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Resumen. A pesar del desarrollo en el post-tratamiento de los nox en motores
Diesel, el egr continua siendo una solución efectiva desde el punto de vista técnico y
económico para cumplir las normativas anti-contaminantes presentes y futuras. Con
el uso generalizado de los filtros de part́ıculas, las desventajas tradicionales de los
sistemas de egr de baja presión, esto es, la durabilidad del compresor y el “inter-
cooler”, se han reducido. Además, los sistemas de egr de baja presión han adquirido
un considerable interés recientemente por permitir llevar a cabo altas tasas de egr
manteniendo bajas temperaturas de admisión.

Si bien la bibliograf́ıa acerca de los efectos de la recirculación de gases de escape
en la combustión y las emisiones de los motores Diesel es particularmente extensa,
poco hay publicado acerca de los efectos del egr en los procesos de renovación de
la carga, especialmente cuando se emplean circuitos de egr de baja presión. Por
este motivo, en esta tesis se examinan los efectos de ambos sistemas de egr (alta y
baja presión) en los procesos de renovación de la carga y en la sobrealimentación. En
lo que respecta al impacto de la arquitectura del sistema de egr en el proceso de
renovación de la carga, el estudio se centrará tres factores principales: la capacidad
de ambas arquitecturas de egr para introducir masa en los cilindros, evaluada a
partir del gasto de aire y la tasa de egr, la eficiencia del proceso de renovación de la
carga, determinada por el trabajo de bombeo, y finalmente, la capacidad de ambos
sistemas de distribuir homogéneamente el egr entre cilindros. En lo concerniente a
los efectos de la configuración del sistema de egr en la sobrealimentación, en este
trabajo se evalúan los efectos de los diferentes gastos a través de turbina y compresor,
el acoplamiento que aparece entre los sistemas de egr y tgv, y algunas estrategias
de control del egr y la turbina. Puesto que la condensación de especies contenidas en
el gas de escape es uno de los problemas más importantes de los sistemas de egr de
baja presión, en este trabajo se realiza un estudio espećıfico de las condiciones en las
que aparece la condensación y se proponen algunas estrategias para evitarla o paliar
sus consecuencias. Finalmente, el estudio de los efectos del sistema de egr en las
emisiones del motor se aborda en la sección final. En ella, tras el estudio del impacto
de la temperatura de admisión y la dispersión del egr en las emisiones, se evalúa el
efecto global de la arquitectura del sistema de egr en las emisiones del motor durante
un ciclo de homologación nedc.

Para alcanzar los objetivos de los estudios anteriores se han combinado técnicas
experimentales y el modelado. En este sentido, a lo largo del presente trabajo se
proponen algunos modelos, técnicas de medida y metodoloǵıas novedosas.

Resum. A pesar del desenvolupament en el post-tratament dels nox per als motors
Diesel, l’egr continua siguent una solució efectiva desde el punt de vista tècnic i
econòmic per a complir les normatives anti-contaminants presents i futures. Amb
l’ús generalitzat dels filtres de part́ıcules, les desavantatges tradicionals dels sistemes
d’egr de baixa pressió, és a dir, la durabilitat del compressor i l’“intercooler”, s’han
redüıt. A més, els sistemes d’egr de baixa pressió han adquirit un considerable interés
recientment per permetre arrivar a altes taxes d’egr mantenint baixes temperatures
d’admisió.
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Si la bibliografia sobre els efectes del egr a la combustió i les emissions dels mo-
tors Diesel és particularment extensa, poc hi ha publicat tocant efectes del egr en el
procés de renovació de la càrrega, especialment quan s’utilitzen circuits d’egr de bai-
xa pressió. Per aquest motiu, en aquesta tesi s’examinen els efectes dels dos sistemes
d’egr (alta y baixa pressió) en el procés de renovació de la càrrega i en la sobreali-
mentació. Pel que fa a l’impacte de la arquitectura del sistema d’egr en el procés de
renovació de la càrrega, l’estudi es centrarà a tres factors principals: la capacitat de
les dues arquitectures d’egr per a introduir massa als cilindres, evaluada a partir del
cabal màsic d’aire i la taxa d’egr, la eficiència del procés de renovació de la càrrega,
determinada pel treball de bombeig, i finalment, la capacitat de tots dos sistemes
de distribuir homogèniament l’egr entre els cilindres. En lo tocant als efectes de la
configuració del sistema d’egr en la sobrealimentació, en aquest treball s’evalúen els
efectes dels diferents cabals másics per la turbina y el compressor, l’acoblament que
apareix entre els sistemes d’egr i tgv, i algunes estratègies per controlar l’egr i la
turbina. Donat que la condensació d’espècies contingudes als gassos cremats es un
dels problemes més importants dels sistemes d’egr de baixa pressió, en aquest treball
es realitza un estudi espećıfic de les condicions a les que apareix la condensació i es
proposen algunes estratègies per a evitar-la o pal·liar les seues conseqüències. Final-
ment, l’estudi dels efectes del sistema d’egr a les emissions del motor s’aborda en la
darrera secció. En ella, després de l’estudi de l’impacte de la temperatura d’admisió i
la dispersió del egr en les emissions, s’evalúa l’efecte global de l’arquitectura del
sistema d’egr en les emissions del motor durant un cicle d’homologació nedc.

Per a arrivar als objetius dels estudis anteriors s’han combinat tècniques experi-
mentals i el modelat. En aquest sentit, al llarg del present treball es proposen alguns
models, tècniques de mesura i metodoloǵıes noves.

Abstract. Despite the development in nox after-treatment for Diesel engines,
egr remains a cost-effective solution to fulfil current and future emissions regula-
tions. With the widespread application of Diesel Particulate Filters, the traditional
drawbacks of the Low Pressure egr systems, i.e. compressor and charge air cooler
reliability, have been reduced. In addition, the Low Pressure egr routing has aroused
technical interest since high egr rates can be achieved while maintaining low intake
temperatures.

There is a wide bibliography discussing the effects of egr on combustion and
emissions. However, little has been published about the effects of egr on gas exchan-
ge processes and turbocharging, especially when Low Pressure egr is applied. The
effects of both egr concepts on the gas exchange processes and the turbocharger
operation are examined and discussed in this work. Regarding the impact of the egr
configuration on gas exchange processes three main factors are taken into account:
the capability of both systems to introduce mass into the cylinder assessed by the air
mass flow and the egr rate, the efficiency of the gas exchange processes determined by
the pumping work, and finally, the ability of both egr circuits to distribute the egr
between cylinders homogeneously. Concerning the effects of the egr configuration on
turbocharging, this paper evaluates the effect of the different mass flow through the
turbine and the compressor, the coupling between egr and VGT, and some stra-
tegies to control the egr and turbocharger are discussed. Since condensation is one
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of the most challenging problems of the Low Pressure egr routing a specific study
concerning this matter is performed. To conclude, the effects of the egr architecture
on engine emissions are discussed in a final section, where after studying the impact
of intake temperature and charge dispersion on emissions, the overall effect of the
egr system on engine emissions is evaluated by means of a nedc transient test.

To cope with the objectives of the study several modelling and experimental
techniques have been combined. In this sense, some new models, measuring techniques
and methodologies are proposed in the course of this work.
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verdadero impulsor de esta tesis. Su gran entusiasmo, enorme talento, y espléndido
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Máquinas y Motores Térmicos, desde la dirección hasta el personal de secretaŕıa y
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iv Índice general

5.5.1. Estudio del efecto de la temperatura de admisión sobre
las emisiones contaminantes . . . . . . . . . . . . . . . . 157

5.5.2. Estudio del efecto de la distribución del gas de admisión
entre cilindros sobre las emisiones contaminantes . . . . 160

5.5.3. Evaluación final de las emisiones producidas por el mo-
tor con los diferentes sistemas de egr a través del análi-
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Índice general v

6.1.9. Prestaciones del motor con los diferentes sistemas de
egr en el ciclo de homologación de veh́ıculos europeos
nedc . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 182

6.2. Trabajos futuros . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 182
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η rendimiento
λ relación ox́ıgeno-combustible
µ entrada de la matriz de acoplamiento del modelo lineal
ρ densidad

Sub́ındices

0 consigna
condiciones ambiente

1 condiciones a la salida del filtro de aire
11 condiciones a la entrada del compresor
2 condiciones a la salida del compresor
21 condiciones a la salida del intercooler
22 condiciones en el colector de admisión
3 condiciones a la entrada de la turbina
4 condiciones a la salida de la turbina
5 condiciones a la salida del filtro de part́ıculas
6 condiciones a la entrada del intercambiador de egr de baja presión
7 condiciones a la salida del intercambiador de egr de baja presión
8 condiciones a la entrada del intercambiador de egr de alta presión
9 condiciones a la salida del intercambiador de egr de alta presión
a aire
adm admisión
b bombeo
esc escape
f combustible
fa final de la admisión
ie inicio del escape
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wcac intercambiador de calor de admisión refrigerado por agua (Water Cooled

Air Cooler)
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1.1. Marco de la investigación y motivación del es-
tudio

Aún cuando el agotamiento del petróleo parece cada vez más cercano
[1] y su precio aumenta progresivamente, a pesar de que nuevas tecnoloǵıas
prometen nuevos propulsores más ecológicos y baratos [2, 3], lo cierto es que
el motor de combustión interna alternativo permanece inamovible de forma
monopolista en el sector de la automoción. No obstante, es cierto que para
mantener su supremaćıa la máquina que fuera diseñada por Nicolaus A. Otto,
en su versión de encendido provocado, y por Rudolf Diesel, en el caso de
encendido por compresión, ha tenido que evolucionar de forma sorprendente,
especialmente durante las últimas décadas. En este sentido, cabe destacar
que el progreso en el campo de los motores de encendido por compresión ha
sido especialmente notable. No en vano durante los últimos veinte años los
pesados y ruidosos motores Diesel han pasado a ser modernos sistemas de
propulsión con similares prestaciones a los motores de encendido provocado.
El salto que ha dado la potencia espećıfica de estos motores ha hecho que la
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elevada eficiencia del motor Diesel de inyección directa, le permita mantener
una posición ventajosa en el mercado europeo de veh́ıculos ligeros [4]. Además
de su reducido coste de operación, la creciente toma de conciencia en cuanto al
problema del calentamiento global hace de sus menores emisiones de dióxido
de carbono una ventaja adicional de los motores Diesel de inyección directa.
No obstante, a medida que aumenta la preocupación social por los temas
medioambientales, los ĺımites establecidos a las emisiones de los motores de
combustión interna alternativos se hacen cada vez más restrictivos. En este
sentido, la reducción en las emisiones contaminantes es posiblemente, junto
con el incremento de la eficiencia energética, el mayor reto al que se enfrenta
la comunidad cient́ıfica en el campo de los motores de combustión interna
alternativos.

En el ámbito de los motores de encendido por compresión, la dificultad
más notable es el control de las emisiones de part́ıculas y óxidos de nitrógeno.
Si tradicionalmente la optimización de las estrategias de inyección junto con
el control del dosado eran suficientes para limitar las part́ıculas contenidas
en el gas de escape, en los últimos años el uso de trampas de part́ıculas se
ha generalizado para alcanzar los niveles establecidos por la normativa. Sin
embargo, a pesar de que se está realizando un importante esfuerzo para desa-
rrollar sistemas de post-tratamiento que reduzcan los óxidos de nitrógeno de
forma eficiente y económica, actualmente esta tecnoloǵıa no está lo suficien-
temente madura como para estar disponible en el mercado, al menos en el
de veh́ıculos de pasajeros. En cualquier caso, es de esperar que la tecnoloǵıa
scr1 terminará por llegar al sector de los veh́ıculos Diesel de pasajeros, pero
aun en ese caso, la reducción de las emisiones de nox desde la fuente alige-
rará los requerimientos de aditivo (urea) y las emisiones de amoniaco, que son
uno de los principales problemas de los sistemas scr [5]. Por tanto, la técnica
clásica de recirculación de los gases de escape o egr utilizada para disminuir
las emisiones de óxidos de nitrógeno continúa siendo esencial para llegar a los
niveles requeridos por la normativa. Asimismo, la progresiva reducción en los
niveles de contaminantes exigidos para cumplir futuras normativas supone un
incremento continuo de la importancia del egr. La tendencia seguida durante
los últimos años aśı lo confirma tal y como se desprende de la figura 1.1. En
dicha figura se muestra la tasa de egr en función del régimen de giro y grado
de carga para dos motores similares de un mismo fabricante homologados para
la normativa euro iii y la actual euro iv es posible notar que mientras en el
caso del motor euro iii los niveles no superan el 40 %, el motor actual, pre-
senta tasas de egr superiores al 50 %. Del mismo modo, es posible contemplar

1del inglés Selective Catalitic Reduction.
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Figura 1.1. Tasa de egr en función del régimen de giro y el grado de carga para dos
motores Diesel comerciales destinados a la propulsión de veh́ıculos ligeros. Izquierda:
Motor euro iii. Derecha: Motor euro iv.

como el área de funcionamiento del motor afectada por la recirculación de los
gases de escape se ha extendido hacia mayores reǵımenes y grados de carga.

De otro lado, durante los últimos años se han desarrollado nuevos con-
ceptos de combustión tales como el cai (Controlled Auto Ignition) o el hcci
(Homogeneous Charge Compression Ignition) con el fin de reducir de forma
drástica las emisiones contaminantes. Cabe decir que dichos conceptos de com-
bustión tienen en la recirculación de los gases de escape una técnica clave para
el control del proceso de combustión [6–8].

Por los motivos expresados anteriormente, es de esperar que en los motores
del futuro la importancia del egr sea superior si cabe. La figura 1.2 presenta el
porcentaje de art́ıculos recogidos por la SAE-Society of Automotive Engineers
con contenido relacionado con la recirculación de los gases de escape, poniendo
de manifiesto que el interés de la comunidad cient́ıfica en la recirculación de
los gases de escape no ha hecho sino crecer durante las últimas décadas.

En cuanto a los motores actuales, el sistema de recirculación de gases de
escape utilizado en la práctica totalidad de los mismos es el llamado sistema
de egr externo de alta presión [9]. Este sistema se denomina externo porque
el gas se extrae del escape para introducirlo en la admisión, en contraposición
al egr interno que consiste en evitar que parte del gas quemado salga de
los cilindros y quede atrapado para el siguiente proceso de combustión [10].
El sistema de egr externo se ha impuesto al de egr interno a consecuencia
de su mayor capacidad de regulación sobre el caudal y la temperatura del
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Figura 1.2. Evolución histórica en el porcentaje de art́ıculos del SAE relacionados
con la recirculación de gases de escape respecto de los art́ıculos relacionados con mo-
tores .

gas de recirculación [11]. El término “alta presión” hace referencia a que el
gas se extrae del colector de escape (aguas arriba de la turbina) y se gúıa
hacia el colector de admisión pasando por una válvula y comúnmente por un
intercambiador de calor refrigerado por el propio fluido refrigerante del motor.
De este modo, el caudal dependerá tanto de la posición de la válvula de egr
como de las condiciones en los colectores de admisión y escape.

Puesto que el funcionamiento del turbocompresor también depende en gran
medida de las condiciones de escape y admisión aparece un fuerte acoplamien-
to entre los sistemas de egr y sobrealimentación. Este acoplamiento es objeto
de numerosos estudios y es considerado uno de los principales problemas de los
sistemas de egr externo de alta presión [12]. Asimismo, cabe mencionar que
el salto de presiones entre colector de escape y colector de admisión limita la
capacidad de recirculación del gas de escape [11]. Si bien históricamente esto
no era un problema en los motores de pequeña cilindrada debido a los relati-
vamente bajos rendimientos del turbogrupo, en los motores actuales empieza
a ser problemático a consecuencia de que los niveles de egr requeridos son
cada vez más elevados.
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Por otro lado, existen otras dificultades importantes asociadas a este siste-
ma que a pesar de no haber suscitado tanto interés en la comunidad cient́ıfica,
comienzan a estar de actualidad. Uno de esos inconvenientes radica en que
introducir los gases quemados en el colector de admisión a poca distancia de
las pipas compromete el reparto equitativo del gas entre cilindros. La elevada
velocidad del flujo en el interior del colector de admisión y las cortas distancias
disponibles para mezclar el aire y el gas de escape hacen que los procesos de
difusión de los gases no se puedan completar. De este modo la geometŕıa del
sistema de admisión será un factor fundamental que determinará la distribu-
ción del gas de recirculación. Asimismo, por tratarse de un proceso pulsante, la
composición del gas en el colector de admisión estará sometida a importantes
variaciones tanto espaciales como temporales, lo que además de contribuir a
cambios notables en la composición del gas admitido por cada cilindro dificul-
ta la determinación de la medida de la tasa de egr real. Cabe mencionar que
el problema del reparto no homogéneo del gas recirculado cobra vital impor-
tancia cuando se realizan tasas de egr tan elevadas como las mostradas en la
figura 1.1. La diferente composición que pueda tener el gas de cada uno de los
cilindros tiene repercusiones considerables sobre el funcionamiento global del
motor. Por un lado, el dosado relativo de cada cilindro es diferente, por lo que
las prestaciones y el consumo espećıfico pueden verse deteriorados. Por otro
lado, las emisiones del motor pueden resentirse de este desequilibrio entre el
funcionamiento de los diferentes cilindros.

Finalmente, otro problema notable asociado a la recirculación de gases de
escape es la reducción del aire admitido y el incremento en la temperatura de
admisión, teniendo ambos efectos repercusiones negativas sobre las prestacio-
nes y las emisiones contaminantes.

La técnica de recirculación de gases de escape de baja presión está de ac-
tualidad porque puede paliar las deficiencias del egr de alta presión a costa
de incrementar la complejidad del sistema. El método de recirculación de ga-
ses de escape de baja presión consiste en extraer parte del caudal de escape
aguas abajo del sistema de post-tratamiento para introducirlo en la entrada
del compresor. En estas condiciones, el gas de escape está exento de part́ıculas
sólidas y su temperatura es sensiblemente inferior a la temperatura del gas a
la entrada de la turbina.

La primera consecuencia de la recirculación de los gases de escape de baja
presión es que el acoplamiento entre el sistema de egr y el de sobrealimen-
tación se reduce. En efecto, puesto que todo el caudal de escape atraviesa la
turbina, el egr no disminuye, en principio, la enerǵıa disponible en la misma.
Además, la capacidad de recircular gas de escape no depende de las condicio-
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nes de sobrealimentación. No obstante, a pesar de que el compresor produ-
ce depresión en su entrada, el salto de presiones entre la salida del filtro de
part́ıculas y la entrada al compresor es reducido. Por este motivo, si se desea
conseguir altas tasas de recirculación, se hace necesaria la instalación de una
válvula aguas abajo de la extracción del gas recirculado con el objetivo de in-
crementar el salto de presiones entre la toma y la descarga de dicho gas. Otra
posibilidad es instalar una válvula en la admisión para estrangular la entrada
al compresor aguas arriba de la unión con el egr, de este modo se reduce la
presión de descarga del egr y puede aumentar su caudal. En cualquiera de
los dos casos, el sistema de recirculación de gases de escape de baja presión
permite incrementar la tasa de egr de forma teóricamente ilimitada actuando
sobre la válvula de contrapresión o estrangulamiento según sea el caso. En la
práctica, la tasa de egr que se produce en cada caso estará limitada por la
cáıda del rendimiento en la combustión y por el incremento en las emisiones
de humos.

Desde otro punto de vista, el hecho de introducir el gas de combustión
en la entrada al compresor contribuye a que en el momento de entrar en los
cilindros se encuentre perfectamente mezclado con el aire. De este modo, el
sistema de egr de baja presión asegura que la composición del gas admitido
por los diferentes cilindros sea lo más homogénea posible.

Finalmente, el sistema de baja presión facilita una mayor refrigeración del
gas recirculado, reduciendo notablemente la temperatura de admisión, lo que
tiene consecuencias positivas sobre las emisiones y motor.

Sin embargo, el hecho de que el gas recirculado atraviese todo el sistema
de admisión introduce ciertas dificultades. La primera de ellas es que se hace
imperativo el uso de un filtro de part́ıculas para evitar que las part́ıculas sóli-
das del escape dañen el compresor. Si bien este inconveniente fue importante
en otra época, el filtro de part́ıculas es un sistema ampliamente utilizado en
los motores actuales, luego este no debe ser un inconveniente insalvable. Otra
dificultad de este sistema radica en que el gas de escape contiene una impor-
tante cantidad de vapor de agua que es susceptible de condensar al disminuir
su temperatura en alguno de los intercambiadores de calor del circuito. El im-
pacto de dichos condensados sobre los componentes del motor y el desarrollo
de un sistema para eliminarlos son dos problemas importantes que deberán
ser abordados si se pretende utilizar esta tecnoloǵıa. Efectivamente si el gas
recirculado llega a condensar, el constante golpeteo de gotas de agua en las
palas del compresor puede fatigar los álabes del mismo llegado a destruir-
los. Asimismo, algunos componentes de los condensados con naturaleza ácida
pueden afectar a los intercambiadores y otros elementos constructivos del mo-
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tor [13]. Aún mas, aunque no se produzca corrosión, la materia contenida en
el gas de recirculación es susceptible quedar adherida a las paredes de los in-
tercambiadores reduciendo su eficiencia térmica e incrementando su pérdida
de carga [14].

A modo de resumen cabe notar que el egr es un tema de actualidad en
el ámbito cient́ıfico de los motores de combustión interna alternativos, y más
concretamente en el de los motores Diesel sobrealimentados. En este sentido
el sistema de egr de alta presión que ha sido el foco de numerosos estudios
durante los últimos años es una técnica madura, válida y eficaz en la reducción
de emisiones contaminantes, particularmente óxidos de nitrógeno. En contra-
posición, la técnica de recirculación de gases de escape de baja presión tiene
asociado un gran potencial para la reducción de emisiones contaminantes pero
necesita un estudio exhaustivo que confirme de forma clara sus posibilida-
des. En efecto, puesto que se trata de un sistema con gran peso dentro de
los procesos del motor, especialmente en el de renovación de la carga y el de
combustión, su introducción tendrá importantes implicaciones en el funciona-
miento del mismo. Luego queda patente la necesidad de efectuar un estudio
exhaustivo de los efectos que el sistema de egr de baja presión produce en los
procesos llevados a cabo en un motor Diesel sobrealimentado.

1.2. Objetivos

El objetivo principal del presente trabajo es el análisis del proceso de recir-
culación de los gases de escape mediante sistemas de baja presión en motores
Diesel sobrealimentados. Gran parte del trabajo se desarrollará mediante el
análisis comparativo de la respuesta del motor ante el proceso de recirculación
de gases de escape llevado a cabo con sistemas de alta y baja presión. Por
tanto, se pretende que este trabajo abarque, en la medida de lo posible, todos
los procesos afectados por la recirculación de gases de escape. Puesto que se
trata de un objetivo amplio, es necesario desglosar el objetivo principal en ob-
jetivos secundarios. En este sentido, el estudio tiene como objetivo contribuir
a la comprensión de los principales problemas de la recirculación de los gases
de escape, esto es:

1. Los efectos de la recirculación de gases de escape en la distribución del
gas de admisión entre cilindros.

2. Los efectos de la recirculación de los gases de escape sobre la renovación
de la carga. Aśı, se prestará especial atención a los siguientes aspectos:
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a) Efecto de la recirculación de gases de escape en el trabajo de bom-
beo del motor.

b) Efecto de la recirculación de gases de escape en la sobrealimenta-
ción. En este sentido, se considerará tanto los efectos directos de
la recirculación de los gases de escape en la sobrealimentación co-
mo las implicaciones del sistema de recirculación en el control del
proceso de renovación de la carga del motor.

3. Efecto de la temperatura a lo largo de la ĺınea de admisión en la gene-
ración de condensados de gas de escape.

4. Impacto de la arquitectura del sistema de egr en las prestaciones del
motor y sus emisiones contaminantes. Por ser dos aspectos ı́ntimamente
ligados a la arquitectura del sistema de egr, a este respecto se profun-
dizará en:

a) Efecto de la temperatura del gas de admisión sobre las emisiones
contaminantes.

b) Efecto de la distribución del gas de admisión entre cilindros sobre
las emisiones contaminantes.

Adicionalmente, para poder alcanzar los objetivos establecidos se han desa-
rrollado diversas herramientas. En este sentido, un objetivo secundario del
presente trabajo es la puesta a punto de una herramienta para determinar de
forma precisa la distribución del gas de admisión entre cilindros.

1.3. Metodoloǵıa

El correcto planteamiento y definición de una metodoloǵıa adecuada son
condiciones indispensables para alcanzar los objetivos de un estudio como el
que se presenta en este documento. La metodoloǵıa seguida para la realización
de este trabajo aparece de forma esquemática en la figura 1.3.

Como todo trabajo de investigación, una vez decidido el tema a tratar y
los objetivos del estudio, el primer paso es realizar una revisión bibliográfica lo
más exhaustiva posible con el fin de evaluar el estado del arte. En el caso del
presente trabajo, la revisión bibliográfica se encuentra situada en el ámbito
de la recirculación de los gases de escape. Los temas que comprende dicha
revisión bibliográfica son:
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Revisión Bibliográfica

Ensayos experimentales

Diseño y puesta a punto de la 
instalación

Modelado

Análisis de los resultados

Conclusiones

Situación actual del EGR

•Sistemas utilizados

•Medida de EGR

•Procesos afectados

•Problemática asociada

Banco de ensayos

Motor

Modelado uni-dimensional

Modelado multi-dimensional (CFD)

Distribución del gas entre cilindros

Efectos sobre los procesos de renovación 
de la carga

•Trabajo de bombeo

•Sobrealimentación

Generación de condensados de gases de 
escape

Efectos sobre las prestaciones y 
emisiones contaminantes

•Efecto de la temperatura de 
admisión

•Efecto de la distribución de 
EGR

Referencia

Distribución EGR

Efecto temperatura

Trabajo de bombeo y sobrealimentación

Ensayos transitorios

Requerimientos 
de la instalación

Requerimientos 
de los modelos

Definición de 
los ensayos

Validación

Figura 1.3. Metodoloǵıa del estudio.
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Soluciones actuales para la recirculación de los gases de escape. En este
sentido el sistema de recirculación externa de gases de escape de alta
presión monopoliza los sistemas de egr de los motores Diesel sobreali-
mentados actuales.

Medida de la tasa de egr. Es indispensable analizar cuales son las técni-
cas que permiten medir la tasa de egr con el fin de determinar los
requerimientos de la instalación experimental aśı como estimar las limi-
taciones de la medida y sus incertidumbres.

Procesos fluido-dinámicos de los motores Diesel sobrealimentados afec-
tados por la recirculación de los gases de escape. Existe una vasta can-
tidad de estudios que recogen los efectos de la recirculación de los gases
de escape sobre los procesos de los motores Diesel sobrealimentados. La
consulta de dicha bibliograf́ıa es necesaria para determinar de forma cla-
ra y precisa cual es la problemática asociada a los sistemas actuales de
recirculación de los gases de escape.

Los aspectos concernientes a la revisión bibliográfica aparecen en el Caṕıtulo 2.

Una instalación experimental versátil y moderna, capaz de controlar de
forma precisa todas las variables que afectan al funcionamiento del motor,
aśı como medir los parámetros de interés, es una herramienta fundamental
para un estudio como el que se pretende realizar. A partir de la literatura con-
sultada y teniendo en cuenta los objetivos del trabajo es posible determinar
los requerimientos que debe satisfacer la instalación experimental. En cuanto
al banco de ensayos los objetivos del estudio hacen necesario contar con una
serie de sistemas de medida espećıficamente diseñados para el presente estu-
dio tales como el sistema de extracción de condensados o el sistema de medida
de dispersión de egr. Por otro lado, respecto al motor del estudio, el diseño
del sistema de egr de baja presión aśı como el sistema de refrigeración son
tareas indispensables que deben llevarse a cabo de forma conveniente. La pri-
mera parte del Caṕıtulo 3 recoge la información concerniente a la instalación
experimental.

Los ensayos experimentales son, junto con el modelado, las herramientas
más útiles y las mayores fuentes de información del presente estudio. En cuanto
a los ensayos experimentales cabe decir que se requiere una definición apropia-
da de los mismos para obtener unos resultados útiles. Los principales ensayos
experimentales que contiene este trabajo son:

Ensayos de referencia dedicados a establecer un punto de partida en el
estudio. Los resultados de dichos ensayos serán utilizados para obtener
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la información necesaria para el modelo, aśı como comprobar periódica-
mente que la instalación funciona correctamente.

Ensayos para determinar la distribución del gas recirculado entre cilin-
dros. Mediante un procedimiento riguroso, estos ensayos permiten deter-
minar en primera aproximación (teniendo en cuenta las limitaciones de
la medida) la distribución de egr entre cilindros tanto para el sistema
de alta presión como para el de baja presión.

Ensayos para determinar el efecto de la temperatura de admisión y del
gas recirculado. Los estudios paramétricos son una herramienta muy
útil en el ámbito de los trabajos cient́ıficos. En este sentido la instala-
ción permite realizar ensayos manteniendo constantes todas las variables
operativas del motor a excepción de la temperatura de admisión, de mo-
do que se hace posible cuantificar los efectos de dicha temperatura sobre
el funcionamiento del motor.

Ensayos para evaluar el efecto del sistema de egr sobre el trabajo de
bombeo y la sobrealimentación. En este experimento, para cada modo
de funcionamiento se realiza un barrido de aire admitido y presión de
admisión. Además de estudiar los efectos sobre trabajo de bombeo y
sobrealimentación, estos ensayos permiten determinar la capacidad de
recirculación de cada sistema, aśı como analizar los efectos de cada ar-
quitectura de egr sobre las prestaciones y emisiones del motor.

Ensayos transitorios para determinar los efectos del sistema de egr en
la respuesta dinámica del motor y el turbocompresor.

En la segunda parte del Caṕıtulo 3 se tratan los aspectos relacionados con
los ensayos experimentales.

A pesar de contar con una instalación experimental de alto nivel, existen
parámetros que no es posible medir, de este modo se pone de manifiesto la
necesidad de utilizar modelos matemáticos eficaces que permitan tener ac-
ceso a esta importante información. En este sentido, el uso de un modelo
matemático uni-dimensional que permite el análisis del comportamiento del
motor de forma global parece un instrumento idóneo para llevar a cabo algu-
nos de los estudios del presente trabajo. Aśı, gran parte del estudio del efecto
de la recirculación de gases de escape sobre la sobrealimentación es un traba-
jo eminentemente teórico realizado a partir del modelo. Desafortunadamente,
las particularidades de algunos procesos, como el reparto del gas recirculado
entre los diferentes cilindros y la singular geometŕıa del colector de admisión,
hacen que los modelos unidimensionales sean insuficientes en algunos casos.
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Por este motivo, el uso de un modelo multi-dimensional cfd se hace necesario
para un estudio tan particular como la distribución del gas recirculado entre
cilindros. Cabe decir que los resultados obtenidos mediante el modelado deben
ser debidamente validados mediante los ensayos experimentales. Los aspectos
relacionados con el modelado llevado a cabo en el presente trabajo aparecen
en el Caṕıtulo 4.

El análisis de los resultados obtenidos en el banco de ensayos y los mo-
delos expuestos anteriormente permite alcanzar los objetivos planteados en la
Sección 5.1. El Caṕıtulo 5 está destinado a dicho análisis.

Para concluir la tesis, el Caṕıtulo 6 contiene una śıntesis de las conclusiones
obtenidas aśı como de las aportaciones más relevantes del presente trabajo.
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2.1. Introducción. Los motores hsdi en el marco me-
dioambiental

La preocupación social por el efecto de las emisiones de los veh́ıculos au-
tomóviles sobre el medio ambiente surge con el comienzo de la segunda mitad
del siglo 20, tras la 2a Guerra Mundial. El estado de California de los EEUU
es el pionero en cuanto a la reglamentación de las emisiones contaminantes de
los veh́ıculos automóviles. No en vano en 1947, en la ciudad de Los Ángeles
la preocupación por la polución ambiental llevó a sus mandatarios a estable-
cer los llamados Distritos de Control de Polución Ambiental (APCD) para
atacar el problema de forma local. No obstante, los reglamentos de la época
no teńıan en cuenta las emisiones de nox a pesar de que Zeldovich ya hab́ıa
sentado las bases del mecanismo térmico de formación del no en 1946 [1]. Sus
estudios pusieron de manifiesto la dependencia de las emisiones de nox con
la temperatura de combustión y la relación ox́ıgeno-combustible. El exceso de
aire con que trabajan los motores Diesel es especialmente favorable para las
emisiones de nox. En 1952 el interés sobre los nox crece cuando el papel de
dicho compuesto en el smog fotoqúımico queda patente [2]. Los estudios so-
bre las emisiones de nox se incrementan en esta época y en 1957 se presenta
el llamado mecanismo de Zeldovich extendido para la formación de NO, to-
dav́ıa vigente en la actualidad [3]. Del mismo modo se mejoran los sistemas
de detección y medida de nox hasta llegar a los sistemas de detección por
quimioluminiscencia que alcanzan el mercado a finales de los años 60 [4]. En
1970 con la aparición de la Agencia para la Protección del Medioambiente epa
en eeuu llegan las primeras normativas que regulan las emisiones de nox.

Paralelamente, el tratado de Roma de 1957 hab́ıa despertado la preocu-
pación de los gobiernos Europeos al evidenciar que más de un cuarto de las
materias tóxicas contenidas en el aire atmosférico se deb́ıan a las emisiones de
los automóviles. También en 1970, la Comisión Económica para Europa de las
Naciones Unidas (ece) y la Comunidad Económica Europea (eec) establecen
la primera legislación Europea en lo concerniente a emisiones de veh́ıculos a
motor [5]. Esta primera reglamentación establećıa unos ĺımites comunes pa-
ra los hc y co emitidos por veh́ıculos ligeros mec y mep durante un ciclo
conocido como ece15 que simulaba la conducción en un ámbito urbano. La
normativa 70/220/EEC [5] pese a ser muy elemental, sienta las bases pa-
ra posteriores modificaciones hasta llegar a la situación actual. Aśı en 1977



2.1. Introducción. Los motores hsdi en el marco medioambiental 17

se introduce la regulación de los nox conjuntamente con los hc. Ya en 1988
comienza la regulación de las part́ıculas emitidas por los motores Diesel. La
llegada de la ue supone un salto cualitativo en la regulación de las emisiones
contaminantes de veh́ıculos, y con la entrada en vigor de la normativa euro i
el ciclo de homologación se amplia para valorar el funcionamiento del veh́ıcu-
lo fuera del entorno urbano dando lugar al conocido New European Driving
Cycle (nedc). Además se separan los ĺımites de emisiones para los motores
mec y mep. Posteriores modificaciones de la normativa europea anticontami-
nación suponen niveles de emisiones cada vez más restrictivos hasta llegar a
la regulación vigente [6] y futura [7].

Además de la reglamentación de los contaminantes emitidos por los moto-
res, las emisiones de co2 están cobrando cada vez mayor importancia. Por un
lado, una reducción en los gramos de co2 emitidos por kilómetro tiene como
repercusión directa una reducción en los litros de combustible consumido. De
este modo, las emisiones de co2 han estado tradicionalmente reguladas por el
propio mercado puesto que el coste de operación del motor está ı́ntimamente
relacionado con las emisiones de co2 del mismo, y es claro que los consumi-
dores reclaman motores cada vez más eficientes. Asimismo, la reducción en
el consumo de combustible adquiere mayor importancia en la medida en que
el petróleo parece ser un bien cada vez más escaso. Finalmente, el importan-
te incremento en el consumo de fuentes fósiles de enerǵıa, consecuencia del
desarrollo económico exponencial, ha dado lugar a que las emisiones de co2

provenientes de la actividad humana alcancen niveles influyentes en el calen-
tamiento global del planeta. De acuerdo con esta coyuntura, la mayoŕıa de
páıses industrializados se comprometieron, a finales de 1997 en la ciudad de
Kioto, a tomar las medidas oportunas para que las emisiones globales de co2

a finales de 2012 sean un 5 % menores a las obtenidas durante 1990. Si se tiene
en cuenta que un 11 % de las emisiones de co2 de origen antropogénico son
producidas por los veh́ıculos a motor, queda patente el peso que la eficiencia en
los sistemas de transporte tiene sobre el cumplimiento del protocolo de Kioto
y por ende sobre el problema del calentamiento global.

El conjunto de las restrictivas normativas y las exigentes demandas de
los consumidores han dado lugar a una evolución espectacular de los motores
Diesel durante la última década tal y como se desprende de la figura 2.1. Los
motores hsdi1 actuales tienen una potencia espećıfica del orden de un 75 %
superior a la de un motor de hace 12 años. Del mismo modo, las emisiones
de part́ıculas y nox se han reducido de forma espectacular. Cabe decir que,
tal y como se observa en la figura 2.1, la elevada eficiencia de los mec ha

1del inglés “High Speed Direct Injection”.
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Figura 2.1. Evolución de las principales prestaciones de los motores hsdi respecto
a valores de 1996. �: presión media efectiva. �: consumo espećıfico. �: emisiones de
nox. 
: emisiones de part́ıculas.
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provocado que los mayores esfuerzos del sector se hayan dirigido a mejorar los
que tradicionalmente han sido los puntos débiles de este tipo de motores, las
emisiones contaminantes y prestaciones, mermando aśı los avances en cuanto
al rendimiento de los motores hsdi. No obstante es de notar que se han con-
seguido mejoras en el consumo espećıfico de entorno al 10 %, y se espera que
en el futuro próximo se prime la mejora en la eficiencia.

Es del todo incuestionable que la extraordinaria evolución en las prestacio-
nes de los motores hsdi debe estar ı́ntimamente ligada al progreso cient́ıfico y
tecnológico. En la figura 2.1 aparecen algunos de los avances que han tenido
un peso espećıfico importante en el progreso de los motores Diesel durante
los últimos años. En su parte superior aparecen los avances técnicos relacio-
nados con el control de los motores Diesel. Desde que comenzaron a emerger
los sistemas electrónicos, los motores Diesel han alcanzado mayor compleji-
dad y sofisticación. El gran número de modernos actuadores electrónicos que
sustituyen a los más primitivos sistemas de regulación mecánica no ha hecho
más que crecer [8] contribuyendo a que los motores Diesel sean equipos efi-
cientes y respetuosos con el medio ambiente. Resulta sorprendente observar
cómo se ha incrementado el tamaño del software y la calibración pasando de
sistemas de control de escasamente 64 kBytes en 1996 a 2048 kBytes en la
actualidad [9, 10]. Sin embargo, el aumento del número de sensores y actua-
dores con que cuentan los motores actuales justifica el notable crecimiento de
los sistemas de control en términos de complejidad y capacidad.

Otro de los sistemas del motor que ha sufrido importantes modificaciones
es el sistema de inyección. Desde que en 1991 apareciera el primer motor Diesel
de inyección directa sobrealimentado de pequeña cilindrada [9] las presiones
de inyección se han incrementado de forma progresiva. Elevar la presión de
inyección contribuye a la penetración del chorro en la cámara de combustión
y la mezcla del combustible con el aire [11]. De este modo, el incremento de
la presión de inyección mejora la combustión reduciendo los humos y aumen-
tando las prestaciones. Además del incremento en la presión, la capacidad de
regulación del proceso de inyección ha dado un salto significativo, especial-
mente a partir de 1997 con la llegada de los sistemas common-rail [12]. Estos
sistemas permiten una libertad casi total a la hora de seleccionar los paráme-
tros de inyección. Aśı pues, es posible escoger el número de inyecciones junto al
punto, tiempo y presión de inyección simultáneamente. De cara a la reducción
de nox, la tendencia seguida durante los últimos años es el retraso de la in-
yección. Forzando que la combustión principal comience durante la carrera de
expansión se reduce de forma importante la temperatura de combustión y por
tanto la formación de nox. Desafortunadamente, esta medida tiene repercu-
siones negativas sobre el consumo espećıfico y la emisión de part́ıculas [11–13].
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El aumento del número de inyecciones por ciclo es otro de los parámetros que
muestran la importante evolución tecnológica de los sistemas de inyección du-
rante la última década. La inyección de una pequeña cantidad de combustible
previa a la inyección principal contribuye a disminuir el tiempo de retraso de
la combustión principal, reduciendo la cantidad de combustible que se quema
en combustión premezclada. De este modo, la inyección piloto permite un ma-
yor control sobre la combustión principal a la vez que disminuye el gradiente
de presión en cámara durante la combustión reduciendo el ruido producido.
Adicionalmente, puesto que la inyección piloto modifica la ley de liberación de
calor es inevitable que produzca efectos sobre el rendimiento y las emisiones
del motor. Por otro lado, la post-inyección permite aumentar la temperatura
durante la última fase de la carrera de expansión afectando aśı a las emisiones
contaminantes e incrementando la enerǵıa disponible en la turbina. Durante
los últimos años, la proliferación de sistemas de post-tratamiento tales como el
filtro de part́ıculas ha incrementado la importancia de la post-inyección pues-
to que el aumento de temperatura de los gases de escape permite de un lado
incrementar la eficiencia del catalizador de oxidación y de otro regenerar el
filtro de part́ıculas.

En lo que respecta al sistema de renovación de la carga la evolución ha
resultado igualmente sorprendente. En 1996 Opel2 fue el primer fabricante
en producir un veh́ıculo ligero que combina la tecnoloǵıa de 4 válvulas por
cilindro con la inyección directa y la sobrealimentación en un motor Diesel
[14], años después esta tecnoloǵıa está generalizada. El aumento en el número

de válvulas supone un incremento en el rendimiento volumétrico del motor.
Además, un óptimo diseño de este sistema permite incrementar la turbulencia
en el cilindro favoreciendo procesos de combustión rápidos y homogéneos que
limiten la producción de humos. Respecto a la sobrealimentación, la turbi-
na de geometŕıa variable (tgv) ha desplazado casi totalmente a la anterior
configuración de turbina de geometŕıa fija y “waste-gate”. El mejor aprove-
chamiento de la enerǵıa de los gases de escape contribuye al incremento de
las prestaciones y la reducción consumo espećıfico [15]. Del mismo modo, la
capacidad de regulación que aportan las turbinas de geometŕıa variable per-
miten controlar de forma más precisa parámetros del proceso de renovación
de la carga tales como las presiones de admisión y escape, o el gasto másico
de admisión, afectando a las prestaciones y emisiones del motor [16]. Un paso
más en la tecnoloǵıa de la sobrealimentación es el uso de turbocompresores de
doble etapa para incrementar la presión de admisión hasta niveles superiores
a los 4 bar. Otras tendencias actuales son el uso de compresores de geometŕıa

2filial del grupo General Motors.
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variable (cgv) con el fin de variar el rango de funcionamiento del compresor,
o la asistencia eléctrica para reducir el tiempo de respuesta [17–19].

Respecto a la recirculación de los gases de escape los primeros motores
Diesel de inyección directa sobrealimentados de pequeña cilindrada ya con-
taban con este sistema, puesto que su origen se remonta a los años 60. Las
primeras aplicaciones de esta técnica teńıan como objetivo reducir la detona-
ción en mep [20]. Poco después de los estudios de A.J. Haagen-Smit [2] en
1957 poniendo de manifiesto el efecto de las emisiones de nox sobre el smog
fotoqúımico, se comienza a proponer el egr como medida para la disminución
de este contaminante. Durante la década de los sesenta aparecen numerosos
estudios sobre el egr y su efecto sobre los nox [21], pero no es hasta la déca-
da de los 90 que esta técnica comienza a usarse masivamente en los motores
Diesel. Cabe mencionar que a pesar de no tratarse de una técnica moderna,
la tecnoloǵıa asociada a ella ha sufrido importantes cambios. Dado el peso es-
pećıfico que esta técnica tiene en el presente trabajo, la recirculación de gases
de escape se tratará de forma espećıfica en el siguiente apartado.

Finalmente, el post-tratamiento es uno de los campos en los que mayor es-
fuerzo se está realizando durante los últimos años. De este modo, la tecnoloǵıa
para el desarrollo de filtros de part́ıculas está lo suficientemente madura y en
los últimos años se ha generalizado su uso en los motores Diesel de inyección
directa sobrealimentados. Sin embargo, la tecnoloǵıa para el post-tratamiento
de los nox no ha llegado a los mismos niveles de madurez y su uso todav́ıa no
está extendido en motores Diesel de pequeña cilindrada, lo que deja al egr
como principal sistema para la reducción de emisiones de nox en este tipo de
motores. No obstante en el futuro a corto plazo, todo indica que el egr de-
berá convivir con el post-tratamiento de nox, especialmente con los sistemas
scr que están comenzando a implantarse [22].

2.2. Recirculación de los gases de escape. Definición
y clasificaciones

La recirculación de los gases de escape puede definirse como una técnica de
reducción de emisiones de nox en motores de combustión interna alternativos
mediante la cual se introducen en el cilindro parte de los gases procedentes
de combustiones anteriores. Puesto que el gas quemado contiene un elevado
porcentaje de co2 y de agua, esta técnica contribuye a incrementar la propor-
ción de gases inertes en el cilindro. Los gases inertes provenientes del egr no
participan en la combustión, pero permiten reducir la temperatura local en el
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cilindro. Puesto que el calor espećıfico del gas recirculado es superior al del
aire, la recirculación de gases de escape contribuye a reducir la temperatura de
la llama. Por otro lado, la introducción de un gas inerte en el cilindro dismi-
nuye a su vez la concentración de ox́ıgeno en el interior del mismo. Bajo estas
condiciones, la combustión se realiza de una forma más lenta, disminuyendo el
pico de presión y temperatura de la combustión, y reduciendo aśı las emisiones
de nox.

Se denomina tasa de egr a la relación entre la masa total admitida por el
motor y la cantidad de gas recirculado de acuerdo a la ecuación 2.1

EGR �
9mEGR

9maire � 9mEGR
(2.1)

donde 9mEGR representa el gasto másico de egr y 9maire hace referencia al
gasto másico de aire fresco. A la hora de determinar la tasa de egr de forma
experimental cabe decir que, mientras la medida del gasto de aire fresco que
atraviesa el motor es factible mediante sensores de hilo caliente, la cantidad de
gas recirculado no es en absoluto sencilla de medir. Las elevadas temperaturas
del gas recirculado y su contenido en part́ıculas hacen que el uso de sensores de
hilo caliente sea inviable. Si bien durante los últimos años han surgido algunos
nuevos métodos para determinar la tasa de egr [23, 24], el procedimiento
habitual, al menos a escala de laboratorio, para determinarla es utilizar la
medida en escape y admisión de la concentración de alguna especie gaseosa
afectada por la combustión3. Realizando un balance de masas en el colector
de admisión es posible determinar la concentración de un gas X a partir de las
concentraciones de dicho compuesto en la atmósfera y el escape, y los gastos
másicos de aire y gas recirculado según la ecuación 2.2

rXsadm �
rXsEGR

9mEGR
PMEGR

� rXsaire
9maire

PMaire

9maire� 9mEGR
PMadm

(2.2)

Si se considera que los pesos moleculares de gas de escape, aire y gas de
admisión son iguales, la expresión 2.2 se simplifica dando lugar a

rXsadm �
rXsEGR 9mEGR � rXsaire 9maire

9maire � 9mEGR
(2.3)

De acuerdo con los rangos de operación caracteŕısticos de un mec el error
cometido al considerar el peso molecular constante para las diferentes especies

3generalmente se utiliza la medida de co2 en escape y admisión, sin embargo es posible
utilizar cualquier compuesto que sea generado o destruido mediante el proceso de combustión,
véase o2 o el no.
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que entran en el balance no supera el 0.3 % [11]. Combinando las ecuaciones
2.1 y 2.3 se puede calcular la tasa de egr como

EGR �
rXsadm � rXsaire
rXsEGR � rXsaire

(2.4)

A partir de la tasa de egr y el gasto másico de aire fresco es posible
determinar la cantidad de gas de escape recirculado. Existen diversos métodos
para reintroducir dicho gas en la admisión. Según la naturaleza del mismo se
puede establecer diversas clasificaciones del sistema de recirculación. Las más
importantes se detallan a continuación.

1. Atendiendo al lugar de extracción de los gases a recircular los sistemas de
egr se clasifican en sistemas de egr interno y sistemas de egr externo.

egr interno: Esta técnica se basa en el aprovechamiento de los
reflujos en las válvulas para atrapar una cierta cantidad de gases
residuales en el cilindro. En este sentido el egr interno tiene la
ventaja de su teórica simplicidad constructiva y que no necesita un
gradiente de presiones positivo entre escape y admisión para llevar a
cabo su cometido. El egr interno se produce a partir de un diseño
particular de la distribución. Generalmente, un perfil peculiar de
las levas de escape permite que estas se reabran durante la carrera
de admisión en un punto en que la presión de escape es superior a
la del cilindro. De esta forma parte del gas de escape es devuelto
al cilindro. Pese a que se han llevado a cabo diversos estudios que
muestran resultados interesantes en cuanto a la reducción de nox
con un sistema relativamente simple y económico [25], los impor-
tantes inconvenientes de este tipo de tecnoloǵıa han hecho que su
uso no haya proliferado. En efecto, la altas temperaturas del gas re-
circulado son un inconveniente fundamental, pues reducen de forma
notable la masa admitida haciendo necesarias mayores presiones de
sobrealimentación. Sin embargo, la mayor dificultad que presentan
los sistemas de egr interno es la reducida o nula capacidad de re-
gulación. No obstante, los nuevos sistemas de distribución variable
pueden solventar este problema y el egr interno vuelve a estar de
actualidad [26–28].

egr externo: En este caso el gas recirculado procede de algún
punto del escape del motor. El gas fluye por diferencia de presión
a través de un conducto que conecta algún punto de la ĺınea de
escape con un punto del sistema de admisión. Esto hace que la
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elección de los lugares de toma y descarga del gas tenga una im-
portancia fundamental puesto que el salto de presión entre dichos
puntos determinará en gran medida el gasto máximo recirculado.
Adicionalmente, este sistema requiere una válvula para limitar la
cantidad de gas que se dirige hacia la admisión.

2. En el caso de los sistemas de egr externo se puede realizar otra clasifi-
cación atendiendo a los puntos de donde se extrae y se suministra el gas
a recircular. Aśı, existen sistemas de egr de alta presión (o ruta corta)
y sistemas de egr de baja presión (o ruta larga).

egr de alta presión o ruta corta: Se trata del sistema más usual
en motores sobrealimentados. Este método de recirculación consiste
en extraer el gas aguas arriba de la turbina y guiarlo hasta después
del compresor (o después del intercooler en su caso), de forma que
todo el conjunto se encuentra a una presión superior a la atmosféri-
ca. La diferencia de presiones entre los colectores de admisión y
escape, junto con la posición de la válvula de recirculación deter-
minará el gasto de gas recirculado. Debido a las elevadas tasas de
egr requeridas, es posible que en algunos puntos de funcionamien-
to el salto de presiones entre colectores de admisión y escape no sea
suficiente para alcanzar el nivel de egr solicitado. En el ĺımite, de
acuerdo con la primera ecuación básica de la sobrealimentación [15]
es posible que bajo determinadas circunstancias4 la presión media
en el colector de admisión sea superior a la del colector de escape
invirtiendo el sentido del flujo y enviando aire fresco directamen-
te al escape. Afortunadamente este hecho no suele ocurrir en los
motores de pequeña cilindrada puesto que el reducido tamaño del
turbogrupo hace que los rendimientos de compresor y turbina sean
moderados, además en estos motores el egr se realiza en una zona
de funcionamiento de baja carga y por tanto con dosados reducidos
y bajas temperaturas de escape. No obstante, para evitar reflujos y
permitir mayores tasas de egr se pueden adoptar soluciones tales
como el estrangulamiento de la admisión [29] o el uso de sistemas
auxiliares como el venturi [30–32], la válvula rotativa [33] o las
láminas elásticas [34].

egr de baja presión o ruta larga: En este sistema el gas de es-
cape que se pretende reintroducir en el motor se extrae aguas abajo

4generalmente a bajo régimen y alta carga, cuando la temperatura de entrada la turbina
es elevada y la de entrada al compresor reducida, el turbo-grupo trabaja en un punto de
rendimiento elevado y el dosado del motor es alto.
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de la turbina para llevarlo hasta la entrada del compresor aprove-
chando la depresión generada por el mismo. Para evitar daños en
el compresor y el intercooler el gas de escape se toma de la salida
del filtro de part́ıculas. En este tipo de sistemas no puede aparecer
inversión de flujo, pues la presión de escape siempre es mayor o
igual a la presión de entrada al compresor. Sin embargo, la diferen-
cia de presiones entre la extracción y la descarga es generalmente
insuficiente para alcanzar los niveles de egr deseados5, luego son
necesarios sistemas auxiliares como una válvula de contrapresión
en el escape o una válvula de estrangulamiento en la admisión.

Cabe decir que algunos autores han propuesto soluciones intermedias
tales como extraer el gas de la entrada a la turbina e introducirlo a la
entrada del compresor. Estas soluciones intermedias han proliferado con
los sistemas de sobrealimentación de doble etapa, aśı es posible encontrar
trabajos que proponen introducir el gas recirculado entre la primera y
segunda etapa de compresión [17].

3. Atendiendo a la temperatura del gas, los sistemas de recirculación de ga-
ses de escape se pueden clasificar en sistemas de egr caliente y sistemas
de egr fŕıo.

egr caliente: Se entiende por egr caliente al que se produce sin
ningún tipo de enfriamiento del gas recirculado. En este caso, el
egr tiene un efecto importante sobre la temperatura de admisión
puesto que estos gases están mucho más calientes que el aire admi-
tido. El incremento de la temperatura de admisión es un efecto en
general no deseado de la recirculación de gases de escape puesto que
contribuye a aumentar las emisiones de nox. No obstante, en de-
terminadas circunstancias, como el arranque en fŕıo, el incremento
en la temperatura de admisión favorece el inicio de la combustión
y reduce la dispersión ćıclica del motor [35]. Obviamente, los sis-
temas de egr interno son también de egr caliente puesto que no
permiten el enfriamiento del gas.

egr fŕıo: En este sistema el gas recirculado se enfŕıa en un inter-
cambiador de calor para no afectar en la medida de lo posible a
la temperatura de admisión. Si bien la disminución de la tempera-
tura de admisión representa una ventaja para las prestaciones del
motor, la complejidad del circuito se ve incrementada. Además es

5especialmente en condiciones de bajo régimen donde el gasto de escape es reducido y
por tanto la pérdida de carga en la ĺınea de escape pequeña.
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necesario tener en cuenta que un enfriamiento excesivo de los gases
de escape puede llevar a la condensación del vapor de agua y otras
sustancias contenidas en el mismo.

4. Finalmente, pese a que no se trata de una caracteŕıstica del sistema
de egr en śı, sino mas bien del modo de gestionarlo, según algunos
autores [36], de acuerdo con la masa total admitida por el motor existen
dos tipos de sistemas de recirculación de gases de escape, sistemas de
adición y sistemas de sustitución.

egr de adición: En este caso la masa de aire fresco admitida por
el motor permanece constante al introducir el egr. De esta for-
ma los gases recirculados constituyen una masa adicional. El egr
de adición se lleva a cabo en los mep puesto que los requisitos
de post-tratamiento exigen que el motor funcione con dosado es-
tequiométrico. De esta forma, para una determinada cantidad de
combustible, la masa de aire que debe admitir un mep está fijada
independientemente de la tasa de egr que se realice.

egr de sustitución: La masa total admitida por el motor se man-
tiene constante, de modo que el egr admitido desplaza una cierta
cantidad de aire fresco que ocupaŕıa parte de la cámara de com-
bustión en caso de que el motor operara sin egr. Este método de
recirculación de gas de escape es el que se lleva a cabo en los mec,
puesto que al contrario de lo que ocurre en los mep, los motores
Diesel no disponen en general de una válvula de estrangulamiento
que regule la cantidad de aire admitido, en este sentido para una
presión de admisión dada siempre admiten la misma masa. Por tan-
to, si no se varia la presión de soplado el egr desplazará parte del
aire fresco manteniendo constante6 la masa admitida por el motor.

La figura 2.2 izquierda muestra un sistema de egr externo fŕıo de alta pre-
sión que es la configuración adoptada por la práctica totalidad de fabricantes
de motores hsdi. En contraposición, en la figura 2.2 derecha aparece un siste-
ma de egr externo fŕıo de baja presión. En el presente trabajo se estudiarán
los efectos que tienen ambos sistemas sobre el funcionamiento del motor.

6en la práctica, puesto que los gases recirculados se encuentran a temperatura elevada la
masa total admitida disminuye.
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Figura 2.2. Diversos sistemas de recirculación de gases de escape. Izquierda: externo
fŕıo de alta presión. Derecha: externo fŕıo de baja presión.

2.3. Procesos de motores Diesel sobrealimentados
afectados por la recirculación externa de los ga-
ses de escape

Puesto que los objetivos de la tesis son amplios, y abarcan los principa-
les procesos fluidodinámicos que tienen lugar en los motores de combustión
interna alternativos, una revisión bibliográfica del estado del arte en cuanto
a los conocimientos actuales de los efectos de la recirculación de los gases de
escape está justificada. Por este motivo, en el presente apartado se va a lle-
var a cabo una revisión bibliográfica de los efectos que tiene la recirculación
de los gases de escape sobre dos de los principales procesos fluidodinámicos
que tienen lugar en los motores Diesel sobrealimentados: la renovación de la
carga y la combustión. Si bien la producción cient́ıfica relacionada con la re-
circulación de los gases de escape es vasta tal y como se mostró en la figura
1.2, desgraciadamente la mayor parte de los trabajos tratan al motor como
una caja negra centrándose en las prestaciones sin atender a los procesos que
permiten alcanzarlas. En cuanto a los efectos de la recirculación de los ga-
ses de escape sobre la renovación de la carga cabe destacar los estudios de
Luján [25] y Vera [37], verdaderos antecedentes del presente trabajo. Respecto
a las consecuencias que tiene la recirculación de los gases de escape sobre la
combustión la bibliograf́ıa es más amplia, pero cabe destacar las aportaciones
de los investigadores de la Universidad de Brunel [36, 38–48].
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2.3.1. Efecto de la recirculación de gases de escape sobre el
proceso de renovación de la carga en motores Diesel
sobrealimentados

La renovación de la carga es el proceso por el cual se lleva a cabo la
evacuación de los gases quemados del cilindro tras la combustión y el posterior
llenado del mismo con mezcla fresca. La relevancia de este proceso queda
justificada por el hecho de que las propiedades del gas atrapado en el cilindro
tendrán importantes repercusiones sobre el proceso de combustión y a la postre
sobre las prestaciones obtenidas del motor. Puesto que el circuito de egr
es uno de los sistemas que toman parte en el proceso de renovación de la
carga, sus efectos sobre el mismo serán notables. Con el fin de realizar un
análisis pormenorizado, los efectos de la recirculación de gases de escape sobre
la renovación de la carga han sido clasificados en tres grupos principales:

1. Influencia sobre la masa admitida: Puesto que la recirculación de
los gases de escape afecta a las propiedades f́ısicas y qúımicas del gas
admitido por el cilindro, su influencia sobre el proceso de renovación de
la carga queda justificada.

2. Influencia sobre el trabajo de bombeo: El efecto que tiene el proceso
de renovación de la carga sobre el trabajo neto del ciclo se cuantifica
mediante el trabajo de bombeo. Debido a que la recirculación de los
gases de escape está integrada en el proceso de renovación de la carga,
el coste energético para llevarla a cabo quedará recogido en el trabajo
de bombeo.

3. Interacciones entre elementos del sistema de renovación de la
carga: Durante el funcionamiento habitual del motor aparecerán inter-
acciones entre los diversos dispositivos que toman parte en el proceso de
renovación de la carga como turbocompresor, circuito de egr intercam-
biadores, colectores, válvulas de admisión y escape, entre otros.

2.3.1.1. Influencia de la recirculación de los gases de escape sobre
la masa admitida

Los efectos de la recirculación de los gases de escape sobre la masa ad-
mitida son consecuencia de reemplazar cierta porción de aire fŕıo, que seŕıa
admitido en caso de no llevar a cabo la recirculación de gases de escape, por
gases procedentes de la combustión a elevada temperatura. En este sentido las
consecuencias son claras. No obstante, conviene separar y establecer de forma
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precisa los efectos de la recirculación de los gases de escape sobre la masa ad-
mitida para sentar unas bases sólidas que faciliten la comprensión de efectos
más complejos.

Incremento de la temperatura de admisión: Tras la combustión, los
gases quemados que salen del cilindro se encuentran a elevada temperatura, a
medida que dichos gases se alejan del cilindro su temperatura disminuye pro-
gresivamente a consecuencia de la transmisión de calor por convección hacia
las paredes de los conductos que forman el escape. Las condiciones de funciona-
miento y el punto donde se produce la extracción del gas a recircular tendrán
una gran influencia sobre la temperatura del gas recirculado y por tanto en
la temperatura de admisión. Mediante un balance de entalṕıa puede cuantifi-
carse el efecto de la recirculación de los gases de escape en la temperatura de
admisión, tal y como se muestra en la expresión 2.5.

9mairecp,aireTaire � 9mEGRcp,EGRTEGR � 9madmcp,admTadm �Hperdidas (2.5)

La asunción de que los calores espećıficos del aire, gas de escape y gas de
admisión son iguales supone un error despreciable mientras que simplifica de
forma importante la ecuación [11]. Si además se considera que el colector es
adiabático y por tanto no hay pérdidas de calor (Hperdidas � 0) , lo que repre-
senta una hipótesis más dif́ıcilmente aceptable, la temperatura de admisión se
puede calcular a partir de la ecuación 2.5 como:

Tadm � Taire � EGRpTEGR � Taireq (2.6)

Luego queda patente el efecto que tiene la temperatura del gas recirculado
sobre la temperatura de admisión, aśı un sistema de egr fŕıo afectará menos a
la temperatura de admisión que un sistema de egr caliente. A pesar de que los
motores modernos cuentan con sistemas de refrigeración de egr, el hecho de
que habitualmente se emplee el propio refrigerante del motor con temperaturas
entorno a los 90o, hace que la temperatura de admisión tras la mezcla del aire
con el gas recirculado se incremente con la recirculación de gases de escape.
Un ejemplo de este comportamiento se muestra en la figura 2.3, donde se
observa que para un determinado motor, en las condiciones consideradas, la
temperatura de admisión crece con la tasa de egr.

Finalmente, cabe decir que la temperatura de admisión afectará significa-
tivamente a la temperatura en el cilindro al final de la carrera de compresión,
lo que tendrá efectos sobre la combustión.
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Figura 2.3. Evolución de la temperatura de admisión medida en un motor Diesel de
pequeña cilindrada en función de la tasa de egr para unas condiciones de funciona-
miento de 1582 rpm y 42 Nm correspondientes al modo de operación de 70 km{h del
nedc. �: experimental. �: teórico según la ecuación 2.6.

Reducción en la masa admitida: Un efecto directo que tiene el incre-
mento en la temperatura de admisión es la reducción en la densidad del gas
admitido7 y por lo tanto la disminución de la masa admitida. Este efecto es
conocido como “estrangulamiento térmico” [42], ya que en este sentido el egr
actúa como una válvula situada en la admisión del motor. En la figura 2.4 se
comprueba que para un modo de funcionamiento dado con presión de admi-
sión constante, a medida que el gasto de aire fresco es reemplazado por gas
recirculado se reduce también la masa total admitida.

Reducción en la concentración de ox́ıgeno: La reducción en la con-
centración de ox́ıgeno en la admisión es consecuencia de la sustitución de aire
fresco por gas quemado con reducido contenido de ox́ıgeno, efecto que la litera-
tura recoge como “efecto de dilución” [38]. La figura 2.5 izquierda contempla
dicho fenómeno. En ella se muestra el efecto conjunto de los productos de
la combustión (co2 y agua) contenidos en el egr sobre la concentración de
ox́ıgeno en la admisión. Junto al comentado “efecto de dilución” es necesario
considerar que el egr también produce un “estrangulamiento térmico” sobre la
masa admitida. Ambos efectos quedan patentes en la figura 2.5 derecha, donde
para las condiciones señaladas en la gráfica, el egr produce una reducción en
el ox́ıgeno admitido superior al 15 % .

7para condiciones de presión de admisión constante.
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Figura 2.4. Gasto másico admitido por un motor Diesel de pequeña cilindrada en
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Figura 2.5. Efecto del egr sobre la composición del gas admitido por un motor
Diesel de pequeña cilindrada en unas condiciones de funcionamiento de 1582 rpm
y 42 Nm correspondientes al modo de operación de 70 km{h del nedc. Izquierda:
concentración másica de ox́ıgeno en la admisión en función de la tasa de egr. �:
concentración de O2. �: efecto del co2 contenido en el egr sobre la concentración de
O2 en la admisión. Derecha: gasto de ox́ıgeno admitido en función de la tasa de egr.
�: gasto teórico de O2 si la composición del gas admitido fuese la del aire atmosférico
(efecto del ”estrangulamiento térmico”). �: gasto másico de O2 admitido por el motor
(efecto conjunto del ”estrangulamiento térmico” y la ”dilución”).
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Incremento del calor espećıfico de la mezcla: La concentración de co2

y vapor de agua (principales productos de la combustión) en la admisión cre-
ce con el egr. Además de la reducción en la concentración de ox́ıgeno, estos
elementos tienen su propio efecto sobre las propiedades de la masa admitida.
Puesto que tanto el dióxido de carbono como el agua tienen calores espećıficos
a presión constante superiores al ox́ıgeno y el nitrógeno, el calor espećıfico de
la mezcla se incrementa con el egr. Por el contrario, a medida que aumenta
la tasa de egr el exponente adiabático de la mezcla disminuye [46, 49]. Los
cambios en el exponente adiabático y el calor espećıfico tendrán consecuencias
en la evolución de las propiedades termodinámicas del fluido durante compre-
sión y la combustión respectivamente. No obstante, según varios autores, su
influencia en el proceso de combustión será moderada [11, 46].

2.3.1.2. Influencia del circuito de egr sobre el trabajo de bombeo

El trabajo de bombeo es el realizado para admitir la mezcla fresca y evacuar
los gases quemados. La morfoloǵıa del sistema de egr (alta o baja presión,
pérdida de carga de elementos, etcétera) tendrá repercusiones importantes
sobre el trabajo de bombeo y por tanto sobre la eficiencia global del motor.
Es habitual que la presión de escape sea superior a la de admisión y por tanto
el trabajo lo realice el motor hacia el fluido8. De esta forma el trabajo de
bombeo es generalmente negativo y perjudica el rendimiento del motor. Se
puede determinar el trabajo de bombeo mediante la expresión 2.7:

Wb �

» PMIfa

PMIie

ppαqdV pαq (2.7)

donde dV pαq es el diferencial de volumen en el cilindro en función del ángulo
de cigüeñal.

El trabajo de bombeo se incrementará a medida que disminuya la presión
de admisión y aumente la de escape , de este modo, la pérdida de carga en
los elementos que compongan el sistema de renovación de la carga tendrá re-
percusiones negativas sobre este parámetro. El efecto de la recirculación de
los gases de escape sobre el trabajo de bombeo es en cierto modo contradic-
torio. Si bien la comunicación del escape y la admisión del motor contribuye
a que se igualen las presiones y disminuya el trabajo de bombeo tal y como
se puede observar en la figura 2.69, cierto salto de presiones es necesario para

8En motores sobrealimentados puede darse una presión de admisión superior a la de
escape consiguiendo que el trabajo de bombeo lo realice el fluido sobre el pistón.

9estos resultados se han obtenido manteniendo la presión de admisión constante, que no
el gasto de aire constante.
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Figura 2.6. Efecto de la recirculación del egr sobre el salto de presiones entre ad-
misión y escape en un motor Diesel de pequeña cilindrada en unas condiciones de
funcionamiento de 1582 rpm y 42 Nm correspondientes al modo de operación de 70
km{h del nedc .

que el caudal requerido sea readmitido. Los efectos de la recirculación de los
gases de escape sobre el trabajo de bombeo han sido estudiados por diferentes
autores [37, 50, 51], poniendo de manifiesto que para sistemas de egr de alta
presión la recirculación de gases de escape afecta de forma positiva al proceso
de renovación de la carga cuando el trabajo de bombeo es negativo debido a la
equiparación de las presiones de admisión y escape. En cuanto a los sistemas
de baja presión, cabe esperar que los efectos sobre el trabajo de bombeo sean
reducidos al menos en los casos en que no se utilicen válvulas de estrangulación
en la admisión o de contrapresión en el escape [52].

2.3.1.3. Interacciones entre elementos del sistema de renovación de
la carga

Recirculación de gases de escape y reparto de la masa admitida
entre cilindros: Un reto importante a la hora de diseñar el sistema de
admisión de un motor es lograr un correcto reparto de la masa admitida entre
los diferentes cilindros con el fin de no crear desequilibrios en el funcionamiento
del motor. Cuando se produce recirculación de gases de escape este reparto
es especialmente importante puesto que afecta de forma sustancial al dosado
con que trabaja cada cilindro. El diseño conjunto del sistema de admisión y el
circuito de egr determinará la homogeneidad de la mezcla admitida [53–57].
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Recirculación de gases de escape y sobrealimentación: Puesto que
tanto el egr como la sobrealimentación afectan a las condiciones de admisión
y escape, un estrecho acoplamiento aparece entre ambos sistemas. Este acopla-
miento es especialmente intenso cuando se utiliza un circuito de recirculación
de los gases de escape de alta presión. El cierre de los álabes de la turbina pro-
duce una restricción a la salida de los gases del cilindro y consecuentemente un
incremento en la contrapresión de escape. En el caso de que la válvula de egr
permanezca cerrada, todo el gas de escape debe atravesar la turbina, y el cierre
de sus álabes da lugar a un aumento de su régimen de giro. El incremento en
la potencia disponible para el compresor revierte en el aumento del gasto de
aire trasegado. El balance entre el gasto trasegado por el compresor y la masa
admitida por los cilindros produce un incremento en la presión de admisión
tras cierto tiempo de retraso. Este hecho queda reflejado en las figuras 2.7 y
2.8, donde aparecen para dos puntos de funcionamiento diferentes los mapas
de iso-gasto de aire e iso-presión de admisión en función de los porcentajes de
cierre de la válvula de egr y tgv. Aśı, es posible observar como cuando la
válvula de egr permanece completamente cerrada (χEGR � 100 %) el gasto
de aire y la presión de admisión crecen con el cierre de la turbina (χTGV ). No
obstante, a medida que la válvula de egr se va abriendo, la contrapresión pro-
ducida por la turbina causa un incremento en el gasto recirculado y por tanto
una reducción en el gasto de aire que trasiega el compresor. Este fenómeno
puede verse en la figura 2.7 derecha, donde el cierre de la turbina desde el 45 %
hasta el 65 % con la válvula de egr completamente abierta (χEGR � 10 %)10

produce un descenso en el gasto de aire de 87 a 70 kg/h. De esta forma, la
ganancia de la relación entre el gasto de aire y la posición de la tgv puede ser
positiva o negativa dependiendo de las condiciones de funcionamiento. Por es-
te motivo, la tgv no debe utilizarse para controlar el gasto de aire en motores
equipados con sistemas de egr de alta presión, al menos cuando la válvula de
egr permanece abierta.

La apertura de la válvula de egr reduce la enerǵıa disponible en la turbina
y por tanto contribuye a la disminución de la presión de admisión. Sin embargo,
puesto que el egr comunica los colectores de admisión y escape, en cierto modo
contribuye a que sus presiones se igualen y por tanto se incremente la presión
de admisión. Dependiendo del punto de funcionamiento prevalece uno u otro
de los efectos anteriores, dando lugar a que el signo de la ganancia entre presión
de admisión y apertura de egr dependa de las condiciones de operación tal
y como se desprende de la figura 2.8. Aśı, no es recomendable controlar la
presión de admisión con la válvula de egr.

10para el motor en cuestión una señal de posición del 10 % corresponde a una válvula de
egr completamente abierta.
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Figura 2.7. Efecto conjunto de la sobrealimentación y el egr de alta presión sobre el
gasto de aire admitido por un motor Diesel de pequeña cilindrada en dos modos de fun-
cionamiento diferentes. Izquierda: n=2000rpm y mf =1.3kg{h. Derecha: n=2000rpm
y mf =3.3kg{h .
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Figura 2.8. Efecto conjunto de la sobrealimentación y el egr de alta presión sobre la
presión de admisión en un motor Diesel de pequeña cilindrada en dos modos de fun-
cionamiento diferentes. Izquierda: n=2000rpm y mf =1.3kg{h. Derecha: n=2000rpm
y mf =3.3kg{h .
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Figura 2.9. Efecto conjunto de la sobrealimentación y el egr de alta presión sobre la
tasa gas recirculado por un motor Diesel de pequeña cilindrada en dos modos de fun-
cionamiento diferentes. Izquierda: n=2000rpm y mf =1.3kg{h. Derecha: n=2000rpm
y mf =3.3kg{h .

Finalmente, en la figura 2.9 se muestra cómo tanto la posición de la tgv
como la de la válvula de egr afectan a la tasa de egr. No obstante, de la
pendiente de las ĺıneas de tasa de egr constante se deduce que este parámetro
es más sensible a la válvula de egr que a la posición de la tgv.

La mayor parte de la literatura relacionada con la recirculación de los gases
de escape y la renovación de la carga aborda la relación entre el egr y la sobre-
alimentación. Más concretamente, los efectos descritos en el párrafo anterior
son el centro de numerosos trabajos. El objetivo de muchos de estos estudios
es establecer modelos orientados al control de motores. Por su reducido coste
computacional, los modelos de valores medios11 son los más ampliamente uti-
lizados para el control de la tgv y el egr en los motores actuales [59–64]. Para
profundizar más en la interacción entre los sistemas de egr y sobrealimenta-
ción los modelos uni-dimensionales son una herramienta válida, por su mayor
precisión a la hora de representar los procesos fluidodinámicos que gobiernan
la renovación de la carga [65, 66].

Desde el punto de vista experimental, los trabajos realizados en la Univer-
sidad de Bath también han puesto de manifiesto la interacción entre turbina

11los modelos de motor de valores medios o mvem (del inglés mean value engine model)
tienen su origen en la Universidad de Dinamarca [58] a principios de los años 90, y básica-
mente son modelos de llenado y vaciado completados con cierta información experimental,
como por ejemplo valores de rendimiento volumétrico en función del régimen de giro y la
carga del motor.
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y egr tanto en estacionario [67] como en transitorio [68], proponiendo incluso
nuevas estrategias para el control de estos sistemas [69]. En lo que respecta
a sistemas de egr de baja presión los estudios son mucho más escasos [65],
principalmente debido a que, hasta que el uso de trampas de part́ıculas no se
ha generalizado, los sistemas de egr de baja presión no han sido considerados
como una alternativa real a los sistemas de alta presión.

Recirculación de gases de escape y refrigeración del gas admitido:
Con la proliferación de la sobrealimentación se ha extendido el uso de inter-
cambiadores de calor para reducir la temperatura del gas tras la compresión.
Del mismo modo, con el aumento en la utilización de sistemas de recircula-
ción de gases de escape se ha incrementado el uso de intercambiadores para
disminuir la temperatura del gas recirculado [70]. Todos estos esfuerzos van
encaminados a mantener bajas temperaturas de admisión. No obstante, es
necesario tener en cuenta que el gas procedente de la combustión tiene un
elevado contenido en vapor de agua. Si el enfriamiento se lleva a cabo hasta
que se alcanza una temperatura del gas inferior al punto de roćıo dará lugar a
la condensación del vapor de agua. De este modo, pueden formarse depósitos
en los intercambiadores que contribuyan a reducir la eficiencia de los mismos.
Más aun, junto con el vapor de agua pueden condensar ácidos como el sulfúri-
co, procedentes de compuestos contenidos en el combustible, aceite lubricante
y otros elementos del motor, que pueden ser fuertemente corrosivos [71, 72].
Algunas de las medidas habituales para evitar los problemas de corrosión son:

Eliminar la refrigeración del egr mientras el motor trabaja con ba-
jas temperaturas de refrigerante, por ejemplo durante el arranque. Esta
técnica no es común puesto que no es habitual que los motores dispon-
gan de circuitos de egr alternativos que permitan disminuir o eliminar
la refrigeración del gas.

Incrementar la relación aire-combustible durante los periodos en que la
temperatura de refrigeración sea baja, con el fin de disminuir la cantidad
de vapor de agua contenida en el egr e incrementar aśı la temperatura
de roćıo. Esta técnica es ampliamente utilizada por los fabricantes de
motores de automóvil puesto que su implementación es sencilla y además
tiene repercusiones positivas en las emisiones de hidrocarburos y humos
del motor [73].

Utilización de combustibles con bajo contenido en azufre.

Utilización de materiales resistentes a la corrosión.
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2.3.2. Efecto de la recirculación de gases de escape sobre el
proceso de combustión en motores Diesel sobrealimen-
tados

Los motores de combustión interna alternativos, ya sean mep o mec, re-
quieren de un proceso de combustión perfectamente controlado con el fin de
producir la potencia requerida manteniendo las emisiones contaminantes ba-
jo los ĺımites impuestos por la normativa. Por tanto la combustión resulta el
corazón del funcionamiento del motor, y cualquier anomaĺıa en los diversos
factores que intervienen en el proceso implican un funcionamiento fuera de di-
seño. Esto puede resultar en una disminución de la eficiencia del motor y, por
supuesto, un aumento de las emisiones. El estudio del proceso de combustión
conlleva un arduo trabajo que excede con mucho los propósitos de esta tesis y,
si bien la breve revisión bibliográfica que se presenta proporciona ciertas bases
para el entendimiento de la misma, para el lector interesado en este tema se
recomiendan los trabajos de Dec et al. en los laboratorios Sandia [74–78].

La recirculación de los gases de escape tiene importantes repercusiones en
el proceso de combustión. Uno de los parámetros principales que caracteri-
za el proceso de combustión es el dosado o relación combustible-aire. Puesto
que la recirculación de los gases de escape afecta a la masa admitida, sus
consecuencias sobre la combustión quedan patentes. No obstante la variedad
en los efectos de la recirculación de los gases de escape sobre las condiciones
del gas admitido expuestas en el apartado 2.3.1.1 y la propia complejidad del
proceso de combustión hacen del estudio del impacto de la recirculación de
gases de escape en la combustión una labor especialmente dif́ıcil. Aśı, pese
a que la bibliograf́ıa que trata el fenómeno de la recirculación de los gases
de escape e identifica sus efectos sobre las prestaciones del motor es parti-
cularmente extensa [18, 79–84], los art́ıculos que ahondan en el proceso de
combustión y suministran justificaciones para los efectos sobre las prestacio-
nes no son tan abundantes [47, 48, 85–91]. Un lugar privilegiado en el último
grupo está reservado a los trabajos de Ladommatos et al. en la universidad de
Brunel [36, 38–46]. En ellos, mediante una serie de experimentos en los que
se vaŕıan las condiciones del gas admitido por el motor, los autores consiguen
aislar los diferentes efectos que tiene la recirculación de los gases de escape so-
bre el proceso de combustión. En este sentido, cabe mencionar que gran parte
del presente apartado está basado en dichos trabajos.

Cuando el combustible se inyecta en la cámara de combustión, el chorro
atraviesa la atmósfera creada en el interior del cilindro atomizándose. Facto-
res tales como la densidad y naturaleza del gas admitido, el movimiento del
fluido en la cámara de combustión, parámetros de inyección y caracteŕısticas
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f́ısico-qúımicas del combustible tienen efectos sustanciales sobre el proceso de
formación de la mezcla, determinando el tiempo necesario hasta alcanzar las
condiciones requeridas para la combustión. La recirculación de gases de escape
en cualquiera de sus versiones, comporta variaciones tanto en la composición
como en las condiciones f́ısicas de la mezcla. Estas variaciones tendrán por
tanto influencia a la hora de determinar en que instante comienza la combus-
tión.

Dadas unas condiciones de admisión, la reducción de la presión y la tem-
peratura al final de la compresión con la tasa de egr, fruto del menor γ,
contribuye al incremento del tiempo de retraso [92]. No obstante, la mayoŕıa
de autores señalan al efecto de dilución como el principal factor responsable
del aumento del tiempo de retraso con la recirculación de los gases de escape.
La reducción en la concentración de ox́ıgeno en la admisión dificulta el proceso
de mezcla entre el chorro de combustible y el ox́ıgeno. De hecho, Ladommatos
muestra en [46] cómo el efecto de dilución es el que mayor influencia tiene
en el retraso de la combustión, seguido del denominado ”efecto qúımico” que
tiene en cuenta la disociación del co2 y el vapor de agua en otros productos
que participan en la combustión. Curiosamente Ladommatos atribuye a la di-
ferencia de γ un efecto marginal. En la figura 2.10 se puede observar cómo la
recirculación del gas de escape incrementa el tiempo de retraso a la vez que
modifica la forma de la combustión.

A pesar de que el incremento en el tiempo de retraso contribuye al aumento
de la cantidad de combustible que se quema en combustión premezclada, en la
figura 2.10 es posible notar cómo con el incremento de la tasa de egr el pico
de combustión premezclada no se ve incrementado, sino más bien lo contrario.
En efecto, la reducción en la cantidad de ox́ıgeno disponible compensa el in-
cremento en el tiempo de retraso, de forma que la velocidad de la combustión
disminuye. En este sentido, la primera de las aplicaciones de la recirculación
de gases de escape fue la reducción de la detonación en mep. Adicionalmente,
con el aumento de la tasa de egr la combustión se desplaza hacia la carrera
de expansión donde la presión y la temperatura son menores, reduciendo de
esta forma la velocidad de la combustión y disminuyendo la tasa de libera-
ción de calor. La figura 2.11 muestra el ángulo al que se alcanzan diferentes
grados de combustión en función de la tasa de egr, poniendo de manifiesto
cómo la menor disposición de ox́ıgeno se traduce en una mayor duración de la
combustión. En este sentido, las menores presiones y temperaturas alcanzadas
en la combustión comportan notables pérdidas en el rendimiento indicado del
motor, no obstante se traducen en mejoras en términos de emisiones de nox.
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Figura 2.10. Efecto de la recirculación de gases de escape en el proceso de combus-
tión. : egr=40 %. : egr=24 %. :egr=10 %. :egr=0 %. Izquierda:
evolución de la ley de liberación de calor (FQL). Derecha: evolución de la tasa de
liberación de calor (dFQL). Resultados obtenidos mediante el empleo de un modelo de
diagnóstico de la combustión para un motor Diesel de pequeña cilindrada en condicio-
nes de funcionamiento de 1582 rpm y 42 Nm correspondientes al modo de operación
de 70 km{h del nedc .
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Figura 2.11. Efecto del egr sobre la duración de la combustión. �: egr=40 %. �:
egr=24 %. �: egr=10 %. l: egr=0 %. Resultados obtenidos mediante el empleo de
un modelo de diagnóstico de la combustión para un motor Diesel de pequeña cilindrada
en condiciones de funcionamiento de 1582 rpm y 42 Nm correspondientes al modo de
operación de 70 km{h del nedc.
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2.4. Efecto de la recirculación de gases de escape
sobre las emisiones contaminantes

Los efectos producidos por la recirculación de los gases de escape sobre la
combustión afectan de forma importante a los productos de la misma. De este
modo las emisiones contaminantes se ven afectadas por la recirculación de los
gases de escape. Si bien las emisiones gaseosas reguladas en los motores Diesel
son los nox, co y hc [6], en el presente apartado únicamente se tendrán
en cuenta los efectos del egr sobre los nox por ser, conjuntamente con las
part́ıculas, las emisiones más importantes tradicionalmente12 en estas plantas
motrices.

2.4.1. Efecto de la recirculación de la recirculación de los gases
de escape en las emisiones de nox

Si bien existen diversos mecanismos que regulan la formación y reducción
de los nox, el mecanismo de formación de no térmico propuesto por Zeldo-
vich, es claramente el dominante en el caso de la combustión con elevadas
temperaturas de los motores Diesel [93]13. De acuerdo con las expresiones del
mecanismo de formación de no propuesto por Zeldovich [1], la reducción en las
emisiones de nox con el aumento de la tasa de egr se justifican por la reduc-
ción en la temperatura de llama aśı como por la disminución la concentración
de ox́ıgeno. No obstante, el primero de los factores es el principal responsable
de la disminución de las emisiones de nox, mientras que la menor concentra-
ción de ox́ıgeno afecta a los nox en tanto en cuanto reduce la temperatura de
llama [11].

2.4.2. Efecto de la recirculación de los gases de escape en las
emisiones de part́ıculas

La recirculación de los gases de escape es un método efectivo para la reduc-
ción de emisiones de nox de los motores Diesel ampliamente utilizado durante
los últimos años y con vistas a continuar siendo utilizado para cumplir futuras

12en los modernos modos de combustión a baja temperatura (hcci, mk, pcci,...) las emi-
siones de co y hc cobran mayor importancia.

13una vez más, esto no es cierto cuando se emplea la combustión a baja temperatura,
pues es conocido que el mecanismo de Zeldovich sólo tiene en cuenta la formación de nox

a temperaturas relativamente elevadas. Para bajas temperaturas de combustión además de
las reacciones propuestas por Zeldovich es necesario tener en cuenta otros mecanismos como
el prompt, la formación de nox a partir de n2o, o nox re-burning [93].
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normativas anticontaminantes. No obstante, el uso del egr se ve limitado por
el clásico balance (“trade-off ”) entre nox y part́ıculas. La recirculación de ga-
ses de escape reduce la temperatura de combustión, lo que reduce la formación
de nox, sin embargo, la disminución de la temperatura de combustión y de la
concentración de ox́ıgeno también puede dar lugar a una oxidación incompleta
del holĺın formado y por tanto un incremento de las emisiones de part́ıculas.

Se han llevado a cabo numerosos estudios para analizar sistemáticamen-
te los efectos del egr en las emisiones de part́ıculas, y concretamente en los
procesos de formación y oxidación del holĺın. Los ya mencionados trabajos de
Ladommatos et al. [36] tratan los efectos del egr en las emisiones de part́ıcu-
las variando la concentración de ox́ıgeno en la admisión desde condiciones
atmosféricas hasta el 15 %. En estos estudios, los autores evalúan los efectos
de dos concepciones de egr diferentes. La primera de ellas, el egr de sustitu-
ción en la que el gas recirculado reemplaza parte del aire admitido, reduciendo
de esta forma el ratio ox́ıgeno-combustible y produciendo mayores emisiones
de part́ıculas. La segunda opción, el egr de adición, permite incrementar el
egr sin disminuir la concentración de ox́ıgeno. Los resultados presentados por
Ladommatos et al. muestran que esta segunda opción permiten una reducción
sustancial de los nox con una pequeña penalización en las part́ıculas emitidas.

Estudios mas recientes van mas allá, mostrando reducciones simultaneas de
nox y part́ıculas con elevadas tasas de egr sin un deterioro significativo de las
prestaciones [81, 94–96]. Los resultados de Akihama et al. en [94] muestran
cómo inicialmente la reducción de la concentración de ox́ıgeno producida por
el egr repercute en el aumento de la opacidad de los gases emitidos por
el motor. Sin embargo, tras alcanzar un máximo para una concentración de
ox́ıgeno entorno al 13 %, la opacidad comienza a decrecer con el aumento en la
tasa de egr. Cabe decir que la concentración de ox́ıgeno en la que se alcanzan
la opacidad máxima es del todo variable, pues depende tanto del combustible
como del punto de operación. En este sentido, se muestra en el mismo trabajo
de Akihama et al. que a medida que la temperatura de admisión disminuye, la
concentración de ox́ıgeno para las máxima opacidad crece. Del mismo modo,
la opacidad decrece con la temperatura de admisión. Desafortunadamente, es
necesario tener en cuenta que si bien la reducción simultanea de nox y humos
es posible, estas técnicas conllevan penalizaciones en el consumo espećıfico del
motor. A pesar de que las pérdidas en la eficiencia pueden ser en un primer
momento paliadas por el adelanto de la inyección, cuando la concentración de
ox́ıgeno se reduce fuertemente ni siquiera el adelanto de la inyección permite
obtener una combustión estable y eficiente.
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Estos resultados que muestran un comportamiento del motor Diesel con
egr contrarios al tradicional balance entre nox y part́ıculas requieren del es-
tudio de los procesos de formación y oxidación del holĺın. En este sentido, los
laboratorios Sandia son pioneros en el estudio de la combustión desarrollando
modelos apoyandose en el uso de técnicas ópticas [74, 77, 78]. Siebers et al.
[97] e Idicheria et al. [98, 99], también miembros de los citados laboratorios,

han investigado los efectos del egr en la producción de holĺın (“soot”) simu-
lando la recirculación de gases de escape variando la concentración de ox́ıgeno.
Sus medidas de la quimioluminiscencia de radicales oh producidos durante la
combustión muestran que la localización del lift-off 14 se aleja del inyector a
medida que se reduce la concentración de ox́ıgeno. El menor englobamiento
de ox́ıgeno en el chorro hace que para llegar a un ratio similar entre ox́ıgeno
y combustible al alcanzado en el lift-off con concentración de ox́ıgeno am-
biente, el combustible tenga que recorrer una distancia mayor. Por otro lado,
las imágenes plii15 obtenidas muestran que la concentración volumétrica de
holĺın en la llama disminuye a medida que aumenta el egr, pero a su vez
crece el área visible y por tanto el área que contiene holĺın. En cuanto a la
sección del chorro gaseoso afectada por el holĺın, las imágenes plii muestran
que inicialmente dicha sección crece con el egr hasta llegar a un máximo tras
el cual comienza a disminuir hasta desaparecer. Este comportamiento es el que
justifica la inversión del clásico balance entre nox y part́ıculas obtenido por
autores como Akihama. La combinación de imágenes plii y quimioluminiscen-
cia de radicales oh permite estimar la distancia desde el lift-off al comienzo de
la zona en que aparece el holĺın. Puesto que esta distancia se incrementa con
el egr los autores sugieren que la recirculación de gases de escape contribu-
ye al incremento del tiempo de residencia de los precursores, luego favorece la
acumulación del holĺın. Sin embargo, las menores temperaturas de combustión
alcanzadas reducen la formación del mismo. Por este motivo el efecto del egr
sobre los humos depende del equilibrio entre su efecto en la tasa de formación
y su efecto en el tiempo de residencia. Finalmente, estos estudios también po-
nen de manifiesto el efecto nocivo que tiene el incremento en la temperatura
de admisión cuando se emplea el egr sobre las emisiones de humos, revelando
la necesidad de utilizar una adecuada refrigeración de los gases recirculados.

14El lift-off es el punto del chorro de inyección dónde se estabiliza la llama de difusión.
Experimentalmente se determina mediante técnicas ópticas como el punto más cercano al
inyector con una intensidad luminosa por encima de un cierto umbral. Se ha demostrado que
la longitud del lift-off afecta de forma importante a la producción de holĺın.

15del inglés planar laser-induced incandescence.
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[49] Armas O, Rodŕıguez J, Payri F, Mart́ın J y Agudelo JR. “Effect of the trapped mass
and its composition on the heat transfer in the compression cycle of a reciprocating
engine”. Applied Thermal Engineering, Vol. 25, pp. 2842–2853, 2005.



Bibliograf́ıa 47

[50] Jacobs T, Assanis D y Filipi Z. “The Impact of Exhaust Gas Recirculation on Per-
formance and Emissions of a Heavy-Duty Diesel Engine”. SAE paper 2003-01-1068,
2003.

[51] Wahlström J. “Control of EGR and VGT for emission control and pumping work
minimization in diesel engines”. Tesis doctoral. Linköpings universitet, 2006.
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3.1. Justificación

Teniendo en cuenta las pretensiones de este estudio, esto es, evaluar los
efectos de un sistema de recirculación de gases de escape sobre el funciona-
miento de un motor Diesel sobrealimentado, es indispensable disponer de una
instalación experimental adecuada.

El presente caṕıtulo se dedica a la descripción de las herramientas y equi-
pos utilizados aśı como de los ensayos que se han llevado a cabo durante el
desarrollo del trabajo experimental. Aśı, en la sección 3.2 se ofrece una expo-
sición de las caracteŕısticas del motor sujeto a estudio, haciendo hincapié en
los principales sistemas que tienen repercusión en el proceso de renovación de
la carga. Del mismo modo, la segunda parte de la sección 3.2 está destinada
a la descripción de la sala de ensayos, especialmente de los elementos particu-
lares de la misma que se han instalado para llevar a cabo el presente trabajo.
Finalmente, en el apartado 3.3 se introducen los diferentes ensayos realizados
durante el transcurso de la tesis aśı como la metodoloǵıa seguida para llevarlos
a cabo.

3.2. Descripción de la instalación experimental

3.2.1. Descripción del motor sujeto a estudio

El motor sujeto a estudio ha sido fabricado por la empresa francesa PSA-
Peugeot-Citroën, bajo la denominación dw10bted4. Se trata de un motor
Diesel, de inyección directa y sobrealimentado con un turbocompresor de tur-
bina con geometŕıa variable. Para hacer frente a la normativa europea euro
iv el motor cuenta con catalizador de oxidación, filtro de part́ıculas y sistema
de egr de alta presión. La centralita del motor, ecu, permite su calibración
externa mediante un pc a través de un puerto etk, variando parámetros como
el número de inyecciones, posiciones de turbina y válvula de egr, etc. De igual
modo, los sensores propios del motor tales como los de presión de admisión,
gasto de aire o presión de inyección, entre otros, son accesibles a través del
mismo sistema. Las principales caracteŕısticas del propulsor están recogidas
en la tabla 3.1.

En cuanto al sistema de recirculación de gases de escape, el motor cuenta
con un circuito de egr de alta presión. No obstante, se ha añadido un sistema
de baja presión, tal y como se definió en la sección 2.2 del caṕıtulo anterior,
dando lugar a la configuración mostrada en la figura 3.1.
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Cuadro 3.1. Caracteŕısticas del motor sujeto a estudio.
Arquitectura 4 cilindros en ĺınea
Cilindrada 1998 cm3

Diámetro x Carrera 85 x 88 mm
Número de válvulas 4 por cilindro
Relación de compresión 18:1
Orden de encendido 1-3-4-2
Sistema inyección Common rail SIEMENS 1980 C0 clase 5
Turbocompresor Garret VNT GT 1749V
EGR Alta presión refrigerado
Post-tratamiento Catalizador de oxidación

Filtro de part́ıculas
Potencia máxima 100 kW a 4000 rpm
Par máximo 320 Nm a 1750 rpm

El circuito de egr de alta presión extrae el gas a recircular del colector de
escape, gas que antes de pasar por la válvula de regulación atraviesa un inter-
cambiador de calor de carcasa y tubos refrigerado con el propio refrigerante
del motor. Después, un tubo gúıa el gas hasta el colector de admisión. Tal y
como se muestra en el detalle de la figura 3.1, el colector de admisión presenta
una asimetŕıa importante, y puesto que el gas recirculado se introduce cerca
de las pipas de admisión, es de esperar una importante heterogeneidad en la
composición del gas admitido por cada cilindro. El aire fresco procedente del
“intercooler” entra por el conducto central. El gas procedente del escape a
través del tubo de egr incide perpendicularmente en la corriente de aire fres-
co desde la izquierda (según la imagen). Estos dos gases, con condiciones de
presión y temperatura desigual, entran en la parte central del colector, es en
esa zona donde se espera que se produzca la mayor parte de la mezcla entre
los dos gases. Para contribuir a ello, el colector posee una sección más grande
en su parte central. Desde aqúı, se distribuye a los diferentes cilindros a través
de los cuatro conductos que salen de éste. Cada uno de los conductos que van
a los cilindros, se divide a su vez en otros dos para dirigirse a las válvulas de
cada uno de los cuatro cilindros.

Desde un punto de vista constructivo, la instalación de un sistema de
egr de baja presión no comporta demasiadas dificultades. Por este motivo,
algunos autores han propuesto el egr de baja presión como una alternativa
para actualizar motores existentes de un modo sencillo [1]. El factor cŕıtico en
este tipo de sistemas es la pérdida de carga. En efecto, puesto que el salto de
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Figura 3.1. Esquema del motor sujeto a estudio. :Actuadores del motor. :
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presiones entre el escape y la entrada al compresor no es demasiado elevado,
especialmente en las condiciones de baja carga en las que el egr tiene lugar,
la permeabilidad de los sistemas que componen el circuito de egr deberá ser
máxima, con el fin de que las tasas de egr óptimas puedan ser alcanzadas
con la mı́nima contrapresión posible. Por este motivo, en el presente estudio
se ha utilizado un intercambiador de placas y aletas de última generación, que
permite una elevada transmisión de calor con una reducida pérdida de carga
[2]. Además, una válvula situada aguas abajo de la toma del egr permite

incrementar el salto de presiones y por tanto la cantidad de gas recirculado.

3.2.1.1. Control de los sistemas de renovación de la carga

La introducción de un nuevo sistema de egr en el motor complica el control
del proceso de renovación de la carga. Con el fin de mantener la arquitectura de
control del motor, se ha conservado la funcionalidad de ambos sistemas de egr.
Sin embargo, no es posible utilizar los dos circuitos simultáneamente pues la
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ecu está preparada para controlar una única válvula de egr. De modo que, de
acuerdo con lo que se desprende de la figura 3.1, se utiliza un interruptor para
conectar el sistema de egr requerido en cada caso. Del mismo modo, cuando
se utiliza el sistema de egr de baja presión, la válvula de contrapresión se
controla a partir de la señal de activación de la válvula de “by-pass”, que
queda por lo tanto cerrada.

La elevada cantidad de elementos de regulación en el sistema de renova-
ción de la carga (turbina de geometŕıa variable y válvulas de EGR, “by-pass”,
estrangulamiento y contrapresión) suponen un numero importante de grados
de libertad a la hora de controlar el funcionamiento del motor, haciendo del
control de estos sistemas una tarea costosa, pero a su vez, con un elevado peso
en las prestaciones finales del motor. El objetivo final que gobierna el movi-
miento de estos sistemas de regulación es reducir en la medida de lo posible
el consumo espećıfico del motor manteniendo las emisiones contaminantes por
debajo de los ĺımites establecidos por la normativa. No obstante, debido a la
carencia de sensores que permitan medir este tipo de variables eficientemente,
desde el punto de vista del control, la búsqueda del mı́nimo consumo espećıfico
sin que las emisiones superen los ĺımites legales se transforma en un problema
de seguimiento de unos valores de gasto de aire y presión de admisión de refe-
rencia. Estos valores de referencia están almacenados en la ecu y se derivan de
una serie de ensayos experimentales de optimización en estacionario. El segui-
miento de las referencias se lleva a cabo mediante técnicas de control clásico
basado en controladores Proporcional-Integral (pi) independientes, de forma
que la válvula de egr se usa para seguir la consigna de aire, mientras que
actuando sobre la tgv se busca alcanzar la presión de admisión de referencia.

Los modos de control del sistema de renovación de la carga aparecen en
las figuras 3.2 a 3.4 [3, 4]. El esquema representado en la figura 3.2 es el
caracteŕıstico del control en la zona de bajo régimen y carga. Es en esta zona,
donde tiene lugar la recirculación de gases de escape, donde el gasto de aire
se controla en bucle cerrado modificando la posición de la válvula de egr. Se
puede observar cómo no sólo los valores de referencia están recogidos en la ecu
sino que los valores de las constantes proporcionales e integrales están también
almacenados en tablas en función del régimen y el combustible inyectado,
estrategia conocida como planificación de la ganancia. Además, se trata de
un control en cascada, pues la válvula de egr lleva incorporado un sensor
de posición que retroalimenta el sistema de control. En estas condiciones, la
presión de admisión no se controla de forma directa, más bien se impone una
posición de la turbina.
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Figura 3.3. Estructura de control en cascada de la turbina de geometŕıa variable con
control en bucle cerrado de la presión de admisión y control del gasto de aire en bucle
abierto mediante la posición de la válvula de egr.

En la figura 3.3 aparece el esquema de control del motor en condiciones
de alto régimen y carga. En esta zona de funcionamiento donde se buscan
altas prestaciones, no hay recirculación de gases de escape y por lo tanto no es
necesario ningún tipo de retroalimentación más allá de asegurar que la válvula
de egr permanezca efectivamente cerrada. En cuanto a la presión de admisión,
en este caso se controla en bucle cerrado a partir de la posición de la turbina.

Finalmente, en la figura 3.4 aparece una configuración en la que tanto la
presión de admisión como el gasto se controlan en bucle cerrado. Si bien en
el funcionamiento habitual del motor esta configuración no se utiliza porque
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Figura 3.4. Estructura de control en cascada de la válvula de EGR y la turbina de
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los acoplamientos entre los sistemas de egr y tgv pueden desestabilizar el
control, este modo de control es muy útil para los ensayos en laboratorio en
condiciones estacionarias, puesto que permite llevar a cabo ensayos con varias
configuraciones del sistema de egr manteniendo las condiciones de admisión
en términos de presión de admisión y gasto.

De este modo, mediante los algoritmos de control descritos anteriormente
el motor regula la posición de la válvula de egr a partir de la medida del gasto
de aire independientemente del circuito de egr utilizado. En el caso del siste-
ma de baja presión la válvula de contrapresión se emplea únicamente cuando
la consigna de aire no es alcanzable mediante la apertura total de la válvula
de egr. En ese caso, la válvula de contrapresión se cierra progresivamente
hasta que se alcanza la consigna de aire con la válvula de egr completamente
abierta. De esta forma se consigue seguir la consigna de aire con la mı́nima
contrapresión de escape posible. Para mover la válvula de contrapresión cuan-
do se emplea el sistema de egr de baja presión se utiliza la señal de actuación
que proporciona la ecu para controlar la válvula de estrangulamiento cuando
se emplea el sistema de egr de alta presión. Esta señal se controla a partir de
la diferencia entre el aire de consigna y el aire medido en bucle abierto, por
este motivo el control de la válvula de contrapresión no está integrado en los
esquemas 3.2 a 3.4.
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3.2.1.2. Sistema de refrigeración

El sistema de refrigeración del motor de serie se ha modificado para cum-
plir con los requerimientos del nuevo sistema de egr tal y como aparece en la
figura 3.5. El intercambiador de calor encargado de refrigerar los gases recir-
culados por el circuito de alta presión utiliza el propio fluido refrigerante del
motor. La mezcla de agua y glicol al 5 % se enfŕıa mediante un intercambiador
de calor en el que el fluido fŕıo es agua procedente de una torre de enfriamiento.
Mediante una válvula con control pid se controla la temperatura del refrige-
rante del motor variando el caudal de agua refrigerante. Este sistema permite
trabajar en un intervalo de temperaturas de refrigerante entre 80 y 100oC 1.
Adicionalmente, una máquina frigoŕıfica de 15 kW de potencia térmica se uti-
liza para enfriar un depósito de 200 litros de mezcla de agua y glicol al 30 %. La
máquina frigoŕıfica es capaz de enfriar el depósito desde temperatura ambiente
hasta temperaturas inferiores a 0oC con el fin de abastecer de refrigerante a los
enfriadores del aire ambiente, egr de baja presión y mezcla admitida. Puesto
que en determinados ensayos se deseará refrigerar a temperaturas diferentes
los distintos intercambiadores, se han diseñado sistemas de control de caudal y
temperaturas independientes para los intercambiador de egr de baja presión y
de gas de admisión. Aśı, parte del caudal saliente de cada intercambiador pue-
de recircularse hacia la entrada del mismo con el fin de que el propio gas ceda
calor al fluido refrigerante hasta llegar a la temperatura de trabajo deseada.
En ningún caso la temperatura del fluido refrigerante podrá superar la del gas
a enfriar. De este modo, el rango de temperaturas en que pueden trabajar los
intercambiadores de calor se ve limitado por la temperatura de los gases que
los atraviesan y por tanto por las condiciones de funcionamiento del motor.
No obstante, se trata de un sistema muy útil puesto que mediante del uso de
válvulas con control pid permite regular de forma independiente el caudal y
la temperatura del refrigerante en cada intercambiador.

El intercambiador para enfriar la mezcla de admisión, denominado wcac2

es un intercambiador de alta eficiencia de placas y aletas de aluminio, fabricado
por valeo [5]. La salida del intercambiador está especialmente diseñada para
recoger el posible ĺıquido condensado al enfriar la mezcla por debajo de su
punto de roćıo. Para ello, el área de paso del gas se ensancha con el fin de
disminuir su velocidad y forzar la precipitación del ĺıquido, además una rejilla
de aluminio se inserta en dicha sección para retener las posibles gotas que
se generen. Debajo de dicha malla hay instalada una botella transparente

1Para temperaturas de agua inferiores a 80oC el termostato del motor se cierra eliminando
cualquier posibilidad de refrigeración

2del inglés Water Cooled Air Cooler.



3.2. Descripción de la instalación experimental 59

mHPEGR mturbina

mLPEGR

madmisión

qwEGR

qwAdm

maire

PID PID

PID

PID

T
Q

T
Q

T

T ~          
[-5,25]ºC

Máquina 
Frigorífica 15kW

Torre de enfriamiento T ~ [20,35]ºC

T

Figura 3.5. Esquema del sistema de refrigeración del motor sujeto a estudio. :
Sistema de refrigeración del motor de serie. :Sistema de refrigeración externo.

donde se recoge el condensado. Midiendo el tiempo en que se recoge un cierto
volumen de ĺıquido es posible medir la condensación para unas condiciones de
enfriamiento dadas. El intercambiador de calor utilizado para enfriar el egr
de baja presión es del mismo tipo que el wcac y tiene también instalado un
sistema para medir el volumen condensado.

3.2.2. Descripción de la sala de ensayos

El motor ha sido instalado en una sala de ensayos del Departamento de
Máquinas y Motores Térmicos de la Universidad Politécnica de Valencia equi-
pada con un freno dinamométrico aśıncrono shenck pegasus li250 capaz de
disipar una potencia de 250kW. Asimismo, la sala de ensayos permite llevar
a cabo ensayos transitorios en los que se puede variar el régimen de giro, el
grado de carga, o ambos a la vez de forma totalmente controlada. El freno
está conectado a un pc dotado del programa informático stars que permite
programar en el freno diferentes comportamientos de conductor, modelos de
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veh́ıculo y ciclos de funcionamiento tales como el nedc. Del mismo modo, el
programa stars permite controlar diversos elementos, tales como los analiza-
dores de gases o los pid de regulación de la sala, aśı como registrar las variables
deseadas para su posterior análisis.

Las variables de interés que han sido registradas en los ensayos experimen-
tales son: par, régimen de giro del motor y turbogrupo, consumo de combus-
tible, gasto de aire, temperaturas y presiones de los fluidos del sistema, condi-
ciones ambientales, emisiones gaseosas y de humos. En el presente apartado no
se pretende realizar una descripción exhaustiva de la instalación experimental
empleada, para ello se remite al lector a [6, 7]. No obstante, en la figura 3.6
aparece, una vez más, el esquema de la instalación experimental, esta vez con
la localización de los sensores más importantes empleados en este estudio. En
la tabla 3.2 puede encontrarse la lista de sensores presentes en cada una de las
localizaciones indicada en la figura 3.6.
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Cuadro 3.2. Sensores empleados en la instalación experimental.
p T H 9m 9q co2 Gases Opacidad n M

0 
 
 

1 
 
 

1’ 
 
 

2 
 

2’ 
 
 

2” 
 
 

M (x3) 
 
 

F (x4) 
 
 

N (x4) 
 
 

E (x4) 
 
 
 

3 
 

4 
 
 

5 
 
 
 

6 
 

7 
 
 

8 
 

9 
 

f 
 
 

Pc 

C 
 


Con el fin de medir la dispersión en el reparto del egr entre cilindros se
ha diseñado un sistema de medida del egr que se describe a continuación por
su particularidad. Puesto que la medida de co2 es el método más usual de
determinar la tasa de egr, en este estudio la sala de ensayos se ha equipado
con un sistema que permite extraer muestras de gas en diferentes localizacio-
nes del colector de admisión y de escape. De hecho, el colector de admisión
ha sido instrumentado con once puntos de extracción de gas en los que adi-
cionalmente se mide la temperatura tal y como se muestra en la figura 3.6.
Cada una de las ocho pipas de admisión esta equipada con su sonda de co2 y
su correspondiente termopar. Los cilindros están numerados correlativamente
desde el número 1 (el más alejado de la entrada de egr) hasta el 4, y para
cada cilindro las marcas f y n designan las pipas más alejada y más cercana
a la entrada de aire respectivamente 3. Asimismo en el centro del repartidor
existen tres sondas adicionales para completar la distribución espacial del egr

3Las denominaciones f y n se corresponden a los términos del inglés far y near.
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en el colector de admisión. De una forma similar, cada una de las pipas de
escape ha sido instrumentada con un termopar y una sonda para analizar los
gases de escape. Una quinta sonda de emisiones gaseosas ha sido ubicada a la
salida del filtro de part́ıculas para obtener las emisiones globales del motor. De
esta manera, la persona encargada de realizar los ensayos puede variar el punto
del que se extrae la muestra gaseosa a analizar actuando sobre un sistema de
válvulas. Desafortunadamente las especificaciones de los sistemas de medida
de opacidad no permiten medir a la salida de los cilindros por ser zonas con
elevada presión y con flujo altamente pulsante. Por este motivo únicamente se
tomarán muestras a la salida de la turbina y no se podrá medir la contribución
de cada cilindro a la opacidad del gas de escape.

3.3. Definición de los ensayos

En esta sección se hará una breve descripción de la metodoloǵıa seguida
en cada uno de los ensayos del presente estudio. Asimismo, se justificará la
elección de las condiciones de funcionamiento para los ensayos.

3.3.1. Definición de condiciones de ensayo

Tras la correspondiente revisión bibliográfica, el primer paso para comen-
zar el estudio es la selección y definición de las condiciones de funcionamiento
a ensayar. Si bien se pueden realizar numerosos tipos de pruebas en una sala de
ensayos, y a su vez es posible clasificarlas según diferentes criterios, una prime-
ra clasificación podŕıa distinguir entre ensayos en condiciones estacionarias y
ensayos en transitorio de acuerdo con la variación temporal de los parámetros
medibles. Este trabajo comprende ensayos estacionarios y transitorios.

En cuanto a las condiciones para los ensayos estacionarios los puntos se-
leccionados deben ser representativos de la operación habitual del motor para
que la información obtenida sea relevante. Del mismo modo, los puntos a en-
sayar deben tener unas condiciones tales que el equipo de medida tenga la
precisión adecuada. Con el fin de realizar un estudio lo más realista posible,
se ha seleccionado un conjunto de 17 puntos representativos del ciclo europeo
de homologación de veh́ıculos ligeros nedc. La figura 3.7 a) muestra la parte
final del nedc y los puntos seleccionados del mismo, etiquetados con las letras
a-q. Es importante notar que las aceleraciones del ciclo están representadas
por medio de un único punto de funcionamiento estacionario. En la figura 3.7
b) aparece el mapa de egr del motor en el que se puede observar como las con-
diciones de funcionamiento alcanzadas durante el ciclo de homologación están
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Figura 3.7. Condiciones de funcionamiento extráıdas del ciclo Europeo de Homolo-
gación de veh́ıculos ligeros para realizar los ensayos estacionarios.

contenidas en la zona de operación en que se recirculan los gases de escape. De
este modo se pone de manifiesto la importancia que tiene la recirculación de
los gases de escape en la homologación, aśı como se justifica la elección de los
puntos del presente estudio por ser una muestra representativa de los modos
de operación en que se utiliza el egr. Dicho esto, se debe reconocer que por
razones de brevedad no se han utilizado los 17 puntos en la realización de to-
dos los estudios. Aśı, para algunos estudios particulares se ha seleccionado un
subconjunto de condiciones de funcionamiento representativas del fenómeno a
estudiar.

Puesto que los ensayos propuestos se han llevado a cabo en diferentes oca-
siones y con diferentes sistemas de egr, para poder hacer un estudio compara-
tivo es necesario definir perfectamente las condiciones de los ensayos con el fin
de que se cumplan las dos principales consignas del diseño de experimentos.
Esto es:

1. Que la variable independiente elegida sea el único parámetro que vaŕıa
sistemáticamente en el experimento.

2. Que las variables dependientes puedan medirse de forma precisa y que
sean representativas del fenómeno a estudiar.

Para satisfacer la primera de las condiciones, los criterios tomados para
fijar un punto de funcionamiento en los ensayos estacionarios han sido los
siguientes:
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Mismo régimen de giro.

Salvo que se especifique expĺıcitamente, los ensayos de un mismo punto
se realizan con idénticas condiciones de inyección de combustible, que es-
tarán definidas por la presión de inyección, puntos (ángulos) de inyección
y duración.

Mismo gasto de aire y presión de admisión. Tal y como se subrayó en
el apartado 3.2.1.1, la ecu ha sido reprogramada para controlar tanto
el gasto de aire como la presión de admisión en bucle cerrado actuando
sobre la válvula de egr y la turbina.

Igual temperatura de gas a la salida del intercooler, temperatura de agua
refrigerante de motor y temperatura de combustible. Para ello se hacen
servir los circuitos refrigerantes ya comentados en el punto 3.2.1.2.

En cuanto a la segunda premisa del diseño de experimentos, a continuación
se detallarán los ensayos particulares que se han realizado, para cada uno de
los fenómenos que se pretende estudiar.

3.3.2. Ensayos de referencia

Tras el montaje del motor, el rodaje, y los ensayos de caracterización que
sirven para comprobar que el motor funciona adecuadamente, el siguiente paso
es realizar un ensayo de referencia. Como su nombre indica son ensayos dedi-
cados a establecer un punto de partida en el estudio. Además proporcionan
unos valores de referencia que sirven para comprobar, mediante la repetición
periódica de los ensayos, si se ha producido alguna deriva en el funcionamiento
del motor o el equipo de medida con el paso del tiempo. Finalmente, propor-
cionan una primera comparación entre el funcionamiento del motor con el
sistema de egr de alta presión y su respuesta con el sistema de baja presión.

Esta serie de ensayos se ha realizado únicamente para 6 de las 17 condi-
ciones expuestas en la sección 3.3.1. El criterio utilizado para la selección de
estas 6 condiciones ha sido que abarquen un amplio rango de régimen y carga,
aśı como que se trate de puntos con un elevado peso en las emisiones finales
de nox en el ciclo de homologación nedc. Las condiciones de funcionamiento
escogidas aparecen en la tabla 3.3.
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Cuadro 3.3. Condiciones de funcionamiento seleccionadas para el ensayo de refe-
rencia.

código régimen (rpm) pme (bar) egr ( %) peso en nox ( %)
A 750 0 48 7.2
J 1970 1.1 37 6
L 1550 2.6 37 9.8
O 1870 4.6 24 8.1
P 2050 9.8 2 15.3
Q 2250 6.4 11 10.5

3.3.3. Ensayos para determinar la dispersión entre cilindros

En primer lugar, los ensayos de dispersión tienen como objetivo principal
la determinación de la concentración media de co2 en diferentes puntos del
colector de admisión. Cabe remarcar que las medidas de concentración de co2 a
la entrada de los cilindros son valores medios, pues la frecuencia de medida del
analizador no permite medir la evolución de la concentración de co2 durante
el ciclo termodinámico y por tanto no es posible evaluar la cantidad de co2

admitido por cada cilindro. De este modo, mediante los ensayos experimentales
se puede tener una primera estimación de la distribución del egr en el colector
de admisión para cada uno de los 17 modos de funcionamiento ensayados.
Adicionalmente estos ensayos permiten la obtención de las variables necesarias
para ajustar el modelo unidimensional del motor.

Los ensayos para caracterizar la dispersión son muy delicados y requieren
de un procedimiento que hay que seguir rigurosamente si se desea obtener
unos resultados adecuados. El procedimiento de ensayo consiste en estabilizar
el motor en cada uno de los 17 puntos de funcionamiento seleccionados y
registrar las concentraciones de co2 en admisión junto con el resto de variables
de interés según la siguiente rutina:

1. Estabilizar el motor según las consignas de régimen, parámetros de in-
yección, gasto de aire y presión de admisión. Todos los puntos se ensayan
a unas condiciones de temperatura ambiente de 22oC, una temperatura
de agua refrigerante de 90oC y una temperatura del gas a la salida del
“intercooler” de 30oC con el fin de simular las condiciones alcanzadas en
la última fase del ciclo de homologación nedc.

2. Seleccionar la sonda de admisión f que pertenece a la pipa del cilindro
1, la más alejada de la entrada de aire al colector según la figura 3.6.
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Seleccionar la sonda de análisis de emisiones gaseosas en el escape del
cilindro 1 y medir todas las variables del motor durante 100 segundos
tras la estabilización.

3. Seleccionar la sonda de admisión n que pertenece a la pipa de admisión
del cilindro 1 más cercana a la entrada de aire al colector (ver figura 3.6).
Seleccionar la sonda de análisis de emisiones gaseosas en el escape del
cilindro 1 y medir todas las variables del motor durante 100 segundos
tras la estabilización.

4. Repetir los pasos previos para el resto de cilindros.

5. Repetir el paso anterior para las sondas de admisión m1, m2 y m3.

3.3.4. Ensayos para determinar los efectos de la temperatura
de admisión y del egr sobre el funcionamiento del motor

El propósito de esta bateŕıa de ensayos es estudiar la influencia de la tem-
peratura en diferentes partes del circuito de admisión en el funcionamiento del
motor. Lo que se pretende estudiar es principalmente el efecto de las tempe-
raturas en la carga admitida, es decir, la cantidad de aire y egr admitidos,
y sus repercusiones en el comportamiento del motor. Para ello, se variará la
temperatura en los diferentes intercambiadores de calor disponibles, esto es,
en el intercambiador de egr de baja presión (35-90oC) y en el enfriador de la
carga de admisión o wcac (35-50oC). En lo concerniente al enfriador de egr
de alta presión la instalación no permite variar su temperatura.

Los puntos de funcionamiento ensayados son los mismos que en el caso de
los ensayos de referencia. No obstante, para el sistema de baja presión también
se han llevado a cabo ensayos con una mayor tasa de egr con el fin de evaluar
el efecto de las temperaturas de admisión y de egr en un espectro más grande
de condiciones. Para cada combinación de punto de ensayo y temperatura en
los intercambiadores, la válvula de egr se abre progresivamente hasta alcanzar
una de las siguientes condiciones:

El par efectivo desciende por debajo del 85 % del par nominal.

La opacidad del gas a la entrada del filtro de part́ıculas asciende hasta
niveles superiores al 40 %.

Con el fin de recuperar las pérdidas de par producidas con el incremento
de la tasa de egr en estos ensayos, el punto de inyección se ha ido adelantando
progresivamente, si bien la cantidad inyectada se ha mantenido constante.
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Dentro de esta categoŕıa de ensayos, se han realizado unas pruebas parti-
culares para determinar las condiciones en que se produce condensación en los
intercambiadores. Los objetivos principales de este tipo de ensayos son:

Identificar las condiciones de funcionamiento y las temperaturas de en-
friamiento de los gases bajo las cuales se produce condensación.

Medir la tasa de condensación bajo las diferentes condiciones de funcio-
namiento.

La recolección de muestras de los ĺıquidos condensados permite su pos-
terior análisis qúımico para determinar parámetros interesantes desde
el punto de vista de la durabilidad del sistema tales como la acidez o
la concentración de especies corrosivas tales como el ácido ńıtrico o el
sulfúrico. Si bien el análisis qúımico de los condensados excede con mu-
cho los objetivos de esta tesis, para el lector interesado se recomiendan
los estudios expuestos en [8, 9].

Si la temperatura en cualquier parte del circuito de admisión en la que
exista una determinada concentración de gas quemado desciende por debajo
del punto de roćıo de la mezcla, se producirá la condensación de algunas de
las especies contenidas en los gases de escape. Asumiendo la hipótesis de un
comportamiento del gas admitido por el motor similar al del aire húmedo,
la temperatura requerida para alcanzar la condensación depende fundamen-
talmente de la presión y la humedad relativa. La humedad relativa del gas
dependerá en gran medida de parámetros de funcionamiento del motor4. Aśı,
para este estudio se han escogido puntos de funcionamiento con elevada ta-
sa de egr y elevado dosado relativo (alto valor de egr·fr) con el fin elegir
las condiciones de funcionamiento en las que mayor cantidad de gas quemado
atraviesa los intercambiadores. De acuerdo con la tabla 3.4, se han elegido los
puntos j, l y o para este estudio.

En este caso, las temperaturas en los intercambiadores se han variado en
un rango más elevado con el fin de reproducir las condiciones más severas
posibles en cuanto a condensación. Aśı se ha llegado a temperaturas de 5oC
en ambos intercambiadores, simulando el funcionamiento del motor en fŕıo en
zonas del norte de Europa como los páıses escandinavos.

4principalmente la composición del combustible, el dosado, la tasa de egr y la humedad
ambiental.
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Cuadro 3.4. Condiciones de funcionamiento seleccionadas para el ensayo de con-
densación.

código egr ( %) fr egr·fr
A 57 0.3 17
J 52 0.4 21
L 47 0.6 28
O 36 0.7 25
P 8 0.8 6
Q 21 0.7 15

3.3.5. Ensayos para determinar los efectos del sistema de egr
sobre el trabajo de bombeo y la sobrealimentación

El objetivo de estos ensayos es proporcionar datos que permitan evaluar
el efecto del sistema de egr sobre el trabajo de bombeo y la sobrealimen-
tación. Con esta intención se ha llevado a cabo un estudio paramétrico para
cada una de las condiciones del ensayo de referencia en el que se ha variado
simultáneamente la presión de admisión y la masa de aire fresco admitido. Las
condiciones que se han ensayado para cada punto aparecen en la figura 3.8.
Cabe resaltar que para una presión de admisión dada, la masa de aire fresco
admitida se reduce incrementando la tasa de egr.

condiciones ensayadas

∆m
aire

 [mg/cc]

∆p
2"

 [m
ba

r]

−30 −20 −10 0
−50

0

+50

+100

Figura 3.8. Variaciones de masa de aire admitida por cada cilindro durante un
ciclo termodinámico y variaciones de presión de admisión ensayadas. �: condiciones
ensayadas. 
: punto inicial.
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De esta forma, en este ensayo se modifican los parámetros más importantes
del proceso de renovación de la carga y la sobrealimentación, permitiendo rea-
lizar un estudio comparativo entre los sistemas de egr de alta y baja presión.
En algunos casos no se han llegado a ensayar todas las condiciones expuestas
en la figura 3.8 por limitaciones constructivas5 o bien por alcanzar condiciones
de funcionamiento extremas. Al igual que en la sección 3.3.4 las condiciones
ĺımite para los ensayos han sido una pérdida de par efectivo superior al 15 %
y una opacidad en el gas de escape superior al 40 %.

3.3.6. Ensayos transitorios para determinar los efectos del sis-
tema de egr en la respuesta dinámica del motor y el
turbocompresor

A pesar de que la mayor parte de este y otros estudios se centra en estudiar
el comportamiento del motor bajo condiciones estacionarias, lo cierto es que
los motores de automoción raramente operan en estacionario. El transitorio de
carga (incremento instantáneo de la carga manteniendo el régimen) simula las
condiciones de funcionamiento del motor durante los instantes iniciales de una
aceleración brusca, en la que el par aumenta mucho más rápido que el régimen
de giro del motor. El transitorio de carga es una de las condiciones transi-
torias más severas a las que se puede someter un motor y especialmente su
sistema de renovación de la carga. No en vano a la hora de evaluar la respuesta
dinámica de un motor Diesel sobrealimentado el retraso del turbocompresor
es el parámetro determinante. Efectivamente, ante un incremento instantáneo
de la demanda de par, a pesar de que con el aumento del combustible inyecta-
do crece la enerǵıa disponible en la turbina, una gran parte de dicha enerǵıa
se invierte en acelerar el turbogrupo, y únicamente una pequeña proporción
contribuye al incremento en el gasto de aire trasegado. Si el combustible in-
yectado crece más rápido que el aire admitido, la relación ox́ıgeno-combustible
cae hasta valores inaceptables, dañando de esta forma la eficiencia del motor
y las emisiones de humos. Este fenómeno, denominado retraso del turbogrupo
es el mayor responsable en el retraso en la respuesta de par en los motores
actuales. Además, cabe resaltar que cuando hay egr la respuesta dinámica
del turbocompresor empeora puesto que la transferencia de enerǵıa entre el
escape y la admisión se ve afectada.

Para estudiar los efectos descritos en el apartado anterior se ha llevado
a cabo un transitorio de carga con cada uno de los sistemas de egr que se
pretende estudiar. En dichos ensayos se ha variado el gasto másico de com-

5a pesar de cerrar totalmente la tgv no se alcanza la presión de admisión deseada.
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bustible desde 6kg/h hasta 9.6kg/h en 0.2 segundos manteniendo un régimen
de giro constante de 2250rpm. Además, durante los ensayos se ha permitido al
motor alcanzar condiciones estacionarias de temperatura antes y después del
escalón en el gasto de combustible inyectado. Las condiciones iniciales del ensa-
yo se han escogido para representar el modo de funcionamiento q (120 km/h),
mientras que el combustible inyectado final ha sido escogido para reprodu-
cir condiciones de alta carga donde la válvula de egr permanece cerrada. Por
último, las prestaciones de cada uno de los sistemas de egr han sido evaluadas
mediante un ciclo de homologación nedc llevado a cabo según la metodoloǵıa
expuesta en [10–12].
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4.1. Introducción

El modelado es sin duda una técnica indispensable en la investigación ac-
tual, pues permite la obtención de resultados explotables en breves periodos
de tiempo y con un coste más reducido que el que presenta la experimentación.
De hecho, el fuerte progreso tecnológico en el campo de la informática hace



74 4. Modelado

que la diferencia entre los recursos necesarios para llevar a cabo un estudio
experimental y otro por modelado no haga sino crecer. Adicionalmente, el mo-
delado permite estimar variables que no es posible medir de forma adecuada
con la tecnoloǵıa disponible. Ejemplos de ello pueden ser la evolución de la
temperatura del gas a lo largo de un ciclo, o el gasto másico de gas que atra-
viesa cierta sección del motor. Incluso la propia tarea de desarrollar un modelo
contribuye al conocimiento, puesto que este es fruto del estudio exhaustivo del
fenómeno a modelar. No obstante, a pesar de los progresos en el desarrollo de
modelos matemáticos más precisos y eficientes la experimentación continúa
siendo fundamental. En primer lugar, los modelos matemáticos del motor si-
guen necesitando de valores experimentales para su ajuste y validación. Por
otro lado, los fenómenos que ocurren en los motores de combustión interna
alternativos son extremadamente complejos, y aunque se conocen muchos de
los aspectos determinantes en estos procesos, el nivel de conocimiento no es su-
ficientemente alto como para construir modelos que predigan completamente
el funcionamiento del motor sin la ayuda de parámetros emṕıricos. Asimismo,
el modelado del funcionamiento global del motor es una tarea muy ambiciosa,
tanto por su complejidad, como por la amplia cantidad de sistemas de los que
está compuesto. Luego el investigador deberá ser consciente de que su modelo
no será capaz de reproducir a la perfección todos los procesos que ocurren en
el motor, y precisará estructurar sus objetivos y seleccionar los modelos que
mejor reproduzcan los fenómenos fundamentales del estudio, aun cuando estos
modelos posean ciertas deficiencias a la hora de representar otros procesos me-
nos interesantes. Por ejemplo, si se está interesado en realizar un estudio sobre
el proceso de renovación de la carga atendiendo a los flujos en los sistemas de
admisión y escape, serán necesarios modelos que describan el comportamiento
pulsante del gas en los conductos, incluso un modelo adecuado del ciclo abier-
to del cilindro tendrá importancia en los resultados obtenidos. Sin embargo,
el modelo del ciclo cerrado del cilindro puede ser simplificado, pues su único
objetivo será proporcionar un valor adecuado de las propiedades termodinámi-
cas del gas en el interior del cilindro a la apertura del escape. En el presente
trabajo se han empleado tres tipos de modelos fundamentalmente:

Modelo de acción de ondas. Este tipo de modelo se ha utilizado
para el cálculo de la evolución instantánea de la presión en los conduc-
tos de admisión y escape. Se trata de modelos unidimensionales, pues
en un tubo las variaciones espaciales de las propiedades fluidodinámicas
tienen una dirección claramente predominante. La hipótesis unidimen-
sional es aplicable cuando la proporción entre longitud y diámetro de los
conductos es suficientemente grande y el flujo turbulento se encuentra
totalmente desarrollado, lo que ocurre en la mayoŕıa de los conductos en
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los motores de combustión interna alternativos. Puesto que los procesos
de admisión y escape son fenómenos pulsantes y por tanto transitorios,
el modelo utilizado es dinámico, teniendo por tanto capacidad para tener
en cuenta las variaciones temporales. Finalmente, para poder considerar
fenómenos irreversibles como la transmisión de calor, la fricción o la di-
fusión de varias especies gaseosas, el modelo debe ser no homoentrópico.
Una mayor descripción de este modelo se llevará a cabo en la sección
4.2.1.

Modelo de llenado y vaciado. Para la modelización de elementos par-
ticulares como el cilindro, el compresor y otros volúmenes la hipótesis
unidimensional carece de sentido, mientras que los modelos multidimen-
sionales tiene un coste temporal prohibitivo cuando se trata de analizar
un problema tan amplio, aśı que se emplean los sencillos modelos de lle-
nado y vaciado, que son en realidad modelos no-dimensionales y cuasi-
estacionarios. En este sentido, los elementos analizados con este tipo de
modelos son tratados como sistemas sin dimensión, esto es como si se
tratase de volúmenes cuyas propiedades termodinámicas fuesen unifor-
mes en su interior. El término cuasi-estacionario hace referencia a que
las evoluciones temporales se resuelven como una secuencia de estados
estacionarios.

Modelo multidimensional. La peculiar geometŕıa del colector de ad-
misión tiene una importante repercusión en el reparto del gas recirculado
entre los cilindros. Para poder estudiar este fenómeno, los modelos de
llenado y vaciado o los unidimensionales son claramente insuficientes.
Por ese motivo es necesario llevar a cabo un modelado particular del co-
lector de admisión que permita la resolución de las ecuaciones de Navier
Stokes en el dominio tridimensional.

A lo largo del caṕıtulo se realizará una descripción sucinta de los modelos
utilizados. No obstante, es conveniente reconocer que en el presente trabajo
no se ha desarrollado ningún modelo particular más allá de un simple modelo
de condensación y solamente se han utilizado modelos ya existentes como
herramienta y no como un fin en śı. Por este motivo, a la hora de describir
cada uno de los modelos en uso, se recomendarán al lector otros trabajos donde
su curiosidad acerca de los modelos aqúı utilizados seguro será satisfecha.
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4.2. WAM

El modelo de acción de ondas empleado en este trabajo fue desarrollado en
el seno del Departamento de Máquinas y Motores Térmicos de la Universidad
Politécnica de Valencia, y bautizado con el nombre de wam1. El código wam
es fruto de un trabajo conjunto de gran número de investigadores durante dos
décadas, por lo que ha sufrido un número significativo de variaciones (muchas
de ellas conducentes a mejoras substanciales).

El programa está basado en la resolución de las ecuaciones de flujo unidi-
mensional no estacionario y no homoentrópico en los colectores, que después
son acoplados al resto de los elementos del motor tratados estos en su mayoŕıa
como elementos singulares cero-dimensionales.

El programa inicialmente fue concebido en base al método de las carac-
teŕısticas por Corberán [1] en 1984, basándose en una propuesta formulada
por Benson [2]. Posteriormente, el método de las caracteŕısticas fue modifica-
do en 1986 por Payri et al. [3], resolviendo indeterminaciones en los cambio de
dirección del flujo en los extremos de los conductos. En 1991 Payri et al. [4] in-
trodujeron el sistema que actualmente se mantiene de condiciones de contorno
en la conexión entre conductos.

Tras el estudio comparativo de diferentes esquemas en diferencias fini-
tas realizado por Desantes et al. [5] se decide la substitución del método de
las caracteŕısticas por el método Lax-Wendrof de dos pasos (consultar apar-
tado 4.2.2). No obstante, la resolución de las condiciones de contorno sigue
realizándose acorde al método de las caracteŕısticas. Finalmente, en 2004 Ar-
nau realiza en su tesis doctoral [6] un intensivo estudio de los diversos métodos
numéricos presentes en la bibliograf́ıa e incluye la posibilidad de seleccionar
varios esquemas de resolución dentro del wam.

Además del corazón del programa dedicado al cálculo fluidodinámico, el
wam cuenta con diversos submodelos de cada uno de los subsistemas del motor.
Por su incidencia en el presente trabajo a los submodelos correspondientes a
compresor, turbina, intercambiadores de calor y condensación se les dedica un
apartado espećıfico.

Aśı, los cilindros y los depósitos se calculan desde los inicios del progra-
ma [1, 7, 8] como sistemas termodinámicos cero-dimensionales mediante un
modelo de llenado y vaciado.

Reyes [9] presentó su tesis doctoral sobre mejoras al modelado de la trans-
ferencia de calor en los conductos de escape del motor. En relación con la

1Del inglés Wave Action Model.
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transmisión de calor en los conductos también se realizaron aportaciones en
1999 por Serrano [10], en 2001 por Galindo et al. [11] y en 2003 por Luján et
al. [12]. Para el caso concreto del modelado del intercooler, Benajes et al. [13]
presentan en 1994 una primera propuesta que al año siguiente es adaptada
para el modelado de catalizadores [14]. Finalmente en 2001 Galindo et al. [11]
proponen el modelo de intercooler que se emplea en la actualidad.

Durante 1995 por parte de Desantes et al. [15] y durante 1996 por parte
de Benajes et al. [16] se desarrolla el submodelo que permite el cálculo de
sistemas, tanto internos como externos, de recirculación de gases de escape.
Este aspecto es intensivamente desarrollado en la tesis doctoral de Luján [17]
en 1998 y los trabajos posteriores que dotan al modelo de un sistema para el
cálculo del transporte de diferentes especies qúımicas [18]. Finalmente, en la
ya citada tesis doctoral de Arnau [6] se integra el cálculo del transporte de
especies en la resolución del problema fluidodinámico.

Paralelamente, durante los años 1996 y 1997 se dota al modelo de la ca-
pacidad de calcular el efecto direccional de las uniones de conductos en el
escape [19] lo que permite disponer de un modelo apto para el prediseño de
colectores de admisión y de escape [20, 21]. Con la tesis doctoral de Galindo
[22] en 1998 se termina este trabajo y el modelo alcanza el nivel de desarro-

llo con el que se comienza la adaptación del mismo al cálculo de transitorios
de carga mediante una serie de trabajos tanto experimentales como teóricos
[10, 23–25].

Algunas de las caracteŕısticas más importantes del modelo se presentan en
las secciones siguientes.

4.2.1. Modelo de acción de ondas

Mientras que los modelos cero-dimensionales de llenado y vaciado y los
modelos tridimensionales se encuentran en los extremos de la balanza que
compara precisión y tiempo de cálculo, los modelos unidimensionales permiten
la obtención de resultados aceptables sin excesivos costes. Un problema para
el que se adecuan bastante bien estos modelos es el de determinar la evolución
de la presión y temperatura en los colectores de los motores de combustión
interna alternativos, sujetos a flujo compresible no estacionario.

Las ecuaciones consideradas son las de conservación de la masa, de la
enerǵıa y de la cantidad de movimiento en su forma unidimensional. Según se
considere la posibilidad del incremento de entroṕıa del sistema (por el efecto
de la fricción, transmisión de calor, o mezcla de diferentes especies gaseosas)
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se puede hablar del problema homoentrópico o no homoentrópico. Una for-
mulación matricial compacta del problema a resolver, si no se considera la
viscosidad, es la que se presenta a continuación [26]:

BW
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BF

Bx
� C (4.1)
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Las incógnitas del sistema son la densidad ρ, la cantidad de movimiento
por unidad de volumen ρc, y la enerǵıa por unidad de volumen P

γ�1 � ρc2

2 . G
es la fricción por unidad de masa y por tanto está ligado a un aumento de
entroṕıa (siendo consecuentemente cero en el caso homoentrópico) y 9q es el
término relativo a la potencia térmica transmitida por unidad de masa.

Si se pretende considerar el transporte de especies, será necesario incorpo-
rar una ecuación de conservación más por cada especie que se desee añadir.
Finalmente, la ecuación de los gases perfectos cerrará el sistema de ecuaciones
a tener en cuenta.

El conjunto de ecuaciones a resolver es por tanto un sistema no lineal de
ecuaciones diferenciales en derivadas parciales y fue resuelto de forma pionera
en el caso de evolución homoentrópica por Riemann [27] mediante el método
de las caracteŕısticas. Hacia finales de la década de los cuarenta, Haller [28]
y Jenny [29] aplican este método por primera vez al campo de los motores
de combustión interna alternativos. El citado procedimiento, resoluble gráfi-
camente, permit́ıa establecer la evolución de los trenes de ondas de presión en
ambos sentidos de un conducto aśı como las trayectorias de las part́ıculas.

La llegada de los ordenadores permitió la resolución de este sencillo método
de carácter gráfico mediante técnicas numéricas, permitiendo el estudio de
casos más complejos como puede ser el flujo no homoentrópico [2].

4.2.2. Método de Lax-Wendroff

El modelado de los procesos que tienen lugar en los motores de combustión
interna alternativos es una tarea multidisciplinar que comprende por un lado
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la termodinámica y mecánica de fluidos de las ecuaciones que gobiernan las
evoluciones del gas trasegado, y por otro, los métodos matemáticos necesarios
para resolver los complejos sistemas de ecuaciones planteados.

A partir del trabajo de Arnau [6], el código wam permite el uso los métodos
de Lax-Wendroff [30] y tvd2 [31] para resolver el problema de flujo compresible
no estacionario en los conductos del motor. El método de Lax-Wendroff es más
rápido en la convergencia hacia una solución final; sin embargo, se trata de
un modelo de cálculo con menor estabilidad que los esquemas tvd [6]. De
acuerdo con esto, las simulaciones que requieren el trasporte de especies se
han llevado a cabo mediante un esquema tvd, pues dicho cálculo precisa de
un esquema muy estable. La simulaciones el las que el transporte de especies
no es un fenómeno importante se han llevado a cabo mediante el esquema de
cálculo de Lax-Wendroff por su menor tiempo de cálculo.

El método primitivo presentado por Lax y Wendroff [30] parte de las ecua-
ciones que definen el problema de Euler escritas en la forma matricial recogida
en la ecuación 4.1, y resuelve el sistema según un método centrado, basado
en la aplicación del desarrollo en series de Taylor. Richtmyer y Morton [32]
proponen una mejora sobre este esquema al resolverlo según el método de dos
pasos, siendo Takizawa quien lo usa por primera vez en la simulación de un
motor de combustión interna alternativo [33].

El método de Lax-Wendroff de dos pasos se aplica de la manera indicada
en la figura 4.1. A partir de un mallado espacio-temporal, donde a la posición
tj∆x, n∆tu se le asigna el punto tj, nu, se calcula el valor de W en el punto
tj, n�1u en base al valor de W ,F y C en los puntos tj�1, nu, tj, nu y tj�1, nu.
Para ello se calcula en un primer paso los puntos axiliares tj � 1
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y en el segundo paso se obtiene el valor de W en tj, n� 1u:
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(4.3)

donde Wn�1
i es el valor de W en el instante pn� 1q∆t y en la posición del

conducto i∆x. La estabilidad de la solución queda determinada por la siguiente
condición:

2del inglés Total Variation Diminishing.
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siendo c la velocidad del gas y a la velocidad del sonido.
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Figura 4.1. Mallado espacial y temporal del método de Lax-Wendroff. El método de
cálculo está indicado mediante las flechas. �: puntos de la malla. 
: puntos auxiliares.

4.2.3. Modelo de compresor

Los primeros trabajos encaminados a adaptar wam a los motores sobreali-
mentados fueron llevados a cabo por Requejo [34] en 1986. El modelo original
se basaba en dos hipótesis principales de acuerdo al fecundo trabajo de Benson
[2]. A saber:

Se considera que el compresor trabaja en condiciones cuasi-estacionarias.

La presión y temperatura de parada a la entrada del compresor son
constantes.

La primera de las condiciones es una hipótesis habitual para el modelado de
elementos caracteŕısticos en los modelos de acción de ondas. Eliminando la
dependencia del funcionamiento actual del compresor de sus condiciones en
instantes anteriores se permite el uso del mapa del compresor como condición
de contorno. La segunda hipótesis simplificadora supone que las variaciones
de presión a la entrada del compresor son despreciables, lo que no es cierto
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en general, y particularmente en los motores pequeños en los que el volumen
del sistema de admisión es reducido y las ondas de presión pueden remontar
el “intercooler”, e incluso el compresor. En esta primera versión el compresor
era el primer sistema de la ĺınea de admisión, por lo que las condiciones aguas
arriba del mismo deb́ıan ser fijas.

Las primeras mejoras del modelo de compresor fueron introducidas en el
método de interpolación del mapa de compresor por Luján [35]. Años más
tarde, se desarrolló un nuevo modelo de compresor que si bien está basado
en la información del mapa de funcionamiento experimental, ya no considera
las condiciones a la entrada del compresor constantes. El modelo en cuestión
incluye un volumen aguas arriba del compresor, con lo que se permite cierta
acumulación de masa además de posibilitar el cálculo de las condiciones aguas
arriba del compresor. A pesar de que desde entonces se han llevado a cabo
nuevas mejoras, esta es la versión de modelo de compresor utilizada para el
desarrollo de esta tesis, pues las evoluciones que a continuación se exponen
son posteriores al comienzo de este trabajo.

El modelo de compresor continúa en desarrollo constante para adaptarse
a la creciente importancia de la sobrealimentación en los motores Diésel. Aśı,
durante los últimos años se han llevado a cabo varias mejoras, de las cuales se
puede destacar el modelado del fenómeno de bombeo [36].

4.2.4. Modelo de turbina

El modelo de turbina con el que cuenta el wam actualmente fue origi-
nalmente propuesto por Payri et al. [37] de acuerdo con los planteamientos
desarrollados por Watson [38], y consiste en dos toberas ideales que reprodu-
cen la cáıda de presión en estátor y rotor respectivamente, unidas mediante un
volumen intermedio que tiene en cuenta la acumulación de masa en el siste-
ma. Se trata de un modelo cuasi-estacionario que no tiene en cuenta los efectos
del régimen de la turbina en la correspondencia entre relación de expansión y
gasto trasegado. El trabajo realizado se obtiene al aplicar el primer principio
de la termodinámica al volumen intermedio teniendo en cuenta el rendimien-
to de la turbina. Para la obtención del rendimiento de la turbina se emplea
la relación cinemática del álabe, mientras que el régimen de giro se obtiene
como balance de enerǵıas entre turbina y compresor considerando la inercia
del turbogrupo. Si bien esta filosof́ıa no ha variado, durante los últimos años
se han introducido modificaciones para modelar sistemas más actuales, tales
como el “waste gate” o la turbina de geometŕıa variable [39].
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4.2.5. Modelo de intercambiador de calor

El modelo de intercambiador de calor consiste en la unión de dos volúmenes
por medio de un haz de tubos iguales [11]. Los dos volúmenes representan las
cámaras de entrada y salida al intercambiador, mientras que el haz de tubos
modela los diferentes canales del mismo. La ventaja de este tipo de modelo es
que la simetŕıa del sistema permite calcular un tubo únicamente y multiplicar
las variables obtenidas, esto es gasto másico y entalṕıa, por el número de
tubos en las condiciones de contorno. La pérdida de carga se ajusta mediante
los coeficientes de descarga de los tubos a los depósitos aśı como la rugosidad
del tubo. En cuanto a la variación de temperatura del gas, esta dependerá de la
transmisión de calor a través de las paredes del intercambiador con el ambiente
en caso de refrigeración por aire, o con el agua en caso de refrigeración ĺıquida.

4.2.6. Adaptación del modelo para el estudio de las condicio-
nes de condensación en el intercambiador de calor de
admisión

A pesar de que el wam cuenta con un modelo de transporte de especies
acoplado que permite calcular como evolucionan en el motor hasta ocho espe-
cies diferentes entre las que se encuentra el agua, todav́ıa no tiene incorporado
un modelo de condensación y evaporación. Por este motivo, en el presente
trabajo, se ha aprovechado la capacidad del wam de compartir información e
interactuar con Matlab para implementar un modelo desacoplado de conden-
sación. Los resultados del modelo de condensación pueden ser utilizados para
variar en tiempo real diferentes actuadores del motor, como por ejemplo la
válvula de egr o la válvula de “by pass” del intercambiador de calor con el
fin de evitar la condensación. Luego el modelo de condensación debe ser tan
sencillo como sea posible para poder ser implementado en la ecu del motor.
El modelo considerado se basa en las siguientes hipótesis simplificadoras:

1. La condensación únicamente puede aparecer en el intercambiador de ca-
lor situado en la admisión. Esta hipótesis es válida cuando se emplea el
fluido refrigerante del motor para enfriar el egr, puesto que la tempera-
tura de roćıo para el gas a recircular es muy inferior a los 90oC del agua
de motor.

2. Tanto el aire como el gas producto de la combustión que llega al inter-
cambiador de calor se comportan como aire húmedo a presión atmosféri-
ca, luego se puede emplear el diagrama psicrométrico [40]. Puesto que
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los puntos en los que se lleva a cabo la recirculación de los gases de esca-
pe son de baja carga, la presión de admisión es moderada y no excede los
1.2 bar, aśı que la presión no está demasiado alejada de la atmosférica.

3. Para calcular la humedad en el escape se ha tomado una composición
media del combustible dada por la fórmula C21H44 y se ha supuesto un
rendimiento de la combustión del 100 %.

4. Las propiedades del gas a la salida del intercambiador son constantes en
cada sección para un instante de cálculo dado, y por tanto la temperatura
proporcionada por wam es representativa de la temperatura media a la
salida del intercambiador. Además, la estimación únicamente tiene en
cuenta la interacción entre las diferentes temperaturas del gas, pero no
la interacción entre el fluido y las paredes, donde también puede aparecer
condensación.

De acuerdo con las hipótesis anteriores la tasa de condensación en el intercam-
biador de calor puede calcularse a partir de valores de temperatura y gastos
según el esquema expuesto en la figura 4.2.

+
Intercambiador 

de calor
Combustión 

C21H44

waire

EGR·wesc

wescwadm

qw,adm

Figura 4.2. Esquema del transporte del agua a lo largo del motor.

A partir de dicho diagrama la cantidad de agua contenida en el gas de
escape puede calcularse según la expresión:

wesc �
waire � wcomb � qw,adm

EGR� 1
(4.5)

donde w representa el contenido del agua del gas en las diferentes localiza-
ciones del motor y q simboliza la tasa de condensación en el intercambiador.
En la ecuación 4.5 el término que contabiliza el agua contenida en el aire
(waire) admitido puede calcularse a partir del gasto de aire y de las condicio-
nes ambientales de humedad, presión y temperatura por medio del diagrama
psicrométrico. La cantidad de agua generada durante la combustión se pue-
de obtener a partir del gasto de combustible y la estequiometŕıa del mismo
asumiendo la hipótesis número 3. En cuanto a la tasa de condensación, es
necesario calcular previamente cuál es la cantidad máxima de agua que el gas
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Figura 4.3. Comparación entre la tasa de condensación medida y modelada en los
diferentes puntos de funcionamiento con una temperatura de admisión de 20oC (iz-
quierda) y efecto de la diferencia entre la temperatura de admisión y la temperatura
de condensación en el error cometido al estimar la tasa de condensación (derecha).

puede contener para las condiciones de presión y temperatura del intercam-
biador wmax,admpT q. Para ello se vuelve a emplear el diagrama psicrométrico,
interpolando con la temperatura en el intercambiador en la curva de satura-
ción. De este modo, se puede plantear el balance de la masa de agua en el
intercambiador, lo que representa una ecuación adicional:

qw,adm � waire � EGRwesc � wmax,admpT q (4.6)

Las expresiones 4.5 y 4.6 representan un sistema de dos ecuaciones cuyas dos
incógnitas pueden obtenerse como sigue:

wesc � wcomb � wmax,admpT q (4.7)

qw,adm � EGRwcomb � waire � pEGR� 1qwmax,admpT q (4.8)

Se trata de un modelo muy sencillo que incluso podŕıa implementarse en el
sistema de control del motor para regular la temperatura de admisión por en-
cima del ĺımite de condensación. Obviamente, el modelo puede ser mejorado
reduciendo la gran cantidad de hipótesis simplificadoras empleadas. Sin em-
bargo, tal y como muestra la figura 4.3, el modelo es capaz de reproducir los
resultados de condensación medidos con suficiente precisión para los estudios
que se pretenden realizar.

Atendiendo a la comparación entre los valores de condensación medidos y
calculados es posible observar que el modelo funciona razonablemente bien en
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todas las condiciones de funcionamiento de referencia. No obstante, el error en
el modo de funcionamiento q (120km/h) es particularmente elevado debido a
que la diferencia entre la temperatura de condensación y la temperatura de
admisión en esas condiciones es muy pequeña, luego leves errores en la medida
de temperatura pueden dar lugar a importantes errores en la estimación de
la tasa de condensación. La parte derecha de la figura 4.3 refleja este hecho
al mostrar la relación entre la diferencia entre la temperatura de condensa-
ción y la temperatura de admisión y el error cometido al estimar la tasa de
condensación.

De un modo similar, en el caso del punto a, correspondiente al ralent́ı, la
baja tasa de condensación hace que el proceso de medida tenga importantes
imprecisiones por lo que las diferencias entre el valor medido y el calculado que-
dan justificadas. Atendiendo a la buena aproximación modelado-experimental
que muestran los resultados el modelo queda validado como herramienta au-
xiliar para determinar las condiciones en que aparece la condensación.

4.2.7. Modelo particular del colector de admisión

Los modelos unidimensionales no son capaces de tener en cuenta las va-
riaciones de las propiedades del flujo en una sección transversal a la corriente.
Esta caracteŕıstica tiene mucha importancia en el caso del estudio de disper-
sión de egr debido a la compleja geometŕıa del colector de admisión.

El modelo unidimensional que se utiliza generalmente para el modelado de
los colectores está compuesto por un conjunto de tubos, que modelan las pipas,
unidos a un volumen que hace las veces de “plenum”, tal y como se muestra en
la figura 4.4a). Este tipo de modelo tiene el problema de que todas las uniones
a depósito tienen una permeabilidad constante e igual, de forma que el flujo
se distribuirá homogéneamente entre ellas. Para evitar este inconveniente se
ha realizado el modelado particular del colector de admisión que aparece en la
figura 4.4b), donde se ha sustituido el “plenum” por un entramado de tubos
con el mismo volumen.

Las uniones entre tubos están modeladas como ramificaciones sin pérdida
de presión, por lo que el flujo puede distribuirse de forma no uniforme forzado
por los gradientes de presión. De este modo se solventan parcialmente las
carencias del modelado unidimensional.
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Figura 4.4. Esquema del modelado particular del colector de admisión mediante el
código unidimensional WAM. Izquierda: modelo habitual del colector de admisión.
Derecha: modelo direccional del colector de admisión.

4.3. Metodoloǵıa de ajuste del modelo

Para que el programa modele el comportamiento real del motor de la mejor
manera posible es necesario proporcionar una serie de datos al programa, cuyos
valores deberán ser, en algunos casos, obtenidos a partir de la experimentación.
Para ello, es necesario seguir una rutina de ajuste del modelo que consta de
los siguientes pasos:

Determinar las caracteŕısticas geométricas del motor. El primer paso
será seleccionar el tipo de elemento con que se pretende modelar ca-
da parte del motor. Qué elementos constructivos van a ser modelados
como tubos y cuáles serán asemejados a volúmenes. Del mismo modo,
es necesario definir la tipoloǵıa de las uniones entre elementos. Se deben
medir las longitudes y diámetros de los conductos del motor aśı como los
volúmenes de los diferentes elementos del sistema de admisión y escape
para introducir sus valores en el modelo.

Suministrar los parámetros de funcionamiento de los elementos parti-
culares como el turbocompresor. El mapa del compresor que relaciona
gasto másico trasegado y relación de compresión con régimen de giro y
rendimiento del compresor debe proporcionarse al modelo. Si dicho mapa
no es conocido, deberá obtenerse por medio de un ensayo espećıfico [41].
Del mismo modo, las leyes de liberación de calor deben ser conocidas.
wam permite almacenar una base de datos en la que se relacionan los
parámetros de las leyes de liberación de calor con los valores de régimen
de giro y gasto de combustible. wam simula la liberación de calor me-
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diante el método de las 4 Wiebes. Los coeficientes de dichas leyes deben
obtenerse por medio de un ajuste matemático de las funciones de Wiebe
a la ley de combustión [24]. Asimismo, un modelo de diagnóstico de la
combustión [42] permite obtener la ley de liberación de calor a partir
de la presión en cámara medida experimentalmente. Luego el modelo
necesita cierta información experimental.

Realización de los ensayos experimentales para la obtención de las con-
diciones de referencia a las que se pretende ajustar el modelo. En estos
ensayos se miden los valores medios de presiones y temperaturas que
se pretende reproducir mediante el modelo. Del mismo modo, se deben
medir algunas evoluciones instantáneas de presión para asegurar que el
modelo es capaz de capturar la dinámica de las ondas en los diferentes
conductos de admisión y escape. La evolución instantánea de la presión
a la entrada de la turbina suele ser la escogida para tal fin. No obstante,
dependiendo de los objetivos del estudio se emplean diferentes señales
para el ajuste del modelo. Aśı, para el estudio de la dispersión de egr
entre cilindros también se han considerado las presiones a la entrada del
colector de admisión tanto del lado del egr como del aire.

Puesta a punto del modelo. En esta fase se lleva a cabo un proceso itera-
tivo hasta que los resultados del modelo reproduzcan los valores medidos
con el nivel de precisión requerido. Las variables más importantes que se
pretende ajustar son los gastos de aire y egr, las presiones y temperatu-
ras en los colectores y conducto de egr. Por otra parte, los parámetros
de ajuste del modelo más importantes son la sección efectiva de la válvu-
la de egr, la sección efectiva y rendimiento de la turbina, y el coeficiente
de transmisión de calor durante el proceso de admisión.

El proceso de ajuste del modelo es una tarea costosa en la que obtener
buenos resultados requiere entrenamiento y ciertas dosis de paciencia. Por eso,
aunque el modelador siempre tendrá la sensación de que los resultados pueden
ser mejorados con un poco más de tiempo y tesón, es necesario poner un ĺımite
al esfuerzo invertido en esta tarea. En efecto, pese a que el método iterativo
de ajuste suele converger hacia la solución, lo hace de forma asintótica. De
este modo, en la fase final del proceso se necesita mucho tiempo para lograr
pequeñas mejoras que apenas tendrán incidencia en las conclusiones del estu-
dio, que a la postre es lo importante. En la tabla 4.1 aparece una comparación
entre resultados experimentales y las predicciones del modelo unidimensional
de las principales variables necesarias para suministrar las condiciones de con-
torno al modelo cfd. Puede observarse que el modelo es capaz de reproducir
los resultados experimentales con un error visiblemente inferior al 5 %.
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Cuadro 4.1. Comparación entre parámetros medidos y modelados para diferentes
condiciones de funcionamiento del motor con el sistema de egr de alta presión ori-
ginal.
variable punto medido modelado error

Gasto de aire (g/s) K 25.6 25.3 -1.2
L 14.5 14.4 -0.6
P 42.1 42.0 -0.2
Q 32.3 32.6 1.1

Tasa de egr ( %) K 19.7 19.2 -2.3
L 46.5 46.1 -0.8
P 8.9 9.2 3.8
Q 20.3 20.0 -1.9

Presión admisión (bar) K 1.134 1.153 1.6
L 1.029 1.031 0.2
P 1.386 1.366 -1.4
Q 1.178 1.178 0.0

Presión egr (bar) K 1.135 1.148 1.1
L 1.031 1.036 0.5
P 1.385 1.382 -0.3
Q 1.181 1.187 0.5

Temperatura aire admisión (K) K 303 302 -0.2
L 303 304 0.1
P 303 301 -0.8
Q 303 301 -0.5

Temperatura egr (K) K 549 542 -1.1
L 494 500 1.2
P 541 533 -1.6
Q 598 601 0.5
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Respecto a las evoluciones instantáneas de presión, en la figura 4.5 se
muestra la presión de admisión para varios puntos de funcionamiento. Pese
a que el ajuste no es perfecto, se puede observar que el modelo reproduce
adecuadamente la medida tanto en fase como en amplitud. Además, hay que
tener en cuenta que se trata de puntos de baja carga y por tanto las oscilaciones
de presión son reducidas, por lo que es más dif́ıcil que el modelo reproduzca
perfectamente el comportamiento de las ondas de presión reales.

Ángulo (º)

P 2,(b
ar

)

0 180 360 540 720

1.12

1.14

1.16

1.18

(a)

Ángulo (º)

P 2,(b
ar

)

0 180 360 540 720

1

1.02

1.04

1.06
(b)

Ángulo (º)

P 2,(b
ar

)

0 180 360 540 720

1.16

1.18

1.2

1.22

1.24
(c)

Ángulo (º)

P 2,(b
ar

)

0 180 360 540 720

1.28

1.3

1.32

1.34
(d)

Figura 4.5. Evolución de la presión de admisión medida experimentalmente ( ) y
modelada ( ) para diferentes modos de funcionamiento. a: condiciones de funcio-
namiento K. b: condiciones de funcionamiento L. c: condiciones de funcionamiento
P. d: condiciones de funcionamiento Q .
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4.4. Modelado CFD

El análisis de la distribución del gas recirculado entre cilindros es uno de los
pilares de este trabajo. Tal y como se puso de manifiesto en la sección 3.3.3, el
método de medida no permite obtener la cantidad de gas recirculado admitido
por cada cilindro, y según el apartado 4.2.7 el modelado unidimensional no es
capaz de tener en cuenta los fenómenos que aparecen en un colector tridimen-
sional como el empleado en el motor a estudiar. El programa Fluent 6.2.16
es un código CFD ampliamente utilizado en la industria automoviĺıstica para
resolver problemas fuidodinámicos con flujos no reactivos como es el caso de
este estudio [43]. Por este motivo dicho programa se ha empleado para estu-
diar el comportamiento del aire y el gas recirculado en el colector de admisión
y determinar de esta forma el reparto del egr entre los cilindros.

El modelo consiste en una reproducción de la geometŕıa del colector de
admisión en la que dos especies de gas diferentes evolucionan desde sus respec-
tivas secciones de entrada donde su concentración es constante (100 %) hasta
las secciones de salida (pipas) donde ambas especies se encuentran formando
una mezcla. El dominio computacional está formado por el propio colector
junto con parte del conducto de egr y las pipas de admisión. Dicho dominio
está mallado con 600.000 elementos, tetraedros y hexaedros, con el fin de re-
llenar el volumen del colector de forma precisa. En la figura 4.6 se muestra
el mallado del colector de admisión. La geometŕıa real del colector junto con
las ecuaciones de conservación en su forma tridimensional permiten al modelo
cfd obtener unos resultados más representativos del funcionamiento real que
los modelos unidimensionales. Asimismo, la resolución temporal y espacial del
modelo cfd es muy superior a la de la técnica experimental. No obstante,
el modelo cfd debe ser alimentado con condiciones de contorno que se han
extráıdo del modelo unidimensional.

Las condiciones de contorno a la entrada del colector son el gasto ins-
tantáneo de aire y egr en sus respectivas secciones de entrada (ambas variables
que únicamente pueden obtenerse a partir del modelado unidimensional). De
esta forma se asegura que el modelo converja hacia la tasa de egr media que se
ha obtenido en las medidas experimentales y en el modelado unidimensional.
Respecto a las condiciones de contorno en la salida, la presión instantánea ha
sido fijada en las pipas (otra vez una variable dif́ıcilmente medible y que se
puede obtener mediante el modelado unidimensional), aśı, la distribución de
los gastos de ambas especies la determinará el modelo matemático de acuerdo
a las leyes de conservación y la geometŕıa del dominio.
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Los resultados obtenidos con este conjunto de condiciones de contorno son
más afines a los valores experimentales que los obtenidos con otras condiciones
de contorno más habituales como la imposición de la presión en todas las
secciones de entrada y salida del modelo. Las reducidas variaciones de presión
en el colector de admisión mostradas en la figura 4.5 dan lugar a que pequeños
errores en la evolución de la presión en las diferentes localizaciones del colector
produzcan importantes errores en la distribución del gas, con fuertes reflujos
que no están de acuerdo con los valores experimentales.

Figura 4.6. Mallado CFD del colector de admisión .

4.5. Validación del modelado cfd

Tal y como se mencionó anteriormente, los resultados del modelado unidi-
mensional se han utilizado como condiciones de contorno para el modelo cfd,
y a su vez las medidas experimentales han servido para el ajuste del modelo
unidimensional. Como se puede notar, la metodoloǵıa para la determinación
de la dispersión de egr entre cilindros comporta una cadena bastante larga
de pasos en la que los errores se van multiplicando. Por este motivo es nece-
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sario validar el modelo cfd con las medidas experimentales que son el punto
de partida del estudio. La comparación entre los valores de egr medidos por
las diferentes sondas repartidas por el colector de admisión con los resultados
proporcionados por el modelo parecen ser un buen método de validación.

Teniendo en cuenta que el proceso de medida consiste en tomar muestras
del gas de admisión de forma continua durante un periodo muy superior a
un ciclo de motor el modelo puede ser validado mediante la comparación de
los valores de egr medidos con los calculados a partir de los resultados del
modelo según la siguiente expresión:

EGR
a
i �

1
720

» α�720

α�0
YEGRipαqdpαq (4.9)

donde EGRai representa la tasa de egr media en la pipa i calculada a partir de
la concentración de gas recirculado (YEGRipαq). En la figura 4.7a) se muestra
la comparación entre los valores medidos y los calculados según este método.
Se puede constatar que el modelo se ajusta de forma adecuada a los valores
obtenidos en la medida (R2=0.985) con lo que queda validado.

No obstante, la comparación entre los resultados obtenidos por medio del
modelado cfd con los resultados experimentales permite llegar más allá de la
validación del modelo, permiten poner de manifiesto algunas deficiencias del
método de medida egr asociadas al tiempo de respuesta de los analizadores
y al hecho de que se mida concentración en lugar de gasto másico. Aśı, si se
considerase un analizador colocado en un lugar muy cercano a los puntos de
medida y con un volumen muy reducido de forma que tuviese una respuesta
temporal tan rápida que permitiese las medidas durante la carrera de admisión,
los resultados que proporcionaŕıa dicho analizador seŕıan comparables a los
obtenidos mediante la siguiente expresión:

EGR
b
i �

1
αca � αaa

» αca

αaa

YEGRipαqdpαq (4.10)

donde αaa y αca representan los ángulos de apertura y cierre de la admisión
respectivamente. La figura 4.7b) establece una comparación entre los resul-
tados obtenidos con la expresión 4.10 frente a las medidas experimentales.
Se aprecia que la correlación entre los resultados disminuye levemente hasta
R2=0.975. Puesto que la diferencia entre los resultados proporcionados por
las expresiones 4.9 y 4.10 no es demasiado elevada se puede concluir que el
uso de analizadores ultrarrápidos no reporta demasiados beneficios en el caso
particular de este estudio.
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Figura 4.7. Comparación entre las tasas de egr medidas y las calculadas a partir
del modelo CFD según diferentes hipótesis. Izquierda: supuesto un sensor de co2

convencional (ecuación 4.9). Centro: supuesto un sensor de co2 ultrarrápido(ecuación
4.10). Derecha: supuesto un sistema de medida que tenga en cuenta el caudal en lugar
de la concentración (ecuación 4.10).

Finalmente, el modelado cfd permite hallar la tasa real de egr del gas
que entra al motor por cada pipa de admisión según la siguiente expresión:

EGR
c
i �

³αca

αaa
YEGRipαqmipαqdpαq³αca

αaa
mipαqdpαq

(4.11)

donde mipαq simboliza el gasto instantáneo por la pipa i. Si se representan
los resultados obtenidos a partir de la expresión 4.11 frente a los resultados
de las medidas experimentales se puede observar cierta diferencia (R2=0.95).
De este modo queda de manifiesto la necesidad de tener en cuenta el gasto
instantáneo que pasa por cada pipa a la hora de computar la tasa de egr real
que entra en cada cilindro.

Por último, a modo de ejercicio teórico, si se conviene que los resulta-
dos obtenidos a partir de la expresión 4.11 son representativos de la tasa de
egr real, es posible contabilizar el error cometido al medir la tasa de egr o
calcularla a partir de cualquiera de las expresiones precedentes. La tabla 4.2
muestra como calculando el egr a partir de la concentración durante todo
el ciclo se comete un error absoluto medio de 2.73 % y teniendo en cuenta la
concentración únicamente durante la carrera de admisión este error se reduce
a 1.98 %.
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Cuadro 4.2. Estimación del error absoluto medio cometido al hallar la tasa de egr
según diferentes métodos.

cfd ec. 4.11 cfd ec. 4.10 cfd ec. 4.9 Medida
Error medio 0.0 % 1.98 % 2.73 % 3.12 %
Error máximo 0.0 % 10.2 % 10 % 8.95 %
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Valencia, 2003.

[7] Payri F, Desantes JM y Corberán JM. “A quasi-steady model on gas exchange process,
some results”. Proceedings of the Motor Sympo’88, 1984.

[8] Payri F, Corberán JM y Tinaut F. “Solución a la condición de contorno de la unión
cilindro-conducto de los MCIA”. Anales de Ingenieŕıa Mecánica, Vol. 2(1), pp. 393–398,
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5.1. Introducción

De acuerdo con la metodoloǵıa expuesta en el Caṕıtulo 1, la presentación
y el análisis de los resultados obtenidos mediante las herramientas experimen-
tales y teóricas descritas en los Caṕıtulos 3 y 4 conforman el contenido de la
siguiente sección. La estructura de la tesis requiere que el apartado destinado
al análisis de los resultados tenga un importante peso espećıfico, no en vano
la mayor parte de las aportaciones estarán contenidas en este caṕıtulo. Con
el fin de que el lector pueda seguir su contenido de forma más fluida, se ha
dividido en cuatro bloques principales de acuerdo con los objetivos marcados
en la sección :

Efectos de la arquitectura de recirculación de los gases de escape en
las condiciones de admisión. En este apartado se discutirá acerca de las
consecuencias que tiene la recirculación de los gases de escape en las
condiciones del gas admitido. En primer lugar se considerará el efecto de
la temperatura del egr y el gas de admisión sobre la masa admitida por
el motor. Posteriormente se analizará el efecto que tiene la arquitectura
del sistema de egr sobre la distribución de los gases recirculados entre
cilindros. Finalmente, se aportarán algunas soluciones para reducir la
dispersión de egr cuando se emplea un sistema de alta presión.

Efectos en el proceso de renovación de la carga. En un primer apartado
se considerarán las repercusiones del sistema de egr en el trabajo de
bombeo del motor por ser este uno de los principales parámetros a la
hora de evaluar el proceso de renovación de la carga. Posteriormente,
una segunda sección considera los efectos de la arquitectura de egr en
la sobrealimentación, analizando el impacto del egr en el funcionamien-
to del compresor y la turbina, para terminar con unas consideraciones
acerca del control del sistema egr-tgv.
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Estudio del efecto de la temperatura del egr y el gas admitido sobre la
generación de condensados. Tras analizar en qué condiciones aparece la
condensación en las ĺıneas de egr y admisión se justificará la necesidad
de eliminarlos. Para terminar, se propondrán y evaluarán algunas solu-
ciones para evitar la condensación o eliminar el ĺıquido generado en su
caso.

Estudio comparativo de las repercusiones de las diferentes arquitecturas
de egr sobre las emisiones contaminantes. La última sección del trabajo
está dedicada al análisis del efecto de la recirculación de los gases de esca-
pe en las emisiones contaminantes. Este tema, que ha sido ampliamente
abordado en la literatura, se ha planteado desde el punto de vista del
estudio del efecto de la distribución del gas de admisión entre cilindros
sobre las emisiones contaminantes aśı como el impacto de la tempera-
tura de admisión sobre las mismas, que son a su vez dos propiedades
caracteŕısticas de los sistemas de egr empleados en este trabajo.

5.2. Efectos de la arquitectura del sistema de egr

en las condiciones de admisión

Las condiciones del gas en el colector de admisión tienen repercusiones
importantes en el funcionamiento del motor. La primera de ellas es que para
un determinado motor, la cantidad de gas admitido es función directa de la
densidad en la admisión1. Para conseguir elevadas densidades en el colector
de admisión se deben alcanzar altas presiones manteniendo temperaturas tan
reducidas como sea posible. La sobrealimentación persigue el primero de los
objetivos mientras que con el uso de intercambiadores de calor se busca re-
ducir la temperatura de admisión. Aún cuando el motor está equipado con
un intercambiador de calor que disminuye la temperatura del gas a recircular,
las elevadas temperaturas de dicho gas en el colector de escape y el reducido
tamaño del intercambiador impiden que la temperatura del egr sea tan baja
como se deseaŕıa cuando se emplea un sistema de egr de alta presión. Puesto
que la temperatura del gas recirculado es superior a la del aire procedente del
“intercooler”, con la tasa de egr se incrementa la temperatura de admisión, y
por tanto se reduce la masa total admitida mediante el llamado fenómeno de
estrangulamiento térmico [1, 2] descrito en el caṕıtulo 2. Comprimir el aire
con el fin de incrementar su densidad para después reducirla por efecto de la

1la velocidad del fluido y la temperatura de las paredes de conductos de admisión y
cilindro también repercutirán en la cantidad de gas admitido por el motor.
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temperatura del egr no parece ser la solución más eficiente desde el punto
de vista energético, no obstante es el precio que se debe pagar si se pretende
reducir las emisiones de nox mediante un sistema de egr de alta presión. Si se
emplea un circuito de egr de baja presión acompañado de un sistema de re-
frigeración adecuado es posible independizar la temperatura de admisión de la
tasa de egr [3, 4]. Si se desea llegar al mismo resultado con un sistema de alta
presión seria necesaria mayor potencia térmica para reducir la temperatura de
los gases recirculados a la temperatura de admisión.

Aplicando un balance térmico en el colector de admisión de un motor
sometido a recirculación gases de escape, tal y como se propuso en la ecuación
2.6, la relación de densidades entre el gas en el colector de admisión y la salida
del intercambiador de calor puede expresarse como:

ρadm
ρaire

�
1

1 � EGRTEGR�Taire
Taire

(5.1)

Se trata de una curva de la forma 1
1�x donde x es función del egr y

su temperatura. De este modo, la figura 5.1 ilustra, para un amplio rango de
condiciones de funcionamiento, la dependencia de la densidad del gas admitido
con las condiciones del gas recirculado. Aśı, en la figura queda patente el modo
en que las dos arquitecturas de egr repercuten en la densidad del gas en la
admisión y por tanto en el gas admitido.
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Figura 5.1. Efecto del egr en la densidad del gas en el colector de admisión pa-
ra diferentes condiciones de funcionamiento. �: Sistema de egr de baja presión. 
:
Sistema de egr de alta presión.
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Efectivamente, el sistema de egr de baja presión permite independizar la
densidad en la admisión de la tasa de egr con lo que es posible trabajar en
zonas en las que tanto la concentración de gases quemados, como la relación
ox́ıgeno-combustible son superiores a las alcanzadas con el sistema de egr
convencional. Un ejemplo de dicho comportamiento puede observarse en la
figura 5.2, donde en la parte izquierda se muestra la zona de funcionamiento
en el mapa λ frente a concentración de co2 en la admisión para el motor
con el sistema de baja presión, mientras que en la parte derecha aparece el
mismo mapa obtenido con el sistema de alta presión para las condiciones
de funcionamiento o (100 km/h). Los contornos en tonos grises muestran la
cantidad de aire fresco admitido, mientras que las ĺıneas representan puntos
con idéntica presión de admisión. Aśı, a modo de ejemplo, mientras que el
sistema de baja presión permite alcanzar con un exceso de ox́ıgeno de 1.5
y una presión de admisión de 1080 mbar una concentración de co2 en la
admisión superior al 3 %, el motor con el sistema de alta presión en similares
condiciones únicamente alcanza el 2.5 %. En este sentido, el sistema de egr
de baja presión permite llevar a cabo el conocido como egr de adición [1]
por el que se pueden reducir las emisiones de nox mediante el incremento de
la concentración de co2 en la admisión sin apenas penalización en la opacidad
de los gases de escape por no reducir la relación ox́ıgeno-combustible.
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Figura 5.2. Zona del mapa de funcionamiento λ frente a concentración de co2 en
la admisión alcanzable con los sistemas de egr de baja presión (izquierda) y de alta
presión (derecha) para el punto de funcionamiento O. Contornos de gasto de aire y
ĺıneas de iso-presión de admisión.
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La figura 5.2 también pone de manifiesto que las presiones de admisión que
pueden alcanzarse con el sistema de egr de baja presión son sensiblemente
superiores a las obtenidas con el sistema de alta presión. En efecto, a pesar de
cerrar la turbina completamente, la recirculación de gases de escape disminuye
fuertemente la enerǵıa disponible en el caso del egr de alta presión, cosa que no
sucede cuando el sistema de baja presión es utilizado. Este tema será tratado
con mayor detalle posteriormente.

Otra diferencia notable entre los sistemas de egr de alta y baja presión y
sus repercusiones en las propiedades de la masa admitida está relacionada con
el efecto de la temperatura del gas recirculado. En el caso de la arquitectura
de alta presión, la refrigeración del gas a recircular contribuye al incremento
de la densidad del gas en la admisión, y por tanto repercute en una mayor
masa admitida. En el caso de la arquitectura de baja presión no se da este
comportamiento, pues el efecto del intercambiador de calor de la admisión
es predominante. Dicho comportamiento puede comprobarse en la figura 5.3,
donde se observa para dos condiciones de funcionamiento como si se mantiene
la presión de admisión y el gasto de aire, la tasa de egr desciende con la
temperatura de admisión, y en mucha menor medida con la temperatura del
egr, pues la elevada eficiencia del intercambiador colocado en la admisión
hace que la temperatura de admisión sea prácticamente independiente de la
temperatura de salida del compresor.
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Figura 5.3. Efecto de la temperatura del gas recirculado en la tasa de egr cuando se
emplea el sistema de baja presión en las condiciones j (izquierda) y o (derecha). :
35oC de temperatura de admisión. : 50oC de temperatura de admisión.
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Por lo tanto, no parece interesante refrigerar el egr más allá de evitar
temperaturas excesivas a la salida del compresor2. Puesto que en la zona en
que se lleva a cabo el egr la carga es moderada, el compresor no trabaja
con elevadas relaciones de compresión y refrigerar el egr con agua de motor
será suficiente para evitar solicitaciones térmicas excesivas del rodete. Por
esto, en los sucesivo, salvo para los ensayos de condensación, se utilizará el
refrigerante del motor para reducir la temperatura del gas recirculado hasta
los 90oC aproximadamente. Cabe decir, que en el caso de motores destinados
a veh́ıculos pesados, la recirculación de gases de escape es necesaria incluso
a cargas elevadas, por lo que será necesario considerar su refrigeración más
allá de la temperatura del refrigerante del motor.

5.2.1. Estudio del efecto del egr sobre la distribución del gas
de admisión entre cilindros

El punto de partida del estudio de la dispersión del egr son los ensayos
experimentales. A partir del procedimiento de medida explicado en la sec-
ción 3.3.3, es posible obtener la distribución media del egr en cada punto
del colector de admisión para las condiciones de funcionamiento ensayadas.
Adicionalmente, estos ensayos proporcionan los datos necesarios para ajustar
el modelo unidimensional del motor.

Un primer análisis de los resultados obtenidos permite cuantificar la incer-
tidumbre en la medida de la concentración de co2 en el colector de admisión
asociada a la posición de la sonda, es decir, qué error se comete al medir el
egr en un único punto del colector. Puesto que en general, el resultado de
una medida es únicamente una estimación, o aproximación, del valor real de
una variable, dicha medida sólo estará completa si se ve acompañada de un
cierto valor de la incertidumbre asociada [5]. A modo de ejemplo, la figura 5.4
muestra, para las condiciones de funcionamiento l, la distribución de valores
obtenidos al medir el co2 en cada una de las sondas del colector de admisión.
Cuando se emplea un sistema de egr de baja presión, las distribuciones de la
medida de co2 en las ocho pipas de admisión tienen valores medios que van
desde 2.975 % hasta 3.05 %, mientras que con el sistema de egr de alta presión
el valor medio de la medida puede variar desde 2.16 % hasta el 2.97 % depen-
diendo de la localización de la sonda, lo que supone un rango sustancialmente
mayor. Esto indica que la incertidumbre en la medida del co2 en la admisión
asociada a la posición de la sonda es superior en el caso de utilizar un sistema

2200oC para rodetes de aluminio según el fabricante.
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Figura 5.4. Izquierda: distribución de la medida de la concentración de co2 en el
colector de admisión para el sistema de egr de baja presión bajo condiciones de
funcionamiento l. Derecha: distribución de la medida de la concentración de co2 en
el colector de admisión para el sistema de egr de alta presión bajo condiciones de
funcionamiento l.

de egr de alta presión, no aporta información cuantitativa de cuál es el valor
de esa incertidumbre.

Para estimar dicha incertidumbre se ha recurrido a la siguiente estrategia.
En general, las imperfecciones del proceso de medida dan lugar a un cierto
error. En el caso de la medida del co2 el error estará asociado a varios aspectos,
de los cuales la posición del sensor es el que se pretende estudiar. Puesto
que todas las sondas son idénticas y comparten sensor, el error debido a la
calibración del mismo será constante. Puesto que los ensayos se han llevado a
cabo con el motor estabilizado, las diferentes lecturas del sensor para cada una
de las sondas únicamente responderán a su posición en el colector de admisión.
Si bien es imposible eliminar el error introducido por la posición de la sonda,
este puede ser reducido aumentando el número de observaciones o de medidas
recogidas. Aśı, tomando todos los valores registrados en las 8 pipas de admisión
es posible realizar un único histograma como el mostrado en la figura 5.5. Dicho
histograma puede utilizarse para ajustar una distribución normal con un valor
medio y una desviación t́ıpica caracteŕısticas. En este punto, cabe decir que
si bien en el caso del sistema de egr de baja presión la distribución normal
se ajusta perfectamente al histograma, el ajuste para el caso del sistema de
alta presión es mucho peor debido precisamente a la dispersión en las medidas
obtenidas y el número finito de muestras tomadas. En cualquier caso, si se
acepta que el valor medio de la distribución normal es el valor real del egr
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Figura 5.5. Izquierda: aproximación a una distribución normal de la medida de la
concentración de co2 en el colector de admisión para el sistema de egr de baja pre-
sión bajo condiciones de funcionamiento l. Derecha: aproximación a una distribución
normal de la medida de la concentración de co2 en el colector de admisión para el
sistema de egr de alta presión bajo condiciones de funcionamiento l. �: histograma
conjunto de la medida de co2 en las 8 pipas del colector de admisión. : apro-
ximación a una distribución normal. : valor medio de la distribución normal.

: intervalo de confianza del 95 % para el valor medio. : valor medio obtenido
al medir con las 8 sondas del colector de admisión a la vez..

con que trabaja el motor se puede estimar el error cometido al medir en cada
posición del mismo. De igual forma, a partir de los resultados mostrados en
la figura 5.5 se deduce que extraer muestras de co2 simultáneamente de las
8 sondas es una buena estrategia para reducir el error, pues el valor obtenido
con este procedimiento está contenido en el intervalo de confianza del 95 % de
la media3. En este sentido, queda de manifiesto que medir con las 8 sondas
de admisión abiertas simultáneamente es en cierto modo una forma f́ısica de
promediar las medidas en los 8 puntos del colector. En cualquier caso, para el
sistema de baja presión, midiendo en cualquier punto del colector se obtienen
medidas representativas del egr medio, luego desde ahora, el estudio de la
dispersión del egr se centrará en el sistema de alta presión.

En cuanto al error cometido al medir el egr en una localización particular
del colector los resultados obtenidos para los 17 puntos ensayados aparecen en
la figura 5.6. En ella se muestra el rango de variación de la diferencia entre el
egr medido en cada pipa y el egr medio. En el eje de abscisas del gráfico se

3para que esto suceda el sistema de extracción debe estar diseñado de tal modo que todas
las sondas extraigan el mismo caudal.
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Figura 5.6. Izquierda: esquema del colector de admisión. Derecha: Rango de valores
obtenidos en la medida de egr para los 17 puntos ensayados. Valores adimensionali-
zados por el egr medio.

representa la localización de la sonda de co2 según la nomenclatura mostrada
anteriormente. Con motivo de proporcionar una imagen más clara, en lugar de
representar las 17 medidas se ha optado por representar únicamente la media
y los valores máximos y mı́nimos obtenidos. A modo de ejemplo aclaratorio
se puede decir que los valores de egr medidos en la sonda n3 están entorno
al valor medio para cada condición de funcionamiento puesto que el rango
obtenido está entorno a 0. Además, puesto que el rango de variación del egr
en esa localización es estrecho, se puede decir que si se dispusiese de un único
punto para medir el egr, la localización n3 seŕıa la ideal para instalar la
sonda, ya que en las 17 condiciones ensayadas se obtendŕıa un resultado lo
más representativo posible del egr medio que hay en las pipas.

La figura 5.6 muestra más información interesante. En primer lugar se
pueden observar diferencias importantes entre los valores de egr obtenidos en
las diversas localizaciones del colector de admisión, de este modo se confirma
que el error cometido al medir la tasa de egr en una única posición puede
ser elevado, superando los 5 puntos. Adicionalmente, las diferencias de pipa a
pipa pueden alcanzar valores superiores a 10 puntos, especialmente entre las
pipas n de los cilindros 1 y 2 y las pipas f de los cilindros 3 y 4, lo que conduce
a pensar que el sector del colector opuesto a la entrada del egr (figura 5.6
derecha) tiene mayores tasas de egr que el sector del lado de la entrada de
egr. Análogamente, se puede notar como, en general, las pipas n están más
cargadas de egr que las pipas f.
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Respecto a los factores que afectan a la dispersión, las limitaciones del
método de medida, sobre todo en lo concerniente a la frecuencia de muestreo,
hacen que relacionar el nivel de dispersión en la medida con alguna otra va-
riable del motor sea una tarea dif́ıcil. No obstante, mediante la observación
de la distribución de la medida de co2 en los diferentes puntos del colector
de admisión se pueden identificar ciertos patrones de dispersión, en los que es
posible agrupar los modos de funcionamiento. En la figura 5.7 se representan
dichos patrones de dispersión.

En cada patrón de dispersión se han agrupado aquellos modos de funcio-
namiento cuyas distribuciones de co2 en la admisión guarden un coeficiente
de correlación superior a 0.9 entre śı. Lo más interesante es que los modos de
funcionamiento que muestran el mismo patrón de comportamiento en cuanto
a la dispersión del egr están recogidos en intervalos acotados de régimen de
giro, tal y como se desprende de la parte inferior de la figura 5.7, poniendo
de manifiesto el efecto de dicha variable sobre la distribución del egr en el
repartidor. Desde luego que el régimen de giro debe ser una variable con un
peso importante en el reparto del egr, pues afecta directamente a la dura-
ción de los procesos de admisión y escape, sin embargo, la baja frecuencia de
muestreo del sensor de co2 no permite llevar a cabo estudios más profundos
en esta dirección.

En cuanto al efecto de la tasa de egr en su distribución, se ha llevado
a cabo un estudio particular en el que partiendo de las condiciones q, se ha
variado la tasa de egr desde el 14 % hasta el 20 % manteniendo la presión de
admisión constante. Los resultados aparecen en la figura 5.8 y muestran como
la tasa de egr apenas afecta al modo en que se distribuye entre los cilindros.

Los resultados obtenidos en el estudio experimental ponen de manifiesto el
efecto de la geometŕıa del colector sobre la distribución de egr. Desafortuna-
damente, los resultados experimentales se limitan a evidenciar dichos efectos
y dif́ıcilmente permiten justificarlos. No obstante es posible advertir que las
pipas n reciben una mayor tasa media de egr que sus homólogas f. De un
modo similar, la parte opuesta a la entrada de egr cuenta con mayores niveles
de gas recirculado puesto que la geometŕıa del repartidor facilita su llegada a
esa zona.

Otro problema adicional del método de medida es que no permite computar
cuánto gas pasa por cada pipa del colector de admisión y por tanto no es
posible averiguar el reparto de egr entre los cilindros. En cualquier caso,
es necesario llevar a cabo un estudio en base al modelado para comprender
mejor los fenómenos de reparto y mezcla del gas recirculado y justificarlos si
es posible.
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Figura 5.7. Patrones de dispersión en la medida de co2 en el colector de admisión
(izquierda) y relación entre los patrones de dispersión y el régimen de giro del motor
(derecha).
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Figura 5.8. Efecto de la tasa de egr media en el patrón de dispersión.

A partir del modelo y la metodoloǵıa de ajuste expuestos en el Caṕıtulo 4
es posible obtener la evolución de las dos especies gaseosas (aire y egr) en el
colector de admisión durante el ciclo. Los resultados del modelo cfd muestran
una gran variación espacial y temporal en la tasa de egr en el colector de
admisión, aśı lo confirma la figura 5.9 donde aparece una imagen del colector
al comienzo del proceso de admisión del cilindro 1. En ese instante se observa
cómo coexisten zonas con una concentración de gas recirculado superior al
50 % con zonas con aire limpio. Del mismo modo se muestra la evolución de
la concentración del gas recirculado en las pipas del cilindro 1 a lo largo de su
proceso de admisión, poniendo de manifiesto su variación temporal.

Los resultados cfd confirman el efecto nocivo que tiene la geometŕıa del
repartidor sobre la distribución del egr. En efecto, el flujo del gas recirculado
hacia los cilindros 1 y 2 se ve favorecido por la geometŕıa, del mismo modo que
en cada cilindro las válvulas n, más cercanas a la entrada de egr, están más
cargadas. Además, los resultados del modelo cfd permiten identificar otras
causas de la dispersión de egr, como el efecto del funcionamiento pulsante del
motor. En este sentido, la figura 5.10 muestra la evolución de la concentración
de gas recirculado en las ocho pipas del colector de admisión para cuatro
condiciones de funcionamiento diferentes. Con el objetivo de simplificar el
gráfico, la concentración de gas recirculado se ha adimensionalizado por su
valor medio. Si se presta atención a cualquiera de los gráficos, por ejemplo el
de la pipa f del cilindro 1 (parte inferior izquierda) se puede notar el efecto del
régimen de giro sobre la evolución del egr a lo largo del ciclo. En dicho gráfico
se observa cómo, a medida que aumenta el régimen de giro, la onda de gas



110 5. Análisis de los resultados

360º

380º 400º 420º 440º

460º 480º 500º 520º

Figura 5.9. Concentración de gas recirculado en el cilindro 1 durante su carrera de
admisión bajo las condiciones de funcionamiento del punto L.

recirculado procedente del escape del cilindro 2 llega con más retraso. En el
ĺımite, para el menor régimen de giro (punto l), la onda de recirculación llega
tan pronto al colector que es el propio cilindro 2 el que la admite. Por otro lado,
al final del proceso de admisión se observa una subida en la concentración de
gases recirculados consecuencia de la llegada de la onda proveniente del escape
del mismo cilindro 1. Para todas las pipas, la onda de gas recirculado llega
más retrasada a medida que el régimen de giro aumenta.

Si se presta atención a la evolución en la pipa n del cilindro 1 (imagen
inferior derecha) se observa cómo en este caso la onda de gas de recircula-
ción proveniente del escape del cilindro 1 llega unos instantes antes por estar
más cercana a la toma de egr que la pipa f. Luego se confirma que el gas
de egr admitido por las válvulas n de cada cilindro ya no puede atravesar
las válvulas f, lo que justifica las menores concentraciones de co2 medidas
experimentalmente en estas localizaciones.

Otro fenómeno apreciable es que las mayores variaciones en el egr durante
el ciclo se presentan en las pipas n1 y n2 por ser las más cercanas a la entrada
de egr. Cuanto más alejada está la pipa de dicha entrada, mayor es el tiempo
disponible para la mezcla y por tanto se obtienen menores variaciones. Por
otro lado se puede notar como la concentración en las válvulas f de todos los
cilindros permanece prácticamente constante mientras la válvula está cerrada
por ser una zona de baja velocidad. Sin embargo, la concentración de gas
recirculado en las pipas n, especialmente en la de los cilindros centrales vaŕıa
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durante todo el ciclo puesto que estas zonas están más afectadas por lo que
ocurre en el colector. En relación a este último fenómeno se pone de manifiesto
el efecto del orden de encendido, que para el motor del estudio es 1-3-4-2. Tras
el proceso de admisión del cilindro 2 la zona opuesta a la entrada de egr
del colector de admisión queda cargada con gas de recirculación tal y como
muestran los resultados en la pipa n del cilindro 2. De este modo, cuando
empieza la carrera de admisión del cilindro 1 hay una gran cantidad de gas
recirculado en sus cercańıas que dicho cilindro puede consumir.
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Figura 5.10. Concentración instantánea de gas recirculado adimensionalizada en las
pipas de admisión bajo diferentes condiciones de funcionamiento. : modo l (1582
rpm). : modo k (1665 rpm). :modo p (2052 rpm). � � � :modo q (2240 rpm).
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5.2.1.1. Sistemas de reducción de la dispersión de egr entre cilin-
dros

Tras haber observado los importantes desequilibrios entre las tasas de egr
admitidas por cada cilindro cuando se emplea un sistema de egr de alta
presión, la búsqueda de sistemas que reduzcan esta dispersión está justificada.
No obstante, conseguir una buena homogeneización de la mezcla de aire y gas
que admite el motor sin que el proceso de renovación de la carga se resienta de
ello no es tarea fácil. La mayoŕıa de sistemas utilizados para mejorar la mezcla
de gases consisten en aumentar en la medida de lo posible la turbulencia del
flujo, sin embargo, el incremento en la turbulencia del flujo lleva asociado
la disipación de cierta cantidad de enerǵıa en forma de pérdidas viscosas.
Por tanto el proceso de mezcla es un proceso disipativo. De este modo, si se
pretende incrementar la homogeneidad de la mezcla mediante un sistema que
incremente la turbulencia será necesario tener en cuenta la pérdida de carga
asociada a dicho elemento.

Por otro lado, también es posible incrementar la homogeneidad de la mezcla
de admisión colocando la unión del gas recirculado y el aire de admisión más
lejos de la entrada a los cilindros. De esta forma las dos especies permanecen en
contacto más tiempo y es posible que se mezclen por difusión sin incrementar
la turbulencia del flujo. No obstante, esta segunda opción no está exenta de
problemas ya que las distancias para que los dos flujos se mezclen por difusión
son considerables y en ese caso la pérdida de carga del lado del egr será elevada
por tratarse de un conducto muy largo. De acuerdo con estas premisas, el
sistema de mezcla adecuado es el que cumple con los siguientes objetivos:

1. Mejorar el proceso de mezcla entre el aire y gas recirculado de forma que
las cantidades recibidas por cada cilindro sean lo más similares posible.

2. Evitar introducir una pérdida de carga excesiva del lado del aire puesto
que de lo contrario afectaŕıa de forma negativa a las prestaciones del
motor.

3. Evitar introducir una pérdida de carga excesiva del lado del gas recircu-
lado puesto que en ese caso comprometeŕıa la capacidad del sistema de
hacer egr y las emisiones se resentiŕıan.

De acuerdo con las premisas anteriores, el primer paso a llevar a cabo es
proponer varias soluciones iniciales. En la figura 5.11 se muestran varios de los
diseños propuestos inicialmente en este estudio.
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Figura 5.11. Sistemas de reducción de la dispersión de egr. Superior-izquierda: tor-
bellinador. Superior derecha: Sistema en contracorriente. Inferior izquierda: venturi.
Inferior derecha: egr adelantado.

El modelo de la imagen superior-izquierda, denominado torbellinador, se
instala en la entrada de aire al colector de admisión, previamente a la entrada
del egr. Al pasar el aire por él, se genera un vórtice que favorece la mezcla
del aire y el gas recirculado. El segundo de los modelos (imagen superior-
derecha) permite introducir el gas recirculado en contracorriente para incre-
mentar la turbulencia mejorando el proceso de mezcla. El siguiente sistema
(imagen inferior-izquierda) consiste en un venturi. En este elemento el aire de
admisión pasa por una tobera en la garganta de la cual el egr se introduce
de forma anular debido a la diferencia de presión. La ventaja de este sistema
es que si está bien diseñado la pérdida de presión asociada al incremento de
velocidad en la garganta se recupera en el divergente de la tobera. Del mismo
modo, del lado del gas recirculado, la cáıda de presión que se produce en la
garganta del venturi contribuye a que circule el egr aun en el caso de que el
salto de presiones entre escape y admisión sea escaso. Por otro lado, la entra-
da anular del egr elimina las asimetŕıas que presenta el colector de admisión
original y contribuye a la mayor homogeneidad de la mezcla.
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Cuadro 5.1. Configuraciones de egr adelantado estudiadas.
configuración distancia d (mm) entrada egr volumen (cm3)
t-A 80 lateral 0
t-B 80 central 0
t-C 150 lateral 0
t-D 1200 venturi 3000

Cuadro 5.2. Sistemas de mezcla basados en el efecto venturi estudiados.

configuración dEGRpmmq epmmq dgarg{daire v (cm3) αEGRp
oq

A 20 7 1/2 21.2 0
B 25.75 7 1/2 21.2 0
C 25.75 9 1/2 21.2 0
C (direccional) 25.75 9 1/2 16 0
D 25.75 d � 25,75 1/2 0 0
E 25.75 9 1/2 10 0
F 25.75 9 1/2 21.2 30
G 25.75 9 1/3 21.2 30

Finalmente, el último sistema consiste en introducir el gas recirculado en
un punto más alejado del colector de admisión para que se mezcle con el aire
por difusión. Los modelos de mezcla anteriores pueden variar de forma impor-
tante sus prestaciones en función de sus parámetros geométricos de modo que
es necesario realizar un estudio paramétrico para llegar a una configuración
óptima. Las tablas 5.1 y 5.2 muestran el conjunto de configuraciones estudia-
das para los sistemas de egr adelantado y venturi. Para el sistema de egr
adelantado se ha variado la distancia entre la entrada de egr y el colector (80,
150 y 3000 mm) además de la posición de la toma de egr que puede ser lateral,
manteniendo la asimetŕıa del colector original o central. Se ha combinado el
uso de un venturi con el adelantamiento de la toma de egr en la configuración
t-D. Respecto al venturi, se ha variado el diámetro de la entrada del gas recir-
culado al venturi (dEGR), se ha modificado el espesor de la garganta (e) y la
relación entre las áreas de la garganta y la entrada del venturi. Asimismo, se
han probado varios volúmenes de la cámara y diferentes ángulos de incidencia
del tubo de egrĖn cuanto al sistema torbellinador y en contracorriente sólo
se ha llevado a cabo el estudio sobre los diseños originales.



5.2. Efectos sobre las condiciones del gas admitido 115

Original t-A- EGR adelantado 8cm

Venturi A

Figura 5.12. Concentración del gas recirculado en la sección de control para tres
configuraciones diferentes.

Tras el diseño cad del sistema de mezcla, a este se le acopla el del co-
lector de admisión para realizar un estudio cfd preliminar que determine la
capacidad de mezcla y pérdida de carga del sistema. Con el fin de agilizar
los cálculos, esta fase preliminar el estudio se ha realizado en estacionario.
Para ello, las presiones y temperaturas medias en las entradas de aire y gas
recirculado se han fijado como condiciones de contorno de entrada. Por otro
lado, todas las salidas del colector se han mantenido cerradas a excepción de
las pipas del cilindro 4 en las que la presión y la temperatura se han fijado
como condiciones de contorno de salida. Los valores de presión y temperatura
constantes se han seleccionado según los valores que alcanzan en el punto de
aspiración máxima del cilindro 4. El estudio trata de valorar la capacidad de
cada sistema para hacer pasar los máximos caudales de aire y gas recirculado
con el salto de presiones establecido. Por otro lado, con el fin de evaluar la
capacidad de mezcla se ha analizado la distribución de egr en una sección
perpendicular al paso de aire situada 10 cm aguas abajo de la entrada de egr
en cada caso.

La figura 5.12 muestra una comparación entre tres de los sistemas a estu-
diar. En el caso de la configuración original se puede observar cómo a 10 cm
de la entrada del egr todav́ıa es posible encontrar concentraciones del 100 %
tanto de aire como de gas recirculado. La imagen del sistema t-a muestra el
mismo patrón que el sistema original, aunque la mezcla es ligeramente más
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Figura 5.13. Balance entre capacidad de mezcla y pérdida de carga en los venturis
del estudio.

homogénea. Finalmente, en el caso del venturi a se obtiene una distribución
anular de la concentración de gas recirculado y una mezcla considerablemente
mejor a consecuencia del vórtice generado por la entrada de egr.

Puesto que además de considerar la capacidad de mezcla de cada sistema
es necesario tener en cuenta la pérdida de carga que introduce, la figura 5.13
trata de evaluar ambos criterios de selección de forma conjunta. En ella, se
representan todos los sistemas venturi estudiados mediante la simulación cfd.
El eje de abscisas representa el gasto total a través del venturi (aire y gas re-
circulado). Por tanto, puntos situados a la derecha serán convenientes desde el
punto de vista de la pérdida de carga. El eje de ordenadas indica la tasa media
de egr obtenida en el modelado en condiciones estacionarias, luego sistemas
que alcancen elevados niveles de egr serán interesantes. Finalmente, el valor
mostrado y el área de cada ćırculo indica el ratio entre el egr máximo y el
mı́nimo en la sección de control, por tanto valores pequeños de este parámetro
indican que el sistema tiene alta capacidad de mezcla. El gráfico muestra cómo
el incremento del ángulo de entrada de egr incrementa la capacidad de mez-
cla del sistema, puesto que incrementa la vorticidad en la garganta del venturi
sin perjudicar la capacidad de realizar egr. De este modo, la máxima tasa
de egr con la mı́nima dispersión se obtiene para la configuración c+45o. No
obstante, en ese caso se obtiene una tasa de egr cercana al 80 % reduciendo
fuertemente el gasto de aire fresco admitido. Por este motivo y por razones de
espacio esta configuración queda descartada y se opta por el sistema f como
el óptimo.
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Pérdida de carga en banco de flujo
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Figura 5.14. Pérdida de carga de diferentes elementos de mezcla obtenida en el banco
de flujo. �: torbellinador. �: sistema contracorriente. �: venturi a.

Después de analizar teóricamente la pérdida de carga y la capacidad de
mezcla se construyen los prototipos que son ensayados en el banco de flujo [6]
con el fin de caracterizarlos de forma experimental. Para evaluar la pérdida
de carga de los elementos en las condiciones más exigentes se han utilizado
los gastos de aire que pasan por el motor a plena carga. Algunos de los re-
sultados más notables se muestran en la figura 5.14, donde se aprecia que el
torbellinador constituye una pérdida de carga considerable puesto que puede
llegar a reducir la presión de admisión hasta en 60 mbar. Las pérdidas de carga
impuestas por los sistemas de egr en contracorriente y el venturi a alcanzan
valores máximos inferiores a 20 mbar, que si bien son importantes, pueden ser
asumidos teniendo en cuenta que la misma presión atmosférica puede tener
fluctuaciones entorno a 10 mbar.

La pérdida de carga del lado del egr se puede evaluar en el propio banco
motor mediante un ensayo particular que consistente en estabilizar el motor
en un punto de funcionamiento (en este caso el punto l) y evaluar el gasto de
aire que llega al colector. Los sistemas que tienen mayor pérdida de carga del
lado de egr necesitan mayores aperturas de la válvula de egr para alcanzar
la consigna de aire. En el ĺımite, los sistemas que tienen una pérdida de carga
excesiva del lado del egr deben abrir completamente la válvula, y aun aśı no
alcanzan el nivel de egr de referencia (gasto de aire superior a la consigna). Los
resultados de este ensayo se presentan en la figura 5.15. Las barras representan
la desviación t́ıpica de la concentración de co2 en la admisión medida en el
ensayo de dispersión, mientras que la ĺınea muestra el gasto de aire obtenido
en cada caso.
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Figura 5.15. Evaluación de la capacidad de mezcla y la pérdida de carga del lado de
egr de los diferentes sistemas en el banco motor. �: desviación standard del co2 en
el colector de admisión. �: gasto de aire admitido.

La primera conclusión interesante es que los efectos del torbellinador son
catastróficos puesto que no mejoran la dispersión obtenida con la configuración
original además de causar una pérdida de carga importante del lado del aire
tal y como se vio en los ensayos en banco de flujo. Por otro lado, algunas
configuraciones como el egr en contracorriente y el adelanto de la entrada
de egr 1200mm (t-d) disminuyen radicalmente la dispersión, sin embargo
producen una pérdida de carga excesiva del lado de egr a causa de que la
entrada en contracorriente dificulta el paso del gas recirculado en el primer
caso y la longitud excesiva del tubo de recirculación introduce una pérdida de
carga importante en el segundo.

Respecto al resto de entradas de egr adelantadas, los resultados muestran
leves mejoras respecto a la configuración original en cuanto a dispersión. De
hecho, los resultados confirman que cuanto más alejada está la entrada de egr
del repartidor menor dispersión se obtiene. Del mismo modo, la entrada central
mejora los resultados obtenidos con la entrada lateral como consecuencia de
la mayor simetŕıa.

En el caso de los venturis generalmente mejoran la dispersión sin compro-
meter la capacidad de realizar egr. El venturi a es una excepción debido a la
pequeña sección de paso de egr, del mismo modo, la forma de la cámara del
venturi e dificulta el paso de egr. Finalmente, cabe decir que los resultados
obtenidos en este apartado validan las tendencias obtenidas en el modelado
preliminar y confirman el venturi f como el mejor sistema de mezcla.

El paso final para evaluar la bonanza de los sistemas de mezcla propuestos
es aplicar la metodoloǵıa de obtención de la dispersión de egr propuesta en
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a) b) c) d)

Figura 5.16. Concentración de egr en el colector de admisión en diferentes instantes
del ciclo bajo las condiciones de funcionamiento o para la configuración de egr de
alta presión original y con el venturi f. a: Instante en el que el máximo gasto atraviesa
las pipas del cilindro 1. b: Instante en el que el máximo gasto atraviesa las pipas del
cilindro 2. c: Instante en el que el máximo gasto atraviesa las pipas del cilindro 3. d:
Instante en el que el máximo gasto atraviesa las pipas del cilindro 4.

este trabajo y comparar sus resultados con los de la configuración original. En
la figura 5.16 se puede observar como el venturi consigue homogeneizar casi
completamente la composición del gas en el colector de admisión.

La figura 5.17 muestra una comparación de la concentración de gas recircu-
lado en la pipa f del cilindro 1 para los diferentes sistemas de mezcla en varias
condiciones de funcionamiento. Para poder comparar las concentraciones de
todas las configuraciones, se han adimensionalizado dichas concentraciones,
dividiéndolas en cada caso por la concentración media.

Aunque los niveles absolutos no son importantes en esta comparación, los
instantes en los que el egr alcanza niveles elevados permiten caracterizar el
proceso de admisión de este gas. Puede observarse que hay diferencias en la
manera de entrar el egr al cilindro en función del punto de funcionamiento y
de la configuración utilizada.

En las curvas de concentración instantánea de gas recirculado con la con-
figuración original (figura 5.17-a), se observa que a medida que aumenta el
régimen de giro la entrada de egr se produce más tarde en la carrera de ad-
misión como consecuencia de que la onda de presión llega en un momento más
tard́ıo del proceso de admisión.

En el caso de la configuración con entrada de egr alejada del colector
(figura 5.17-b), los puntos en los que la entrada de gas recirculado es máxima
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se ven retrasados como consecuencia de la mayor distancia recorrida por el
egr. Sin embargo, la concentración de egr continúa siendo igual de variable,
es decir, una longitud de 8 cm no es suficiente para que los dos gases (aire y
gas recirculado) se mezclen por difusión en esas condiciones. De este modo, en
función del instante en que llega el gas al colector, permanece en el mismo unos
instantes o es atráıdo por la aspiración de alguno de los cilindros sin llegarse a
mezclar completamente. Este fenómeno de permanencia o aspiración produce
desigualdades de reparto de gas de egr entre los cilindros.

En el caso del venturi (figura 5.17-c), el proceso también es pulsante, sin
embargo los pulsos de gas recirculado se ven atenuados porque el grado de
mezcla con el aire es considerablemente mayor. Adicionalmente, el volumen
de la cámara del venturi también permite atenuar las pulsaciones procedentes
del escape del motor.
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Figura 5.17. Concentración instantánea de gas recirculado en la pipa f del cilindro
1 para varios sistemas de mezcla. a: sistema original. b: sistema con entrada de egr
adelantada (t-a). c: venturi f. : modo l (1582 rpm). : modo k (1665 rpm).

:modo p (2052 rpm). � � � :modo q (2240 rpm).
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T-A EGR adelantado 8cm Venturi AOriginal

Figura 5.18. Ĺıneas de corriente en el colector de admisión en el instante de mayor
gasto a través de las válvulas de cilindro 4 bajo las condiciones de funcionamiento
l para diversas configuraciones de egr. Izquierda: sistema original. Central: sistema
con entrada de egr adelantada (t-a). Derecha: venturi f.

Además de reducir la amplitud de los pulsos que llegan al colector de
admisión, el venturi genera una vorticidad que contribuye a la homogeneización
de las especies contenidas en el gas admitido tal y como se desprende de la
figura 5.18. En este sentido, el introducir el egr antes, con la configuración
t-a no contribuye a incrementar el torbellino y por tanto mejorar el proceso
de mezcla. Sin embargo, al introducir el egr más lejos del repartidor se evita
que el gas recirculado tienda a dirigirse a la zona opuesta del colector tal y
como se muestran las ĺıneas de corriente de la figura 5.18.

Por tanto, tal y como confirman todas las pruebas realizadas, el venturi
f es una buena solución a la dispersión de egr. Finalmente, las mejoras que
produce el uso del venturi f están recogidas en la tabla 5.3 en forma de la
diferencia entre los valores de egr obtenidos para el cilindro más cargado y
menos cargado respectivamente.

Cuadro 5.3. Dispersión de egr entre cilindros para el sistema original y el venturi
f en forma de la diferencia entre los valores de egr obtenidos para el cilindro más
cargado y menos cargado respectivamente.

configuración modo k modo l modo o modo q

Original 7.5 7.6 1.6 7.7
Venturi-F 4.5 4.4 1.2 1.1
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5.3. Efecto de la recirculación de gases de escape en
los procesos de renovación de la carga

5.3.1. Estudio del efecto del egr sobre el trabajo de bombeo

El deterioro de la eficiencia del motor con el incremento en la tasa de egr
es un hecho conocido [7], motivado por dos causas principales. La primera de
ellas es que la introducción de gases inertes en la cámara de combustión reduce
la concentración de ox́ıgeno y disminuye la velocidad de la combustión, con lo
que se desplaza el proceso hacia la carrera de expansión y menguan las pre-
siones y temperaturas máximas alcanzadas. Asumiendo que las pérdidas por
fricción del motor son independientes de la tasa de egr, el segundo aspecto
que motiva la pérdida de prestaciones con el egr es su efecto en el trabajo
de bombeo. Las pérdidas de bombeo tienen en cuenta el trabajo necesario
para evacuar los gases quemados del motor e introducir la nueva carga fresca
en los cilindros. De este modo, el trabajo de bombeo depende fundamental-
mente de la masa admitida y de la diferencia de presiones entre admisión y
escape. La arquitectura del sistema de egr (sistema de alta o baja presión,
pérdida de carga en los diferentes componentes, eficiencia del turbogrupo, ...)
tendrá repercusiones importantes en las pérdidas por bombeo y por lo tanto en
la eficiencia del motor. En la figura 5.19 se muestra el par de pérdidas debido
al bombeo en las 6 condiciones de funcionamiento de referencia del estudio.
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Figura 5.19. Par de bombeo obtenido en las 6 condiciones de funcionamiento de
referencia. �: sistema de alta presión a partir de la presión instantánea en el cilindro.
l: sistema de baja presión a partir de la presión instantánea en el cilindro. �: sistema
de alta presión a partir de la presión media en los colectores. �: sistema de baja presión
a partir de la presión media en los colectores.



5.3. Efectos en el proceso de renovación de la carga 123

Pérdida de carga en WCAC
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Figura 5.20. Pérdida de carga en diferentes elementos de las ĺıneas de admisión y
escape del motor. Izquierda: pérdidas de carga en el “intercooler”. Derecha: pérdidas
de carga en el filtro de part́ıculas. 
: sistema de alta presión. �: sistema de baja presión.

Las pérdidas de bombeo han sido calculadas mediante dos métodos dife-
rentes (a partir de la presión en cilindro y a partir de las presiones medias en
los colectores de escape y admisión) para comprobar que los valores obtenidos
son representativos de las pérdidas reales del motor. Sea cual sea el método
empleado, parece claro que cuando se emplea el sistema de egr de baja pre-
sión es necesario invertir una mayor cantidad de enerǵıa para llevar a cabo el
proceso de renovación de la carga.

En cuanto a las razones que justifican las mayores pérdidas por bombeo
del sistema de baja presión existen varios motivos. El primero de ellos es el
mayor caudal que atraviesa los elementos del sistema de admisión y escape.
En efecto, tal y como se puso de manifiesto en la sección 5.2, dada una presión
de admisión, el sistema de egr de baja presión permite alcanzar una mayor
densidad en la admisión, pues la temperatura de admisión es sustancialmente
menor. De este modo, la mayor masa atrapada por los cilindros contribuye al
aumento del trabajo de bombeo. Adicionalmente, la arquitectura de baja pre-
sión conlleva que algunos elementos del motor sean atravesados por el caudal
total admitido, mientras que en el sistema de alta presión únicamente el gasto
de aire pasa a través de ellos. Ejemplos de estos elementos son el “̀ıntercooler”
y el filtro de part́ıculas. Tal y como se desprende de la figura 5.20 los mayores
gastos a través de los mismos, contribuyen a pérdidas por bombeo superiores
en caso de emplear el sistema de egr de baja presión.
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Finalmente, en la figura 5.21 se analiza el efecto de la tasa de egr en
las pérdidas de bombeo. En caso de emplear el egr de alta presión, si se
mantiene la presión de admisión, el incremento de la tasa de egr lleva asociado
una reducción del par invertido en el lazo de bombeo. Como se detalló en
la sección 5.2, incrementando la tasa de egr se reduce el gasto admitido,
luego las pérdidas de bombeo. Asimismo, la conexión entre los colectores de
admisión y escape contribuye al equilibrio en las presiones, obteniendo como
resultado una reducción del trabajo de bombeo que debe superar el motor. En
cuanto al sistema de baja presión, no debe sorprender que la tasa de egr no
afecte a las pérdidas por bombeo cuando se mantiene la presión de admisión,
pues el gasto total por el motor no se ve afectado por la tasa de egr, luego
tampoco es de esperar ningún cambio en las pérdidas por bombeo. Cuando se
reduce la sección de paso efectiva en la turbina para incrementar la presión de
admisión, el lazo de bombeo tiende a ensancharse sea cual sea la arquitectura
del sistema de egr empleado, pues el gasto admitido aumenta en cualquier
caso. No obstante, los resultados obtenidos con el sistema de alta presión
muestran un efecto mucho más ligero y algunas de las medidas contradicen
incluso la tendencia general. Lo cierto es que tanto la apertura de la válvula
de egr como la posición de la turbina afectan a las presiones instantáneas en
el escape y, tal y como se muestra en [8], esto tiene importantes repercusiones
en el rendimiento de la turbina, y por tanto en la diferencia de presiones entre
los colectores de admisión y escape. De este modo, la tendencia de mayor
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trabajo de bombeo cuanto mayor presión de admisión no es tan clara como en
el sistema de baja presión, donde la apertura del egr apenas afecta al salto
de presiones entre admisión y escape.

Para terminar, la figura 5.21 pone de manifiesto que cerrar la válvula de
contrapresión, situada aguas abajo de la toma del egr de baja presión, para
incrementar la tasa de egr conlleva importantes pérdidas de bombeo, pues
accionando la válvula en cuestión se incrementa la presión de escape.

5.3.2. Estudio del efecto del egr en la sobrealimentación

5.3.2.1. Efecto del egr sobre el funcionamiento de compresor y
turbina

Puesto que tanto la recirculación de los gases de combustión como la sobre-
alimentación afectan en mayor o menor medida a las condiciones de admisión
y escape del motor, es lógico que aparezca una estrecha relación entre ambos
sistemas. Las configuraciones de las ĺıneas de admisión y escape propias de
cada uno de los sistemas de egr dan lugar a una diferencia sustancial en el
funcionamiento del turbogrupo, pues mientras con el sistema de egr de alta
presión únicamente el gasto equivalente al aire admitido atraviesa el compresor
y la turbina, en el caso de emplear un sistema de baja presión todo el caudal
que trasiega el motor se comprime en el compresor y se expande en la turbina.
Por este motivo, el punto de operación del motor en los mapas de compresor
y turbina se verá modificado al cambiar el sistema de egr empleado. En este
sentido, la figura 5.22 en su parte izquierda refleja el punto de operación del
compresor obtenido en los diferentes modos de funcionamiento de referencia.
Se puede notar claramente cómo el punto de funcionamiento del compresor
se ve desplazado hacia mayores gastos corregidos con el sistema de egr de
baja presión, puesto que todo el gasto del motor atraviesa el compresor. De
esta forma el punto de funcionamiento se aleja de la zona de bombeo, lo que
supone una ventaja, sobre todo cuando el “downsizing”4 hace que el bombeo
sea un criterio cada vez más importante a la hora de seleccionar el compresor
adecuado para un motor [9]. La parte derecha de la figura trata de mostrar
el efecto que tiene la recirculación de los gases de escape en el punto de fun-
cionamiento del compresor. A medida que se incrementa la tasa de egr con
el sistema de alta presión el caudal de aire trasegado por el motor disminuye,
bajando también el caudal que atraviesa el compresor y moviendo el punto de
funcionamiento hacia la zona de bombeo. Asimismo, puesto que el gasto de

4tendencia actual en el desarrollo de los motores consistente en reducir la cilindrada y
aumentar la sobrealimentación para mejorar el consumo espećıfico del motor.
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Figura 5.22. Efecto de la arquitectura del sistema de egr en el punto de funcio-
namiento del compresor. �: sistema de alta presión. l: sistema de baja presión. �:
evolución del punto de funcionamiento en función de la tasa de egr para el sistema
de alta presión.

aire es menor, la pérdida de carga a lo largo de la ĺınea de admisión también
descenderá y por este motivo se observa una cierta cáıda en la relación de
compresión a medida que la tasa de egr aumenta. En cuanto al sistema de
egr de baja presión, tal y como se puso de manifiesto en la sección 5.2, la
tasa de egr no afecta al gas admitido, ni por tanto al gas trasegado por el
compresor. Únicamente existe un pequeño desplazamiento del punto de funcio-
namiento del compresor debido al efecto de la temperatura del gas en el gasto
corregido. No obstante, se puede considerar que el punto de funcionamiento
del compresor con el sistema de egr de baja presión coincide con el punto de
funcionamiento del compresor sin egr.

En cuanto al rendimiento del turbocompresor con cada sistema de egr
cabe decir que el punto de funcionamiento es el que determina el rendimiento
de compresor y turbina. Puesto que las condiciones en que se lleva a cabo
el egr son de baja carga y por tanto bajo gasto, el incremento en el caudal
que atraviesa el compresor y la turbina lleva asociado un leve aumento en el
rendimiento del turbogrupo. De este modo, es de esperar que el rendimiento
del compresor con el sistema de egr de baja presión sea, en general, superior
al obtenido con el sistema de alta presión. No obstante, como ya se puso
de manifiesto en [8], la pulsación en el colector de escape tiene un efecto
importante en la eficiencia de la turbina. De acuerdo con esta publicación,
si se interpola directamente la eficiencia de la turbina con los valores medios
de gasto corregido y relación de compresión se obtienen errores importantes
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en el cálculo la eficiencia. La diferente amplitud y pulsación de las ondas en
el colector de escape cuando se emplean los sistemas de egr de alta y baja
presión impiden obtener una correlación clara entre el sistema de egr y la
eficiencia del turbogrupo.

En lo que respecta al régimen del turbocompresor, el mayor gasto a través
de la turbina permite al compresor trabajar con un mayor régimen de giro
cuando se emplea el sistema de egr de baja presión. Además, el régimen de
giro será prácticamente independiente de la tasa de egr y por tanto un cambio
instantáneo en la posición de la válvula de egr dará lugar a que la masa de
gas recirculado sea inmediatamente sustituida por la misma cantidad de aire
fresco, disminuyendo de este modo el retraso del turbogrupo. Adicionalmente,
la mayor enerǵıa disponible en la turbina con el sistema de egr de baja presión
da lugar a que para una apertura de la tgv dada, la presión de admisión
sea superior a la alcanzada con el sistema de alta presión, efecto que ya se
puso de manifiesto en la figura 5.2. No obstante, el efecto más importante
del paso de mayor caudal a través de la turbina tiene lugar en transitorio.
Efectivamente, la respuesta del motor ante un incremento repentino en la
demanda de combustible vaŕıa de forma notable en función del sistema de
egr empleado.

El transitorio de carga es uno de los ensayos más severos para evaluar la
respuesta del sistema de renovación de la carga de un motor sobrealimentado
[10, 11]. A pesar de que el aumento del combustible inyectado incrementa la

enerǵıa disponible para mover la turbina, una gran parte de esta enerǵıa se
debe emplear para vencer la inercia del turbogrupo, y solamente una pequeña
parte contribuye a incrementar el gasto trasegado por el compresor. En la
figura 5.23 se muestra como el mayor gasto a través de la turbina conseguido
con el sistema de baja presión permite que el compresor trabaje a un mayor
régimen de giro, de forma que el punto de partida del transitorio está mucho
más próximo al punto final que en el caso del sistema de alta presión. La
trayectoria seguida por el motor con el sistema de egr de alta presión requiere
que el turbocompresor se acelere para trasegar mayor gasto y posteriormente
incrementar progresivamente la relación de compresión. En la parte derecha
de la figura se puede observar cómo efectivamente la respuesta del sistema de
baja presión en términos de gasto de aire es más rápida.

Si durante el transitorio de carga el combustible inyectado crece más rápi-
damente que el aire admitido por el motor, el ratio ox́ıgeno-combustible cae
bruscamente, aumentando de esta forma el consumo espećıfico y el humo emi-
tido por el motor. Con el fin de reducir las emisiones de humos durante los
transitorios, la ecu cuenta con una estrategia conocida como “limitador de
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humos” que consiste en calcular la cantidad de combustible máxima para evi-
tar ratios ox́ıgeno-combustible excesivamente bajos. El cálculo se basa en el
régimen de giro, la masa de aire admitida y un ĺımite mı́nimo de λ. En es-
te sentido, el tiempo necesario para acelerar el turbocompresor es la mayor
causa del retraso en la respuesta del par en los motores Diesel sobrealimen-
tados [12]. Además, cabe resaltar que cuando se emplea el egr la respuesta
del turbogrupo se ve fuertemente afectada, pues se modifica la transferencia
de enerǵıa entre escape y admisión. En la figura 5.24 se muestra la evolución
del combustible inyectado durante el transitorio de carga. Se observa como en
ambos casos el combustible inyectado crece rápidamente tras el escalón en la
demanda. No obstante, de acuerdo con el menor tiempo de respuesta en el
gasto de aire mostrado por el sistema de egr de baja presión, el limitador de
humos permite en este caso una mayor tasa de inyección, aportando mayor
cantidad de enerǵıa al motor. Por este motivo, el par presenta una respuesta
más rápida cuando se emplea el sistema de egr de baja presión, alcanzando
el 90 % del par final en 0.95 segundos, en contraposición a los 1.8 segundos
requeridos por el motor con el sistema de alta presión.

5.3.2.2. Consideraciones acerca del control del sistema egr-tgv.

El problema del control de la renovación de la carga en motores Diesel so-
brealimentados es una de las tareas que mayor interés han despertado durante
los últimos años en el campo del estudio de motores [13, 14]. En particular, el
trabajo desarrollado en la tesis de Garćıa [15] muestra un amplio análisis de
este problema para el caso de sistemas de recirculación de gases de escape de
alta presión. Además, la mencionada tesis aporta diversas mejoras a las estra-
tegias de control de la renovación de la carga mediante el empleo de técnicas
de control predictivo. En esta ĺınea de trabajo, a lo largo del siguiente apar-
tado, se evaluarán algunas de las técnicas propuestas por Garćıa [15] para el
control del sistema de egr de baja presión.

Selección del sistema de sensores. El problema de control del proceso de
renovación de la carga comienza con la selección de los sensores a utilizar. Tal
y como se expuso en el Caṕıtulo 2 la elección habitual es emplear un sensor
de gasto de aire a la entrada del compresor y un sensor de presión en el colec-
tor de admisión. Sin embargo, existen otras posibilidades como la propuesta
por van Nieuwstadt et al. [14] de sustituir el caudaĺımetro por un sensor de
presión en el colector de escape, con el ahorro económico consiguiente. Otros
autores, por ejemplo Amstutz y del Re [16] proponen el uso de una sonda
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de ox́ıgeno en el escape en lugar de un caudaĺımetro para controlar directa-
mente la apertura de la válvula de egr con el exceso de ox́ıgeno en el escape.
Finalmente, Langthaler y del Re [17] presentan un control de la válvula de
egr y turbina basado en un sensor de ox́ıgeno y un sensor de presión en el
colector de admisión. La ventaja de esta última configuración de sensores es
que las dos variables a controlar están medidas justo a la entrada de los ci-
lindros, eliminando los retrasos producidos por la distancia entre la entrada
del compresor y el colector de admisión en caso de emplear un caudaĺımetro,
o la distancia entre colectores de admisión y escape en caso de emplear una
sonda λ en el escape. Adicionalmente, la combinación de una sonda λ y un
sensor de presión presenta ventajas frente al empleo de la sonda de ox́ıgeno y
el caudaĺımetro, pues la presión en el colector de admisión es necesaria para
corregir la señal medida por la sonda de ox́ıgeno.

Todas las combinaciones de sensores anteriores son válidas para su empleo
con la arquitectura de egr de baja presión. Sin embargo, la relativa limpieza
y baja temperatura del gas recirculado con este sistema permite el empleo
de otro tipo de sensor imposible de emplear con el sistema de alta presión.
Se trata de utilizar un caudaĺımetro adicional para poder determinar la tasa
de egr. En el presente trabajo, se analiza el uso de un caudaĺımetro situado
a la entrada del compresor para medir el gasto total de admisión, según la
disposición mostrada en la descripción de la instalación experimental (sección
3.2.2, figura 3.6). De este modo, con las señales obtenidas de cada uno de
los sensores es posible calcular la tasa de egr. A pesar de su atractivo, esta
técnica está sujeta a diversos problemas, de los cuales se pueden mencionar
los siguientes:

Si bien las part́ıculas procedentes del escape se eliminan del gas recircu-
lado en el filtro de part́ıculas y el gas se enfŕıa en el intercambiador, es
cierto que el caudaĺımetro está sometido a condiciones de trabajo fuera
de las de su punto de diseño.

La composición del gas puede afectar a la medida, pues las propiedades
térmicas del gas modificarán el balance térmico en la placa caliente.

La temperatura del gas afecta a la temperatura en la placa caliente, y
afecta,por supuesto, a la medida del caudaĺımetro.

La posición del caudaĺımetro afecta a la medida en tanto en cuanto mo-
difica las condiciones del flujo y por tanto el coeficiente de peĺıcula. Del
mismo modo, las diferencias en la dirección del flujo afectan a la medida.
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Finalmente, la posición relativa de los caudaĺımetros afectará a la esti-
mación de la tasa de egr pues si los caudaĺımetros están distantes entre
śı, el desfase entre las medidas de ambos dispositivos será importante.

En cuanto a la durabilidad del caudaĺımetro, cabe decir que durante el periodo
de ensayos, que se ha prolongado durante más de un año (entorno a 1000
horas), no ha habido problemas con la fiabilidad del sensor. En lo que respecta
a los efectos de la composición y la temperatura del gas, en el presente trabajo
se han desestimado completamente. No obstante, con un sensor de temperatura
adicional a la entrada del compresor se puede llevar a cabo una corrección de
la medida que permita reducir el efecto de la temperatura. De igual forma, es
posible emplear la medida de los caudaĺımetros y el gasto de combustible para
corregir la señal con la composición del gas.

El efecto de la posición relativa de los caudaĺımetros śı que se ha tenido en
cuenta, aunque de un modo un tanto particular. En primer lugar cabe decir
que los caudaĺımetros se han dispuesto de la forma más compacta posible
con el fin de evitar una gran longitud entre los mismos. En segundo lugar,
pese a estar convenientemente calibrados en el banco de flujo, las medidas de
ambos caudaĺımetros en el motor son sustancialmente diferentes aun cuando
el egr permanece cerrado. En el gráfico situado a la derecha de la figura 5.25
se muestran los valores medidos por los dos caudaĺımetros con el sistema de
alta presión durante la fase final del ciclo de homologación. A pesar de que
teóricamente el caudal medido por ambos intercambiadores debe coincidir, los
resultados muestran como el caudaĺımetro situado justo antes del compresor,
además de mostrar mayor ruido en la señal, registra medidas que tienden a ser
superiores a las observadas por el otro medidor. Para corregir este defecto de
la medida se ha optado por tomar el primero de los caudaĺımetros en el sentido
del flujo como referencia, y corregir el valor proporcionado por el situado a
la entrada del compresor mediante un filtro que minimiza la diferencia en
la medida de los dos caudaĺımetros. Los coeficientes de dicho filtro se han
obtenido mediante un procedimiento recursivo de mı́nimos cuadrados5. Los
resultados de dicha identificación aparecen en la parte derecha de la figura 5.25
donde se puede apreciar la buena calidad del ajuste en las medidas de ambos
caudaĺımetros. Además, cabe destacar que la calibración del caudaĺımetro que
mide el gasto total de admisión puede llevarse a cabo automáticamente en los
periodos de funcionamiento en que el egr permanece cerrado.

Aceptando las correcciones realizadas y despreciando los efectos de tem-
peratura y composición del gas en la medida del caudaĺımetro, es posible

5Una descripción de este algoritmo puede encontrarse en [18].
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Figura 5.25. Identificación de la respuesta del caudaĺımetro de medida del gasto
de admisión. Respuesta de los caudaĺımetros instalados en el motor durante la parte
extraurbana del ciclo eudc con el sistema de alta presión. Izquierda: valores medidos.
Derecha: valores tras el filtrado. : caudaĺımetro situado a la salida del filtro de aire.

:caudaĺımetro situado a la entrada del compresor (medida de aire y gas recirculado
en el sistema de baja presión).

determinar la tasa de egr obtenida con el sistema de baja presión. En este
sentido, la figura 5.26 muestra la evolución de la tasa de egr durante la fa-
se extraurbana del ciclo de homologación eudc. Como se puede observar, la
evolución de dicha variable ha sido calculada a partir de los gastos medidos
por los diferentes caudaĺımetros aśı como a partir de las medidas de co2 en
admisión y escape proporcionadas por el analizador de gases. La coherencia
entre ambas señales parece clara, lo que valida el método de medida de egr
con los caudaĺımetros. Además, la medida de egr mediante caudaĺımetros
presenta algunas ventajas adicionales, claro está, a la ventaja económica. Por
un lado, durante evoluciones transitorias, la medida a partir del analizador de
gases presenta el problema de tener que poner en fase las señales de co2 en
admisión y escape con el fin de calcular la tasa de egr adecuadamente [19].
Por otro, en las fases en las que no hay combustión la concentración de co2

es la atmosférica tanto en el escape como en la admisión con lo que la medida
de egr con los analizadores deja de tener sentido (tal y como se observa en la
figura 5.26). Asimismo, el tiempo de respuesta de los caudaĺımetros es mucho
menor al de los analizadores de gases, lo que los hace aptos para el control.
Más aun, la respuesta dinámica del analizador de gases es bastante lenta, ya
que al retraso puro debido a la ĺınea de medida hay que añadir una constante
de tiempo del orden de segundos propia del analizador. Finalmente, si junto
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Figura 5.26. Validación del método de medida de egr con caudaĺımetros. Compara-
ción de la medida de egr (izquierda) y concentración de co2 en la admisión (derecha)
a partir de gastos másicos (caudaĺımetros) y concentraciones de co2 en admisión y
escape (analizador de gases) durante el ciclo extraurbano del eudc con el sistema de
baja presión. : medida a partir de los gastos másicos. : medida a partir de la
concentración obtenida con el analizador de gases.

con la información dada por los caudaĺımetros se considera el combustible in-
yectado y se estima la composición de dicho combustible es posible calcular
la concentración de co2 en admisión con resultados aceptables, tal y como se
muestra en la figura 5.26 .

Selección del sistema de control. El objetivo de este apartado es compa-
rar las prestaciones de varios tipos de estrategias de control en los diferentes
sistemas de egr. Las estrategias evaluadas serán la convencional, basada en
el control clásico con pid y la técnica de control predictivo basado en modelos
de acuerdo con [15]. Cabe decir que los resultados mostrados en esta sec-
ción son fruto del modelado con el modelo de acción de ondas y la validación
experimental queda propuesta para trabajos futuros.

En los motores Diesel sobrealimentados, coordinar los sistemas de egr y
sobrealimentación representa un reto importante debido al fuerte acoplamien-
to entre ambos sistemas. La figura 5.27 muestra las interacciones entre turbina
y válvula de egr y sus efectos en el gasto de aire trasegado por el motor. Tal y
como se pusiera de manifiesto en la sección 2.3.1.3, el comportamiento del mo-
tor con el sistema de egr de alta presión muestra una importante no-linealidad
del gasto de aire en función de la apertura de la turbina. En efecto, cuando la
válvula de egr permanece cerrada, el gasto de aire disminuye a medida que se
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Figura 5.27. Acoplamiento estático de los sistemas de egr y turbocompresor. Efecto
de las posiciones de válvula de egr y turbina en el gasto de aire trasegado por el motor
en modo de funcionamiento q. Izquierda: sistema de egr de alta presión. Derecha:
sistema de egr de baja presión.

abre la turbina, sin embargo, cuando la válvula de egr se abre completamente
se puede observar exactamente el comportamiento opuesto. De esta forma, la
ganancia de la relación entre la posición de la turbina y la masa de aire admi-
tido sufre un cambio de signo en plena zona de funcionamiento. Esto supone
importantes dificultades para un controlador, de hecho, si se pretendiese con-
trolar el gasto de aire con la turbina en la zona de recirculación de gases de
escape seria necesario modificar la ganancia del controlador con la apertura
de la válvula de egr para obtener resultados satisfactorios. Por ello, no es
habitual que el gasto de aire se controle con la turbina y se suele emplear la
válvula de egr para tal fin. Respecto al comportamiento del gasto de aire con
el sistema de baja presión mostrado en la figura 5.27, es posible comprobar
que independientemente de la posición de la válvula de egr, la apertura de
la tgv siempre conlleva una reducción en el gasto de aire trasegado, luego se
simplifica el control del gasto de aire notablemente.

Además de las no-linealidades del gasto de aire frente a las posiciones de
válvula de egr y turbina que se han puesto de manifiesto para el caso esta-
cionario en la figura 5.27, existen importantes interacciones dinámicas entre
los sistemas de egr y sobrealimentación que únicamente pueden observarse en
la respuesta transitoria. Si bien el modelo unidimensional es una herramienta
precisa, su coste computacional es mucho más elevado que el de simples mode-
los lineales que permiten evaluar cualitativamente la respuesta transitoria del
motor ante diferentes tipos de actuaciones en la válvula de egr y tgvde una



5.3. Efectos en el proceso de renovación de la carga 135

forma mucho más rápida. Por este motivo se ha llevado a cabo una simulación
de identificación con el modelo unidimensional que permita obtener un mode-
lo lineal equivalente. La identificación se ha llevado a cabo de acuerdo con la
metodoloǵıa propuesta en [15, 20], que consiste en partir de unas condiciones
estables para posteriormente variar las posiciones de las válvulas de egr y
tgv según una evolución pseudo-aleatoria como la recogida en la figura 5.28.
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Figura 5.28. Identificación de los modelos lineales para el control mpc. Izquierda:
sistema de egr de alta presión. Derecha: sistema de egr de alta presión. : señal
pseudo-aleatoria de posición de tgv. : señal pseudo-aleatoria de posición de egr.

: resultados del modelo unidimensional wam. : resultados del modelo lineal
ajustado.

A partir de estas simulaciones se ha empleado la técnica de los mı́nimos
cuadrados recursivos para identificar modelos lineales de la forma:

Apzqypkq � B1pzqz
�1u1pkq �B2pzqz

�1u2pkq (5.2)

donde y es el vector de salidas del sistema (masa de aire, presión y concentra-
ción de gases quemados en la admisión), u1 y u2 son las entradas del sistema
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(posiciones de tgv y válvula de egr), mientras que A, B1 y B2 son polinomios
de potencias crecientes de z�1, y el operador z�1 es el retardo unitario [21].
Este tipo de modelo se ha seleccionado porque permite captar la dinámica de
sistemas complejos con modelos relativamente sencillos tal y como muestra
la figura 5.28. Adicionalmente, los modelos obtenidos mediante este procedi-
miento serán la base del posterior control predictivo de los sistemas de egr y
tgv.

Con ayuda de los modelos lineales es posible estudiar las interacciones en el
sistema de renovación de la carga que dan lugar a complejos comportamientos
no-lineales que complican la labor de control. Estos comportamientos inde-
seables se justifican en mayor o menor medida por la diferente dinámica del
turbocompresor y el sistema de egr. Si bien tanto el compresor como el egr
afectan a las condiciones de admisión y escape, la dinámica del sistema de egr
(en su variante de alta presión) es mucho más rápida que la del turbocompre-
sor [22]. Los efectos de cada uno de los sistemas en las diferentes variables del
motor generalmente son contrarios y resultan en complejos comportamien-
tos como los mencionados anteriormente. Por ejemplo, si el efecto del egr
(dinámica rápida) es pequeño frente al efecto del turbocompresor (dinámica
lenta) en una variable, mostrará un comportamiento de fase no-mı́nima, es
decir, al comienzo del proceso evolucionará en una dirección, mientras que a
medida que el proceso avance la tendencia se invertirá [23]. Un ejemplo de
comportamiento de fase no-mı́nima es el efecto de la apertura de la válvula de
egr en la evolución de la presión de admisión obtenida con el sistema de alta
presión que aparece en la figura 5.29. Al comienzo del transitorio, el gasto a
través del conducto de egr crece, igualando las presiones de admisión y escape
como consecuencia de poner en contacto los colectores. De este modo, aumen-
ta la presión de admisión, sin embargo, puesto que hay una menor cantidad
de gas disponible para mover la turbina la presión de admisión termina por
decrecer. El segundo efecto es predominante, pero más lento a consecuencia
de la inercia del turbocompresor. Cuando se emplea el sistema de baja presión
el egr no afecta directamente a las condiciones en los colectores de admisión
y escape, por lo que no se observa apenas variación de la presión de admisión
con el escalón de egr.

Se puede observar un comportamiento similar de fase no-mı́nima en el
gasto de aire ante un escalón en la apertura de la turbina con el sistema de
alta presión. En efecto, al abrir la turbina la reducción en la presión de escape
provoca la cáıda del gasto a través de la ĺınea de egr (dinámica rápida) por lo
que se incrementa el gasto de aire. No obstante, la menor enerǵıa a la entrada
de la turbina termina por decelerar el turbogrupo, con lo que el gasto de aire
acaba cayendo (dinámica lenta).
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Figura 5.29. Respuesta dinámica de la presión de admisión, gasto de aire y con-
centración de gases quemados en la admisión ante un escalón en la posición de la
válvula de turbina (izquierda) y egr (derecha). : sistema de egr de baja presión.

:sistema de egr de alta presión.

Finalmente, cabe mencionar, que si bien el sistema de egr de baja pre-
sión no presenta ninguna de las no-linealidades anteriores, de acuerdo con los
resultados mostrados en la gráfica, la respuesta en la concentración de que-
mados en la admisión es mucho más lenta. La mayor parte del retraso en la
concentración de gas quemado obtenida con el sistema de baja presión se debe
al tamaño de la ĺınea de admisión desde la unión del aire y el egr hasta el
colector. Por tanto, queda patente que será importante reducir esta longitud
para mejorar la respuesta transitoria del motor.

En lo que se refiere al control con pid, todos los comportamientos no-
lineales mostrados anteriormente limitan en mayor o menor medida las posibi-
lidades del control. Puesto que todos los comportamientos anteriores dependen
de factores de funcionamiento tales como el régimen de giro, combustible in-
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yectado y posiciones de válvula de egr y turbina, el primer inconveniente del
control mediante pid’s el importante esfuerzo de calibración. En efecto, será ne-
cesario planificar la ganancia del controlador en función de varios parámetros
incrementando de este modo el tamaño de las cartograf́ıas y el tiempo y ensa-
yos necesarios para rellenarlas. Por otro lado, cuando se pretende controlar el
proceso de renovación de la carga de forma descentralizada, esto es, empleando
un actuador (válvula de egr o tgv) para cada variable a controlar, sin con-
templar el acoplamiento entre ambas, es necesario considerar que la selección
de los emparejamientos puede comprometer la estabilidad del sistema. Bristol
[24] propone un método para la selección de los pares de variables a controlar.
Dicho método está basado en una matriz que se calcula a partir de la ganancia
del proceso según la expresión:

µij � φijφ
�1

ji (5.3)

donde los valores µij son las entradas de la matriz propuesta por Bristol, y
que determinan el acoplamiento entre la variable de entrada i y la variable de
salida j, mientras que φij es la ganancia de la variable de salida j respecto de
la entrada i, y φ�1

ji es un elemento de la inversa de la matriz formada por las
ganancias del sistema. La propiedad principal de estas matrices es que los ele-
mentos de sus filas y columnas suman la unidad, y de acuerdo con lo propuesto
por Bristol, valores negativos en los coeficientes de la matriz implican que la
pareja de entradas y salidas seleccionadas darán lugar a comportamientos ines-
tables. Dichos comportamientos inestables serán más importantes cuanto más
alejados de la unidad estén las entradas de la matriz. Por otro lado, valores en-
torno a 0.5 implicarán que el sistema está acoplado pero no hay inestabilidad.
Finalmente, si la matriz obtenida es diagonal, el sistema está desacoplado y
no hay interacciones entre sus componentes. A partir de las ganancias de los
modelos lineales empleados, la matriz de acoplamiento para el caso de emplear
el par de control formado por gasto de aire y presión de admisión será:

MHP �

�
�0,13 1,13
1,13 �0,13

�
MLP �

�
�0,01 1,01
1,01 �0,01

�

Los valores negativos de la matrizMHP ponen de manifiesto las dificultades
de controlar el gasto de aire con la tgv y la presión de admisión con el egr
para el sistema de alta presión. Por otro lado, los valores de las entradas de la
matriz MLP confirman que el acoplamiento entre las variables seleccionadas es
mı́nimo, pues se trata de una matriz prácticamente diagonal. Se puede llevar
a cabo el mismo análisis para otros pares de variables a controlar. Aśı, para
el caso del par presión y concentración de gases quemados en la admisión, los
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resultados son:

MHP �

�
0,84 0,16
0,16 0,84

�
MLP �

�
1,02 �0,02
�0,02 1,02

�

lo que pone de manifiesto que el par de variables formado por la presión
y la concentración de gases quemados en la admisión es más adecuado para
el control del proceso de renovación de la carga con el sistema de egr de alta
presión, pues resulta totalmente estable y el acoplamiento entre variables es
reducido. A tenor de los valores de la matriz MHP la presión de admisión
se regulaŕıa a partir de la posición de la tgv y la concentración de gases
quemados con la válvula de egr. Adicionalmente, se observa como en el caso
del sistema de baja presión el desacoplamiento es, otra vez, prácticamente
total, pues la válvula de egr apenas afecta a la presión de admisión y la
turbina tiene un efecto despreciable sobre la concentración de gases quemados
en la admisión. Finalmente, la matriz de interacciones cuando se emplea gasto
de aire y concentración de gases quemados en la admisión como variables de
control es:

MHP �

�
0,38 0,62
0,62 0,38

�
MLP �

�
�5,2 6,2
6,2 �5,2

�

de donde se desprende que el sistema de alta presión es completamente esta-
ble en cualquiera de sus combinaciones, a pesar de estar fuertemente acoplado
(valores próximos a 0.5), mientras que el sistema de baja presión presenta ines-
tabilidades importantes, pues los valores de la matriz MLP presentan valores
muy alejados de la unidad. De este modo, a pesar de que el par de control
gasto de aire-concentración de quemados es posiblemente el más interesante
por ser el que afecta de forma más directa a las prestaciones del motor, queda
prácticamente descartado por las dificultades de su control. Del mismo modo,
queda demostrado que el par formado por gasto de aire y presión de admi-
sión no es la mejor combinación de variables de control cuando se emplea un
sistema de egr de alta presión, y sin embargo es la utilizada en la práctica
totalidad de motores actuales. En este sentido, cabe decir que esto se debe a
razones ajenas al control, pues el alto precio de los sensores de concentración
de ox́ıgeno hace que los fabricantes no se hayan decantado todav́ıa por emplear
otros pares de control más adecuados.

En cuanto al sistema de control, la utilización de pid’s presenta ciertas
desventajas si se compara con algoritmos de control más avanzados, espe-
cialmente cuando se pretende controlar una planta con fuertes acoplamientos
entre sus variables, como es el caso. La dificultad de los sistemas pid para
controlar procesos con múltiples entradas y salidas relacionadas radica en la
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Figura 5.30. Control de gasto de aire y presión de admisión mediante pid, resul-
tados obtenidos con el modelo unidimensional del motor. Izquierda: respuesta ante
un escalón en la demanda de gasto de aire. Centro: respuesta ante un escalón en la
demanda de presión de admisión. Derecha: respuesta ante un escalón simultáneo en
la demanda de gasto de aire y presión de admisión.� � � : consigna. : sistema de
baja presión. : sistema de alta presión.

ausencia de un modelo de comportamiento del proceso. El diseño basado en
pid requiere poca información sobre el proceso a controlar y por tanto no
puede tratar las interacciones entre variables adecuadamente. La figura 5.30
muestra la respuesta de la presión de admisión y el gasto de aire ante esca-
lones en sus respectivas demandas con un control pid. Se puede observar que
las respuestas ante escalones en la demanda de aire o presión de admisión son
aceptables para cualquiera de los sistemas de egr empleados. Sin embargo,
cuando se demanda un incremento simultáneo de la presión de admisión y el
gasto de aire, el acoplamiento del sistema es tal que se producen sobreoscila-
ciones importantes. Incluso, en el caso del sistema de alta presión el tiempo de
estabilización para la presión de admisión es superior a 2 segundos. Por este
motivo, en motores comerciales no se emplea el control conjunto de ambas
variables mediante pid’s convencionales, reservando el control de la presión de
admisión para puntos de alto régimen de giro y carga, y limitando el control
del gasto de aire a la zona en que se lleva a cabo el egr.
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Los algoritmos de control predictivo basados en modelos (mpc6) presen-
tan la ventaja de que tienen mayor información del sistema a controlar. De
hecho serán tanto más precisos cuanto mayor sea la capacidad del modelo de
predecir el comportamiento real del sistema. Además, el hecho de contar con
una función de optimización, en la que se atribuye un peso a cada una de las
variables a controlar y un coste de operación a cada uno de los actuadores,
hace a este tipo de algoritmos especialmente interesantes para el control de
sistemas con múltiples entradas y salidas acopladas. Obviamente, el control
mpc también presenta algunos inconvenientes, pues pese a que se puede im-
plementar de un modo relativamente sencillo, su complejidad es muy superior
a la del control pid y por tanto también lleva asociado un mayor coste compu-
tacional. Además el mpc requiere un modelo apropiado del proceso. Aunque
el esfuerzo requerido para la calibración es mucho menor. En este trabajo se
han empleado los modelos lineales descritos anteriormente y cuya respuesta se
puede evaluar en la figura 5.28.

En cuanto a las prestaciones del control mpc,en la figura 5.31 se evalúan
dos estrategias diferentes, controlar el gasto de aire y la presión de admisión
(izquierda) o controlar la presión de admisión y la concentración de gases que-
mados (derecha). La tercera opción, esto es, controlar el gasto de aire y la
concentración de quemados no es posible debido al fuerte acoplamiento entre
estas variables que ya fuera justificado con anterioridad. Es fácil observar que
cualquiera de las dos estrategias que emplean el mpc mejoran con mucho los
resultados del control mediante pid. En cuanto al control con gasto de aire y
presión, los resultados obtenidos mediante el modelo unidimensional para el
sistema de egr de alta presión muestran un comportamiento de fase no-mı́ni-
ma totalmente acorde con la matriz de acoplamiento obtenida con el modelo
lineal. Por otro lado, también se puede observar que el sistema de baja pre-
sión muestra una respuesta ligeramente más rápida y estable. En el caso de
emplear el par de control formado por presión de admisión y concentración de
quemados en admisión la respuesta es más lenta, pero se evita el comporta-
miento de fase no-mı́nima obtenido con el par gasto de aire y presión. Cabe
destacar que en este caso, la respuesta del motor con el sistema de baja pre-
sión es particularmente lenta, pues la longitud de la ĺınea de admisión conlleva
un retraso no despreciable en lo que se refiere a concentración de quemados
en la admisión. De este modo, mientras que con el uso de la concentración

6del inglés Model-Based Predictive Control, son una familia de algoritmos de control que
comparten las siguientes caracteŕısticas: emplean un modelo para predecir la evolución del
proceso en instantes futuros a pesar de aplicar únicamente la primera acción de control calcu-
lada, cuentan con una función de optimización a minimizar y emplean un horizonte de control
finito y deslizante. El lector interesado en este tema encontrará valiosas las monograf́ıas [25]
y [26].
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Figura 5.31. Control de gasto de aire y presión de admisión mediante mpc, resulta-
dos obtenidos con el modelo unidimensional del motor. Izquierda: respuesta ante un
escalón simultáneo en la demanda de gasto de aire y presión de admisión. Derecha:
respuesta ante un escalón simultáneo en la demanda de presión y concentración de
quemados en la admisión.� � � : consigna. : sistema de baja presión. : sistema
de alta presión.

de quemados en la admisión se consiguen ciertas mejoras relacionadas con la
estabilidad en el caso de emplear un sistema de egr de alta presión, en prin-
cipio el uso de esta variable no supone una ventaja en el caso de utilizar un
sistema de egr de baja presión. Sin embargo, de cara a la implementación
en el motor es necesario tener en cuenta que midiendo la concentración de
quemados en la admisión se evitan los retrasos asociados a la distancia entre
el caudaĺımetro y los cilindros lo que śı puede tener importantes repercusiones
en el comportamiento transitorio.

Finalmente, cabe decir que dada la estrategia de control actual, basada
en calibraciones y mapas en los que se recogen las consignas para el funcio-
namiento óptimo, las mejoras en el control asociadas al empleo de algoritmos
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más complejos que los pid actuales no implican mejoras sustanciales en las
prestaciones si no van acompañadas de una recalibración de las consignas. Es
decir, el algoritmo de control tiene un peso mucho menor en el funcionamiento
del motor que la selección adecuada de las consignas [14, 17].

5.4. Repercusiones del sistema de egr en la gene-
ración de condensados

La condensación de ciertos compuestos qúımicos contenidos en el gas de
escape aśı como la aglomeración de part́ıculas a lo largo de la ĺınea de egr y
de admisión es un problema actual debido a la tendencia combinar elevadas
tasas de egr con la refrigeración. Diversos estudios han puesto de manifiesto
el efecto nocivo de los compuestos procedentes del egr en el desgaste del
motor [27–30], por lo que parece interesante estudiar bajo qué condiciones
aparecen. A este fin se dedica la próxima sección 5.4.1, donde además, se
proporcionan algunos datos concernientes a la naturaleza de los condensados.
Finalmente, cuando se han identificado las condiciones en las que aparece la
condensación y los problemas que esta puede causar, la última parte de esta
sección está destinada a analizar diversos métodos para evitar la condensación
o eliminar el ĺıquido generado en caso de que aparezca.

5.4.1. Análisis del efecto de la temperatura del egr y el gas
admitido sobre la generación de condensados y su na-
turaleza

En aplicaciones automoviĺısticas no es habitual que la temperatura del gas
recirculado, incluso la del gas de admisión, baje por debajo del punto de roćıo
cuando se emplea un sistema de egr de alta presión. Únicamente durante
el arranque en fŕıo puede producirse cierta condensación, pero en cuanto la
temperatura del refrigerante del motor asciende a temperaturas entorno a
la de trabajo la condensación se hace prácticamente imposible. No obstante,
para evitar la formación de condensados debida a las bajas temperaturas de
pared y elevadas temperaturas del gas durante estos primeros instantes de
funcionamiento, se emplean diversas técnicas como son mantener la válvula
de egr cerrada cuando la temperatura del refrigerante está por debajo de
cierto valor que dependerá de la aplicación, o utilizar un “by-pass” que evite
el descenso de la temperatura [31].

Sin embargo, cuando se emplea un sistema de egr de baja presión las
condiciones de condensación pueden darse fácilmente. Si como es habitual el
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refrigerante utilizado para enfriar los gases recirculados por el sistema de baja
presión es el propio refrigerante del motor, cuya temperatura en funciona-
miento normal oscila entre los 80 y 90 oC, la condensación en la ĺınea de egr
únicamente aparecerá durante el arranque en fŕıo. No obstante, es probable
que gran parte del agua contenida en el gas recirculado condense en la ĺınea
de admisión tras atravesar el “intercooler”. Este comportamiento queda refle-
jado en la figura 5.32 donde las condiciones del gas a la entrada y la salida
de diferentes intercambiadores se han plasmado en el diagrama psicrométrico
del aire húmedo a 1 atmósfera de presión. Los puntos representados han sido
obtenidos en las condiciones l de funcionamiento variando la temperatura en
el intercambiador de egr y de admisión. En el primer punto, la temperatura
de los gases recirculados se ha reducido desde 140oC hasta 70oC, mientras
que en el intercambiador de calor de admisión se disminuido desde 60oC hasta
35oC. Tal como se detalló en la sección destinada a la descripción de la ins-
talación experimental 3, ambos intercambiadores cuentan con un receptáculo
para recoger los condensados, receptáculos que permanecen totalmente vaćıos
tras operar el motor en estas condiciones durante 10 minutos.

La figura 5.32 muestra que el punto de funcionamiento está todav́ıa lejos
de la ĺınea de saturación en ambos intercambiadores. Cuando se incrementa
la refrigeración y las temperatura de egr y admisión se reducen hasta 35oC
y 25oC respectivamente, se puede observar que en ambos casos el punto a
la salida de los intercambiadores se encuentra a la izquierda de la ĺınea de
saturación 7. En este caso el contenido de agua del gas es superior al que
puede admitir en las condiciones de presión y temperatura de funcionamiento
y se produce la condensación del exceso de agua hasta llegar a las condiciones
de saturación. Aśı lo reflejan los puntos medidos a la salida del intercambiador.
Restando el agua recogida en los diferentes intercambiadores de la contenida a
la entrada de los mismos se pasa desde las condiciones teóricas sin condensación
a las condiciones reales a la salida de los intercambiadores.

La figura 5.32 muestra que las medidas experimentales de presión, tempe-
ratura y volumen de ĺıquido condensado se ajustan al diagrama psicrométrico.
No obstante hay ciertos errores asociados a las hipótesis utilizadas como son:

El diagrama psicrométrico es para el aire, mientras que en ambos inter-
cambiadores hay una mezcla de aire y gas quemado.

7estos puntos son totalmente ficticios y para plasmarlos en el diagrama simplemente se ha
tomado la humedad a la entrada del intercambiador y la temperatura a la salida del mismo,
luego no se ha contemplado el efecto del cambio de fase del vapor en la temperatura.
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Figura 5.32. Diagrama psicrométrico y punto de operación de los intercambiadores
de calor de admisión y egr de baja presión. Condensación en los intercambiadores de
admisión (izquierda) y egr de baja presión (derecha) cuando se emplea la recircula-
ción de gases de escape de baja presión. �: Condiciones antes del intercambiador. �:
Condiciones a la salida del intercambiador si no hubiese condensación. �: Condiciones
medidas a la salida del intercambiador.

El diagrama es válido para una presión de 1 atmósfera, y la presión
en el intercambiador de admisión para los puntos en que hay una tasa
considerable de egr es ligeramente superior.

La estimación únicamente tiene en cuenta la interacción entre las dife-
rentes temperaturas del gas, pero no la iteración entre el fluido y las
paredes, que es donde posiblemente haya mayor condensación.

Para calcular la humedad en el escape se ha tomado una composición
media del combustible dada por la fórmula C21H44 y se ha supuesto que
todo el combustible inyectado se quema.

Asimismo, es necesario tener en cuenta la incertidumbre de la medida. En
efecto, el tiempo de medida debe ser suficientemente alto como para recoger
un volumen de condensados adecuado al método de medida. Del mismo modo,
tanto el tiempo como el volumen recuperado deben ser medidos con el mayor
cuidado para obtener unos resultados lo más precisos posible. Se trata de unos
ensayos muy laboriosos, no obstante, si el método de medida se acepta como
válido, y la figura 5.32 aśı lo aconseja, los resultados obtenidos proporcionan
una valiosa información, pues deben ser representativos de la condensación
real.
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Mediante un barrido de temperaturas en ambos intercambiadores, la meto-
doloǵıa experimental permite obtener un mapa de condensación para cada uno
de los puntos de funcionamiento ensayados, tal y como muestran las figuras
5.33 a 5.35.

modo J condensación "intercooler"

T
"intercooler"

 [ºC]

T
E

G
R [º

C
]

 

 

10 20 30

20

40

60

80

modo J condensación EGR

T
"intercooler"

 [ºC]

T
E

G
R [º

C
]

cm3/h

10 20 30

20

40

60

80

0

500

1000

Figura 5.33. Efecto de la temperatura del gas sobre la tasa de condensación en los
intercambiadores de admisión (izquierda) y egr (derecha) para las condiciones de
funcionamiento j al emplear el sistema de egr de baja presión.
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Figura 5.34. Efecto de la temperatura del gas sobre la tasa de condensación en los
intercambiadores de admisión (izquierda) y egr (derecha) para las condiciones de
funcionamiento l al emplear el sistema de egr de baja presión.
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Figura 5.35. Efecto de la temperatura del gas sobre la tasa de condensación en los
intercambiadores de admisión (izquierda) y egr (derecha) para las condiciones de
funcionamiento o al emplear el sistema de egr de baja presión.

El primer hecho que llama la atención al observar los mapas de conden-
sación es que en condiciones de refrigeración extrema se obtienen tasas de
condensación importantes, netamente superiores al litro por hora. Los mapas
de condensación muestran, lógicamente, como a medida que se reduce la tem-
peratura en un intercambiador se incrementa la tasa de condensación. A su
vez, las condiciones de condensación vaŕıan según el punto de funcionamiento
del motor, parámetros como la tasa de egr o el dosado influirán en el con-
tenido de agua del gas y por tanto en el punto de roćıo. Por ejemplo, en el
modo o se obtiene condensación con temperaturas inferiores a 35oC mientras
que en los modos j y l el ĺımite de condensación está entorno a los 30oC.

Otro fenómeno interesante a observar es que dada una temperatura en un
intercambiador, su tasa de condensación aumenta a medida que se incremen-
ta la temperatura en el otro. Esto se debe a que por un lado, cuanto mayor
condensación aparece en el intercambiador de egr el gas de admisión contiene
menor cantidad de agua para condensar. Del mismo modo, a medida que apa-
rece condensación en el intercambiador de admisión, más secos salen los gases
del escape y por tanto la cantidad que puede condensar en el intercambiador
de egr se reduce.

Con el fin de ilustrar este comportamiento, en la figura 5.36 se muestran
los diagramas de contenido de agua para dos condiciones de temperatura di-
ferentes en el modo de funcionamiento j. Considerando que en el proceso de
combustión se generan 100 unidades de agua, en el caso de que no haya con-
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Figura 5.36. Contenido en agua en las diferentes partes del motor en las condicio-
nes de funcionamiento j con temperaturas de refrigeración de 35oC en la admisión
y 70oC en el egr (izquierda), y para temperaturas de 20oC en ambos intercambiado-
res (derecha). *: las unidades de agua contenidas en el gas de recirculado dependen
directamente de la tasa de egr, 52 % en el caso de la izquierda y 54 % en el de la
derecha.

densación el contenido en agua que arrastra el gas es de 128 y 146 unidades
en los refrigeradores de egr y admisión respectivamente. En este caso, el gas
que entra en los cilindros contiene casi un 50 % más agua que la generada en
la combustión. En cambio, cuando hay condensación el contenido de agua a
la entrada de los intercambiadores se reduce a 100 y 110 unidades respectiva-
mente. Otra conclusión que se puede extraer a partir de estos diagramas es
que la cantidad de agua contenida en el aire admitido supone menos del 20 %
de la generada en la combustión.

A pesar de que el proceso de combustión del motor produce principalmente
co2 y agua, los gases de escape también contienen otras especies, que pueden
ser tanto productos de la combustión como materia arrastrada de la ĺınea de
escape. Mediante la recirculación de los gases de escape estas especies se re-
introducen en el motor, y si la temperatura en alguna posición desciende por
debajo del punto de roćıo pueden depositarse en forma ĺıquida o sólida. Este
efecto genera un problema puesto que gran parte de las especies contenidas
en el gas de escape son altamente corrosivas y pueden dañar partes del mo-
tor, especialmente los intercambiadores, pues son de aluminio. La metodoloǵıa
experimental planteada en este trabajo permite, además de medir la tasa de
condensación en los intercambiadores, tomar muestras del ĺıquido condensado
con el fin de analizar su composición. Esta tarea, aunque interesante es más
propia de la qúımica que de la fluido-dinámica y sobrepasa el ámbito de esta
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tesis. No obstante, con el fin de dar ciertas nociones de la composición qúımica
de los condensados, que es de vital importancia a la hora de seleccionar los
materiales y los tratamientos superficiales de los intercambiadores, se pueden
resaltar los siguientes resultados experimentales:

pH. El pH mı́nimo obtenido en todos los ensayos realizados es de 2.6, li-
geramente superior al ĺımite establecido para el uso del aluminio. Además,
las muestras obtenidas del intercambiador de egr son considerablemen-
te más ácidas que las extráıdas después del intercambiador de admisión.
Esto hace pensar que los componentes ácidos contenidos en el gas pueden
tener temperaturas de condensación superiores a la del agua, con lo que
su condensación es predominante en el intercambiador de calor de egr y
por tanto llegan a la admisión menores concentraciones de dichos ácidos.
Adicionalmente, el aceite procedente de las fugas del motor (”blow-by”)
y del compresor puede contribuir al incremento del pH en el condensado
obtenido en la admisión.

Azufre. Uno de los ácidos más corrosivos de los que pueden encontrarse
en el ĺıquido condensado es el sulfúrico [29]. Los resultados obtenidos
muestran concentraciones de iones sulfato que no se han podido corre-
lacionar con ningún parámetro del motor por ser relativamente bajas.
Tampoco ha sido posible correlacionarlas con el contenido de azufre del
combustible a pesar de hacer pruebas con combustibles de diferentes
calidades (desde 10 hasta 2000 ppm). Una vez más, cuando se emplea
la arquitectura de egr de baja presión el sistema de post-tratamiento
reduce el contenido de azufre del gas recirculado impidiendo cualquier
correlación.

Un análisis más detallado de los resultados del análisis qúımico de los conden-
sados pueden hallarse en [3] y [32].

5.4.2. Soluciones a la condensación. Técnicas para evitarla y
gestión de los condensados

Tras analizar bajo qué condiciones aparece la condensación, y observar
que la cantidad de ĺıquido generada puede ser importante, el siguiente paso es
estudiar posibles métodos para evitar la condensación, y si esto no es posible,
eliminar el ĺıquido generado. En cuanto a la condensación en el intercambiador
de calor del egr en la sección 5.2 ya se expuso que reducir temperaturas por
debajo de las que permitan al compresor trabajar adecuadamente no reporta
mayores beneficios, luego se convino utilizar el ĺıquido refrigerante del motor
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para reducir la temperatura del egr hasta niveles cercanos a los 90oC, que
por supuesto están muy lejanos de los ĺımites de condensación (como se puede
comprobar en las figuras 5.33 a 5.35). En este sentido el intercambiador de la
admisión es el punto fŕıo de la ĺınea de admisión y por tanto donde más factible
es la condensación. A la hora de afrontar el problema de la condensación en
el intercambiador de calor de la admisión se pueden plantear dos tipos de
soluciones, a saber:

Evitar la condensación. Para ellos se propone emplear un “by-pass” del
intercambiador de calor y regular la temperatura de admisión por encima
del ĺımite de condensación.

Eliminar los condensados si no es posible evitar su formación. Existen,
a su vez, dos tipoloǵıas:

• Soluciones sin consumo energético. En esta categoŕıa se encuentran
los sistemas que permiten eliminar los condensados sin suministrar
enerǵıa al fluido. Se propone emplear el propio sistema de “by-pass”
para eliminar los condensados que puedan generarse. Para ello, es
necesario comunicar la salida del intercambiador con el conducto
de “by-pass” mediante un pequeño tubo que permita al condensado
caer por gravedad tal y como se muestra en la figura 5.37. Mediante
la apertura de la válvula de “by-pass” el gas arrastra el condensado
hacia la admisión a la vez que la mayor temperatura contribuye a
su evaporación. Cabe decir que pese a haber clasificado este sistema
en el grupo de soluciones sin consumo energético existe un pequeño
consumo eléctrico asociado a la actuación de las válvulas de “by-
pass” y estrangulamiento.

válvula de 
estrangulamiento

conducto de 
“by pass”
transparente

Válvula de 
“by pass”

línea de 
vaciado

Figura 5.37. Sistema de “by-pass” del intercambiador de calor de admisión empleado
para evitar la condensación o eliminar los condensados en caso de no poder evitarla.
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Figura 5.38. Soluciones con coste energético para eliminar el ĺıquido condensado:
bomba (izquierda) y sistema de ultrasonidos (derecha).

• Soluciones con consumo energético. En este grupo están contenidos
aquellos sistemas en los que es necesario aportar cierta cantidad
de enerǵıa al fluido para llevarlo desde el punto de condensación
a la admisión del motor. El ejemplo más común es el uso de una
bomba. En este trabajo se considerará el empleo de una bomba y
el de un sistema de vaporización del ĺıquido condensado mediante
ultrasonidos. Un esquema de ambas configuraciones aparece en la
figura 5.38.

En cuanto a la configuración con la bomba, el esquema muestra como se
ha empleado un elemento con un orificio calibrado de 2 mm de diámetro para
limitar el caudal de ĺıquido que entra en los cilindros. Asimismo, la bomba8

se ha situado en el punto más bajo del circuito para evitar problemas con
su cebado. No obstante, esta configuración tiene el problema de que cuando
la bomba se detiene, el volumen de ĺıquido contenido en la ĺınea de vaciado
hasta el colector de admisión no puede ser eliminado. Finalmente, es necesario
tener en cuenta que la ĺınea de vaciado está conectada con el colector en su
parte superior, lo que supone un importante problema de regulación, pues
cuando la columna de ĺıquido llega al punto más alto de la ĺınea de vaciado
entra en el colector de admisión (que está más bajo) de forma repentina. La
solución más conveniente seŕıa conectar la ĺınea de vaciado con la parte inferior
del colector de admisión para que el ĺıquido entrara progresivamente en los
cilindros, pero el colector está literalmente pegado a la tapa de balancines

8la potencia eléctrica de la bomba es de 2 W.
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del motor y no hay espacio disponible para colocar la ĺınea de vaciado de
forma óptima. Respecto a la configuración con el sistema de ultrasonidos9, tal
y como se aprecia en la figura 5.38, todo el gasto de admisión pasa a través
del sistema de ultrasonidos, que está equipado con un depósito para recoger
los condensados de un volumen igual al del depósito utilizado en el sistema
anterior. Como en el caso de la bomba, el coste energético de esta solución
depende casi exclusivamente del consumo eléctrico del sistema de ultrasonidos,
no obstante, puesto que es atravesado por la totalidad del gasto de admisión,
su pérdida de carga puede tener cierta repercusión en el trabajo de bombeo del
motor. Por último, a diferencia de la configuración con la bomba, este sistema
cuenta con un detector de nivel que activa automáticamente el aparato de
ultrasonidos. En lo que resta de sección se analizarán las diversas soluciones
propuestas.

5.4.2.1. Control de la temperatura de admisión para evitar la con-
densación

Mediante wam y el modelo de condensación se han realizado simulaciones
del funcionamiento del motor en el modo de funcionamiento l con el sistema
de egr de baja presión. Las condiciones de funcionamiento l han sido selec-
cionadas porque tal y como se observó en su validación (sección 4.2.6), en este
punto el modelo de condensación funciona particularmente bien. Mediante es-
tas simulaciones se pretende estudiar si es posible controlar la temperatura de
admisión mediante un sistema de “by pass” para evitar la condensación

Con dicho fin se han llevado a cabo diversos escalones en la apertura de
la válvula de egr con el objetivo de variar la concentración de agua en el gas
admitido y modificar de este modo las condiciones de condensación. Tras la
identificación del sistema se diseña un pid que permite controlar la tempera-
tura de admisión variando la posición de la válvula de “by pass”. El esquema
del sistema de control es el que aparece en la figura 5.39. El motor modelado
en wam se ha equipado con una serie de sensores, principalmente de tempe-
ratura a la salida del intercambiador y gastos de aire y combustible. Se trata
por tanto de variables totalmente disponibles para una centralita de control
de un motor convencional.

Puesto que el modelo de condensación requiere el gasto de escape que se
reintroduce en la admisión se ha simulado un sensor de gasto de egr para
determinarlo. Si bien es cierto que los sensores de gasto de egr no están dis-
ponibles comercialmente, en la sección 5.3.2.2 se describió el método por el

9la potencia eléctrica del sistema es de 13 W.
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Figura 5.39. Esquema de control de la válvula de “by pass” para evitar la conden-
sación en el intercambiador de calor de admisión.

cuál es posible determinar el gasto de egr mediante el uso de dos caudaĺıme-
tros cuando se emplea un sistema de egr de baja presión. Por esto, el sistema
de control de la temperatura de admisión para evitar la condensación que se
presenta en este apartado es fácilmente implementable en un motor real que
esté equipado con un sistema de egr de baja presión. El modelo de conden-
sación devuelve la temperatura de condensación o punto de roćıo para las
condiciones higrométricas del intercambiador, y es esta temperatura más un
margen de seguridad la que se utiliza como consigna.

A partir de la temperatura de consigna y la temperatura suministrada
por el sensor se calcula un error que el controlador (pid con “antiwind-up” y
saturación) transformará en una acción de control.

Los principales resultados de la simulación aparecen en la figura 5.40, don-
de el comportamiento del sistema sin control de temperatura de admisión
(parte izquierda) se compara con la respuesta del sistema con control de dicha
temperatura (parte derecha de la figura). En la parte superior de la imagen
se muestran las aperturas de las válvulas de egr y “by pass”. Mientras que
en el caso de la simulación sin control de temperatura la válvula de “by pass”
permanece totalmente cerrada, en el caso de controlar la temperatura de ad-
misión dicha válvula se mueve para conseguir llegar a la consigna dada. En
cualquier caso es posible notar como a medida que la válvula de egr se abre
se produce un incremento en la tasa de gas recirculado. El incremento en la
tasa de egr revierte en un aumento en la cantidad de vapor de agua contenida
en el gas que llega a la admisión y por tanto un ascenso de la temperatura de
condensación, tal y como se pone de manifiesto en la parte central de la figura
5.40.
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En el caso de que la temperatura de admisión se mantenga fija a 20oC
aparecen condensaciones importantes que van desde los 0.63 l/h en las condi-
ciones nominales hasta superar 1 l/h cuando la tasa de egr asciende hasta el
58 %. Cuando se emplea el sencillo sistema de control planteado, el modelo de
condensación suministra la temperatura de roćıo en tiempo real, tras sumarle
un margen de seguridad de 10oC el sistema de control la emplea como con-
signa. Tal y como muestra la 5.40 en su parte central el pid seleccionado es
capaz de mantener la temperatura de admisión lejos de la condensación, por
lo que no hay precipitación de ĺıquido en el intercambiador.

De este modo se pone de manifiesto que un modelo de condensación tan
sencillo como el planteado en este trabajo, fácilmente programable en la centra-
lita de control de un motor, combinado con un sistema pid permite solventar
uno de los principales inconvenientes de los sistemas de egr de baja presión
como es el control de la condensación en el motor.
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Figura 5.40. Comparación entre la tasa de condensación obtenida en las condiciones
de funcionamiento l sin control de la temperatura de admisión (izquierda) y con un
control pid de la temperatura de admisión (derecha) ante escalones en la tasa de egr.
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No cabe duda de que para concluir este trabajo de forma completa seŕıa
necesaria una validación experimental, sin embargo la válvula de “by pass”
disponible en la instalación no permite este tipo de regulación pues únicamen-
te trabaja en dos posiciones, esto es, completamente abierta o completamente
cerrada. Por este motivo la validación experimental de la técnica queda pen-
diente para un trabajo futuro.

5.4.2.2. Sistemas de eliminación de condensados

Si bien el control de la temperatura de admisión es la solución más conve-
niente cuando se trata de manejar la condensación y sus productos, es necesario
aceptar que en determinados casos la condensación será inevitable10 y el mo-
tor debe contar con una solución que le permita eliminar el ĺıquido generado
convenientemente. Tal y como se puso de manifiesto anteriormente, en este
trabajo se han considerado tres métodos de eliminación de condensados, estos
son: el sistema “by pass” (también empleado para evitar la condensación), el
vaciado con bomba de pistón y el sistema de ultrasonidos. Para evaluar las
prestaciones de cada uno de los sistemas se han realizado pruebas de vaciado
con los tres sistemas montados en el motor. Tras obtener una cantidad de
condensados de 100 cm3 el sistema de vaciado se mantiene en funcionamiento
durante 440 segundos en los que se registran los principales parámetros del
motor.

La figura 5.41 muestra a modo de ejemplo algunas de las variables regis-
tradas en dos de las condiciones de funcionamiento ensayadas. En cuanto a la
evolución del par durante el periodo de vaciado, en la parte superior de la fi-
gura se muestra como el empleo de la bomba produce una importante pérdida
de prestaciones, especialmente al comienzo del proceso. Este comportamiento
es debido a que a pesar de emplear un reductor de sección, el caudal de agua
que entra en el motor es excesivo y la combustión se ve fuertemente perjudica-
da. Cuando el nivel de agua supera el reductor de sección, el ĺıquido precipita
al interior del colector repentinamente como consecuencia de la diferencia de
altura, por este motivo seŕıa conveniente que la ĺınea de vaciado se comuni-
cara con el repartidor por su parte inferior. Del mismo modo, la entrada del
agua está situada en una posición muy cercana a los cilindros centrales, por
lo que el balance entre cilindros se ve fuertemente afectado por esta solución.
Tras el descenso del par al comienzo del proceso de vaciado, este continúa
por debajo del valor habitual puesto que el ĺıquido condensado se introduce
continuamente en el motor aunque de forma más suave.

10por ejemplo durante el arranque en fŕıo o en el caso en que el controlador no responda
correctamente.
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Figura 5.41. Comparación entre los diferentes métodos de eliminar los condensados
del intercambiador de calor de la admisión bajo las condiciones de funcionamiento o
(izquierda) y q (derecha). : bomba de pistón. : sistema de ultrasonidos. :
sistema “by pass”.

El sistema de ultrasonidos tiene una respuesta más suave, pues el agua
entra en el motor progresivamente en forma de pequeñas gotas arrastradas
por el aire. Finalmente, el sistema de “by pass” permite la eliminación de
los condensados con una pérdida de par prácticamente imperceptible, pues el
incremento en la temperatura de admisión mostrado en la parte central de la
figura contribuye a que el condensado se evapore a la vez que es arrastrado
por la corriente de gas.

En cuanto a la evolución de las emisiones de nox se comprueba cómo la
introducción de agua en los cilindros contribuye a su disminución, si bien el
aumento en la temperatura de admisión tiene repercusiones negativas en este
tipo de emisión.

A tenor de estos resultados, y teniendo en cuenta que los 3 sistemas per-
miten la eliminación total de los condensados, el “by pass” parece ser la mejor



5.5. Repercusiones del sistema de egr en las emisiones contaminantes 157

solución pues además de permitir el control de la temperatura de admisión
y por tanto la generación de condensados, es capaz de eliminarlos sin apenas
penalización en las prestaciones del motor. En cuanto al coste energético de
los diferentes sistemas cabe decir que se trata de sistemas cuya potencia de
accionamiento es inferior a los 15 W en el peor de los casos, luego su impacto
en el consumo espećıfico del motor es completamente despreciable.

5.5. Estudio comparativo de las repercusiones de las
diferentes arquitecturas de egr sobre las emi-
siones contaminantes

5.5.1. Estudio del efecto de la temperatura de admisión sobre
las emisiones contaminantes

Puesto que la temperatura de admisión es una de las diferencias más im-
portantes entre los sistemas de egr de alta y baja presión, resulta interesante
comprobar cuáles son los efectos de dicha diferencia de temperaturas en las
prestaciones del motor. La literatura recoge gran cantidad de estudios acerca
del efecto de la temperatura de admisión sobre las emisiones contaminantes,
entre ellos [33, 34]. Por este motivo, en este apartado se van a aprovechar
las posibilidades de la instalación experimental para extrapolar resultados que
están contenidos en la bibliograf́ıa a un motor policiĺındrico con diferentes
sistemas de egr.

En la figura 5.42 se muestran algunos resultados obtenidos para las con-
diciones de funcionamiento q. En ella aparece la evolución de diferentes emi-
siones contaminantes y el consumo espećıfico del motor en función del exceso
de ox́ıgeno (λ), para las dos configuraciones de egr a evaluar. Puesto que en
ambos casos la temperatura del gas a la salida del intercambiador de calor de
admisión se ha mantenido en 35oC, la temperatura de admisión con el sistema
de baja presión es de 35oC, mientras que con el sistema de alta presión dicha
temperatura aumenta desde 90 a 115oC a medida que se incrementa la tasa
de egr para reducir el exceso de ox́ıgeno. De esta forma es posible evaluar el
efecto que tiene la temperatura de admisión en las emisiones del motor.

En cuanto a la opacidad de los gases de escape, la figura muestra como
inicialmente la reducción del exceso de ox́ıgeno produce un aumento de la
misma, que cuando la temperatura de admisión se mantiene en 35oC llega a
un máximo en λ=1.49 aproximadamente. A partir de ese punto, la opacidad
desciende a medida que se incrementa el egr. El punto en que comienza a
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decrecer la opacidad de los gases de escape con el egr es tanto mayor cuanto
menor es la temperatura de admisión, tal y como se pone de manifiesto en
[33, 35]. De hecho, además de comenzar a decrecer con concentraciones de

ox́ıgeno más elevadas, para una determinada disponibilidad de ox́ıgeno, las
emisiones de humo son inferiores a medida que desciende la temperatura de
admisión. Respecto a los hidrocarburos sin quemar, el gráfico muestra como
la reducción del exceso de ox́ıgeno mediante el egr y la menor temperatura
de admisión contribuyen al incremento de este tipo de emisión, pues ambos
factores reducen la temperatura de la combustión y por tanto su eficiencia.
Por el contrario, las emisiones de nox se reducen debido al efecto conjunto de
la reducción de la temperatura de admisión y el exceso de ox́ıgeno.
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Figura 5.42. Efectos de la temperatura de admisión para el modo de funcionamiento
q. Con una temperatura a la salida del intercambiador de calor de admisión de 35oC,
la temperatura de admisión con el sistema de egr de alta presión oscila entre 90 y
115oC, mientras que con el sistema de baja presión se mantiene en 35oC. Izquierda:
Efecto en la opacidad de los gases de escape y las emisiones de hidrocarburos. �:
Opacidad con el sistema de egr de alta presión. �: Opacidad con el sistema de egr de
baja presión. 
: Hidrocarburos con el sistema de egr de alta presión. �: Hidrocarburos
con el sistema de egr de baja presión. Derecha: Efecto en la las emisiones de nox

y el consumo espećıfico del motor. �: nox con el sistema de egr de alta presión. �:
nox con el sistema de egr de baja presión. 
: Consumo espećıfico con el sistema de
egr de alta presión. �: Consumo espećıfico con el sistema de egr de baja presión.

Finalmente, la figura 5.42 muestra cómo llevar la temperatura de admisión
y la concentración de ox́ıgeno a valores excesivamente bajos daña el consumo
espećıfico del motor. El motivo es que la combustión se retrasa en exceso
situándose en plena carrera de expansión donde las temperaturas decrecen
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rápidamente, de este modo la eficiencia de la combustión se reduce notable-
mente.

Para suplir el incremento en el consumo espećıfico obtenido con el siste-
ma de egr de baja presión es posible modificar el punto de inyección, ade-
lantándolo y acercando la combustión hacia la carrera de compresión con el
fin de mejorar la eficiencia. De este modo se pueden alcanzar los resultados
mostrados en la figura 5.43 para las condiciones de funcionamiento o. En ella
se puede observar cómo a medida que se disminuye la temperatura de admi-
sión, bien disminuyendo la temperatura del intercambiador de calor o bien
variando la configuración del lazo de egr, la zona de funcionamiento en el
plano nox-opacidad se desplaza hacia el origen de coordenadas, lo que supone
importantes mejoras en términos de emisiones.

En cuanto a la pérdida de par obtenida cuando se opera con los parámetros
originales del motor y el sistema de egr de baja presión, la figura muestra
cómo es posible variar el punto de inyección y la tasa de egr para obtener
unas condiciones de funcionamiento en las que manteniendo o incrementando
el par con el mismo combustible, se reducen fuertemente las emisiones de nox
y la opacidad de los gases de escape obtenidas originalmente con el sistema de
egr de alta presión.

Repitiendo el proceso de optimización para el resto de condiciones de fun-
cionamiento del estudio se puede llegar a los resultados mostrados en la tabla
5.411, donde se pueden observar notables mejoras en la práctica totalidad de
las condiciones de funcionamiento estudiadas.

Cuadro 5.4. Resultados finales de la optimización del sistema de egr de baja presión
en estacionario. nox en ppm, Opacidad en % y par en Nm.

egr alta presión egr baja presión

Modo nox Opacidad Par nox Opacidad Par
j 87 2.9 18.5 55 2.8 17.5
l 82 14 41.5 40 11 42
o 140 21 70 56 11 72
p 630 14.6 155 450 14.6 161
q 280 26.5 102 165 24 108

11en las condiciones j, donde la carga es extremadamente baja, las pérdidas de eficiencia
debidas al retraso de la combustión, y también al bombeo, no se pueden recuperar totalmente
a pesar de adelantar la inyección.
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�: Punto de funcionamiento con los parámetros de control originales diseñados para
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Sistema de egr de baja presión y temperatura del gas a la salida del intercambiador
de admisión de 20oC .

5.5.2. Estudio del efecto de la distribución del gas de admisión
entre cilindros sobre las emisiones contaminantes

Una vez la dispersión en la distribución de egr ha sido determinada en
el apartado 5.2.1, es interesante estudiar cuáles son los efectos de dicha dis-
persión sobre el funcionamiento del motor y las emisiones contaminantes. Los
ensayos de dispersión que permiten obtener la distribución del gas recirculado
en el colector de admisión, y cuyos resultados fueron expuestos en el apartado
5.2.1, proporcionan de igual modo la concentración de emisiones gaseosas a la
salida de cada cilindro, con lo que posibilitan la estimación de las emisiones
de cada cilindro. No obstante, es necesario tener en cuenta que si la medida
de la dispersión del co2 en el colector de admisión presenta problemas por
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la respuesta dinámica del sensor, en el caso del colector de escape estos pro-
blemas se ven acrecentados pues se trata de un proceso mucho más pulsante.
Las consecuencias inmediatas de la no homogeneidad del gas en el colector de
admisión son las diferencias entre cilindros en cuanto a dosado y concentración
de co2 admitido. Por tanto, es de esperar que las pipas de escape de los ci-
lindros con mayores tasas de egr evacuen un gas con menor concentración de
nox que sus homólogos con menor cantidad de gases quemados recirculados,
y en cierto modo es aśı.

modo B

tasa de EGR [%]

N
O

x [
pp

m
]

1

2

3

4

30 40 50 60
54

56

58

60

62

64
modo J

tasa de EGR [%]

12

3

4

48 50 52
48

49

50

51

52

53
modo K

tasa de EGR [%]

12

3

4

15 20 25 30
180

190

200

210

220
(a) (b) (c)

modo L

tasa de EGR [%]

N
O

x [
pp

m
]

1
2

3

4

40 45 50 55
42

44

46

48

50

52
modo P

tasa de EGR [%]

1
2

3

4

6 8 10 12
320

330

340

350

360
modo Q

tasa de EGR [%]

1
2

3

4

19 20 21
140

145

150

155

160
(d) (e) (f)

Figura 5.44. Relación entre la concentración de nox medida a la salida de cada
cilindro y la concentración de co2 a la entrada del mismo para diferentes condiciones
de funcionamiento. Los números representan el cilindro en el que se han tomado las
medidas, numerados correlativamente desde el 1 (situado en el lado opuesto de la
toma de egr) hasta el 4 (en el lado del egr).
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Sin embargo, los resultados mostrados en la figura 5.44 no presentan una
correlación tan buena como seŕıa deseable puesto que hay otros factores que
afectan de forma importante a la combustión. Por ejemplo, las diferencias
geométricas dan lugar a diferentes ratios de compresión para cada cilindro
que afectan de forma importante a la presión y temperatura al final de la
carrera de compresión y que por tanto influirán en el tiempo de retraso y
el inicio de la combustión. Del mismo modo, pequeñas diferencias en la tasa
de inyección producto de dispersión en la fabricación pueden afectar a las
emisiones de cada cilindro. En este sentido, es posible notar en la figura 5.44
cómo la concentración de nox a la salida del cilindro 4 tiende a ser inferior a lo
esperable, desafortunadamente el motivo de este comportamiento no está claro
en absoluto.

Las diferentes condiciones de operación de cada uno de los cilindros no
puede tener más que consecuencias negativas en el funcionamiento del motor.
Sin embargo, cuando se trata de una combustión Diesel convencional, el efecto
de la disparidad en la composición del gas en cada cilindro se ve fuertemente
atenuado por el hecho de que la presencia de la inyección piloto tiene un fuerte
impacto en el control del tiempo de retraso y en el inicio de la combustión.
En el caso de llevar a cabo procesos de combustión a baja temperatura, la
heterogeneidad en la carga admitida y la dispersión ćıclica adquieren una im-
portancia vital, tanto es aśı que la aplicación de estos modos de combustión
puede requerir el control en bucle cerrado del proceso de combustión con la
medida de la presión en cámara de cada uno de los cilindros [36]. En el ĺımite,
con altas tasas de egr y una mala distribución puede darse el caso que en uno
de los cilindros (el más cargado de egr) se produzca apagado de llama, mien-
tras que en el menos cargado se dé un auto-encendido indeseado que dé lugar
al “picado de biela”.

Junto con la dispersión en la concentración de co2, la poca homogenei-
dad en la admisión también da lugar a diferencias en la temperatura del gas
admitido por cada cilindro, lo que por supuesto también tendrá efectos en el
funcionamiento del motor. Para evaluar los efectos de la dispersión del co2 y la
temperatura de admisión en el funcionamiento del motor, se ha llevado a cabo
un ensayo particular en el que se han comparado las prestaciones del motor
con el sistema de egr de alta presión con las obtenidas con un sistema que
mezcla perfectamente el aire y el egr, el sistema de baja presión. El ensayo
se ha llevado a cabo manteniendo una temperatura en el centro del colector
de admisión de 50oC con ambas configuraciones.

Para ello, cuando se ha empleado el sistema de alta presión ha sido nece-
sario reducir la temperatura a la salida del intercambiador de admisión hasta
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Figura 5.45. Dispersión en la tasa de egr y temperatura de admisión medias en
cada cilindro. �: Sistema de egr de alta presión. l: Sistema de egr de baja presión.

los 10oC. En la figura 5.45 se muestra la importante dispersión obtenida con
el sistema de egr de alta presión. Es especialmente notable como mientras la
temperatura en el centro del colector es de 50oC a la entrada de los cilindros
1 y 2 (los más cargados de egr) hay temperaturas netamente superiores a los
80oC.

En cuanto a los efectos que la dispersión tiene en las emisiones del mo-
tor se han empleado los resultados experimentales obtenidos con el sistema
de egr de baja presión a diferentes temperaturas para realizar un mapa de
emisiones para el punto q en función de la tasa de egr y la temperatura de
admisión. Dicho mapa se muestra en la parte izquierda de la figura 5.46. Los
valores para temperaturas de admisión superiores a 50oC de este mapa son
una extrapolación. En efecto, el sistema de baja presión no permite trabajar
con temperaturas de admisión superiores en este punto debido a que la tempe-
ratura a la salida del compresor en estas condiciones es de 55oC. Si se acepta
que el mapa es representativo del funcionamiento del motor en este punto, y
se conviene que el sistema de egr de baja presión produce una homogeneidad
perfecta en la tasa de egr y la temperatura de admisión de cada uno de los
cilindros, es posible estimar las emisiones de cada cilindro cuando el motor
trabaja en unas condiciones determinadas12.

De acuerdo con esto, la parte derecha de la figura 5.46 muestra unos in-
teresantes resultados. En primer lugar, se observa que las emisiones del motor
medidas con el sistema de egr de baja presión son notablemente inferiores,

12también será necesario considerar que todos los cilindros son exactamente iguales y todos
están sometidos a la misma transmisión de calor y tasa de inyección.
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no en vano la concentración de nox en el escape se reduce de 230 a 216 ppm
mientras que la opacidad de los gases de escape antes del filtro de part́ıculas
pasa del 27 al 19 %. Puesto que la tasa de egr media se ha mantenido en
los ensayos llevados a cabo con ambas configuraciones y la temperatura en el
centro del colector de admisión es la misma13, las diferencias en las emisiones
se pueden atribuir a las diferentes tasas de egr y temperaturas de admisión de
los cilindros. Los ćırculos representan las emisiones de cada uno de los cilindros
cuando se emplea el sistema de alta presión, y han sido calculadas interpolando
con los valores de temperatura de admisión y tasa de egr en el mapa nox-
Opacidad obtenido con el sistema de mezcla perfecta (figura 5.46-izquierda).
La falta de homogeneidad en la mezcla admitida da lugar a que los cilindros
trabajen en zonas bastante alejadas del plano nox-Opacidad. De este modo,
los cilindros 1 y 2, más cargados de egr y con mayor temperatura, muestran
una elevada opacidad de los gases de escape pero menores emisiones de nox,
mientras que en los cilindros 3 y 4 se observa el comportamiento opuesto.

Si se promedian las emisiones de los cuatro cilindros se obtienen las emi-
siones representadas por la estrella, que como puede observarse están muy
próximas a las emisiones medidas.

Cabe decir que este estudio sólo busca justificar la importancia de la ade-
cuada distribución del egr y en ningún caso se pretende obtener resultados
cuantitativos precisos, no obstante, el hecho de que los resultados calcula-
dos estén próximos a las medidas experimentales permiten asegurar que los
resultados son cualitativamente correctos a pesar de las importantes simplifi-
caciones realizadas. Para terminar, el rombo muestra las emisiones calculadas
teniendo en cuenta únicamente la dispersión en el egr y considerando que
la temperatura de admisión es la misma para todos los cilindros (50oC). El
gráfico evidencia que la distribución desigual de temperaturas tiene un efecto
más importante en las emisiones que la no-uniformidad de la concentración
de co2 en el gas de admisión, lo que coincide con los resultados expuestos en
[36]. De hecho, si se considera únicamente la dispersión en la composición del

gas (rombo) la opacidad se incrementa en 2 puntos y los nox en menos de
2 ppm, mientras que teniendo en cuenta el efecto conjunto de dispersión del
egr y la temperatura de admisión (estrella) la opacidad aumenta 9 puntos y
los nox 20 ppm.

Estos resultados también ponen de manifiesto que la opacidad de los gases
de escape es más sensible la dispersión en la composición y temperatura del
gas de admisión que las emisiones de nox. Cabe remarcar que a pesar de que

13además de mantener el resto de parámetros de funcionamiento del motor constantes,
como presión de admisión y parámetros de inyección.
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las emisiones de nox de cada cilindro están fuertemente afectadas por la con-
centración de co2 en la masa que admite, las emisiones globales no se resienten
demasiado de la dispersión de egr. El motivo principal es la importante linea-
lidad entre la concentración de co2 en la admisión y las emisiones de nox [37].
La curva que relaciona los nox con la concentración de co2 en la admisión es
extremadamente suave para todo el dominio de trabajo, de forma que las emi-
siones de los cilindros menos cargados de gas recirculado son compensadas por
las de los que más egr reciben. En lo que respecta a la opacidad las ventajas
del sistema de mezcla perfecta son más claras, puesto que la concentración de
co2 en el gas admitido por cada cilindro y los humos emitidos no guardan en
general una relación tan lineal.
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Figura 5.46. Efecto de la dispersión del egr y la temperatura de admisión en las
emisiones del motor. Izquierda: Mapa de las emisiones de nox y opacidad de los gases
de escape para el modo de funcionamiento q obtenido con el sistema de egr de baja
presión. �: temperatura de admisión de 35oC. 
: temperatura de admisión de 35oC.
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cálculo del efecto de la dispersión en las emisiones. �: punto de funcionamiento me-
dido con el sistema de alta presión. �: punto de funcionamiento medido con el sistema
de baja presión. j©: emisiones teóricas del cilindro j con el sistema de alta presión.
�: emisiones globales teóricas con una temperatura de admisión de 50oC en todos los
cilindros con el sistema de alta presión. �: emisiones teóricas con el sistema de egr
de alta presión.

Finalmente, la figura 5.47 muestra los resultados del ensayo de balanceo
llevados a cabo con los sistemas de egr de alta y baja presión. Estos ensayos
confirman el efecto que tiene la dispersión del egr y sobretodo de temperatura
en las emisiones de nox, y el efecto mucho más importante en los humos.
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5.5.3. Evaluación final de las emisiones producidas por el mo-
tor con los diferentes sistemas de egr a través del análi-
sis del comportamiento durante un ciclo de homologa-
ción nedc

Para concluir con el análisis de los efectos de la arquitectura del sistema
de egr sobre las emisiones contaminantes, parece interesante evaluar el com-
portamiento en un ciclo Europeo de homologación de veh́ıculos ligeros. Por
un lado, esto permite observar de forma conjunta los efectos descritos en los
dos apartados anteriores. Por otro, el ciclo de homologación es la zona de fun-
cionamiento del motor donde se evalúan las emisiones del mismo, y por tanto
resulta de especial interés para el fabricante examinar el comportamiento del
motor en estas condiciones. Tal y como se detalló en el caṕıtulo destinado al
trabajo experimental (caṕıtulo 3) los ensayos del ciclo de homologación han
sido llevados a cabo de acuerdo con la metodoloǵıa descrita en [19, 38]. La
evolución de algunos de los parámetros más importantes durante la opera-
ción del motor en el ciclo de homologación se muestran en la figura 5.48. Los
parámetros de control del motor no han sido modificados por lo que el gasto
de aire alcanzado con las dos configuraciones del circuito de egr es el mismo,
tal y como se muestra en la parte superior izquierda de la figura. Con el fin de
alcanzar la consigna de aire, la válvula de egr modifica su posición a lo largo
del ciclo según la evolución mostrada en el gráfico. No obstante, el sistema de
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egr de baja presión requiere la actuación sobre la válvula de contrapresión
en algunos casos. Para reducir al máximo la contrapresión de escape, se ha
limitado la posibilidad de cerrar la válvula de contrapresión a los casos en que
la válvula de egr permanezca completamente abierta (apertura del 90 %).
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Figura 5.48. Evolución de los principales parámetros de funcionamiento durante el
ciclo de homologación eudc. : sistema de egr de baja presión. : sistema de
egr de alta presión. � � � : velocidad del veh́ıculo .

Debido a la configuración del circuito de egr la temperatura de admisión
para el caso del sistema de baja presión es sustancialmente menor, lo que
permite al motor mantener el gasto de aire e introducir una cantidad adicional
de gases recirculados a la admitida por el motor con el sistema de alta presión.
De este modo la concentración de co2 en la admisión se incrementa, tal y como
muestra la figura 5.48 en su parte inferior izquierda. Desafortunadamente, para
el sistema de egr de baja presión, también las pérdidas por bombeo se ven
incrementadas a tenor de la diferencia de presión entre colectores de admisión
y escape mostrada en la figura 5.48. Tal y como se justificó en la sección 5.3.1,
las pérdidas por bombeo son especialmente importantes en las zonas en las
que se actúa sobre la válvula de contrapresión.
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De acuerdo con la evolución en los parámetros de funcionamiento mostra-
da, y teniendo en cuenta los efectos de la arquitectura del sistema de egr
descritos en apartados anteriores, en la figura 5.49 se muestran la masa de
combustible consumido, aśı como la masa de nox y soot emitidos durante el
ciclo de homologación eudc. Cabe decir que la masa de soot ha sido calculada
a partir de la opacidad de los gases de escape de acuerdo con a la correlación
experimental descrita en [39]. Respecto al consumo de combustible, las pérdi-
das por bombeo y la ligera pérdida de rendimiento debida a la mayor tasa de
egr hacen que el motor con el sistema de baja presión consuma un 4 % más
de combustible al final del ciclo. Las emisiones de nox se reducen fuertemente
(20 %) con el sistema de baja presión debido a la mayor concentración de co2

y las menores temperaturas en la admisión. Finalmente, la reducción en los
nox emitidos no perjudica las emisiones de soot, pues la relación aire fresco
combustible se ha mantenido prácticamente constante, más bien al contrario,
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las emisiones de soot sufren una notable reducción (17 %) como consecuencia
de la reducción en la temperatura de admisión. De este modo, el sistema de
egr de baja presión permite al motor desplazarse fuera de su tradicional com-
promiso entre nox y soot reduciendo ambas emisiones simultáneamente, eso
śı, a costa de una penalización en el consumo combustible.

Para concluir es necesario remarcar otra vez que en este estudio no se ha
llevado a cabo una optimización del control del motor para el sistema de egr
de baja presión en transitorio, por lo que no se debe descartar que modificando
ciertos parámetros de funcionamiento tales como las condiciones de inyección,
el gasto de aire o la presión de sobrealimentación se mejoren las prestaciones
del motor en cuanto a consumo espećıfico manteniendo la ventaja del sistema
de baja presión en emisiones tal y como ya se hizo para el caso estacionario en
la sección 5.5.1. No obstante, la optimización completa del motor es una tarea
que excede los propósitos de este trabajo y queda propuesta para un futuro
trabajo de desarrollo del motor.
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de condensados en la ĺınea de admisión . . . . . . . 179

6.1.7. Efecto de la temperatura de admisión en las emisio-
nes contaminantes . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 180

6.1.8. Efecto de la distribución del gas de admisión entre
cilindros sobre las emisiones contaminantes . . . . . 181



174 6. Conclusiones y trabajos futuros

6.1.9. Prestaciones del motor con los diferentes sistemas de
egr en el ciclo de homologación de veh́ıculos euro-
peos nedc . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 182

6.2. Trabajos futuros . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 182

6.1. Principales aportaciones y conclusiones

A lo largo de la presente tesis doctoral se ha llevado a cabo un análisis del
proceso de recirculación de gases de escape y sus efectos sobre el funcionamien-
to de motores Diesel sobrealimentados, profundizando en las repercusiones de
la arquitectura del sistema de egr empleado. Para llegar a tal fin, se han em-
pleado las técnicas experimentales y de modelado descritas en los caṕıtulos 3 y
4 de acuerdo con la metodoloǵıa presentada en el caṕıtulo inicial. Algunas de
las aportaciones de esta tesis tienen que ver precisamente con la metodoloǵıa
empleada para llevar a cabo el trabajo, pero es en el caṕıtulo de análisis de los
resultados dónde se comenta la mayor parte de las contribuciones de la tesis.
En los siguientes apartados se hace hincapié en las aportaciones originales del
presente trabajo, aśı como las conclusiones más relevantes. Su exposición ha
sido ordenada según su temática, comenzando por las contribuciones asociadas
a la metodoloǵıa, sensores y modelos empleados, para posteriormente abordar
las conclusiones relacionadas con los efectos de la recirculación de los gases de
escape en el funcionamiento del motor.

6.1.1. Aportaciones relacionadas con la metodoloǵıa, nuevos
sistemas medida y nuevos modelos

6.1.1.1. Metodoloǵıa para la determinación de la distribución del
gas recirculado entre cilindros

Uno de los pilares de este trabajo ha sido la tarea de determinar la distribu-
ción del gas recirculado entre cilindros. Para ello ha sido necesario desarrollar
una metodoloǵıa que combina técnicas experimentales con el modelado. Aśı,
el estudio de la dispersión de egr entre cilindros comienza con la medida ex-
perimental de la concentración de co2 en cada una de las pipas de admisión.
Para ello se ha llevado a cabo una instrumentación particular del colector de
admisión. Con el fin de paliar las deficiencias del método de medida de co2,
que tienen que ver principalmente con la frecuencia de muestreo y el hecho de
medir concentración en lugar de gasto, se ha empleado el modelado. Mediante
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el modelo unidimensional con wam pueden reproducirse los resultados experi-
mentales de forma que se puedan obtener mediante simulación los parámetros
que no pueden medirse. De este modo, se pueden emplear los gastos a la en-
trada del colector y las presiones a la salida del mismo como condiciones de
contorno para un modelo cfd del colector de admisión que permite obtener la
distribución del gas de egr. Finalmente, puesto que los resultados del modelo
cfd obtenidos mediante la simulación de la técnica de medida son acordes con
los resultados experimentales, la metodoloǵıa propuesta queda completamen-
te validada. La metodoloǵıa desarrollada ha permitido poner de manifiesto y
cuantificar algunas de las deficiencias principales de la técnica convencional de
medida de egr. Esto es, el tiempo de respuesta del analizador y el hecho de
medir concentraciones en lugar de gasto.

6.1.1.2. Metodoloǵıa experimental para la determinación de la tasa
de condensación

Con el fin de determinar la tasa de condensación en los diferentes intercam-
biadores de calor del motor se ha diseñado un sistema de recogida de conden-
sados particular, aśı como un sistema de refrigeración que permite controlar
la temperatura de los intercambiadores en un amplio rango de condiciones de
funcionamiento. Los resultados obtenidos a partir de este método de medida se
han comparado con cálculos basados en la higrometŕıa mostrando una buena
correlación.

6.1.1.3. Medida de la tasa de egr con el sistema de baja presión a
partir de caudaĺımetros

En el presente trabajo se ha propuesto emplear dos caudaĺımetros en la
ĺınea de admisión para poder determinar la tasa de egr. El primero de ellos
se sitúa a la salida del filtro de aire, mientras que un segundo caudaĺımetro
se coloca a la entrada del compresor, tras la toma de egr del sistema de baja
presión. De esta forma, mientras que uno de los caudaĺımetros mide el gasto de
aire, el otro contabiliza el gasto total admitido, permitiendo calcular la tasa de
egr. Se ha demostrado la validez de este sistema comparando sus resultados
con los obtenidos con un analizador de gases de un coste mucho superior. No
obstante, las ventajas de emplear los caudaĺımetros para determinar el egr
van mucho más allá, pues su respuesta dinámica los hace ser aptos para el
control del motor. Además el caudaĺımetro a la entrada del compresor puede
ser periódicamente calibrado utilizando los periodos de funcionamiento en los
que el egr permanece cerrado.
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6.1.1.4. Modelo de condensación

Se ha implementado un modelo de condensación que acoplado al modelo
de acción de ondas wam permite estimar bajo que condiciones aparecerá con-
densación en el intercambiador de calor de admisión y cuál es la cantidad de
condensado esperada. El modelo es relativamente sencillo con el fin de poder
ser implementado en la lógica de control del motor sin un elevado coste compu-
tacional. Para validar convenientemente el modelo se ha diseñado y construido
un sistema de medida de condensados que ha permitido elaborar un mapa de
condensación en diferentes condiciones de funcionamiento.

6.1.2. Efectos de la recirculación de gases de escape sobre las
condiciones de admisión

El análisis de los resultados experimentales permite llegar a las siguientes
conclusiones relacionadas con los efectos del sistema de egr en las condiciones
del gas de admisión:

En el caso de combinar un sistema de egr de baja presión con un inter-
cambiador de calor en la admisión de elevada eficiencia y con la potencia
suficiente, refrigerar el egr más allá de evitar temperaturas excesivas en
el compresor no reporta ventajas adicionales, pues para una temperatura
de refrigerante del intercambiador de calor de admisión dada, la tempe-
ratura de admisión es constante independientemente de la temperatura
del egr.

Mientras que con el sistema de egr de alta presión el incremento de
la tasa de egr lleva asociado un descenso de la densidad en el colector
de admisión, el sistema de egr de baja presión permite independizar la
temperatura de admisión de la tasa de egr. De esta forma, para una
presión de admisión dada, el sistema de egr de baja presión permite
reducir las emisiones de nox mediante el incremento de la concentración
de co2 en la admisión sin penalización en los humos por no reducir la
relación ox́ıgeno-combustible.

La tasa de egr medida en un motor policiĺındrico con sistema de egr de
alta presión está fuertemente afectada por el punto de medida. Es posible
encontrar diferencias de entre 5 y 10 puntos porcentuales dependiendo de
la localización de la sonda. Una buena estrategia para obtener resultados
representativos de la tasa media de egr es instrumentar el colector con
varias sondas y medir con ellas simultáneamente, pero en cualquier caso,
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la tasa de egr del gas admitido por cada cilindro será sustancialmente
diferente. Cuando se emplea el sistema de egr de baja presión la mezcla
entre aire y gas recirculado es perfecta.

El régimen de giro es la variable que más afecta a la distribución del
gas recirculado entre cilindros para un motor equipado con un sistema
de egr del alta presión, pues las distribuciones obtenidas experimental-
mente se agrupan en torno a patrones de reparto donde están contenidos
los modos de funcionamiento con régimen de giro próximos. El gasto de
aire, o la tasa de egr no tienen una influencia importante en el patrón
de distribución del egr.

La geometŕıa del colector de admisión juega un papel fundamental en el
reparto del aire y el gas recirculado entre cilindros, en el caso de emplear
la arquitectura de egr de alta presión. El estudio cfd ha puesto de
manifiesto que, para el caso particular del motor estudiado, la cercańıa
de la entrada de egr y la asimetŕıa del colector, favorece la llegada
del gas recirculado a los cilindros denominados 1 y 2 (situados en la
parte opuesta del colector a la entrada del egr). Asimismo,las pipas
más cercanas a la toma del egr también reciben mayores tasas de egr.
Cabe decir que estos resultados experimentales corroboran los resultados
numéricos.

Se han desarrollado varios sistemas para reducir la dispersión de egr
obtenida con el sistema de alta presión. Durante el proceso de diseño
se han combinado nuevamente técnicas experimentales y de modelado.
Finalmente, el compromiso entre pérdida de carga y reparto del gas re-
circulado hace del venturi la mejor solución para reducir la dispersión del
gas recirculado admitido por los cilindros. El venturi en cuestión ha sido
construido y se ha aplicado el método de análisis de la distribución de
egr al motor con este sistema, poniendo de manifiesto una clara mejora
de la dispersión sin otras repercusiones importantes en el funcionamiento
del motor.

6.1.3. Efectos de la recirculación de gases de escape en el tra-
bajo de bombeo

Las pérdidas de bombeo obtenidas con el sistema de egr de baja presión
son superiores a las producidas por el sistema de alta presión. El motivo prin-
cipal es el mayor gasto a través de los elementos del sistema de renovación de
la carga (“intercooler”, filtro de part́ıculas, ...). Además, mientras que para
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una presión de admisión dada el incremento de la tasa de egr con el sistema
de alta presión supone una reducción de las pérdidas por bombeo, pues se
reduce el gasto admitido, en el caso del sistema de baja presión las pérdidas
por bombeo son independientes de la tasa de egr, pues el gasto trasegado
por el motor es constante. Finalmente, el cierre de la válvula de contrapresión
para incrementar la tasa de egr tiene repercusiones negativas en el trabajo
de bombeo, pues incrementa la contrapresión de escape.

6.1.4. Efectos de la recirculación de gases de escape en el fun-
cionamiento de compresor y turbina

El mayor gasto a través del compresor en el caso de emplear un sistema
de egr de baja presión conlleva un funcionamiento del compresor más alejado
de la ĺınea de bombeo. Adicionalmente, el punto de operación del compresor
es prácticamente independiente de la tasa de egr (únicamente afecta la tem-
peratura sobre la densidad del gas), mientras que en el caso del sistema de
alta presión el punto de funcionamiento se desplaza hacia la ĺınea de bombeo
a medida que la tasa de egr aumenta. En cuanto al rendimiento del turbo-
grupo, no se ha obtenido una tendencia clara, pues el rendimiento depende
de las condiciones de funcionamiento, particularmente de las condiciones ins-
tantáneas en el colector de escape. El mayor gasto de escape a través de la
turbina permite alcanzar mayores presiones de sobrealimentación (con egr)
en el caso de emplear un sistema de baja presión. Además, la mayor disponi-
bilidad de enerǵıa en la turbina permite una respuesta más rápida en el caso
de un incremento brusco en la carga del motor. De acuerdo con los resultados
obtenidos esta ventaja en términos de tiempo de respuesta del motor puede
ser del orden de 1 segundo, lo que no es nada despreciable.

La longitud de la ĺınea de admisión da lugar a un importante retraso en la
respuesta de la fracción de gas quemado ante la apertura de la válvula de egr
al emplear el sistema de baja presión. Por este motivo, es fundamental reducir
al máximo dicha longitud si se desea emplear este sistema de recirculación de
gases de escape.

6.1.5. Control del sistema egr-tgv

El acoplamiento entre los sistemas de egr y tgv se ve reducido al em-
plear un sistema de baja presión. Por este motivo las no-linealidades, como
la inversión de la ganancia en el gasto de aire o el comportamiento de fase
no-mı́nima de la presión de admisión, desaparecen. Con este sistema el efecto
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de la posición de la válvula de egr en la presión de admisión y el de la tgv
en la tasa de egr es despreciable.

A la hora de emplear un sistema de control basado en pid para el sistema
formado por tgv y egr de alta presión, el par formado por gasto de aire y
presión de admisión presenta problemas importantes al controlador. No obs-
tante esta es la solución empleada en la actualidad por la falta de sensores
de ox́ıgeno en la admisión con un coste asequible. En caso de estar disponible
la medida de la concentración de quemados en la admisión, el par de control
formado por presión de admisión y concentración de quemados es el que mejor
resultados proporciona.

A pesar de ser el par de variables de control que tienen una influencia más
directa en las prestaciones del motor, el gasto de aire y la concentración de
gases quemados en la admisión no deben emplearse pues su fuerte acoplamiento
dificulta enormemente la tarea del control.

El control predictivo basado en modelos mejora notablemente los resulta-
dos obtenidos mediante el uso de pid tanto en sistemas de egr de alta como
de baja presión.

Para una configuración de egr dada, el control predictivo basado en mo-
delos presenta unas prestaciones similares sean cuales sean las variables a
controlar seleccionadas. La selección de las consignas adecuadas es el punto
más importante a la hora de conseguir buenos resultados, pues en todos los
casos el sistema de control permite alcanzar las consignas de forma adecuada.

6.1.6. Repercusiones del sistema de egr en la generación de
condensados en la ĺınea de admisión

En lo que se refiere a la generación de condensados, las aportaciones y
conclusiones más importantes son:

Se han identificado teórica y experimentalmente las condiciones bajo las
que aparece condensación en los intercambiadores de admisión y egr de
baja presión. A pesar de que estas condiciones dependen del punto de
funcionamiento (dosado, tasa de egr, etc) y de las condiciones ambien-
te, se puede decir que para condiciones habituales de funcionamiento el
punto de roćıo no es inferior a los 35oC en el intercooler y 40oC en el
intercambiador de egr de baja presión.

El mapa de condensación para diferentes condiciones de funcionamiento
ha sido obtenido experimentalmente, hallando la tasa de condensación



180 6. Conclusiones y trabajos futuros

en los diferentes intercambiadores para varias temperaturas de funciona-
miento. Estos resultados han puesto de manifiesto que se pueden llegar
a generar cerca de 2 litros por hora en el intercooler con temperaturas
del orden de 10oC, lo que supone un problema importante a la hora de
implementar el sistema de egr de baja presión en un veh́ıculo, y justifica
el desarrollo de sistemas que eviten y eliminen los condensados.

La tasa de condensación en un intercambiador afecta a la tasa de con-
densación en el otro como consecuencia de la recirculación de los gases de
escape. Además, se ha representado el diagrama del contenido en agua
del gas a través de las diferentes partes del motor, lo que ha puesto de
manifiesto que la cantidad de agua introducida en el cilindro puede ser
del orden de 1.5 veces la cantidad generada durante la combustión.

El análisis qúımico de los condensados ha permitido determinar que el
pH mı́nimo obtenido es ligeramente superior al ĺımite establecido para el
uso del aluminio. Mientras, el sistema de post-tratamiento ha impedido
correlacionar el azufre contenido en el condensado con parámetros de
funcionamiento del motor tales como el contenido de azufre del combus-
tible.

Se ha demostrado que el modelo de condensación desarrollado, junto con
un sensor de temperatura a la salida del intercooler y una válvula de by-
pass permite controlar mediante un pid la temperatura de admisión para
evitar la condensación. Adicionalmente, en el caso de que se produzca, el
sistema de by-pass es un buen método para eliminar el ĺıquido generado
sin efectos importantes en el funcionamiento del motor. Otras soluciones
como la bomba de pistón o el sistema ultrasonidos también permiten la
eliminación de los condensados, si bien es necesario mejorar la regulación
de la cantidad de condensados introducida, especialmente en el caso de
emplear la bomba de pistón.

6.1.7. Efecto de la temperatura de admisión en las emisiones
contaminantes

Se ha estudiado el efecto de la temperatura de admisión en las prestaciones
del motor, y se ha puesto de manifiesto la ventaja en cuanto a emisiones que
representa la menor temperatura de admisión obtenida con el sistema de egr
de baja presión. Las conclusiones son las siguientes:

Para una temperatura de admisión dada, existe una relación ox́ıgeno-
combustible para la cual las emisiones de humo son máximas, de forma
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que relaciones ox́ıgeno-combustible menores reducen este tipo de emi-
siones. Dicha relación ox́ıgeno-combustible es mayor a medida que la
temperatura de admisión se reduce. Además, para una relación ox́ıgeno-
combustible dada, las emisiones de humos disminuyen con la tempera-
tura del gas a la admisión.

Las emisiones de hidrocarburos sin quemar aumentan a medida que dis-
minuye la temperatura de admisión y la relación ox́ıgeno-combustible.

La reducción en la temperatura y la concentración de ox́ıgeno en la
admisión contribuyen a disminuir las emisiones de nox.

Mediante la optimización de las condiciones de inyección y el aire ad-
mitido es posible mantener, con el sistema de baja presión, el consumo
espećıfico obtenido con el sistema de egr de alta presión reduciendo
fuertemente las emisiones de nox y la opacidad en los gases de escape.

6.1.8. Efecto de la distribución del gas de admisión entre ci-
lindros sobre las emisiones contaminantes

Se ha llevado a cabo un ensayo particular con ambos sistemas de egr en
condiciones de iso-temperatura de admisión para evaluar el efecto de la distri-
bución del gas de admisión entre cilindros sobre las emisiones contaminantes.
Las conclusiones extráıdas son:

No se ha podido correlacionar la tasa de egr determinada para cada
cilindro con las emisiones de nox a la salida de los mismos de modo to-
talmente satisfactorio. Si bien se aprecia cierta tendencia, existen otros
factores como la dispersión de fabricación de los inyectores o de la re-
lación de compresión de los cilindros que enmascaran el efecto de la
distribución del egr en los nox.

La dispersión en la temperatura de admisión de cada cilindro tiene un
efecto mucho más importante en las emisiones contaminantes que la
dispersión en la composición del gas admitido.

Las emisiones de humos se ven más afectadas por la dispersión en el
gas admitido que las emisiones de nox. El motivo es que la linealidad
entre los nox y el co2 en la admisión hace que las mayores emisiones del
cilindro con menor egr se vean compensadas por las menores emisiones
del cilindro más cargado.
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6.1.9. Prestaciones del motor con los diferentes sistemas de
egr en el ciclo de homologación de veh́ıculos europeos
nedc

Se ha ensayado el ciclo de homologación de veh́ıculos ligeros (nedc)en ban-
co dinamométrico mediante un programa de simulación del comportamiento
del veh́ıculo y el conductor. Los resultados muestran que sin ningún tipo de
modificación en los parámetros de control del motor, con el sistema de egr de
baja presión se logran importantes reducciones de las emisiones contaminantes
(los nox disminuyen un 20 % y el holĺın un 17 %) a costa de incrementar el
consumo de combustible un 4 %.

A modo de resumen, de todo lo expuesto se puede concluir que el sistema
de egr de baja presión presenta numerosas ventajas con respecto a la con-
figuración actual empleada en los motores Diesel sobrealimentados, y si bien
todav́ıa es necesario dar respuesta a una serie de incógnitas, que tienen que ver
sobre todo con la fiabilidad, es de esperar que en un breve espacio de tiempo
comience a estar disponible en el mercado de veh́ıculos ligeros.

6.2. Trabajos futuros

A partir de los resultados obtenidos, y de acuerdo con las conclusiones
planteadas en este trabajo, se abren nuevas v́ıas de investigación de carácter
cient́ıfico y tecnológico relacionadas con la recirculación de gases de escape en
motores Diesel sobrealimentados.

En cuanto a las v́ıas de investigación que requieren ser estudiadas en un
futuro próximo, se pueden citar:

Efecto de la dispersión del egr en la combustión a baja tempe-
ratura. Tras establecer una metodoloǵıa para determinar la distribución
del gas recirculado entre cilindros y poner de manifiesto sus efectos en
el funcionamiento del motor en condiciones de combustión Diesel con-
vencional, el estudio de los efectos de la dispersión de egr en un motor
operando en modos de combustión de baja temperatura parece muy in-
teresante. En efecto, uno de los principales problemas de la aplicación
de estos nuevos modos de combustión en motores policiĺındricos es pre-
cisamente las diferencias en la composición y temperatura de admisión
de cada uno de los cilindros.

Efecto de la arquitectura del sistema de egr en el compor-
tamiento del motor a alta carga. Si bien la presente tesis ha sido
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enfocada a la recirculación de gases de escape a baja carga por tratarse
de un motor destinado a aplicaciones en veh́ıculos ligeros, en motores de
mayor cilindrada para el uso en camiones y maquinaria pesada la técnica
de recirculación de los gases de escape se lleva a cabo incluso a alta car-
ga. Por tanto, un estudio de los efectos de la arquitectura del sistema de
recirculación de gases de escape en condiciones de carga elevada queda
justificado.

Modelo de condensación. En el presente trabajo se ha desarrollado
un modelo de condensación orientado al control. A pesar de que los
resultados arrojados por dicho modelo han sido satisfactorios para los
objetivos de este estudio, no cabe duda que el modelo debe ser mejorado
para estudiar el proceso de condensación con mayor rigor. Asimismo,
integrar el modelo de condensación en el modelo de acción de ondas del
motor mejoraŕıa las prestaciones de ambos.

Combinación de sistemas de egr de alta y baja presión. A tenor
de los resultados expuestos en el presente trabajo, la combinación de
ambos sistemas de egr puede ser una alternativa a explotar. En princi-
pio, seŕıa posible emplear el sistema de alta presión durante el arranque
y en ambientes fŕıos para evitar la condensación. Además puede ser in-
teresante combinar ambos circuitos de egr para reducir conjuntamente
emisiones contaminantes y consumo espećıfico, ya que combinando am-
bos sistemas podŕıa eliminarse la válvula de contrapresión. Obviamente,
la combinación de ambos sistemas de egr acarrea una importante canti-
dad de trabajo, pues es necesario determinar el nivel de egr óptimo que
debe realizar cada circuito, y al mismo tiempo desarrollar todo el siste-
ma de control asociado, por ello podŕıa ser el tema de una tesis doctoral
futura.

Combinación del sistema de egr de baja presión con nuevas
tendencias en los motores Diesel. Tratándose de un sistema nove-
doso de recirculación de gases de escape, todav́ıa está por evaluar cuál
será el comportamiento del motor cuando se combine su uso con el de
biocombustibles, scr, sistemas de sobrealimentación de doble etapa y
otras tendencias actuales de los motores Diesel. Asimismo, la sobreali-
mentación de doble etapa da lugar a nuevas arquitecturas del sistema de
egr que será necesario evaluar.

Estudio de durabilidad. A lo largo de este trabajo no se han tenido
en cuenta los efectos del egr en el desgaste del motor. En este sentido,
se propone estudiar el efecto del egr de baja presión en el desgaste de
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la rueda del compresor (golpeteo continuo de gotas de agua y part́ıculas
procedentes del desgaste del filtro de part́ıculas) aśı como el efecto del
egr de baja presión en el envejecimiento del sistema de post-tratamiento
(el gasto que atraviesa estos sistemas es mayor al emplear el sistema de
baja presión).

Composición de los condensados y su efecto en el desgaste del
motor. Es necesario profundizar en este aspecto, pues en la presente tesis
únicamente se han dado unas pinceladas en lo referente a la composición
qúımica de los condensados, y nunca se ha evaluado su efecto en el
desgaste del motor.

Además de los trabajos futuros anteriormente propuestos, algunos de los
trabajos realizados a lo largo de la presente tesis doctoral se han llevado a cabo
a través del modelado, quedando pendiente la comprobación de los resultados
mediante ensayos experimentales. En este sentido, cabe destacar:

El modelo de condensación ha demostrado ser válido para controlar la
temperatura de admisión mediante un pid que actúa sobre el by pass del
intercambiador de calor evitando la generación de condensados. Puesto
que el estudio se ha llevado a cabo con el modelo unidimensional del
motor, los resultados deben ser extrapolables al motor real, no obstante
es necesario comprobarlo experimentalmente.

Todas las estrategias de control del sistema de renovación de la carga
se han desarrollado a partir del modelo unidimensional y por tanto es
necesaria su comprobación experimental.

Para terminar, como en todo estudio que pretende tener una aplicación
real, cabe decir que si bien el presente trabajo ha tenido un carácter com-
pletamente cient́ıfico y técnico, otros aspectos del desarrollo de un producto,
como son el económico o el productivo, tendrán un papel igualmente impor-
tante en la implantación definitiva del sistema de recirculación de gases de
escape de baja presión en los motores comerciales.
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Amstutz A y Del Re LR.
EGO sensor based robust output control of EGR in Diesel engines.
IEEE Transactions on Control System Technology, Vol. 3, pp. 39–48, 1995.

(citado en p. 129)
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Garćıa-Ortiz JV.
Aportación a la mejora del control de la gestión de aire en motores Diesel turboalimentados
mediante distintos algoritmos de control.
Tesis doctoral. Universidad Politécnica de Valencia, 2004.
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Índice Bibliográfico 195
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Tesis doctoral, Universidad Politécnica de Valencia, Valencia, 2003.

(citado en pp. 19, 23, 29, 32, 41)

Moos R, Reetmeyer B, Hürland A y Plog C.
Sensor for directly determining the exhaust gas recirculation rate - EGR sensor.
Sensors and Actuators, Vol. 119, pp. 57–63, 2006. (citado en p. 22)

Moran MJ, Shapiro HN, Munson BR y DeWitt DP.
Introduction to Thermal Systems Engineering: Thermodynamics, Fluid Mechanics, and Heat
Transfer.
John Wiley and Sons, Inc., 2003. (citado en p. 82)

Moroz S, Bourgoin G, Luján JM y Pla B.
A 2.0 litre Diesel Engine with Low Pressure Exhaust Gas Recirculation and Advanced Co-
oling System.
The Diesel Engine Conference, Proceedings of the SIA 2008 Conference, Rouen, France,
2008. (citado en pp. 67, 100, 149)

Moroz S, Bourgoin G, Luján JM y Pla B.
Advanced cooling systems for low pressure exhaust gas recirculation in a turbocharged Diesel
passenger car engine.
Poster Presentation, FISITA 2008 Conference, Munich, Alemania, 2008.

(citado en pp. 67, 149)
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Payri F, Reyes E y Galindo J.
Analysis and modelling of the fluid-dynamic effects in branched exhaust junctions of ICE.
Journal of Engineering for Gas Turbines and Power - ASME Transactions, Vol. 123, pp. 197–
203, 2001. (citado en p. 77)

Payri F, Reyes E y Serrano JR.
A model for load transient of turbocharged Diesel engines.
SAE paper 1999-01-0225, 1999. (citado en p. 77)

Peng H, Cui Y, Shi L y Deng K.
Improve Combustion During Cold Start of DI Diesel Engine by EGR Under Normal Ambient
Temperature.
SAE paper 2008-01-1084, 2008. (citado en p. 25)

Pierpont DA, Montgomery DT y Reitz RD.
Reducing Particulate and NOx Using Multiple Injections and EGR in a D.I. Diesel.
SAE paper 950217, 1995. (citado en p. 38)

Requejo I.
Contribución al modelado de los grupos de turbosobrealimentación de los motores de com-
bustión interna alternativos.
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