
se muestra en la figura 4.17 en funcién del radio R(—) adimensionalizado con el radio
de la cdmara cilindrica.

Por una parte, en las cinco geometrias y en todas las profundidades (L1, L2,
...), el nivel de ER(—) se incrementa con el radio; debido a que los dos primeros modos
tienen amplitudes maximas cerca de la pared y minimas en el centro, mientras que
la amplitud del tercer modo es maxima en el centro y minima en la pared. El nivel
de presién (dentro del rango de frecuencia de estudio) obtenido de cualquier monitor
dentro del bowl es equivalente a la suma de los tres primeros modos, lo que significa
que cerca de la pared la suma de las amplitudes de los dos primeros modos es mayor
que la del tercero.

Por otro lado, a partir de las relaciones geométricas mostradas en la tabla 4.4, se
puede observar que los niveles de ER(—) en el centro del bowl de todas las geometrias
estdn asociados con la relacién entre la profundidad maxima y minima (h(-)/Hmin(-
)); cualitativamente cuanto mayor es esta relacién, mayor es el nivel de ER(—) en
el centro del bowl, en la mayoria de geometrias. Cerca de la pared, los niveles de
ER(—) parecen estar influenciados por la relacién entre el didmetro caracteristico
y la profundidad del bowl (Dc(—=)/h(—)); a mayor relacién, mayor nivel de ER(—)
cerca de la pared; excepto en la geometria “E”, donde los niveles de FR(—) cerca
de la pared aparecen reducidos. Esto se debe a que la forma tan re-entrante de esta
geometria provoca, en el caso del tercer modo, una amplificacién de su amplitud y/o

112



una reducciéon de la amplitud de los dos primeros modos.

Figura 4.17: Comparacién de la evolucién radial de la FR(—) en el plano 0°
entre las cinco geometrias de bowl estudiadas, a diferentes profundidades

Geometria | Dc(-) | h(-) | Hmin(-) | h(-)/hmin(-) | De(-)/h(-)
A 1.00 | 0.43 0.43 1.00 2.33
B 1.05 | 0.43 0.24 1.79 2.44
C 1.07 | 035 | 0.16 2.19 3.06
D 1.25 | 0.29 0.10 2.90 4.44
E 1.11 | 0.36 0.20 1.80 3.08

Tabla 4.4: Relaciones geométricas de las cdmaras de combustion estudiadas
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Figura 4.18: Evolucién radial de la FR(—) de monitores ubicados en el plano
0° a diferentes profundidades del bowl, para cada geometria de bowl

Ademsds se observa la poca influencia de ubicar el captador a distintas pro-
fundidades del bowl sobre la ER(—), tal y como se muestra en la figura 4.18. Las
pequenas diferencias observadas estdn asociadas a la forma geométrica del bowl. En
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efecto, cambios bruscos en la forma periférica del bowl provocan mayores diferencias
entre captadores adyacentes a la pared a distinta profundidad. Por ejemplo los mo-
nitores ubicados a distinta profundidad registran niveles de FR(—) muy similares en
las geometrias “A” y “D”, debido a que los cambios en la forma del bowl tanto en
su zona central como en su periferia no ofrecen variaciones diametrales (geometria
“A”) o tienen variaciones diametrales mds suaves (geometria “D”) que en las deméds
geometrias.

En la figura 4.19 se muestran los niveles de ER(—) maxima obtenida de cada
geometria con su respectivo didmetro méaximo y didmetro caracteristico. No se obser-
va una clara tendencia con el diametro caracteristico. Sin embargo, en la mayoria de
las geometrias se observa un clara tendencia del nivel de ER(—) con el Dmax(—), a
excepcion de la geometria “E”, donde sus didmetros maximo y minimo son muy dife-
rentes y asumir en esta geometria el didmetro maximo como didmetro caracteristico
supone mayor error que en las demds geometrias.
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Figura 4.19: Influencia del didmetro maximo y didmetro caracteristico sobre
la ER(—) méxima

Sin embargo, en todas las geometrias estudiadas el nivel de ER(—) aumenta
con el didmetro Dmax(—). Se determina que un aumento del 25 % del Dmaxz(—) del
bowl provoca un incremento del 73 % en los niveles de ER(—).

En conclusién, aumentar el didmetro reduce la frecuencia de los modos de osci-
lacién y aumenta el nivel de ER(—). Esto refleja que una disminucién de la relacién
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de compresiéon a partir del aumento del didmetro méximo del bowl provocaria niveles
de ER(—) mas elevados porque el contenido energético en la geometria aumentaria,
lo que conllevaria a un empeoramiento de la calidad actustica del motor. Una idea
podria ser dividir el didmetro caracteristico en dos, reduciendo la profundidad de la
parte central del bowl, con la finalidad de llevar los picos de resonancia a frecuencias
més elevadas.

4.6. Influencia de la temperatura del aire encerrado

La temperatura del gas en el interior del cilindro, como ya se ha mencionado,
influye en la velocidad de las ondas de presién, y por tanto en la frecuencia de oscila-
cién de los modos, lo que ademds podria influir en la energia de resonancia. Ademas,
las diferencias de temperatura entre el aire y la pared provocan variaciones locales
de temperatura debido a la transmisién de calor, sobre todo cerca de la pared, lugar
donde se producen los mayores niveles de resonancia.

En un motor Diesel, la variacién de la temperatura del gas en el interior de la
camara de combustién se produce por distintos factores como el proceso de compre-
sién, las condiciones de operacion, carga y la combustion del motor. El proceso de
combustién es uno de los factores mds importantes, ya que es durante este periodo
cuando se producen los mayores gradientes de temperatura y se registran las mayores
amplitudes de resonancia.

Experimentalmente resulta dificil de controlar la ubicacion e intensidad del
autoencendido, causantes de los gradientes locales de presién y temperatura que dan
origen a la resonancia, debido a su elevada sensibilidad a numerosos factores como: las
caracteristicas de la mezcla aire-combustible, condiciones de temperatura, condiciones
de inyeccidn, turbulencia, tiempo de retraso, etc. [170].

B 1.1

L1

L2
0.43
L3

L4

€P monitores
(O captador experimental
[] punto de autoencendido

Figura 4.20: Geometria “B” con detalle de la ubicaciéon de los puntos de mo-
nitorizacién CFD, punto de monitorizacién experimental y punto de autoen-
cendido
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El método CFD permite realizar variaciones en las condiciones de tempera-
tura del gas, llevando al mismo tiempo el control de la intensidad y ubicacién del
autoencendido.

Por ello, mediante CFD, se analiza la influencia de la temperatura del aire sobre
el comportamiento de los modos de oscilacion, tanto en frecuencia como en amplitud,
manteniendo constante la intensidad y la ubicacién del autoencendido en cada caso.
Los célculos se llevan a cabo en la geometria re-entrante “B”, tal como se detalla en la

figura 4.20, e incluyen los casos con cuatro niveles de temperatura, como se muestra
en la tabla 4.5.

PRESION (BAR) TEMPERATURA (K)
Camara | Autoencendido | Cdmara | Autoencendido
53 89 680 998
53 89 780 1216
53 89 840 1310
53 89 1073 1673

Tabla 4.5: Variacién de la temperatura del aire en el interior del bowl, usada
en el estudio paramétrico CFD
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Figura 4.21: Respuesta en frecuencia para las diferentes temperaturas de aire
en el interior del bowl (A) y su respectivo zoom (B)

Los resultados CFD obtenidos se muestran a continuacion.

Por una parte, en la figura 4.21 se muestra la respuesta en frecuencia obtenida
de un monitor ubicado en la misma posicion que el transductor experimental, para
diferentes temperaturas del aire en el interior del bowl. Se pueden distinguir para
todos los casos hasta tres modos de oscilacién. Consistentemente con la teoria modal,
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la frecuencia de los modos de oscilacién disminuye linealmente con la temperatura del
medio, tal y como se muestra en la figura 4.22, donde se compara la frecuencia de los
tres modos obtenidos con el método CFD y aproximados con la teoria modal a partir
de la ecuacién 4.10, descrita en el capitulo anterior. Con ambos métodos se obtienen
resultados similares. Ademds, el aumento de temperatura provoca un aumento del
nivel de presion espectral.
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Figura 4.22: Frecuencia de los modos de resonancia a diferentes temperaturas,
estimados con la Teorfa Modal (TM) y calculados mediante CFD

Una representacion de la amplitud de estos modos es la que se obtiene a partir
de la energia de resonancia adimensional FR(—) de cada captador, mostrada en la
figura 4.23, en funcién del radio adimensional R(—) para diferentes niveles de tempe-
ratura. En todos los casos, el nivel de ER(—) se incrementa con el radio, debido al
incremento de la amplitud de los dos primeros modos cerca de la pared.

En general se observa poca influencia de la temperatura en cdmara sobre los
niveles de ER(—), debido a que la ER(—) estd directamente asociada con la diferencia
de presion entre la excitacion y el medio local donde se desarrolla y ambas presiones
se han mantenido constantes en estos célculos (ver tabla 4.5). A mayor diferencia
de presiones, mayor amplitud de oscilacién y, consecuentemente, mayor nivel de ER.
Para temperaturas més elevadas como el caso de referencia (1073 K), se aprecia un
ligero aumento de la ER(—) en el centro del bowl, debido a que el nivel de amplitud
espectral del tercer modo de resonancia aumenta ligeramente con el aumento de la
temperatura.

En todas las profundidades del bowl (L1, L2...) los niveles de ER(—) conservan
la misma tendencia. Entre las profundidades L3 y L4 los niveles de ER(—) son simila-
res; pero estos niveles son ligeramente menores que los obtenidos en las profundidades
L3 y L4, sobre todo cerca de la pared del bowl. Esto se debe probablemente al au-
mento del nivel de amplitud del primer y segundo modo dentro de la zona re-entrante
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del bowl.
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Figura 4.23: Evolucién radial de la energia de resonancia adimensional en
el plano 0° para diferentes temperaturas de aire, para monitores ubicados a
distintas profundidades

Visto los resultados obtenidos de este estudio, se puede concluir que los cambios
de temperatura del aire influyen de manera significativa en la frecuencia de los modos
de resonancia, pero influyen poco en el nivel ER(—).

4.7. Influencia de las condiciones de la excitacion

En esta seccidn se realiza un estudio de sensibilidad de la ER(—) a cambios en
las condiciones de la excitacién. Este estudio incluye un estudio paramétrico donde
se varia la ubicacién, el nimero, el tamano y la intensidad de la excitacién.
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4.7.1. Ubicacion de la excitacion

Como la geometria real del bowl es irregular, ya que el didmetro y la altura
no son constantes, la ubicacién de la zona de encendido podria afectar las frecuencias
de los modos de oscilacién. Para determinar el grado de influencia de la posicién de
la excitacion y comprobar que las conclusiones obtenidas en las secciones anteriores,
como en las siguientes, no dependen de la posiciéon elegida para el autoencendido, se
realizan simulaciones con tres posiciones de autoencendido.

Las simulaciones se llevan a cabo en una cdmara re-entrante “B”, debido a
que su geometria presenta una gran profundidad y un radio alto, lo que hace posible
mayores variaciones en la posicién del autoencendido.

Los autoencendidos se ubican a diferentes radios y profundidades del bowl, que
se denominan “otros puntos de autoencendido” en la figura 4.24. Las posiciones 1 y 2
estan localizadas en el mismo plano longitudinal que la excitacién de referencia, a 3.5
mm por encima y 3.5 mm por debajo respectivamente de aquella zona de referencia.
El punto 3 estd situado en el mismo plano transversal que la excitacion de referencia,
radialmente cerca del centro del bowl (r=3.5 mm).

L1

L2
0.43

L3
L4

€ monitores

(O captador experimental

[[] punto de autoencendido (REF)
@@@ otros puntos de autoencendido

Figura 4.24: Geometria “B” con detalle de la ubicaciéon de los puntos de mo-
nitorizaciéon CFD, punto de monitorizacién experimental, punto de autoen-
cendido de referencia y otros puntos de autoencendido

Los resultados representados en respuesta en frecuencia se muestran en la fi-
gura 4.25, correspondientes a un monitor ubicado en el mismo lugar que el captador
experimental. Se observa que la posicién de la zona de encendido no influye en las
frecuencias de los modos. Esto es de esperar, ya que la frecuencia sélo depende de la
velocidad del sonido (fijada por la temperatura) y la geometria de la cAmara.

Sin embargo, las amplitudes de los picos varian segin la proximidad de la zona
de excitacién a un nodo de alguno de los tres modos relevantes. Esto puede apreciarse
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en la figura 4.26, donde se representan los niveles maximos y minimos de ER(—) para
todas las posiciones de excitacion estudiadas.
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Figura 4.25: Respuesta en frecuencia para diferentes ubicaciones de autoen-
cendido
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Figura 4.26: Energia de resonancia adimensional maxima y minima para dife-
rentes posiciones de autoencendido

Se observa que las posiciones 1, 2 y REF tienen niveles de FR(—) similares.
Ademi4s, con estas posiciones cercanas a la pared, se obtienen los niveles més elevados
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de ER(—), debido a su proximidad a un nodo (punto de méxima amplitud) de los
modos asimétricos, ya que estos modos tienen sus nodos en la periferia del bowl.
Aunque el modo simétrico se reduce en estas posiciones debido a que su antinodo
(punto de amplitud nula) estd ubicado cerca de la pared del bowl, el nivel de ER(—)
aumenta ya que el contenido energético de los modos asimétricos es en suma mayor
que el modo simétrico.

Sin embargo, un autoencendido ubicado a un radio menor (posicién 3) reduce
los niveles de ER(—), debido a la proximidad del autoencendido a los antinodos
del modo asimétrico ubicado en el centro del bowl. Aunque la amplitud del modo
simétrico aumenta en el centro del bowl, el nivel de FR(—) disminuye respecto al
autoencendido ubicado cerca de la pared.

En conclusion, aunque la frecuencia no depende de la posicién del autoencendi-
do, los niveles de amplitud si dependen de esta posicién. Se obtienen niveles maximos
de ER(—) cuando el autoencendido se sitia cerca de la pared. Por una parte, con una
reduccién de la posicién radial del autoencendido del 30 % (entre las posiciones 2 y 3)
se obtienen una reduccién de hasta el 40 % en la ER(—)min vy 30% en la ER(—)maz,
mejorando con ello la calidad acustica del motor. Por otra parte, cuando se varia la
profundidad de la excitacién se obtienen variaciones menos significativas de ER(—).
Posiciones del autoencendido més profundas tienden a incrementar ligeramente la
ER(-).

4.7.2. Numero de excitaciones

En esta seccién se analiza la influencia del nimero de zonas de autoencendido
sobre el comportamiento actstico de la cdmara de combustién. Los calculos se llevan
a cabo en la misma geometria re-entrante “B” que en el estudio previo, e incluyen los
casos con: uno, dos y cinco zonas de autoencendido, como se muestra en la figura 4.27.
Este dltimo, corresponde a un caso mas realista, de un inyector de cinco toberas, con
cinco puntos de autoencendido desfasados. El desfase de los autoencendidos, tanto
para el caso de dos como él de cinco zonas de autoencendido, se establecié de tal
manera que cada zona de autoencendido se excite justo antes que llegue la onda de
presion causada por el autoencendido vecino.

En la figura 4.28 se muestra la respuesta en frecuencia de los tres casos es-
tudiados, correspondiente a un monitor ubicado en el mismo lugar que el captador
experimental. No se observan variaciones en la frecuencia de los modos de resonancia.
Sin embargo, existen importantes diferencias en el nivel de amplitud, tal y como se
observa en la figura 4.29, donde se muestra el nivel de FR(—) méximo y minimo,
adimensionalizado en cada caso con el nimero de excitaciones. El mas alto nivel de
ER(—) corresponde al caso con un solo autoencendido. Estos resultados también re-
flejan que el nivel mdximo de ER(—) no tiene un comportamiento lineal con el nimero
de autoencendidos. La diferencia de los niveles de ER(—) entre los casos con uno y
cinco autoencendidos es del 79 % para la FR(—) minima y 82 % para la ER(—) méxi-
ma. Esto indica que la amplitud de los nodos de presiéon es menor en el caso de cinco
autoencendidos, debido a la interaccién de los modos de resonancia excitados por las
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distintas zonas de autoencendido desfasadas. Esto se confirma en la figura 4.30, don-
de se compara los patrones de oscilacién obtenidos con uno y cinco autoencendidos,
desfasados, en el mismo instante.

H FH H HH
1 autoencendido 2 autoencendidos 5 autoencendidos

Figura 4.27: Localizacién de las zonas de autoencendido en un plano trans-
versal del bowl re-entrante para los casos con: uno, dos y cinco puntos de
autoencendido
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Figura 4.28: Influencia del nimero de autoencendidos sobre la respuesta en
frecuencia
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Figura 4.29: Comparacién de los maximos y minimos niveles de ER(-) para
uno, dos y cinco autoencendidos
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Figura 4.30: Patrones de oscilacién obtenidos con CFD en los casos de uno y
cinco autoencendidos

Aunque la frecuencia de resonancia es la misma, como se comenté anterior-
mente, existen diferencias en los patrones de oscilacién. La distribucién de la presiéon
depende fuertemente del nimero de autoencendidos. Con cinco autoencendidos, la si-
metria que existe en el caso de un autoencendido se rompe y la posicién de los nodos
de minima y méaxima presién cambia, debido precisamente a la interaccién entre los
distintos modos de resonancia de las distintas excitaciones. Se aprecia también en esta
figura que los niveles de presién son claramente menores en el caso de cinco zonas de

excitacién.
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En conclusiéon, por una parte, la frecuencia de oscilacién es independiente de la
cantidad de zonas de autoencendido producidas en la cAmara de combustiéon. Por otro
lado, los niveles de amplitud si dependen del nimero de autoencendidos. La reducciéon
de la FR(—) méxima, respecto al caso de referencia (1 autoencendido), es del 17 %
para el caso de dos autoencendidos y 82 % para el caso de cinco autoencendidos. Esto
indica que para mantener acotada la ER(—) serfa mas conveniente utilizar inyectores
con més toberas para distribuir mejor el combustible en la cdmara de combustion
y asi tener mas zonas de autoencendido. Evidentemente el mismo efecto se podria
conseguir con inyecciones multiples.

4.7.3. Tamano de la excitacién

Durante el proceso de combustién el tamano de la zona de autoencendido varia,
dependiendo de la turbulencia, temperatura local y, en particular, de la cantidad de
combustible inyectado.

Por ello, en esta seccion se analiza la influencia de su tamano sobre el compor-
tamiento acustico de la cAmara de combustion. Al igual que en los estudios previos,
los calculos se llevan a cabo en la misma geometria re-entrante “B”. Se considera una
sola zona de autoencendido (ver figura 4.31). Se incluyen tres casos con tres volimenes
distintos tal como se muestra en la tabla 4.6. Asumiendo que el tamano de la zona
de autoencendido esta asociado a la cantidad de combustible inyectado, cada volu-
men simularia un nivel de carga del motor que supondria: en el caso de referencia un
25 %, el caso mitad un 12.5 % y el caso doble un 50 %. La presién y temperatura de la
excitacion se fijan en todos los casos, de acuerdo a la condicién de carga experimental.

mitad del volumen de volumen de referencia doble del volumen de
referencia referencia

Figura 4.31: Tamafio de la zona de autoencendido en el plano transversal del
bowl re-entrante para casos con: mitad, referencia, y doble volumen de la
excitacion

125



CAsos VOLUMEN DE LA EXCITACION (mm?)
Mitad % 35.6
Referencia 68.34
Doble % 136.68

Tabla 4.6: Variacién del tamano de la excitacion usada en el estudio paramétri-
co CFD
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Figura 4.32: Influencia del tamano de la zona de autoencendido sobre la res-
puesta en frecuencia

En la figura 4.32 se muestra la respuesta en frecuencia correspondiente a un
monitor ubicado en el mismo lugar que el captador experimental para los tres volime-
nes estudiados. Aunque la frecuencia de los modos de oscilaciéon no cambia, existen
importantes diferencias en el nivel de amplitud, tal y como se observa en la figura
4.33, donde se muestra el nivel de FR(—) méximo y minimo de cada caso.

Los niveles méximos de ER(—) aumentan, de forma lineal, con el tamafio de
la zona de autoencendido, a diferencia de los niveles de FR(—) minimos que se man-
tienen casi constante. Esto se debe a que la FR(—) minima estda asociada con la
amplitud del tercer modo y la ER(—) médxima con la suma de las amplitudes de los
dos primeros modos; y dicha suma cambia drasticamente y de forma m&s importante
que la amplitud del tercer modo al cambiar el tamano de la excitacién.
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Figura 4.33: Influencia del tamafio de la zona de autoencendido sobre los
niveles maximos y minimos de FR(—)

En conclusién, la frecuencia de oscilacion es independiente del tamano de la
zona de autoencendido, pero el nivel de amplitud s{ depende del tamafio. La ER(—)
méxima, respecto al caso de referencia, se reduce del 60 % para el caso “mitad” e
incrementa del 40 % para el caso “doble”. Por tanto, se puede llegar a una conclu-
sién similar al estudio anterior, es decir que para mantener acotada la EFR(—) serfa
conveniente utilizar un inyector con mas toberas de tal forma de tener mas zonas de
autoencendido con menos volumen.

4.7.4. Intensidad de la excitacién

Como ya se ha mencionado, la variacién de la temperatura del gas influye
en la velocidad de propagacién de las ondas de presiéon y por consiguiente en la
frecuencia de sus modos de oscilacion. Durante el proceso de combustion, la presion
y temperatura aumentan muy rapidamente. Experimentalmente este incremento es
dificil de controlar, aislando al mismo tiempo otros efectos como el cambio de volumen,
ubicacién y niimero de autoencendidos que se generan durante el inicio de este proceso.

Mediante CFD es posible estudiar la influencia del aumento local de la presion
y temperatura del autoencendido de forma aislada. En esta seccién se presenta un
estudio paramétrico CFD, donde se varia la intensidad del autoencendido mediante
cambios en los valores de presién y temperatura de la excitacién. Estos valores estan
asociados a las condiciones de carga de un motor real, tal y como se presenta en la
tabla 4.7.
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CARGA P (BAR) | T (K)
10% 74 1400
20% (Ref) 88 1673
40 % 95 1800

Tabla 4.7: Condiciones de carga experimental usadas para la inicializacion del
autoencendido en los célculos CFD

Los resultados mostrados en la figura 4.34, representan la respuesta en fre-
cuencia obtenida por un monitor localizado en la misma ubicaciéon que el captador
experimental para las tres condiciones de carga. La frecuencia de los modos de osci-
lacién no se ve afectada por los cambios en la condicién de temperatura impuesta en
la excitacion. Esto puede explicarse por el hecho que el incremento instantaneo local
de temperatura en la zona de autoencendido no incrementa de forma significativa la
temperatura global en la cAmara de combustién.
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Figura 4.34: Influencia de la intensidad del autoencendido sobre la respuesta
en frecuencia

Sin embargo, la amplitud de los modos de oscilacién se ve claramente afectada,
tal y como se observa en la figura 4.35, donde se muestra el nivel de ER(—) méaximo
y minimo de cada caso. El mds alto nivel de ER(—) corresponde al caso de 40 % de
carga. Los niveles mdximos y minimos de FR(—) tienen un comportamiento lineal
con la carga, siendo la diferencia de los niveles de ER(—) entre los casos al 10% y
40 % de carga del 200 % para la ER(—) méxima.
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Figura 4.35: Influencia de la intensidad del autoencendido sobre los niveles
méximos y minimos de ER (-)

En conclusién, la frecuencia de oscilacién es independiente de la intensidad de
autoencendido, pero el nivel de amplitud si depende de la intensidad. En general, la
ER(—) méxima aumenta de forma monétona con la temperatura.

Estos resultados indicarfan que para mantener acotada la ER(—) serfa conve-
niente utilizar inyectores con mas toberas o una estrategia de inyeccién multiple, de
tal forma de repartir la masa de combustible en més zonas de excitacion.
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4.8. Resumen

En este capitulo se ha realizado un estudio de sensibilidad del fenémeno de
resonancia a cambios en las condiciones de funcionamiento del motor y geometria del
bowl.

En el primer estudio se analiza los efectos de las condiciones de operacion
del motor para cuatro regimenes de giro. Los resultados obtenidos no reflejan una
influencia del régimen en la frecuencia de oscilacién de los modos. Sin embargo, la
amplitud de los modos expresada en términos de ER(—) se ve claramente influenciada
a elevados regimenes de giro (Vt>11.2 m/s). Un aumento del régimen de giro provoca
un incremento de la ER(—), lo que es perjudicial en la calidad actstica del motor.

La poca influencia del swirl sobre el comportamiento global de la resonancia,
es decir, niveles minimos en el centro y maximos cerca de la pared del bowl, permite
asumir en los siguientes estudios la ausencia de swirl, ahorrando con ello un importante
costo computacional, sin sacrificar la calidad de los resultados.

En el segundo estudio se analiza la influencia de la geometria del bowl. Los resul-
tados reflejan, por una parte, que un incremento del didmetro caracteristico (De(—))
provoca un aumento en la frecuencia de los modos de oscilacion. Por otra parte, se de-
termina que un aumento del 30 % del Dc(—) del bowl provoca un incremento de hasta
el 73% en la amplitud de los modos de oscilacién. Esto refleja que una disminucién
de la relacién de compresién a partir del aumento del didmetro del bowl provocaria
niveles de FR(—) mds elevados y por consiguiente un empeoramiento de la calidad
acustica del motor.

En el tercer estudio se analiza la influencia de la temperatura en el interior del
bowl. Se simulan cuatro condiciones de carga en la geometria “B”. Los resultados,
consistentes con la teoria modal, reflejan que la frecuencia de los modos disminuye
con la temperatura. Sin embargo, las variaciones del nivel de FR(—) son minimas,
los ligeros incrementos se registran en el centro del bowl al aumentar la temperatura.

En el cuarto estudio se analiza la influencia de las condiciones del autoencendido.
En este estudio se incluyen variaciones de: ubicacién, ntimero, tamano, e intensidad
del autoencendido. En todos los casos no se observa influencia en la frecuencia de los
modos de oscilacion; aunque si en la amplitud, como se detalla a continuacién:

Ubicacion. Con el inicio del autoencendido mas cerca de la pared se produce
un incremento de hasta el 30% en el nivel de ER(—) (entre las posiciones 2 y 3);
variaciones en la profundidad del autoencendido no provocan incrementos significati-
vos en los niveles de ER(—). Esto significa que autoencendidos en el centro del bowl,
por ejemplo reduciendo el angulo de inyeccién, reducirian el nivel de ER(—), lo que
mejoraria la calidad acustica del motor.

Numero. Aumentar la cantidad de autoencendidos para un mismo nivel de
carga, por ejemplo mediante un incremento del nimero de chorros de inyeccién, pro-
vocaria una importante reduccién del nivel de ER(—).

Tamano e intensidad. Incrementar el tamano o intensidad del autoencendido,
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a partir de un incremento de la carga del motor, provoca un aumento lineal del nivel

de ER(—).

En todos los resultados se confirma que el nivel de amplitud de la sefial captada
es distinto segin la ubicaciéon del transductor de presién, debido principalmente al
comportamiento de los modos de oscilacién, lo que provoca el incremento del nivel de
amplitud con el radio del bowl.

Finalmente, se identifican las posibles mejoras a realizar en trabajos futuros,
como la simulacién mas real de la excitacién provocada por la combustién, la consi-
deracion del movimiento del pistén, y el uso de especies presentes durante una com-
bustién real. Con estos nuevos ingredientes se espera conseguir una simulacién mas
cercana, en el aspecto termofluidodinamico, a lo que ocurre en el interior del cilindro;
y que sea de utilidad para estudiar a nivel cualitativo y cuantitativo el fenémeno de
resonancia.
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5.1. Introduccion

Se ha registrado ampliamente [66,86,129,136] que una de las principales carac-
teristicas de la combustién en motores Diesel es el brusco aumento de presién durante
el autoencendido de la mezcla aire-combustible. Este rapido aumento de presién ori-
gina el knock, que induce un proceso de oscilaciéon de los gases quemados de acuerdo
a las frecuencias naturales asociadas con la geometria de la cidmara de combustion,
también conocido como fenémeno de resonancia. Este fenémeno a su vez incrementa
la intensidad del famoso knock Diesel y se transmite a través del bloque motor como
ruido molesto para el oido humano. Tradicionalmente se han utilizado métodos ex-
perimentales, que han permitido determinar la influencia de diversos parametros de
funcionamiento del motor sobre este fendmeno, tales como: condiciones de inyeccion,
nivel de carga, régimen de giro [129].

En los ltimos anos, el aumento de la potencia de los ordenadores, y la mejora
de las predicciones de los codigos comerciales de calculo tridimensional, han permitido
realizar célculos cada vez més complejos [28,31,49,127,188]. Estos cédigos [53,173]
cuentan con la ventaja de ser muy flexibles, y proporcionan una gran cantidad de
informacién sobre las caracteristicas del flujo, que no esta disponible mediante nin-
guna de las técnicas experimentales. Sin embargo, en la resoluciéon del problema se
simplifican las geometrias y los modelos, y como tales, no siempre proporcionan una
solucién que se corresponde con la realidad. Por ejemplo, en las simulaciones llevadas
a cabo en el capitulo anterior, no se tenia en cuenta: la energia real liberada por el
combustible durante la combustién; la generacién de especies; ni el movimiento del
pistén antes, durante, y después del proceso de combustion. Consideraciones que se
tienen en cuenta en las simulaciones realizadas en el presente capitulo.

Aunque existen varios modelos de combustion, algunos implementados en los
c6digos comerciales CFD, atin requieren muchas mejoras para ser realmente predicti-
vos, debido a la gran complejidad de los fenémenos asociados a la combustion [28,46].
Dada la dificultad para reproducir con exactitud el proceso de encendido de la com-
bustién, resulta complicado predecir el fenémeno de resonancia provocado por el auto-
encendido de los motores Diesel. Por ello, en el marco de esta tesis, se ha desarrollado
una metodologia alternativa, que no reemplaza un modelo de combustion, pero si per-
mite simular sus efectos sin tomar en cuenta el proceso reactivo del autoencendido y
al que podemos llamar “simili-combustion”.

Es el objetivo de este capitulo presentar esta novedosa metodologia CFD que
permite predecir el ruido de resonancia en un motor Diesel sin resolver el proce-
so quimico de la combustion. La metodologia estd basada en la resolucién de las
ecuaciones que gobiernan el flujo no reactivo dentro del cilindro para las carreras de
compresién y expansién, y para simular los efectos del autoencendido y combustion,
se agregan algunas fuentes térmicas en la ecuacién de la energia. Los términos fuente
de la ecuacién de la energia dependen del nivel de presién y temperatura obtenidos
durante el autoencendido y la combustion.

Inicialmente se describe el procedimiento de cdlculo propuesto, en el que se
exponen las caracteristicas del proceso de combustion y que sirven para plantear la
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metodologia de cdlculo CFD. Ademsds se realiza una simulacién en un modelo bidimen-
sional, con la finalidad de analizar el comportamiento de los modos de oscilacién de la
resonancia y evaluar las limitaciones de este modelo respeto al modelo tridimensional.

Seguidamente, se realiza el andlisis de resultados del modelo tridimensional
mediante la evaluacién de dos indicadores: la energia de resonancia y la respuesta
en frecuencia en puntos de monitorizaciéon de presiéon distribuidos en el interior de la
camara de combustion.

Posteriormente, con la finalidad de justificar la buena aproximacion de los re-
sultados obtenidos con el procedimiento descrito en el presente capitulo, se realiza
la validacién con la medida experimental. Mas adelante, en el capitulo 6, mediante
la metodologia planteada en este capitulo, se realiza un estudio de sensibilidad del
fenémeno de resonancia al variar algunos pardmetros de funcionamiento del motor.

5.2. Procedimiento de calculo propuesto

En esta seccion se detalla la metodologia utilizada para la simulacién del proce-
so de simili-combustién, que fue la parte méas delicada de esta tesis doctoral, asi como
las dificultades técnicas asociadas a la etapa de simulacién del autoencendido dentro
del mismo proceso.

5.2.1. Caracteristicas del proceso de combustion en motores
Diesel

Durante el proceso de combustién en un motor Diesel de inyeccién directa se
pueden distinguir tres fases: retraso, premezcla y difusién.

El retraso se define como el tiempo que transcurre desde que comienza la in-
yeccién de combustible hasta el inicio de la combustién. El retraso es importante en
la combustién de un motor Diesel, ya que si es largo puede incrementar la energia
liberada durante la siguiente etapa de la combustién (premezcla).

En la etapa de premezcla, se llevan a cabo las primeras reacciones de formacién
de los gases. Es sumamente réapida; dependiendo del dosado relativo, del combustible
y condiciones en el cilindro, puede tener una duracién en torno a decenas de mili-
segundos. Segun el dosado relativo y las condiciones de mezcla aire-combustible, la
temperatura adiabética de llama durante el desarrollo de esta primera fase puede al-
canzar valores entre los 2100 K y 2900 K [43]. El rdpido aumento de presién provoca
la generacién de ondas de presion, que oscilan en el interior de la cdmara de combus-
tién de acuerdo a las frecuencias naturales asociadas a la geometria de la caAmara de
combustién y a la temperatura de los gases. Dicha oscilacion de ondas, conocida tam-
bién como fenémeno de resonancia, provoca la vibracién del bloque motor, vibracion
que se transmite al entorno y se propaga como ruido a través del aire hasta el oido
humano [129]. La amplitud de estas oscilaciones depende de cémo, cuando y dénde
se libera la energia durante esta fase de premezcla, y su aumento es perjudicial para
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la calidad actstica del motor [25]. La adecuada prediccién de esta fase es de suma
importancia para la metodologia CFD que se describe en este capitulo.

La siguiente y tltima fase corresponde a la “combustién por difusiéon”. Esta fa-
se a su vez estd subdividida en dos sub-etapas: difusién principal y difusién tardia. La
primera de ellas provoca un crecimiento gradual de la tasa de liberacién de calor has-
ta su posterior decrecimiento; esta combustion se encuentra dominada por la mezcla
aire-combustible. Mejores condiciones de la mezcla tienden a incrementar la energia
liberada y por consiguiente la temperatura de llama durante la difusién principal. La
segunda sub-etapa se inicia cuando se deja de inyectar combustible; la liberacién de
energia se produce del combustible que atin estd penetrando en la cdmara después del
cierre de la inyeccién y de los residuos de combustible impregnados en las paredes del
cilindro y bowl [1]. La energfa liberada en ambas sub-etapas de esta fase de combus-
ti6n no provoca incrementos locales de presién intensos, sin embargo, su consideracion
en los cdlculos CFD es de importancia ya que establece las condiciones de tempera-
tura adecuadas, influyentes en la velocidad de propagacién, y por consecuencia, en la
frecuencia de las ondas de presion.

5.2.2. Descripcién del procedimiento CFD

Los célculos CFD presentados en este capitulo, como en los posteriores, consis-
ten en la simulacién de los procesos de compresiéon, simili-combustion y expansién en
un motor Diesel de inyeccién directa sobrealimentado. Estos célculos se realizan con
movimiento de malla, para simular el movimiento del pistén, es decir, los procesos de
compresién y expansiéon realmente.

Para ello, como en los calculos en caAmaras estaticas presentados en el capitulo 4,
se ha empleado el cédigo comercial Fluent 6.2.16, junto al programa de preprocesado
Gambit [57]. Adicionalmente, se utiliza un programa de diagnéstico de la combustién,
Calmec [111], as{ como rutinas propias elaboradas en Matlab que permiten obtener
los datos necesarios para iniciar la simulacién CFD. Ademas, se utiliza una rutina
desarrollada en el marco de este trabajo para simular el proceso de simili-combustion
en Fluent.

5.2.2.1. Preprocesado, procesado y posprocesado

La metodologia general CFD utilizada para el estudio de la resonancia en cama-
ras de combustiéon con movimiento del piston esta dividida en 6 pasos que se describen
a continuacion. Los 4 primeros pasos forman el preproceso del cédlculo CFD; los 2 1lti-
mos el procesado y posprocesado de la solucién.

El primer paso (ver figura 5.1) consiste en obtener las medidas experimentales
registradas por el sistema de adquisicién. Tal como se detalla en el apéndice A, el
sistema de adquisicién de la presion en cilindro estd compuesto por un transductor de
presion en el interior de cada cilindro del motor estudiado, un registrador de senales
y un ordenador con los programas de adquisicién necesarios. Esta senal es registrada,
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transmitida y almacenada en el ordenador. La informacién registrada permite obtener
la evolucién de la presién en cada cilindro y en cada ciclo de funcionamiento.

Seguidamente, se realiza un andlisis de la medida de presién en el cilindro de los
49 ciclos registrados. Este andlisis se lleva a cabo mediante el programa Calmec, para
cada ciclo y punto de funcionamiento. De este anilisis se obtiene, entre otros datos,
las fracciones masicas de especies presentes en la camara de combustion durante y
después del proceso de combustién, la derivada de la ley de liberacién de calor (DFQL),
asi como otros tipicos pardametros necesarios para la inicializacion de los calculos CFD.
Adicionalmente, los mismos datos experimentales son procesados por un sub-modelo
de Calmec - ACT [10] que, a partir del retraso de la inyeccién, discrimina entre las
fases de premezcla y difusién del proceso de combustién, lo que permite estimar la
cantidad de energia liberada durante cada fase de este proceso.
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Figura 5.1: Paso 1 de la metodologia CFD

ig. 5.4

El siguiente paso (ver figura 5.2) consiste en la seleccién del ciclo més represen-
tativo de los 49 ciclos de funcionamiento. Como primer criterio, se busca que el ciclo
seleccionado tenga un indicador termodindmico razonable, igual a la unidad. Este
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indicador representa la relacién entre la energia obtenida de Calmec en la DFQL y la
energia aportada por el combustible obtenida de las medidas. El valor de este indi-
cador fluctia ligeramente entre ciclos respecto a la unidad, debido a que la evolucion
temporal de la inyeccién en cada ciclo no es exactamente la misma, aunque se asume
constante en el programa de diagndstico.

Como segundo criterio, se busca que el ciclo seleccionado sea representativo
del punto de funcionamiento. Para ello se estima, separadamente y para cada ciclo
de funcionamiento, la energia liberada en la fase premezcla de ambas inyecciones
(piloto y principal) y la energia de resonancia. Se busca que ambas energias del ciclo
seleccionado sean similares a su respectiva media entre ciclos.
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Figura 5.2: Paso 2 de la metodologia CFD

En el paso 3 (ver figura 5.3), se examina en profundidad los datos obtenidos
del ciclo seleccionado. En muchos casos, la DFQL obtenida de Calmec (linea azul
discontinua) tiene oscilaciones importantes, que pueden dificultar el andlisis. Para ello,
se realiza un filtrado previo de la DFQL, obteniendo as{ una nueva DFQL (linea roja
continua) con la misma energia que la original, sin que ello influya en los resultados
de los célculos CFD. Seguidamente, se analiza la DFQL en fase premezcla (linea verde
continua) y la DFQL en fase difusiva (linea azul continua) obtenidas por el sub-modelo
ACT. Se comprueba que la suma de ambas energias es equivalente a la energia total
liberada durante el proceso de combustién.

El paso 4 es el ultimo paso del preprocesado. En este paso, se corrige el desfase
de la DFQL en fase premezcla ya que el captador experimental recibe la informacién
del autoencendido instante después de producirse. Dicha correccién estd basada en
las observaciones realizadas por Higgins y Siebers [68]. Segun estos autores, la velo-
cidad del sonido influye sobre la duracién de la DFQL en fase premezcla (ver figura
5.4). En efecto, tal y como se muestra en la ecuacién 5.1, la posicién del captador
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experimental respecto a los autoencendidos, la velocidad del sonido y el desfase de los
autoencendidos son factores que influyen en la duracién de la fase premezcla.

DP = DAP — DF — RE, (5.1)

donde DP es el duracién de la DFQL en fase premezcla, DAP es la duracién aparente
de la DFQL obtenida mediante el sub-modelo ACT, DF' es el desfase entre autoen-
cendidos y RE es el retraso provocado por los efectos de la velocidad del sonido y
posicién del captador experimental.
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Figura 5.3: Paso 3 de la metodologia CFD
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Figura 5.4: Distribucién de autoencendidos y posicién del transductor de pre-
sién en la pared con ocho chorros de inyeccién (A); retraso de la velocidad del
sonido asumiendo que el autoencendido ocurre al final del chorro con una tem-
peratura en camara de 1000 K (B) y efectos de la velocidad del sonido sobre la
tasa de liberacién de calor (DFQL) en tres casos: DFQL para un transductor
ubicado en la pared, DFQL para un transductor central y DFQL corregido
con la velocidad del sonido. [68]

Llevando esta experiencia a nuestro caso, se corrige la DFQL aparente con el
retraso RE, obteniéndose una DFQL corregida en fase premezcla que sélo incluye el
desfase entre autoencendidos y que se utiliza para la generacién de los mismos.

Basandose pues, en la DFQL en fase premezcla corregida, en la figura 5.5, se
representa la DFQL de los autoencendidos, que se estima mediante una rutina de
preprocesado que se detalla en los anexos de este documento.
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Figura 5.5: Paso 4 de la metodologia CFD

Se asume que se produce un autoencendido por chorro inyectado. Se consi-
dera que la suma energética de los autoencendidos (linea verde) es equivalente a la
energfa liberada en fase premezcla (linea roja). Las energias de cada autoencendido
se reparten de forma uniforme durante esta fase, dividiendo temporalmente la DFQL
en tantas partes como numero de autoencendidos, asumiendo que un autoencendido
dado se inicia cuando la DFQL del autoencendido anterior es maxima, obteniéndose
asi el intervalo temporal de cada autoencendido. La energia de cada autoencendido
se estima integrando la DFQL en fase premezcla en su respectivo intervalo temporal.
Finalmente, para estimar la DFQL de cada autoencendido, se reduce temporalmente
la DFQL en fase premezcla hasta el intervalo temporal del autoencendido y se escala
la amplitud de dicha DFQL hasta obtener el respectivo nivel de energia del auto-
encendido, procurando que la suma de las DFQL de los autoencendidos sea lo més
proxima a la DFQL en fase premezcla.

También es necesario definir el volumen de cada autoencendido. Esto se estima a
partir de la energia liberada por cada autoencendido, verificando que las temperaturas
maximas locales producidas en el cdlculo CFD durante la liberacién de energia no
superan la temperatura adiabdtica de llama (entre 2100 K y 2500 K).
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La energfa liberada en fase difusiva (linea azul) se reparte en el resto del domi-
nio CFD. Esta energia no provoca oscilaciones de presion, pero si un incremento de
temperatura que establece una velocidad de propagacién coherente.

Asi, se obtiene la DFQL durante la fase difusiva (mediante ACT) y la DFQL
de cada autoencendido en fase premezcla (mediante la rutina de preprocesado), que
se aplican en zonas definidas del dominio, mediante términos fuente en las ecuaciones
de la energia y masa. Se repite el mismo procedimiento en el caso de posteriores
combustiones asociadas a una inyeccién multiple.

Las matrices temporales obtenidas por el sub-modelo ACT-Calmec y por la
rutina de preprocesado son las siguientes:

- Ratio temporal de las fracciones maésicas de cada especie: aire, combustible y
gases quemados.

- DFQL de cada autoencendido.
- DFQL de la fase difusiva.

FLUENT | Malawo e a *_ GAMBIT

geometria de la

Fig. 5.5 | camara de
- Simulacicn sin combustion |
'i combustion
e |
UDF 1—»
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cormbustion cormbustion
- Dimensiones de lospulsos
+ Limite de fermperafura de cada !
_ ¥ Salida Fluent _ aufoenoendido
Tiernpo (5) vs. + energla de cada auiosncendido |

! - Presidn (Pa)

- Temperatura (K)

- Masa (kg

- Fracoion masica de alre ()

| - Fraccion masica de combustible (-)
- Fracoion masica de gquemados ()

Figura 5.6: Paso 5 de la metodologia CFD

En el paso 5, mostrado en la figura 5.6, se definen el dominio y el proceso de
calculo. El dominio, compuesto por las geometrias del bowl y cilindro y las zonas de
autoencendido, se construye mediante el programa Gambit. Para la construccién del
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mallado y la definicién del tipo de condicion de contorno, se ha seguido la metodologia
detallada en el capitulo 3.

El proceso de célculo se realiza mediante el programa Fluent. Las matrices
obtenidas en el paso 4 son utilizadas como condiciones de contorno en el proceso de
calculo CFD. Cada matriz representa en la simulacién un término fuente de masa o
de energia, que se introduce en su respectiva ecuacién de conservacion, tal y como se
detalla mas adelante en la seccién 5.2.2.2.

La introduccién de estos términos fuente se realiza mediante una macro, pro-
gramada en lenguaje C, desarrollada exclusivamente para este tipo de problemas. Esta
macro, también conocida en Fluent como UDF (User Defined Function), tal y como se
detalla en los anexos, controla el inicio y la intensidad de cada fuente en la simulaciéon
CFD mediante interpolaciéon de las matrices en cada paso temporal. De esta forma,
se introduce en el momento exacto, la cantidad adecuada de masa o energia.

Estos célculos se inician al cierre de la valvula de admisién y finalizan al cierre
de la valvula de escape. La utilizacién de los términos fuente para la simulacion de
la simili-combustién requiere un elevado coste computacional. Por ello, para reducir
tiempo de célculo, inicialmente la UDF se mantiene desconectada durante parte del
proceso de compresion, hasta el inicio de la combustion.

Mediante esta simulacion se obtienen las matrices temporales de presion, tem-
peratura y fracciones masicas de aire, combustible y quemados en cada punto de
monitorizacién distribuidos de manera uniforme en todo el bowl.

Finalmente, el paso 6 mostrado en la figura 5.7 estd asociado al posprocesado.
En este paso, se realiza primero una verificacion de la presién, temperatura y fracciones
mésicas de cada especie, con el objetivo de confirmar que los términos fuente de masa
y energia se aplican de forma consistente durante la simulacién. Esta verificacion se
efectia comparando los resultados CFD con los obtenidos por Calmec. Seguidamente,
a partir de la sefnial de presiéon temporal de cada monitor, se obtiene su respectiva
respuesta en frecuencia, que es utilizada para el andlisis de la resonancia.
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Figura 5.7: Paso 6 de la metodologia CFD

5.2.2.2. Condiciones de contorno, iniciales y términos fuente

Condiciones de contorno.

Tal y como se ha detallado en la seccién 3.9.1, el dominio de cédlculo estd de-
limitado por condiciones de contorno tipo pared, aplicadas en la periferia del bowl y

cilindro, y en las que ademds se imponen las condiciones térmicas asociadas al punto
de funcionamiento del motor.

El punto de funcionamiento del motor corresponde a 1500 RPM - 37 Nm de
carga. Se elige este punto ya que se considera como caso de referencia en el estudio
paramétrico llevado a cabo en el siguiente capitulo.

La condicién de pared estd dividida en tres zonas de diferente temperatura:
cilindro (T'cili), culata (T'culata) y pistén (T'piston).

En la tabla 5.1 se resumen las temperaturas utilizadas en la simulacién CFD.

Tcili (K) | Teulata (K) | Tpiston (K)
300 400 500

Tabla 5.1: Condiciones térmicas en las paredes
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Condiciones iniciales.-

Tal y como se ha detallado en la seccién 3.9.2, los cdlculos se inician al cierre
de la vélvula de admisién a 155° APMS de compresién y finalizan a 130° DPMS de
expansion.

En la tabla 5.2 se resumen los valores iniciales asumidos en la simulacién CFD
para un punto de funcionamiento de 1500 RPM - 37 Nm de carga y con inyeccién
multiple (una piloto y una principal). Los valores mostrados corresponden a la presién
(po), temperatura (Tp), turbulencia (k y €) y las fracciones mésicas de aire (fma),
combustible (fmf) y quemados (fmgq).

po (bar) | To (K) | k (m?/s®) | e (m*/s”) | fma | fmf | fmg
1.24 375 711 3813 | 098 | 0 [ 0.02

Tabla 5.2: Condiciones CFD iniciales, al cierre de la valvula de admisién

Términos fuente.

Los términos fuente permiten definir una fuente volumétrica de masa, momento,
energia, turbulencia, y otras cantidades escalares en una determinada zona del dominio
y, cada uno forma parte de su respectiva ecuacién de conservacién de masa, momento,
energia, etc., descritas en el capitulo 3. En nuestro problema, se utilizan los términos
fuentes de energia y masa para simular el proceso de simili-combustion.

Ambas fuentes, expresadas como S,, y S, en sus respectivas ecuaciones de
b
conservacién de masa (ecuacién 5.2) y energia (ecuacion 5.3), se presentan por unidad
de volumen y de tiempo.

0 0
2" + %j(ﬂuj) = Sm (5.2)

0 0
P+ %(uinj — FhJ’) + S;u; + Sy, (5.3)

0 0

ot 8.’17j

Por una parte, las fuentes de energia estdan asociadas al ratio de la energia
liberada durante el proceso de simili-combustion, es decir, las DFQL obtenidas por la
rutina de preprocesado. Dependiendo de la fase de combustién (premezcla o difusién),
estas fuentes se aplican en distintas zonas del dominio.

En la fase de premezcla, las fuentes se aplican en las zonas de autoencendido.
Para definir la ubicacién de las zonas de autoencendido se asume que todos los auto-
encendidos se distribuyen de manera uniforme en todo el dominio, todos a la misma
distancia del centro del bowl, tal y como se ha mostrado en la figura 3.11 de la seccién
3.8.3.
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En la fase de difusion, la fuente se aplica en el resto del dominio, se considera que
no influye como fuente de excitacién y que su aplicacién garantiza una temperatura
coherente durante la simili-combustion.

Por otra parte, los términos fuente de masa estdn asociados a las especies
presentes durante la simili-combustién, es decir, a los ratios de las fracciones masicas
del aire, gases quemados y combustible obtenidos por Calmec. Estas fuentes se aplican
en todo el dominio durante ambas fases, premezcla y difusion.

5.2.2.3. Resumen y suposiciones

Como se ha indicado anteriormente, el fenémeno de resonancia desarrollado
en el interior del motor es una consecuencia del repentino incremento de presion
provocado por el proceso de combustién.

En este proceso se distinguen tres fases. La primera fase estd asociada al retraso
del inicio de la combustién respecto al inicio de la inyeccién. La segunda fase, deno-
minada combustién en fase premezcla, es la principal fuente de excitacién y marca el
inicio del fenémeno de resonancia. La tercera fase, denominada fase difusiva, es la que
“alimenta” el fenémeno; no provoca oscilaciones de presién y tunicamente estimula
el aumento de los niveles de presién y temperatura en el interior de la camara de
combustién.

La técnica CFD consiste en simular los efectos del repentino incremento de
presién y temperatura en el bowl, producidos durante el inicio de la combustion,
mediante la aplicacién de términos fuente. Fisicamente, en el interior del bowl, cada
autoencendido libera una cierta cantidad de energia durante la combustién premez-
clada, la energia correspondiente a la combustién por difusién se libera en el resto del
bowl.

El inicio de liberacién de energia de cada autoencendido se produce en diferentes
instantes, con un desfase que se estima previamente a partir de parametros como el
tiempo de duracion de la combustién en fase premezcla, el nimero de autoencendidos,
la posicién del captador y las condiciones térmicas de la cdmara de combustién. En
efecto, tal y como se ha observado en trabajos experimentales [68], el transductor
recibe la informacién de una onda de presién con un desfase en funcion de la distancia
entre cada autoencendido y el transductor, debido a los efectos de la velocidad del
sonido.

Para el calculo CFD, se hacen suposiciones importantes sobre parametros del
autoencendido que no pueden ser medidos o evaluados experimentalmente:

- El niimero de autoencendidos es equivalente al niimero de chorros de inyeccién.

- Los autoencendidos estan distribuidos de forma homogénea en toda la cAmara
de combustion en la misma posicién radial y a una separacién angular equidistante.
Por ejemplo, el caso estudiado tiene un inyector de 6 toberas, por lo que la posiciéon
de cada autoencendido equivale a 60° de separaciéon angular.
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- Los ratios de la DFQL de cada autoencendido son los mismos y, aunque las
energias liberadas no son las mismas entre autoencendidos, la suma de todas ellas es
equivalente al total de la energia en fase premezcla.

Fisicamente, el autoencendido ocurre aleatoriamente en la cAmara de combus-
tién. Es dificil estimar el tiempo y lugar exacto donde éste se produce mediante un
transductor experimental, ya que la sobrepresion registrada al inicio de la combustion
corresponde a las primeras ondas de presién, que pueden venir de un punto cercano
o lejano al transductor, mientras que el resto de ondas en su mayoria quedan enmas-
caradas por la presién de las primeras oscilaciones.

Sin embargo, estudios preliminares efectuados en una camara de combustién
estatica, donde no se considera el movimiento del piston, descritos en el capitulo 4,
indican que la posicién (radial o de profundidad), el tamafo e intensidad de la exci-
tacion no afectan a la frecuencia de los modos de resonancia, pero si a su amplitud [25]
y por tanto a la calidad sonora del motor [108]. Por ello se toma en cuenta todas las
variables posibles para la estimacion coherente del tamano, posicién e intensidad de
cada autoencendido.

5.2.2.4. Comparacién de calculos 3D y 2D

Debido a que los cdlculos tridimensionales (3D) tienen un elevado coste compu-
tacional, se pretende verificar si los calculos 2D-axisimétricos son suficientemente pre-
cisos para simular el caso real.

La metodologia de calculo llevada a cabo en ambas configuraciones, 2D y 3D,
ha sido detallada en el capitulo 3. En los 2 casos, se aplica en las paredes del bowl, ci-
lindro, pistén y culata las condiciones de contorno, todas ellas estimadas previamente
mediante Calmec a partir de la senal de presién en el cilindro. En la configuraciéon
tridimensional se considera un plano de simetria que atraviesa longitudinalmente el
bowl y el cilindro; con ello se consigue simplificar el modelo y reducir el coste compu-
tacional sin perjudicar la calidad de los resultados. En esta configuracién se simula
seis autoencendidos distribuidos en planos cada 60°, cuya ubicacién y energia liberada
por cada uno de ellos se estima previamente de acuerdo a la metodologia planteada
anteriormente en este capitulo.

Las condiciones de contorno en la configuracién 2D-axisimétrica son también
muy similares al caso tridimensional, a excepcién de la condicién de simetria, que
se compone de un eje “axisimétrico” ubicado en la linea central o eje del bowl y
cilindro. Este eje permite reducir el dominio de cédlculo a una cara 2D de media
seccién longitudinal del bowl y cilindro, tal y como se muestra en la figura 5.8, donde
también se muestran las paredes del dominio, los puntos de monitorizacién, la linea de
generacién de celdas que permiten simular el movimiento del pistén y la ubicacién del
autoencendido. Fisicamente la forma del autoencendido generada tiene forma anular,
debido a que las caras que forman el dominio representan en conjunto una seccién cuyo
giro en torno al eje axisimétrico reproduce el dominio tridimensional del problema.

148



Linea de generacion de celdas
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Figura 5.8: Geometria y condiciones de contorno consideradas en la simulacion
CFD de la configuracion 2D-axisimétrica
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Figura 5.9: Representacién de la presién (A) y temperatura (B) a 1500 RPM
y 37 Nm de carga, tomada por un monitor ubicado en la misma coordena-
da que el captador experimental para las configuraciones 2D-axisimétrica y
tridimensional

En ambas configuraciones, en las que se simula el movimiento de malla, se
considera la geometria del bowl tipo “C”, que se muestra en la figura 5.8, y una
condicién de funcionamiento del motor a 37 Nm, 1500 RPM e inyeccién multiple, una
piloto y otra principal.

En la figura 5.9 (A) se muestra la evolucién de la presién obtenida para las
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configuraciones 2D-axisimétrica y tridimensional. El registro en ambas configuracio-
nes se obtiene de un monitor ubicado en la misma coordenada que el transductor
experimental. El nivel general de la presién, provocado por la combustién de las dos
inyecciones (piloto y principal), es similar y coherente en ambas configuraciones.

Sin embargo, se observan diferencias en la respuesta en frecuencia, tal y como se
muestra en la figura 5.10. Por una parte, en la configuracion 2D-axisimétrica se observa
solo la aparicion del tercer modo, mientras que los dos primeros estan totalmente
atenuados, debido al comportamiento simétrico de las oscilaciones impuesto por la
simetria del autoencendido (forma anular). Por otro lado, la frecuencia del tercer
modo en la configuracién 2D-axisimétrica es menor que en el caso tridimensional,
debido a que la temperatura en el interior del bowl al inicio del autoencendido es
también menor, tal y como puede verse en la figura 5.9 (B).

220 =

— 2D-Axisimétrico

— a | | 3D
m
T 200 T 200
= c
) QO
— 180} == 180
7]
3 o
o hd
o o
@ 160+ o
o i)
E —
> 140t 4
= =
120 1 L 1 L
10" 10° 10° 10* 210t 10° 10 2.10*
Frecuencia (Hz) Frecuencia (Hz)

(A) (B)

Figura 5.10: Respuesta en frecuencia (A) y zoom de picos de resonancia (B),
obtenida de los casos 2D-axisimétrico y tridimensional a 1500 RPM y 37 Nm
de carga, a partir de monitores CFD en la misma posicién que el transductor
experimental

Con estos resultados se comprueba la falta de precisién de la simulacién 2D-
axisimétrica frente a la tridimensional. No se puede por tanto “ahorrar” coste compu-
tacional con simulaciones 2D-axisimétricas. Por lo tanto, en adelante, se emplearian
simulaciones tridimensionales.

5.3. Discusiéon de resultados y validacién

Los resultados del calculo tridimensional se obtienen de 108 puntos virtuales de
monitorizacién distribuidos de manera uniforme en el interior del bowl, a diferentes
distancias del eje del cilindro R(—), a distintas profundidades del bowl h(—) y en
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planos transversales cada 90°, tal y como se puede observar en la figura 5.11. Las
cotas mostradas en esta figura se presentan adimensionalizadas con el didmetro del
bowl cilindrico (geometria de referencia utilizada en el capitulo 4).

Zonas de
excitacion

) ® 1.83 .
) ®1.15 . ;
R(-) :

Plano de
excitacion

0.35

Figura 5.11: Geometria tipo “C” del bowl de la caAmara de combustion utilizada
en los ensayos experimentales y simulada mediante cdlculo tridimensional, con
detalle de la distribucién de los monitores CFD

Con toda la informacion registrada por los puntos virtuales de monitorizacion
es posible caracterizar el fenomeno de resonancia en toda la geometria del bowl. Los
resultados obtenidos se representan en respuesta en frecuencia y energia de resonancia.

5.3.1. Respuesta en frecuencia

La frecuencia de cada modo no es constante, debido a la influencia de las
variaciones temporales de temperatura y de geometria de la cdmara de combustion
durante el movimiento del pistén. En efecto, la frecuencia estéd asociada a la geometria
dominante y segin la cercania del pistén al PMS, podria estar asociada a la geometria
del bowl, cilindro o ambos. La frecuencia dominante en esta simulacion esté asociada
a la geometria del bowl, debido a que el inicio del autoencendido, instante en que se
inician las oscilaciones de mayor amplitud, se produce cuando el pistén se encuentra
cerca del PMS.
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La figura 5.12 representa la respuesta en frecuencia de los monitores ubicados
en planos transversales cada 90° (0° (A), 180° (B) y 90° (C)), a tres distancias radiales
adimensionalizadas con el didmetro maximo del bowl, todas a la misma profundidad
de referencia (h(—) = 0,143), similar a la profundidad del transductor experimental.
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Figura 5.12: Respuesta en frecuencia CFD a 1500 RPM y 37 Nm de carga,
obtenida de monitores en tres posiciones radiales y en los tres planos: 0° (A),
180° (B), y 90° (C)

Dependiendo del plano, se puede observar hasta tres picos de maxima amplitud,
correspondientes a los tres modos de oscilacién. Entre los planos 0° y 180° cada modo
de oscilacion tiene un nivel de amplitud muy similar, mientras que en el plano 90°
el primer modo aparece totalmente atenuado. Estos resultados reflejan lo visto en el
capitulo 4, donde se observé la influencia de la posicién relativa del autoencendido
respecto a la ubicacién del monitor analizado. En efecto, las frecuencias de los tres
modos estan influenciadas por la temperatura y la geometria donde se producen las
oscilaciones, mientras que la amplitud de cada modo depende de la ubicacién radial
del monitor y del plano donde se inicia el autoencendido.
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Se observa ademds que la amplitud del primer modo (ubicado entre 4 - 13 kHz),
obtenido de los planos 0° y 180°, crece cerca de la pared del bowl. El mismo modo,
en el plano 90°, se observa atenuado para cualquier posicién radial, debido a que su
linea neutra se encuentra sobre o muy cerca de este plano.

La amplitud del segundo modo, estimado entre 13 - 18 kHz, aumenta cerca de
la pared en los tres planos (0°, 90° y 180°), debido a que sus dos lineas neutrales estén
ubicadas entre los planos 0° — 90° y 90° — 180° respectivamente.

El tercer modo, estimado entre 18 - 20 kHz, tiene un comportamiento diferente
a los dos primeros: la amplitud decrece a medida que nos acercamos a la pared, este
efecto puede observarse en los tres planos; esto se debe a que su linea neutra se
encuentra sobre o muy cerca de la pared del bowl.

5.3.2. Energia de resonancia

Una representacion de la amplitud de los modos de resonancia es la que se
obtiene a partir de la energfa de resonancia (ER), estimada como se ha descrito en el
capitulo 3, y que se muestra en la ecuacién 5.4.

t
BR= [ oo, (5.4)
0

donde p(;) es la sefial de presién temporal de cada monitor, desde el inicio de la
combustién ¢ = 0 hasta justo antes de la apertura de la valvula de escape t = ¢, filtrada
previamente dentro del rango de frecuencia de analisis del fenémeno de resonancia,
entre 4 kHz (inicio del primer modo) y 20 kHz (méxima frecuencia audible, final del
tercer modo).

En la figura 5.13 se muestra los niveles de ER en funcién del radio adimensional
R(—), obtenidos de los puntos de monitorizacién a distintas profundidades (adimen-
sionalizadas con el didmetro del bowl cilindrico) y en los tres planos transversales 0°,
90° y 180°.

Del mismo modo que lo obtenido en cdlculos en cAmaras estaticas (capitulo 4),
el nivel de ER se incrementa con el radio, debido a que la amplitud correspondiente a
los dos primeros modos crece cerca de la pared del bowl mientras que la amplitud del
tercero se hace minima, y viceversa en el centro del bowl. Estos resultados reflejan que
al simular el movimiento del pistén, cualitativamente se observa la misma tendencia
que en malla fija, lo que permitiria revalidar los resultados obtenidos en el capitulo 4.

Ademsds, en las figuras 5.13 (A) y (B) correspondientes a los planos transversales
0° y 180° respectivamente, se observa que ubicar el monitor a distintas profundidades
del bowl influye poco en los niveles de FR(—) en el centro del bowl. Sin embargo,
cerca de la pared, la mixima diferencia de E'R a distintas profundidades es del 47 %,
debido a la influencia de la forma no cilindrica de la geometria sobre la amplitud de
los dos primeros modos registrados.
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Figura 5.13: Evoluciones radiales de la FR para monitores ubicados a dife-
rentes profundidades del bowl, sobre los planos: 0° (A), 180° (B) y 90° (C),
obtenida de la simulacion CFD con la geometria del bowl tipo “C”

Los niveles de E'R, obtenidos por los monitores ubicados en los planos 0° y
180°, son similares entre si y mayores a los de los monitores ubicados en el plano 90°
(sobre todo cerca de la pared del bowl). Estos resultados indican que el nivel de ER
depende de la ubicacién del monitor respecto al autoencendido. En efecto, al igual
que lo observado en los estudios realizados en malla fija en el capitulo 4, la senal
recibida por un monitor depende de su ubicacién respecto a las lineas neutras. Estas
lineas estdn compuestas por puntos antinodales de amplitud nula generados por los
dos primeros modos del autoencendido.

5.3.3. Validacién
A diferencia de la metodologia de célculo en cdmara estatica, planteada y apli-

cada en los capitulos 3 y 4 respectivamente, donde la validacién se realiza con los
resultados obtenidos mediante la teorfa modal acistica [25,188], los resultados obte-
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nidos con la metodologia planteada en el presente capitulo se validan con los resultados
experimentales, para el motor 1.6 1 y punto de funcionamiento de 37 Nm, 1500 RPM
con inyeccién multiple (una piloto y otra principal).

Esta validacién se realiza a partir de cuatro indicadores que describen, desde
distintas perspectivas, el fenémeno de resonancia. Ademas de la respuesta en frecuen-
cia y la energia de resonancia, indicadores utilizados y descritos en el capitulo 3, se
anaden el nivel de presion y la frecuencia temporal. Estos dos indicadores tienen en
cuenta la influencia del movimiento del pistén en el comportamiento de la resonancia.
Todos estos indicadores se obtienen del procesado de la senal de presién registrada
por cada punto de monitorizacién en el interior del cilindro.

5.3.3.1. Nivel de presién

En esta seccion se presenta una comparacién del nivel de presién en el cilindro,
entre el resultado experimental y la simulaciéon CFD.

La presién en cadmara experimental se obtiene a partir de un transductor en el
interior del cilindro, ubicado a 2.1 mm de la culata y a 9.6 mm del eje del cilindro.

La presién en camara en la simulacién CFD se obtiene en varios puntos, a
partir de monitores distribuidos de manera uniforme en el interior de la cdmara de
combustién. Los monitores CFD utilizados en esta comparacién tienen una ubicacién
(radio y profundidad) similar a la del transductor experimental; en tres planos ver-
ticales (0°, 90° y 180°), debido a que el dngulo del transductor respecto al plano del
autoencendido no puede ser determinado experimentalmente.

Los resultados mostrados en la figura 5.14 muestran la buena aproximacién
entre la medida y el nivel de presiéon numérico obtenido para cualquiera de los tres
monitores durante el proceso de simili-combustién. Esto demuestra la coherencia fisi-
ca del nivel de presion, obtenido por una simulacién donde se aplica términos fuente
de energia y especies de manera instantdnea durante la carrera de compresién y ex-
pansién, considerando al mismo tiempo los efectos de la transmisién de calor a través
de las paredes del dominio.
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Figura 5.14: Comparacion de la evolucién de la presién entre el captador ex-
perimental y los monitores CFD en los planos 0°, 90° y 180°, vista general (A)
y zoom de combustiones piloto (B) y principal (C). Punto de funcionamiento
a 1500 RPM, 37 Nm de carga

5.3.3.2. Respuesta en frecuencia

Con la finalidad de estudiar méas de cerca el fenémeno de resonancia, se analiza
el comportamiento de los modos de oscilacion a partir de la respuesta en frecuencia
obtenida de la senal de presion.

Para estudiar el efecto de la contribucién de la combustion piloto y principal
sobre la resonancia, es de interés separar la respuesta en frecuencia de cada contri-
bucién. Para ello, la senal de presion registrada por un monitor CFD se posprocesa
mediante un modulo basado en el procedimiento de descomposiciéon de ondas descrito
en la seccién 2.4.1.2.
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Figura 5.15: Comparacién de la respuesta en frecuencia de la combustién piloto
(izquierda), principal (medio) y total (derecha) entre el método experimental
y la aportacién CFD

La figura 5.15 muestra la sefial de presién de resonancia y su correspondiente
respuesta en frecuencia entre 4 - 20 kHz, obtenida por las combustiones piloto y
principal de forma separada, asi como la senal total obtenida de la aportacién de
ambas combustiones. La senal experimental se compara a la solucion numérica en
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cada uno de los tres monitores (0°, 90° y 180°).

Se observa que parte de las oscilaciones de presiéon de resonancia generadas
durante la combustion piloto se encuentran incluidas dentro de la senal de presion de
la combustién principal, y que son imposibles de separar completamente. Sin embargo,
su amplitud es minima y bastante inferior a las oscilaciones de la segunda combustion,
por lo que se asume irrelevante.

La comparacién entre el resultado experimental y la simulacién CFD muestra
que los tres modos de oscilacién experimental se predicen también con la simulacién,
y las amplitudes de estos modos son similares entre ambos métodos. Sin embargo
la simulacién sobre-predice ligeramente la frecuencia en la senal total, en concreto
la frecuencia del primer modo, probablemente porque la temperatura calculada en
la inicializacién es demasiado alta. Las frecuencias del segundo y tercer modo son
similares a la medida.

En todas las comparaciones, tanto en el resultado CFD como experimental, la
aportacién de la combustién principal es la de mayor importancia en la senal total,
clara muestra de su mayor concentraciéon energética.

Miés precisamente, los modos registrados por los monitores CFD ubicados en
los planos 0° y 180° (segunda y tercera fila de la figura 5.15) tienen amplitudes
similares al experimental en ambas combustiones (piloto y principal). Los mismos
modos, obtenidos del monitor en el plano 90° (dltima fila de la figura 5.15), estédn
atenuados o tienen amplitudes bastante menores.

Esto demuestra la importancia de la posicién relativa del transductor respecto
al inicio del primer autoencendido. El primer modo, asociado al didmetro del bowl
aparece en los dos monitores ubicados en los planos 0° y 180° (zonas donde se inician
los primeros autoencendidos) pero no en el plano 90°. Lo que parece indicar que ex-
perimentalmente, para este caso, la posiciéon angular del primer autoencendido puede
estar localizada en un plano vertical cerca a la posicién angular del transductor. Esta
informacién no puede ser confirmada ya que experimentalmente no es posible cono-
cer la localizacién exacta del autoencendido. Sin embargo, mediante la observacion
experimental se confirma que, en efecto, estos modos no aparecen en todos los ciclos
de funcionamiento del motor.

5.3.3.3. Frecuencia temporal

Los resultados mostrados en esta seccién estdn referidos al comportamiento
temporal que describe la frecuencia del primer modo (de méxima amplitud), pro-
vocado por los cambios de temperatura durante los procesos de compresién, simili-
combustién, expansién y a las variaciones del didmetro caracteristico que, depen-
diendo de la ubicacién del pistén respecto al PMS, puede estar asociado al didmetro
dominante del cilindro y/o bowl.

El comportamiento de la frecuencia se obtiene mediante un post-proceso de
la senal de presién del transductor. El primer paso de este post-proceso consiste en
filtrar, mediante un filtro paso banda, la senal espectral en la banda de frecuencia
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del primer modo de resonancia. Seguidamente, se lleva la senial al dominio tiempo
mediante la FFT inversa, donde se obtiene la senal de presién temporal que describe
el comportamiento, en amplitud y frecuencia, de este primer modo.

0 10 20 30 40 50
Angulo (°)

Figura 5.16: Evolucién de la frecuencia CFD y experimental del primer modo
de resonancia durante la combustién principal

La figura 5.16 muestra la frecuencia obtenida por los calculos CFD compara-
do con la de las medidas experimentales en cada ciclo en el cilindro 1 y su media
respectiva.

La frecuencia temporal experimental registra variaciones entre ciclos. Estas
variaciones se deben a la imposibilidad de controlar la cantidad de energia liberada
durante la combustién premezclada (dependiente del retraso y la presion de inyeccién),
y lo aleatorio de la posicién del primer autoencendido (controlado por las condiciones
locales de velocidad y turbulencia).

El cédlculo CFD sobre-predice la frecuencia hasta en un 13 %, probablemente
debido a las limitaciones del método para predecir correctamente la temperatura en la
camara de combustion y, ademas, a la dificultad de predecir la ubicacién e intensidad
de los autoencendidos en un ciclo de funcionamiento donde la tinica informacién en
el interior del cilindro es la senal de presién. A pesar de estas dificultades, con ambos
métodos se observa la misma tendencia, es decir, una disminucién de la frecuencia
provocada por la disminucién de la temperatura durante el proceso de expansién.

5.3.3.4. Energia de resonancia

Una representacién del nivel de amplitud de las oscilaciones de presién se hace
a partir de la energia de resonancia (E'R), descrita en el capitulo 3. El cédlculo de la
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ER se realiza a partir de la senal de presion temporal obtenida por el transductor
experimental (ecuacién 5.4), desde el inicio del autoencendido hasta la apertura del
escape, dentro de la banda de frecuencia de interés (4 - 20 kHz).

La figura 5.17 representa el valor de la ER obtenida de la senal de presién
experimental para todos los ciclos en el cilindro 1. Al igual que para la frecuencia
temporal, se observa con claridad las variaciones entre ciclos, lo que dificulta obtener
un valor representativo para un punto de funcionamiento dado.

x 10 T1 Geometria "C"
15 T - )

-
o
T

ER (Pa%/s)

(3]

50

Ciclo

Figura 5.17: Variacién ciclo a ciclo de la E'R obtenido por el transductor en el
cilindro 1

Sin embargo, a pesar de la falta de informacién sobre la localizacién del au-
toencendido, es posible realizar una comparacién con los resultados experimentales
a partir del ciclo simulado. En concreto, la simulacién CFD esta asociada al ciclo
45. Para esta comparacién se utiliza entonces la informacién de la presién en los tres
planos al mismo radio y profundidad que el captador experimental.

La figura 5.18 representa la evolucién radial del nivel de EFR obtenida por los
monitores en los tres planos y el nivel de ER experimental del ciclo 45.

La ER tiene similar comportamiento al observado en el capitulo 4. En efecto,
los niveles de ER aumentan cuando el monitor se acerca a la pared, lo que conti-
nua demostrando la importancia de los dos primeros modos (asimétricos) respecto al
tercero (simétrico).

Los niveles de E'R son mayores al experimental en los planos 0° y 180°, pero
menor en el plano 90°. Esto indicaria que, experimentalmente, la ubicacién del au-
toencendido para este ciclo de funcionamiento estarfa entre el plano 0° (o 180°) y el
plano 90°. En efecto, la amplitud de los modos de resonancia depende de la posicion
del captador respecto al primer autoencendido.
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Figura 5.18: Comparacién del nivel de ER entre la medida experimental y la
simulacién CFD sobre los planos: 0°(A), 180°(B) y 90°(C)

Esto se observa también experimentalmente donde los niveles maximos y mini-
mos de E'R son muy diferentes en cada ciclo para un mismo punto de funcionamiento,
diferencia similar que la obtenida por los monitores CFD entre los planos 0° (o 180°)
y el plano 90°. Esto se debe entre otros factores como retraso de la inyeccién, con-
diciones termodinamicas en el cilindro, etc, principalmente a que la ubicacién del
autoencendido no es la misma ciclo a ciclo.

Aunque el método propuesto tiene limitaciones asociadas a la simulacién del
autoencendido y a la dependencia del andlisis termodindmico (Calmec) de la medida
de presién en el cilindro, este método nos proporciona informacién que no se obtiene
experimentalmente.

Con estos resultados no es posible evaluar la precision de dicho método respec-
to a los resultados experimentales, ya que se desconoce la ubicacién experimental del
autoencendido. Sin esta informacién los resultados CFD no son comparables con el
resultado experimental en un dnico plano de monitorizacién, por lo que dicha com-
paracion se efectiia en los tres planos CFD (0°, 90° y 180°).
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5.4. Resumen

En este capitulo se ha descrito el procedimiento de cdlculo CFD para simular el
autoencendido con movimiento del pistén. El objetivo es estudiar el comportamiento
del fenémeno de resonancia en el interior del cilindro en condiciones mas realistas que
en el capitulo 4.

Se ha empleado un cédigo comercial CFD para resolver el calculo de los procesos
de compresion, combustién y expansion de un motor Diesel de idénticas caracteristicas
al experimental.

El procedimiento de célculo CFD consiste en simular los efectos de la combus-
ti6n sin calcular su proceso reactivo. Esto se lleva a cabo mediante la introduccion de
términos fuente en las ecuaciones de energia y de masa, correspondiente a la DFQL
en fase premezcla (autoencendidos), DFQL en fase difusiva y fracciones mésicas de
cada especie (aire, combustible y quemados) obtenidas del andlisis del proceso de
combustién por el sub-modelo ACT de Calmec y por la rutina de preprocesado.

Siguiendo el procedimiento descrito en el presente capitulo, dicha simulacién se
ha calculado en configuraciones 2D-axisimétrica y tridimensional. La gran ventaja de
la configuracion 2D-axisimétrica frente a la tridimensional es su rapidez, sin embargo
su uso quedé descartado debido a que el autoencendido anular generado provoca la
cancelacion de los dos primeros modos de oscilacién.

Se ha analizado en detalle las caracteristicas de la resonancia en el interior
de la cdmara de combustion con calculos tridimensionales, a partir del andlisis del
registro temporal de la presiéon de 108 monitores repartidos en el interior del bowl.
Dicho anélisis se lleva a cabo para un punto de funcionamiento de 37 Nm, 1500 RPM
y con inyeccién multiple en un motor de 1.6 1. Se observé la influencia de la ubicacién
angular del primer autoencendido respecto a la ubicacién angular del monitor en la
atenuacion del primer modo de oscilacién. El nivel total de amplitud se incrementa
con el radio del bowl, lo que confirma las conclusiones observadas en el capitulo 4.

Ademas, se ha realizado la validacién de estos célculos con la medida expe-
rimental a partir de la senal de presion, la respuesta en frecuencia, la energia de
resonancia y la frecuencia temporal obtenidas de puntos ubicados en el mismo ra-
dio y profundidad que el transductor experimental para tres planos 0°, 90° y 180°.
Los resultados muestran la buena aproximacién entre la medida y el nivel de presién
numérico obtenido para cualquiera de los tres monitores. Los tres modos de oscilacion
experimental se predicen también con los cédlculos y las amplitudes de estos modos
son similares a las medidas experimentales en los planos 0° y 180°; en el plano 90° es
diferente al experimental, debido a la atenuacién del primer modo.
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6.1. Introduccion

Una vez comprobada la validez de la metodologia planteada en el capitulo 5,
se procede en este capitulo a un estudio paramétrico donde se varia, por un lado, las
condiciones de funcionamiento: inyeccién, régimen y carga del motor, y por otro lado,
las condiciones geométricas del bowl. Estos pardmetros condicionan las caracteristicas
del fenémeno de resonancia durante los procesos de combustién y expansién [24, 25,
188].

En el primer estudio paramétrico se compara los resultados obtenidos en el mo-
tor de 1.6 1 para los casos con una y dos inyecciones (piloto y principal), manteniendo
en ambos casos el régimen y la misma cantidad de combustible. Seguidamente, se es-
tudia los efectos del régimen de giro, realizando para ello simulaciones a dos regimenes
de giro: 1500 RPM y 2850 RPM. Posteriormente, se presentan los resultados obtenidos
para dos niveles de carga: 37 Nm y 151 Nm. Finalmente, y sobre el mismo motor, se
llevan a cabo célculos con cuatro cdmaras de combustion de distintas caracteristicas
geométricas, para el mismo punto de funcionamiento y manteniendo en cada caso la
misma relaciéon de compresién del motor.

6.2. Descripciéon del estudio paramétrico

El estudio paramétrico llevado a cabo en el presente capitulo se resume en la
tabla 6.1. En dicho estudio se varia las condiciones de funcionamiento del motor (in-
yeccidn, régimen y carga) y geometria del bowl a partir de un punto de funcionamiento
considerado de referencia.

Condiciones de: Tipo de Tipo de | Régimen | Carga
funcionamiento inyeccién geometria | (RPM) | (Nm)
INYECCION dos inyecciones C 1500 37

una inyeccién
GEOMETRIA dos inyecciones B,C,D 1500 37
v E
OPERACION dos inyecciones C 1500 y 37
2850
CARGA dos inyecciones C 1500 37y
151

Tabla 6.1: Resumen del estudio paramétrico realizado mediante herramientas
CFD

El punto de funcionamiento de referencia estd compuesto de dos inyecciones,
una piloto y otra principal, el régimen de giro es de 1500 RPM, el nivel de carga es de
37 Nm y la geometria del bowl es del tipo “C”. Este punto de funcionamiento ha sido
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utilizado en los ensayos experimentales, asi como en el planteamiento y validacién de
la metodologia de calculo CFD descrita en el capitulo 5.

El estudio paramétrico se lleva a cabo usando la misma metodologia. Por ello
en este apartado se mencionan sélo brevemente los parametros de calculo, condiciones
iniciales y de contorno utilizadas durante el presente estudio.

Se han realizado célculos tridimensionales de la carrera de compresién, simili-
combustién y expansion de un motor Diesel de inyeccién directa, desde el cierre de la
vélvula de admisién (155.5° APMS) hasta la apertura de la valvula de escape (130.8°
DPMS).

Durante la simulacién de los procesos de compresién, simili-combustién y ex-
pansion, se registra la presion en puntos distribuidos uniformemente a diferentes radios
y profundidades del bowl, tal y como se muestra en la figura 6.1.
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Figura 6.1: Geometria de camara de combustion utilizada en los ensayos ex-
perimentales y simulados mediante cédlculo tridimensional, con detalle de la
distribucion de los monitores CFD y zonas de autoencendido

En la tabla 6.2 se muestra un resumen de las caracteristicas de los calculos:
esquemas de cédlculo, discretizacién y modelo de turbulencia. Las condiciones iniciales
y de contorno utilizadas para cada condicién de funcionamiento se muestran en las
tablas 6.3 y 6.4 respectivamente. Cada linea de estas tablas se corresponde con un
tipo de estudio paramétrico. En estas tablas, los valores de presién y temperatura
han sido obtenidos de Calmec para el punto experimental medido, y la turbulencia
ha sido estimada a partir de correlaciones experimentales descritas en la seccién 4.4.
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Caracteristicas generales
Modelo de solucién ACOPLADO
Esquema diferencial 2" UPWIND
Mod.turbulencia K—¢€
Interv.calculo [155° APMS, 132° DPMS)

Tabla 6.2: Caracteristicas de los célculos

Condiciones de Condiciones iniciales a 155° APMS

funcionamiento: p (Pa)

T (K) Turbulencia

Inyeccion y Referencia | 124000

375 k=T11,¢c= 3313

Geometria (todas) 124000

375 K =T7,11,¢c=23313

Operacién (2850 RPM) | 180000

401 K =25, = 26151

Carga (137 Nm) 157000

400 k=711, = 3313

Tabla 6.3: Resumen de las condiciones iniciales

Condiciones de Condiciones de contorno
funcionamiento: Thowl (K) | Tcili (K) | Tculata (K)
Inyeccién y Referencia 417 361 414
Geometria (todas) 417 361 414
Operacién (2850 RPM) 434 370 441
Carga (137 Nm) 491 382 473

Tabla 6.4: Resumen de las condiciones de contorno
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6.3. Analisis de los resultados

6.3.1. Influencia de las condiciones de inyeccion

Los céalculos expuestos en este apartado tienen como objetivo estudiar la in-
fluencia de las condiciones de inyeccién sobre las caracteristicas del fenémeno de re-
sonancia en el interior del cilindro.

La informacién requerida para la inicializacién CFD, condiciones de contorno y
términos fuente, se ha tomado a partir de los ensayos experimentales realizados sobre
el motor 1.6 1, descritos en el capitulo 5, a 1500 RPM, 37 Nm de carga y para dos
puntos de funcionamiento.

El primer punto de funcionamiento opera con inyecciéon miltiple, una piloto
a 26° APMS y una principal a 1° DPMS, al que llamaremos en adelante punto de
referencia. El segundo punto de funcionamiento opera con una sola inyeccién, a 1°
DPMS.

En la figura 6.2 se representa la evolucién de la presién (A) y respuesta en fre-
cuencia (B), obtenido de un monitor CED ubicado en el plano 0° (plano de referencia)
al mismo radio y profundidad que el captador experimental.
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Figura 6.2: Comparacién a 1500 RPM y 37 Nm de carga entre los puntos de
funcionamiento con una y dos inyecciones en dominio tiempo (A) y frecuencia
(B), registrada por un monitor CFD en el plano 0° en la misma coordenada
radial y profundidad que el captador experimental

En la figura 6.2 (A) se puede observar las diferencias de nivel de presién entre

ambos puntos de funcionamiento. Como era de esperar el punto de referencia (con
dos inyecciones) tiene mayor nivel de presién y, consecuentemente, mayor temperatura
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durante la combustion de la inyeccion piloto que el punto con una sola inyeccién, lo
que podria incrementar la frecuencia de los modos de oscilacion.

Sin embargo, los resultados observados en la figura 6.2 (B) muestran que la
frecuencia de los modos de oscilacién es similar entre ambas condiciones de inyeccion.
Esto se debe a que los niveles de presién y temperatura son similares durante la com-
bustién principal, momento donde se registran las amplitudes maximas de oscilaciéon
que practicamente rigen la frecuencia global de los modos de resonancia.
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Figura 6.3: Comparacién de la evolucién radial de ER a distintas profundida-
des del bowl en el plano 0°, entre los casos con una y dos inyecciones

El nivel de amplitud de los modos de resonancia se cuantifica a partir de la
Energfa de Resonancia (ER), tal y como se muestra en la figura 6.3, donde se repre-
senta los niveles de ER en funcién del radio adimensional del bowl R(—), obtenidos
de monitores en el plano 0°, a diferentes profundidades adimensionales del bowl h(—).

Los resultados muestran mayores niveles de ER para el caso de una sola in-
yeccion, debido al incremento de la energia liberada durante la fase de combustion
premezclada influenciada por el retraso de la combustién [29,101,112]. En efecto, la
combustién piloto provoca un aumento de la temperatura en el cilindro y una reduc-
cién del retraso de la combustién principal, siendo incluso més evidente cuando se
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incrementa la carga o el régimen de giro del motor, debido a la alta temperatura y
presién en cdmara que acelera el proceso reactivo de la mezcla aire-combustible [29].

Al igual que en el capitulo 4, se confirma la influencia de la posicién radial
del captador sobre el nivel de ER, debido al mayor nivel de amplitud de los modos
asimétricos respecto al modo simétrico.

Estos resultados confirman que, de realizarse la misma comparacion a partir de
monitores ubicados en la misma posicién del transductor experimental se obtendria
aproximadamente un 45 % de diferencia entre ambos puntos de funcionamiento, mien-
tras que la mdxima diferencia alcanzada por un monitor cerca de la pared es del 135 %.
Esto indica la limitacién del registro experimental a la hora de evaluar la intensidad
del nivel maximo de resonancia entre diferentes puntos de funcionamiento del motor,
ya que la diferencia de los niveles de ER a distintos radios del bowl no es constante.

En conclusién, con una estrategia de inyecciéon multiple se reducen los niveles de
FE R, mejorando la calidad acustica del motor. En los siguientes estudios paramétricos
se utiliza esta estrategia de inyeccién como caso de referencia.

6.3.2. Influencia del régimen de giro

Con los célculos expuestos en este apartado se pretende estudiar la influencia
del régimen de giro sobre el comportamiento del fenémeno de resonancia en el interior
de la camara de combustién.

El presente estudio se ha realizado sobre el mismo motor que él utilizado en
los anteriores estudios paramétricos mostrados en este capitulo. Para ello, ademés del
calculo de referencia a 1500 RPM utilizado durante el planteamiento de la metodologia
expuesto en el capitulo 5, se presentan y comparan los resultados para un punto de
operacion a 2850 RPM. Cabe destacar que en este apartado se realiza la comparacion
entre dos puntos de operacién, sin analizar detalladamente los modos de oscilacién,
va que esto ha sido realizado con anterioridad en el capitulo 5.

En la figura 6.4 se compara la evolucién temporal de la presién (A) y la res-
puesta en frecuencia (B), obtenidas mediante cdlculos CED para los dos regimenes de
giro estudiados. El monitor CFD utilizado para esta comparacién esta ubicado en el
plano 0° al mismo radio y profundidad que el captador de presién experimental.

En trabajos experimentales realizados por Payri [129], se ha observado que el
aumento del régimen induce un aumento de la presiéon de admision, él cual provoca un
maximo de presiéon de compresién mas elevado y un aumento de los niveles de presion
a baja frecuencia. También provoca un aumento de temperatura y, consecuentemente,
un aumento de la frecuencia de los modos de oscilacién.

En estas simulaciones también se observa un aumento de la temperatura du-
rante el proceso de compresién al aumentar el régimen. Sin embargo, la temperatura
durante la combustién piloto es similar para ambos regimenes y, durante la combus-
tién principal, es mayor para el caso a 1500 RPM (ver figura 6.5), lo que provoca una
disminucién de la frecuencia al aumentar el régimen (ver figura 6.4).
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Figura 6.4: Comparacién a 37 Nm de carga con dos inyecciones entre los casos
a 1500 RPM y 2850 RPM en dominio tiempo (A) y frecuencia (B) tomada
por un monitor CFD ubicado en el plano 0° en la misma coordenada radial y
profundidad que el captador experimental

1800

—— 1500 RPM
1600} L= — 2850 RPM

1400}

1200

1000 |

Temperatura (K)

800

-30 -20 -10 0 10 20 30 40
Angulo (°)

Figura 6.5: Comparaciéon de la evolucién temporal de la temperatura en el
interior del cilindro entre las simulaciones a 1500 RPM y 2850 RPM

En efecto, las ondas de mayor amplitud rigen la frecuencia final de cada modo.
A 1500 RPM se obtienen amplitudes de oscilaciéon méaximas durante el desarrollo de la
combustién principal (mayor temperatura); a diferencia del caso a 2850 RPM, donde
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las amplitudes méximas ocurren durante el desarrollo de la combustién piloto (menor
temperatura).

En la figura 6.6 se muestran los niveles de E'R obtenidos para ambos regimenes
de giro en funcién del radio del bowl R(—), a distintas profundidades h(—). A pro-
fundidades menores de 0.143, se observa que un incremento del régimen provoca un
aumento de los niveles de ER en el centro del bowl y una reduccién de la ER cerca de
la pared. En concreto, para los regimenes estudiados, el nivel méaximo de resonancia
ubicado en h(—) = 0,313 a 2850 RPM se reduce un 23 % respecto al nivel mdximo a
1500 RPM obtenido en h(—) = 0,035 cerca de la pared del bowl.
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Figura 6.6: Comparacién de la evolucién radial de la ER, a distintas profun-
didades h(—) del bowl en el plano 0°, entre los casos a 1500 RPM y 2850
RPM

Los niveles de ER en funcién del radio del bowl aumentan para el punto de
funcionamiento a 1500 RPM, manteniendo los méximos niveles de ER cerca de la
pared del bowl. Sin embargo a 2850 RPM los niveles de E'R tienen un comportamiento
diferente, se observan mayores niveles en el centro del bowl y en la pared (para h(—) =
0,035 y h(—) = 0,143), debido al incremento del swirl generado al incrementar el
régimen de giro. Estos resultados confirman lo observado en el estudio del movimiento
del aire realizado en el capitulo 4, en simulaciones en malla fija; en donde los minimos
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niveles de F'R se consiguen en el centro del bowl para bajos regimenes de giro (<1500
RPM), pero al aumentar el swirl, los niveles de ER se incrementan en el centro del
bowl.

El incremento del nivel de E'R en el centro del bowl se debe a que el aumento del
régimen provoca un incremento del swirl que intensifica la amplitud del tercer modo,
modo que se caracteriza por registrar presiones maximas y minimas en el centro del
bowl.

En conclusién, aumentar el régimen de 1500 RPM a 2850 RPM reduce los
niveles méaximos de F R, mejorando para este caso la calidad acustica del motor. Sin
embargo, para regimenes mayores a 2850 RPM esta tendencia podria cambiar, debido
al aumento de los niveles de ER en el centro del bowl.

6.3.3. Influencia del grado de carga

En la figura 6.7 se compara la evolucién temporal de la presién (A) y respuesta
en frecuencia (B), obtenidas mediante célculos CFD para cada una de las dos condi-
ciones de carga a 37 Nm y 151 Nm. El monitor CFD utilizado para esta comparacion
estd ubicado en el plano 0° (plano de referencia) al mismo radio y profundidad que
el captador de presién experimental.
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Figura 6.7: Comparacién a 1500 RPM con dos inyecciones entre los casos a
37 Nm y 151 Nm de carga en dominio tiempo (A) y frecuencia (B) tomada
por un monitor CFD ubicado en el plano 0° en la misma coordenada radial y
profundidad que el captador experimental

Por una parte, el nivel de oscilacién durante la combustion principal a 151 Nm
es menor que a 37 Nm, debido a que la temperatura en cdmara es mas elevada (ver
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figura 6.8) y por tanto el tiempo de retraso es menor, lo que reduce la cantidad de
energia liberada durante la combustién en fase de premezcla. Por otra parte, el nivel
de oscilacion durante la combustién piloto a 151 Nm es mayor que a 37 Nm, debido a
que el aumento de la carga a similares condiciones de temperatura (similar retraso) en
camara provoca un aumento de la cantidad de energia liberada durante la combustion
en fase premezcla.
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Figura 6.8: Comparacién de la evolucién de la temperatura en el interior del
cilindro entre las simulaciones a 37 Nm y 151 Nm

En la misma figura 6.7 (B) se observa que la frecuencia de los modos de reso-
nancia a 151 Nm disminuye respecto al caso a 37 Nm, siendo més evidente con los
dos primeros picos. Para explicar esta observacion, en la figura 6.8 se comparan las
temperaturas entre ambos casos, sobre todo en los momentos donde la amplitud de
oscilacién es maxima. Se observa que la temperatura de la combustién principal del
caso a 37 Nm, es mayor que la temperatura obtenida por la combustién piloto del
caso a 151 Nm, lo que se traduce en una mayor velocidad de propagacién de las ondas
de presion y por lo tanto mayor frecuencia de los modos de resonancia a 37 Nm.

En la figura 6.9 se muestra la evolucién radial de la ER, obtenida de la simu-
lacion CFD para ambos niveles de carga. En ambos casos el nivel de ER se incre-
menta con el radio, debido a la mayor importancia de los dos primeros modos (modos
asimétricos) sobre el tercer modo (modo simétrico).
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Figura 6.9: Comparacién de la evolucion radial ER, a distintas profundidades
del bowl en el plano 0°, entre los casos a 37 Nm y 151 Nm de carga

En conclusion, por una parte, para las condiciones estudiadas, un incremento
en el nivel de carga del motor de cuatro veces mayor conlleva un incremento del nivel
de ER méaximo (cerca de la pared) del 80 %, lo que perjudica la calidad actstica del
motor. Por otro lado, si el mismo anélisis se efectuara en el radio donde estaria ubicado
el captador experimental, R(—) = 0,24 ,el incremento del nivel de FR méximo serfa
del 50 %. Esto probaria la falta de precisién de las medidas experimentales a la hora
de evaluar los niveles maximos de FR.

6.3.4. Influencia de la geometria del bowl

La metodologia CFD utilizada, y detallada en el capitulo 5, es capaz de simular
el proceso de autoencendido sin involucrar el proceso reactivo de la combustién. Tal
como se muestra en la figura 6.10, la geometria del bowl influye en la resonancia
de forma directa, y de forma indirecta a través del autoencendido. Por tanto, esta
metodologia nos permite estudiar el efecto directo de la geometria sobre la resonancia
sin considerar su efecto sobre las caracteristicas del autoencendido. En concreto, los
cambios en la geometria del bowl influyen en ciertos aspectos que afectan directamente
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al proceso de autoencendido, como el movimiento del aire [59], la turbulencia [36] y
la transmision de calor a través de las paredes. Sin embargo, aquello no provoca
cambios significativos en la energia almacenada ni en la temperatura en el interior
del cilindro [36], y como consecuencia tampoco en el comportamiento de los modos
de resonancia. Por ello, no se considera el efecto indirecto de la Geometria sobre la
resonancia.

GEOMETRIA
\4
AUTOENCENDIDO
\4
RESONANCIA

Figura 6.10: Efecto de la geometria del bowl sobre la resonancia
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Figura 6.11: Geometrias de las cAmaras de combustién estudiadas

En tal sentido, se han realizado cédlculos tridimensionales de los procesos de
compresién, combustién y expansion de un motor Diesel de inyeccién directa, sobre-
alimentado, de 4 cilindros y de 1.6 1 de cilindrada total.

El mencionado motor dispone de una geometria del bowl tipo re-entrante “C”,
que se ha detallado en el apartado 3.7 y que es tomada como geometria de referencia.
A partir de ella y manteniendo las mismas condiciones de funcionamiento del motor,
se realiza un estudio paramétrico variando las caracteristicas geométricas del bowl.
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Figura 6.12: Patrones de oscilacién en planos transversales del bowl (columna
izquierda) y vista isométrica (columna derecha) de cada geometria cerca del
PMS

Las geometrias consideradas son las mismas que las utilizadas en el capitulo 4,
a excepcién de la geometria cilindrica “A” que en este estudio no ha sido considerada,
tal y como se muestra en la figura 6.11, en la que se presentan las geometrias estudiadas
con las cotas adimensionalizadas con el didmetro de la geometria cilindrica. En las
simulaciones efectuadas en el capitulo 4, donde no se admitia el movimiento del piston,
quedo6 demostrada de forma cualitativa, la importancia del didmetro maximo y altura
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del bowl sobre el comportamiento de la resonancia.

Como ya se ha comentado anteriormente en el capitulo 3, la influencia de la
geometria del bowl sobre las caracteristicas del fendmeno de resonancia es importante
cuando el piston se encuentra en las cercanias del PMS. En efecto, estas caracteristicas
estdn dominadas, ademés de por el proceso de combustion, por las dimensiones del
dominio donde este fenémeno se desarrolla.

En la figura 6.12 se muestra los patrones de oscilacién en planos transversales
del bowl para cada geometria cerca del PMS, momento en que las oscilaciones de
presién alcanzan la situacion estacionaria. En este instante aparecen hasta cuatro
nodos de presiéon maxima y hasta dos de presiéon minima, todos en las cercanias de
la pared. Aunque se ha observado en otros instantes que la ubicacién de estos nodos
varia, dependiendo de la geometria del bowl y del instante de la simulacién.
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Figura 6.13: Nivel de presién de las cuatro geometrias estudiadas mediante
célculo CFD para la combustién: piloto (A) y principal (B)

En la figura 6.13 se compara la evolucién temporal de la presion durante la
combustién piloto (A) y principal (B), obtenida para las cuatro geometrias estudiadas.
El punto de monitorizacién esta ubicado en el plano 0° al mismo radio y profundidad
que el captador experimental.

El nivel general de presion es similar entre todas las geometrias, debido a que se
ha considerado en cada una de ellas la misma ley de liberacién de calor. Sin embargo,
se observan diferencias en el comportamiento de las oscilaciones de presion, el cual se
analiza en profundidad a partir de la respuesta en frecuencia entre 4 - 20 kHz de la
senal de presién, obtenida del mismo punto de monitorizacién que el utilizado en el
analisis del nivel de presion, y que se representa en la figura 6.14.
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Figura 6.14: Respuesta en frecuencia de las cuatro geometrias estudiadas me-
diante cédlculo CFD para un monitor ubicado en una posicién equivalente a la
posicién del captador experimental en el plano 0°

Dentro de este rango de frecuencia se registran hasta tres modos de oscilacién
para cada geometria, pudiendo distinguirse dos picos dentro del rango de andlisis (ver
figura 6.15). La frecuencia de todos estos picos y modos de resonancia estd deter-
minada por la temperatura del medio, la geometria del dominio donde se desarrolla
(cilindro y bowl) y el coeficiente de Bessel asociado al primer modo radial (c1,0))-
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Figura 6.15: Zoom de la figura 6.14 con detalle del primer pico (A) y segundo
pico (B) del primer modo de resonancia
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En las tres primeras geometrias (“B”, “C” y “D”), la frecuencia del primer pico
disminuye cuando se incrementa el didmetro maximo del bowl. Sin embargo, para la
geometria “E”, la frecuencia del primer pico es mayor que para las demés camaras
de combustion, aunque su didmetro maximo es el mayor de todos. Este resultado ya
se observé en el capitulo 4. El mismo analisis realizado en la frecuencia del segundo

pico muestra que las geometrias “D” y “E” no siguen la tendencia a mayor didmetro
menor frecuencia.

En la tabla 6.5 se muestran para cada geometria: el didmetro del cilindro
(Dciti(—)), el didmetro maximo del bowl (Dyqz(—)), el didmetro caracteristico (De(—)),
todos adimensionalizados con el didmetro del bowl cilindrico utilizado como referencia
en el capitulo 4, y la frecuencia del primer y segundo pico.

Geo Dcili(_) Dmaﬂc(_) DC(_) FlerPico(HZ) F2d0Pico(HZ)
B 1,83 1,10 1,05 7450 13400
C 1,83 1,15 1,07 7350 12900
D 1,83 1,29 1,25 7000 13400
E | 183 127 111 7800 15000

Tabla 6.5: Resumen de datos geométricos y resultados en frecuencia de los dos
primeros picos

Para analizar mas de cerca estos resultados se requiere estudiar el comporta-

miento temporal de la frecuencia de cada pico en todos las geometrias, tal y como se
vera seguidamente.
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Figura 6.16: Comparacién de la evolucién de la frecuencia del primer pico

(A) y del segundo pico (B) de resonancia durante la combustién principal en
funcién de la posicion del pistén

180



En la figura 6.16 se compara el comportamiento en dngulo de la frecuencia del
primer pico (A) y del segundo pico (B) de resonancia entre las cuatro geometrias
durante el movimiento del pistén. La frecuencia del primer pico de oscilacién (ver
figura 6.16 (A)) disminuye a partir de los 15° DPMS en todas las geometrias, debido
a la disminuciéon de la temperatura durante el proceso de expansién, a los cambios
de la longitud caracteristica del dominio y a las variaciones del coeficiente de Bessel
para el primer modo radial a0 (tal y como se detalla méds adelante). A diferencia
del primer pico, se observan mayores diferencias en la frecuencia del segundo pico de
oscilacién (ver figura 6.16 (B)).

Con la finalidad de aislar el efecto de la temperatura y el diametro del cilindro,
se utiliza el coeficiente de Bessel, que tal y como se ha explicado en el capitulo 2,
relaciona la frecuencia F, la velocidad del sonido ¢y y el didmetro del cilindro D, que
se muestra en la ecuacién 6.1.

F DII
co

(6.1)

Omn =

La velocidad del sonido se estima a partir de ¢g = /yYRT, donde v = 1,4,
R~ 287J/kg.K y T es la temperatura en K en el interior del cilindro obtenida de la
simulacién para cada geometria (ver figura 6.17).
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Figura 6.17: Comparacién de la evolucién de la temperatura en el interior del
cilindro en la geometrias del bowl “B”, “C”, “D” y “E” para un punto de
funcionamiento de 1500 RPM - 37 Nm de carga
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Figura 6.18: Comparacién de la evolucién de ;o) (A) y a(o,1y (B) durante la
combustién principal en funcién de la posicién del piston

En la figura 6.18 se presenta la evolucién de este coeficiente para el primer pico
(A) y segundo pico (B), para distintas posiciones del pistén durante el desarrollo de
la combustién principal.

En todas las geometrias, se observa que el coeficiente oy o del primer pico varia
més cerca del PMS (15° DPMS) que lejos, lo que significa que la variacién de la
frecuencia observada en la figura 6.16 estd también influenciada por a; . Cuando el
pistén estd lejos del PM.S, o o alcanza un valor aproximado de entre 1.8 y 1.9 en
todas las geometrias, que es coincidente con el coeficiente tedrico de Bessel para el
primer modo radial (a1, = 1,84) aplicado a geometrias cilindricas y detallado en la
secciéon 2.5.2.1.

Sin embargo, cuando el pistén estd cerca del PMS la diferencia de oy en-
tre geometrias aumenta. Esto se debe a que la longitud caracteristica asumida para
estimar a; estd asociada al didmetro del cilindro, sin considerar la influencia del
didmetro del bowl cerca del PMS.

En el caso de la frecuencia del segundo pico, se observa mayores diferencias
entre geometrias cerca del PMS. Sin embargo, cuando el pistén estd lejos del PMS,
se obtiene el mismo coeficiente teérico de Bessel en todas las geometrias, que es
coincidente con el tercer modo cilindrico (ag1 = 3,84).

En conclusion, cerca del PMS la frecuencia de ambos picos esta influenciada
por ambas geometrias, cilindro y bowl. Se observa mayor influencia del bowl en la
frecuencia del segundo pico que en la frecuencia del primero. Resulta dificil poder
identificar a que modo de oscilacién corresponde cada pico, sobre todo cerca del PMS.
Sin embargo, lo que si parece claro es que cuando el piston estd lejos del PMS las
frecuencias del primer y segundo pico se corresponden con el primer y tercer modo
de oscilacién cilindrico respectivamente.
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Figura 6.19: Evolucién de la amplitud del primer pico (A) y del segundo pico
(B) durante la combustién principal en funcién de la posicién del pistén

En la siguiente figura 6.19 se muestra el comportamiento de la amplitud del
primer pico (A) y segundo pico (B) en funcién de la posicién del pistén para las cuatro
geometrias durante la combustion principal.

Luego del autoencendido y en todas las geometrias, la amplitud de ambos
picos se reduce con el angulo, debido a la amortiguacién que sufren las ondas por el
rozamiento con el medio y a la conductividad calérica del aire.

Cerca del PMS y luego del autoencendido, el nivel de amplitud del primer pico
registra diferencias importantes entre geometrias. Sin embargo, el nivel de amplitud
del segundo pico registra menos diferencias. Ademads, en casi todas las geometrias,
excepto en la geometria “B”, el nivel de amplitud del primer pico es mayor que el
nivel de amplitud del segundo pico, lo que pone de manifiesto la importancia del
primer pico en la energia total (FR).

Una representacién de la amplitud de todos los picos es la que se obtiene a partir
de la ER de cada monitor en el plano opuesto a la excitacién (plano 0°), mostrados en
la figura 6.20. Como ya se ha observado anteriormente en el capitulo 4, en las cuatro
geometrias se obtiene mayor variacién de la ER en funcién del radio que en funciéon
del profundidad del bowl. En efecto, cambios bruscos en la forma del bowl provocan
ligeras diferencias en la sefial de presién captada por monitores cercanos a la pared a
distinta profundidad. Estos resultados son similares a los obtenidos en el capitulo 4,
lo que revalida la buena tendencia de los resultados obtenidos a nivel cualitativo en
geometrias donde no se simula el movimiento del pistén (malla fija). Aunque en ambos
casos, malla fija y malla mévil, los niveles maximos de EF'R estén localizados cerca de
la pared del bowl, se obtienen mayores diferencias entre geometrias en simulaciones
con malla mévil, tal y como se muestra en la figura 6.21.
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Figura 6.20: Evolucion radial de la ER, a diferentes profundidades del bowl,
para las cuatro geometrias de bowl estudiadas

En efecto, en esta figura se observa que las diferencias del nivel de resonancia
entre geometrias son considerables cerca de la pared, pudiendo alcanzar una diferencia
méxima de hasta el 800 % entre las geometrias “B” y “D”, debido a la influencia del
didmetro y la altura del bowl. En concreto, un incremento del didmetro y/o una
reduccién de la altura causa un incremento de los niveles de resonancia.

Ademiés, hay otros pardametros geométricos del bowl que influyen en los niveles
maximos de ER. Uno de los parametros més influyentes estd asociado a la relacién
entre el didmetro y la profundidad del bowl (AR). Exceptuando el caso de la geometria
“E”, que tiene una inclinaciéon de sus paredes bastante més elevada que las demaés
geometrias, el nivel de FR aumenta de forma exponencial con el incremento de esta
relacién, tal y como se muestra en la figura 6.22. Otro pardmetro a tomar en cuenta,
aunque menos importante que AR, es la inclinacién de las paredes del bowl, tal y
como se muestra en la figura 6.23. Si comparamos las geometrias “C” y “E”, por
tener similar AR, se observa una reduccién de los niveles de FR al incrementar la
inclinacion de las paredes. No se deduce una clara influencia de la forma del fondo de
la cAmara de combustion, ni de ningiin otro parametro geométrico.
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Figura 6.21: Influencia de la geometria del bowl sobre la evolucién radial de
la ER, para cuatro profundidades del bowl
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Estos resultados son interesantes en el diseno actual de motores de baja relacién
de compresién, que basan esta reduccién a partir de un incremento del volumen del
bowl. Desde el punto de vista actustico seria beneficioso incrementar este volumen
mediante un incremento de la altura del bowl, consiguiendo reducir los niveles de ER
y mejorar la calidad actistica del motor.
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Figura 6.23: Influencia de la inclinacién de las paredes del bowl en los niveles
de ER
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6.4. Resumen

En este capitulo se ha estudiado la influencia de los pardmetros geométricos y
de funcionamiento que condicionan las caracteristicas de la resonancia de los gases en
el interior de la cAmara de combustiéon de motores Diesel de inyeccién directa. Dicho
estudio se ha realizado mediante simulaciones CFD de los procesos de: compresion,
simili-combustién y expansion, utilizando la metodologia descrita en el capitulo 5.

En primer lugar se estudia la influencia de la preinyeccion, régimen y carga
sobre el comportamiento del fendmeno de resonancia.

Por una parte, los resultados obtenidos muestran que la frecuencia de los modos
de resonancia esta asociada, ademéas de al didmetro caracteristico de la geometria, al
nivel de temperatura en el que se desarrollan los mayores niveles de oscilacién de
presién. En general no se observan diferencias significativas en la frecuencia cuando
se considera preinyeccién o al variar la carga. Sin embargo, cuando se incrementa el
régimen, la frecuencia de los modos disminuye, ya que la temperatura en la que se
producen las maximas amplitudes de oscilacién es mayor a 1500 RPM que a 2850
RPM.

Por otro lado, con una estrategia de inyeccién miiltiple se reducen los niveles
maximos de ER, debido a la menor energia liberada durante la combustiéon premez-
clada, mientras que el aumento de la carga incrementa los niveles maximos de ER.
En ambos estudios, los niveles maximos de E'R estan cerca de la pared del bowl y los
minimos en el centro.

Como ya se observé en el capitulo 4, el aumento del régimen de giro incrementa
los niveles de ER en el centro del bowl, debido a la influencia del swirl sobre el tercer
modo de oscilacion.

Posteriormente, y sobre el mismo motor se efectian calculos con cuatro geo-
metrias del bowl. Las simulaciones se realizan considerando en todos los casos la
misma ley de liberacién de calor y la misma relacién de compresién.

Por una parte, en todas las geometrias, se confirma la presencia de dos picos
dentro del rango de andlisis. Ambos picos estan influenciados por los didmetros del
bowl y cilindro. Aunque resulta dificil identificar a que modo de oscilacién corresponde
cada pico, parece claro que lejos del PMS las frecuencias del primer y segundo pico
se corresponden con el primer y tercer modo de oscilacién cilindrico respectivamente.

Por otro lado, el nivel de amplitud de ambos picos se reduce con el dngulo.
Ademas, en casi todas las geometrias, la amplitud del primer pico es mayor que la
amplitud del segundo pico, lo que indica la importancia de este primer pico en la
energia total (ER).

El nivel de ER se incrementa con el radio en las cuatro geometrias, debido a
la mayor influencia de los dos primeros modos cuyos méximos y minimos se sitdan
cerca de la pared; ademads, se confirma, como observado en el capitulo 4, la poca
influencia de ubicar el monitor CFD a distintas profundidades del bowl. Esto indica
que el registro experimental, ubicado a la mitad del radio del bowl, no registra el
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maximo nivel de resonancia en el bowl, conclusién que se repite en todos los estudios
paramétricos llevados a cabo en este capitulo.

Las diferencias de la E'R entre las geometrias estudiadas estan asociadas en
gran parte a dos cotas geométricas del bowl: el didmetro y la profundidad del bowl,
en concreto al cociente entre ellas denominado relacion AR. Un incremento de esta re-
lacién causa un incremento de los niveles de resonancia y por tanto un empeoramiento
en la calidad acustica del motor. Otro pardmetro, aunque no tan influyente como la
relaciéon AR (relacién didmetro / profundidad), estd asociado con la inclinacién de
las paredes del bowl: un incremento de esta inclinacién tiende a reducir los niveles de
resonancia.

188



Capitulo 7

Conclusiones y desarrollos
futuros

Indice

7.1. Conclusiones . . . . . . .« . v i v i v i v i v,

7.2. Desarrollos futuros . . ... ... ... ........

189






7.1. Conclusiones

En este apartado se presentan las principales conclusiones obtenidas del trabajo
realizado en esta tesis doctoral con el objetivo de estudiar el fenémeno de resonancia
en motores Diesel de inyeccién directa. En primer lugar es importante resaltar las
siguientes conclusiones generales:

- Por una parte, se ha utilizado una metodologia basada en calculos CFD sin
movimiento de malla, es decir, considerando la cimara de combustién estética
en el PMS, que ha permitido simular los efectos del autoencendido y que ha sido
validada con el procedimiento tedrico. Por otra parte, con el objetivo de simular
los efectos del autoencendido y combustion y que incorpore el movimiento del
piston, se han realizado importantes modificaciones a esta metodologia. Gracias
a estas modificaciones, se ha podido validar el método CFD con el procedimiento
experimental y se ha conseguido caracterizar, de forma detallada, el fenémeno
de resonancia.

- En general, la validacién de esta metodologia CFD demuestra que es una he-
rramientas fiable para el desarrollo de los objetivos planteados en cada capitulo
de esta tesis doctoral.

- A partir de simulaciones sin movimiento de malla, se ha realizado un estudio
de sensibilidad del fenémeno de resonancia frente a cambios en las condiciones
de funcionamiento del motor y variaciones en la geometria del bowl. Fruto de
este estudio, se han encontrado los factores funcionales del motor mas represen-
tativos que influyen cualitativamente en el comportamiento de la resonancia.

- Finalmente, mediante los cédlculos con movimiento del pistén, se han deter-
minado, de forma cualitativa y cuantitativa, la influencia de los parametros
funcionales del motor més representativos sobre el comportamiento de la reso-
nancia, lo que ha permitido completar el estudio.

Ademis, cabe resaltar las conclusiones particulares de cada uno de los estudios
realizados.

En primer lugar, de los estudios realizados en las simulaciones sin movimiento
del pistén, se pueden extraer las siguientes conclusiones:

- Los resultados de los calculos CFD, obtenidos para una cadmara de combustion
de geometria cilindrica, han demostrado tener una buena concordancia con el
método tedrico modal.

- Las condiciones de operacion del motor, como el régimen, la carga o las
condiciones de inyeccién, no reflejan influencia en la frecuencia de los modos
de resonancia. Sin embargo, la amplitud de estos modos, que se evalia a partir
de la Energia de Resonancia (ER), se ve influenciada por el swirl a elevados
regimenes de giro. Un aumento en el régimen provoca incrementos de la ER y
un empeoramiento de la calidad acustica del motor.
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- La geometria del bowl influye en el comportamiento del fenémeno de reso-
nancia. Se determina la influencia de su didmetro maximo y de un didmetro
caracteristico sobre la frecuencia de los modos de oscilacién de cada geometria.
Se estima que un aumento del 30% del didmetro caracteristico provoca un
incremento del 73% en los niveles de resonancia. Esto significa que una dis-
minucién de la relaciéon de compresién a partir de un aumento del diametro
del bowl provocaria niveles de amplitud més elevados y por consiguiente un
empeoramiento de la calidad acustica del motor.

- El fenémeno de resonancia también es sensible a la ubicacién y al nimero de
autoencendidos. Por una parte, cambiar la ubicacién del autoencendido de la
mitad del bowl a cerca de la pared provoca un incremento del nivel de reso-
nancia méaxima de hasta el 30 %, lo que es perjudicial en la calidad actstica del
motor. Por otra parte, aumentar el niimero de autoencendidos para un mismo
nivel de carga del motor, por ejemplo a partir de un aumento del ntimero de
chorros de inyeccién, provoca una importante reducciéon en los niveles méxi-
mos de resonancia (de hasta el 82% entre 2 y 5 autoencendidos), lo que es
beneficioso para la calidad actstica del motor.

El procedimiento experimental permite describir la influencia del fenémeno de
resonancia sobre la calidad acustica del motor, pero su utilidad se ve limitada debido
a que la resonancia es un fendmeno temporal y espacial, y con un solo punto de
monitorizacién no es posible conocer la totalidad del fenémeno, ademds del elevado
coste que representa realizar los prototipos, el montaje y la medidas.

- Estas limitaciones experimentales se han solventado mediante el desarrollo
de una novedosa metodologia que, basada en cédlculos CFD, permite simular
los efectos de los procesos de autoencendido y combustién (simili-combustion)
sin utilizar las ecuaciones que rigen el proceso reactivo de la combustién. Este
paso se lleva a cabo mediante la utilizacién de términos fuente de energia y de
especies, obtenidos con el tratamiento de datos experimentales y rutinas propias
para estimar la cantidad de energia liberada, asi como el tamano, nimero y
ubicacion de las zonas CFD donde se libera esta energia.

- Los resultados obtenidos mediante este tipo de calculos han demostrado tener
una buena concordancia con los resultados experimentales para un motor Diesel
de 1.6 1 DI en camara anecdica.

Del anélisis de la resonancia en el cilindro durante los procesos de compresion,
expansion y simili-combustion, se pueden remarcar las siguientes conclusiones:

- Se han encontrado diferencias en el comportamiento de la resonancia, en
funcién de si el motor tiene o no inyeccién miltiple. Aunque la frecuencia de
los modos de resonancia es similar, el nivel de resonancia de estos modos se
incrementa en el caso de una sola inyeccién, debido al incremento de la energia
liberada en la etapa de premezcla. En efecto, la presencia de la combustién
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piloto incrementa la temperatura previa al inicio de la combustién principal,
reduciendo con ello el retraso de esta segunda combustion, la cantidad de ener-
gia liberada durante la etapa de premezcla y la amplitud de la excitacion. Esto
resulta en una mejora en la calidad acustica del motor.

- Para bajos regimenes de giro, menores que 1500 RPM, el nivel de resonancia
se incrementa con el radio del bowl. Sin embargo, para regimenes mayores, el
nivel de resonancia se incrementa en el centro del bowl, debido al incremento
de la amplitud del tercer modo, predominante a elevados regimenes de giro.

- En estos estudios paramétricos se ha observado que los niveles maximos de
resonancia se registran cerca de la pared del bowl; excepto a alto régimen de
giro, en el que estos niveles estan ubicados en el centro del bowl. Esto indicaria
que el registro experimental, ubicado a mitad del radio del bowl, no estaria
registrando el maximo nivel de resonancia.

- En las cuatro geometrias estudiadas, se distingue la presencia de dos picos
de resonancia. Cerca del PMS, las diferencias del coeficiente de Bessel, (a(y,,n),
entre geometrias son mayores en ambos picos, debido a la influencia geométrica
de los bowls. Sin embargo, lejos del PMS, estas diferencias se reducen, alcan-
zando coeficientes de Bessel coincidentes con el primer y tercer modo cilindrico
respectivamente, debido a la influencia del cilindro que es el mismo para todas
las geometrias estudiadas.

- El nivel de amplitud de ambos picos se reduce con el angulo. Ademas, en casi
todas las geometrias, la amplitud del primer pico es mayor que la amplitud del
segundo pico, lo que indica la importancia de este primer pico en la energia
total de resonancia.

- Finalmente, en todas las geometrias, el nivel de resonancia se incrementa con
el radio del bowl, debido a la influencia de los dos primeros modos cuyos ni-
veles maximos y minimos se sitian cerca de la pared. Se ha observado que un
incremento del cociente entre el didmetro y la profundidad del bowl (AR) pro-
voca un aumento exponencial del nivel maximo de resonancia. Otro parametro
geométrico, aunque menos influyente que AR, estd asociado con la inclinacién
de las paredes del bowl, un incremento de esta inclinacién tiende a reducir lo
niveles de resonancia. Estos resultados son interesantes en el diseno actual de
motores de baja relacion de compresién, que basan esta reduccién en un incre-
mento del volumen del bowl. Desde el punto de vista acustico seria beneficioso
incrementar este volumen mediante un incremento de la altura del bowl.

7.2. Desarrollos futuros

La metodologia planteada en este trabajo, abre la puerta a diversas lineas
futuras de investigacién en cuanto a la mejora de la calidad acustica de un motor
Diesel de inyeccién directa.
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- Las validaciones de la metodologia basada en calculos CFD, tanto en cdma-
ras de combustién sin movimiento del piston, validada con el método tedrico,
como en camaras de combustién con movimiento del pistén validada con los
experimentos, muestran que el calculo tridimensional es una herramienta til
en la resolucién de este tipo de problemas. Sin embargo, es posible realizar al-
gunas modificaciones con el fin de mejorar las predicciones de estos céalculos e
independizarse de las medidas experimentales. Estas mejoras estarian basadas
en conectar los resultados locales de especies, turbulencia, velocidad, presién
y temperatura, con modelos empiricos o semiempiricos que permitan controlar
localmente el momento y la cantidad de energia durante el autoencendido; o en
simular por completo el proceso reactivo de la mezcla aire-combustible. También
serfa posible el estudio de diferentes estrategias de mallado que optimizarian
los recursos de célculo.

- Una posible continuacién del trabajo de esta tesis, seria efectuar célculos
CFD con geometrias de bowl de diferentes didmetros y formas, divididas por
familias asociadas a la relaciéon AR y pendiente de la pared del bowl. De esta
forma se podria implementar con una mayor generalidad el trabajo de esta tesis
mediante la bisqueda de correlaciones que permitan predecir las frecuencias de
los modos y el nivel de resonancia para cualquier tipo de geometria del bowl y
para distintas condiciones de operaciéon del motor.

- El objetivo de esta tesis se ha centrado en analizar el comportamiento del
fenémeno de resonancia en el interior de motores Diesel de inyeccién directa,
lo que resulta interesante en la mejora de la calidad actstica del motor. Sin
embargo, la inclusién en la metodologia de los fenémenos y pardametros de
inyeccién seria beneficioso para mejorar la prediccién de la energia liberada
durante el autoencendido.

- Es posible utilizar la metodologia planteada en este trabajo, para la resolucién
de problemas actsticos del motor, como, la transmisién de la resonancia a través
del bloque, la simulacién del autoencendido y la interaccién fluido - estructura,
mediante la inclusién del anélisis por elementos finitos.
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A.1. Descripcion de las instalaciones experimenta-
les

En esta seccion se presentan las caracteristicas de la instalacién experimental,
en la que se describen la sala y los equipos de medida. Se describe también el tipo de
motor ensayado, los puntos de funcionamiento medidos y los resultados obtenidos.

A.1.1. Descripcion de la sala

La sala de ensayo utilizada para medir el ruido de combustiéon de los motores
es una camara anecoica. Se trata de una instalaciéon cuya frecuencia de corte es de
100 Hz. Se ha construido segin el principio Wedge y sus dimensiones internas, sin
considerar el material absorbente, son de 9,5x9 m en planta y de 7,2 m de altura
(figura A.1). Disefiada para absorber el sonido que incide sobre las paredes, el suelo
y el techo, anulando los efectos de eco y reverberacién del sonido. Las dimensiones
de la sala permiten medir el ruido irradiado en campo libre por cualquier motor de
automovil, e incluso de vehiculos mas grandes.

\/ 2 4%
P

Motor

7500

Torso
b : binaural

6630

Figura A.1: Esquema de la cdmara anecdica

Consta, basicamente, de cunas de fibra de vidrio en todas las paredes y techo,
y desmontable en una pared lateral, permitiendo la transformacién de la sala en una
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camara semianecéica para medidas de ruido de escape. Las ondas de baja frecuencia
no son absorbidas eficazmente por las cunas, la frecuencia a la que la absorcién de
energfa cae por debajo del 99 %, o a la reflexién de presién supera 10 % es conocida
como el corte de baja frecuencia.

Todas las paredes estan construidas de hormigén armado, formando una es-
tructura que descansa sobre un recubrimiento hidréfobo (repelente al agua). De esta
forma, se consigue aislar toda la estructura de las vibraciones producidas por el ruido
externo. El suelo tiene una estructura de pilares y perfiles en acero que soportan un
tramex permitiendo el acceso de personal y reforzado en una parte de la cimara para
el desplazamiento de la bancada del motor.

La cdmara anecdica tiene un sistema de ventilacién eficiente para evitar cual-
quier perturbacion en las medidas actusticas. La velocidad del aire en la cadmara es
limitada por el uso de conductos de gran seccién, dos para la introduccién del aire, y
uno para su extraccion. El sistema estd controlado de forma automatica por cuatro
sensores de presion, cuatro sensores de temperatura y un sensor de monoxido de
carbono que monitorizan constantemente la caAmara.

Cada motor estudiado, se monta en el centro de la cdmara anecdica y estd di-
rectamente acoplado a un freno eléctrico de induccidn, este freno estd actsticamente
aislado del motor por materiales de amortiguacion actstica.

A.1.2. Sistema de medida de la presion en el cilindro

Para la medida de la presién en el cilindro se han elegido transductores de
presién piezoeléctricos, este tipo de sensores aprovecha las propiedades eléctricas de
cristales naturales que generan una carga eléctrica cuando estdn deformados. Por
una parte, los sensores piezoeléctricos tienen algunos inconvenientes: Requieren un
circuito de amplificacién de carga, son muy vulnerables a choques y vibraciones, y
son sensibles a parasitos eléctricos. Por otra parte, este tipo de sensores también tiene
muchas ventajas como una excelente linealidad de la respuesta y un elevado rango
dindmico, ademds los transductores de presion piezoeléctricos son reforzados y en
funciéon del material empleado son extremadamente estables a la temperatura. Por
otro lado, gracias a su pequeno tamano caracteristico, estos sensores se puede montar
a un adaptador que reproduce la forma de la bujia de precalentamiento del motor e
instalar facilmente en la cdmara de combustion. Por estas razones los transductores
de presién piezoeléctricos son comunmente utilizados para la medida de la presiéon
en el cilindro, aunque su uso es todavia limitado a aplicaciones en banco de ensayo
debido a su elevado coste.

En nuestro caso se han elegido 4 transductores Kistler 6055 Bsp, cada uno de
éstos se ha montado en un adaptador de bujia de precalentamiento e instalado en
vez de las bujias de precalentamiento, lo que permite un acceso directo a la camara
de combustién. Los sensores piezoeléctricos estan conectados al amplificador de carga
Kistler 5011, de esta forma se obtiene una senal eléctrica con un nivel adecuado de
voltaje e impedancia necesario en la conversién Analdgica/digital (A/D). Los sensores
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tienen una frecuencia natural alrededor de 130 kHz, fuera del rango de frecuencia de
interés, y presentan una elevada sensibilidad necesaria para registrar senales dindmicas
con un elevado contenido energético a bajas frecuencias, como la senal de la presién en
el cilindro. Debido a la elevada sensibilidad de estos sensores a parésitos eléctricos, es
esencial la eleccion adecuada de una conductividad y longitud de los cables conectados
a los sensores y amplificadores para tener una medida fiable, asi como una calibracién
precisa de los sensores.

A.1.3. Torso binaural

El torso binaural (ver figura A.2) se coloca a un metro del motor y a una
altura de 1.2 m (ver figura A.3), del lado opuesto al escape y a la turbina y frente
al cilindro 4, es decir lo mas lejos posible del freno, como se ilustra en la figura A.3.
Teniendo en cuenta que la distancia desde la base del apoyo de la cabeza artificial
hasta los “canales auditivos”, en las que se encuentran los micréfonos, es de 450 mm,
los micréfonos se ubican a 1650 mm del suelo. Ademds, para intentar percibir casi
exclusivamente el ruido de combustién y evitar, en lo posible, contribuciones debidas
a otras fuentes, se tapan, mediante espuma aislante todos los elementos auxiliares del
motor que pueden radiar niveles de ruido significativos.

Figura A.2: Fotografia del equipo binaural

A.1.4. Calibracién de los transductores de presion

Una calibracién cuidadosa de los sensores de presion es esencial para asegurar
que cualquier diferencia entre los registros de presién correspondientes a los distintos
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Figura A.3: Posicién del torso binaural

transductores se deba a una diferencia en la senal de presién actual y no a una eventual
discrepancia entre el comportamiento de los transductores.

Los sensores piezoeléctricos generan una carga eléctrica cuando estan deforma-
dos, una caracteristica natural del material del que estdn hechos. En el caso considera-
do, la variacién de presiéon en cilindro es la causa de la generacién de cargas eléctricas
en la superficie del sensor. Aunque este tipo de sensores tiene una respuesta cuasi
estacionaria y aproximadamente lineal, se debe rechazar la idea de realizar una cali-
bracién dinamica. En efecto, en este caso, seria necesario desarrollar una herramienta
especifica para simular las condiciones cambiantes de presién en cilindro, una tarea
demasiado compleja y cara. Por tanto, se ha empleado un método tradicional [185]
basado en la calibracion cuasi estacionaria, mediante un equipo hidraulico de pesos
muertos Hotek 9000 series.

Para simplificar el procedimiento y evitar errores debido a la incompatibili-
dad entre varios componentes del sistema medida, es conveniente calibrar al mismo
tiempo toda la cadena de medida (transductor, cable y amplificador). El sistema de
calibracién esta formado por un conjunto de pesos no magnéticos de acero inoxidable.

Por otro lado, una bomba de hélice genera una presion que empuja verticalmen-
te el pistén hacia arriba. Cuando el sistema estd equilibrado, se determina la presién
en el circuito hidraulico mediante los pesos cargados en el pistén dividido por el area
efectiva del pistén con correcciones del valor de aceleracién debido a la gravedad, la
flotabilidad en el aire y la tensién superficial. Junto con el equipo de pesos muer-
tos se utiliza un osciloscopio digital para visualizar la senal obtenida por el conjunto
transductor, cable y amplificador. La idea bésica de este procedimiento es comparar
la presion conocida, aplicada al transductor de presién, con la senial medida.

El primer paso de calibracién consiste en poner los niveles del equipo de pesos
muertos, del amplificador de carga y del osciloscopio digital a cero. Seguidamente,
se fija constante el tiempo del amplificador, se ajustan el rango y otros pardmetros
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del amplificador y del canal del osciloscopio. Se llevan a cabo dos series de ensayos
(subiendo y bajando los pesos). El rango de presiéon durante la calibracién debe incluir
los valores maximos de presion alcanzados en los cilindros del motor. En este estudio,
se ha cubierto un rango de presién de 5 y 155 bar. A través de una interpolacién
lineal, para cada transductor de presion, se puede determinar el coeficiente de co-
rrelacién entre la presién de referencia obtenida en el equipo y la presion medida en el
osciloscopio. La figura A.4 muestra un ejemplo de calibracién para dos transdutores.

Kistler 6055B80 (SN:1190857) Kistler 6055B80 (SN:1191150)

150 1 »Subida de pesas Y : 150 +Subida de pesas .t
125 ] =Bajada de pesas .t =Bajada de pesas -

Presion medida (bar)

4 .
Presion medida (bar)

.

0 25 50 75 100 125 150 0 2% 50 % 100 125 150
Presion de referencia (bar) Presion de referencia (bar)

Coeficiente de calibracion: 0,99742174 Coeficiente de calibracion: 1,01078897

Figura A.4: Ejemplo de calibracién de transductores

A.2. Caracteristicas del motor ensayado

El motor estudiado es de encendido por compresién y de inyeccién directa, se
trata de un motor de automocién de cuatro cilindros sobrealimentado y de cilindrada
total de 1.6 litros, equipado con un sistema de inyeccion common rail y cuya geometria
del bowl se muestra en la figura A.5.

Figura A.5: Geometria del bowl del piston del motor ensayado
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A.3. Descripcion de los ensayos

Los ensayos consistieron en la medida: del ruido radiado por el motor, de la
presion instantdnea en la cdmara de combustién de los cuatro cilindros, de los parame-
tros termodindmicos (temperatura de agua y aceite) y de inyeccién del motor a los
siguiente puntos de funcionamiento:

- Dos inyecciones, 1500 rpm y 37 Nm
- Una inyeccion, 1500 rpm y 37 Nm

- Dos inyecciones, 2850 rpm y 37 Nm
- Dos inyecciones, 1500 rpm y 151 Nm

El paso temporal de las medidas de la presién en el cilindro se considero cons-
tante, vy no a angulo constante como es mas clasico en motores, porque lo que se
pretendia llevar a cabo era un estudio acustico y el ruido es un fenémeno tempo-
ral. En efecto, de esta forma, se pudo realizar andlisis espectrales de la presion en el
cilindro, sélo definidos para senales medidas a intervalos temporales constantes.

La eleccion de la frecuencia de muestreo depende del ancho de banda del
analisis. Como el rango de audiciéon medido es hasta 16 kHz, segin el criterio de
Nyquist, conviene medir la presiéon en cilindro con una frecuencia de muestreo de
fs > 2,56 x 16 = 41kH z para evitar “aliasing”. Se utiliza entonces la frecuencia de
muestreo mas elevada disponible en el registrador, equivalente a 50 kHz.

El niimero de ciclos medidos en cada ensayo es de 49. Simultdneamente se gra-
ban las senales de ruido que deben tener una duracién de 10 segundos como minimo,
a fin de obtener un nivel de muestra que permita una correcta evaluacion de los ruidos
grabados.

Para cada ensayo, después de la medida realizada en condiciones normales de
funcionamiento y grabada por los programas de control del motor y de la ECU, se
procedié a la medida del mismo punto de funcionamiento en condiciones de pseudo-
arrastre. Este ensayo consistié en eliminar la inyeccién y por tanto, la combustién en
uno de los cilindros y en un ciclo de cada 12.

También, para cada ensayo, se escucha el ruido emitido por el motor y se anota
una calificacién (de 1 a 10) de forma ascendente con la mejor calidad acistica del
motor.

A.4. Programas desarrollados para el calculo de la
resonancia

En esta seccion se describen la rutina de pre-procesado para la generacion de
los autoencendidos y la rutina de control de insercién de fuentes en el calculo CFD.
Ambas rutinas son utilizadas como herramientas complementarias al calculo CFD
para la simulacion de la resonancia en camaras de combustion de motores Diesel.
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A.4.1. Generacion de autoencendidos

Este programa, elaborado en Matlab, tiene como objetivo generar la DFQL
de cada autoencendido. A partir del procesado de la senal de presién en el cilindro
con el sub-modelo ACT de Calmec, se obtiene la fase de premezcla del proceso de
combustién. Esta fase se utiliza como dato inicial en este programa para la estimacion
de la DFQL de cada autoencendido. El programa estd compuesto por los siguientes
pasos:

1.- Lectura de la DFQL original obtenida por el sub-modelo ACT. Definicién
del nimero de autoencendidos de acuerdo al nimero de toberas del inyector.

2.- Remuestreo de la DFQL en 1000 puntos, con la finalidad de reducir
la discretizacién temporal y con ello el error a la hora de estimar la energia de
cada autoencendido.

3.- Generacién de la DFQL inicial de cada autoencendido, a partir de
la DFQL en fase premezcla.

4.- Correccién de la DFQL aparente en fase premezcla registrada por el
captador experimental. Este desfase estd asociado con los efectos de la veloci-
dad del sonido y la posiciéon de cada autoencendido respecto a la posicién del
captador experimental.

5.-Estimacion de la energia de cada autoencendido, basada en la DFQL
en fase premezcla corregida y en el nimero de autoencendidos.

6.-Estimacién de la DFQL de cada autoencendido, a partir de la energia
de cada autoencendido. Se asume que el inicio de un autoencendido ocurre
cuando la DFQL del autoencendido anterior es maxima.

1.-Lectura de la DFQL
clear all
a=importdata(’preml.dat’);
na=5 %numero de autoencendidos
2.- Remuestreo de la DFQL en 1000 puntos
k=2;
while a(k,2) = 0;
k=k+1;
end
t1=a(k,1);
t2=a(length(a),1);
NuPo=1000;
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dt=(t2-t1) /NuPo;
dfglfine(1,1)=t1;
for i=1:NuPo;
dfqlfine(i+1,1)=t1+i*dt;
end
for i=1:NuPo;
t=t14i*dt;
if t>a(length(a),1);
break
end
k=1;
while a(k,1) < t;
k=k+1;
end
dE=(a(k,2)-a(k-1,2));
Eat=a(k-1,2)+(t-a(k-1,1))*((dE)/(a(k,1)-a(k-1,1)));
dfqlfine(i+1,2)=Eat;
end
Edfql=0;
for p=1:length(dfglfine)-1
Edfql=Edfql+((dfqlfine(p+1,2)+ dfqlfine(p,2))*(dfqlfine(p+1,1)-
dfglfine(p,1)))/2;
end
3.- Generacién de la DFQL inicial de cada autoencendido
u=length(dfglfine);
Tinit=0;
bl=find(dfqlfine(:,2)==max(dfqlfine(:,2)));
3=0;
dfglsim(:,1)=dfqlfine(1:b1,1);
dfqlsim(:,2)=dfqlfine(1:b1,2);
hold on; plot(dfglsim(:,1),dfqlsim(:,2),’ko’);
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dif=dfqlsim(end,1)-dfqlsim(1,1)
d=length(dfglsim);
for i=1:d-1;
prem(i,1)=dfqlsim(end,1)+dt*i;
prem(i,2)=dfqlsim(end-i,2);
end
plso(:,1)=[dfqglsim(:,1);prem(:,1)]
plso(:,2)=[dfalsim(: 2);prem(:.2)]
hold on; plot(plso(:,1),plso(:,2),10’);
Eplso=0;

b
b

for p=1:length(plso)-1
Eplso=Eplso+((plso(p+1,2)+plso(p,2))*(plso(p+1,1)-plso(p,1)))/2;
end
4.- Correcciéon de la DFQL aparente
R=17/1000;
H=6/1000;
r=15/1000;
h=3,/1000;
temp=importdata(’temperaturaEnCamara.dat’)
te=temp(find((temp(:,1)-a(1,1))==min((temp(:,1)-a(1,1)))),2);
Y%posicion de los autoencendidos “P” en coordenadas polares
for j=1:na
P(j,1)=R;
P(j,2)=H;
P(j,3)=(j-1)*2%pi/na;

end
for k=0:2:round(360/na)
for k2=1:na
ag=k*pi/180;
vel = (1,4 % 287 * te)"5;
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dis = ((P(k2,1)xcos(P(k2,3))—r+cos(ag))?>+(P(k2,1)*sin(P(k2,3))—
r* sin(ag))? + (H — h)?)(0,5);

T(k/24 1,k2) = dis/vel;
end
T(k/2+1,k2+1)=max(T(k/2+1,:))-min(T(k/2+1,:));
end
des=[mean(T(:,k2+1)); min(T(:,k24+1)); max(T(:,k2+1))];
tprem=dfqlfine(end,1)-dfqglfine(1,1);

fe=(tprem-des(1,1))/tprem; %factor de reduccién por desfase velocidad del so-
nido

clear a i

for i=1:length(dfqlfine)
a(i,1)=dfqlfine(1,1)+(dfqlfine(i,1)-dfqlfine(1,1)) *fc;
a(i,2)=dfqlfine(i,2) /fc;

end

hold on;plot(a(:,1),a(:,2),’g0’);

Ea=0;

for p=1:length(plso)-1
Fa=Fart ((a(p+1,2)+a(p,2))* (a(p+1,1)-a(p,1))/2

end

5.- Estimacion de la energia de cada autoencendido

Ep=0;

tpso=(a(end,1)-a(1,1))/na;

ini=1;

for m=1:na
fin=find(abs(a(:,1)-a(1,1)-tpso*m)==min(abs(a(:,1)-a(1,1)-tpso*m)));
for p=ini:fin-1;

Ep=Ep-+((a(p+1,2)+a(p,2))*(a(p+1,1)-a(p,1))) /2;

end
Eps(m,1)=Ep;
Eps(m,2)=ini;
if m>1
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Eps(m,2)=round(ini-length(a)/(na*2));
end
ini=fin;
Ep=0;
end
Etp=sum(Eps(:,1))
6.- Estimacion de la DFQL de cada autoencendido
for h=1:na
fid=fopen(['plso’ num2str(h) ’.dat’],’w’);
it h>1 & h<na
fcp=2/na;
for i=1:length(plso)
plsost=plso(Eps(h,2),1)+(plso(i,1)-plso(1,1))*fcp;
plsosi=plso(i,2) /fcp*(Eps(h,1) /Etp);
fprintf(fid,” %6.6f %6.60\ n’,plsost, plsosi);
11(i,1)=plsost;
11(i,2)=plsosi;
end
else
fcp=1.5/na;
for i=1:length(plso)
plsost=plso(Eps(h,2),1)+(plso(i,1)-plso(1,1))*fcp;
plsosi=plso(i,2) /fcp*(Eps(h,1) /Etp);
fprintf(fid,” %6.6f %6.60\ n’,plsost, plsosi);
11(i,1)=plsost;
11(i,2)=plsosi;
end
end
hold on;plot(11(:,1),11(:,2),ko’);
fclose all;

end
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A.4.2. Control de términos fuente

Este programa, elaborado en C++, tiene como objetivo controlar la cantidad y
el inicio de cada termino fuente en los cdlculos CFD. El programa incluye los siguientes
pasos:

1.- Definicién de las condiciones cinematicas del motor a simular: lon-
gitud de biela, radio de giro del cigiienal, volumen muerto, area del pistén,
regimen de giro, desfase temporal entre el inicio de la combustion y el cierre de
la valvula de admision.

2.- Definicién de variables a utilizar en la UDF.

3.- Asignacion de ficheros fuente en las variables definidas en el punto
anterior. Estos ficheros estan asociados a la DFQL de los autoencendidos, la
DFQL en fase difusiva y a la masa total.

4.- Introduccién de las fuentes de energia (A) y de masa total (B) en los
célculos CFD, mediante interpolaciéon temporal de cada fuente de acuerdo al
paso temporal de la simulacién CFD. Estas fuentes estan asociadas a la DFQL
de cada autoencendido, DFQL en fase difusiva y masa total.

5.- Introduccion de las fuentes masicas de aire y combustible, a partir de
curvas de regresién basadas en los datos obtenidos por Calmec.

1.-Definicién de las condiciones cinematicas del motor
#include “udf.h”

# define R 44e-03

#define L 0.1372

#define vee 1.915781e-05
#define vm 3.976078202¢-6
#define pi 3.14159265359
#define A pi 0,075 % 0,075/4
#define n 1500

#define offsettime 0,014613
2.-Definiciéon de variables
float lastir=1.0;

float ppil=1.0;

float ppi2=1.0;

float ppi3=1.0;
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float ppid=1.0;
float ppric1=1.0;
float ppric2=1.0;
float ppric3=1.0;
float ppric4=1.0;
float masal[47];
float masa2[47];
float resto1[267];
float resto2[267];

?

float pulsopilo11[50

?

float pulsopilo12[50

50];

[50]
[50]
float pulsopilo21[50]
[50]
float pulsopilo31[50];
[50]
[50]
[50]

float pulsopilo22

float pulsopilo32[50

b

float pulsopilo41[50

b

float pulsopilo42[50

?

float pulsoprincl1[37];
float pulsoprinc12[37];

3

float pulsoprinc21[37

float pulsoprinc32[37

)

float pulsoprinc41[37

)

37]
37]
37]
float pulsoprinc22[37];
float pulsoprine31[37];
37]
37]
37]

float pulsoprincd2([37];
float lastim=1.0;

3.-Asignacién de ficheros fuente
DEFINE ON DEMAND(loadfiles)

{

int 1,j;

float s1,s2;
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FILE *fich;

const char *filename;
fich=fopen(“t1dfqMtcorregida.dat”,“r”);
for(i=1;i<47;i++)

“f

fscanf(fich, ““ %f, %f"” &s1,&s2);
masall[i]=sl;

masa2[i]=s2;

}

printf(\n t1dfgMtcorregida.dat —loaded \ n);
fclose(fich);

fich=fopen(“difusion.dat”, “r”);
for(i=1;i<267;i++)

“{

fscanf(fich, “ %f, %177 ,&s1,&s2);
restol[i]=s1;

resto2[i]=s2;

}

printf(“‘\\n difusion.dat —loaded \n”);
fclose(fich);
fich=fopen(“pulsopilol.dat”,“r”);
for(i=1;i<50;i++)

{

fscanf(fich, “ %f, %f” ,&s1,&s2);
pulsopilol1[i]=s1;

pulsopilo12[i]=s2;

}

printf(“\\n pulsopilol.dat —loaded \n”);
fclose(fich);
fich=fopen(“pulsopilo2.dat”,“r”);
for(i=1;1<50;i++)
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{
fscanf(fich, “ %f, %f” ,&s1,&s2);

pulsopilo21[i]=s1;

pulsopilo22[i]=s2;

}

printf(“\\n pulsopilo21 = %\ n”,1000*pulsopilo21[49]);
printf(“\\n pulsopilo22 = %\ n”,1000*pulsopilo22[49]);
printf(“\n pulsopilo2.dat —loaded \n”);

fclose(fich);

fich=fopen(“pulsopilo3.dat”, “r”);

for(i=1;i<50;i++)

{

fscanf(fich, “ %f, %f” ,&s1,&s2);

pulsopilo31[i]=s1;

pulsopilo32[i]=s2;

}

printf(“\\n pulsopilo3l = %\ n”,1000*pulsopilo31[49]);
printf(“\\n pulsopilo32 = %f\n”,1000*pulsopilo32[49]);
printf(“\\n pulsopilo3.dat —loaded\n”);

fclose(fich);

fich=fopen(“pulsopilo4.dat”, “r”);

for(i=1;i<50;i++)

{

fscanf(fich, “ %f, %f” ,&s1,&s2);

pulsopilo41[i]=s1;

pulsopilo42[i]=s2;

}

printf(“\\.n pulsopilodl = %\ n”,1000*pulsopilo41[49]);
7 printf( “\\n pulsopilo42 = %f\ n”,1000*pulsopilo42[49)]);
printf(“\\n pulsopilo4.dat —loaded\ n”);

fclose(fich);
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fich=fopen(“pulsoprincl.dat”,“r”);

for(i=1;i<37;i++)

{

fscanf(fich, “ %f, %t” &s1,&s2);

pulsoprincl1[i]=sl;

pulsoprincl2[i]=s2;

}

printf( “\\n pulsoprincll = %f\n”,1000*pulsoprinc11[36]);
printf(“\\n pulsoprincl2 = %\ n”,1000*pulsoprinc12[36]);
printf(“\\n pulsoprincl.dat —loaded\n”);

fclose(fich);

fich=fopen(“pulsoprinc2.dat”,“r”);

for(i=1;i<37;i++)

{

fscanf(fich, “ %f, %t” &s1,&s2);

pulsoprinc21[i]=s1;

pulsoprine22[i]=s2;

}

printf(“\\n pulsoprinc21 = %f\n”,1000*pulsoprinc21[36]);
printf(“\\n pulsoprinc22 = %\ n”,1000*pulsoprinc22[36]);
printf(“\\n pulsoprinc2.dat —loaded\n”);

fclose(fich);

fich=fopen(“pulsoprinc3.dat”,“r”);

for(i=1;i<37;i++)

{

fscanf(fich, “ %f, %f” ,&s1,&s2);

pulsoprinc31[i]=s1;

pulsoprine32[i]=s2;

}

printf(“\\n pulsoprine3l = %f\n”,1000*pulsoprinc31[36]);
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printf(“\\n pulsoprine32 = %f\n”,1000*pulsoprinc32[36]);
printf(“\\n pulsoprinc3.dat —loaded\n”);

fclose(fich);

fich=fopen(“pulsoprinc4.dat”,“r”);

for(i=1;i<37;i++)

{

fscanf(fich, “ %f, %f” ,&s1,&s2);

pulsoprinc4l[i]=sl;

pulsoprinc42[i]=s2;

}

printf(“\\n pulsoprinc4l = %M\ n”,1000*pulsoprinc41[36]);
printf( “\\n pulsoprinc42 = %\ n”,1000*pulsoprinc42[36]);
printf(“\\n pulsoprinc4.dat —loaded\n”);

fclose(fich);

}

4.A.-Introduccion de las fuentes de energia
DEFINE SOURCE(difusion,c,t,dS,eqn)

{

real source;

int i;

real tm=RPGetReal( “flow-time”);

real tm2 = tm + of fsetime;

real af = (tm2 % (n % 360/60) — 155,7);

real afr = af * 2 * pi/360;

real ts1 = pow((1/(L * L)) — sin(afr) = sin(afr),0,5);
real volumen = vec+vm~+ A% Rx(1+(1/L) — (cos(afr)+tsl)) — (8680*1e—9);
source=0.0;

if((tm2 > restol[1])&(tm2 < restol[267]))

{

i=(int)(lastir);

while(i<266)
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{

if((tm2 < restol[i])&(tm2 < restol[i + 1]))

{

source = (n x 360/60) * 1 * (resto2[i] + (((resto2[i + 1] — resto2[i])/(restol[i +
1] — restol][i])) x (tm2 — restol|[i])))/volumen;

lastir=i;

i=1000;//go out of the loop
}

i=i+1;

}

}

dS[eqn]=0.0;

return source;

¥
DEFINE SOURCE(pulsopilol,c,t,dS,eqn)

{

real source;

int i;

real tm=RPGetReal( “flow-time”);

real tm2=tm+offsetime;

real af=(tm2*(n*360/60)-155.7);

real afr=af*2*pi/360;

real tsl=pow((1/(L*L))-sin(afr)*sin(afr),0.5);
real volumen=2%238*1e-9;

source=0.0;

if((tm2 > pulsopilol1[1])&(tm2 < pulsopilol11[50]))
{

i=(int) (ppil);

while(i<49)

{

if((tm2 >= pulsopilol1[i])&(tm2 < pulsopiloll[i + 1]))
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{

source = (nx360/60) 1 x (pulsopilol12[i] + (((pulsopilol2[i+ 1] — pulsopilo12[i])
/(pulsopilol1[i 4+ 1] — pulsopiloll]i])) x (tm2 — pulsopilol1[i]))) /volumen;
ppil=i;

i=1000;//go out of the loop

}

=i+ 1;

}

}

dS[eqn]=0.0;

return source;

}
DEFINE SOURCE(pulsopilo2,c,t,dS,eqn)

{

real source;

int i;

real tm=RPGetReal( “flow-time”);

real tm2 = tm + of fsettiempo;

real af = (tm2 * (n * 360/60) — 155,7);

real afr = af * 2 * pi/360;

real ts1 = pow((1/(L = L)) — sin(afr) = sin(afr),0,5);
real volumen = 2 % 476 * le — 9;

source=0.0;

if((tm2 > pulsopilo21[1])&(tm2 < pulsopilo21[50]))

{

i=(int) (ppi2);

while(i<49)

{

if(tm2 >= pulsopilo21[i])&(tm2 < pulsopilo21[i + 1]))

{

source = (n*360/60) 1 x (pulsopilo22[i] + (((pulsopilo22[i+ 1] — pulsopil022[i])
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/(pulsopilo21]i + 1] — pulsopilo21]i])) * (tm2 — pulsopilo21[i])))/volumen;
ppi2=i;

i=1000;//go out of the loop

}

=it 1;

}

}

dS[eqn]=0.0;

return source;

¥
DEFINE SOURCE(pulsopilo3,c,t,dS,eqn)

{

real source;

int i;

real tm=RPGetReal( “flow-time”);

real tm2 = tm + of fsettiempo;

real af = (tm2 * (n * 360/60) — 155,7);

real afr = af * 2 * pi/360;

real ts1 = pow((1/(L * L)) — sin(afr) * sin(afr),0,5);

real volumen = 2 % 476 x le — 9;

source=0.0;

if((tm2 > pulsopilo31[1])&(tm2 < pulsopilo31[50]))

{

i=(int) (ppi3);

while(i<49)

{

if((tm2 > pulsopilo3l[i))&(tm2 < pulsopilo3l[i + 1]))

{

source = (nx360/60) * 1 x (pulsopilo32[i] + (((pulsopilo32[i + 1] — pulsopil032[i))
/(pulsopilo31]i + 1] — pulsopilo31]i])) * (tm2 — pulsopilo3l[i])))/volumen;

ppi3=i;
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i=1000;//go out of the loop

}

i=it1;

}

}

dS[eqn]=0.0;

return source;

}

DEFINE SOURCE(pulsopilo4,c,t,dS,eqn)

{

real source;

int i;

real tm=RPGetReal(“flow-time”);

real tm2 = tm + of fsettiempo;

real af = (tm2 * (n * 360/60) — 155,7);

real afr = af * 2 * pi/360;

real ts1 = pow((1/(L x L)) — sin(afr) = sin(afr),0,5);
real volumen = 2 x 238 x le — 9;

source=0.0;

if((tm2 > pulsopilodl[1])&(tm2 < pulsopilod1[50]))

{

i=(int) (ppid);

while(i<49)

{

if((tm2 > pulsopilodl[i])&(tm?2 < pulsopilodl[i + 1]))
{

source = (nx360/60) * 1 x (pulsopilod2[i] + (((pulsopilod2[i + 1] — pulsopilo42[i))
/(pulsopilodl[i 4+ 1] — pulsopilod1]i])) x (tm2 — pulsopilodl[i]))) /volumen;
ppid=i;

i=1000;//go out of the loop

}
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i=i+1;

}

}
dS[eqn]=0.0;
return source;

¥
DEFINE SOURCE(pulsoprincl,c,t,dS,eqn)

{

real source;

int i;

real tm=RPGetReal( “flow-time”);

real tm2 = tm + of fsettiempo;

real af = (tm2 x (n * 360/60) — 155,7);

real afr = af * 2 * pi/360;

real ts1 = pow((1/(L * L)) — sin(afr) x sin(afr),0,5);
real volumen = 2 x 485 x 1le — 9;

source=0.0;

if((tm2 > pulsoprincll|1])&(tm2 < pulsoprincll[37]))

{

i=(int)(ppricl);

while(i<36)

{

if((tm2 > pulsoprincll[i))&(tm2 < pulsoprincll[i + 1]))

{

source = (n % 360/60) x 1 x (pulsoprincl2[i] + (((pulsoprincl2[i + 1]—
pulsoprincl2[i])/ (pulsoprincll[i+1]—pulsoprincll[i]))*(tm2—pulsoprincll[i])))
Jvolumen;

ppricl=i;

i=1000;//go out of the loop

}

i=i+1;
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dS[eqn]=0.0;
return source;

}
DEFINE SOURCE(pulsoprine2,c,t,dS,eqn)

{

real source;

int i;

real tm=RPGetReal( “flow-time”);

real tm2 = tm + of fsettiempo;

real af = (tm2 % (n % 360/60) — 155,7);

real afr = af * 2 * pi/360;

real ts1 = pow((1/(L x L)) — sin(afr) x sin(afr),0,5);
real volumen =2 %970 % le — 9;

source=0.0;

if((tm2 > pulsoprinc21[1])&(tm2 < pulsoprinc21[37]))

{

i=(int)(ppric2);

while(i<36)

{

if((tm2 > pulsoprine21[i))&(tm2 < pulsoprinc2l[i 4+ 1]))
{

source = (n * 360/60) * 1 x (pulsoprinc22[i| + (((pulsoprinc22[i + 1]—
pulsoprinc22[i)) / (pulsoprinc2l[i+1]—pulsoprinc2l[i]))*(tm2—pulsoprinc21[i])))
Jvolumen;

ppric2=i;

i=1000;//go out of the loop

}

i=i+1;

}
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}
dS[eqn]=0.0;
return source;

}
DEFINE SOURCE (pulsoprine3,c,t,dS,eqn)

{

real source;

int i;

real tm=RPGetReal(“flow-time”);

real tm2 = tm + of f settiempo;

real af = (tm2 * (n % 360/60) — 155,7);

real afr = af * 2 * pi/360;

real ts1 = pow((1/(L = L)) — sin(afr) = sin(afr),0,5);
real volumen = 2 % 970 x 1le — 9;

source=0.0;

if((tm2 > pulsoprine3l[1])&(tm2 < pulsoprinc31[37]))

{

i=(int)(ppric3);

while(i<36)

{

if((tm2 > pulsoprine3l[i])&(tm2 < pulsoprinc3l|i + 1]))
{

source = (n x 360/60) * 1 * (pulsoprinc32[i| + (((pulsoprine32[i + 1]—
pulsoprinc32[i)) / (pulsoprinc3l[i+1]—pulsoprine3dl[i]))(tm2—pulsoprinc3l[i])))
Jvolumen;

ppric3=i;

i=1000;//go out of the loop

}

i=it1;

}

¥
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dS[eqn]=0.0;
return source;

}
DEFINE SOURCE(pulsoprinc4,c,t,dS,eqn)

{

real source;

int i;

real tm=RPGetReal( “flow-time”);

real tm2 = tm + of f settiempo;

real af = (tm2 * (n * 360/60) — 155,7);

real afr = af * 2 * pi/360;

real ts1 = pow((1/(L = L)) — sin(afr) = sin(afr),0,5);
real volumen = 2 *x 485 x le — 9;

source=0.0;

if((tm2 > pulsoprincdl[1])&(tm2 < pulsoprincd1[37]))

{

i=(int)(ppric4);

while(i<36)

{

if((tm2 > pulsoprincdl[i))&(tm2 < pulsoprincdl[i + 1]))
{

source = (n x 360/60) * 1 x (pulsoprincd2[i] + (((pulsoprincd2[i + 1]—
pulsoprincd2]i]) / (pulsoprincdlli+1]—pulsoprincdl[i]))*(tm2—pulsoprincil]i])))
Jvolumen;

ppricd=i;

i=1000;//go out of the loop

}

i=it1;

}

}
dS[eqn]=0.0;
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return source;

}

4.B.-Introduccién de la fuente de masa total
DEFINE SOURCE(dfgMtcorregida,c,t,dS,eqn)

{

real source;

int i=0;

real tm=RPGetReal( “flow-time”);

real tm2 = tm + of fsettiempo;

real af = (tm2 x (n * 360/60) — 155,7);

real afr = af * 2 * pi/360;

real ts1 = pow((1/(L = L)) — sin(afr) = sin(afr),0,5);
real volumen = vec+vm + Ax R+ (1 + (1/L) — (cos(afr) + tsl));
source=0.0;

if((tm2 > masal(l])&(tm2 < masall47]))

{

i=(int)(lastim);

while(i<46)

{

if((tm2 > masalli])&(tm2 < masalli + 1]))

{

source = (masa2[i] + (((masa2li + 1] — masa2[i])/(masalli + 1]—
masalli])) x (tm2 — masalli])))/volumen;

lastim=i;

i=1000;//go out of the loop

}

i—it1;

}

}

dS[eqn]=0.0;

return source;
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}

5.-Introduccién de las fuentes masicas

DEFINE SOURCE(dfqa,c,t,dS,eqn)

{

real source;

real tm=RPGetReal( “flow-time”);

real tm2 = tm + of fsettiempo;

real af = (tm2 % (n * 360/60) — 155,7);

real afr = af * 2 * pi/360;

real ts1 = pow((1/(L x L)) — sin(afr) = sin(afr),0,5);

real volumen = vec+vm + A* R (1 + (1/L) — (cos(afr) + tsl));

source=0.0;

if((0,01454 < tm2)&(tm2 < 0,02564))

{

if((0,01454 < tm2)&(tm2 < 0,0154))

{

source = —3897,1465 x tm2 x tm2 + 111,329625 * tm2 — 0,794831;
}

if((0,0154 < tm2)&(tm2 < 0,0158))

{

source = —23150,0 x tm2 x tm2 + 698,761718 % tm2 — 5,2751953;
}

if((0,0158 < tm2)&(tm2 < 0,01594))

{

source = —227,21428 x tm2 + 3,57597571;

}

if((0,01594 < tm2)&(tm2 < 0,01598))

{

source = —62,75 * tm2 + 0,954415;

¥

if((0,01598 < tm2)&(tm2 < 0,01602))
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{

source = 32,5 xtm2 — 0,56768;

¥

if((0,01602 < tm2)&(tm2 < 0,01624))

{

source = 123,681818 = tm2 — 2,0284127;
}

if((0,01624 < tm2)&(tm2 < 0,0166))

{

source = —48094,615 x tm2 x tm2 + 1622,13076 * tm2 — 13,679923;
}

if((0,0166 < tm2)&(tm2 < 0,01752))

{

source = —6731,5401 *x tm2 x tm2 + 234,421349 x tm2 — 2,0415891;
}

if((0,01752 < tm2)&(tm2 < 0,0176))

{

source = 203,075 x tm2 — 3,55865;

¥

if((0,0176 < tm2)&(tm2 < 0,01764))

{

source = —23,25 x tm2 + 0,42467;

}

if((0,01764 < tm2)&(tm2 < 0,01794))

{

source=-508.8*tm2+8.989772;

}

if((0,01794 < tm2)&(tm2 < 0,01796))

{

source = —40,0 x tm2 + 0,5795;

¥
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if((0,01796 < tm2)&(tm2 < 0,01798))

{

source = 85,0 x tm2 — 1,6655;

}

if((0,01798 < tm2)&(tm2 < 0,01852))

{

source = 168,333333 * tm2 — 3,1638333;
}

if((0,01852 < tm2)&(tm2 < 0,01966))

{

source = 31,3771929 % tm2 — 0,6274056;
}

if((0,01966 < tm2)&(tm2 < 0,02564))

{

source = —330,37439 x tm2 * tm2 + 16,726131 x tm2 — 0,2116708;
}

source = source/volumen;

}

dS[eqn]=0.0;

return source;

¥

DEFINE SOURCE(dfqf,c,t,dS,eqn)

{

real source;

real tm=RPGetReal( “flow-time”);

real tm2 = tm + of fsettiempo;

real af = (tm2 % (n % 360/60) — 155,7);

real afr = af * 2 * pi/360;

real ts1 = pow((1/(L x L)) — sin(afr) x sin(afr),0,5);

real volumen = vec +vm + Ax Rx (14 (1/L) — (cos(afr) + tsl));

source = 0,0;
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if((0,01492 < tm2)&(tm2 < 0,0212))

{

if((0,01492 < tm2)&(tm2 < 0,01502))

{

source = 137,8 x tm2 — 2,055976;

¥

if((0,01502 < tm2)&(tm2 < 0,01504))

{

source = 9,0 x tm2 — 0,1214;

¥

if((0,01504 < tm2)&(tm2 < 0,0152))

{

source = —86,95 x tm2 + 1,321312;

}

if((0,0152 < tm2)&(tm2 < 0,0158))

{

source = —3391,8142 x tm2 x tm?2 + 103,525267 * tm2 — 0,7898911;
}

if((0,0158 < tm2)&(tm2 < 0,01598))

{

source = —13,188888 *x tm2 + 0,20745644;

}

if((0,01598 < tm2)&(tm2 < 0,0166))

{

source = —6611,8887 x tm2 x tm2 + 220,344684 * tm2 — 1,8360382;
¥

if((0,0166 < tm2)&(tm2 < 0,01752))

{

source = —525,86992 x tm2 x tm2 + 18,2644972 x tm2 — 0,1585793;
¥

if((0,01752 < tm2)&(tm2 < 0,01758))
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{

source = 13,35 x tm2 — 0,233892;

¥

if((0,01758 < tm2)&(tm2 < 0,01774))
{

source = 85,49375 x tm2 — 1,5021791;
¥

if((0,01774 < tm2)&(tm2 < 0,01776))
{

source = 12,0 x tm2 — 0,1984;

}

if((0,01776 < tm2)&(tm2 < 0,01778))
{

source = —7,0 *x tm2 + 0,13904;

}

if((0,01778 < tm2)&(tm2 < 0,018))

{

source = —42,331818 x tm2 + 0,76723972;
¥

if((0,018 < tm2)&(tm2 < 0,01814))

{

source = —80,707142 x tm2 + 1,45799557;
}

if((0,01814 < tm2)&(tm2 < 0,01816))
{

source = —21,55 x tm2 + 0,384885;

}

if((0,01816 < tm2)&(tm2 < 0,01824))
{

source = —2,4375 xtm2 + 0,037802;
¥
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if((0,01824 < tm2)&(tm2 < 0,01826))

{

source = 1,7 xtm2 — 0,037666;

}

if((0,01826 < tm2)&(tm2 < 0,0183))
{

source = 7,325 x tm2 — 0,1403785;

}

if((0,0183 < tm2)&(tm2 < 0,01846))
{

source = 17,575 x tm2 — 0,3279535;

}

if((0,01846 < tm2)&(tm2 < 0,01984))
{

source = —664,6456 * tm2 x tm2 + 27,5846315 x tm2 — 0,2861043;
}

if((0,01984 < tm2)&(tm2 < 0,0212))
{

source = 0,32867647 x tm2 — 6,967e — 3;
}

source = source/volumen;

}

dS[eqn]=0.0;

return source;

}
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