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Caracterizacion de la tasa de liberacion de calor en
los cilindros de un motor de generacion a gas
natural de 2 MW.
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Resumen—Desarrollar modelos matematicos para los motores de generacion de energia mas confiables que permitan proponer un uso
eficiente de los combustibles y aumentar la eficiencia de conversion energética, se ha convertido en uno de los principales objetivos de los
trabajos de investigacion en el &rea. Con el fin de estudiar el fendmeno liberacion de calor en los cilindros de un motor a gas natural J612
Jenbacher de 2 MW a partir de variables medias disponibles en registros operacionales, se ha propuesto un modelo semifisico a partir de balances
de masa, energia, ecuaciones constitutivas y regresiones estadisticas. Los resultados muestran que a partir del modelo propuesto del calor
rechazado con un coeficiente de determinacion de 0.99, el permiten alcanzar un error relativo maximo de 2% en modo isla y del 4% operando
en red para la estimacion de la temperatura de los gases a las salidas de los cilindros. Asi mismo, el modelo permite determinar la fraccion de
calor perdido en los cilindros en funcion de la energia aportada por el gas natural.

Palabras Claves: tasa de liberacion de calor, motor de generacion, gas natural, cdmara de combustion, modelizado de valor medio.

Abstract—The development of mathematical models for the most reliable power generation engines to propose an efficient use of fuels
and increase energy conversion efficiency has become one of the main objectives of research work in the area. In order to study the heat release
phenomenon in the cylinders of a 2 MW J612 Jenbacher natural gas engine from mean variables available in operational records, a semiphysical
model has been proposed from mass balances, energy, constitutive equations and statistical regressions. The results show that from the proposed
model of heat rejected with a determination coefficient of 0.99, the allow to reach a maximum relative error of 2% in island mode and 4%
operating in network for the estimation of the temperature of the gases at the exit of the cylinders. Likewise, the model allows to determine the
fraction of heat lost in the cylinders according to the energy provided by the natural gas.
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I. INTRODUCCION

La optimizacion de la transferencia de calor provocada en las
paredes del cilindro por los motores de combustion interna (ICE), es
uno de los desarrollos proyectados para mejorar la eficiencia
energética de estas maquinas térmicas [1]. Este fenomeno de
generacion de calor en los cilindros tiene una importante incidencia en
la potencia, y en las emisiones del motor al ambiente [2]. Por lo tanto,
el concepto de eficiencia energética va encaminado a la reduccion de
los gases de efecto inverno (GHG), ya que se desea evitar un aumento
de 1.5 °C en la temperatura global del planeta, llevando las emisiones
contaminantes a cero entre los afios 2030 a 2050 [3]. Para cumplir con
el objetivo es necesario seleccionar apropiadamente el tipo de motor,
considerando su funcionalidad y el aporte del combustible [4]. Una
solucion alternativa que se presentan en la bisqueda de la eficiencia
energética, son los motores de generacion térmica para la produccion
de energia [5], ya que con estos se obtienen menores costos de
operacion para una produccion especifica [6].

Las caracteristicas del combustible, su disponibilidad y el nivel de
emisiones, son aspectos a considerar en la seleccion de los motores de
generacion, ya que se puede optar entre un motor alimentado por diésel
0 uno alimentado por gas natural [7]. La Figura 1 muestra el rango de
potencia mecénica efectiva en el sector industrial de los cuatro
combustibles mas utilizados, como los son el diésel, la gasolina, el gas
natural y el biodiesel, asi como sus emisiones contaminantes
promedio. Se observa como la gasolina y el diésel para un rango de
potencia mecénica dado, presentan unas emisiones de 1.5 % y 0.5 %
respectivamente [8].
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Figura 1: Rango de potencia y emisiones de motores de generacién por
combustible.
Fuente: Elaboracion propia.

A partir de los primeros desarrollos de los motores de ciclo Otto y
Diésel, se ha progresado en el andlisis termodinamico de estos, con el
fin de describir el comportamiento hidraulico, térmico y quimico, y de
esta manera mejorar la eficiencia de la maquina [9]. En la actualidad
la robustez del modelado permite obtener resultados precisos en las
simulaciones, esto lleva a desarrollos mas eficientes de los motores.
La importancia del modelo de transferencia de calor radica en la
necesidad de calcular en cada paso del tiempo la perdida energética,
para predecir el rendimiento del motor y sus emisiones [10].

La conveccion desde los gases de combustion a las paredes del
cilindro es la forma de transferencia de calor idonea para el modelado
termodinamico del motor. Por otra parte, la radiacion constituye solo
el 5 % del calor generado en el motor, por lo tanto, habitualmente no
se considera en el modelado de los motores de ignicion por chispa [11].
El flujo de calor convectivo es una funcion de la temperatura del gas
en la region cercana a la pared y la temperatura de las paredes de la
camara de combustion. Alterar la temperatura de la pared cambiara la
temperatura del gas al influir en la tasa de pérdida de calor [12]. W.

Nusselt es conocido como el primer autor en describir la transferencia
de calor aplicada a los cilindros [13]. Lo que dio paso a autores como
Von K. Else quien busco un enfoque adecuado para el coeficiente de
conductividad térmica para el calculo del calor transferido a la pared
el cilindro [14]. Posteriormente W. J. Annand revisd los modelos
existentes para la transferencia de calor del motor, declarando que eran
dimensionalmente inconsistentes, asi model6 la parte convectiva de la
transferencia de calor basandose en la teoria de la capa limite [15].
Maés tarde Woschni, tomando como ejemplo el trabajo de Nusselt,
formulo una expresion universal para el calculo del coeficiente de
transferencia de calor convectivo, con base en las propiedades
termodinamicas y geométricas del motor, y despreciando el fenémeno
de radiacion debido a su poca influencia con respecto a la conveccidn
en los cilindros [16], [17]. Se ha llevado a cabo extensas
investigaciones de transferencia de calor en cilindros considerando la
conveccion en las paredes, como los de Gatowski [18], Hohenberg
[19], S. Broekaert et al. [20], T. De Cuyper et al. [21], J. Demuynck et
al. [22], M. De Paepe [23], H. Hassan [24], y D. J. Oude et al. [25].

Ademéas de los distintos desarrollos y correlaciones de
transferencia de calor en los cilindros del motor, otro tema importante
son los modelos numéricos utilizados para la optimizacion del disefio
de los ICE. ElI modelado del tipo cilindro por cilindro define el
tratamiento del aporte energético del combustible, describiendo el
comportamiento de la tasa de liberacion de calor cuando se realiza la
ignicion [26]. De este tipo de trabajos se destacan los aportes de O. A.
Vergel et al. [27], M. Lapuerta et al. [28], P. Schihl et al. [29], C.
Rakopoulos et al. [30], J. Ghojel et al. [31], F. Payri et al. [32], y M.
Baratta et al. [33]. Sin embargo, en este trabajo se opta por el tipo de
modelo de valor medio en motores (MVEM), este genera excelentes
resultados en la simulacion sin presentar una gran complejidad en las
ecuaciones que describen el proceso [34]. EI MVEM simplifica las
caracteristicas de la combustion en los ICE de ignicién por chispa a
efectos estaticos representados en ecuaciones diferenciales. Aunque
estos modelos no expresan todos los fendmenos de la combustion
como la condicion aleatoria de la presion, estos resultan apropiados
para el desarrollo de sistemas de optimizacion ya que el
comportamiento entrada-salida es modelado con precision [35]. Los
MVEM utilizan una cantidad de datos finita de entrada y tiempo de
ejecucion razonable en la prediccion del comportamiento del motor
con precision adecuada [36].

Il. MARCO TEORICO

Entre los autores que impulsaron los desarrollos de los MVEM
encontramos a E. Hendricks y S. C. Sorenson, quienes presentan un
modelo dindmico no lineal capaz de adaptarse a las condiciones
actuales del motor y los diversos tipos de motores. Estos autores
definieron el MVEM como aquel que predice el valor medio de las
variables brutas internas y externas del motor [37], [38]. Mller et al.
con base en los trabajos desarrollados por Hendricks et al. plantea un
MVEM para motores turbo-cargados donde la dindmica de la
aspiracion de aire y de la expulsion de gases de combustion cambia
respecto al planteado para motores de aspiracion natural [39]. Luego
M. Fons et al. proponen un modelo para motores turbo-cargados con
Recirculacion de los Gases de Escape (EGR), y se valida
experimentalmente [40]. De esta manera se han desarrollado un gran
numero de aportes con respecto a los MVEM, como los propuestos
por, S. Choi et al. [41], P. Moraal et al. [42], A. Chevalier et al. [43],
[44], L. Eriksson [45], X. Jiao et al. [46], G. Theotokatos et al. [47] y
[48], K. Nikzadfar et al. [49], F. Maroteaux et al. [50], F. Baldi et al.
[51], P. Schulten et al. [52], Amir- Mohammad et al. [53], Congbiao
Sui et al. [54], B. Campos et al. [55] entre otros.

Este trabajo presenta el modelado de las perdidas por transferencia
de calor en la cdmara de combustion del motor, debido a la conveccion
de los gases con las paredes del cilindro, basandose en el trabajo
desarrollado por Woschni y posteriormente caracterizando vy



evaluando las temperaturas de pared del cilindro y el calor rechazado
durante el proceso de combustion.

1. METODOLOGIA 0 PROCEDIMIENTOS

Con el objetivo de describir de manera precisa mediante una
expresion robusta el comportamiento de la transferencia de calor en
los cilindros de un motor se hacen las siguientes consideraciones:

» Todos los cilindros se consideran como un unico volumen de
control, donde las propiedades de salida de los gases de escape seran
iguales a las contenidas dentro del volumen de control.

« Para el modelo es de interés la cantidad de masa que entra y
sale de los cilindros del motor, por lo tanto, las tres variables que
surgen a partir de lo anterior son el flujo masico de aire, el flujo masico
de combustible y las temperaturas de los distintos flujos presentes en
los sistemas.

El motor operado con gas natural J612 Jenbacher de 2 MW con un
Cilindraje de 74.85 L, Relacion de compresion de 10.5, maximo torque
de 60.66 y maxima potencia de 1820 kW a 1500 rpm, ofrece altos
niveles de consumo de combustible, debido a una tecnologia de
combustién que cumple con los estandares de calidad mundiales. El
motor alcanza los 2004 kW de potencia eléctrica a 1.500 rpm, bajo una
eficiencia térmica del 42.9 %, la cual considera la energia de entrada
del combustible hasta la potencia del motor.

En el modelo macroscépico del motor a gas natural turbocargado,
cada equipo se representa como un subsistema diferente de frontera
fija, donde se resaltan las interacciones masicas y energéticas de cada
subsistema de proceso, como se muestra en la Figura 2 de forma
general para el motor. Los cuadros representan los subsistemas, las
flechas punteadas representan el calor perdido y las flechas solidas
representan la mezcla gas-aire.
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Figura 2: Sistema de diagrama de proceso.
Fuente: Elaboracion propia.

Para el modelo propuesto en este trabajo, solo se considera la
transferencia de calor producida en los cilindros del motor
representados en los estados 7 y 8. La Figura 3 muestra la ubicacion
del turbo compresor y los cilindros del motor en estudio.

Figura 3: Turbo compresor y cilindros del motor.
Fuente: elaboracién propia.

a) Ecuaciones fundamentales en el subsistema cilindros

Para los gases contenidos dentro del cilindro, se plantean balances
de masa y de energia, conforme a la primera ley dentro del volumen
de control. Para el balance de masa del cilindro m.,,(t) solo hay que
considerar dos flujos, uno entrante m,(t) y otro saliente mg(t)
resultando la Ecuacién (1).

221D — 4ty (£) — ring (1) )

En el balance de energia, se tienen en cuenta las entalpias de
entrada y salida del volumen de control, el trabajo efectivo saliente,
las pérdidas por transferencia de calor de los gases a las paredes, la
energia generada por el encendido del combustible y el cambio en la
energia interna en los gases contenidos en el cilindro. Asi, la razon de
cambio de la temperatura a la entrada del multiple de escape se
determina mediana mediante la Ecuacion (2).

dTg(t) _

mcyl(t) . Cvg(t) : at Qin(t) - Qlost(t) - Wout(t) +

1y (t) - Ry(t) - T,(t) — mg(t) - Rg(t) - T (t) )

donde Q;,(t), Quose(t), W,y (t) son el calor de combustion
generado por la ignicion del combustible, el calor rechazado debido al
fendmeno convectivo de transferencia de calor entre los gases dentro
de la cAmara de combustion y las paredes de la misma y la energia
efectiva de salida del motor respectivamente. La Ecuacion (3) se
utiliza para el célculo de la masa en el cilindro.

mcyl(t) =1n,(t) - Vg - p7(0) 3)
b) Caracterizacion de la transferencia de calor

El calor de combustién generado por la ignicion del combustible
se calcula mediante la Ecuacion (4).

Qin(©) = mpye (t) - LHV - % R @)

2
donde mgy, (t) y LHV son la cantidad de masa de combustible y
su poder calorifico respectivamente y rpm son las revoluciones por
minuto del motor. Para el calculo de Qo5 (t) Y W, (t) se proponen
Ecuacion (5) y (10) respectivamente

Qlost(t) = hc : Achl : (TB (t) - Tw) (5)

donde hc es el coeficiente de transferencia de calor por conveccién
forzada de los gases al interior de la cAmara de combustion, Aw es el
area de transferencia de calor de las paredes de la camara de
combustion y Tw es la temperatura de pared de la camara de
combustién.

Con respecto al calculo de la temperatura de pared del cilindro,
diversos estudios tanto teéricos como experimentales se han llevado a
cabo con el fin de caracterizar la transferencia de calor en la pared del
cilindro. Z. Hand and R. Reitz [56] en 1997 desarrollaron la llamada
funcion de pared compresible, considerando el trabajo de presion y la
liberacion de calor quimico, ademas, A. Jafari et al [57] utilizan la
funcion de pared compresible para caracterizar la perdida de calor en
la combustién de un motor SI. Sin embargo, los autores asumen que el
efecto turbulento es dominante en esta regién de la capa limite. Por lo
anterior, S Sari¢ et al. [58], [59] optimizaron la funcién de pared
compresible con el objetivo de obtener un modelado mas robusto.
Otros autores como O. Armas [60], calculan la temperatura de pared
del cilindro y otros componentes considerando la presion media
efectiva del modo de operacion del motor

El coeficiente convectivo de transferencia de calor, considerando
lo propuesto por Woschni [16], [17], puede ser obtenido mediante la
Ecuacion (6) a la Ecuacion (8).
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donde B es el diametro interno del cilindro, 9y es la velocidad
media de los gases al interior del cilindro. Las constantes C, my C>
toman valores de 3.26,0.8 y 3.2410~3 respectivamente, mientras que
Cw1 debe ser debidamente ajustado para una correcta estimacion de la
tasa de transferencia de calor rechazado.

Con base en el calculo del calor rechazado debido al fendmeno
convectivo de transferencia de calor entre los gases dentro de la
camara de combustion y las paredes de la misma, presentado en la
Ecuacion (5) se desarrolla una caracterizacion del calor rechazado,
considerando pardmetros con efecto estadistico en el modelo
presentado en la Ecuacion (9).

Quose () = b1 - Vi) + B (7 0) + 8- () +

. . . Wou ®) .
ﬁ4 : Wout(t) + BS : Wout(t) : Vf(t) + ﬁe ' Vfét) + ﬁ7 : Wout(t) )

(1) + B - Woue® - (©) + B - Gun®) + o -
(0 () + Brs V() - n(®) + Bz - 222 4 s - (010 )

Wuut(t)

La regresion lineal propuesta tiene en cuenta las variables de
energia mecanica entregada por el motor W, (t)y el flujo
volumétrico de gas Vf(t), ya que al momento de la caracterizacion del
proceso de transferencia de calor a través de lo desarrollado por Armas
[60] y Woschni [16], [17] se encontrd que estas variables tenian un
peso considerable en el comportamiento de la tasa de calor rechazado
del motor. Los valores de los coeficientes de la regresién se muestran
en la Tabla 1

Tabla 1: Coeficientes para la estimacion de la tasa de liberacion de calor.

Coeficiente Valor Coeficiente Valor

By -1.19 x102 Bs 6.38 x106
B, 1.74 Bo -2.96 x10*
Bs 6.77 x10 Bio 4.11 x10?
Ba 2.06 x102 Bi1 4.12 x102
B -2.31 Bz 1.23 x10°
Be -3.37 x10°3 B3 -3.23 x10°
B, 9.14 x10°3

Fuente: Elaboracion propia.

El modelo propuesto para la prediccion de la tasa de calor
rechazado del motor presenta buena significancia estadistica como lo
muestra el andlisis de varianza en la Tabla 2. lo cual se confirma con
los valores de coeficiente de correlacion maltiple (0.99), Coeficiente
de determinacion R? (0.99), R? ajustado (0.99) y error tipico de (0.18).

Tabla 2: Analisis de varianza de la regresion de la tasa de liberacion de
calor.

Grados Promedio Valor
de Suma de critic
. de los F
liberta cuadrados ode
d cuadrados F
Regresio 98744596. | 7595738.2 | 23268937
13 0
n 8 1 8
Residuos 9739 89.4%9869 0.03256432

98744686.

Total )

2752

Fuente: Elaboracidn propia.

Adicionalmente, para el calculo de la energia efectiva de salida del
motor W, (t) se tiene la Ecuacién (10) en funcion de la eficiencia de

generacion (1eec)-

Welec(f)
Nelec

Wout ®) = (10)

V. RESULTADOS Y DISCUSION

Los resultados de la caracterizacion de la transferencia de calor en
el subsistema cilindros del motor J612 Jenbacher a gas natural se
muestra en la Figura 4. Para potencia generada de 1800 kW (Figura
4a), se muestra que a medida que el motor suministra mas gas natural,
consigo aumenta el aporta calérico del combustible, y por ende las
perdidas energéticas del motor. A una condicion de bajo flujo de gas
de 90 It/min, con un aporte energético por cilindro de 290 kW, la
cantidad de calor rechazado global es de 1902 kW, lo cual muestra que
cerca del 54.6% del calor suministrado por el combustible se pierde en
los cilindros. AL incrementar el flujo de gas a condiciones limites de
flujo de gas de 130 It/min, los resultados muestran que la perdida de
calor convectivo en los cilindros aumenta a un 88.8%. Estos resultados
se deben al aumento en el coeficiente convectivo de transferencia de
calor como consecuencia del aumento de la velocidad media de los
gases.

A menores potencias en el motor conservando el mismo flujo de
gas natural de 90 It/min y aporte energético por cilindro de 290 kW,
los resultados presentan una tendencia a disminuir la cantidad de calor
rechazado por conveccion tomando valores de 1543 kW para una
potencia de 1600kW (Figura 4b), 1269kW para una potencia de
1400kW (Figura 4c) y 1122kW para una potencia de 1400kW (Figura
4d). Estos resultados se deben a que la forma de regular potencia el
motor es recirculando el flujo de la mezcla gas natural y aire \ mediante
la valvula turbo bypass (ver subsistema Figura 2), y asi evitar que esta
llegue al maltiple de admision parar ingresar a los cilindros.

Figura 4: Caracterizacion de la transferencia de calor en los cilindros del motor
J612 Jenbacher a diferentes potencias, a) 1.8 MW, b) 1.6 MW, ¢) 1.4 MW y d)
1.2 MW.

Fuente: Elaboracion propia.

A partir de las mediciones realizadas para el motor a gas natural
J612 Jenbacher de 2 MW en un dia tipico de operacion,
especificamente en la temperatura del gas a salida de los cilindros del
motor, se caracteriza la perdida de calor, considerando el coeficiente
de transferencia de calor por conveccién forzada de los gases al
interior de la cdmara de combustién. Los resultados comparativos
entre la temperatura medida o experimental (T8 experimental) y la
prediccién del modelo (T8 modelo) se muestran en la Figura 5, donde
se destacada que se present6 un error relativo maximo de 2% en esta



variable cuando el motor opero en modo isla (aislado de la red),
mientras que el error relativo maximo fue del 4% operando en red
(siguiendo la carga demandada). Por lo tanto, el modelo presenta
buena capacidad de prediccion en ambos modos en los que opera el
motor y puede ser utilizado para fines de diagndstico y prondsticos de
generacion en diferentes escenarios.
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Figura 5: Comparacion entre la prediccién del modelo propuesto para T8
y los valores experimentales.
Fuente: Elaboracion propia.

Con el modelo propuesto se pude identificar las diferencias en el
modo de operacion del motor. Asi, al realizar el estudio de la
temperatura medida a la salida de los cilindros se observa que esta
incide en el calor de entrada y en el calor rechazado en los cilindros
del motor, como se muestra en la Figura 6. Cuando el motor se
encuentra operando en isla (Figura 4a), la cantidad de calor perdido
casi el 51.3% de la energia aportada por el gas natural es rechazada en
los cilindros. Sin embargo, cuando este se encuentra operando en red
esta fraccion toma valores superiores, llagando al 52.1% para las 5
horas de operacion del dia en estudio. Estos resultados se deben a que
el motor presenta un mejor rendimiento a cargas constantes y
nominales, mientras que en red el motor alcanza condiciones de
operacion que no corresponden a su mejor desempefio, aun bajo el
efecto de los sistemas de control instalados en el equipo.
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Figura 6: Comparacion entre prediccion del modelo propuesto para T8 y
el calor rechazado y calor de entrada del gas natural.
Fuente: Elaboracion propia.

El modelo desarrollado en los cilindros del motor en estudio,
permite confirmar que bajo el enfoque de modelizado de valor medio
a partir de variables normalmente medidas en campo, es posible
alcanzar pequefios errores de estimacion en la temperatura de salida
de los gases sin incurrir el instrumento de medicidn especializado
dentro de la camara de combustion.

V. CONCLUSIONES

Los motores generacion a gas natural poseen un potencial de
recuperacion de calor importante, ya que casi el 60% de la energia
suministrada en el combustible se pierde en forma de calor, y gran
parte de esta en la linea de escape y cilindros. Asi, el modelo propuesto
se convierte en una potencial herramienta para el diagnostico del
rendimiento de estos motores de generacion a gas natural,
ampliamente utilizados a nivel mundial.

Estudios de caracterizacion de estos motores de generacién que
utilizan el gas natural como combustible son de gran relevancia,
debido ya que el gas se encuentra entre los combustibles que ha tenido
mas éxito en el reemplazo a nivel mundial de los combustibles
tipicamente usados como la gasolina y el diésel, dada la posibilidad de
poder ser extraido de grandes reservas de origen fosiles. Asi, estos
motores de generacién se han considerado en una alternativa atractiva
para la tecnologia actual de motores diésel en aplicaciones de servicio
pesado debido al precio del combustible, dispositivos de tratamiento
menos costosos y un incremento en la red de distribucion de gas
mundialmente.

La tasa de liberacion de calor en los cilindros del motor a gas
natural J612 Jenbacher de 2 MW se correlaciono en funcién de la
energia mecénica entregada por el generador, el flujo volumétrico de
combustible y la cantidad de energia aportada por el combustible, lo
cual permite evitar mediciones de la presion dentro del cilindro para
el diagndstico del motor.

Un gran namero de autores han desarrollado modelos que tienen
como finalidad la descripcién de la fenomenologia de los procesos de
transferencia de calor involucrados en el cilindro de los motores, con
el fin de mejorar el disefio y proponer desarrollos. Sin embargo, se ha
hecho uso de la metodologia detalladas que requieren de medicion
especializada de la presion en el cilindro para desarrollar el
modelizado del tipo cilindro por cilindro. Un aporte relevante del
presente estudio la propuesta de un Modelizado de Valor Medio en
Motores con buena capacidad de prediccién, a partir de variable
tipicamente medidas en planta, alcanzado un error relativo maximo de
2% en modo isla y del 4% operando en red para la estimacion de la
temperatura de los gases a las salidas de los cilindros.
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