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4.2. Geometŕıa . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 42

4.3. Malla . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 46

4.4. Modelo hidrodinámico y método numérico . . . . . . . . . . . 49
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Índice de figuras
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dos de nitrógeno e hidrocarburos (NOx+HC). . . . . . . . . . 6

2.2. Macho de la culata objeto de estudio (izquierda). Pipas de
admisión y escape una vez fundida la culata (derecha). . . . . 8

2.3. Plano de la culata objeto de estudio. . . . . . . . . . . . . . . 9

2.4. Plano de la culata objeto de estudio. . . . . . . . . . . . . . . 9

2.5. Detalle del mecanizado del alojamiento de admisión de la cu-
lata en estudio. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 10

2.6. La misma vista que en la figura 2.5 pero tras el montaje del
anillo asiento válvula. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 11

2.7. Esquema del problema fluidodinámico considerado. . . . . . . 12

3.1. Banco de flujo estacionario FTB2000 CE de la marca Avl
Tipelmann. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 20

3.2. (Izquiera) m′ y Mz para el primer cilindro y una apertura
de vávula de 7 mm, en función de la cáıda de presión ∆p.
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tidos se corresponden con los cilindros 1, 2, 3, y 4, respecti-
vamente. Las ĺıneas horizontales indican las tolerancias. . . . 26

3.5. Coeficiente de torbellino ponderado ⟨T ⟩ para los 4 cilindros
de las culatas consideradas en nuestro estudio. Las gráficas
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incertidumbre experimental. El ćırculo en el fondo del cilindro
indica la posición de la válvula de admisión. . . . . . . . . . . 35

3.12. Coordenadas x∗v (ćırculos negros) e y
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derecha muestran los campos de velocidades experimentales
y numéricos, respectivamente . Las flechas indican (de forma
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Caṕıtulo 1

OBJETIVOS Y ESTRUCTURA DE ESTE TRABAJO

1.1. Objetivos

El objetivo general de esta tesis es determinar la influencia del proceso
de fabricación de culatas en su comportamiento fluidodinámico. En concre-
to, se analizará la influencia del proceso de referenciado de una culata de
un motor diesel de cuatro cilindros y dos válvulas por cilindro en el flujo
másico y torbellino generado por la pipa de admisión. Mantener estos dos
parámetros fluidodinámicos dentro de los ĺımites especificados en el diseño
es básico para una correcta mezcla del aire y el combustible en el proceso de
combustión del motor. De ah́ı la importancia de establecer la conexión entre
los procesos de fabricación y fluidodinámico. Debido al elevado número de
variables geométricas dependientes del proceso de fabricación, es necesario
recurrir a un gran número de ensayos para caracterizar el comportamien-
to fluidodinámico de la culata. Por esta razón, la simulación numérica se
presenta como la mejor alternativa para la resolución del problema.

El objetivo general de esta tesis se despliega en los siguientes objetivos
espećıficos:

1. Caracterizar desde un punto de vista fluidodinámico culatas de serie
funcionando en régimen estacionario.

2. Determinar la influencia de cada variable geométrica sobre el proceso
fluidodinámico para la culata en estudio.

3. Establecer la relación entre las tolerancias geométricas y la variabilidad
de los parámetros fluidodinámicos.

4. Determinar las tolerancias geométricas que garanticen el rango requeri-
do de las variables fluidodinámicas.

1



Objetivos y estructura de este trabajo

5. Plantear alternativas al proceso de referenciado actual que permitan
alcanzar las tolerancias geométricas obtenidas.

6. Establecer una metodoloǵıa adecuada para el estudio de la relación
entre el proceso de fabricación y el comportamiento fluidodinámico de
la culata fabricada.

1.2. Estructura

La tesis está dividida en siete caṕıtulos. En el caṕıtulo introductorio,
se describe el problema y justifica la importancia de su resolución. En este
caṕıtulo se definen las variables geométricas, incluyendo una breve descrip-
ción del proceso de fabricación de la culata. Además, se introducen las vari-
ables fluidodinámicas adimensionales utilizadas para comparar diferentes ge-
ometŕıas. Por último, se incluye un breve repaso de investigaciones recientes
afines a este trabajo.

El caṕıtulo 3 muestra los resultados experimentales de los parámetros que
caracterizan el comportamiento fluidodinámico de la culata. Comenzamos
por la descripción del banco de flujo estacionario para caracterización de
piezas de serie. A continuación se presenta una serie de medidas que per-
miten determinar los parámetros adimensionales relevantes. Posteriormente,
se muestran los resultados de los ensayos de caracterización de culatas de se-
rie, incluyendo la cuantificación de la incertidumbre experimental mediante
ensayos de repetitividad. Este caṕıtulo también contiene una descripción del
método PIV y resultados experimentales acerca del campo de velocidades
en régimen estacionario.

El caṕıtulo 4 se centra en el modelo numérico utilizado para simular el
proceso fluidodinámico en la culata. La primera parte describe la geometŕıa
del modelo, aśı como su parametrización para el análisis de la influencia de
las tolerancias geométricas. La justificación de la malla elegida, la elección
de su tamaño, y la calidad de los elementos constituyen el siguiente aparta-
do. A continuación, se describen las condiciones de contorno introducidas en
el modelo para simular la cáıda de presión, la condición de pared, y el efecto
del enderezador o torqúımetro. Posteriormente, se discute la relevancia de la
compresibilidad del aire y la elección del modelo de turbulencia. A contin-
uación, se proporciona información relativa a la discretización y el “solver”
utilizados, y se analizan los problemas de convergencia. La parte final de este
caṕıtulo está dedicado a la validación del modelo numérico. Se comparan re-
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Estructura

sultados experimentales y numéricos para los parámetros adimensionales y
el campo de velocidad en régimen estacionario.

En el caṕıtulo 5, se analiza el efecto de las tolerancias geométricas a partir
del modelo numérico. Para ello se establece una metodoloǵıa que permite
obtener la dependencia de las variables fluidodinámicas con respecto de los
parámetros geométricos asociados a las tolerancias de fabricación. De esta
forma, se determina la influencia de los parámetros geométricos, aśı como
los valores que deben tomar estos parámetros de forma que se respeten los
valores ĺımite de las variables fluidodinámicas.

El caṕıtulo 6 expone las conclusiones de la tesis y aspectos de la inves-
tigación a considerar en trabajos futuros. Finalmente, se muestra la bibli-
ograf́ıa citada.
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Caṕıtulo 2

INTRODUCCIÓN

2.1. Motivación

En 1.876, Nikolaus Otto patentó el primer motor de cuatro tiempos a
nombre de la compañ́ıa Gasmotorenfabrik Deutz Ag. Desde ese momento, la
evolución de los motores de combustión interna alternativos ha sido continua.
Esta evolución ha alcanzado a todos los tipos de motores y a todos los
campos de aplicación.

El desarrollo de los motores de combustión en las últimas décadas se ha
sustentado en la reducción de emisiones contaminantes y del consumo de
combustible. Los motores de encendido por compresión para uso industri-
al son una de las fuentes principales de emisión de contaminantes. Según
los estudios de la agencia medioambiental americana (US-Enviromental-
Protection-Agency, 2004), el 15% del total de emisiones de part́ıculas en
el año 1.996 procedió de máquinas móviles no de carretera, mientras que el
10% tuvo su origen en el parque automoviĺıstico. En cuanto a la emisión de
óxidos de nitrógeno (NOx), los porcentajes alcanzan el 16% para motores
industriales, y el 37% para automóviles.

Los modelos predictivos pronostican la necesidad de limitar conside-
rablemente la emisión de contaminantes de los motores de encendido por
compresión de uso industrial. La legislación al respecto entró en vigor en su
primera fase en 1.999. La fase 3 reduce los valores ĺımites por debajo del 50%
en comparación con los de la primera fase. La normativa establece la máxima
reducción a partir del 2.014 con la cuarta fase. Los valores ĺımite en esta fase
están en relación 1 a 20 en comparación con los de la primera. La figura 2.1
muestra la evolución de los ĺımites de emisiones para motores de máquinas
no de carretera. La reducción supera el 95% en ambos contaminantes desde
el año 1.999 hasta el 2.015.
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Figura 2.1: Evolución de los ĺımites de emisiones para motores de máquinas no de
carretera. Se representan los ĺımites de part́ıculas y óxidos de nitrógeno e hidrocar-
buros (NOx+HC).

Las estrategias de reducción de emisiones para motores de encendido por
compresión dependen en gran medida de la fase de aplicación de la normativa
y del rango de potencia. En cualquier caso, es condición necesaria, aunque
no suficiente, la optimización del proceso de combustión para alcanzar los
ĺımites establecidos. En el proceso de combustión de un motor de encendido
por compresión, juega un papel muy importante la renovación de la carga,
especialmente la etapa de admisión. La culata del motor es la pieza que
permite que el aire se introduzca en el cilindro en la cantidad y con la
distribución espacial apropiada. De la culata depende, en gran medida, que
el aire se mezcle con el combustible de manera adecuada, y que la combustión
se desarrolle de forma óptima.

Una vez definidos los parámetros fluidodinámicos que caracterizan la
admisión de aire, es crucial mantener sus valores dentro de un determinado
rango. Esta afirmación es especialmente importante a partir de la entrada
en vigor de la fase 3 de emisiones. Las variaciones propias del proceso de
fabricación en serie de la culata pueden ocasionar que los valores de los
parámetros fluidodinámicos se salgan del rango requerido. Por lo tanto, es
necesario acotar estas variaciones a través de las tolerancias de fabricación.
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Proceso de fabricación

Combustible Diesel

Aplicación No de carretera - industrial

Configuración En ĺınea

Inyección Directa

Aspiración Turboalimentado

Refrigeración Ĺıquido

Número de cilindros 4

Diámetro/Carrera 96 mm /125 mm

Cilindrada 3.62 l

Relación de compresión 1:18

Vueltas nominal 2600 r.p.m.

Potencia nominal 74.9 kw

Par nominal 350 Nm

Tabla 2.1: Caracteŕısticas del motor en el que se instala la culata.

Válvulas por cilindro 2

Posición de válvulas 90o

Distancia entre cilindros 111 mm

Diámetro válvula admisión 41.5 mm

Diámetro válvula escape 35.4 mm

Material fundición gris GG25

Anillos asiento válvula Postizos

Gúıas de válvula Integrados

Coeficiente de flujo con apertura 8 mm 7.8±5%

Coeficiente de torbellino promedio 0.51±5%

Tabla 2.2: Caracteŕısticas de la culata estudiada.

La correcta definición de las tolerancias de fabricación garantizará una com-
bustión óptima, y una menor emisión de contaminantes.

En este trabajo, analizaremos tanto experimental como numéricamente
el flujo que se desarrolla en una culata fabricada por Deutz Spain. Los datos
básicos del motor y la culata se muestran en las tablas 2.1 y 2.2, respectiva-
mente. En nuestro estudio nos centraremos en la influencia de las tolerancias
de fabricación sobre los parámetros fluidodinámicos relevantes.

2.2. Proceso de fabricación

En la fabricación de una culata hay que distinguir dos procesos bien
diferenciados: la fundición y el mecanizado. Existen diversos métodos de
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Introducción

Figura 2.2: Macho de la culata objeto de estudio (izquierda). Pipas de admisión
y escape una vez fundida la culata (derecha).

fundición de una culata dependiendo del material y la geometŕıa de la pieza.
En motores industriales está extendido el uso de fundiciones de hierro para
culatas, mientras que en los motores de automoción se utiliza habitualmente
la fundición de aluminio.

La geometŕıa exterior de las culatas de hierro fundido se moldea en
arena, utilizando modelos que generan la huella en el molde. Para generar
los huecos que las culatas tienen en su interior, se utilizan machos, también
de arena, que son ensamblados en los moldes una vez realizada la huella
en los mismos. La geometŕıa de las pipas de admisión y escape se genera
mediante este procedimiento con machos de arena. En culatas de varios
cilindros, los conductos de cada cilindro se agrupan en un solo macho. Con
ello se garantiza la posición relativa entre los diferentes conductos. La figura
2.2 muestra el macho de la culata objeto de estudio, aśı como las pipas de
admisión y escape una vez fundida la culata. Se observa que todas las pipas
de admisión y escape están agrupadas en el mismo macho.

El proceso de mecanizado comienza con la operación de referenciado.
En esta operación se centra la pieza en bruto de fundición con un primer
mecanizado, creando las referencias necesarias para ajustar el resto de op-
eraciones. Para centrar la pieza se utilizan algunas zonas de las pipas de
admisión. De esta forma el mecanizado queda centrado con las pipas de ad-
misión, y se garantiza un comportamiento fluidodinámico aceptable de la
pieza. En la fabricación de la culata objeto de estudio, las zonas utilizadas
para el centrado son: diámetros a la salida de las pipas de admisión de los
cilindros extremos (E1 y E4 en la figura 2.3), fondos planos de las pipas de
escape de los cilindros extremos (A1 y A4 en la figura 2.3), y zona plana de
la entrada de una de las pipas de escape de los cilindros intermedios (ćırculo
en la figura 2.4).

Una vez generadas las primeras referencias, se realiza parcial o total-
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A1 E1 A4 E4

Figura 2.3: Plano de la culata objeto de estudio.

Figura 2.4: Plano de la culata objeto de estudio.

mente el contenido de mecanizado de la culata, lo que incluye el fresado de
caras, mecanizado de taladros y roscas como elementos de sujeción, mecan-
izado de las zonas de asiento de muelles de válvula, mecanizado de alojamien-
tos para elementos de cierre, alojamiento de inyectores y calentadores, etc.
En la fabricación de culatas está extendido el uso de elementos postizos para
la zona de asiento de las válvulas. Estos elementos, comúnmente conocidos
como anillos asiento de válvulas, tienen una doble función: en primer lugar,
garantizar la durabilidad de la zona de cierre de las válvulas (de ah́ı el uso
de materiales más duros que la fundición de hierro en su fabricación); y, en
segundo lugar, definir la geometŕıa de salida más adecuada desde el punto de
vista fluidodinámico. También es frecuente en motores de un cierto tamaño
el uso de gúıas de válvula. Estas gúıas son postizos de acero colocados en la
zona de deslizamiento de la válvula para reducir su desgaste.

La fabricación de culatas con anillos asiento y gúıas de válvulas (como
es nuestro caso) suele incluir una última fase de mecanizado tras el montaje
de estos elementos. Los elementos espećıficos que se mecanizan en esta fase,
y que tienen funcionalidad fluidodinámica, son: la geometŕıa de salida de la
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Figura 2.5: Detalle del mecanizado del alojamiento de admisión de la culata en
estudio.

pipa de admisión, el alojamiento para el anillo asiento de válvula, el bisel
central de salida, y el bisel excéntrico de salida. Tras el prensado de los
anillos asiento de válvula, se realiza el mecanizado de la geometŕıa final del
anillo, aśı como el fresado final de la cara de combustión y alojamientos
para el sistema de inyección. En nuestra culata, se mecanizan dos chaflanes
con ángulos diferentes en el anillo de admisión. En la misma operación, y
con la misma herramienta, se mecaniza la gúıa de válvula para garantizar
una mayor precisión en la alineación de los chaflanes. En la figura 2.5 se
presenta el detalle del mecanizado del alojamiento de admisión de la culata
en estudio. Se aprecia el diámetro donde se alojará el anillo, un diámetro
más pequeño que se une al conducto a través de un radio de 8 mm, y un
pequeño chaflán de salida. La figura 2.6 muestra la misma vista pero tras el
montaje del anillo asiento válvula. En esta vista se aprecian los dos ángulos
que se mecanizan al anillo.

La tabla 2.3 muestra las tolerancias geométricas de los diferentes pro-
cesos de fabricación. Como se puede apreciar, los procesos de fundición y
referenciado son los más imprecisos. Ambos procesos provocan errores signi-
ficativos en la posición relativa entre la zona en bruto de la pipa de admisión
y la zona mecanizada. En el proceso de fundición, lo errores se deben a la
precisión en el montaje de los machos en el molde y a la tendencia a moverse
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Figura 2.6: La misma vista que en la figura 2.5 pero tras el montaje del anillo
asiento válvula.

Proceso Tolerancia

Fundición Forma: 1.2 mm

Referenciado Posición en tres direcciones: ±0.6 mm

Mecanizado Diámetro: ±0.15 mm

Acabado Diámetro: ±0.1 mm

Tabla 2.3: Tolerancias geométricas de los diferentes procesos de fabricación.

(flotar) en el material fundido por su menor densidad. En el referenciado,
los errores tienen su origen en el hecho de que sólo se tienen en cuenta los
cilindros extremos, y por la dependencia de la geometŕıa de los puntos de
referencia. Por este motivo, el estudio se centrará en las variaciones de la
posición relativa entre la pipa en bruto y la zona mecanizada.

2.3. Variables fluidodinámicas

Cuando el pistón situado en la cámara de combustión de un motor se des-
plaza alternativamente, succiona y expulsa aire procedente de la atmósfera.
Un análisis detallado de este flujo no estacionario es complejo, tanto desde el
punto de vista experimental como numérico. Por esta razón, y como aproxi-
mación al problema, se suele considerar el flujo estacionario que atraviesa el
sistema de admisión y la cámara de combustión cuando se elimina el pistón.
Para ello se fija la posición de la válvula de admisión, se cierra completa-
mente la de escape, y se establece una depresión constante a la salida de la
cámara (Thien, 1965; Tippelmann, 1977). Éste es el problema fluidodinámi-
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Figura 2.7: Esquema del problema fluidodinámico considerado.

co considerado en el presente trabajo (figura 2.7).

La geometŕıa del problema viene determinada por la forma del conducto
constituido por el sistema de admisión y la cámara (cilindro) de combustión,
y su dimensión. Esta última propiedad puede definirse estableciendo, por
ejemplo, el valor del diámetro dc del cilindro. Otra variable de naturaleza
geométrica es la rugosidad hidráulica equivalente ks que caracteriza el mate-
rial, y que determina el perfil de velocidades cerca de las paredes sólidas. Por
otra parte, las variables hidrodinámicas que caracterizan este flujo son las
siguientes: la presión ambiente pamb, la densidad ρc en la salida del cilindro,
la diferencia de presión ∆p impuesta entre el ambiente y la salida del cilin-
dro1, aśı como la viscosidad dinámica µ y los coeficientes de calor espećıficos
a presión y volumen constantes, cp y cv, del aire.

En nuestro estudio, estamos interesados en medir tanto el flujo másico

m′ =

∫
S
ρ vz dS (2.1)

de aire que atraviesa el motor, aśı como el flujo axial de cantidad de movimien-
to angular

Mz =

∫
S
ρ r vθ vz dS (2.2)

a la salida del cilindro. En estas ecuaciones, ρ, vθ, vz, y S son las densidad,
las componentes angular y axial de la velocidad, y la sección de salida del

1Tanto en los experimentos como en la simulaciones, el cilindro incorpora en su parte
final un medidor de par. ρc y ∆p son los valores de densidad y cáıda de presión detrás del
medidor de par.
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cilindro, respectivamente. El eje del sistema de coordenadas ciĺındrico co-
incide con el de la cámara del motor (ver figura 2.7), y r es la distancia a
dicho eje.

La aplicación del Análisis Dimensional (Barenblatt, 2003) al cálculo del
flujo másico conduce a la relación

α = α(Re, γ, ksr, forma) , (2.3)

donde α es el flujo másico adimensionalizado, Re= ρcvcdc/dc es el número
de Reynolds del problema, vc = 4m′/(πd2cρc) es la velocidad caracteŕıstica,
γ = cp/cv es la constante adiabática del aire, y ksr = ks/dc la rugosidad
hidráulica equivalente relativa. Existen diferentes opciones a la hora de adi-
mensionalizar el flujo másico. Frecuentemente, se utiliza el flujo másico m′

0

que atraviesaŕıa un orificio infinitamente delgado de diámetero dc operando
en las mismas condiciones que las del problema considerado (Shapiro, 1953).
Para coeficiente de descarga unidad, esta magnitud se calcula mediante la
expresión (van den Bosch and Duijm, 2005)

m′
0 =

πd2c
4

{
2γpambρc
γ − 1

(
1− ∆p

pamb

)−1/γ
[(

∆p

pamb

) 2
γ

−
(

∆p

pamb

) γ+1
γ

]}1/2

.

(2.4)
De esta forma, el coeficiente de flujo α ≡ m′/m′

0 representa la relación entre
el flujo másico que atraviesa el cilindro del motor y el que obtendŕıamos si
lo sustituimos por un orificio del mismo diámetro (y coeficiente de descarga
unidad).

En la formulación del problema para el flujo axial de cantidad de movimien-
to angular, se sustituye la variable ∆p por el flujo másico m′. La aplicación
del Análisis Dimensional (Barenblatt, 2003) a este problema conduce a la
relación

T = T (Re, γ, ksr, forma) (2.5)

donde T es el flujo axial de cantidad de movimiento angular adimensional-
izado. Es frecuente adimensionalizar la magnitud Mz comparándola con el
flujo axial de cantidad de movimiento axial

∫
S ρv2z dS (Gupta et al., 1984).

La medición experimental de este flujo no es sencilla, por lo que su valor se
aproxima de la siguiente forma:∫

S
ρv2z dS −→

(∫
S
ρvz dS

)2 4

d2cρc
=

4m′2

d2cρc
. (2.6)
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Haciendo uso de esta aproximación, el coeficiente de torbellino T se define
de la forma

T ≡ Mzρcdc
2m′2 , (2.7)

donde el factor dc/2 se introduce para que T sea adimensional.

La rugosidad relativa afecta al campo de velocidades muy cerca de las
paredes sólidas (White, 1991). Por el contrario, el patrón de flujo en el
cilindro viene determinado esencialmente por la forma del conducto de ad-
misión. Por esta razón, no se considera la influencia de la rugosidad relativa
ksr en la primera aproximación al problema. Por otra parte, la constante
adibática puede considerarse como un parámetro fijo, γ ≃ 1.4, si se despre-
cia la influencia de la humedad relativa. Como ocurre en cualquier proceso
fluidodinámico, el papel que juega el número de Reynolds es despreciable
si toma valores suficientemente elevados. En el siguiente caṕıtulo, compro-
baremos que éste es el caso en nuestro problema. Teniendo en cuenta estas
simplificaciones, α y T son funciones de la forma del sistema de admisión
exclusivamente, incluyendo la apertura de válvula.

Naturalmente, la geometŕıa cambia sustancialmente cuando se modifica
la apertura de la válvula de admisión. Para caracterizar el comportamiento
fluidodinámico del sistema de admisión independientemente de la apertu-
ra de válvula, se define un valor medio ponderado al que contribuyen los
obtenidos para diferentes aperturas de válvula pesados con los correspondi-
entes coeficientes de flujo (flujos másicos)(Tippelmann, 1977); es decir,

⟨T ⟩ =
∑N

i=1 αiTi∑N
i=1 αi

, (2.8)

donde el sub́ındice i denota cada una de las N aperturas de válvula conside-
radas. Es frecuente ponderar los sumandos de (2.8) multiplicándolos por el
tiempo de apertura de la válvula en un ciclo de combustión (Tippelmann,
1977; Gil, 2007). Dado que en nuestros ensayos no es posible controlar los
tiempos de apertura, no se considera esta ponderación.

Como se indica en la tabla 2.2, el fabricante ha establecido para cada
cilindro de la culata objeto de estudio un valor nominal α = 7.8 del coefi-
ciente de flujo, y una tolerancia del ±5% de ese valor nominal2, todo ello
para una apertura de válvula de 8 mm. Asimismo, se prescribe un valor

2La tolerancia del 5% para el coeficiente de flujo debe ser entendida como un valor de
referencia, puesto que, estrictamente, el fabricante no ha introducido esta condición.
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nominal ⟨T ⟩ = 0.51 para el coeficiente de torbellino ponderado, y una toler-
ancia del ±5% de ese valor nominal. Como mostraremos posteriormente, la
condición relativa al coeficiente de flujo se cumple satisfactoriamente en las
culatas fabricadas en series. Sin embargo, un número significativo de ellas
no verifican el requisito para el coeficiente de torbellino. Por lo tanto, es
de crucial importancia determinar las tolerancias de fabricación necesarias
para garantizar esta última condición.

2.4. Estado del arte

Existe una gran cantidad de estudios sobre fluidodinámica de pipas de
admisión en motores de combustión. Los trabajos experimentales se pueden
clasificar en dos grupos: aquéllos que analizan la geometŕıa del conducto de
admisión de forma aislada (Thien, 1965; Tippelmann, 1977; Schogl et al.,
2011; Fontanesi et al., 2013; Jawad and Arslan, 2013), y los que estudian
el proceso completo de admisión del motor. Los primeros se centran en el
régimen estacionario descrito en la sección 2.3, midiendo coeficientes como
los definidos en esa sección. Los segundos utilizan técnicas de visualización
que permiten explorar el campo de velocidades en el interior del motor como
función del tiempo (Payri et al., 2004; Dembinski and Angstrom, 2012; Wang
et al., 2012; Krishna et al., 2013). Esta clasificación puede extenderse a los
estudios numéricos. Podemos encontrar en la literatura tanto simulaciones
del problema estacionario, como del proceso completo de renovación de la
carga en el motor. Éstos últimos abordan no sólo la optimización de la
geometŕıa de la culata, si no también otros aspectos relevantes del proceso,
como la geometŕıa de la cámara de combustión, o el “timing” de aperturas
y cierres de válvulas (Payri et al., 2004; Dembinski and Angstrom, 2012;
Falfari et al., 2012; Vitek et al., 2012; Sushma and Jagadeesha, 2013; Som
et al., 2013; Krishna et al., 2013; Fontanesi et al., 2013; Saad and Bari, 2013;
Falfari et al., 2014).

Gil (2007) realizó un excelente resumen del estado del arte hasta la fecha,
tanto en lo que se refiere al análisis experimental como al modelado tridi-
mensional, en régimen estacionario y transitorio. El trabajo incluye además
un análisis paramétrico de diferentes variables de diseño. Esta publicación
se enmarca en los trabajos realizados en el Centro de Motores Térmicos de
Valencia, uno de los institutos de investigación con más publicaciones sobre
motores diesel, y que organiza el congreso Thiesel cada dos años.

Entre los trabajos citados por Gil (2007) podemos destacar los siguientes.
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Payri et al. (2004) realizó un análisis del flujo no estacionario de admisión y
de compresión para diferentes geometŕıas de cámaras de combustión. Los re-
sultados se compararon con las mediciones llevadas a cabo con Anemometŕıa
Láser Doppler. Pastor et al. (2004) siguieron una metodoloǵıa similar, pero
centrándose en el régimen estacionario. Para ello definieron un coeficiente
de torbellinio en el punto muerto superior.

Más recientemente, Borée and Miles (2014) han publicado una revisión
sobre el flujo de aire que se desarrolla en el interior de motores de com-
bustión. La descripción del flujo que se lleva a cabo en este texto es cuali-
tativa, dejando a un lado la simulación numérica. En este sentido, cabe
también mencionar el libro publicado por Pastor (1997), en el que se lleva
a cabo una didáctica descripción del flujo que tiene lugar en motores diesel
de inyección directa.

La mayor parte de la literatura relativa a la simulación numérica del
flujo en motores de combustión alternativos está enfocada a la mejora del
diseño del sistema de admisión. A modo de ilustración, mencionaremos que
una búsqueda en Google Académico con las palabras “CFD in-cylinder flow
diesel” con fecha posterior al 2011 da como resultado 2.480 publicaciones. A
continuación, citamos algunas de las más relevantes. Schogl et al. (2011) y
Jawad and Arslan (2013) analizaron la optimización de una pipa de admisión
para un motor de gasolina, tanto numérica como experimentalmente, en
régimen estacionario y no estacionario. La optimización de este elemento en
un motor diesel ha sido también estudiada mediante la herramienta “Design
of Experment” (DoE) (You et al., 2011). Saad and Bari (2013) consideraron
el uso de sistemas de generación de torbellino para la mejora de la mezcla en
combustibles de alta viscosidad. Dembinski and Angstrom (2012) estudiaron
mediante “Particle Image Velocimetry” (PIV) y simulación numérica el flujo
en el motor de combustión y su optimización. Sushma and Jagadeesha (2013)
analizaron la influencia de la geometŕıa de la cámara de combustión en el
patrón de flujo mediante simulación numérica en el régimen no estacionario.
La optimización del parámetro “tumble” en motores de pequeña cilindrada
ha sido considerada en varios estudios (Falfari et al., 2012, 2014). Costa et al.
(2011) midieron esta magnitud y el coeficiente de torbellino mediante PIV.

El término “Computational Fluid Dynamics” (CFD) ha sido acuñado
en la literatura cient́ıfica para referirse a la aplicación del método de los
volúmenes finitos a la integración numérica de las ecuaciones hidrodinámi-
cas (Versteeg and Malalasekera, 2007). La simulación CFD ha demostrado
ser una herramienta de enorme utilidad en el estudio del flujo en motores.
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Por esta razón, los aspectos técnicos de la aplicación del método a este
problema han sido estudiados en detalle con frecuencia. En particular, se
ha dedicado un considerable esfuerzo a estudiar la validez de los modelos de
turbulencia de viscosidad turbillonaria k-ϵ, k-ω-SST (Fontanesi et al., 2013;
Krishna et al., 2013) y RNG (Wang et al., 2012), aśı como la aproximación
conocida como “Large Eddy Simulation” (LES) (Vitek et al., 2012). El uso
de modelos de turbulencia más sofisticados y geometŕıas más complejas de-
manda simulaciones más eficientes desde el punto de vista computacional
(Som et al., 2013). Otros aspectos de la simulación, como la orientación
de la malla (Yang et al., 2013), o el diseño de algoritmos de optimización
(Mandloi et al., 2009), han sido también considerados.

A pesar del abrumador volumen de publicaciones relativas al flujo en
motores de combustión alternativos, apenas se ha analizado la relación en-
tre las tolerancias de fabricación y la variabilidad del comportamiento flu-
idodinámico del motor. Existen varias publicaciones relativas al efecto de las
desviaciones en el proceso de fabricación de las culatas sobre el torbellino re-
sultante. Shuliang et al. (2001) definieron tres tipos de desviación del proceso
de fundición y mecanizado, y cuantificaron las desviaciones del coeficiente
de torbellino debido a estos defectos a partir de un análisis experimental.
Zhang et al. (2012) analizaron las desviaciones más frecuentes en el proceso
de fundición, y utilizaron la simulación numérica para medir su efecto. Mi
(2014) también recurrieron a la simulación CFD para cuantificar la influen-
cia de la variación de la posición de la pipa de admisión debida al proceso de
fundición de una culata. Finalmente, Lu et al. (2014) estimaron variaciones
en el coeficiente de torbellino de hasta el 20% producidas por desviaciones
en la fundición y el mecanizado. En ese trabajo, también se establecieron los
rangos de tolerancia en el proceso de fabricación que condućıan a variaciones
de los parámetros fluidodinámicos inferiores al 10%. Mediante la realización
de la presente tesis doctoral, pretendemos aportar información acerca de
este aspecto del problema, que posee obvias repercusiones económicas.
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Caṕıtulo 3

ESTUDIO EXPERIMENTAL

3.1. Banco de flujo estacionario

Los experimentos llevados a cabo en esta tesis fueron realizados en el
banco de flujo estacionario FTB2000 CE de la marca Avl Tipelmann (ver
figura 3.1). Un banco de flujo estacionario es un equipo de ensayo que per-
mite analizar el movimiento del aire en culatas de motores de combustión
cuando se establece un régimen permanente o estacionario. Una soplante pro-
duce una depresión constante aguas abajo para succionar aire directamente
de la atmósfera. El aire circula por la culata y atraviesa un cilindro conecta-
da a ella. En la salida del cilindro se encuentra instalado un enderezador de
corriente, que permite medir el flujo axial de cantidad de movimiento angu-
lar que lo atraviesa. Una vez que el aire recorre este elemento, es conducido a
un conducto en el que se encuentra instalado un anemómetro de hilo caliente
para medir el flujo másico que circula por la culata. El conducto está conec-
tado a la soplante a través de un depósito de remanso para amortiguar las
perturbaciones procedentes de la soplante. El banco incluye transductores de
presión y temperatura para medir la presión ambiente, aśı como la presión y
temperatura a la salida del cilindro. El sistema mecánico de posicionamiento
de culata consiste en una placa base que ubica con gran precisión la culata
a ensayar y la coloca en el conducto de aire. El empujador de válvulas las
posiciona en las aperturas programadas para el ensayo.

Como hemos mencionado anteriormente, el flujo axial de cantidad de
movimiento angular Mz se mide mediante el enderezador de corriente. Este
elemento es un conducto con forma ciĺındrica constituido por multitud de
canales internos. Cuando una corriente rotatoria de aire atraviesa estos
canales, pierde su cantidad de movimiento angular de forma que a la sali-
da la velocidad es puramente axial. En este proceso, el enderezador ejerce
un torque sobre la corriente que es medido. La ecuación de cantidad de
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Figura 3.1: Banco de flujo estacionario FTB2000 CE de la marcaAvl Tipelmann.

movimiento cinético aplicada al volumen de control que encierra el en-
derezador puede escribirse de la forma (White, 2010):

M⃗−
∫
SC

pr⃗×n⃗dS+

∫
SC

r⃗×(τ ·n⃗)dS =

∫
VC

∂

∂t
(ρr⃗×v⃗)dV +

∫
SC

ρr⃗×v⃗(v⃗·n⃗)dS ,

(3.1)
donde M⃗ es el torque ejercido por el enderezador sobre la corriente de aire,
SC y VC representan la superficie y volumen de control, respectivamente,
n⃗ es el vector unitario normal a la superficie de control y definido hacia
fuera, y τ el tensor de esfuerzos viscosos. Despreciando el torque debido a
estos esfuerzos en la sección de entrada al volumen de control, y teniendo
en cuenta que el flujo es estacionario, la proyección de (3.1) sobre el eje z
del enderezador es

Mz =

∫
S
ρ r vθ vz dS . (3.2)

Por lo tanto, el torque Mz ejercido (y medido) por el enderezador de corri-
ente coincide con el flujo axial de cantidad de movimiento angular [ecuación
(2.2)].

El procedimiento experimental es el siguiente. Se fija la culata a ensayar
en el banco de flujo de forma que el aire atraviese uno de los 4 conductos
de admisión (cilindros) que forman la culata. Se selecciona una apertura
de válvula. Se establece una cáıda de presión ∆p entre el ambiente y la
salida del cilindro. Se espera unos segundos para que se establezca el flujo
estacionario, y se miden los valores del flujo másico m′, el flujo axial de
cantidad de movimiento angular Mz, la cáıda de presión ∆p, aśı como la
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presión pamb ambiente y la temperatura a la salida del cilindro Tc
1. Para

cada culata ensayada, se repite este procedimiento con los 4 cilindros, y 7
aperturas de válvula (2, 4, 7, 8, 9, 10 y 12 mm) para cada uno de ellos.

3.2. Efecto del número de Reynolds

El Análisis Dimensional mostrado en la sección 2.3 permite concluir que
los coeficientes de flujo α y torbellino T son funciones de la forma exclusiva-
mente si se desprecia la influencia del número de Reynolds. En esta sección,
comprobaremos que esta condición se verifica en nuestro problema. Para ello
caracterizaremos una culata mediante el procedimiento descrito en la sec-
ción anterior, aplicando cáıdas de presión ∆p de 20 a 60 mbar en saltos de
5 mbar para cada posición de apertura de válvula. A modo de ilustración,
la figura 3.2(izquierda) muestra los valores de m′ y Mz

2 medidos en nuestro
banco de ensayo para el primer cilindro, una apertura de vávula de 7 mm,
y las 9 cáıdas de presión ∆p anteriomente citadas. Los resultados obtenidos
para otras aperturas de válvula y cilindros son similares. Como cabe esper-
ar, tanto m′ como Mz aumentan con la cáıda de presión ∆p. Sin embargo,
los valor adimensionalizados α y T son prácticamente constantes, indepen-
dientes del número de Reynolds [figura 3.2(derecha)] . Todos los resultados
que mostraremos en adelante fueron obtenidos para ∆p = 50 mbar.

3.3. Cálculo de la incertidumbre experimental

En este caṕıtulo pretendemos determinar experimentalmente la variabil-
idad de los coeficientes de flujo y torbellino asociada a las tolerancias del
proceso de fabricación de la culata. Por este motivo, es crucial conocer la
incertidumbre con la que se miden estos valores. Esta incertidumbre puede
calcularse mediante dos procedimientos: (i) a partir de la incertidumbre aso-
ciada a los sensores del banco de ensayo; y (ii) mediante la repetición del
experimento y el análisis estad́ıstico de los resultados.

En el primer procedimiento, las incertidumbres asociadas a las magni-
tudes primitivas Mz, m

′, ∆p, pamb, y Tc se obtienen de la precisión de los

1La densidad a la salida del cilindro ρc se calcula a partir de la ecuación de estado de
los gases perfectos; es decir, ρc = (pamb −∆p)/(RTc), donde R = cp − cv es la constante
del gas.

2En adelante, los valores de Mz se toman en valor absoluto.
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Figura 3.2: (Izquiera) m′ y Mz para el primer cilindro y una apertura de vávula
de 7 mm, en función de la cáıda de presión ∆p. (Derecha) Coeficientes de flujo α y
torbellino T en función del número de Reynolds Re.

dispositivos experimentales. La tabla 3.1 muestra los rangos de medida e
incertidumbres asociados a dichos dispositivos. La incertidumbre relativa
I(y) de una magnitud y = f(x1, x2, . . . , xN ) se calcula mediante la fórmula
general de propagación de errores (JCGM, 2008)

yI(y) =

{
n∑

i=1

[
xiI(xi)

∂f

∂xi

]2}1/2

. (3.3)

Se puede comprobar que el coeficiente de torbellino se relaciona formalmente
con las magnitudes primitivas de la forma

y = C
N∏
i=1

xni
i , (3.4)

donde C es una constante. En este caso, la fórmula (3.3) se reduce a

I(y) =

[
N∑
i=1

n2
i I(xi)2

]1/2

. (3.5)

La relación formal entre el coeficiente de flujo α o el valor medio pon-
derado ⟨T ⟩ y las variables primitivas involucra polinomios compuestos por
monomios de la forma (3.4). En este caso, el cálculo de la incertidumbre se
realiza “por piezas”. En primer lugar, se obtiene las incertidumbres de los
monomios de las variables primitivas mediante (3.5). A partir de (3.3), se
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Torque Mz ±100 Nm ± 0.2% FS

Gasto másico m′ 25-750 kg/h ±(0.9% m′+ 0.05% FS)

Presión diferencial ∆p 10-70 mbar ± 0.2% FS

Presión ambiente pamb 800-1100 mbar ± 0.1% FS

Temperatura en el cilindro Tc 0-100 ◦C ±0.25 ◦C

Apertura de válvula 0-30 mm ± 0.02 mm

Tabla 3.1: Rangos de medida e incertidumbres asociados a los dispositivos
experimentales del banco de ensayo.

Apertura (mm) 2 4 7 8 9 10 12

α 1.8 4.0 7.2 7.8 8.4 8.8 9.2

I(α (±%) 1.7 1.3 1.1 1.1 1.1 1.1 0.5

T 1.1 0.59 0.51 0.53 0.54 0.55 0.59

I(T ) (±%) 6.4 3.2 2.3 2.2 2.2 2.2 2.1

Tabla 3.2: Valores de los coeficientes de flujo y torbellino y sus incertidumbres
calculados para un ensayo.

deduce que la incertidumbre absoluta de un polinomio se calcula sumando
los cuadrados de las incertidumbres absolutas de los monomios que lo com-
ponen, y tomando la ráız cuadrada del resultado. De esta forma, se obtienen
las incertidumbres de los polinomios involucrados. Finalmente, se aplica de
nuevo la fórmula (3.5), donde ahora I(xi) representa la incertidumbre rela-
tiva del polinomio xi .

La tabla 3.2 muestra los valores de los coeficientes de flujo y torbellino
y sus correspondientes incertidumbres relativas calculadas para un ensayo.
Como es natural, la incertidumbre relativa crece a medida que se cierra
la válvula porque el flujo másico y el torque decrecen. La incertidumbre
asociada al valor medio ponderado ⟨T ⟩ es ±1.0%, el 20% de la tolerancia
establecida por el fabricante3. Esto implica que dicha tolerancia puede ser
garantizada mediante ensayos en el banco sólo si se miden desviaciones del
5-1=4% con respecto al valor nominal.

En el segundo procedimiento, la incertidumbre asociada a una variable
es la desviación t́ıpica de los valores obtenidos en las repeticiones de un

3Puede llamar la atención el hecho de que la incertidumbre del valor ponderado sea
significativamente inferior a las incertidumbres para las diferentes aperturas de válvula.
Esto es debido a que hemos adoptado la fórmula (3.3) para el cálculo de propagación
de errores. Si se adopta la fórmula más conservadora, yI(y) =

∑n
i=1 |xiI(xi)∂f/∂xi|, el

resultado es 2.7%.
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Figura 3.3: Detalle de los elementos mecánicos que generan incertidumbre en la
posición relativa de la culata respecto al banco de flujo, o en la posición de la
válvula durante el ensayo. La figura muestra el cilindro adaptador de diámetro 96
mm (izquierda), la plancha de posicionamiento de la culata (centro), y el sistema
de apertura de la válvula (derecha).

experimento. Es importante que la repetición incluya todos los pasos real-
izados durante el ensayo, en particular el posicionamiento de la culata y
la válvula. De hecho, la variabilidad del coeficiente de torbellino asociada
a estos dos factores puede ser relevante. Tanto la culata como la plancha
donde se ubica se posicionan en el banco mediante espigas de fijación (figu-
ra 3.3). Este sistema garantiza un grado de tolerancia H7 (+0,018 mm) en
los diámetros, Din Pos. 0.02 mm en el posicionamiento, y ±0.05 mm en la
superficie de asiento rectificada a Rz 1.6 µm. El conjunto plancha-culata se
mueve mediante un servomotor hasta colocarlo a la entrada del circuito de
aire. El fabricante no inidica la precisión del servomotor, pero, dado que
tiene las mismas caracteŕısticas que el posicionador de válvulas, podemos
atribuirle la misma precisión (±0.02 mm). Por lo tanto, la incertidumbre
del posicionamiento de la culata en el banco es del orden de 0.1 mm. La
tabla 3.3 muestra las incertidumbres calculadas a partir de 14 repeticiones
del ensayo con el cilindro 1 de una culata. Los resultados obtenidos para los
otros tres cilindros son similares.

La principal conclusión que se deriva de este análisis es que la incer-
tidumbre calculada a partir de la precisión del equipo experimental es sig-
nificativamente superior a su homóloga obtenida mediante repeticiones del
ensayo. Debe recordarse que en el segundo caso se excluyen los posibles er-
rores sistemáticos en la medida, mientras que en el primero no. Por esta
razón, en adelante consideraremos las incertidumbres calculadas a partir del
primer procedimiento; es decir, las mostradas en la tabla 3.2.
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Resultados

Apertura (mm) 2 4 7 8 9 10 12

α 1.8 3.9 7.1 7.8 8.3 8.7 9.1

I(α) (±%) 0.1 0.1 0.1 0.1 0.1 0.1 0.2

T 1.1 0.59 0.51 0.53 0.54 0.55 0.59

I(T ) (±%) 2.2 0.3 0.3 0.4 0.3 0.3 0.4

Tabla 3.3: Valores medios de los coeficientes de flujo α y torbellino T y sus incer-
tidumbres calculados a partir de 14 repeticiones del ensayo con el cilindro 1 de una
culata.

3.4. Resultados

En esta sección, presentamos los resultados experimentales para el coe-
ficiente de flujo α y torbellino T medidos en 19 culatas fabricadas en serie.
La figura 3.4 muestra los valores del coeficiente de flujo para los 4 cilindros
de las culatas consideradas en nuestro estudio con una apertura de válvu-
la de 8 mm. Las gráficas superior-izquierda, superior-derecha, e inferior se
corresponden con los valores de α de cada culata, los valores α promediados
sobre los 4 cilindros, y los valores αn normalizados con el valor medio de la
serie para el mismo cilindro, respectivamente. Como se puede apreciar, casi
la totalidad de los cilindros verifican el requisito impuesto por el fabricante:
α = 7.8±5%. La dispersión en los valores del coeficiente de flujo es reducida.
De hecho, los resultados para otras aperturas de válvula (ver los anexos en
formato digital) indican que dicha dispersión oscila entre el 1.2% para 7 mm
y 2.6% para 2 mm. Estas variaciones son del orden de la incertidumbre de la
medida, por lo que no se puede afirmar que sean atribuibles a la fabricación
exclusivamente.

La figura 3.5 muestra los resultados correspondietes al valor medio pon-
derado ⟨T ⟩ del coeficiente torbellino para los 4 cilindros y las 19 culatas.
Todos los valores excepto una medición en el cilindro 2 están fuera de la tol-
erancia establecida. Debe señalarse que éste no es el aspecto más relevante,
ya que la diferencia entre el valor promedio y el nominal, ⟨T ⟩ = 0.51, podŕıa
reducirse mediante una modificación del conducto o del bisel excéntrico. Más
importante es la dispersión de los valores obtenidos para cada cilindro, que
es del orden del ĺımite del 5% establecido por el fabricante. Esta dispersión
se aprecia claramente en los resultados para una apertura de válvula fija
(ver los anexos en formato digital). Si promediamos los resultados para los
4 cilindros, la desviación estándar relativa del coeficiente de torbellino vaŕıa
entre 3.4% para una apertura de 7 mm y 14.4% para 2 mm. Asumiendo
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Figura 3.4: Coeficiente de flujo α para los 4 cilindros de las culatas consideradas
en nuestro estudio con una apertura de válvula de 8 mm. Las gráficas superior-
izquierda, superior-derecha, e inferior se corresponden con los valores de α de cada
culata, los valores α promediados sobre los 4 cilindros, y los valores αn normaliza-
dos con el valor medio de la serie para el mismo cilindro, respectivamente. En las
gráficas superior-izquierda e inferior, los cuadrados, ćırculos, tŕıangulos, triángulos
invertidos se corresponden con los cilindros 1, 2, 3, y 4, respectivamente. Las ĺıneas
horizontales indican las tolerancias.
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Figura 3.5: Coeficiente de torbellino ponderado ⟨T ⟩ para los 4 cilindros de las
culatas consideradas en nuestro estudio. Las gráficas superior-izquierda, superior-
derecha, e inferior se corresponden con los valores de ⟨T ⟩ de cada culata, los valores
⟨T ⟩ promediados sobre los 4 cilindros, y los valores ⟨T ⟩n normalizados con el valor
medio de la serie para el mismo cilindro, respectivamente. En las gráficas superior-
izquierda e inferior, los cuadrados, ćırculos, tŕıangulos, triángulos invertidos se cor-
responden con los cilindros 1, 2, 3, y 4, respectivamente. Las ĺıneas horizontales
indican las tolerancias.

que los valores del coeficiente de torbellino siguen una distribución normal,
el 5% de las culatas se desviarán un 6.8% y 28.8% de la media para 7 y 2
mm, respectivamente.

Debe mencionarse que el análsis experimental mostrado en esta sección
fue realizado también con otros 3 modelos de culata para comprobar el grado
de generalidad de los resultados obtenidos. Las conclusiones derivadas de
esos estudios son muy similares a las obtenidas en el presente análisis.
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Figura 3.6: Equipo experimental para la visualización del campo de velocidades.

3.5. Velocimetŕıa. Método PIV

Los resultados mostrados en la sección anterior sólo permiten obtener
información del flujo en el sistema de admisión a partir de dos magnitudes
globales: el coeficiente de flujo y de torbellino. Para realizar una descripción
más detallada, es necesario medir el campo de velocidades en el interior del
cilindro. En el presente trabajo, se midió la proyección del campo vectorial
de velocidades sobre las secciones transversal del cilindro.

El experimento fue realizado en el banco de flujo estacionario mostrado
en la figura 3.6, un equipo más simple que el utilizado para la medida del
coeficiente de torbellino. Un cilindro de vidrio perfectamente transparente
es acoplado a la culata. La válvula de escape se encuentra completamente
cerrada, mientras que la apertura de la válvula de admisión se fija manual-
mente mediante un micrómetro. Se establece una cáıda de presión ∆pv entre
el ambiente y la zona de descarga de la válvula de admisión mediante una
soplante de velocidad variable. En el ensayo, se miden la presión ambiente
pamb y la depresión ∆pv mediante dos transductores de presión. También se
mide el flujo másicom′ que atraviesa la culata gracias a una tobera calibrada
a la que se acoplan dos medidores de presión.

Utilizamos un sistema PIV (“Particle Image Velocimetry”) para medir
la distribución bidimensional de velocidades en las secciones transversal del
cilindro. El flujo se ilumina con un láser de doble pulso TSI Nd:Yag Nano
S 65-15 que produce rayos con una longitud de onda de 532 nm, 65 mJ por
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Figura 3.7: (Izquierda) Esquema del burbujeador. (Derecha) Histograma P (dg)
del diámetro dg de las gotas producidas por el burbujeador para las condiciones del
ensayo.

pulso, un espesor mı́nimo de 0.425 mm, y un tiempo entre pulsos de 10 µs. El
rayo se expande hasta formar un plano tras atravesar un conjunto de lentes
ciĺındricas. Se toman imágenes mediante una cámara CCD PowerView
Plus 2MP PIV a la que se le acopla una lente Nikon de 50 mm mediante
una montura F. La cámara se sitúa con su eje óptico paralelo al del cilindro
(figura 3.6). El flujo es desviado hacia la soplante a través de un codo con
forma cúbica para evitar la distorsión óptica. Para evitar reflexiones en la
superficie de la culata, ésta se pinta de negro. El cilindro se envuelve con
una papel negro dejando una ranura en la sección donde se mide el campo
de velocidades. De esta forma, se evita la interferencia de la iluminación
exterior. El láser y la cámara se controlan mediante el programa Insight
3G.

El sembrado de part́ıculas se realiza introduciendo aceite pulverizado en
la corriente de aire mediante un inyector colocado a la entrada del sistema
de admisión. Las gotas de aceite son producidas por un burbujeador de
boquillas Laskin (ver figura 3.7) (Adrian and Westerweel, 2011) fabricado en
la Escuela de Ingenieŕıas de Industriales. El tamaño de las gotas y el caudal
eyectado se controlan regulando la presión a la que trabaja el burbujeador y
la válvula de salida, respectivamente. La figura 3.7 muestra la distribución
de tamaños de las gotas producidas en los ensayos.

Hemos comprobado que nuestro sistema PIV cumple los requisitos de cal-
idad comúnmente aceptados (Westerweel et al., 2013). El tamaño 5.36×5.36
mm de la ventana de análisis (o interrogación) es inferior a la longitud a
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lo largo de la cual el campo de velocidades cambia significativamente. El
tamaño de la part́ıcula es del orden de 1 µm. Hay más de diez pares de
part́ıculas en cada ventana de análisis. El desplazamiento máximo del las
part́ıculas en el plano del láser es menor que un cuarto del lado de una
ventana de análisis. Por último, el desplazamiento máximo en la dirección
perpendicular al plano debe ser menor que un cuarto del espesor del rayo
láser. Para cumplir estos requisitos, se han ajustado los siguientes parámet-
ros: enerǵıa del láser, dimensiones del plano láser, apertura del objetivo de
la cámara, magnificación del sistema óptico, presión y caudal del inyector
de part́ıculas

Las imágenes adquiridas durante el experimento se procesan en dos pa-
sos. Los vectores de velocidad se calculan a través del programa Insight
3G. Se comparan los vectores velocidad con el promedio calculado sobre la
vecindad del vector. Si la diferencia excede un cierto valor umbral, el vector
velocidad es considerado espúreo, y se sustituye interpolando los vectores ve-
cinos. Menos de un 3% de los vectores obtenidos en nuestros experimentos
son espúreos.

La escala temporal en la que se desarrollan las fluctuaciones turbulentas
más rápidas, tµ, se puede estimar como tµ ∼ tcRe

1/2, donde tc = dc/vc es
el tiempo caracteŕıstico global (Hinze, 1975). Teniendo en cuenta los datos
experimentales, tµ ∼ 100 µs 4. Como hemos mencionado, el tiempo entre
dos pulsos del láser es aproximadamente 10 µs, un orden de magnitud infe-
rior a tµ. Por lo tanto, el campo de velocidades v⃗ = u(x, y; t)⃗i + v(x, y; t)⃗j
medido a partir de un pareja de imágenes se corresponde con el valor in-
stantáneo de dicha magnitud. Este valor instantáneo es la suma del valor
medio v⃗ = u(x, y)⃗i + v(x, y)⃗j y las fluctuaciones turbulentas. Para obtener
el valor medio, se promedian los resultados obtenidos a partir de 5 parejas
de imágenes (campos de velocidades instantáneos) tomadas en el mismo ex-
perimento. En el resto de este caṕıtulo, nos referiremos al valor medio del
campo de velocidades, y eliminaremos de la notación la barra que simboliza
el promedio sobre las fluctuaciones.

Por otra parte, la longitud caracteŕısitica más pequeña de las fluctua-
ciones turbulentas, ℓµ, se puede estimar como ℓµ ∼ dcRe

−1/4 (Hinze, 1975).
En nuestro caso, esta longitud toma valores inferiores a 0.1 mm, muy inferior
al tamaño de la ventana de análisis. Por lo tanto, nuestro sistema PIV no
“resuelve” las estructuras más pequeñas de la turbulencia. A modo de ilus-

4En el cálculo de la velocidad caracteŕıstica vc = 4m′/(πd2cρc), la densidad a la salida
del cilindro ρc se aproxima por la densidad ambiente 1.22 kg/m3.
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Figura 3.8: (Izquierda) Campo de velocidades para una apertura de válvula de 12
mm, Z = 70 mm y ∆pv = 9.9 mbar. (Derecha) Sistema de coordenadas (el ćırculo
gris indica la posición de la válvula de admisión).

tración, la figura 3.8 muestra los resultados para una apertura de válvula de
12 mm, una distancia a la base de la culata Z = 70 mm, y ∆pv = 9.9 mbar.
Se aprecia con claridad el vórtice generado por el sistema de admisión.

En nuestro análisis, calcularemos la componente ωz = ∂v/∂x − ∂u/∂y
del vector vorticidad ω⃗, y obtendremos su valor medio Ωz = 1/S

∫
S |ωz|dS

en una sección del cilindro (S = πd2c/4 es la superficie de esa sección). El
campo escalar de vorticidad ωz(x, y) y su integración numérica se calculan
con la función Curl de Matlab y la regla del trapecio, respectivamente.

La mayoŕıa de los vórtices poseen un núcleo que se mueve como un sólido
ŕıgido; es decir, con una distribución bidimensional de velocidades dada por
la fórmula v⃗ = (r⃗ − r⃗v) × ω⃗v, donde r⃗v = xv⃗i + yv j⃗ es el vector posición
del centro del vórtice en la sección considerada (ver figura 3.8), y ω⃗v = ωvk⃗
es su velocidad angular. Además, ωv es igual ωz/2 medido en el centro del
vórtice. Por lo tanto, el módulo del vector velocidad obedece a la expresión

v2 = ω2
v [(x− xv)

2 + (y − yv)
2]. (3.6)

El sistema de admisión genera una corriente rotatoria en el interior del
cilindro que viaja aguas abajo. En esta corriente se forman uno o más
vórtices a una cierta distancia del plano donde se asienta la válvula. Con-
sideremos el campo de velocidades en una sección del cilindro situada a una
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distancia Z de la base de la culata. Centremos nuestra atención en la región
próxima al centro del vórtice. Sean {vi} los módulos de los vectores velocidad
en las ventanas de análisis que se encuentran en esa región. Supongamos que
el campo de velocidades en el centro del vórtice se corresponde aproximada-
mente con el movimiento como sólido ŕıgido. El ajuste de la fórmula (3.6) a
los valores {v2i } permite determinar la posición del vórtice (xv, yv), aśı como
su velocidad angular ωv. Como valores iniciales para las variables de opti-
mización {xv,yv,ωv}, se pueden tomar el centro de la ventana de análisis
donde vi alcanza el valor mı́nimo, y ωz/2 en ese punto, respectivamente.
El ajuste se realiza considerando los 25 valores del módulo de la velocidad
correspondientes a las 5×5 ventanas de análisis en torno a aquélla donde vi
alcanza el valor mı́nimo.

3.6. Velocimetŕıa. Resultados

En primer lugar, hemos realizado un análisis de la reproducibilidad de los
resultados, y de la magnitud de las fluctuaciones turbulentas del campo de
velocidades. Para ello se llevó a cabo el siguiente estudio. En primer lugar, se
calcula la desviación t́ıpica σtot de las coordenadas xv e yv del vórtice para
un conjunto de parejas de imágenes (campos de velocidades instantáneos)
tomadas en un ensayo. A esta magnitud contribuyen tanto la incertidumbre
experimental como las fluctuaciones turbulentas. A continuación, se calcula
el campo de velocidades medio promediando los valores instantáneos ,y se
determina la la posición del vórtice correspondiente. Esta posición se cor-
responde con el resultado para una realización experimental. Se repite esta
operación en varias realizaciones experimentales, y se calcula la desviación
t́ıpica σexp asociada a los valores medios correspondientes. Este dispersión
es atribuible exclusivamente a la incertidumbre experimental. Por lo tan-
to, σtur ≡ σtot − σexp es la dispersión debida a la turbulencia. Los valores
obtenidos para xv e yv, una apertura de válvula de 8 mm, y Z = 70 mm son
σexp ≃ 1.5 mm y σtur ≃ 3.5 mm. Estos resultados indican, por un lado, el
alto grado de reproducibilidad de las mediciones, y, por otro, la considerable
intensidad de la turbulencia.

Un elemental Análisis Dimensional nos enseña que, fijada la geometŕıa
(incluida la, rugosidad hidráulica relativa del material), y constante adiabática
del gas, la vorticidad media Ω∗

z ≡ Ωztc, coordenadas x∗v ≡ xv/dc e y∗v ≡
yv/dc, y velocidad angular ω∗

v ≡ ωvtc adimensionalizadas son funciones del
número de Reynolds exclusivamente. La figura 3.9 muestra los valores de
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Figura 3.9: {Ω∗
z, x

∗
v,y

∗
v ,ω

∗
v} como función del número de Reynolds Re para una

apertura de válvula de 8 mm y Z = 70 mm. Los ćırculos negros y blancos se corre-
sponden con las coordenadas x∗

v e y∗v , repectivamente, mientras que los tŕıangulos
son los valores de Ω∗

z.

estas magnitudes para una apertura de válvula de 8 mm, Z = 70 mm, y
diferentes números de Reynolds (valores de ∆pv). Como se puede apreciar,
la influencia de este parámetro es despreciable para Re& 104. Por lo tanto,
{x∗v,y∗v ,Ω∗} dependen únicamente de la geometŕıa de la culata (y la apertura
de válvula). En adelante, se muestran resultados obtenidos para Re=23 755,
que se corresponde con un tiempo caracteŕıstico tc = 26.3 ms.

Para flujo incompresible, estacionario, y bajo la acción de fuerzas ex-
ternas conservativas (por ejemplo, el campo gravitatorio), la componente
ω∗
z ≡ ωztc de la vorticidad obedece a la ecuación de transporte (White,

1991)

(v⃗∗ · ∇∗)ω∗
z = (ω⃗∗ · ∇∗)w∗ +

1

Re
∇∗ × (∇∗ · τ∗) , (3.7)

donde w∗ ≡ w/vc es la componente z de la velocidad adimensional, ∇∗ ≡
∇dc, y τ∗ ≡ τ/(ρv2c ) el esfuerzo τ (viscoso más tubulento) adimensional. La
componente ω∗

z de la vorticidad de la part́ıcula fluida cambia debido al “es-
tiramiento” o inclinación de la vorticidad, (ω⃗∗ ·∇∗)w∗, y al término difusivo
Re−1∇∗ × (∇∗ · τ∗). Despreciando las contribuciones de las componentes x
e y de la velocidad y vorticidad, los dos primeros términos de la ecuación
(3.7) se reducen a

w∗∂ω
∗
z

∂z∗
= ω∗

z

∂w∗

∂z∗
. (3.8)

A modo de ilustración, la figura 3.10 muestra ω∗
z para una apertura de
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Figura 3.10: (Izquierda) Campo de vorticidad ω∗
z para una apertura de válvula

de 12 mm, y Z/dc = 0.729. El color rojo (azul) indica valores altos (bajos) de ω∗
z .

(Derecha) Ω∗
z como función de la distancia Z/dc. Los śımbolos •, �, N, �, H, y J

se corresponden con las aperturas de válvula 4, 6, 7, 8,10, y 12 mm.

válvula de 12 mm y Z/dc = 0.729. Esta magnitud alcanza un valor máximo
y positivo en el centro del vórtice, lo que indica que éste se mueve en el
sentido contrario a las agujas del reloj. La figura 3.10 también muestra
la evolución en el cilindro de la vorticidad media Ω∗

z para las diferentes
aperturas de válvula. La vorticidad media crece al disminuir la apertura
de válvula. Para una apertura de válvula dada, Ω∗

z crece hasta la sección
Z/dc = 0.365 (Z = 35 mm), y decrece lentamente a partir de esa distancia
a la válvula. Este resultado indica que, en promedio, w∗ > 0, ω∗

z > 0,
y ∂w∗/∂z∗ > 0 dentro del intervalo 0 < Z/dc . 0.365, y, por lo tanto,
∂ω∗

z/∂z
∗ > 0 [ecuación (3.8)]. Es decir, se produce una transferencia de

vorticidad desde las componentes x e y a la componente z en el intervalo
0 < Z/dc . 0.365 (“vortex stretching”). Para Z/dc & 0.365, el par externo
ejercido por las paredes del cilindro reduce el valor de Ω∗

z.

La figura 3.11 muestra la posición del vórtice principal en el interior del
cilindro. En todos los casos, el vórtice se forma en el semićırculo donde se
encuentra la válvula. Dependiendo de la apertura de la válvula, el vórtice
se acerca o aleja del centro del cilindro. En particular, el vórtice se acerca
al centro del cilindro para una apertura de 12 mm (ver figura 3.12). Como
cabe esperar, la velocidad angular en el centro del vórtice disminuye con la
distancia a la culata debido a la difusión turbulenta de vorticidad.
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Figura 3.11: Posición del vórtice principal en el cilindro. Las ĺıneas roja, verde y
azul de la imagen de la derecha se corresponden con las aperturas de válvula 4, 6
y 7 mm, respectivamente. Las ĺıneas roja, verde y azul de la imagen de la derecha
se corresponden con las aperturas de válvula 8, 10 y 12 mm, respectivamente. La
anchura de las ĺıneas se corresponde con la incertidumbre experimental. El ćırculo
en el fondo del cilindro indica la posición de la válvula de admisión.
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Figura 3.12: Coordenadas x∗
v (ćırculos negros) e y∗v (ćırculos blancos), y velocidad

angular ω∗
v (triángulos) del vórtice principal en función de la distancia a la culata

Z/dc para una apertura de válvula de 12 mm.
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Caṕıtulo 4

MODELO NUMÉRICO

En este trabajo, se analiza el flujo estacionario que atraviesa el sistema
de admisión descrito en el caṕıtulo 2. A lo largo de este caṕıtulo, analizare-
mos los aspectos más relevantes del modelo numérico utilizado. A modo de
introducción, proporcionaremos en la sección 4.1 algunas nociones generales
acerca de las ecuaciónes hidrodinámicas, condiciones de contorno y el méto-
do numérico. Dedicaremos el resto de secciones a describir los detalles de
nuestra simulación.

4.1. Ecuaciones hidrodinámicas y condiciones de contorno

El desarrollo de los métodos numéricos y modelos de turbulencia a fi-
nales del siglo XX ha permitido elaborar programas para simular con cierta
precisión el movimiento de un fluido. Esta técnica recibe el nombre genéri-
co de Dinámica de Fluidos Computacional (“Computational Fluid Dynam-
ics”, CFD), y proporciona una información mucho más precisa que cualquier
método anaĺıtico. La potencia de cálculo de los ordenadores actuales per-
mite ejecutar estos programas en ordenadores personales en un tiempo ra-
zonable. Por esta razón, la técnica CFD constituye una valiosa herramienta
para analizar y diseñar, por ejemplo, máquinas hidráulicas y térmicas.

Esencialmente, un programa CFD integra mediante un procedimiento
numérico las ecuaciones de Navier-Stokes con unas condiciones de contorno e
iniciales dadas. Para flujo incompresible con viscosidad constante, los prob-
lemas dinámico y térmico se encuentran desacoplados, por lo que no es
necesario resolver la ecuación de la enerǵıa. En coordendas cartesianas, las
ecuaciones de conservación de masa y cantidad de movimiento se reducen a

∂u

∂x
+

∂v

∂y
+

∂w

∂z
= 0 , (4.1)
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∂u

∂t
+ u

∂u

∂x
+ v

∂u

∂y
+ w

∂u

∂z
= gx −

1

ρ

∂p

∂x
+ ν

(
∂2u

∂x2
+

∂2u

∂y2
+

∂2u

∂z2

)
, (4.2)

∂v

∂t
+ u

∂v

∂x
+ v

∂v

∂y
+ w

∂v

∂z
= gy −

1

ρ

∂p

∂y
+ ν

(
∂2v

∂x2
+

∂2v

∂y2
+

∂2v

∂z2

)
, (4.3)

∂w

∂t
+ u

∂w

∂x
+ v

∂w

∂y
+ w

∂w

∂z
= gz −

1

ρ

∂p

∂z
+ ν

(
∂2w

∂x2
+

∂2w

∂y2
+

∂2w

∂z2

)
, (4.4)

donde (u, v, w) son las componentes de la velocidad a lo largo de los ejes
(x, y, z), p el campo de presiones, ρ y ν la densidad y viscosidad cinemática
del fluido, respectivamente, y g⃗ la aceleración de la gravedad.

En el régimen turbulento, las fluctuaciones de la velocidad modifican
sustancialmente el transporte de cantidad de movimiento en el fluido. La
complejidad de la solución en este régimen impide su cálculo en aplicaciones
ingenieriles. En su lugar, debemos conformarnos con obtener los valores
medios de las magnitudes hidrodinámicas, promediando en los intervalos
de tiempo en los que tienen lugar las fluctuaciones. Podemos descomponer
el valor instantáneo de una magnitud cualquiera, a(r⃗, t), en dos contribu-
ciones: el valor medio a(r⃗, t) promediando a(r⃗, t) a lo largo del intervalo de
tiempo [t, t + τ ], y la fluctuación a′(r⃗, t) en torno a dicho valor medio; es
decir,

a(r⃗, t) = a(r⃗, t) + a′(r⃗, t) con a(r⃗, t) ≡ 1

τ

∫ t+τ

t
a(r⃗, t′) dt′ . (4.5)

El intervalo τ es mayor que el periodo en el que se desarrolla una fluc-
tuación, y mucho menor que el tiempo caracteŕıstico de evolución de a(r⃗, t).
La intensidad a′2 de la fluctuación a′ se define mediante la relación

a′2 ≡ 1

τ

∫ t+τ

t
a′2 dt′ . (4.6)

Además, dadas dos fluctuaciones a′ y b′, se define su correlación a′b′ de la
forma

a′b′ ≡ 1

τ

∫ t+τ

t
a′b′ dt′ . (4.7)

Si se realiza la integración
∫ t+τ
t dt′ de ambos miembros de las ecua-

ciones (4.1)-(4.4), y se llevan a cabo ciertas simplificaciones, se obtienen las
ecuaciones de Reynolds para los valores medios:

∂u

∂x
+

∂v

∂y
+

∂w

∂z
= 0 , (4.8)
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∂u

∂t
+ u

∂u

∂x
+ v

∂u

∂y
+ w

∂u

∂z
= gx −

1

ρ

∂p

∂x
+ ν

(
∂2u

∂x2
+

∂2u

∂y2
+

∂2u

∂z2

)
−
[
∂

∂x
(u′2) +

∂

∂y
(u′v′) +

∂

∂z
(u′w′)

]
,

(4.9)

∂v

∂t
+ u

∂v

∂x
+ v

∂v

∂y
+ w

∂v

∂z
= gy −

1

ρ

∂p

∂y
+ ν

(
∂2v

∂x2
+

∂2v

∂y2
+

∂2v

∂z2

)
−
[
∂

∂x
(u′v′) +

∂

∂y
(v′2) +

∂

∂z
(v′w′)

]
,

(4.10)

∂w

∂t
+ u

∂w

∂x
+ v

∂w

∂y
+ w

∂w

∂z
= gz −

1

ρ

∂p

∂z
+ ν

(
∂2w

∂x2
+

∂2w

∂y2
+

∂2w

∂z2

)
−
[
∂

∂x
(u′w′) +

∂

∂y
(v′w′) +

∂

∂z
(w′2)

]
.

(4.11)

Como podemos observar, las ecuaciones de Reynolds son formalmente idénti-
cas a las ecuaciones de Navier-Stokes salvo en las contribuciones v′iv

′
j al

término viscoso. Estas contribuciones son conocidas con el nombre de esfuer-
zos turbulentos, mientras que los términos ν∂vi/∂xj se denominan esfuerzos
laminares. La importancia relativa de estas dos contribuciones depende de
la región considerada. Muy cerca de las paredes sólidas los esfuerzos lam-
inares son dominantes, siendo los esfuerzos turbulentos mucho mayores (1,
2, o incluso 3 órdenes de magnitud) fuera de esa región.

Las ecuaciones de Navier-Stokes para el régimen laminar constituyen un
problema cerrado cuyas incógnitas son los campos de velocidad y presión. En
el régimen turbulento, esto no es aśı puesto que no existen leyes que permitan
expresar los esfuerzos turbulentos en términos de los valores medios de las
magnitudes hidrodinámicas (problema de cierre). Para abordar este proble-
ma, se han desarrollado aproximaciones estad́ısticas denominadas modelos
turbulentos.

Los modelos turbulentos de viscosidad turbillonaria son los más popu-
lares en ingenieŕıa debido a que combinan simplicidad y precisión. En estos
modelos, los esfuerzos turbulentos se calculan a partir de una ley tipo Navier-
Poisson; es decir, como el producto de un escalar νt, denominado viscosidad
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turbillonaria, y el tensor de deformación eij = 1/2 (∂vi/∂xj + ∂vj/∂xi)
debido a la velocidad media:

u′2 =
2

3
k − 2νt

∂u

∂x
u′v′ = νt

(
∂u

∂y
+

∂v

∂x

)
u′w′ = νt

(
∂u

∂z
+

∂w

∂x

)
v′2 =

2

3
k − 2νt

∂v

∂y
v′w′ = νt

(
∂v

∂z
+

∂w

∂y

)
w′2 =

2

3
k − 2νt

∂w

∂z
(4.12)

Los elementos diagonales incluyen la enerǵıa cinética turbulenta k = 1/2(u′2+

v′2 + w′2).

En el modelo k-ϵ, νt = Cµk
2/ϵ, siendo Cµ una constante (Versteeg and

Malalasekera, 2007). Tanto k como la tasa de disipación turbulenta ϵ se
calculan integrando un sistema de dos ecuaciones en derivadas parciales con
condiciones de contorno (e iniciales):

ρ
∂k

∂t
+ ρ

∂

∂xj
(k vj) = ρ

∂

∂xj

(
νt
σk

∂k

∂xj

)
ρϵ+ 2ρνteij eij , (4.13)

ρ
∂ϵ

∂t
+ ρ

∂

∂xj
(ϵ vj) = ρ

∂

∂xj

(
νt
σϵ

∂ϵ

∂xj

)
+ C1ϵ

ϵ

k
2ρνteij eij − C2ϵρ

ϵ2

k
, (4.14)

Cµ = 0.09, σk = 1.00, σϵ = 1.30, C1ϵ = 1.44, C2ϵ = 1.92. (4.15)

El modelo k-ϵ es relativamente simple, proporciona resultados fiables en
problemas industriales relevantes, se encuentra bien establecido, y ha sido
ampliamente validado. Sin embargo, proporciona resultados pobres en flujos
rotatorios, con gradientes de presión adverso intenso, deprendimiento de
capa ĺımite, turbulencia fuertemente anisótropa, etc.

El modelo de los esfuerzos de Reynolds (RSM) es más preciso para flujos
con componente angular significativa, como sucede en nuestro caso. En este
modelo, se calculan los 6 esfuerzos turbulentos (Versteeg and Malalasekera,
2007)

Rij = v′iv
′
j (4.16)

integrando las 6 ecuaciones de transporte turbulento

dRij

dt
= Dij + Pij +Πij +Ωij − εij . (4.17)

En estas ecuaciones,

Pij = −
(
Rim

∂vj
∂xm

+Rjm
∂vi
∂xm

)
(4.18)
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es el término de producción de turbulencia,

ϵij = 2/3 ϵ δij (4.19)

es la tasa de disipación turbulenta (δij es la delta de Kronecker),

Dij =
∂

∂xm

(
νt
σk

∂Rij

∂xm

)
= ∇ ·

(
νt
σk

∇Rij

)
(4.20)

es el término de difusión. Por otra parte,

Πij = −C1
ϵ

k

(
Rij −

2

3
kδij

)
− C2

(
Pij −

2

3
Pδij

)
(4.21)

es el término de correlación presión-deformación (C1 = 1.8 y C2 = 0.6),
mientras que

Ωij = −2ωk (Rjmeikm +Rimejkm) (4.22)

es el término rotacional, donde ωk es el vector de rotación, eijk = 1 si i, j y
k están en orden ćıclico y son diferentes, eijk = −1 si i, j y k están en orden
anit-ćıclico y son diferentes, y eijk = 0 si al menos dos ı́ndices son iguales. El
sistema de ecuaciones se completa con la ecuación (4.14) para la disipación
turbulenta.

El cálculo del campo de velocidades en las proximadades de una pared
sólida para números de Reynolds elevados exige una enorme resolución es-
pacial. Para evitarlo, se recurre a la ley universal de la pared. Esta ley
semiemṕırica establece que la distribución de velocidades cerca de una su-
perficie sólida puede dividirse en tres capas: (i) la capa laminar o viscosa,
donde los esfuerzos viscosos dominan a los turbulentos, y el perfil de veloci-
dades es esencialmente lineal; (ii) la capa logaŕıtmica, donde los esfuerzos
turbulentos son más importantes que los laminares, y la distribución de ve-
locidades es logaŕıtmica (quasi-uniforme); y (iii) una región en la que ambas
capas se solapan. La ley universal proporciona resultados precisos para flu-
jo quasi-unidireccional y sin gradientes de presión elevados. Los ĺımites que
delimitan estas capas se establecen en términos de la distancia adimensional
y+ ≡ yv∗ρ/µ, siendo y la distancia a la pared, v∗ ≡

√
τw/ρ la velocidad

turbulenta, y τw el esfuerzo en la pared. Las zonas y+ < 5 e y+ > 30 se
corresponden con las capas laminares y logaŕıtmicas, respectivamente. La
rugosidad de la pared provoca una disminución aproximadamente constante
de la velocidad en la capa logaŕıtmica con respecto a la de la superficie lisa.

Entendemos por CFD cualquier método numérico diseñado para integrar
las ecuaciones de Navier-Stokes (o Reynolds) con unas condiciones de con-
torno e iniciales dadas. El desarrollo de una simulación CFD consta de dos
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pasos: la generación de la malla a partir de una geometŕıa dada, y la resolu-
ción numérica de las ecuaciones hidrodinámicas para esa malla. La calidad
de una malla se mide esencialmente en términos del número de celdas que
la componen y del “skewness” de la celda. Este parámetro mide la deforma-
ción de la celda, y toma valores entre 0 (deformación nula) y 1 (deformación
máxima). T́ıpicamente, los valores inferiores a 0.5 se corresponden con cel-
das de elevada calidad. Si la malla tuviera celdas con valores superiores a
0.9, el método numérico conduce a resultados erróneos o es inestable.

La solución CFD debe ser consistente; es decir, el resultado no debe de-
pender significativamente del número de celdas que componen la malla. Si
el número de celdas es reducido, la solución es imprecisa debido a los errores
de discretización. Esencialmente, estos errores son debidos al cálculo de las
derivadas e integrales mediante aproximaciones discretas. Si el número de
celdas es suficientemente elevado, los errores de discretización son despre-
ciables, y la solución es consistente. Un número de celdas excesivo conduce
a errores de redondeo en las operaciones realizadas por el ordenador, lo que
conlleva una pérdida notable de precisión.

Los resultados de este trabajo fueron obtenidos mediante el programa
comercial Fluent, que implementa el métodos de volúmenes finitos. Este
método es el apropiado para dinámica de fluidos, puesto que admite el uso
de mallas no estructuradas, y permite resolver eficientemente problemas
con convección. La solución se calcula mediante un proceso iterativo en el
que se suele monitorizar los residuos de las ecuaciones para comprobar que
descienden por debajo de los valores mı́nimos establecidos. En los problemas
estacionarios, es conveniente monitorizar además una variable de interés (la
presión en un punto, por ejemplo) para comprobar que alcanza un valor
constante. Si esto sucede, se puede asumir que se ha obtenido la solución
correcta. A continuación, describiremos los detalles de nuestras simulaciones.

4.2. Geometŕıa

En el caṕıtulo 2 describimos el proceso de fabricación y la geometŕıa
del sistema de admisión. En esta sección, mencionaremos los aspectos más
relevantes en relación a la simulación numérica. La figura 4.1 muestra las
diferentes partes que componen el la geometŕıa del modelo. Esta geometŕıa
consta de la toma de aire atmosférico, el conducto de admisión situado en
la culata, y el conducto del banco de flujos. La entrada de aire atmosférico
es un cilindro grande en comparación con la sección de entrada a la culata,
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(a) (b)

(c)
(d)

(e) (f)

Figura 4.1: Geometŕıa: (a) cilindro que simula la atmósfera, (b) pipa de admisión
de la culata, (c) cilindro del motor, (d) cilindro que simula el medidor de par, (e)
cilindro de salida, y (f) válvula.

Figura 4.2: Modelo original (izquierda) y revisado (derecha) de la pipa de ad-
misión. Las flechas indican las regiones donde el modelo tratado pierde definición.

de forma que simule correctamente la atmósfera.

En la culata se distinguen dos zonas: la pipa de admisión (zona en bru-
to) y los anillos (zona mecanizada). La geometŕıa de la pipa de admisión
coincide exactamente con la existente en el fichero utilizado para fabricar
la pieza (hecha de fundición). Esta elección presenta un inconveniente: la
irregularidad de las múltiples superficies que forman la culata. Algunas de
estas irregularidades son de tamaño muy reducido, incluso inferior a 1 mm.
La gran ventaja de este procedimiento es la fidelidad del modelo a la pieza
real. En la figura 4.2 se puede apreciar la diferencia entre un modelo original
y otro revisado (no utilizado en las simulaciones) en el que se optimiza el
número y tamaño de las superficies.
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(a)

(c)
(b) (d)

Figura 4.3: Elementos mecanizados: (a) cilindro de diámetro 35 mm, (b) biseles
del anillo del asiento válvula, (c) bisel excéntrico, y (d) alojamiento del anillo con
bisel centrado.

El primer anillo situado a continuación de la pipa de admisión tiene un
radio de 8 mm en dirección axial (ver figura 2.5), y se obtiene mecanizando la
pipa parcialmente. Además, se mecaniza en todo el contorno una geometŕıa
ciĺındrica de diámetro 35.5 mm, y se inserta el anillo de asiento válvula.
Este anillo es una geometŕıa de revolución compuesta por varios ángulos
y radios. Se mecanizan dos ángulos (ver figura 2.6) para garantizar que los
anillos sean perfectamente concéntricos. El aire sale hacia el cilindro a través
de una región definida por dos biseles: uno de 1 mm de longitud centrado con
el alojamiento, y otro desplazado del centro (conocido como bisel excéntrico)
cuya misión es aumentar el coeficiente de torbellino a pequeñas aperturas
de válvula. En la figura 4.3 se muestra un detalle de todos estos elementos
mecanizados.

La geometŕıa de la culata se completa con la válvula de admisión. Esta
válvula está compuesta por un vástago que desliza por la gúıa mecanizada
en la culata, y un plato que permite el cierre de la válvula contra la culata.
El vástago y el plato se unen mediante un radio que suaviza la transición
entre las dos zonas.

El conducto del banco de flujos es similar al cilindro de un motor de
combustión, y está compuesto por dos cilindros. El primero tiene 70 mm de
longitud y 96 mm de diámetro, mientras que el segundo tiene 126 mm de
longitud y 100 mm de diámetro y contiene el medidor de par. Este medidor
se encuentra situado a 1 mm de la entrada del cilindro, y tiene 10 mm de
longitud.

En el modelo se han introducido las variables geométricas que permi-
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Geometŕıa

Offset x

Offset y
Offset z

Angle

Figura 4.4: Variables en la parametrización de la geometŕıa.

Figura 4.5: Geometŕıa nominal (izquierda), y geometŕıa para los valores máximos
(centro) y mı́nimos (derecha) de los cuatro parámetros de control.

tirán realizar el estudio paramétrico del coeficiente de torbellino. Como se
indicó en la sección 2.2, la fuente de variación más importante del proceso
de mecanizado es el referenciado, que posiciona la pipa de admisión (zona en
bruto) respecto a los anillos (zona mecanizada). Teniendo esto en cuenta, se
han definido los cuatro parámetros que representan las posibles variaciones
en el plano de la pieza: las traslaciones en las tres direcciones del espacio,
y el giro con respecto al eje perpendicular a los ejes del cilindro y de la
pipa de admisión. En la figura 4.4 se detalla la geometŕıa que se mueve (en
verde) y la forma de hacerlo. Los valores máximos y mı́nimos de los cuatro
parámetros considerados se corresponden con la tolerancia del referenciado
(ver tabla 2.3); es decir, ±0.6 mm respecto al valor nominal. Esta tolerancia
se corresponde con un ángulo de giro máximo de ±0.2165◦. A modo de ejem-
plo, en la figura 4.5 se muestra la geometŕıa nominal, y las obtenidas para los
valores máximos y mı́nimos de los cuatro parámetros arriba mencionados.
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Figura 4.6: Detalle de las ĺıneas que definen la pipa de admisión (izquierda) y de
la malla libre que no se ajusta a dichas ĺıneas (derecha).

4.3. Malla

El mallado de la geometŕıa está condicionado por los siguientes requer-
imientos:

La tipoloǵıa de la superficie en la pipa de admisión. En el apartado
anterior se mencionó la necesidad de mantener el modelo geométrico
original con el objetivo de reproducir los datos experimentales. Dada la
irregularidad de la geometŕıa, se construirá un mallado no estructurado
que no se apoyará en los puntos y ĺıneas de la superficie (ver figura
4.6). Se observa cómo la malla (imagen de la derecha) no se ajusta a
las ĺıneas y puntos de la superficie (imagen de la izquierda).

La necesidad de generar el mallado de forma automática para la res-
olución de los casos parametrizados. La enorme cantidad de casos a
resolver desaconseja un mallado manual. Por esta razón, se ha escogi-
do una malla con una estructura simple frente a otras opciones más
precisas pero que requieren un ajuste caso por caso.

Limitación en el número de celdas debido al coste computacional. Se
dispone de un clúster de tres ordenadores con procesador Intel Core
i7 2.8 GHz.

Como hemos explicado, el modelo geométrico se divide en tres zonas:
cilindro de entrada, pipa de admisión y cilindros de salida. La zona de la
pipa de admisión incluye también una porción de los cilindros de entrada y
salida. En el cilindro de entrada, el mallado es estructurado y está compuesto
por prismas de base triangular. En la pipa de admisión se ha utilizado un

46
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Figura 4.7: Mallas estructuradas (color claro) y no estructuradas (color oscuro)
utilizadas en la simulación.

mallado no estructurado compuesto por tetraedros. Este mallado sólo tiene
en cuenta la superficie, y es independiente de los puntos y ĺıneas que la
componen. Es muy adecuado en geometŕıas denominadas“sucias”, debido a
la existencia de muchas ĺıneas, superficies pequeñas, ángulos muy agudos y
uniones imperfectas. En el cilindro de salida se mezcla el mallado estruc-
turado y no estructurado. Los cilindros de 96 mm y 100 mm de diámetro
se mallan como el cilindro de entrada. Sin embargo, en la unión entre am-
bos (que simula el medidor de par) se utiliza una malla no estructurada
compuesta por tetraedros para facilitar la conexión entre las dos mallas
estructuradas. La figura 4.7 muestra los tipos de mallas asignados a cada
zona.

Como ya hemos mencionado, el número de celdas que componen la mal-
la debe ser lo suficientemente elevado para que el resultado no dependa
significativamente de este parámetro. Evidentemente, se ha de buscar un
compromiso entre la fiabilidad del resultado, la convergencia de la solución,
y el tiempo de cálculo requerido para obtenerlo. En este trabajo se ha real-
izado un estudio de consistencia de la solución analizando la dependencia del
coeficiente de torbellino con el número de celdas, y comparando los resulta-
dos con datos experimentales. La tabla 4.1 muestran los valores obtenidos
para una apertura de 12 mm.

Como se puede observar, un incremento del número de elementos no
conduce necesariamente a resultados más precisos, probablemente debido a
errores de truncamiento (ver, por ejemplos, el resultado para la Malla 5).
De hecho, el modelo no converje adecuadamente si el tamaño de la mal-
la sobrepasa cierto ĺımite. Por otra parte, la malla que presenta un mejor

47



Modelo numérico

Malla Núm. Elementos Residuo máximo T ∆exp

1 305 850 5.,0E-04 0.642 14%
2 431 280 5.5E-04 0.549 -3%
3 673 090 2.9E-03 0.618 9%
4 1 617 000 8.2E-04 0.475 -16%
5 2 699 700 3.5E-01 0.415 -27%
6 1 768 638 5.0E-04 0.594 5%

Tabla 4.1: Resultados para las seis mallas analizadas. ∆exp repesenta la desviación
de T con respecto al valor experimental. Resultados para una apertura de válvula
de 12 mm.

Figura 4.8: Densidad de la Malla 1 (izquierda) y Malla 6 (derecha) en el asiento
de la válvula.

acuerdo con los datos experimentales (Malla 2) no es la que posee un mayor
nivel de convergencia. La Malla 1 alcanza el mejor compromiso convergencia-
precisión. Sin embargo, su precisión empeora significativamente para aper-
turas de válvula medias (para 8 mm se desv́ıa un 21% del valor experimen-
tal), y presenta problemas de convergencia para aperturas pequeñas (2, 4 y
7 mm). Por este motivo, se ha utilizado esta malla como punto de partia, y
se ha realizado un refinamiento local en la zona de descarga de la válvula,
donde aparecen mayores gradientes de las magnitudes hidrodinámicas (ver
figura 4.8). Con esta malla (Malla 6), el error en el coeficiente de torbellino
es inferior al 10% para todas las aperturas, y el tiempo de computación por
caso es 2.5 h, aproximadamente. Ésta será la malla utilizada a lo largo del
presente estudio.

Como ya hemos mencionado, el parámetro “skewness” permite valorar la
calidad de los elementos que conforman la malla. En ninguna de las mallas
analizadas se supera el valor ĺımite 0.9. En todas ellas el valor promedio es
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aproximadamente 0.3, la desviación t́ıpica es inferior a 0.2, y existen menos
de 10 elementos con un valor superior a 0.75. Por lo tanto, podemos concluir
que la calidad de los elementos es aceptable.

4.4. Modelo hidrodinámico y método numérico

La figura 4.9 muestra las superficies donde se definen las condiciones de
contorno. En la entrada, se fija la presión manométrica total (o de remanso)
igual a la atmosférica, y la velocidad normal a la superficie. En la salida,
se fija la presión manométrica estática que se impone en los ensayos. Los
parámetros de turbulencia son los siguientes: 4% de intensidad de turbulen-
cia tanto en la entrada como en la salida, y 0.005 y 0.01 m para la escala de
longitud turbulenta a la entrada y la salida, respectivamente. La condición
de contorno en las paredes sólidas depende del modelo turbulento utilizado.
Cuando se utiliza el modelo k− ϵ, se aplica la condición de contorno “Stan-
dard Wall Function”, y, por lo tanto, no se resuelve la capa ĺımite en las
proximidades de la pared. Cuando se resuleven las dos versiones del modelo
RSM, se impone la condición de no deslizamiento y śı se resuelve la capa
próxima a la pared. Se ha tomado una rugosidad h́ıdraúlica equivalente con-
stante de 0.2 mm, que se corresponde con el promedio de las rugosidades
medidas en el sistema de admisión. Se ha tomado el valor por defecto 0.5
para la constante de rugosidad. Las condiciones de contorno de turbulencia
en la pared son las convencionales para cada modelo (Ansys, 2009).

La figura 4.10 muestra los valores de y+ para una simulación con una
apertura de válvula de 12 mm. Como se puede apreciar, y+ < 5 (subcapa
laminar) para una porción considerable de superficie sólida. La mayoŕıa de
las de las celdas se encuentran en la subcapa logaŕıtmica, especialmente en
la región de interés anterior al medidor de par.

El medidor de par se ha modelado como un medio poroso con una cáıda
de presión ∆pm en la dirección axial dada por la expresión

∆pm = eµ/α vm + eC2ρ v2m/2, (4.23)

siendo e el espesor del medio poroso (longitud del medidor de par), vm la
velocidad media axial, y α y C2 dos constantes que caracterizan el medio.
La figura 4.11 muestra la cáıda de presión producida por medidores de par
de distintos diámetros dm en función del flujo másico m′ = ρvmπd2m/4 que
los atraviesa. El ajuste de la ley cuadrática (4.23) a esos datos permite
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Figura 4.9: Superficies donde se definen las condiciones de contorno.
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Figura 4.10: Valores de y+ para una simulación con una apertura de válvula de
12 mm.
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Figura 4.11: Flujo másico frente a cáıda de presión en medidores de par de difer-
entes diámetros.

determinar los valores de α y C2.  El medidor de par endereza la corriente, de 
forma que las componentes laterales de la velocidad a la salida son 
despreciables. En la simulaci´on, se fijan ca´ıdas de presi´on en la direcciones 
laterales muy superiores a ∆pm para forzar a que la corriente se mueva 
axialmente en el medio poroso.

Se han realizado simulaciones tanto para flujo compresible como incom-
presible con una apertura de válvula de 12 mm. Los valores del coeficiente de
torbellino difieren en un 2%, siendo el resultado para el régimen compresible
más próximo al valor experimental. No obstante, el tiempo de computación
es tres veces superior en este caso. Dado el elevado número de simulaciones
a realizar en nuestro análisis, se ha adoptado el modelo incompresible. Los
valores de densidad ρ = 1.125 kg/m3 y viscosidad dinámica µ = 1.789×10−5

kg/ms son los correspondientes a las condiciones atmosféricas en el ensayo
(presión atmosférica de 959 hPa, temperatura de 220 ◦C y humedad relativa
de 60%).

La selección del modelo de turbulencia está condicionada por el patrón
de flujo en el interior de cilindro. El conducto de admisión está diseñado
para generar rotación en el fluido, de tal forma que ésta facilite la mezcla
con el combustible en el cilindro. Además, los números de Reynolds que
caracterizan el problema son relativamente bajos. Para este tipo de flujos,
es recomendable el modelo “Low-Reynolds Stress Omega”(Wilcox, 2006)
(RSM-ω), una variante del modelo RSM descrito en la sección 4.1. La tabla
4.2 muestra una comparación entre los resultados obtenidos con este modelo
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Modelo Precisión Solver Malla T ∆exp

k-ϵ Standard Simple 1er. Orden 322 889 0.248 -56%
RSM Standard Simple 1er. Orden 322 889 0.287 -49%
RSM Standard Doble 1er. Orden 322 889 0.303 -46%

RSM-ω Doble 2o Orden 305 850 0.642 14%

Tabla 4.2: Resultados para las seis mallas analizadas. ∆exp repesenta la desviación
de T con respecto al valor experimental. Resultados para una apertura de válvula
de 12 mm.

y el modelo k-ϵ.

El método de resolución utilizado es el “Pressure-based Solver”, que es
el adecuado para flujo incompresible. Los gradientes son evaluados medi-
ante el esquema “Green-Gauss Node-Based”. Aunque este esquema con-
sume más tiempo de computación, conduce a resultados más precisos. La
discretización espacial de la ecuación para la presión se realiza mediante
el esquema PRESTO!, indicado para problemas con carácter rotatorio. Por
otra parte, se hace uso método MUSCL de tercer orden para discretizar las
ecuaciones de cantidad de movimiento. El acoplamiento velocidad-presión
se realiza mediante el esquema SIMPLEC. Hemos comprobado que si la dis-
cretización espacial de la ecuaciones para la presión y cantidad de movimien-
to se realiza mediante los esquemas “standard” y ”first-order upwind”, re-
spectivamente, la desviación con respecto al valor experimental para una
apertura de válvula de 12 mm pasa del 14% al -39%.

Como criterio de convergencia se han establecido un valor de los resid-
uos inferior a 5 × 10−4 o 2000 iteraciones. El número de iteraciones se ha
determinado monitorizando en algunos casos la magnitud de mayor interés:
el par Mz a una distancia de 70 mm de la culata (ver figura 4.12). Esta mag-
nitud se calcula a partir de la ecuación (2.2). El proceso iterativo comienza
resolviendo el modelo turbulento k-ϵ. Este alcanza el criterio de convergen-
cia para todas las aperturas de válvula consideradas. Una vez obtenida esta
solución, se sustituye el modelo k-ϵ por el modelo RSM-ω. Para las aperturas
8, 9, y 12 mm, la solución satisface el criterio de convergencia para los resid-
uos con el nuevo modelo. Para las aperturas 4, 7, y 10 mm, este criterio no
se satisface, pero el par alcanza un valor constante. Finalmente, el método
iterativo no converge bajo ninguno de los dos criterios establecidos para la
apertura 2 mm.
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Figura 4.12: Par Mz en función de la iteración para una apertura de válvula de
10 mm (a) y 12 mm (b).

4.5. Validación experimental

En esta sección mostramos la comparación entre los resultados experi-
mentales obtenidos tanto en el flujo estacionario como mediante el método
PIV (caṕıtulo 3). En la figura 4.13 se representan los valores del coeficiente
de flujo α y de torbellino T como función de la apertura de válvula. Los
resultados experimentales se corresponden con la media sobre los 4 cilindros
y las 19 culatas. Como se puede apreciar, las predicciones teóricas tanto para
los dos coeficientes coinciden satisfactoriamente con las medidas experimen-
tales, incluso para aperturas de válvulas donde los criterios de convergencia
no se alcanzaron. En ambos casos, las desviaciones para aperturas de válvula
superiores a 4 mm son inferiores al 5%. Para las aperturas de válvula inter-
medias (7, 8, 9, y 10 mm) es excelente, los resultados numéricos coinciden
prácticamente con los datos experimentales.

La figura 4.14 muestra el campo de velocidades para una apertura de
válvula de 12 mm a 15, 25, 35, y 70 mm de la culata. Los patrones de
flujo experimentales y numéricos son similares en ambos casos. En todas
las secciones, se aprecian ciertas desviaciones cerca de la pared del cilindro,
probablemente atribuibles a distorsiones ópticas en el experimento. En la
sección Z = 15 mm no se observa con claridad la formación del vórtice. Sin
embargo, se aprecia una región de remanso en el lado izquierdo de la sección,
aproximadamente debajo de la válvula de admisión. Las discrepancias entre
los resultados experimentales y numéricos en este caso pueden atribuirse a
la pequeña distancia (3 mm) entre la válvula y la sección de medida. De
hecho, esta distancia es del orden del espesor del plano láser. A diferencia
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Figura 4.13: Coeficiente de flujo α y de torbellino T como función de la apertura
de válvula. Los ćırculos blancos y negros son los datos experimentales y numéricos,
respectivamente. Los resultados experimentales se corresponden con la media sobre
los 4 cilindros y las 19 culatas. Las barras de error muestran la desviación t́ıpica de
las medidas experimentales.

de lo que sucede en la simulación, los datos experimentales muestran la
formación incipiente del vórtice, lo que sugiere que el valor experimental de
Z podŕıa estar significativamente sobreestimado.

A pesar de la complejidad de la distribución de velocidades para Z = 25
mm, las simulaciones reproducen satisfactoriamente las ĺıneas de corriente.
El vórtice principal se sitúa prácticamente en la misma posición en ambos
casos. Existe una bifurcación en el cuadrante superior izquierdo que tam-
bién reproduce aproximadamente la simulación. Tanto en los experimentos
como en las simulaciones, la corriente que se genera a la derecha del vórtice
también se bifurca, formando un pequeño remolino en el cuadrante superior
derecho. La intensidad de este remolino parece atenuarse en Z = 35 mm,
y el flujo se ordena progresivamente en torno al vórtice principal. El plano
Z = 70 mm es especialmente significativo, puesto que se corresponde con
la entrada del medidor de par en el banco de flujo estacionario. El patrón
de flujo en este caso es más sencillo. Las ĺıneas de corriente se organizan
en torno a un único vórtice, cuyo centro se encuentra localizado práctica-
mente en el mismo punto en el experimento y la simulación. Las regiones
de máxima velocidad también coinciden aproximadamente. Sin embargo, la
velocidad en el núcleo del vórtice predicha por la simulación es inferior a la
medida experimentalmente.

En la figura 4.15 se representan las coordenadas (adimensionales) x∗v
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Figura 4.14: (De arriba hacia abajo) Campo de velocidades a una distancia
Z = 15, 25, 35, y 70 mm desde la culata para una apertura de válvula de 12
mm. Las imágenes de la izquierda y derecha muestran los campos de velocidades
experimentales y numéricos, respectivamente . Las flechas indican (de forma aprox-
imada) el centro del vórtice.
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Figura 4.15: Coordenadas x∗
v (triángulos) e y∗v (ćırculos) del centro del vórtice

en función de la distancia a la culata Z para una apertura de válvula de 12 mm.
Los śımbolos blancos y negros se corresponden con los datos experimentales (figura
3.12) y numéricos, respectivamente.

(triángulos) e y∗v (ćırculos) del centro del vórtice en función de la distancia a
la culata Z para la apertura de válvula de 12 mm. La trayectoria del vórtice
es similar en ambos casos: el centro se acerca al eje del cilindro a medida
que nos alejamos de la válvula. Como hemos mencionado, no se observa con
claridad la formación del vórtice en la simulación para Z = 15 mm (figura
4.14), por lo que no se ha añadido este resultado.

La comparación entre los campos de velocidades experimentales y numéri-
cos para aperturas de válvula superiores a 4 mm permite obtener conclu-
siones similares a las descritas anteriormente. En definitiva, se peude afirmar
que el método numérico proporciona predicciones fiables para esas aperturas
de válvula, especialmente para los coeficientes de flujo y torbellino.
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Caṕıtulo 5

INFLUENCIA DE LAS TOLERANCIAS DE
FABRICACIÓN

5.1. Método

En este caṕıtulo realizaremos un estudio numérico de la influencia de
las tolerancias de fabricación en el coeficiente de torbellino que caracteriza
el sistema de admsión. Como veremos más adelante, este estudio implica la
simulación de una gran cantidad de casos. Por esta razón, las simulaciones
se realizarán únicamente para una apertura de válvula de 12 mm, caso en el
que el método numérico converge más rápidamente y proporciona resultados
precisos (ver sección 4.5).

En cualquier proceso de ingenieŕıa es de gran importancia entender cómo
y en qué medida las variables de entrada (factores) afectan a las de salida.
Habitualmente, el procedimiento de prueba y error es demasiado largo y
poco eficaz. El método “Desing of Experments” (DoE) optimiza el proceso
reduciendo muy significativamente el número de ensayos requeridos para
obtener las relaciones entre las variables de entrada y salida.

El método DoE más sencillo es el diseño factorial con dos niveles. En
este caso, se analizan todas las combinaciones de los ĺımites inferior y supe-
rior de cada variable de entrada. Aunque es un diseño muy extendido en la
industria, sólo proporciona relaciones lineales entre las variables de entra-
da y salida. Para mejorar los resultados, se suele incluir el nivel central, lo
que permite obtener relaciones cuadráticas, con mı́nimos y máximos en el
campo de exploración. Por su puesto, es posible introducir más niveles, lo
que demanda un mayor número de muestras para calcular de forma precisa
los parámetros del modelo. Por este motivo, se han desarrollado métodos
estad́ısticos que evitan la exploración de todas las combinaciones posibles.
Estos métodos reciben el nombre genérico de diseño factorial fraccionado.
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Los diseños factoriales, ya sean completos o fraccionados, permiten determi-
nar los factores de interés, filtrando los que poseen menos relevancia.

Una vez calculada la variable respuesta para las distintas combinacio-
nes de los factores, se construye la superficie de respuesta. Para modelos de
respuesta cuadráticos, existen dos tipos principales de diseños de superfi-
cie de respuesta: centrales compuestos y de Box-Behnken. Para modelos de
respuesta más avanzados, se recomiendan los diseños de llenado de espacio
óptimo.

En este trabajo se hace uso de un diseño factorial de tres niveles (cuadráti-
co) considerando los 4 parámetros definidos en la tabla 2.3: las traslaciones
en las tres direcciones del espacio, y el giro con respecto al eje perpendicular
a los ejes del cilindro y de la pipa de admisión (ver figura 4.4). Los valores
máximos y mı́nimos de los cuatro parámetros considerados se corresponden
con la tolerancia del referenciado (ver tabla 2.3); es decir, ±0.6 mm respec-
to al valor nominal, lo que se corresponde con un ángulo de giro máximo
de ±0.2165◦. La superficie de respuesta se calcula mediante un modelo de
regresión no paramétrica.

5.2. Resultados para una apertura de válvula de 12 mm

La tabla 5.1 muestra los valores del coeficiente de torbellino T para una
apertura de válvula de 12 mm en función de los parámetros geométricos
considerados en nuestro análisis: la traslación en el eje X (OffsetX) P1, la
traslación en el eje Y (OffsetY) P2, la traslación en el eje Z (OffsetZ) P3, y
el ángulo de giro P4 con respecto al eje perpendicular a los ejes del cilindro
y de la pipa de admisión. Se obtienen diferencias con respecto del valor
nominal T =?? del 8.4% y -7.6%, superiores al ĺımite±5% establecido por el
fabricante. Este resultado explica la dispersión de los valores experimentales
del coeficiente de torbellino (figura 3.5).

La figura 5.1 muestra la superficie de respuesta del coeficiente de torbe-
llino frente a las 6 parejas de parámetros considerados. Los valores mı́nimo
y máximo del coeficiente de torbellino alcanzados por la superficie son 0.544
y 0.647, respectivamente, que se corresponden con variaciones del -8.5% y
8.8% respecto al valor nominal, respectivamente. Estos valores se obtienen
en los puntos (−0.4035,−0.09020,−0.1122,0.2123) y (−0.55,0.2882,−0.2758,−0.03279)
del espacio paramétrico (P1, P2, P3, P4), respectivamente. En todas las gráfi-
cas se observan mı́nimos y máximos locales con valores muy próximos al (o
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Resultados para una apertura de válvula de 12 mm

P1 (mm) P2 (mm) P3 (mm) P4 (grados) T
0 0.48 -0.528 -0.03464 0.5847

0.528 0.432 -0.096 0.01732 0.5631
-0.048 -0.432 0.432 -0.1039 0.6061

0 0.576 0.144 -0.0866 0.6001
-0.432 -0.096 -0.192 0.1732 0.5492
0.096 0 -0.576 0.1386 0.5895
0.288 0.384 0.528 0.08660 0.6262
0.48 -0.288 0.096 -0.1386 0.6124
0.576 -0.192 -0.240 0.1039 0.5752
-0.192 0.096 0.576 0 0.6096
-0.384 -0.048 -0.384 -0.1905 0.5983
0.24 0.288 -0.0480 0.2078 0.5618
0.192 -0.336 -0.432 -0.06928 0.5865
0.432 -0.24 0.48 0.06928 0.6345
-0.24 0.528 0.0480 0.1559 0.5934
-0.576 0.336 0.24 -0.05196 0.6168
0.336 0.144 -0.336 -0.1732 0.5648
0.384 0.192 0.384 -0.1559 0.6025
-0.336 -0.528 -0.144 -0.1212 0.6271
-0.48 0.24 -0.288 -0.01732 0.6443
-0.528 -0.384 0.288 0.03464 0.5953
-0.144 0.048 0.192 -0.2078 0.5652
-0.096 -0.144 0.336 0.1905 0.5773
-0.288 -0.48 -0.48 0.05196 0.6130
0.144 -0.576 0 0.1212 0.6299

Tabla 5.1: Coeficiente de torbellino T para una apertura de válvula de 12 mm en
función de los parámetros P1, P2, P3, y P4.
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Influencia de las tolerancias de fabricación

por encima del) ĺımite de tolerancia ±5%. Los resultados indican que es ne-
cesario reducir aproximadamente a la mitad todas las tolerancias geométri-
cas para mantener el coeficiente de torbellino en el intervalo requerido.

Definimos la sensibilidad local como la diferencia entre los valores máxi-
mo y mı́nimo del coeficiente de torbellino (normalizada con el valor medio)
cuando se vaŕıa un factor mientras los demás toman los valores nominales.
Los valores de sensibilidad local obtenidos cuando se vaŕıan P1, P2, P3, y
P4 son -0.05, -0.057, 0.042, y 0.6, respectivamente. Como se puede apreciar,
todos los factores influyen significativamente en el coeficiente de torbellino.

5.3. Resultados para otras aperturas de válvula

El análisis para una apertura de válvula de 12 mm puede extenderse a
otros valores de este parámetro. En este caso, el coeficiente de torbellino se
puede obtener mediante extrapolaciones a partir de los datos experimentales.
El análisis de dichos datos muestra que existe una fuerte correlación entre
los valores del coeficiente de torbellino para 12 mm, y los medidos para las
demás aperturas de válvula. A modo de ilustración, la figura 5.2 muestra la
relación existente entre los coeficientes de torbellinos medidos en el banco
de flujo para las aperturas de 10 y 12 mm. El coeficiente de correlación R2

de la regresión lineal es 0.88.
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Figura 5.1: Superficies de respuesta del coeficiente de torbellino T para una aper-
tura de válvula de 12 mm frente a las 6 parejas formadas por los parámetros P1,
P2, P3, y P4.
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Influencia de las tolerancias de fabricación
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Figura 5.2: Valores T10 y T12 del coeficiente de torbellino medidos para las aper-
turas de válvula de 10 y 12 mm, respectivamente. La ĺınea continua es la regresión
lineal T10 = 0.800T12 + 0.0951.
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Caṕıtulo 6

CONCLUSIONES

En relación a la caracterización experimental y numérica del flujo en
motores de combustión, los resultados de este trabajo se pueden resumir en
las siguientes conclusiones:

Se ha estudiado teórica y experimentalmente el flujo estacionario que
atraviesa la culata de un motor de baja cilindrada fabricado por Deutz
Spain.

El análisis experimental ha sido llevado a cabo en dos bancos de flujo.
En uno de ellos se miden los coeficientes de flujo y torbellino, mientras
que en el otro se obtiene el campo de velocidades. En el último caso,
se ha puesto a punto un sistema PIV para medir la distribución de
velocidades en las secciones transversales del cilindro.

Para números de Reynolds suficientemente elevados, los valores expe-
rimentales del coeficiente de flujo y torbellino no dependen significati-
vamente de este parámetro. Este resultado muestra la independencia
de estos coeficientes con respecto de la diferencia de presión aplicada
en las condiciones normales de estudio.

El coeficiente de flujo aumenta con la apertura de válvula. Sin embar-
go, el coeficiente de torbellino alcanza un valor prácticamente cons-
tante para valores suficientemente elevados de dicha apertura.

Se ha descrito mediante velocimetŕıa PIV la formación del vórtice
turbulento generado por el conducto de admisión en el cilindro. Es-
te vórtice se inclina para colocarse paralelamente al eje del cilindro
aguas abajo. El vórtice ocupa la mayor parte de la sección transversal
del cilindro en la sección de entrada del torqúımetro. Este resultado
indica que el coeficiente de torbellino medido en nuestros experimen-
tos es esencialmente el flujo de momento angular transportado aguas
abajo por dicho vórtice.
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Conclusiones

La posición del centro del vórtice no depende significativamente del
número de Reynolds.

La posición del vórtice a la entrada del torqúımetro es prácticamente
independiente de la apertura de válvula.

El estudio teórico fue llevado a cabo integrando las ecuaciones de Rey-
nolds mediante el método de los volúmenes finitos. Se ha analizado
la influencia del modelo turbulento, siendo el modelo RSM-ω el que
produce mejores resultados.

La comparación entre los resultados numéricos y experimentales mues-
tra un acuerdo satisfactorio tanto para los coeficientes de flujo y tor-
bellino como para el campo de velocidades.

En relación a la influencia de las tolerancias de fabricación, los resultados
de este trabajo se pueden resumir en las siguientes conclusiones:

Se han medido los coeficientes de flujo y torbellino en los 4 cilindros de
19 culatas fabricadas en serie. El análisis de la incertidumbre experi-
mental muestra la capacidad del método para determinar variaciones
de los coeficientes muy inferiores a las tolerancias establecidas por el
fabricante.

La mayoŕıa de los valores del coeficiente de flujo se encuentra dentro de
la tolerancia establecida por el fabricante. Sin embargo, la mayor parte
de los valores del coeficiente de torbellino están fuera de tolerancia.

La dispersión de los valores del coeficiente de torbellino es del orden
del ĺımite impuesto por el fabricante.

Hemos realizado un estudio paramétrico mediante simulación numéri-
ca para determinar la influencia en el coeficiente de torbellino de las
variaciones en la forma del conducto de admisión. Se han considerado
4 factores: traslaciones en las tres direcciones del espacio, y el giro con
respecto al eje perpendicular a los ejes del cilindro y de la pipa de
admisión.

La variación de los parámetros geométricos dentro de su campo de
tolerancia lleva a variaciones del coeficiente de torbellino superiores
al ĺımite ±5% establecido. Este resultado explica la dispersión de los
valores experimentales del coeficiente de torbellino.
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Los resultados numéricos indican que es necesario reducir aproxima-
damente a la mitad las tolerancias geométricas para mantener el coe-
ficiente de torbellino en el intervalo requerido.

Los cuatro factores considerados influyen significativamente en el coe-
ficiente de torbellino.
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