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RESUMEN

Los turbocargadores en la actualidad han demostrado ser imprescindibles en el campo automotriz por ser maquinas
que se encargan de aumentar la potencia, reducir el consumo de combustible y generar menos dioxido de carbono
en un motor de combustion interna. En este articulo se presenta el desarrollo de un modelo matematico en base a
un plenum, con el propdsito de obtener las caracteristicas dindmicas del flujo masico que genera un turbocargador.
Para cumplir con lo propuesto se fundamentd en el conocimiento teodrico-practico de las leyes y conceptos
que conforman un turbocargador, dando como resultado la simulaciéon de un modelo matematico utilizando la
herramienta Simulink. Para el desarrollo del modelo matematico se utilizaron datos tedricos y de pruebas en
régimen estable y dindmico, asi como el comportamiento del plenum sometido al sistema de compresion. Este
modelo planteado contribuird a la comunidad cientifica a través de la obtencion de las caracteristicas entre la
relacion de compresion y el flujo de masa del compresor de un turbocargador, también, aportara en el futuro al
campo de la deteccion y diagnosticos de fallos orientados a los turbocargadores vehiculares.
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ABSTRACT

Turbochargers have proven to be essential in the automotive field as they are machines responsible for
increasing power, reducing fuel consumption, and generating less carbon dioxide in an internal combustion
engine. This article presents the development of a mathematical model based on a plenum to obtain the dynamic
characteristics of the mass flow generated by a turbocharger. To comply with the proposal, it was based on the
theoretical-practical knowledge of the laws and concepts that make up a turbocharger, resulting in the simulation
of a mathematical model using the Simulink tool. For the development of the mathematical model, theoretical
and test data in stable and dynamic regimes were used, as well as the behavior of the plenum subjected to
the compression system. This proposed model will contribute to the scientific community by obtaining the
characteristics between the compression ratio and the compressor mass flow of a turbocharger and will also
contribute to the field of detection and diagnosis of targeted failures in vehicle turbochargers.
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1. INTRODUCCION

En las maquinas térmicas, mas especificamente en el campo de los motores de combustion interna, existe un
gran interés en el estudio, analisis, operacion y mantenimiento de los turbocargadores [1—4]. El turbocargador
es una maquina térmica que influye directamente en el motor de combustion interna en mejorar su eficiencia,
desarrollo y funcionalidad [5—-9]. Esta maquina térmica es uno de los dispositivos mecanicos simples y practicos
para obtener la sobrealimentacion de los motores de combustion interna [10, 11].
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En la actualidad la mejora de nuevos modelos de motores de combustion interna se desarrolla para
reducir las emisiones de 6xidos y mejorar la presion de compresion a través de la reduccion en la relacion de
compresion, el tiempo de retardo de la inyeccion y el tiempo de sus transitorios de la velocidad de rotacion del
motor [12]. Este ultimo concepto es de gran interés en el campo automotriz, debido a que se debe minimizar el
tiempo de los transitorios que ocurren en el motor, en especial a bajas revoluciones; ahi es donde se presentan
los diversos problemas de la contaminacion ambiental tales como: la generacion de gases toxicos (didoxido de
nitrogeno, mondxido de carbono, toxinas y particulas en suspension) y gases que aportan al efecto invernadero
(dioxido de carbono, metano, dioxido nitroso y hexafluoruro de azufre) [13]. Los fabricantes del campo
automotriz se ajustan a la norma de la Agencia de Proteccion Ambiental (EPA), a la normativa europea sobre
emisiones (EURO) y la Sociedad de Ingenieros Automotrices (SAE), recomendando la implementacion de los
sistemas de sobrealimentacion con el propdsito de aportar en la reduccion de la contaminacién ambiental [14].

Ahora, para lograr el estado de operacion deseado en un turbocargador, se hace necesario aumentar la
potencia especifica del motor de combustion interna de manera que se reduzca el desplazamiento volumétrico
y se mantenga eficientemente el indice de potencia (downsizing) [15]. Esta mejora ocasiona un resultado de
bajos niveles de emision contaminante y consumo reducido de combustible [16]. Cabe mencionar, que todo este
proceso acarrea diversos inconvenientes en las limitaciones mecanicas y térmicas, a través de las condiciones a
plena carga (nivel maximo de revoluciones por minuto (rpm) constantes). Por consiguiente, para disminuir estos
inconvenientes se ha inducido a utilizar los sistemas de sobrealimentacion [17]. Estos sistemas se componen en
esencia de una maquina térmica, como lo es el turbocargador. Esta maquina térmica debe reducir su tamafio de
sus componentes (turbina-compresor) para aportar eficientemente en su funcion especifica, pero al reducir su
tamafio en su turbina, se afecta considerablemente la potencia que entrega al compresor a bajas revoluciones,
produciéndose asi una relacion de compresion de manera significante que perjudica su rendimiento de operacion
[18]. Para estabilizar este efecto, se debe mantener el margen del flujo que genera el compresor para no caer en
vibraciones y acarrear problemas constructivos, este fendmeno es comiinmente llamado bombeo o surge [19, 20].

Al presentarse este fenomeno de bombeo se debe minimizar los efectos mencionados, para lo cual se
hace necesario conocer las caracteristicas de funcionamiento del compresor y establecer como complemento
fundamental la inclusion del componente denominado plenum en el lazo de compresion. En este lazo se definen
las caracteristicas y rangos de operacion dependientes de sus limitaciones de régimen permanente como su flujo
masico, la relacion de compresion, la velocidad de giro y la eficiencia. Para lograr lo planteado se propone en
este articulo el desarrollo del modelo matematico del sistema de compresion en el que se involucra el plenum,
como elemento principal para analizar el comportamiento del flujo del compresor y su respectiva evaluacion.

Recientemente, diferentes estudios estan relacionados con las caracteristicas del fluyjo masico de un
turbocargador. Para ANDREARCZYK [21], su trabajo de investigacion aporta resultados experimentales
respecto a la determinacion de caracteristicas de flujo del compresor de un turbocargador de automovil,
operandose a una velocidad de 110.000 rpm. En MCMULLEN y PINO [22], centra su trabajo de investigacion
en corregir los errores al levantar los mapas de compresor y turbina de un turbocargador, en el que consiste
en acondicionar los datos de los mapas para su uso en la simulacion del rendimiento del motor; este trabajo
se basa en el manejo de las ecuaciones diferenciales y principios fisicos de las turbomaquinas. Cuando se
mencionan los sistemas sobrealimentados, mas especificamente en la salida del compresor del turbocargador se
presentan cambios repentinos del flujo, objeto de estudio, por tal razon se procedio en hacer una investigacion
que suministro informaciéon y metodologias directas a dar solucion a esta problematica [23]. Finalmente, a razoén
de prevenir fallas en los procesos donde se involucran compresores que conforman un turbocargador respecto a
las sobrepresiones o instabilidades, se realizé una investigacion donde se aporta un método de implementacion
basado en las caracteristicas experimentales del compresor y la sefial de presion de trabajo inestable, basados en
el modelo propuesto por Greitzer [24].

A continuacion, se describen las secciones que estructuran el articulo, empezando con la seccion 2 que
hace referencia a los materiales y métodos donde se presentan las caracteristicas del compresor y su modelo
matematico en base a la dindmica del flujo del compresor del turbocargador. Con las ecuaciones diferenciales
encontradas, se implanto el modelo matematico desarrollado en la herramienta de Simulink, donde se introdujo
los respetivos valores de las variables representativas y se procedié a simular con el objetivo de obtener las
dinamicas del flujo y los estados que abordan el compresor del turbocargador. En la seccion 3, se presentan
los resultados basados en la informacion procedente de la simulacion, donde se obtienen las zonas de trabajo
del compresor con sus tendencias del mapa que determina el funcionamiento del compresor a tres velocidades
distintas que genera el turbocargador (80.000, 100.000 y 120.000 rpm respectivamente). Adicionalmente, se
realizan simulaciones donde se introducen fallos entre estos los externos como es la obstruccion del flujo del
compresor y los fallos internos que tiene que ver con el comportamiento del aceite lubricante del eje rotacional
del turbocargador, a través de una alteracion de la temperatura y de su presion. Los resultados que arrojan estas
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situaciones tienen que ver con las condiciones de la dinamica de compresor. Estos resultados se presentan a
través de tablas donde se afiade la discusion. Finalmente, en la seccion 4 se presentan las conclusiones de los
resultados obtenidos en la seccion anterior.

2. MATERIALES Y METODOS

Los compresores son maquinas rotativas que comprimen el caudal de fluido que circula por su geometria. Esta
geometria estd conformada por elementos esenciales como son los alabes, unos de ataque y otros de fuga;
estos elementos al circular el flujo para comprimir experimentan presiones bajas en los bordes de los alabes de
ataque y presiones altas en los bordes de los alabes de fuga. En este sentido, el flujo de entrada debe superar el
gradiente de presion contrario que se opone a su movimiento, este gradiente es importante considerarlo porque
desencadena en inestabilidad en el compresor y asi, se produce el fendmeno de bombeo o de surge en la salida
del compresor.

También se puede decir que los compresores presentan en diversos casos otras inestabilidades como (estela-
wakw, desprendimiento-stall, rotacion de desprendimiento-rotating stall, entre otras), que acarrean el problema
del fenémeno del bombeo (surge); este es un fenomeno fluido-dinamico se presentan en las maquinas rotativas.
En si, el fendmeno de bombeo es una oscilacion asimétrica del fluido a través del compresor, producidas por las
dinamicas del mismo y la geometria del sistema de compresion [25]. Este fendmeno aparece por la reduccion del
flujo masico o el aumento de la relacion de compresion. Sin embargo, las oscilaciones permanentes del fendémeno
del bombeo dependen directamente de los elementos geométricos que conforman el sistema del compresor,
acarreando al flujo masico en su trayectoria de descarga [26]. Para reducir este problema se debe incorporar al
sistema compresor-valvula de estrangulamiento un elemento que amortigiic y transforme las diversas energias
que intervienen en este fendmeno, este elemento es comunmente llamado plenum (remanso), como se evidencia
en la Figura 1.

En la Figura 1, se puede observar claramente la posicion del compresor. Aguas arriba se ubica un con-
ducto de entrada al compresor que habitualmente aspira aire de la atmdsfera a través de un filtro, mientras
que aguas abajo se posiciona un conducto de salida que se comunica con un deposito del plenum situado en el
extremo de la ducteria. La resistencia que crea el circuito se forma por medio de una valvula, situada aguas abajo
del deposito del plenum, cuya funcion es modificar el punto de trabajo del compresor, es decir, cambiar el valor
del flujo del caudal mediante la variacion de la seccion del area transversal de la misma [24].

Ahora, el sistema conformado por el plenum y su conducto de unién es conocido como resonador de
Helmbholtz y su circuito analogo es representado por un sistema de masa-resorte-amortiguador en los sistemas
mecanicos flexibles. Este sistema de compresion tiene como funcion establecer el comportamiento de la presion
en el compresor y equilibrar las energias comprometidas en la presion de salida del compresor [28].

2.1. Modelo matematico del sistema de compresién

Con lo planteado anteriormente se establece que el plenum en conjunto con la valvula estranguladora son los
encargados de la reduccion del efecto de bombeo y el de facilitar la obtencion de los puntos de certeza en la toma
de las diversas variables del sistema como la temperatura, la presion y el flujo de masa.

Este conjunto de elementos es el componente fundamental para obtener los mapas de operacion de los
compresores, porque permite conocer el flujo dindmico que necesita un compresor desde lo tedrico hasta lo

Filtro

Vilvula

Compresor

Plenum

Figura 1: Conformacion del sistema de compresion [27].
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experimental, también proporciona puntos equivalentes para la toma de medidas, debido a que son de gran
importancia para la generacion de estos mapas, dando como resultado los indices de relacion de presion [29].

Por tal razén se procede a realizar el modelo matematico de un plenum como elemento fundamental en
el sistema dinamico de un turbocargador, teniendo como base fundamental los balances de masa, energia y de
continuidad [30]. Otro aspecto de gran importancia es la relacion de la geometria del compresor, del sistema
lineal del recorrido del fluido y las caracteristicas fisicas del plenum.

Con estas condiciones constructivas y geométricas del sistema de compresion podemos desarrollar el
modelo matematico que involucra las caracteristicas del compresor desde el punto de vista térmico y de las
turbo-maquinas. Estos principios se basan fundamentalmente en la masa que succiona el compresor, variable
principal para construir el modelo matematico dinamico del sistema de compresion de un turbocargador.

2.2. Variables deterministicas del compresor

En esta etapa se desarrolla el modelo matematico del compresor, donde se tiene como eje esencial para su
obtencion, las variables determinantes como: la temperatura, la presion y el flujo de masa del compresor a través
del plenum del turbocargador [31].

2.2.1. Temperatura del compresor

Para determinar la temperatura del compresor se tiene como base primordial el balance de energia en las
fronteras del compresor, como se presenta en la Figura 2. Al considerar la energia del compresor se aprecia
la transferencia de calor del fluido respecto a la superficie y esta, al medio ambiente. Se supone que no existe
transferencia de trabajo mecanico al volumen de control. La energia también se transfiere hacia y desde el
sistema de trabajo, a través de la entrada (T,,)y su salida (7). Cabe sefalar que la variable observable en este
sistema es la temperatura de salida, la cual es representada en la Ecuacion 1. En esta ecuacion se observa que la
temperatura del compresor es la variable a tener como referente para este estudio. También, el comportamiento
de la energia liberada por el gas en movimiento, teniendo presente el gradiente de energia que se libera al medio
ambiente respecto a la velocidad rotacional del eje del turbocargador. Otro aspecto por resaltar es la energia
cinética y potencial que se suponen despreciables en este sistema.

dT,
=M (Copm (T =T, )+ R (my T =, T,)+ Q) Q)

La masa de acumulacion en el interior del compresor que es un factor relevante para la dinamica del
mismo estd comprometida por su presion, caracteristicas especificas del calor a volumen constante, y como
elemento esencial de su geometria espacial, este modelo se observa en la Ecuacion 2.

R'T;‘o

M, =—F>%“— 2
¢ P 'Vco'Cvcn ( )

co

Donde: ¢, = 727,4_#, R=287 —7 yV,=0,0112n’
Kg-K K

g- Kg -

Compresor

Figura 2: Volumen de control de un compresor.
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2.2.2. Presion del compresor

Para entender el comportamiento del compresor se debe conocer la dindmica interna que relaciona su presion,
para esto se hace necesario realizar un balance de masa a través de su geometria espacial que relaciona las
fronteras de estudio del compresor, el resultado obtenido es un modelo matematico que se representa en la
Ecuacion 3. Este modelo esta alimentado por el flujo de aire que provienen del medio ambiente y su salida que
determina el flujo que se forma en el interior del compresor por las resoluciones estructurales en el interior
del mismo, como se visualiza en la Figura 3. En este modelo se observan las relaciones directas de la presion
respecto a la temperatura y su gradiente de la misma en relacion al tiempo [32].

cho _ R'cho (m —m )+ ])co d]—'co (3)
a v, VT, dr

Para hallar el comportamiento del flujo masico que absorbe el compresor del medio ambiente respecto a su
carga y abstraerlo en un modelo matematico, se debe involucrar el comportamiento interno de las caracteristicas
fisicas del rodete del compresor, teniendo en cuenta su entrada y salida del flujo cuando este recorre el rodete.
Este estado genera diversos cambios de energia en la configuracion de los alabes del rodete del compresor
[33]. Para lograr este fin se utiliza un elemento denominado plenum, que tiene como propodsito el de permitir el
analisis integral de este con la geometria interna del compresor. La configuracion del sistema que se propone en
este estudio esta conformada por la geometria de la tuberia de conexion del compresor aguas abajo, el plenum y
valvula de la regulacion del flujo, este sistema integral se observa en la Figura 3.

2.2.3. Flujo de masa del compresor a través del plenum

Para conocer el flujo que absorbe el compresor en condiciones dinamicas, existen procedimientos experimentales
de orden superior, especificos de cada compresor [34]. La idea de este articulo es realizar una metodologia donde
se pueda aplicar un método matematico generalizado para cualquier compresor. Este método, de acuerdo a
GRAVDAHL et al. [35], utiliza la estructura presentada en la Figura 3 y se fundamenta en las diferencias de
presion en el compresor y el plenum, este Gltimo es el encargado de dar la estabilidad al flujo masico de salida del
compresor (transformacion de la energia cinética del fluido a la salida en energia potencial) donde se suavizan 'y
anulan las oscilaciones que se presentan en el interior del compresor, esta zona es la cominmente llamada, surge
o sobretension. En esta area donde el plenum suaviza las oscilaciones se logra realizar las medidas de la presion
y temperatura de la forma correcta [36].

A continuacion, se presentan los modelos matematicos de este método en condiciones dinamicas de
operacion del compresor, en base a las variables representadas en la Figura 3.

En la Ecuacion 4, se deduce el flujo del compresor a través del area y la longitud del tramo del conducto
del sistema de compresion, en el que se incluye la dimension geométrica del plenum y se relacionan las caidas
de presion a la entrada y la salida tanto del compresor como la presion del plenum respecto al medio circundante.
La Ecuacion 4, dimensionalmente es homogénea y cumple con las unidades de medidas asociadas.

dm, A,
s = (AR, - AP) )

o

Donde: 4, =0, 002875 m*>, L =2 m

Compresor Plenum “ilvula

Paf

Figura 3: Flujo de masa del sistema de compresion.



e | SANTAELLA, J.R.B., SUAREZ O.J., ERAS, J.J.C., revista Matéria, v.29, n.1, 2024

La Ecuacion 4, se reacondiciona a las especificidades de la salida del flujo del compresor, reemplazan-
dose por su componente que relaciona las caracteristicas geométricas internas del rotor del compresor respecto
a la presion de entrada, obteniéndose asi, el modelo completo para calcular el flujo masico del compresor, esto
se puede visualizar segtin la Ecuacion 5.

di A,
Do~ 2 (o U)2, = AP) )

c

Las Ecuaciones 6 y 7, relacionan las diferencias de presion del sistema de compresion presentado en la
Figura 3, con el proposito de conocer la dinamica del flujo masico del compresor.

AP =F,-F, (6)

APcn = Pco - f:l/’ (7)

Para conocer la presion del plenum, se debe suponer que, en este proceso de compresion, el volumen de
trabajo es isentropico; por lo tanto, se cumple la siguiente deduccion matematica segun la Ecuacion 8

dP av, dp,

£ = -K—2=K—~, (8)
PP VP pﬂ
donde, p = % y de ahi se obtiene las relaciones colineales de a _ _ d7V
Yo
Por consiguiente,
dpP dP, d d
v -k Z0 P _ g pp P ©
dt P, dt Pode

Ahora, el balance de masa establecido en el volumen del p/lenum, segun la Figura 3, viene dado por,
m, =m, —m, (10)

dp, 1
d[ - Vp'(mcu mve)’ (11)

Al reemplazar las Ecuacion desde 8 a 11, se obtiene el valor de la presion en estado dinamico del plenum,
segun la Ecuacién 12.

T
—£ = KR-2L.(m, - .
7 v (m, —m,) (12)

Donde: ¥, = 0,02m .

Al decir que el fluido que atraviesa el plenum es el aire, se considera una onda sonora que se transmite a
través de una trayectoria directa en el plenum que, al aplicar el método de la ecuacion de continuidad se deduce
la relacion entre la diferencia de volumen respecto a la diferencia de densidad y seguidamente se hace la relacion
directa de la presion, teniendo presente que el aire es un gas ideal. Esta relacion se denomina la velocidad del
sonido y se presenta en la Ecuacion 13.

a, = JKRT,. (13)

Al reorganizar la Ecuacion 12 con la Ecuacion 13, se obtiene la Ecuacion 14. Que representa la presion
que relaciona la dinamica del comportamiento del flujo masico en el plenum, donde se denota los flujos de masa
equivalente a su entrada y salida, también la relacion geométrica a través del volumen respecto a la velocidad
sonica de la ducteria que relaciona el plenum.

—L=—=(m,—m,). (14)
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2.3. Caracteristica del compresor

Para encontrar un modelo matematico que relacione las caracteristicas del compresor se debe conocer la relacion
de compresion respecto a las caracteristicas de los elementos que conforman un compresor y de ahi se relacionan
directamente con la eficiencia especifica del mismo [37-39].

La Ecuacidén 15y 16, representan matematicamente la eficiencia isotropica de la dindmica del compresor
como se observa en la Figura 4. Estas ecuaciones se estructuran a través del enfoque termodinamico en base a
la diferencia de la entalpia adiabatica, donde se referencia los estados equivalentes que estan definidos por el
comportamiento de su presion y temperatura [40, 41].

v o1 cp.Tl[TTzc _1] s
nm(m,U): s — 2c,s 1 — 1 . ( )
Ah ]-‘ZC_]; Ahideal
J
Donde: C = 1004 ,
’ Kg-K
7=t
P s
C.T, <o -1
" [PafJ (16)
n_(mU)=
m( ) Ah

ideal

Otro aspecto de relevancia en este estudio se basa en comprender la dinamica del aire del compresor,
cuando las condiciones ambientales de presion y humedad varian, respecto al calor especifico y la proporcion de
sus calores especificos; en este trabajo se redujo la presion y humedad del ambiente, produciendo un aumento de
la temperatura y flujo del aire comprimido en el lazo de compresor y se observa la disminucion a un nivel leve
en sus calores especificos del aire comprimido.

Cabe resaltar que la presion y el flujo son variables directas que se presentan en el fendémeno de surge,
mientras que la temperatura es un efecto de este fenomeno en el compresor del turbocargador.

Por ultimo, la Ecuaciéon 17, es el resultado general del modelo isotrdpico de la relacion de presion,
respecto al flujo del compresor.

y-1

n(‘o(m9U)’Ahidea1 T 17
Bl B amn

af pd

AL, =9, (m,U) =[1 +

Para el desarrollo de la Ecuacion 18, se abordé la energia de entrada y salida del rodete, teniendo como
ley fundamental la ecuacion de movimiento de Euler; donde el rodete y sus variables se visualiza en la Figura 5.

1y

Ahl’.tﬁ(l

/%”; q(. e

wY

Figura 4: Proceso de trasferencia de calor en un sistema de compresion.
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Figura 5: Triangulo de velocidad en el rotor del compresor [34].

En la Figura 5, se dan las diferencias de la entalpia adiabatica del compresor y son calculadas usando los
enfoques paramétricos derivados de las ecuaciones fisica de la teoria de los fluidos en movimiento, basados en
el trabajo presentado por [42].

La Ecuacion 18 define la eficiencia isotropica del compresor, donde se relacionan las pérdidas (Ah, )
incidentes producidas por el cambio brusco de direccién del flujo a la entrada de los alabes del impulsor y
difusor, las pérdidas por friccion a través de la presencia de fuerzas viscosas en la capas limites del fluido en el
impulsor y difusor dependiendo de la velocidad absoluta o relativa local y otras pérdidas propias del modelo
que se agrupan en distribuidas como las que se presentan en la voluta, carga alta en los 4labes que produce
separacion del flujo, el flujo inducido por la holgura de los dlabes determinan flujo secundarios y pérdidas de
fugas, friccion del disco del rotor, flujo sonico en la superficie del alabe (An%) [43].

Ahideal
Ahy,, + Ah

i

n, (mU) = ~ An%, (18)

loss
Donde: An% = 0,1.

La Ecuacion 19, representa la entalpia especifica ideal que entrega al fluido de trabajo, donde relaciona
la velocidad tangencial del impeller con el factor de deslizamiento.

Ah,,, =oc.U (19)
V4

=1-—=- 20

o ~ (20)

Donde: Z=12.

La Ecuacion 21, representa el conjunto de pérdidas de incidencias, friccion y otras relevantes en el impeller
y el difusor.

Ah

loss

= Ahﬁ + Ah, + Ahfd + Ahy, 1)

La Ecuacion 22, indica la relacion de la velocidad tangencial respecto a la velocidad rotacional en revo-
luciones por minuto.

U= [%jzv 22)

Donde: D=0, 015 my N=100.000 rpm.
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La Ecuacion 23, representan las pérdidas por friccion del fluido existente en el impeller y en el difusor.

A = C,.l.m,
Y 2.D.d’.4].Sen(B,)

= Ahy. (23)

La Ecuacion 24, relaciona el factor de friccion, respecto a la dependencia del nimero de Reynolds.

R = p.U.D, (24)
)7
f=0,3164.(R)"". (25)

La Ecuacion 26, indica el coeficiente de pérdidas de friccion, relacionando con el factor de friccion del
impeller.

C,=4.f. (26)

La Ecuacién 27, referencia las pérdidas por incidencias del difusor del compresor, donde relaciona el
angulo de entrada del fluido al impeller a través de las aspas del mismo y este a su vez comparte con el angulo
del aspa del inductor, estos angulos se presentan en la Ecuacion 28.

2
A, _1feD,U, _ m(ay,) ’ @7
2l D d,. A,
D, .tan(B
ay, = arctan(Ul - O'.D(z 'b)j (28)
Donde: B,, = 60°.
La Ecuacion 27 y 29, describen las pérdidas incidentes del difusor
2
1 cot(B,,).m,,
A, =—|U —————=| .
K 2[ : d,.4 (29)

Para obtener la linea de sobretension correspondiente al mapa del compresor del turbocargador, se realiza
el siguiente procedimiento, en el que se involucra el coeficiente de presion total y el coeficiente del flujo del
compresor a una velocidad constante del eje del compresor como se presenta en las Ecuaciones 30 y 31.

AP

L o
V.
9= (31)

= Kg — m
Donde » =1000 /n; yU, = 3417/

Ahora, la magnitud del punto de inicio de la sobretension, la conservacion del flujo del compresor y los
cambios de presion en el caudal se representan segln las Ecuaciones 32 y 33.

(pQSA =p.U,, (32)
P, P+AP

Fease =
1

Donde P, y P, son las presiones a la entrada y salida respetivamente del compresor.  es el flujo de
succion del compresor y A4 es el area de la seccion de la entrada del compresor.
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A continuacion, se define la relacion de presion respecto al coeficiente indicador de la inestabilidad en el
mapa del compresor, B, que se presenta en la Ecuacion 34

Bo— 1 ['/’j (34)

2.47.p.P \ o,

La frecuencia de pulsacion y oscilacion del flujo a la salida del compresor se define en la Ecuacion 35

N (35)

pe

La velocidad del aire en su componente del sonido se presenta segun la Ecuacion 36

c= [l (36)
Yol

El coeficiente del calor especifico se presenta segtn la Ecuacion 37

r=o (37

v

Al reemplazar las Ecuaciones 30 y 31 en la Ecuacion 34, se obtiene el flujo del compresor respecto a la
razén de compresion, como lo demarca la Ecuacion 38

(38)

Finalmente, para encontrar el punto de sobretension o limite del surge se debe conocer la relacion de
presion del compresor segun la Ecuacion 39 y su respectivo flujo seguin la Ecuacion 38. Para lograr este cometido
se halla la relacion de compresion a través de la relacion que conforma el margen del limite de oscilacion en el
punto de sobretension y la relacion de compresion del punto de referencia o deseado de operacion a condiciones
normales, esto se visualiza en la Ecuacion 35. El valor de margen se estipula seglin la maquina a utilizar, en este
caso por ser un compresor centrifugo tiene estipulado un valor del 10% o 0,1.

BY _ . (B) (B
(Pll ) M'(Plld v [P] 39)

2.4. Implantacion del modelo matematico general

En este apartado se utilizan las Ecuaciones 1 hasta la 39 que se implantan en la herramienta Simulink de Matlab
[44]. Cabe resaltar que se utilizo el generador de convergencia de Simulink odel5, con el objetivo de generar
una respuesta rapida, debido a que en el modelo desarrollado existe un orden cinco. Como resultado se obtuvo
las diversas simulaciones dinamicas del sistema de compresion, en base al comportamiento del flujo masico del
compresor demarcado por las condiciones que establece el plenum desde sus principios matematicos, a través
del balance de su dinamica del fluido y sus parametros geométricos [45].

2.4.1. Sistema general del plenum

En la Figura 6, se presenta la implementacion del sistema general de un plenum, donde se relacionan las
caracteristicas geométricas del sistema, plasmada por medio de las Ecuaciones 3, 5 y 14. Estas caracteristicas
describen el comportamiento dinamico del flujo del compresor, la presion que se presenta en el plenum y
las relaciones fisicas internas de los componentes rotativos que conforman los componentes del compresor,
desde la potencia que libera el fluido en el que se relaciona la entalpia que entrega el mismo teniendo muy
presente las pérdidas hasta la trasferencia de calor que es el caso de las entalpias especificas incluyendo las
pérdidas incidentes y por friccion [46—48]. Estas tlltimas juegan un rol importante en la configuracion de las
caracteristicas del compresor y en la determinacion de la region de funcionamiento estable y de régimen del
compresor. Cabe sefialar que existen otras pérdidas que no se tienen en cuenta en este estudio, como las pérdidas
de fuga y friccion del disco.
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2.4.2. Caracteristicas geométricas del compresor en relacién a su flujo masico

En la Figura 7, se presenta la implementacion de la estructura general del sistema de un plenum, donde se rel-
acionan las caracteristicas de geométricas del compresor y sus pérdidas. Esta abstraccion se lleva a la realidad
con el uso del balance de flujo continuo de aire en la trayectoria del mismo. Dando como resultado el modelo
matematico estructurado y relacionado a través de las Ecuaciones 16 a 29.

Figura 6: Sistema dinamico del compresor.

Figura 7: Sistema dinamico del plenum.
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3. RESULTADOS Y DISCUSIONES

Los resultados que se obtienen de las caracteristicas del turbocargador en base al compresor respecto a la
dinamica del plenum se referencia en el cambio de la velocidad rotacional del turbocargador; ahora, para
obtener la velocidad en régimen estable segun su referencia, se debe mantener las condiciones a la entrada
(aire/combustible) de la camara de combustion, que alimenta a través del flujo de los gases de combustion
a la turbina, donde esta es la generadora del par rotacional para mover el compresor, superando las pérdidas
incidentes y de friccion del eje solidario entre la turbina y el compresor. Para este fin, se utiliza una estrategia
de control avanzado de relacion o posicionamiento paralelo soportado por una configuracion de controladores
convencionales (PID) [49], donde el flujo de combustible de la camara de combustion es referenciado por el
controlador de velocidad o maestro y el conjunto de controladores esclavos de flujos son los encargado de
manipular el aire-combustible, a través de la informacion suministrada por los trasmisores de medida por medio
de sus lazos de realimentacion; teniendo presente la constante de relacion estequiométrica que relaciona el
controlador de aire con el controlador del combustible, ver Figura 8.

Al asignar los parametros requeridos por el modelo matematico, se procede a la respectiva simulacion,
dando como resultado la Figura 9, que representa el comportamiento del compresor a diferentes condiciones de
trabajo reflejada en velocidad de rotacion del compresor.

En la Figura 9, se evidencia los estados del flujo masico que se presenta en el funcionamiento del
turbocargador, desde el arranque y hasta el régimen nominal. Esta dinamica es el resultado de los cambios del
flujo del compresor a un estado bajo control a través de la asignacion de la consigna de la velocidad del eje
rotacional del turbocargador (80.000, 100.000 y 120.000 rpm), comprometiendo la relacion conjunta entre el flujo
del compresor respecto a la relacion de presion. Cabe mencionar, que esta dindmica esta sometida a disturbios
que son los denominados fallos que representan las condiciones reales de la tendencia del turbocargador en un
tiempo determinado. En la Figura 9, se aplica un fallo permanente simulado a través del cierre (100% a 50%) de
una valvula de control ubicada a la salida del ducto donde circula el flujo masico del compresor del turbocargador.

La Figura 9, hace referencia a la metodologia de obtencion de las zonas del mapa que determina
el funcionamiento del compresor; esta dinamica estd bajo la supervision de la estrategia de control de
posicionamiento paralelo en relacion de los flujos de entrada a la camara de combustion (aire/combustible),
soportada por controladores tradicionales, con el proposito de mantener la variable controlada (velocidad
rotacional del turbocargador), constante. Cabe resaltar, que esta caracteristica del turbocargador se puede afectar
por la presencia de tres fallos muy representativos; dos de ellos en el aceite de lubricacion del turbocargador
en lo que respecta a su temperatura y presion. El restante se ubica en la salida del compresor a través de la
obstruccion del flujo masico de salida del compresor. Este fallo se representa en este estudio a través del cierre
controlado de la valvula de salida del ducto después del plenum, en diversas posiciones: 100%, 90%, 80% y 70%
hasta un cierre medio, respectivamente.

A raiz de lo anterior, surge la conformacion de la Tabla 1, en la que se relacionan los resultados del
comportamiento de los flujos masicos, tanto del proceso que genera la energia necesaria para accionar la rotacion
del compresor como del proceso complementario que hace que se evidencie el flujo masico del compresor, estos
procesos son los denominados, camara de combustion y el plenum.

Figura 8: Esquema general de la estrategia de control de relacion de medicion completa.
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RELACION DE PRESION VS FLUJO MASICO DE SALIDA DEL COMPRESOR EN UN TURBOCARGADOR
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Figura 9: Dinamica de la caracteristica del flujo del compresor respecto a la relacion de presion.

Tabla 1: Condiciones de la dinamica del turbocompresor.

VARIABLE CONSIGNA DE REFERENCIA (RPM)

80.000 100.000 120.000 UNIDADES
Flujo de masa de aire a la entrada de la 0,09124 0,1002 0,1095 K{;V
camara de combustion. s
Flujo de masa de combustible a la 0,004838 0,005312 0,005581 Kg/
entrada de la camara de combustion. s
Flujo de masa del compresor o del 0,1338 0,1659 0,1973 Ké/
plenum. s
Temperatura del compresor. 352.4° 348,1° 344,9°
Relacion de presion del compresor. 1,0895 1,1438 1,2165 —

En la Tabla 1, se presentan las velocidades de rotacion del turbocargador en rpm y las variables de
medida que definen la dinamica de operacién como el flujo masico, la temperatura y las relaciones que caracter-
izan el compresor. En esta tabla se observa que la relacion de presion, el flujo de masico del compresor y el flujo
masico del combustible de entrada a la cdmara de combustion a una velocidad constante de 120.000 rpm, son
mayores respecto a los otros valores estipulados en sus consignas; mientras que la temperatura del compresor
se hace menor. Estos resultados se obtienen al aplicar las diversas condiciones de la salida del flujo masico del
compresor a través de su obstruccion, tendiendo presente que este evento se condiciona a mantener la variable
controlada a una velocidad constante del eje rotacional del turbocargador.

Seguidamente, se evidencia la dindmica del eje rotacional y los flujos masicos manipulados del proceso
del turbocargador a diferentes velocidades de consigna en condiciones en el que ocurren fallos respecto a: la
obstruccion en la salida del aire del compresor desde un valor con magnitud de 100% de apertura hasta el 50%
de apertura, la temperatura del aceite de lubricacion del rotor del turbocargador con un valor de 70 °C a 60 °C 'y
la presion de alimentacion del aceite al turbocargador en el eje rotacional desde un valor de 4 bar a 2 bar, como
se visualiza en la Figura 10, 11, 12 y la Tabla 2.

En la Figura 10, se observan los puntos de consigna o de referencia, (80.000 rpm, 100.000 rpm y 120.000
rpm) en el que se obtienen los valores respectivos de flujo masico de aire a la entrada de la cAmara de combustion
equivalente a 0,000475 Kg/s, 0,000535 Kg/s y 0,000575 Kg/s respectivamente. En esta figura se visualiza el
comportamiento en 13s y 25s con un transitorio que tiene un sobrepaso equivalente a 0,0008 (Kg/s) debido al
cambio de referencia desde 80.000 rpm a 100.000 rpm y desde 100.000 rpm hasta 120.000 rpm respectivamente.
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En la Figura 11, se observan los puntos de consigna (80.000 rpm, 100.000 rpm y 120.000 rpm)
proporcionado por un flujo masico de gas a la entrada de la camara de combustion equivalente a 0,092 Kg/s,
0,1Kg/s y 0,11 Kg/s respectivamente. En esta figura se visualiza el comportamiento en 13s y 25s produciendo
un transitorio que tiene un sobrepaso equivalente a 0,0165 (Kg/s), cuando se hace la variacion de consigna desde
80.000 rpm hasta 100.000 rpm y desde 100.000 rpm hastal120.000 rpm respectivamente.

En la Tabla 2, se evidencia el comportamiento de los fallos en las gamas de consigan de referencia,
denotadas por 80.000, 100.000 y 120.000 rpm. También, se demarca la amplitud inercial del fallo (rpm) y su
tiempo de estabilizacion (segundos). En esta tabla se observa que, en el caso de la velocidad de consigna de
80.000 rpm, la disminucion de temperatura y presion del aceite del turbocargador presentan un cambio de fase;
mientras las otras consignas aqui tratadas mantienen su orientacion positiva. Cabe sefialar, que la consigna de

<10
¥ I T T T
65
[} o k —
~—
Z
ﬁ K Punto de operacién de 120 000 rpm
58
:
3
g
&
3
8 Punto de operacién de 100 000 rpm
€
2
2
=
= Punto de operacion de 80 000 rpm
45 -
4
- | 1 1 1
o S 10 135 2 > 0 s
Tiempo (s)

Figura 10: Comportamiento de la variable manipulada respecto al flujo masico de aire.
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Figura 11: Comportamiento de la variable manipulada respecto al flujo masico de gas.
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Figura 12: Dinamica del turbocargador con fallos a velocidad de consignan de 100.000 rpm.

Tabla 2: Caracteristicas de fallos en amplitud y tiempo a cambios de consigna en el turbocargador.

FALLOS CONSIGNA DE REFERENCIA (RPM)
UNIDADES 80.000 100.000 120.000

Obstruccion del flujo de aire de salida en el rpm +0,02 +0,27 +0,25
compresor, al 40%. s 0.5 1.4 1.8
Disminucién de temperatura del aceite del rpm -0,04 +0,25 +0,22
turbocargador, al 15%. 5 1.9 1.8 1.6
Disminucién de la presion del aceite del rpm -0,1 +0,22 +0,21
turbocargador, al 50%. P 2.0 1.8 1.7

80.000 rpm, presenta al aplicarse un fallo en la presion de aceite, una respuesta lenta de 2,0 segundos, respecto a
las otras consignas. Entre mas alta sea la consigna de referencia se obtiene un efecto de amplitud dimensionado
como cuando se aplican las tres fallas aqui mencionadas. Ahora, respecto a su inercia en el tiempo se visualiza
que entre mas alta es la consigna mas rapida es su respuesta en actuar el sistema de control.

En la Tabla 3, se definen las variables y parametros que se involucran en el desarrollo de modelo

matematico propuesto, donde se obtiene el flujo del compresor a través de un método alterno como lo es el
plenum.

Tabla 3: Nomenclatura que define las variables del modelo matematico propuesto.

VARIABLE CARACTERISTICA UNIDADES
P, Presion del filtro de aire Pa
P . Presion ambiente Pa
P, Presion del compresor Pa
P Presion del plenum Pa

(Continuacion)
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Tabla 3: Continuacion

VARIABLE CARACTERISTICA UNIDADES
P, Presion de la valvula de estrangulamiento Pa
7; ; Temperatura del filtro K
T, Temperatura del compresor K
T, Temperatura del plenum K
T, Temperatura de la valvula de estrangulamiento K
N Velocidad del turbocompresor rpm
C, Coeficiente de pérdidas superficial —
R, Numero de Reynolds —
n, Eficiencia del compresor —
A, Area efectiva de la tuberia de salida del compresor m?
4, Area efectiva del plenum m?
v, Volumen del plenum m?
L, Longitud efectiva del plenum m
L, Longitud efectiva de la tuberia del compresor m
L, Longitud de la tuberia de la Valvula estrangulamiento m
m, Masa de salida del compresor K‘%
m, Masa de entrada a la valvula de estrangulacion K‘%
Ah,,., Entalpia especifica ideal al fluido %<g
Ah,, Incidencia de Pérdidas %<g
Ah » Pérdida por friccion fluido en el impeller %(g
Ah, Pérdidas por incidencia del impeller %<g
Ahy, Pérdidas de friccion del flujo en el ducto %<g
Ah, Pérdidas de incidencias en el difusor %<g
o Factor de deslizamiento —
D Diametro de tuberia a la entrada m
D, Diametro promedio difusor m
D, Diametro del impeller m
A, Area del difusor m?
A, Area entrada al impeller m?
B, Angulo de entrada del aspa del impeller °
a,, Angulo de salida del aspa del impeller °
M, Flujo acumulado en el compresor m?
C. Capacidad calorifica a volumen constante en el compresor %(g. K
Cpm Capacidad calorifica a presion constante en el compresor %('g. K

(Continuacion)
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Tabla 3: Continuacion

VARIABLE CARACTERISTICA UNIDADES
Y Coeficiente de compresion o
U Velocidad del rotor del compresor ’%
VA Numero de aspa del rotor del compresor —
) Flujo masico del compresor en relacion a su caracteristica K‘%
w, Frecuencia de pulsacion del flujo de salida del compresor Hz
R Constante de los gases %g, K
P, Densidad del aire en el plenum K%ls
m, Flujo mésico del filtro Ke//

4. CONCLUSIONES

En este estudio se desarrolld un modelo matemadtico estructurado, simple e integral, donde se relaciona
componentes como el compresor de un turbocargador, el plenum y la valvula de estrangulamiento, con
el proposito de obtener el flujo masico que suministra el compresor a diversos puntos de operacion en la
velocidad del turbocargador. Este modelo matematico se estructuro a través de conceptos, principios y teorias
del conocimiento en el campo de la termodinamica, transferencia de calor y las turbomaquinas térmicas. Este
modelo matematico se baso principalmente en las caracteristicas geométricas del sistema compresor—plenum,
donde se tuvo como eje central las relaciones matematicas de sus temperaturas, presiones y el flujo masico del
compresor, en otras palabras, se obtuvo el mapa del compresor donde se tiene como puntos de referencia, la
localizacion del surge y la curva del comportamiento del flujo del compresor.

Al implantar el modelo matematico obtenido en la herramienta de Simulink con sus respectivos valores
segun sus fabricantes y literatura relacionada en este estudio, se procedié a obtener la dinamica del conjunto
compresor-plenum, a través de simulacion de fallos que comprometen al compresor en su funcionamiento en
operaciones reales. Los fallos presentados en este estudio se seleccionaron lo mas representativos a la vida real,
teniendo fallos intrinsecos que se presentan en el aceite por las variaciones de su temperatura (70 °C) y presion
(4 bar) de trabajo normal, por causas de ensuciamiento, deterioro y contaminacion del aceite en operacion. Y
fallos extrinsecos como es el caso el de la obstruccion del flujo de salida del compresor (100% a 50% de apertura
en la valvula de salida del ducto después del plenum), que puede presentarse por un mal funcionamiento de
la valvula de estrangulamiento y oxidacion de los gases que lo recorren. Cabe sefialar que la obstruccion en
forma controlada sin ningiin mal funcionamiento es utiliza para obtener el mapa del compresor en condiciones
normales.

Respecto a la estrategia de control que se implementd en este documento es una estrategia de
control avanzado de relacion o posicionamiento paralelo soportado por una configuracion de controladores
convencionales (PID). Los resultados obtenidos fueron los esperados, dando respuesta de robustez y sensibilidad
al momento de hacer el control para mantener la velocidad de referencias en operacion de 80.000 rpm, 100.000
rpm y 120.000 rpm.

En este trabajo de investigacion se concluye que el flujo masico de aire que se obtiene por medio de la
simulacion del modelo matematico que incluye el plenum como elemento fundamental en el lazo de compresion
de un turbocargador, arroja que la mejor tendencia y disposicion, es en la consigna de referencia a 120.000
rpm. La justificacion se evidencia cuando se le aplica al modelo matematico los fallos respectivos, trayendo
consigo una respuesta rapida con inercia bajas, del cual se puede afirmar que cuando se llega a los limites de
bombeo, este sistema es mas estable y los efectos son minimizados como se requiere para el estado de operacion
designado en este caso de estudio.
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