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Resumen

En la presente tesis se programé un modelo numérico para el flujo dentro de la cdmara de un
motor de combustién interna con el software Mathematica®; en este modelo se resuelven las
ecuaciones del motor apoyado de la Primera y Segunda Ley de la Termodinamica. Uno de los
objetivos de este trabajo es presentar cuales son las formas en las que se aprovecha la energia
(disponibilidad) dentro de la camara de combustion del motor simulado. El modelo numérico es
validado y verificado con datos experimentales y numéricos de otros trabajos presentados en la
literatura abierta.

Los resultados obtenidos demuestran cudles son los parametros éptimos de funcionamiento del
motor simulado; es decir, bajo los cuales la entropia que se genera dentro del sistema es la
minima.
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1 Objetivo General
Simular numéricamente la generacion de entropia en un motor de combustion interna mediante
un modelo matematico cero dimensional.

1.1 Obijetivos especificos

Programar las ecuaciones diferenciales de la primera y segunda ley de la termodinamica
en el software Mathematica®.

Validar y verificar el modelo por comparacién de las predicciones con datos
experimentales y numéricos de trabajos de la literatura abierta.

Analizar numéricamente la disponibilidad total del sistema variando parametros de
funcionamiento del motor, especificamente razén de equivalencia (¢), angulo de inicio de
la combustidn (0s) y la velocidad del motor (rpm).

Cuantificar las irreversibilidades del sistema (entropia).

Determinar los parametros éptimos de funcionamiento del motor simulado.






2 Antecedentes

Al dia de hoy se tienen modelos matematicos que permiten conocer la eficiencia de un motor de
combustidn interna mediante andlisis basados en la Primera Ley de la Termodinamica; en los
ultimos anos se comenzd a dar importancia a los analisis que proporcionan informacién de la
forma en la que se aprovecha la energia. La base de estos andlisis es la Segunda Ley de Ia
Termodinamica, la que permite conocer la forma ideal de operacién de una maquina térmica,
estableciendo restricciones que no toma en cuenta la Primera Ley; dichas restricciones son la
degradacion de la energia y las formas en las que se puede aprovechar ésta en todo el sistema,
gue da paso a un concepto llamado entropia. La entropia es una de las formas en las que se
degrada la energia, dicha degradacion se puede presentar mediante efectos viscosos, quimicos, de
conduccién y de mezcla.

Las bajas eficiencias de los Sistemas Térmicos (ST) generan contaminacién del aire, que
actualmente es un grave problema ya que se han presentado afectaciones a la salud de los seres
vivos. Por lo tanto, los andlisis para la disminucidn de la generacién de entropia han tenido como
objetivo explorar cdmo se involucran cada una de las formas de generacion de ésta en la eficiencia
de los ST y con base en los resultados que proporcionan, permiten el conocimiento de cuales son
las principales formas en las que se pierde la energia, que podria ser aprovechada en forma de
trabajo y poder redisefiar los ST. Lo anterior, permitiria reducir las emisiones que éstos generan o
en el mejor de los casos observar el comportamiento de los combustibles alternos para
introducirlos como una forma de disminuir las emisiones. Uno de los principales trabajos que
dieron pie a este tipo de analisis fue el publicado en 1982 por Bejan [1], en el cual se realizé un
analisis desde el punto de vista de la Segunda Ley de la Termodinamica y en el que se buscaba
conocer los efectos de los fendmenos que promueven la generacidn de la entropia con el fin de
buscar una manera de minimizarla.

2.1 Contaminacidn del aire debido a los motores de combustién interna

Uno de los principales efectos que tiene la baja eficiencia de un motor de combustién interna es la
contaminacion del aire atmosférico y las consecuencias que se pueden presentar se ven reflejadas
directamente en la salud y el medio ambiente. Di et al. [2] y Landrigan et al. [3] han reportado que
las personas tienden a sufrir enfermedades circulatorias, respiratorias, cdncer y hasta la muerte
debido a la frecuente exposicién a fuentes emisoras de gases de efecto invernadero (GEl), algunas
de las cuales no cuentan con medidas de control que permitan disminuir los indices de
contaminacion atmosférica, y en consecuencia, presentandose, ademas el cambio climatico.

El calentamiento global ha sido uno de los mayores de los problemas a los que se ha enfrentado la
humanidad; no todos lo producimos, pero todos lo vivimos. La causa principal es que se ha tenido
un aumento considerable en los niveles de contaminacion mundial, que ha generado que se
produzcan gases que son denominados de efecto invernadero. Los gases de efecto invernadero
son aquellos que se encuentran en la atmosfera y se producen de manera natural y antropogénica.
Como su nombre lo establece, la fuente de contaminacion natural es aquella provocada por la
misma naturaleza, como, por ejemplo, incendios forestales, erupciones volcanicas, corrientes de



viento y de acuerdo a Contreras [4] en porcentaje representan un 20.7% del total de Ia
contaminacién. El otro 79.3 % esta ligado a las fuentes de contaminacion antropogénicas, que son
las producidas por la industria (58.3%), fuentes miscelaneas (0.9%), quema de combustibles en
fuentes estacionarias (8.3%), uso de solventes (1.5%), almacenamiento y transporte de derivados
de petrdleo (0.5%), vehiculos que circulan por carretera (6.9%), agropecuarias (2%) y manejo de
residuos (0.2%). En otras estadisticas publicadas por Moreno [5] en 2017 las emisiones de los GEl
por sectores se encuentran distribuidas de la siguiente manera; Electricidad y produccién térmica
(25%), agricultura (24%), industria (21%), transporte (14%), construccion (6%) y otros (10%).

Dentro de los GEI que se producen se encuentran el vapor de agua, diéxido de carbono, metano,
Oxido de nitrégeno y ozono [6]. En el proceso de calentamiento de la tierra mediante la radiacidn
solar, el suelo libera calor para mantener equilibrio térmico, pero dichos gases se encargan de
absorber la mayor parte de ese calor evitando que salga de la atmosfera, que ocasiona que exista
un aumento en la temperatura en el planeta [6]. Cada uno los GEl tienen diferentes consecuencias
y a continuacidn se enuncian algunas:

Vapor de agua: es el GEl que mds abunda en la atmosfera, y se debe principalmente a la gran
cantidad de agua que se encuentra en el planeta. La mayoria de los estudios realizados se enfocan
a los efectos de gases como el didéxido de carbono y el metano, pero el vapor de agua realiza la
misma accion que éstos; absorber el calor que emite el suelo. Los cambios en la temperatura van
ligados a la formacidon de nubes. Por un lado, cuando las nubes son delgadas permiten que la
mayoria de la radiacion solar llegue al suelo, pero son frias por lo que absorben el calor emitido
por el suelo, lo cual ocasiona que aumente la temperatura del ambiente. Por otro lado, las nubes
gue son voluminosas, se encuentran mas cerca del suelo, lo que propicia que la radiacién solar se
refleje en ellas por lo que la temperatura en las zonas donde se encuentren disminuya. En la
Figura 2.1 se muestra el efecto descrito anteriormente.

Radiacion solar Atmosfera

Radiacion reflejada Radiacion liberada
al espacio

#i RNADERG
éﬁm\
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Figura 2.1. Efecto del vapor de agua como GEI [10].

Diéxido de carbono: Este GEl se produce debido al uso de combustibles fésiles en algunas de las
actividades humanas cotidianas. Este gas es inodoro e incoloro y puede presentar afectaciones
directas a la salud humana cuando se encuentra a exposicion frecuente, por ejemplo, problemas
respiratorios. En la atmdsfera se comporta como el vapor de agua, absorbe el calor que se genera
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en el suelo; en noviembre de 2018 en el portal de noticias de la ONU[7] se publicé una columna en
la que se dice que el nivel de CO; en la atmdsfera se encontraba en 403.3 partes por millén (ppm)
en el afo 2016, y en el aio 2018 el portal NOAA Research News [8] declard que los niveles de CO;
se encontraba en promedio 411.25 ppm, lo que indica que se ha tenido un crecimiento muy
notable en las concentraciones de este GEl en la atmdsfera.

Metano: es un gas inodoro e incoloro y no es toxico. Este GEl se origina principalmente por
descomposicién de material organico, y también es producido por el hombre; siendo éstos los que
mads contribuyen a su produccién debido a actividades como la quema de combustibles fésiles,
ganaderia, mineria y agricultura. A pesar de encontrarse en menos cantidad en la atmosfera,
absorbe mucho mayor calor que el CO; por lo que su efecto es equivalente a 21 veces el del CO,
en un lapso de tiempo de 100 afios. [9]

Oxido de nitrégeno: las fuentes de emisién de este GEI son las bacterias del suelo, agricultura,
industria, quema de combustibles fésiles; se forma por la oxidacién del nitrégeno atmosférico
debido a las altas temperaturas. Algunas de las consecuencias en la salud se ven reflejadas en
afecciones a los 6rganos (bazo e higado), sistema circulatorio, inmunoldgico y respiratorio [11].

Ozono: es un GEl indirecto, y se forma de manera natural y debido a reacciones fotoquimicas que
se producen entre otros GEIl. El ozono es el encargado de regular la radiacion ultravioleta en la
estratdsfera, pero cuando se encuentra a menos de 15 km del suelo es considerado como un gas
contaminante ya que genera problemas respiratorios y se convierte en un GEI [12].

Para tratar de controlar el efecto invernadero, el 11 de diciembre de 1997, se firmé un tratado
Ilamado el “Protocolo de Kioto” en Kioto, Japdn, en el que participaron 180 paises; este tratado
establece un compromiso de las naciones participantes de reducir un 5% las emisiones de los GEI
en comparacion al afno de 1990. Anualmente se relnen las naciones participantes en una
Conferencia de las Partes (COP) en la cual se establecen y adoptan medidas que permitan alcanzar
los objetivos que se planteen para combatir el cambio climatico. Sin embargo, paises que generan
gran cantidad de estos gases se negaron a firmar dicho tratado por lo que sus emisiones no son
controladas, tal es el caso de EU que es el principal generador de CO..

Las COP’s han permitido que las grandes naciones, que son los principales contaminantes, realicen
acuerdos que mejoren la calidad del medio ambiente. Uno de dichos acuerdos fue el que se logré
en la COP 21 de Paris, en diciembre de 2015, el cual es llamado “Acuerdo de Paris”. Este establece
qgue se limite el calentamiento global a 2°[C] con respecto a la era preindustrial, lo cual se
pretendia alcanzar disminuyendo las emisiones de los GEI [13].

Otro de los factores que influye a la contaminacién ambiental, es el crecimiento demografico de
manera descontrolada. Por ejemplo, a nivel nacional, se tiene un registro de millon y medio de
nacimientos anuales, lo cual es un problema grave ya que, de acuerdo al Investigador del Instituto
de Geografia de la UNAM, Antonio Armando Garcia de Ledn Griego [14], se espera que en 2030
Meéxico sea el noveno pais con mas habitantes del mundo. En la Figura 2.2 se muestran los estados
con mayor crecimiento poblacional anual entre los afos 2017-2018.
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Figura 2.2. Crecimiento poblacional en México, periodo 2017-2018 [15].

La Ciudad de México actualmente es una de las ciudades donde se concentran la mayor cantidad
de actividades econdmicas, culturales y politicas del pais. Desafortunadamente, no se tuvo una
planeacion demografica cuando se opté por llevar a cabo dicha concentracion de actividades. En
consecuencia, se ha tenido un gran deterioro ambiental.

De acuerdo a un registro realizado por el INEGI en 2017, en la CDMX se tenian 5,471,904 vehiculos
en circulacion, de los cuales 4,873,995 eran particulares [16]. Esto refleja un grave problema ya
qgue la mayoria de los vehiculos son particulares, y no se les da un uso eficiente; es decir, un
automovil en promedio puede ser ocupado por 4 personas, pero en muchas ocasiones sélo es un
ocupante, lo que origina que exista mayor numero de vehiculos y, en consecuencia, aumento en la
contaminacion del aire por vehiculos de combustidn interna.

Los niveles de contaminacién del aire se miden mediante un indice de calidad que estd basado en
la norma mexicana NADF-009-AIRE-2017 (Norma Ambiental del Distrito Federal), la cual especifica
los requisitos para que pueda ser calculada y establece rangos permisibles; es decir, que no
presenten riesgo para la salud. Los contaminantes que permite calcular este indice son cinco:
dioxido de azufre, mondxido de carbono, diéxido de nitrdgeno, ozono y particulas suspendidas.
Los gases contaminantes que se producen en un motor de combustidn interna se deben a una
combustidn incompleta, que es causa de las bajas eficiencias; un motor mas eficiente conlleva a
un mejor aprovechamiento de la energia y, en consecuencia, menor contaminacion. En este
estudio se realizd un modelo que permite cuantificar la energia que se tiene dentro del cilindro
aplicando la Segunda Ley de la Termodinamica y observar qué parametros son los que hacen que
el motor sea mas eficiente, estudios conocidos como estudio paramétrico.

2.2 Segunda Ley de la Termodinamica

Para comenzar a presentar el tema de la Segunda Ley es necesario establecer que en la naturaleza
existen diversos procesos fisicos que tienen como finalidad el equilibrio, y que ocurren
espontaneamente; no requieren de acciones externas al proceso, por ejemplo, el calor fluye de los
cuerpos calientes a los cuerpos frios (se lleva a cabo en una direccion particular) [18]. Todos los



procesos espontdneos se pueden invertir, pero ésto implica que se tengan que suministrar energia
al sistema para poder revertir el proceso. La Primera Ley de la Termodinamica habla sobre la
conservaciéon de la energia en todos los procesos; es decir, no proporciona informacién sobre la
direccién en la que se llevan a cabo. Existen restricciones que se imponen a la Primera Ley, y se
refieren a que la energia se degrada y que los procesos se llevan a cabo en una direccidn en
particular, y que son consideradas en la Segunda Ley.

La energia se puede aprovechar en dos formas, trabajo y calor, siendo el primero el mds valioso
para el ingeniero. Dentro de estas dos formas de aprovechamiento de la energia, la Segunda Ley
establece que el trabajo se puede convertir en calor al 100 por ciento, pero el proceso contrario
no es posible. Hasta el dia de hoy se conocen diversos axiomas que permiten enunciar la Segunda
Ley de la Termodinamica, por ejemplo, el fisico y matematico alemdan Rodolf Clausius desarroll6 el
siguiente axioma [19]:

“Es imposible que el calor pase, por si solo, desde una regidon de menor temperatura hasta otra de
mayor temperatura”.

El axioma desarrollado por Kelvin-Planck es equivalente al desarrollado por Clausius, esto debido a
que la violacidon de uno de ellos lleva a la violacion del otro. Parafraseando el axioma de Kelvin-
Planck dice:

“Es imposible para cualquier dispositivo operar de manera ciclica, producir trabajo e intercambiar
calor sélo con una region de temperatura constante”.

En general, los axiomas que se utilizan para enunciar la Segunda Ley son equivalentes y describen
que el calor fluye siempre del cuerpo mds caliente al mas frio (kelvin-Planck), o que se le debe
suministrar energia al sistema para poder retirar calor de una fuente térmica de baja temperatura
y poder conducirlo a una fuente térmica de alta temperatura (Clausius), que indica que la Segunda
Ley es de naturaleza direccional, es decir, es una ley no conservativa. Del enunciado de Kelvin-
Planck se puede establecer que no existe una maquina que pueda convertir el calor al 100 por
ciento en trabajo, lo que implicaria que exista una maquina con eficiencia del 100 por ciento, que
existen sélo tedéricamente. Este tipo de maquinas son conocidas como mdquinas de movimiento
perpetuo de segunda especie (viola la Segunda Ley de la Termodindmica) y una representacion
clara de este tipo de maquinas, es descrito mediante al ciclo de Carnot, el cual permite describir
procesos reversibles (ideales), mientras que las maquinas que operan de manera real presentan
efectos disipantes debido a fendmenos fisicos y son por tanto, procesos irreversibles.

Los procesos reales estan limitados por fendmenos fisicos conocidos como efectos disipativos, que
se presentan debido a la viscosidad, reacciones quimicas espontaneas, de conduccién, de mezcla
de substancias, deformacién plastica de los sdlidos, flujo de corriente a través de una resistencia
en un circuito eléctrico o histéresis. Los efectos disipativos son los responsables de que los
procesos sean reversibles o irreversibles.

2.2.1 Elciclo de Carnot (procesos reversibles)

Los procesos totalmente reversibles son aquellos que, en cualquier instante durante el proceso,
tanto el sistema como el ambiente con el que interactua pueden ser devueltos a sus estados
iniciales. El proceso totalmente reversible es una idealizacidon ya que para que se pueda llevar a
cabo se imponen dos restricciones, la primera es que no deben existir irreversibilidades debido a



efectos disipativos (friccidn, resistencia eléctrica, deformacidn inelastica, etc.), y la segunda es que
el proceso debe ser cuasiestatico [19].

De los procesos totalmente reversibles se desprenden dos conceptos conocidos como procesos
internamente reversibles y los procesos externamente reversibles. Los procesos internamente
reversibles ofrecen ventajas debido a que se consideran procesos en los que dentro del sistema no
existen irreversibilidades, pero que en su entorno pueden existir o no. Para que pueda existir un
proceso internamente reversible, es necesario que toda interaccidn de trabajo con el sistema deba
ser cuasiestatica. Los procesos cuasi estaticos requieren de condiciones de equilibrio en el interior
de las fronteras del sistema, pero no imponen restricciones sobre efectos que puedan ocurrir
fuera del sistema. Por otro lado, los procesos externamente reversibles son aquellos en los que no
se presentan irreversibilidades fuera de la frontera del sistema, pero en el interior pueden o no
presentarse.

Nicolas Sadi Carnot (1769-1832), ingeniero militar de origen francés, fue uno de los primeros
investigadores de la Segunda Ley de la Termodindmica, y fue el primero en establecer el concepto
de operacidn ciclica (ciclo); la sustancia de trabajo al pasar por diversas transformaciones vuelve a
su estado inicial [18]. En 1824, Carnot publicé un tratado en el que ided un ciclo clasico ideal que
hoy en dia es conocido como el ciclo de Carnot. En la Figura 2.3 se muestra esquematicamente el
ciclo de Carnot:

Figura 2.3. Ciclo de Carnot.
A continuacion, se describe el proceso tomando como etapa inicial el punto A:

e En el proceso A-B se absorbe calor por la sustancia de trabajo de manera reversible e
isotérmicamente de una fuente térmica de temperatura alta a una T; constante. Durante
el proceso se realiza un trabajo igual al area bajo la curva de la trayectoria A-B en el
diagrama P-V de la Figura 2.3.

e En el proceso B-C se lleva a cabo una expansion adiabatica reversible en la que el sistema
estd térmicamente aislado y la temperatura de la sustancia decrece de T1a T, . El trabajo



que se realiza durante este proceso es igual al area bajo la curva de la trayectoria B-C en el
diagrama P-V de la Figura 2.3.

e En el proceso C-D, el sistema se encuentra en contacto con una fuente térmica de baja
temperatura a la cual se le cede calor de manera reversible e isotérmicamente. El trabajo
que se realiza durante este proceso es igual al drea bajo la curva de la trayectoria C-D en el
diagrama P-V de la Figura 2.3.

e El proceso D-A es adiabatico reversible en la que el sistema vuelve a su estado original A;
la temperatura aumenta de T, a T . El trabajo que se realiza durante este proceso es igual
al rea bajo la curva de la trayectoria D-A en el diagrama P-V de la Figura 2.3.

De acuerdo al ciclo de Carnot, el balance neto de calor es igual al trabajo neto desarrollado por el
sistema y viene dado por la ecuacién (2.1):

Q1 — Q2 = Wheto (2.1)
La eficiencia térmica del ciclo viene dada por:

— Wheto — SﬁpdV — Q1—0Q2
Q1 Q1 Q1

n (2.2)

Si el ciclo de Carnot se invierte el sistema operaria como una bomba de calor y su coeficiente de
operacion (COP) esta dado de acuerdo a:

Q. Q . Q
Cop = Wheto $pdv Q1-Q2 (23)

Gracias al trabajo de Carnot se desprende el concepto de trabajo maximo, el cual es el limite
d6ptimo de funcionamiento de las maquinas reales. En conclusién, un proceso reversible es aquel
gue volvera a su estado inicial, debido a que no se presentan efectos disipativos, por lo tanto, el
proceso se puede invertir de tal forma que no deja historia, por lo cual es un proceso ideal como el
descrito anteriormente mediante el ciclo de Carnot.

2.2.2 Escalatermodindmica de temperatura absoluta

La eficiencia térmica de las maquinas de Carnot dependen Unicamente de las temperaturas
absolutas T1y T2, que son las temperatura del fluido de trabajo durante el suministro y la cesidn
de calor respectivamente (Figura 2.3), que se demuestra a continuacion.

De la ecuacidn (2.2), la eficiencia del ciclo de Carnot se tiene:

00 _ . @
n= Q1 1 Q1 (2:4)

el calor que se suministra al sistema se puede calcular a partir de la siguiente expresion:
Ql - Wl = AUl = 0 (25)

despejando Q4



Q1 = $pdV = RT; 1n§—j (2.6)

de la misma manera, el calor que es cedido al sistema es el siguiente:

Q, = $pdV = RT, 1n§ <0 (2.7)
3
alavez:
V.
|Q2| = RT, an—j (2.8)
sustituyendo la ecuacion (2.4):
|4
RT, In-£
Q1—0Q2 2 Vb
— €2 _ 1 _ 2.
n Q1 RT, an—B (2:9)
A

del ciclo de Carnot se puede observar que los procesos B-C y D-A son adiabaticos reversibles por lo

que:
k-1 k-1
L _Ts _ (Ve —Ta_ ("o
T, - Tc - (VB) - Tp - (VA) (2.10)
de las igualdades anteriores se tiene:
Ye _ Ve
T (2.11)
al sustituirlas en la ecuacion (2.9):
T;
=1—-—— (2.12
n T, (2.12)

La operacion de cualquier maquina externamente reversible constituye un medio para establecer
una escala de temperaturas que es independiente de las propiedades fisicas de las sustancias. Esta
escala es conocida como escala termodinamica de temperatura absoluta.

De acuerdo a las relaciones obtenidas anteriormente:

T
"Zl_r_jzl_g_i (2.13)
T. Q
.'.T—jZQ—j (214)

Esta relacion indica que el cociente entre dos temperaturas arbitrarias debe ser igual al cociente
de los calores transferidos por un motor térmico internamente reversible que intercambia calor a
su entorno bajo esas mismas temperaturas en la frontera. Para que la escala de gas ideal fuera
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consistente con la escala termodinamica de temperatura absoluta, se le asigné el valor de 273.16
a la temperatura del punto triple del agua; es decir:

T =273.16-% (2.15)
th
donde Q representa el calor que se libera de una fuente a temperatura T desconocida, y @ es el
calor liberado hacia la regién de baja temperatura que se encuentra a 273.16 K.

2.3 Entropia (Introduccién)

La Segunda Ley de la Termodindmica establece que los procesos siempre se llevan a cabo en una
direccidn particular; para explicar el principio fisico que conlleva a estas afirmaciones, Clausius
intentd en 1854 desarrollar un modelo matemadtico que permitiera aplicar la Segunda Ley de una
manera cuantitativa mediante una funcion matematica a la que denomind entropia [18]. La
entropia es una consecuencia de la Segunda Ley que proporciona un método para demostrar la
imposibilidad de que ciertas transformaciones energéticas se verifiquen, asi como identificar la
direccion de los procesos espontaneos.

La Segunda Ley se puede expresar analiticamente para cualquier maquina térmica a partir de los
axiomas que la enuncian, el mds apropiado para llevar a cabo la deduccion matematica util es el
axioma de Kelvin-Planck. En este enunciado se expresa que ninguna maquina térmica puede
producir trabajo neto de salida si sélo intercambia calor con una sola fuente térmica, pero no se
imponen restricciones sobre un trabajo neto externo sobre el sistema o que sea nulo.

De acuerdo a lo descrito anteriormente, el enunciado de Kelvin-Planck para un sistema cerrado
con un proceso ciclico que interactia con una sola fuente térmica (Figura 2.4) se expresa
analiticamente de la siguiente manera:

o Qr\ev

i
1
1

1
-TTTA
Sistema cerrado |

Proceso ciclico -
1

Fpe======"=1

reversibleo b -—---..- -
irreversible 1 SWrev
1
- _T_ _______ o
Frontera

Figura 2.4. Sistema cerrado interactuando con una sola fuente térmica en un proceso reversible
o irreversible [19].

Whet =X W =20 6 Wy =¢F0W >0 (2.16)
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el balance energético de acuerdo a la primera Ley es:
$ow =—-640Q (2.17)
el resultado obtenido lleva a la siguiente expresion:

Qnet,sum = ﬁaQ <0 (2.18)

Esto significa que el calor que se suministra Qyq¢ sum, debe cederse por el sistema o ser nulo. Los

“u_n

signos y “<” indican que el ciclo es internamente reversible e internamente irreversible

respectivamente.

En base a esto, se desprende una desigualdad que permite representar la degradacién de la
energia y que se presenta a continuacion.

2.3.1 Desigualdad de Clausius

Un dispositivo que opera de manera ciclica que interacttia con solo una fuente térmica no puede
entregar trabajo neto a su entorno, pero éste puede recibir trabajo neto de su entorno mientras
rechaza calor a una sola fuente térmica. Esto se puede expresar apoyado de una desigualdad
conocida como la desigualdad de Clausius, la cual establece que:

. . . L L")
“Un sistema cerrado cualquiera realiza un proceso ciclico, la suma de todos los términos - en la

frontera del sistema para cada evolucidn diferencial del proceso serd siempre igual o menor que
cero”

Esto se puede expresar matematicamente de acuerdo a la ecuacién (2.19):

$(%) <o (2.19)

“u_n

El signo se ocupa para sistemas internamente reversibles y el signo “<” se ocupa para procesos

internamente irreversibles.

2.3.2 Entropia
La forma internamente reversible de la desigualdad de Clausius para sistemas cerrados se expresa
de acuerdo a la siguiente ecuacién:

95(6?Q)1nt Rev 0 (2.20)

De la definicidon de una propiedad termodinamica de acuerdo a Wark [19]: Una propiedad es una
caracteristica del sistema, y su valor es independiente de la historia del sistema. En ocasiones se
define una propiedad como combinacién matemadtica de otras propiedades. Otro tipo de
propiedades incluye aquellas definidas mediante las leyes de la termodinamica. El valor de cada
propiedad es Unico y esta fijado por la condicion del sistema en el momento en que es medida. El
cambio del valor de cualquier propiedad en un proceso ciclico es cero.
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En base a lo anterior, - representa una variacién diferencial de una propiedad termodindmica,

que es conocida como entropia y se denota por la letra “S”:
ds = (a—Q) (2.21)
T /Int Rev
y para una diferencia finita de S se tiene que:
2 (0Q
AS =5, -5 = [} (%) 2.22
2 1 fl T /Int Rev ( )

La variacion de la entropia puede calcularse mediante la ecuacién (2.20), sélo cuando el proceso es
reversible. Para calcular la entropia en un proceso irreversible se puede idear uno o varios
procesos reversibles entre los estados finales e iniciales debido a que los extremos de ambos
procesos son los mismos, por lo que el cambio de entropia debe ser el mismo.

Por ejemplo, en un proceso ciclico internamente irreversible del estado 1 a 2 y un proceso
internamente reversible entre los mismos puntos, como el mostrado en la Figura 2.5, se tiene que:

gs(a?Q - flz (aTQ),Tr + le (OTQ)RW <0 (2.23)

Y &

)Int Rev

Figura 2.5. Trayectoria para un proceso reversible e irreversible [19].

La desigualdad se aplica debido a que una parte del ciclo es irreversible, y sustituyendo la ecuacién
(2.22) en el segundo término de la ecuacién e invirtiendo los limites de la integral se llega a:

2 (0Q _
J: (T)m <S,—S, =AS (2.24)

. . . . . 2(9
Esto permite demostrar que para los procesos internamente irreversibles, la integral fl (TQ)
Irr

siempre es menor que el valor AS, es decir, el valor de la transferencia de entropia nunca es mayor
gue la variacion de entropia.
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2.3.3 Generacion de entropia, principio de generacion de entropia.

En un sistema cerrado en el que no hay transferencia de energia con los alrededores, de acuerdo a
la Primera Ley de la Termodindmica, se establece que este sistema sélo puede adquirir los estados
en los que su energia interna total permanece constante. La Segunda Ley establece que el sistema
solo puede adquirir los estados en los que la entropia aumenta o permanece constante, como se
demostré en la ecuacion (2.24).

La ecuacién (2.24) se conoce como el principio de incremento de entropia y es una de las formas
cuantitativas de establecer la Segunda Ley. En resumen, la Segunda Ley establece que la entropia
solo se crea, es imposible destruirla.

La diferencia que se presenta para que un sistema sea irreversible o reversible es la presencia
fisica de irreversibilidades internas. Las reversibilidades internas siempre contribuyen a la
variacion de entropia y se representan mediante “0” cuando es una magnitud extensiva y om
cuando es una magnitud intensiva. La ecuacién (2.19) puede hacerse igualdad si se le agregan la

presencia de las irreversibilidades internas:

dSE(a—Q

0 2.25
T)IntRev +oo ( )

para un cambio finito:
d
S;-51=9(%)+0 (2.26)

y o siempre es mayor a 0 para procesos internamente irreversibles o igual a cero para procesos
internamente reversibles.

En las ultimas décadas, la mayoria de los estudios que se han realizado para conocer al
aprovechamiento energético estan basado en la Primera Ley, es por ello, que con este trabajo se
busca establecer un andlisis de generacion entropia que permita conocer cuanto del trabajo
disponible se esta aprovechando y cuanto se estd desperdiciando o tirando al medio ambiente
debido a los efectos disipativos.

2.3.4 Diagramas T-S

Los diagramas T-S son una manera de representar los procesos termodinamicos que se llevan a
cabo durante un ciclo. Dentro de un diagrama T-S los procesos isotérmicos se representan
mediante lineas horizontales, mientras que los procesos adiabaticos se representan mediante
lineas verticales. En los procesos reversibles el intercambio de calor en el sistema se calcula a
través de la siguiente expresion:

dQrey = Tds (2.27)

Y en un diagrama T-S, la transferencia de calor se representa mediante el area bajo la curva que
comprende la trayectoria a-1-2b de la Figura 2.6
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Figura 2.6. Diagrama Temperatura-Entropia (T-S) [18].

Matematicamente, el calor total del proceso sera la integral de TdS entre los estados 1y 2:
2
Qrev = [, TdS (2.28)
En los procesos irreversibles, el drea bajo la curva serd superior al calor intercambiado.

Los procesos que se llevan a cabo a entropia constante se les denomina isoentrdépicos y son
representados mediante lineas verticales en el diagrama T-S, que se comprueba debido a que en

los procesos adiabaticos reversibles dQ,.., =0y dS = (a?Q) , dS = 0. Los procesos adiabaticos
rev

reversibles siempre son isoentrdpicos, pero no todos los procesos isoentrépicos son adiabaticos
reversibles. Ejemplo de lo anterior, en un flujo de fluido se presenta friccién debido al roce entre
las moléculas del mismo fluido y ésto llevara a un incremento en su entropia; si se extrae calor del
fluido de tal forma que su entropia permanezca constante se comprueba que el proceso sera
isoentrépico pero no es ni adiabatico ni reversible.

Lo anterior lleva a que para tener un proceso isoentropico, es obligatorio que incremente la
entropia a los alrededores del sistema, es decir, que el sistema ceda calor.

2.3.5 Relaciones termodinamicas (Ecuaciones de Maxwell)

Las ecuaciones de Maxwell permiten relacionar las propiedades termodinamicas y facilitar el
andlisis de ellas; es decir, contienen informacion del comportamiento termodindmico
macroscépico del sistema. El ejemplo claro del porqué utilizar estas ecuaciones es la dependencia
de la entropia, que es una variable natural de U y H (energia interna y entalpia, respectivamente),
ya que la entropia no se puede medir experimentalmente y mucho menos mantenerla constante
en el estudio de las otras propiedades termodinamicas, por ello es que se expresa la U y H en
funcién de variables que se pueden medir facilmente como lo es Py T (donde P es la presion y T la
temperatura).
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Para llegar a las relaciones de Maxwell para la entropia se sigue un procedimiento, en el cual se
busca relacionar las propiedades termodindmicas unas con otras, a continuacion, se muestran las
funciones de estado que permiten llegar a las relaciones de Maxwell:

Ecuacion de la energia:

du =dq+dw =Tds — pdv (2.29)
donde v es el volumen especifico.
Ecuacion de la entalpia:
h=u+pv (2.30)
dh = du + pdv + vdp (2.30a)
Ecuacion de Helmholtz:
a=u-—Ts (2.31)
da =du—Tds — sdT (2.31a)
donde a es la funcién de Helmholtz.
Ecuacion de Gibbs:
g=u+pv—-Ts (2.32)
dg = du+ pdv + vdp — Tds — sdT (2.32a)
donde g es la funcidn de Gibbs.
Sustituyendo (2.29) en (2.30a):
dh =Tds — pdv + pdv + vdp (2.33)
dh =Tds + vdp (2.33a)
sustituyendo (2.29) en (2.31a):
da = Tds — pdv — Tds — sdT (2.34)
da = —pdv — sdT (2.34a)
finalmente (2.29) en (2.32a):
dg = Tds — pdv + pdv + vdp — Tds — sdT (2.35)
dg = vdp — sdT (2.35a)
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las funciones de estado son finalmente:

du = Tds — pdv (2.36)
dh =Tds + vdp (2.37)
da = —pdv — sdT (2.38)
dg = vdp — sdT (2.39)

donde u, s,p, v, h, a, g son propiedades especificas. O

2.3.5.1 Relaciones para la entropia
Las relaciones termodindmicas que se emplean para el cdlculo de la entropia se representan

empleando los calores especificos:

e =GO (240)
Cp = (BT)P (2.41)
&, =12, (2.42)
&), =2 (2.43)
GP» = TG (2.44)
S, =2 (2.45)

Entropia en funcidn de los calores especificos:

(aT),,dT + (—)Tdv (2.46)
ds = 2dT + (—),,dv (2.47)
ds = C” dT — ( ) pdv (2.48)

Estas relaciones permiten calcular la entropia, como se menciond anteriormente. Al ser la entropia
una propiedad termodindmica, cualquier cambio que ocurra en ella sélo dependera de su estado
inicial y final, es por eso que la evaluacién de cualquier propiedad puede evaluarse a través de una
o0 varias trayectorias segun sea mas conveniente.

2.4 Motores de combustion interna (MCI)

El punto de partida para el andlisis de un motor de combustién interna es el ciclo de Carnot, como
se presentd en el apartado 2.2.1. El ciclo de Carnot permite comparar cudl es el rendimiento de
una maquina que opera bajo una serie de procesos termodindmicos, al que se denominan ciclo. El
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ciclo real también es idealizado; es decir, se busca que el rendimiento sea el maximo, aunque a el
dia de hoy aun es muy deficiente.

Existen 4 tipo de ciclos basicos; el ciclo Rankine de una maquina de vapor, el ciclo de un motor de
combustidn interna, el ciclo Brayton para una turbina de gas y el ciclo Rankine de compresién de
vapor. Este apartado se encarga de describir el ciclo de un motor de combustidn interna, que es el
que se abordara en esta tesis.

Para entender cudles son los problemas que surgen al utilizar un vehiculo que funciona con motor
de combustidn interna, es necesario definirlo. El motor de combustién interna es un mecanismo
gue estd compuesto principalmente por un pistén, un cilindro y una biela. En conjunto del cilindro
con el piston forman la cdmara de combustion (Figura 2.7), en la cual se inyecta el combustible
mezclado con aire y mediante una chispa se genera una explosion, que libera energia quimica
generando el desplazamiento lineal del pistén, que posteriormente se transforma en movimiento
radial.

—/1%1"

J

Figura 2.7. Motor de combustion interna [20].

Dentro de los MCI se encuentran dos clasificaciones de acuerdo al ciclo de operacién: motores de
4 tiempos (admisién, compresidn, expansion y escape) y de 2 tiempos (compresién y escape); el
esquema de funcionamiento de ambos se muestra en la Figura 2.8. El encendido puede ser
mediante una chispa o ignicidn por compresion de aire (Motor diésel).
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Figura 2.8. MCl de 2 y 4 tiempos [20].

Los elementos de los motores de combustidn interna realizan ciclos completos, pero el fluido de
trabajo no, que se debe a que la mezcla de aire-combustible reacciona y genera gases productos
de la combustidon los cuales se expulsan a la atmdsfera; este tipo de ciclos son denominados
abiertos y el analisis se vuelve complicado, razén por lo que, como se menciond anteriormente, el
anadlisis de este tipo de ciclos se simplifica mediante un modelo de ciclo estdndar cerrados. Para
gue un ciclo sea estandar debe cumplir lo siguiente: el fluido de trabajo debe ser un gas ideal (con
calores especificos constantes), procesos reversibles y una interaccién entre dos fuentes térmicas,
una de alta temperatura (en lugar de la cdmara de combustién) y una de baja temperatura (en
lugar del escape).

Aun cuando se idealizan estos ciclos, la conversién de energia quimica en mecdnica es incompleta
ya que, en los procesos reales existen irreversibilidades; la combustién del fluido de trabajo puede
ser incompleta y el sistema puede ceder gran cantidad de calor al medio ambiente.

Para llevar a cabo un analisis de eficiencia en un MCI se utiliza el rendimiento térmico, que es
definido como la relacidn entre el trabajo neto producido y la energia que se le suministra; ésto de
acuerdo a la ecuacidon (2.49). Otra manera de conocer la eficiencia mecanica de los MCI es
mediante la relacién de potencias de acuerdo a la ecuacidn (2.50):

Wneto
= — 2.49
T’ qum ( )
PF
Nmec = I (2.50)

donde PF es la potencia al freno, la cual indica la potencia desarrollada por el eje del motor y Pl es
la potencia indicada, que es la potencia desarrollada por los cilindros.

Otro indicador del rendimiento de un MCI es el rendimiento volumétrico, el cual depende
directamente de la capacidad de aspiracion, que se muestra en la ecuacion (2.51):

Myrea, Myeq
Npor = 2% = —redl (2.51)

Mideal  Mideal
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Hasta el dia de hoy, el hombre ha desarrollado diversas formas de convertir cualquier forma de
energia en trabajo para cubrir necesidades como el transporte, los mas utilizados para cubrir dicha
necesidad se basan en los ciclos estandar de Otto y el ciclo estandar de Diesel.

2.4.1 Elciclo estandar de Otto

Este tipo de ciclo es la idealizacidn de un MCI encendido por chispa; es decir, el motor de gasolina
convencional. Para realizar un analisis de termodindmico de este tipo de ciclo, se llevan a cabo
idealizaciones; el fluido de trabajo es un gas ideal, la adiciéon de calor a volumen constante es
realizada proporcionalmente a la combustion de la mezcla aire-combustible, y los procesos de
compresidn y expansion son isoentropicos. El diagrama del ciclo Otto se muestra en la Figura 2.9:

Figura 2.9. Diagrama PV y TS para el ciclo Otto [20].
A continuacion, se describe el ciclo de Otto tomando como estado inicial el punto 1:

e En el proceso 1-2 se lleva a cabo la compresién del gas de manera adiabatica. Durante el
proceso se realiza un trabajo igual al drea bajo la curva de la trayectoria 1-2 en el diagrama
P-V de la Figura 2.9.

e En el proceso 2-3 se le suministra calor al fluido de trabajo y esto se realiza a volumen
constante. El trabajo que se realiza durante este proceso es igual al drea bajo la curva de la
trayectoria 2-3 en el diagrama P-V de la Figura 2.9.

e En el proceso 3-4 se lleva a cabo una expansién adiabatica. El trabajo que se realiza
durante este proceso es igual al area bajo la curva de la trayectoria 3-4 en el diagrama P-V
de la Figura 2.9.

e Enel proceso 4-1 se cede calor a volumen constante. El trabajo que se realiza durante este
proceso es igual al area bajo la curva de la trayectoria 4-1 en el diagrama P-V de la Figura
2.9.

La eficiencia térmica es uno de los pardmetros mas importantes en el andlisis de los ciclos en
general, y para un ciclo Otto la eficiencia térmica se expresa de acuerdo a la ecuacién (2.52):
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n=1- 1 (2.52)

donde r es la relacion de compresién que permite medir la proporcidn de volumen comprimido de
la mezcla aire- combustible; esta relacién es llamada relacion de compresién y estd definida como
se muestra en la ecuacién (2.53):

Vi

r = V_z (253)

El resultado anterior indica que entre mayor sea la relacién de compresidn, la eficiencia
aumentara, lo que se puede observar graficamente de acuerdo a la Figura 2.10:

80 |
60 }
E |
° a0t r
] |
o {
c |
= 1
S 20} ‘
3 |
5 0 3 i i P 50
J 0 2 4 6 8

; Relacion de compresion, 1

Figura 2.10. Eficiencia de un ciclo Otto de acuerdo a su relacién de compresion [20].

La presion media efectiva (P,,) es un parametro importante en el ciclo Otto, y representa a una
presion que se ejerce de manera constante durante todo el ciclo y que proporciona una cantidad
de trabajo equivalente al producido por el sistema. La importancia de este pardmetro es que el
objetivo de los disefios de las maquinas tengas altos valores de B, es decir, se disefia en base a la
P,,,. El trabajo que desarrolla un ciclo depende de la P,y esto se muestra en la ecuacién (2.53):

W = P,AL = P, (Vy — V) (2.53)

donde W es el trabajo desarrollado en el ciclo, V es el volumen y el subindice indica el estado al
gue pertenece, A el drea de la seccidn transversal del piston y L la carrera recorrida por el piston.

La P, se determina experimentalmente al utilizar un diagrama indicador de presién. En la Figura

2.11 se muestra un diagrama P-t en el que se observa la variacién de presion respecto al tiempo
en un MCI.
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Figura 2.11. Diagrama P-t de un motor de combustion interna [20].

2.4.2 Elciclo Diesel estandar

El ciclo de Diesel es un ciclo que en la admisidn sdlo aspira aire, la relacion de compresién es
mayor a la del ciclo Otto, que implica que el aire alcance temperaturas y presiones mas elevadas,
ocasionando que, al inyectar el combustible, éste espontdaneamente se queme sin necesidad de
una chispa. En la Figura 2.12 se muestra los diagramas P-V y T-S del ciclo Diesel:

Figura 2.12. Diagrama pv y Ts para el ciclo Diesel [20].
El proceso del ciclo Diesel se describe a continuacién tomando como referencia el punto 1:

e Enel proceso 1-2 se lleva a cabo la compresién del fluido de trabajo de manera adiabatica.
Durante el proceso se realiza un trabajo igual al area bajo la curva de la trayectoria 1-2 en
el diagrama P-V de la Figura 2.12.

e En el proceso 2-3 se le suministra calor al fluido de trabajo, realizdndose a presién
constante. El trabajo que se realiza durante este proceso es igual al drea bajo la curva de la
trayectoria 2-3 en el diagrama P-V de la Figura 2.12.
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e En el proceso 3-4 se lleva a cabo una expansion adiabdtica. El trabajo que se realiza
durante este proceso es igual al area bajo la curva de la trayectoria 3-4 en el diagrama P-V
de la Figura 2.12.

e En el proceso 4-1 se cede calor a presidn constante. El trabajo que se realiza durante este

proceso es igual al drea bajo la curva de la trayectoria 4-1 en el diagrama P-V de la Figura
2.12.

Cémo se puede observar, la diferencia entre los ciclos Diesel y Otto es que, en la combustién, el
proceso en el ciclo Otto se supone a volumen constante, mientras que en el ciclo de Dieses se
supone a Presién constante.

Para un ciclo Diesel la eficiencia térmica se expresa de acuerdo a la ecuacién (2.54):

k_
! [ fc (2.54)

n=1- rk=11k(r.—1)

donde 1, es relaciéon de corte y r es la relacion de compresion. El término entre corchetes es

siempre mayor o igual a la unidad, lo que indica que para una misma relacién de compresion para
los ciclos Otto y Diesel:

Notto = Npiesel (2.55)

y en el limite cuando la relaciéon de corte es igual a la unidad, la eficiencia de los ciclos Otto y
Diesel es igual. Pequefias variaciones en la relacién de corte pueden repercutir directamente en la
eficiencia del ciclo Diesel, que se muestra en la Figura 2.13:

0,70
07+
g 06 2 0.60
5 osf £ N
e s r=21
g 04p £ 0,50 Ao
£ o3t - 18
3 5 \L N
oS 7 5] =
2 0* g 040 NAN
01 F 12 > |
: LAt : 0,30
24 § 12 16 20 24 0 4 g8 12
Relacién de compresion, r Relacién de corte, r,
(a) (&)

Figura 2.13. Rendimiento de un motor contra la relacién de compresion y relacién de corte [19].
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3 Modelos matematicos para el flujo en la Camara de

Combustion
Los modelos matematicos que se han desarrollado son una herramienta muy util que permiten
cuantificar el desempefio de los motores de combustién interna. Estos modelos pueden
clasificarse en: modelos basados en la termodindmica y modelos basados en la dindmica de fluidos
computacional (CFD). Los modelos termodindmicos son modelos cuasi y cero dimensionales. A
continuacidn, se presenta el modelo termodindmico que representa el comportamiento del flujo
dentro de la cdmara de combustion y que se resolvié en el software Mathematica®.

3.1 Modelo matematico de un motor de combustién interna

El modelo que se utiliza en los andlisis de los motores de combustidn estd basado principalmente
en el presentado por Ferguson [21] en 1985, en el cual se asume que en el cilindro se encuentra
un gas ideal:

du am aqQ av
AU=Q—-W->m— —=—=—-P— A
Uv=0-w md9+ud9 dae dae (3.1)
donde Ues la energia interna, Q es el calor, Wes el trabajo, m es la masa, P es la presion, I es el
volumen instantaneo y 6 el angulo del cigliefial. Los cambios en las propiedades termodinamicas

se determinan a partir de las siguientes ecuaciones:

4P _ Apr+B+Cpr

do D+E 3.2)
donde
Apr == (24 Z) (3.20)
Gor = =0 = w0 5w T e - (42 629
D = x [ (G 4 22 2ne) (32d)
E=(1-x [% (%)2 + ”;”i;l%] (3.2¢0)

En las ecuaciones (3.2a) a (3.2e) los subindices u y b significan las regiones de la mezcla de no
guemada (unburn) y quemada(burn) respectivamente. El termino w es la velocidad angular del
cigliefal, C, es el calor especifico de la mezcla, v es el volumen especifico de la mezcla, T es la
temperatura de la mezclay h con subindice u o b es la entalpia de la mezcla. Adicionalmente, el
término h sin subindice representa el coeficiente de transferencia de calor, T, es la temperatura
de la pared del cilindro, A, y A, son el area que cubren los gases quemados y no quemados
dentro del cilindro, respectivamente.

25



Las ecuaciones para calcular las temperaturas de la mezcla se muestran a continuacién:

dTy — —hAp(Tp—Ty) Vp 6lnvbd_P hy—hp [d_x _ (1 _ x) C_m ] (3 3)
de WrM*CPp*x Cpp 0InTy, dO Cpp Ldo w ’
1
dar, —hAy(1-x2)(Ty—T, vy 0lnvy, dP
ATy _ hAy(1=x2)(Ty=Ty) | vy dlnvy dP (3.4)
dae W*xMm*Cpy*(1—x) Cpy 0InTy, d6

El trabajo, las pérdidas de calor y entalpia durante el ciclo de un MCI son mostradas a
continuacién:

W _ v

a0 ' ae 8:5)
aQ, 1
—o = = [hA,(Ty — T) + hA, (T, — T,)] (3.6)
d *
= SR = xPhy + x2hy] (3.7)

El término C de las ecuaciones (3.7), (3.3) y (3.2a) representa las pérdidas de masa del cilindro al
exterior. Estas pérdidas se pueden calcular mediante modelos matematicos o de manera
experimental; para este trabajo se ha tomado un valor de cero , para el coeficiente de

| v a00 ,

m2k

transferencia de calor h y la temperatura de la pared Tw, el valor es de 500 [

respectivamente, estos valores son sugeridos por Ferguson [21].

3.2 Sub-modelo geométrico

Este modelo esta basado en el presentado por Bilgin y Sezer [27] y en éste se supone que la
propagacion de la flama es esférica en la cdmara de combustién, como se muestra en la Figura
3.1, y el centro de dicha esfera es la ubicacidn de la bujia en la cdmara de combustidn.

Ubicacion de la bujia
Eje de la cdmara de
combustion

Figura 3.1. Esquema de la camara de combustion.
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El modelo geométrico permite conocer el volumen instantaneo de la cdmara de combustion en
cada posicion angular del cigliefal, que es requerido para resolver las ecuaciones
(3.2),(3.3), (3.4) y (3.5).

El volumen instantdneo dentro de la cdmara de combustién se obtiene de acuerdo a la siguiente
ecuacion:

V(8) = Vel + =2 (1 - cos(8) + 2 [1 — (A — 1,2 sin(0)7]) (3.8)

donde Vc representa el volumen dentro del cilindro cuando el pistédn se encuentra en punto
muerto inferior, r es la relacion de compresién y 7., es la mitad de la relacion de longitud de la
carrera Lg a la longitud de la biela L,:

LS

Top = (3.9

2L

El drea dentro de la cdmara de combustidn se calcula de acuerdo a la siguiente ecuacién:

A(0) = 2ma? + 2mah(0) (3.10)
donde a es el radio de la cdmara de combustién y h(8) la altura instantanea, la cual se obtiene de
la siguiente manera:

h(g) = L& (3.10.a)

a2

El drea que representa la ecuacién (3.10) es el area instantanea dentro de la camara de
combustidn; esta area se debe descomponer a su vez en un drea que ocupan los gases que no
estan quemados y otra en la que se encuentran los gases quemados, es decir:

A(B) = A,(0) + A,(0) (3.11)
donde A, es el drea de los gases quemados y A, representa el area de los gases no quemados.

En el programa que se desarrollé se establecen condiciones que permiten conocer el area y
volumen de los gases quemados y no quemados en cada etapa (compresién, combustion,
expansion) y se encuentran desarrolladas en el Apéndice 1. Este modelo se conoce como
propagacion de la flama.

La funcion de Wiebe permite calcular la fraccion de masa quemada dentro de la cdmara de
combustidn en cada dngulo del cigliefial, dicha expresion es:
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lf() 0<0,
ll (x(0-06)))

= —L —coS| ————— || 020,&0<0, +0,
| 2 L 9 /'J

0=0_+ ﬂh
; (3.12)

donde x representa la fraccién de masa quemada, 8, es el dngulo donde se inicia la combustidn,
0, la duracion de la combustion y 8 es el dngulo instantaneo del cigliefial. El término 8, se puede
obtener mediante una relacién empirica desarrollada por Bayraktar y Durgun [41], la cual es:

Op(r,rpm, §,65) = f(r)f (rpm) f(d) f (65)A0,; (3.12a)
donde las funciones f(r), f (rpm), f (&) y f(0s) se calculan de acuerdo a:
f(r) =3.2989 — 33612 (=) + 1.08 (= )2 (3.12b)
flrpm) = 0.1222 + 09717 (2= ) - 0.05051 (;’)’;’(‘))2 (3.12¢)
2
f(®) = 43111 - 56383 (%) + 2304 « () (3.12d)

£(65) = 1.0685 — 0.2902 (=) + 0.2545 (= 0)2 (3.12¢)

donde rpm es la velocidad del motor en revoluciones por minuto, ¢ es la razén de equivalencia y
A6, es una condicion de referencia.

3.3 Balance quimico dentro de la cAmara de combustion

Es necesario realizar un balance quimico para cada etapa del proceso (compresidn, combustion y
expansion), con la finalidad de calcular las funciones termodindmicas especificas de la mezcla
(oxigeno-aire-combustible) las cuales son entalpia, entropia y capacidad térmica. Como se ha
mencionado anteriormente, el proceso consta de tres etapas que permiten evaluar el cambio en
las funciones termodindmicas, a continuacién, se describen brevemente los balances quimicos
requeridos en cada etapa.

3.3.1 Balance quimico durante la etapa de compresion
En la etapa de compresion se resuelve el siguiente balance quimico:

€pCuHg 0y N5 + [(0.21 + 0.79%0)0, + 0.79(1 — %O0)N,] = v1C04 + v, H,0 + V3N, + v,0, +
vsCO + VgH, (3.13)
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donde €¢ y los términos v; representan los coeficientes que se deben calcular para balancear la
reaccion quimica y %0 representa el porcentaje adicionado de oxigeno a la mezcla; para este
estudio %0 es igual a cero.

La solucién para el sistema de ecuaciones que se genera a partir de esta reaccion y para los casos
enque ¢ < 1y ¢ > 1, estadada en Tabla 3.1:

Tabla 3.1. Productos de la combustion a bajas temperaturas. vi[moles/mol de mezcla]

i Especies o<1 o>1

1 CO2 ade adpe—vs

2 H20 Bpe/2 2(0.21+0.79%0)-d e (20—y)+Vs
3 N2 0.79(1-%0)+3¢e/2 0.79(1-%0)+3¢e/2

4 02 (0.21+0.79%0)(1-0) 0

5 Cco 0 Vs

6 H2 0 2(0.214+0.79%0)(1-¢)—vs

Como se puede observar, el término vs en las mezclas ricas es aun una incégnita, y para poder
calcular dicha incognita se introduce una constante de equilibrio dada para la reaccién (3.13):

K = Exp[2.743+1°T°°¢(—1.761+10T00¢(—1.611+1?0m0.2803))] (3.13.1)

El rango en el cual se puede utilizar esta ecuacidon es de 400 < T < 3200, donde T es la
temperatura en la escala absoluta (Kelvin). Esta curva se aproxima de acuerdo a los datos de las
tablas JANAF.

Finalmente:

yg = —obtac (3.13.2)
donde

a=1-K (3.13.3)

b = 2(0.21 4+ 0.79%0) — @c(2a — y) + K[2(0.21 + 0.79%0)(@ — 1) + aP¢] (3.13.4)
c=—2(0.21 + 0.79%0)a®e(® — 1)K (3.13.5)

Las funciones termodinamicas calculadas en la etapa de compresiéon se denominan no quemadas
(unburn), para resolver las ecuaciones de las funciones termodinamicas se hace uso de las tablas
mostradas en el Apéndice 2.

3.3.2 Balance quimico durante la etapa de combustion
La etapa de combustidn requiere de un modelo combinado debido a que en esta etapa los gases

comienzan a quemarse gradualmente, por lo que se utiliza el balance quimico (3.13) en conjunto
con (3.14):
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edCyHgO,Ns + [(0.21 + 0.79%0)0, + 0.79(1 — %0)N,] = v,C0, + v, H,0 +v3N, +v,0, +vsCO +
veH, +v;H +v30 +v40H + v;( NO (3.14)

Del balance se obtiene el siguiente sistema de ecuaciones:

C epa=(y,+ys)N (3.14.1)

H 0B =Qy;+ 2ys+y; +y9)N (3.14.2)

0 &py+2(0.21 4+ 0.79%0) = Ry, + v, + 2y4 + ys + Vg + Vo + y10)N (3.14.3)
N  &06 +2[0.79(1 — %0)] = (2ys + y10)N (3.14.4)

donde N representa el nimero de moles presentes en la reaccién y los términos y; representan
las fracciones molares en la reaccion.

Para resolver el sistema es necesario introducir constantes de equilibrio. Las constantes de
equilibrio permiten maximizar la entropia del gas; para el caso de un modelo mas completo, es
necesario ocupar un modelo quimico mas complejo, el cual permitira conocer las propiedades
termodinamicas tales como entalpia, entropia, volumen especifico y energia interna.

Las constantes de equilibrio se pueden aproximar mediante una curva que Olikara y Borman [40]
desarrollaron para resolver la composicién, la ecuacion es:

log K, = Aln (=) + 2+ ¢ + DT + ET? (3.14.5)

Los coeficientes para la ecuacion (3.14.5) se encuentran en la Tabla 3.2:

Tabla 3.2. Coeficientes para calcular las constantes de equilibrio 3.14.6 a 3.14.11.

A B C D E
K1 0.432168 -11246.4 2.67269  -7.45744E-05 2.42484E-09
K2 0.310805 -12954 3.21779  -7.38336E-05 3.44645E-09
K3 -0.141784 -2133.08 0.853461 3.55015E-05  -3.10227E-09
Ka 0.0150879 -4709.59 0.646096 2.72805E-06  -1.54444E-09
Ks -0.752364 12421 -2.60286  0.000259556  -1.62687E-08
Ke | -0.00415302 14862.7 -4.75746  0.000124699  -9.00227E-09

Se puede reacomodar las expresiones de las constantes de equilibrio con la finalidad de obtener
las fracciones molares del N,, 0,, CO y H, (V3, V4, VsV Ve respectivamente):

K
v, =Cye? G=o (3.14.6)
K:
Ve = Cys? G=o% (3.14.7)
vo = C3ya?ys!/? €3 =Ky (3.14.8)
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Yio = Cyat2ys'? Co =K, (3.14.9)
Y2 = Csy4'?ys Cs = KsP/? (3.14.10)
V1 = Coya'?ys Co = KgP/? (3.14.11)

Para eliminar el nimero de moles de las ecuaciones (3.14.2) a (3.14.4), se pueden dividir entre
(3.14.1) y se obtiene:

2y, +2y,+y,+y, —§(y1 +y,)=0 (3.14.12)
29, + Y, + 29, + Vs + Vg Vo + vy — [( # EEEEED) 2 (y, +y0)| = 0 3.1413)
2y, + Y0 — [(6 + —0'79(;%0)) i (v, + ys)] =0 (3.14.14)

Las ecuaciones (3.14.6) a (3.14.11) se pueden sustituir en (3.14.12) a (3.14.14) y resulta un sistema
de ecuaciones de 3x4 (3 ecuaciones y 4 incognitas), para cerrar el sistema se hace uso de la
siguiente ecuacion:

21y —1=0 (3.14.15)

Este sistema no se puede resolver de manera analitica por lo que se recurre a métodos numéricos,
para este caso se utiliza el método de Newton-Raphson; para mas detalles de la aplicacién del
método de resolucion se puede consultar [21].

El uso de los balances quimicos (3.13) y (3.14), tiene como finalidad calcular las funciones
termodinamicas especificas de los gases no quemados (3.13) y los quemados (3.14).

3.3.3 Balance quimico en la Expansion

En la etapa de expansidn el balance quimico que se resuelve es el (3.14), y el modelo para calcular
las funciones termodinamicas que se utilizd estd basado en el propuesto por Gordon y McBride
[22], que, al igual que en el balance (3.13), las funciones termodindmicas se calculan de acuerdo a
un polinomio de coeficientes de minimos cuadrados como lo muestra Ferguson [21]. Una vez que
se conocen los gases productos de la combustién (gases quemados), se calculan las siguientes
funciones termodinamicas adimensionales:

%p =ay + a,T + asT? + a,T3 + agT* (3.15)

h _ T T2 T3 T* | ag

E—a1+a22+a33+a44+a55+’r (316)

s T? T3 T+

== aLn[T] + T +az—+a,+as-+a; (3.17)
donde %’, :—T, % representan la capacidad térmica especifica, la entalpia y la entropia

respectivamente, los coeficientes a,, estan tabulados en las tablas JANAF [23], T representa la
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temperatura de los gases y R es la constante particular de la mezcla. Cabe mencionar que este
polinomio permite conocer la funciéon termodinamica adimensional de cada especie de la mezcla 'y
para conocer la propiedad termodinamica especifica de la mezcla se requiere realizar la suma de
cada especie, es decir:

_yn (%
Cp = Li=1 (F)i yiR (3.18)
donde i es el elemento iésimo de la mezcla, y; la fraccion molar del elemento iésimo de la mezcla.

3.4 Segunda Ley de la Termodinamica (andlisis de disponibilidad)

Como se menciond en el capitulo 2, la Segunda Ley de la Termodinamica establece una propiedad
no conservativa, que es debido a que ciertos procesos termodinamicos pueden destruir la
capacidad que tiene un sistema de convertir la energia disponible (disponibilidad) en una forma
mas util (trabajo). El uso explicito de la Primera Ley de la Termodinamica en conjunto con la
Segunda Ley permite identificar los procesos especificos en los que se pierde la capacidad del
sistema de producir la energia util. El analisis de disponibilidad es:

dA dAq dAy dAcombustible dA;
a4 _ dag _ _ a4 3.19
dae dae doe t dée de ( )

donde %2 es el cambio instantaneo de disponibilidad, d4q es la disponibilidad debido a la

do de
. dA . s . . . dA ;
transferencia de calor, d—;’ es la disponibilidad debido a la transferencia de trabajo, % es

la disponibilidad quimica del combustible y % es la disponibilidad destruida debido a procesos

como la combustién. Cada una de las diferentes ecuaciones de disponibilidad se calculan de

acuerdo a:
2 (1-3)% 5199
th _ (W p, ) 150
dACon;beustible — % % as e (3.19¢)
% = % (3.19d)

donde my representa la masa del combustible, m es la masa de la mezcla y as., es la
disponibilidad méxima del combustible. La ecuacion (3.19d) estd compuesta de dos contribuciones
de acuerdo a Sezer [27]:

jtot = icomb + iQ (3.20)
donde

Leomp = ToScomb (3.21)
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: dmps dmys
Scomb = dz . dz “ (3.22)
y
¢ O Qu
So=1,%7 (3.24)
ademas
dmpsy _ o dmp o dsp
a0 = Sp a0 +mb a0 (325)
ﬂ _ _hAb(Tb_TW)
ae wxTpmy (3.26)
. dmysy
de igual manera para 0
dmysy dmy, dsy
0 = Sug +my, 20 (3.27)
dsy _  hAy(Ty-Ty)
a6~ w(1-x)T,my, (3.28)
y
s _ hAp(Tp—Tw)
Q I i— (3.29)
o hAu(Tu_Tw)
Qu = w(1-x)Tymy (3.30)
sumando todos los términos
7 _ % (_ hAb(Tb_Tw)) dmy (_ hAu(Tu_Tw)) hAb(Tb_Tw) hAu(Tu_Tw)
ItOt = Sb ae tmy wxTpmy + Sy ae +my w(1-x)Tymy, wxTpmy w(1-x)Tymy,
(3.31)
simplificando términos similares se tiene:
Iror = 5p 22 + 5y, 2 (3.32)

daeo

La eficiencia del ciclo se puede calcular en base a la Primera y Segunda Ley como se muestra a

continuacion:

w

=

B QrLHymfs

(3.33)

donde Q;yy es el menor valor calorifico del combustible, el cual se calcula de acuerdo a la férmula

de Mendeleyev:
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Quuv = 33.91¢’ + 125.6h’ — 10.89(0’ — s') — 2.51(9h' — w') (3.34)

donde ¢/, h’, o', " y W’ representan las fracciones masicas del carbono, hidrogeno, oxigeno, azufre
y agua que contiene el combustible, respectivamente; para este estudio o’, s’ y w’ son cero. Para la
eficiencia de Segunda Ley se tiene:

_ Aw
7711 - Af,ch (335)

donde Ay es la disponibilidad al final de la etapa de expansiony As ¢, es la disponibilidad quimica
del combustible, la cual se calcula de acuerdo a una expresién desarrollada por Kotas [39]:

Apon = Quay [1.0401 +0.01728% +0.0432% + 02196 5 (1 — 2.0628 % )| (3.36)
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3.5 Diagrama del programa realizado en la tesis
Para mostrar de una manera mas clara como se resolvieron las ecuaciones de las subsecciones
anteriores, se realizé un diagrama de flujo, mostrado en la Figura 3.2:

Se introducen condiciones
iniciales (datos del motor,
datos termodindmicos)

Se calcula:

Angulo instanténeo

Volumen instantaneo, ecuacion (3.8)

Area de los gases quemados y no quemados {Apéndice 1)
Volumen de los gases quemados y no quemados (Apéndice 1)

Resuelve balance Resuelve balance
N
(3.13)y(3.14) o= (3.13)
Resuelve balance
(3.14)

Se resuelven y guardan Se grafica la solucion para las

\ datos de las P ecuaciones (3.2)a(3.7) conla
ecuaciones (3.2) a (3.7) _posicion del angulo del cigiiefial

Se resuelven las ecuaciones (3.19), (3.19a) a

(3.19d). Se gréfica la solucidn para las
Se calculan las eficiencias de la Primer y Segunda ———J  ecuaciones (3.19),(3.19a) a (3.19d)
Ley de acuerdo a las ecuciones (3.33) y (3.35), con la posicion del angulo del cigiiefial

respectivamente).

Figura 3.2. Diagrama del programa desarrollado.

3.6 Modelo numérico en software Mathematica®

Las ecuaciones anteriores se programaron en el software Mathematica® para ser resueltas
simultdneamente. Mathematica® es un software que tiene amplia aplicacién en diversas areas de
la ciencia como lo son ingenieria, matematica y areas computacionales. Dentro de las
caracteristicas de este software se puede encontrar gran capacidad para realizar simulaciones y
modelado, manejo de grandes cantidades de datos, pero el mds importante es la alta precision
con la que cuenta.
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El programa que se realizd esta estructurado de acuerdo a la Figura 3.3; el programa se compone
de secciones y en cada una de ellas se encuentran programadas la funcidn correspondiente a cada
una de los modelos presentados en el capitulo anterior.

Simulacion de la compresion, combustion y expansion de un MCI

Graficas »
Voldmen y funcién de Wiebe
Eunciones para evaluar la integral »
Integral »

Propagacion de la Flama »
Propiedades de Gases Quemados »
Composicion de Gases Quemados »
Ecuaciones Diferenciales primera leyl
Combustion Temperaturas Bajas »
Ciclo completo de las 3 Etapas »
Graficas finales primera ley »
Ecuaciones de segunda ley »
Gréficas de Di B .

Figura 3.3. Estructura del Programa.
A continuacion, se describen brevemente las secciones del programa desarrollado:

1. Grdficas
En esta seccidon se ha establecido una funcién que permite graficar los resultados
obtenidos al finalizar el programa. Los pardmetros para las graficas que se mostraran en la
pantalla, tamafio de letra, escala, colores de las gréficas, tamafio de linea y el mallado, los
cuales permiten tener un formato de grafica adecuado para ser visualizado.

2. Volumeny funcion de Wiebe
Se calcula el volumen instantdneo dentro de la cdmara de combustiéon dada por la
ecuacion (4.8) y la fraccion quemada de la mezcla de acuerdo a la funcién de Wiebe.

3. Funciones para evaluar la integral
Esta seccion entrega una funcién que requiere la seccidn Integral; la funcidon que se
entrega serd la requerida de acuerdo a las condiciones dadas en el Apéndicel
(propagacion de la flama).

4. |Integral

Se programo el método de integracion de Simpson > Se apoya de la seccidn anterior la

cual proporciona la funcidn a integrar.
5. Propagacion de la flama
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10.

11.

12.

13.

14.

Resuelve las dreas y volimenes de los gases quemados y no quemados requeridos para
evaluarlas en las ecuaciones (7), (9), (10) y (12).

Propiedades de los gases quemados

Calcula las funciones termodinamicas de los gases quemados en el proceso de combustidn
y al final de ésta.

Composicion de los gases quemados

Se programa el método de Runge-kutta de cuarto orden para conocer las fracciones
molares de los gases quemados productos de la combustion.

Ecuaciones diferenciales primera ley

En esta seccién se resuelven las ecuaciones diferenciales de la Primera Ley de la
Termodinamica, ecuaciones (7) a (13); para ello se deben introducir las condiciones
iniciales de operacidn del ciclo y se hace uso de la funcién NDSolve para su resolucion
simultanea.

Combustion Temperaturas Bajas

Se resuelve el balance quimico en la etapa de compresion requerido para conocer las
funciones termodinamicas que deben ser sustituidas en la seccion de Ecuaciones
Diferenciales.

Combustion Temperaturas Altas

Resuelve el balance quimico presentado en la etapa de combustidn, permite conocer las
funciones termodindmicas de los gases productos de la combustidon que, al igual que en la
seccion anterior, se requieren para resolver las ecuaciones diferenciales.

Ciclo Completo de las 3 etapas

En esta seccién se introducen las condiciones iniciales de operacién del ciclo
termodinamico y permite realizar la simulacién numérica completa para la Primera Ley de
la Termodindmica.

Graficas primera ley

Se presentan las graficas que representan el ciclo termodinamico, temperaturas de los
gases quemados, temperaturas de los gases no quemados, volumen dentro de la cdmara
de combustidn, presién, trabajo; cada una de estas variables esta graficada contra el
angulo del cigiiefial.

Ecuaciones de la Segunda ley

En esta seccién se programaron las ecuaciones que se requieren para realizar el analisis
energético de la Segunda Ley; es decir, la disponibilidad por transferencia de calor,
disponibilidad por transferencia de trabajo, disponibilidad del combustible y disponibilidad
destruida. Se toman valores necesarios de las ecuaciones diferenciales de la Primera Ley y
se resuelven simultdaneamente usando la funcién NDSolve.

Grdficas Disponibilidad

En esta seccidn se establecieron los comandos para que se grafiquen los resultados que se
obtienen al resolver las ecuaciones de disponibilidad total y cada una de las
disponibilidades por separado.
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4 Validacion y verificacion del modelo

Es necesario demostrar que el modelo desarrollado en este trabajo predice adecuadamente los
procesos dentro de la camara de combustidn en un motor de combustion interna, por lo que se
compard con datos de trabajos que han sido publicados y el modelo presentado por Ferguson
[21]. La primera validacién que se realizd es con Rakopoulos en 1993 [29]. En este trabajo se
realizaron experimentos y simulacién numérica; para validar el programa desarrollado en esta
tesis, las predicciones se compararon con los resultados experimentales obtenidos por Rakopoulos
[29] bajo las condiciones de operacién mostradas en la Tabla 4.1:

Tabla 4.1 Datos utilizados en la comparacion con los datos experimentales de Rakopoulos [29]

r D[cm] Ls[cm] Lr[cm] RPM ¢ F Os

7 7.62 11 24.13 2500 1 0.1 -30

donde r representa la relacion de compresién, D el didametro, Ls la longitud de la carrera, Lr
longitud de la biela, RPM la velocidad del motor, ¢ es la razén de equivalencia, F la fraccidn
residual de los gases y Os representa el angulo donde inicia la combustion.

En la Figura 4.1 se muestra la comparacidn entre el modelo desarrollado en la tesis y el realizado
por Rakopoulos; el rango donde se lleva a cabo la variacion mas significante de los datos es en la
etapa de combustion, que se debe principalmente al modelo quimico es sencillo. No obstante, la
forma de la curva y el resto de las predicciones son bastante aceptables.

® Experimental (1993)
— Tesis

g

Figura 4.1. Comparacion entre los resultados experimentales obtenidos por Rakopoulos y la
presente tesis.

Diversos articulos estdn basados en el modelo presentado por Ferguson [21] para resolver las
ecuaciones presentadas en el capitulo anterior. En el trabajo de Ferguson se presentan diversos
casos con condiciones iniciales que sirven como referencia a las diversas publicaciones cientificas;
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para este trabajo se introdujeron los valores de las variables requeridas para la simulacion, los

cuales se muestran en la Tabla 4.2:

Tabla 4.2 Datos utilizados en la comparacion con Ferguson

r D[cm]

Ls[cm]

Lr[cm]

RPM

¢

F

Os

Ob

h[w/m2K]

Tw(K]

7 8.25

11.43

22.86

1200

0.88

0.05

-15

45

500

500

En la Figura 4.2 se muestra la comparacién de los resultados de las temperaturas presentados por

Ferguson y el desarrollado en este trabajo; como se puede observar, las temperaturas calculadas

presentan un margen de error bastante aceptable.

2500

Temperatura[K]

:

8

:

Tesis

Ferguson {2014 . ®

Figura 4.2 Comparacion de temperaturas de los gases quemados y no quemados entre el modelo

presentado y el realizado por Ferguson (2014).

Otro parametro de comparacién que se puede realizar es el de la presion, la cual se muestra en la

Figura 4.3
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Figura 4.3. Prediccidn para la presion con el modelo de esta tesis y el modelo de Ferguson [21].

Los datos de presion mostrados en la Figura 4.3 permiten verificar que el programa desarrollado
tiene alta confiabilidad respecto a los datos tedricos del trabajo de Ferguson [21].

La ultima comparacion de las predicciones del programa se realizé con los resultados obtenidos

por Bilgin y Sezer [27]; los datos que se consideraron en la simulaciéon se muestran en |la Tabla 4.3:

Tabla 4.3 Datos utilizados en la comparacion con Bilgin & Sezer

D[cm]

Ls[cm]

Lr[cm]

RPM

¢

F

Os

0b

h[w/m2K]

Tw[K]

10

10

8

16

3000

1

-30

65

500

400

La Figura 4.4 muestra la comparacidon entre el resultado de disponibilidad total obtenido por Bilgin
y Sezer 2008; en esta grafica se muestra la disponibilidad que se tiene en el sistema y que puede
ser aprovechada.
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Disponibilidad Total [J]

Bilgin & Sezer (2008) @

Tesis

a

Figura 4.4. Comparacion de la disponibilidad obtenida en esta tesis con la obtenida por Bilgin &
Sezer 2008.

Una grafica importante es la disponibilidad que se genera por irreversibilidades; la Figura 4.7
muestra la comparacién de las irreversibilidades calculadas por Bilgin&Sezer y el modelo
presentado en esta tesis, como se puede apreciar las predicciones de esta tesis tiene diferencias
de menos del 5% con respecto al trabajo de Bilgin y Sezer [27]:

e 8 8" "8 "8 @

400 o
| Bilgin & Sezer (2008) &

;Tesis -

(7%
-
-

200}

ADestruida

100/

03;;;,.

150 -100 -50 O 50 100 150
0

Figura 4.7 Comparacion de las irreversibilidades que se generan en la cdamara de combustidn.
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5 Resultados y andlisis de resultados

En este capitulo se muestran las predicciones que se obtienen al realizar un analisis de Primera y
Segunda Ley de la Termodindmica y los resultados que se tienen al variar parametros de
funcionamiento de un motor de combustidn interna; estos parametros permiten visualizar cudl es
el rango donde la disponibilidad total es mayor. El caso base se propuso con datos de operacion
gue se tienen en Ferguson [21]. Los parametros que se variaron fueron la velocidad del motor
(rpm), razén de equivalencia (¢) y el angulo de inicio de la combustién (0s).

Las condiciones iniciales y los datos geométricos de la simulacidon se muestran en la Tabla 5.1,
estos datos son propuestos por Ferguson [21] y retomados en esta tesis:

Tabla 5.1 Datos de la simulacion

r Dlcm] | Ls[cm] | Lr[cm] F h[w/m2K] | P[bar] | T[k] | Tw[K]
10 8.25 11.43 22.86 0.05 500 1 350 400
5.1 Predicciones con la Primera Ley de la Termodinamica
Los resultados que se obtuvieron con la Primera Ley se presentan a continuacion; estos resultados

estan graficados respecto al dngulo del cigliefal. Los pardmetros adicionales que se introdujeron
son ¢ con valor de 0.9, 3000 rpm y angulo de inicio de la combustién (0s) con valor de -35 grados.

En la Figura 5.1 se muestra la variacidn del volumen con el angulo del cigliefial; de esta figura se
puede apreciar que el valor minimo del volumen se alcanza cuando el pistén se encuentra en el
punto muerto superior, es decir, 0 grados; mientras que el valor maximo se encuentra en el punto
muerto inferior (-180 y 180). En base a la Figura 5.1 se observa que el inicio de la etapa de
compresion se lleva a cabo en -180 y final de la expansién en 180 grados.

N
o
(@]

600
500
400
300
200

100

Volimen en la cdmarade combustién[cm’]

(@]

-150 -100 -50 (o) 50 100 150

Figura 5.1. Variacion del volumen con el angulo del cigiiefial.

En la Figura 5.2 se representa la variacion de la presién dentro de la cdmara de combustion en
cada posicion angular del cigliefial; de esta figura se puede observar que la variacion de presion
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comienza a tener un mayor cambio cuando se le suministra el calor en -35 grados (combustién) y
alcanza su valor maximo en 10 grados.

60

50

Presién [bar]
w  »
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(@]

-150 -100 -50 0 50 100 150

Figura 5.2. Variacion de la presion dentro de la cdmara de combustion.

En la Figura 5.3 se aprecia el incremento de temperatura que tienen la mezcla de combustible y
aire; como se puede observar, la temperatura comienza a tener un cambio mds notable cuando se
le suministra calor. Al inicio del proceso, de la fraccidon de la mezcla no quemada, la temperatura
aumenta debido a los cambios de presién dentro de la cdmara de combustién; cuando se termina
de suministrar calor la temperatura de los gases no quemados cae a cero y se mantiene constante,
gue indica que la mezcla se ha quemado completamente.

~

800

600

400

200

Temperaturade no quemados k]

-150 -100  -50 0 50 100 150

(W)

Figura 5.3. Variacion de la Temperatura de los gases no quemados con el angulo de ciglieial.

En La Figura 5.4 se muestra la variacién de temperatura de los gases que se han quemado; como
se puede observar en la figura, conforme se van quemando los gases, la temperatura sigue
incrementando y en consecuencia la presion. Una vez que termina la etapa de combustidn, el
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sistema comienza a ceder cierta fraccién del calor al medio ambiente y se presenta el proceso de
expansidn, motivo por el cual disminuye la temperatura.

2500 ////’

2000

1500

1000

(&)
o
o

Temperaturade quemados[K]

-150 -100 -BO 0 50 100 150

Figura 5.4. Variacion de la Temperatura de los gases quemados con el dngulo de cigilienal.

En la Figura 5.5 muestra el trabajo realizado por el sistema en funcién del angulo del cigliefial; en
ésta se puede apreciar que en la etapa de compresidn (angulos negativos) se le suministra trabajo
al sistema y cuando el pistén alcanza el punto muerto superior (0 grados), el sistema alcanza una
alta presiéon y temperatura, lo que ocasiona que el pistdn comience a retroceder al punto muerto
inferior, movimiento que produce el trabajo que el sistema entrega. Como se puede observar, el
trabajo entregado es mayor que el trabajo suministrado por lo que se tiene una ganancia neta de
trabajo.

600

400

200

Trabajo[J]

-200

-150 -100 -50 0 50 100 150

Figura 5.5. Trabajo realizado por el sistema.

La variacion del trabajo con respecto a la posicion del cigliefial se muestra en la Figura 5.6; de esta
figura se puede observar que al inicio el calor permanece constante y proximo a cero, cuando se le
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suministra calor, el sistema comienza a ceder una fraccion de éste al ambiente, debido al
gradiente de temperatura entre la cdmara de combustién y el medio ambiente.

200

150

100

(&)
o

Pérdidas de calor[J]

-150 -100 -50 0 50 100 150

Figura 5.6. Pérdidas de calor del sistema.

La Figura 5.7 muestra la variacidn de trabajo que se tiene conforme cambia la presion; de esta
figura se puede apreciar de mejor manera el proceso que se lleva a cabo dentro de la cdmara de
combustidn. El trabajo se suministra en la etapa de compresién hasta alcanzar el punto muerto
superior, que una vez que lo alcanza, comienza el proceso de expansién (cuando la curva cambia
de direccién) y alli es cuando el sistema tiene una ganancia neta de trabajo, como se puede

apreciar en la figura.
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400

200

Trabajo[J]

-200

0 10 20 30 40 50 60
Presién [bar]

Figura 5.7. Variacion del trabajo con la presién en la cAmara de combustion.
En la Figura 5.8 se representa el cambio de presidn respecto al volumen dentro de la cdmara de

combustion; de ésta se aprecia que conforme el volumen va disminuyendo, la presion se
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incrementa y como consecuencia se tiene un incremento de temperatura para después tener el
proceso de combustidn. El gas del sistema, ya con una alta energia, empuja el pistén hacia abajo
qgue produce un incremento en el volumen dentro de la cdmara hasta alcanzar el valor inicial.
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Figura 5.8. Variacion de la presion con el volumen dentro de la cdmara de combustidn.

5.2 Predicciones con la Segunda Ley de la Termodinamica

El andlisis de disponibilidad que se realizé permite observar qué parametros se pueden modificar
para mejorar el desempefio que tenga un motor; en la Figura 5.9 se muestra una variacién tipica
de los términos de disponibilidad que se tiene durante el proceso analizado.

3000 Ar

== Ag
2500
. A
2000 — mm Acombustible
My

Términos de Disponibilidad [JT]

1500
1000
500
0 —— —
-500
-150 -100  -50 0 50 100 150
&

Figura 5.9. Contribucidn de los términos de disponibilidad.

Como se puede apreciar en la Figura 5.9, la grafica permite visualizar cada contribucion de los
términos de disponibilidad de las ecuaciones (3.19), (3.19a) a (3.19d) , donde A; es la
disponibilidad total, A, es la disponibilidad por transferencia de calor, Ay, es la disponibilidad por
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transferencia de trabajo, A; es la disponibilidad debido a las irreversibilidades y Acompustibie €S |2
disponibilidad del combustible. El decremento de la disponibilidad total se debe a los términos
antes mencionados. Los términos , Ay, Ay, y A; representan el 39.62%, 9.9% y 20.8 %,
respectivamente, de la disponibilidad total para la grafica dada en la Figura 5.9.

A continuacién, se describe brevemente cada uno de los términos de disponibilidad mostrados en
la figura anterior. La Figura 5.10 muestra la variacién de disponibilidad por transferencia de calor
con la posicién del cigiiefial, la disponibilidad que se pierde por transferencia de calor es un
fendmeno comun en la naturaleza, ya que se busca que el sistema se encuentre en equilibrio con
el ambiente y para ésto se debe ceder calor del sistema hacia el ambiente. Después del proceso de
combustidn se cede mas calor al ambiente por la diferencia de temperatura que se tiene entre el
sistema y el medio ambiente.

0

-50

< -100

-150

-150 -100 -50 0 50 100 150

Figura 5.10. Disponibilidad por transferencia de calor con el angulo del cigiiefial.

La Figura 5.11 muestra la disponibilidad que tiene el sistema para producir trabajo (transferencia
de trabajo) en cada posicidn del cigliefial; de ésta se observa un comportamiento idéntico a uno
hecho por la Primera Ley de la Termodinamica.
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Figura 5.11. Disponibilidad por transferencia de trabajo.

En la Figura 5.12 se muestra como varia la disponibilidad que se obtiene del combustible contra la
posicion del cigliefial; la figura muestra que conforme el combustible se va quemando, la energia
gue se puede aprovechar comienza a disminuir gradualmente hasta que se quema completamente
y la energia aprovechable vale aproximadamente cero.
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Figura 5.12. Variacion de la disponibilidad del combustible.

En la Figura 5.13 se puede observar como varian las irreversibilidades que se presentan en el
sistema (entropia) con respecto al angulo del cigliefial. Esta figura es la que se busca analizar con
mas detenimiento ya que se presentan fendmenos particulares que involucran la variacion de la
masa y la transferencia de calor. En la posicién angular de -180 grados hasta -35 grados se aprecia
gue la entropia permanece constante y con el valor aproximado a cero, ésto debido a que no
existen perdidas de masa del sistema y tampoco existe transferencia de calor. La entropia del
sistema comienza a incrementar cuando se suministra calor, debido a un cambio en la
composicion de la mezcla; es decir, se comienza a quemar, lo que origina que los cambios en la
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composicion de la masa de la mezcla (derivadas de la masa respecto al angulo) sean diferentes de
cero. Los términos de transferencia de calor, como se muestra en el capitulo 4 se cancelan y sélo
tiene contribucién los cambios en la masa. Finalmente, cuando se termina el suministro de calory
ya no existen cambios en la masa que se encuentra dentro del sistema (la mezcla se quemd
completamente); para que la entropia permanezca constante es necesario que el sistema ceda
calor al ambiente, lo que sucede de acuerdo a la Figura 5.10, en la cual se observa que el sistema

esta cediendo calor.
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Figura 5.13. Variacion de las irreversibilidades.

La Figura 5.14 muestra la disponibilidad total contra la posicidon del cigliefial; la disponibilidad
alcanza su mdéximo valor en -35 grados, angulo donde comienza la combusidn, después comienza a
decrecer, cambio que se debe principalmente a la transferencia de calor, la masa de combustible
gue se quema, las irreversibilidades que se presentan en el sistema y el trabajo que se extrae.
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Figura 5.14. Variacion de la disponibilidad total.
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5.3 Resultados de la Primera Ley variando parametros

Los parametros proporcionan variaciones en la eficiencia al final del ciclo por lo que, a
continuacién, se muestran los cambios que se generan en el ciclo al variar la razén de equivalencia
(¢), el angulo de inicio de la combustion y la velocidad del motor.

5.3.1 Resultados de la Primera Ley variando la razén de equivalencia ¢

Los cambios que se generan al variar la razén de equivalencia (¢), manteniendo constante la
velocidad del motor y el angulo de suministro de calor se observan en las Figuras 5.15a a Figura
5.15f. De la Figura 5.15B se puede observar que la presion, tanto en ¢ =1 como en ¢ = 1.1,
incrementa en 4 bar (2.4%) respecto a ¢ = 0.9; por otro lado, el volumen y temperatura de los
gases no quemados mostrados en la Figura 5.15a y Figura 5.15d, respectivamente, permanecen
constantes.

Las variaciones en el trabajo (Figura 5.15.e), temperatura de los gases quemados (Figura 5.15.c),
presién (Figura 5.15b) y transferencia de calor (Figura 5.15f) estan relacionados con la cantidad de
combustible que ingresa al cilindro, ya que el combustible extra agrega mayor energia disponible
que puede ser aprovechada como trabajo. Por lo que con ¢ = 1.1, el trabajo que se puede extraer
es el mayor en comparaciéncon ¢ =1y ¢ = 0.9.
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Figura 5.15. Efectos de la variacion de la relacién de equivalencia. Analisis de Primera Ley. Rpm
=3000y Os=-35.
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La eficiencia de la Primera Ley para el ciclo con $ =0.9, ¢ =1y ¢ = 1.1 es 39.75%, 37.75% vy
35.61%, respectivamente. La eficiencia cae cuando la relacién de equivalencia se va
incrementando y este decremento se debe principalmente a la adicién de combustible; la energia
disponible del combustible no se aprovecha para realizar trabajo. Como se puede observar en las
graficas de trabajo de la Figura 5.15e, el trabajo final varia en aproximadamente 25 J (3.22%) entre
cada curva. A pesar de que existe un incremento en el trabajo realizado por el ciclo, con la
informacién proporcionada por la Primera Ley, no se puede conocer dénde se pierde la mayoria
de la energia disponible, por lo que con la informacion de Segunda Ley éstas pérdidas se pueden
apreciar de mejor manera. A partir de ahora el analisis se basara con respecto a la Segunda Ley de
la Termodinamica.

5.4 Resultados de la Segunda Ley variando los parametros

Como se ha mencionado anteriormente, un analisis de la Primera Ley de la Termodinamica no
permite conocer cdmo se aprovecha la energia o como se pierde la disponibilidad que tiene un
sistema para producir trabajo. Los siguientes resultados muestran la disponibilidad total variando
la razén de equivalencia (¢), el angulo de inicio de la combustidn y la velocidad del motor.

5.4.1 Disponibilidad variando la razén de equivalencia ¢
En la Figura 5.16 se muestran las variaciones en la disponibilidad con respecto al angulo, variando
la relacién de equivalencia ¢.

2500} — N ]
B 2000} — ]
=
o
o 1500} ]
(=}

o
2 1000} ]
[=]
o
2 ool = 0=09 ]

b =1

- =11
ol . . . ]
~150 -100 -50 50 100 150
g

Figura 5.16. Variacion de la disponibilidad total Con el angulo del cigiieiial.

Como se puede apreciar en la Figura 5.16, existe un incremento en la disponibilidad, la cual es
proporcional al incremento en la masa del combustible que ingresa al sistema, es decir, para ¢ =
0.9 la masa de combustible es de 3.93x1072[g], mientras que para ¢ = 1y ¢ = 1.1 la masa es de
4.36x1072% (10.94%) y 4.79x1072%[g] (21.88%), respectivamente. La Figura 5.17 muestra el
incremento que se tiene en la disponibilidad de combustible con la variacién de ¢.
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Figura 5.17. Disponibilidad del combustible con el angulo del cigiiefial.

En las graficas de disponibilidad del combustible mostrada en la Figura 5.17 se puede apreciar que
la energia incrementa con los cambios en la masa del combustible, es decir, la variacién de la masa
de combustible entre las 3 curvas es de 4.3x1073[g] (10.98%) y esta cantidad de combustible
representa 250 J de energia adicional al ciclo (11.11% de energia).

La disponibilidad por transferencia de trabajo que se tiene en el sistema, como se menciond
anteriormente, es idéntica a la calculada en la Primera Ley y se muestra en la Figura 5.18, en ésta
se puede apreciar que el mayor trabajo que se puede extraer es con ¢ = 1.1, que tiene un valor de
782 ).
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Figura 5.18. Disponibilidad por transferencia de trabajo con el angulo del cigiieiial.
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La Figura 5.19 muestra las pérdidas de disponibilidad debido a las irreversibilidades que se tienen
en el cilindro; en ésta se puede apreciar que las mayores irreversibilidades se presentan con ¢ =
1.1, donde el valor que alcanzan es 412 J, mientras que con ¢ = 1y ¢ = 0.9, las irreversibilidades
son de 410 J y 409 J, respectivamente. En la Figura 5.20 se presenta la disponibilidad por
transferencia de calor, la mayor disponibilidad que se pierde en este fendémeno, es con ¢ = 1.1,
donde el valor alcanza 191J,ypara ¢ = 1y ¢ = 0.9 es de 189 J y 190 J, respectivamente.
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Figura 5.19. Disponibilidad debido a las irreversibilidades con el angulo del cigiiefial.
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Figura 5.20. Disponibilidad por transferencia de calor con el angulo del cigiiefial.
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Con base en a la disponibilidad total que se tiene en el sistema, se calculd el porcentaje que
representa cada uno de los términos de disponibilidad; en la Tabla 5.2 se muestra el porcentaje de

cada uno de los términos:

Tabla 5.2 Porcentaje de cada término de disponibilidad variando @.

Parametro ¢=09 o6=1 o=1.1
Término
Trabajo 35.25% 33.33% 31%
Calor 9.5% 8.22% 7.64%
Irreversibilidades 20.5% 18.31% 15.6%

De los resultados de la Tabla 5.2 se puede apreciar que conforme se incrementa la relacién de
equivalencia ¢, las irreversibilidades se incrementan; sin embargo, el porcentaje que representan
las irreversibilidades en el sistema disminuyen. La suma del porcentaje de la disponibilidad por
transferencia de trabajo, transferencia de calor y las irreversibilidades no suma el 100 por ciento
en la tabla anterior, que indica que existe otra fraccidon de energia que se estd perdiendo; esta
fraccion de energia representa alrededor del 30 al 45 por ciento y se pierde en los gases de escape
en forma de calor. Este término es conocido como transferencia de disponibilidad por escape.

Las eficiencias dadas en la Tabla 5.3 fueron calculadas con base en la Primera y Segunda Ley de la
Termodinamica, y al comparar los resultados obtenidos con la Primera Ley se observa que la
eficiencia del ciclo también decae con ¢, al hacer el analisis con la Segunda Ley, debido
principalmente a la inclusién de los términos de disponibilidad del ciclo.

Tabla 5.3 Eficiencias de la primera y Segunda Ley del ciclo variando ¢.

Eficiencia n, M
Parametro
=09 39.75% 35.34%
p=1 37.75% 33.56%
p=11 35.61% 31.65%

5.4.2 Disponibilidad variando el angulo donde se inicia la combustion 0s
En esta seccidon se presentan los resultados que se obtuvieron al variar el angulo de inicio de la
combustidn Os; los parametros que se mantuvieron fijos fueron ¢ = 1 y rpm =3000.

En la Figura 5.21 se muestra la disponibilidad del combustible al cambiar el angulo de inicio de la
combustidn; de esta figura se observa que la disponibilidad al inicio y al final para los tres casos
(6s=-45°, Bs=-35° y Bs=-15°) es la misma ya que la masa de combustible es la misma para los tres
casos. La diferencia que se muestra al variar 0s es que cambia la duracién de la combustiéon como
se puede apreciar en la gréfica, es decir para 0s=-45°, 0s=-35° y 0s=-15°, la duracién de la
combustidn (6b) serda 67 grados, 65 grados y 77 grados, respectivamente. En la posicién del
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ciglienal en 0 grados, la disponibilidad del combustible para 6s=-35°, es igual a 950 J, para 06s=-45°
en 0 grados, el valor es de 1100 J (115.78%) mas que con 0s=-35° y en Os=-15° el valor cae en 400 |
(42.10%).
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Figura 5.21. Disponibilidad del combustible con el angulo del cigiienal.

La Figura 5.22 muestra la variacion de disponibilidad por transferencia de trabajo con la posicion
del cigliefial, variando el angulo de inicio de combustién. De la Figura 5.12 se puede observar que,
al suministrar calor para el caso de -45°, el trabajo que se le suministra es el mayor en
comparacion con 0s=-35° (20%) y 0s=-15° (28%), el trabajo que se puede obtener al finalizar el
ciclo sera 750 J con 0s=-35°, para 0s=-15° es 45 J (6%) y para 0s=-45° es 30 J (4%) menos en
comparacion con 0s=-35°, de lo anterior, el pardmetro dptimo de funcionamiento para este caso
es con 0s=-35°.
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Figura 5.22. Disponibilidad por transferencia de trabajo.
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La disponibilidad por transferencia de calor se puede apreciar en la Figura 5.23; con base en esta
figura, el término de disponibilidad al final del ciclo varia dependiendo del dngulo de inicio de
suministro de calor, para 8s=-45° se alcanza el valor maximo de transferencia de calor (200 J) para
el caso dado. Esto es debido que se alcanza una mayor temperatura de los gases quemados como
se puede apreciar en la Figura 5.24, y en la Figura 5.21. También se observa que la combustién
termina en 20 grados, lo que lleva a que los gases calientes permanezcan mas tiempo dentro la
camara de combustién y como consecuencia, exista mayor transferencia de calor a través de las
paredes del cilindro.
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Figura 5.23. Disponibilidad por transferencia de calor con el angulo del cigiiefial.
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Figura 5.24. Temperatura de los gases quemados con el angulo del cigiiefial.

De lo anterior se concluye que, a mayor temperatura de los gases dentro del cilindro y mayor
duracion de dichos gases dentro del cilindro, la transferencia de calor al medio ambiente

incrementara.

57



En la Figura 5.25 se muestran los cambios en las irreversibilidades contra el angulo del ciglienal;
como se puede observar de esta figura, las irreversibilidades del sistema para el caso de -35 y -15
grados varian en 1 J (0.24%) y la de -45 grados varia en 5 J (1.2%) mas en comparacion a la
obtenida en -15 grados.
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Figura 5.25. Irreversibilidades con el angulo del cigiiefial.

La Figura 5.26 muestra los cambios de la disponibilidad total respecto a la posicidn del cigliefial;
las graficas que muestra esta figura permiten observar que la disponibilidad que tiene el sistema
para realizar trabajo incrementa conforme se le suministra calor en un angulo mas préximo a cero
grados, la disponibilidad del combustible en 0s=-45 grados, disminuye antes de acuerdo a la Figura
5.21, lo que lleva a que la curva de disponibilidad total en 6s=-45 grados alcance un menor valor

en comparacion con las otras dos curvas.
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Figura 5.26. Disponibilidad total con el angulo del cigiiefial.

58



Con base en los resultados del analisis variando 0s, al igual que en el andlisis hecho en 5.4.1, se
calcularon los porcentajes que cada término de disponibilidad representa, los cuales se muestran
en la Tabla 5.4.

Tabla 5.4 Porcentaje de cada término de disponibilidad variando Os.

Parametro 0s=-45 0s=-35 0s=-15

Término
Trabajo 32.15% 33.5% 31.7%
Calor 8.93% 8.48% 8.33%
Irreversibilidades 18.53% 18.35% 18.26%

De estos resultados se puede concluir que gran cantidad de la disponibilidad, que representa
alrededor de 41% se tira al medio ambiente en los gases de escape. Las eficiencias de los ciclos

para la Primera y Segunda Ley estdn dadas en la Tabla 5.5.

Tabla 5.5 Eficiencias de la primera y Segunda Ley del ciclo variando Os.

Eficiencia n, .
Parametro
0s=-45 35.46% 32.41%
0s=-35 37.75% 33.56%
0s=-15 34.77% 30.91%

Los resultados indican que el valor dptimo de suministro de calor es 6s=-35 bajo las condiciones
dadas.
irreversibilidades. La transferencia de calor esta relacionada directamente con el angulo de inicio

La duracion del suministro de calor no representa efectos significativos en las

de combustién y la duracién del suministro de calor; ésto debido a que se extiende la duracién del
contacto de los gases quemados con la pared del cilindro.

5.4.3 Disponibilidad variando la velocidad del motor rpm
En esta seccidn se presentan los resultados que se obtuvieron al variar la velocidad del motor; los

parametros que se mantuvieron fijos fueron ¢ = 1y 0s =-35°.

La Figura 5.27 muestra la disponibilidad del combustible con respecto a la posicién del ciglieiial, la
masa de combustible es la misma para los tres casos y por tanto, la disponibilidad dentro del
cilindro serd la misma para las tres velocidades. En la grafica también se puede observar la
dependencia de la duracidn del suministro de calor con respecto a la velocidad del motor, la cual
se incrementa cuando se aumentan las rpm de acuerdo a la ecuacidn (3.12a).
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Figura 5.27. Disponibilidad del combustible con el angulo del cigiienal.

La disponibilidad por transferencia de trabajo contra la posicidn del cigliefial mostrada en la Figura
5.28 resulta con una variacion de 5 J (0.66%) entre cada grafica al final de la expansion. De esta
figura se puede apreciar que el trabajo realizado por el ciclo, a las condiciones dadas en la Tabla
5.1, tiene pocos cambios respecto a cambios en la velocidad del motor. Los cambios mas
significativos se muestran en la Figura 5.29 en la cual se puede observar la disponibilidad por

transferencia de calor.
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Figura 5.28. Disponibilidad por transferencia de trabajo.
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Figura 5.29. Disponibilidad por transferencia de calor.

Como se puede apreciar en la Figura 5.29, los términos de la disponibilidad por transferencia de
calor se ven afectados por la velocidad del motor. Esto es el resultado de la velocidad con que
interaccionan los gases quemados con las paredes del cilindro, a mayor velocidad del motor,
menor interaccidn se tendra entre el interior del cilindro y el medio ambiente; es decir, en rpm=
3000, la disponibilidad que se pierde al final del ciclo por transferencia de calor es de 190 J,
mientras que para rpm= 4500 y rpm=6000, las pérdidas disminuyen en 30% y 41.57%,
respectivamente.

La Figura 5.30 muestra la variacién de las irreversibilidades contra la posicion del cigiiefial con los
cambios realizados en la velocidad del motor. De esta figura, se observa que las irreversibilidades
presentes en el cilindro al final del ciclo, al igual que en el trabajo, no tienen una variacién
significativa una respecto de la otra, el valor minimo para los tres casos es el que tiene rpm=3000
con 418 J. Las irreversibilidades se presentan mas rapido con bajas revoluciones; es decir, para
rpm= 3000 y posicién angular en 0 grados, las irreversibilidades tienen un valor de 240 J, y para
rom=4500 y rpm=6000 alcanzan un valor de 142 J y 104 J, respectivamente, que representan
40.83% y 55% menos en comparacion con rpm=3000.
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Figura 5.30. Irreversibilidades.

La Figura 5.31 muestra la variacidn de disponibilidad total que se tiene en el cilindro respecto a la
posicion del cigliefial. De la Figura 5.31 se puede observar que conforme una mayor velocidad
tiene el motor, la disponibilidad se incrementa debido a lo expuesto anteriormente.
Adicionalmente, en la Tabla 5.6 se muestran los porcentajes correspondientes de los términos de
disponibilidad al variar la velocidad del motor.
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Figura 5.31. Disponibilidad total del sistema.

Tabla 5.6 Porcentaje de cada término de disponibilidad variando las rpm.

Parametro rom=3000 rpm=4500 rpm=6000
Término

Trabajo 33.50% 33.27% 33.05%
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Calor

8.48%

6.03%

4.91%

Irreversibilidades

18.68%

18.75%

18.80%

Las eficiencias de los ciclos para la primera y Segunda Ley estdn dadas en la Tabla 5.7.

Tabla 5.7 Eficiencias de la primera y Segunda Ley del ciclo variando rpm.

Eficiencia n, M
Parametro
rpm=3000 37.75% 33.56%
rpm=4500 36.78% 32.70%
rpm=6000 35.13% 31.21%

Con los datos mostrados anteriormente se puede observar que, con 3000 rpm, la eficiencia del

motor es la mds alta dada las condiciones de la Tabla 5.1, que indica que la energia suministrada

se aprovecha en mayor cantidad.
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5.5 Resumen de Resultados
En la Tabla 5.8 se muestra el resumen de los resultados que se obtuvieron anteriormente; cada uno de los resultados presentados fueron
comparados contra los resultados obtenidos con los parametros de ¢= 1, 6s=-35 y rpm= 3000 que es el caso base.

Tabla 5.8 Resumen de resultados.

. ., Temperatura . Transferencia Entropia Eficiencia Eficiencia
Pardmetro Valor Presién Trabajo e

guemados de calor (Irreversibilidades) nl nll

0.9 N N N v v T T

1 = = = = = = =

1.1 = = T T T 4 4

-45 ™ T N T T N N

-35 = = = = = = =

-15 N N N v v v N

3000 = = = = = = =

4500 ™ T N N T N N

6000 ™ T N N T N N

Como se puede observar en la Tabla 5.8, el resultado dptimo de funcionamiento para las caracteristicas del motor simulado son las siguientes:

e ¢=09
e 0s=-35
e rpm= 3000
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6 Conclusiones y recomendaciones para trabajos futuros

Al evaluar el funcionamiento de un motor de combustidn interna es posible realizar un analisis desde dos
puntos de vista: de la Primera Ley y de la Segunda Ley de la Termodindmica. Un analisis paramétrico
realizado desde el punto de vista de la Segunda Ley, como el que se ha realizado en este trabajo, permite
cuantificar cudl es la energia total que tiene el sistema al final de la etapa de admisién, asi como las
formas en las que se degrada y aprovecha dicha energia. La energia total del sistema estard en funcion de
la masa de combustible, que se ingresa en el cilindro durante la etapa de admisién. La degradacidon de la
energia se presenta mediante los efectos disipativos y para el caso de este analisis, se observa que dichos
efectos se presentan mediante la transferencia de calor, irreversibilidades y el calor que tienen los gases
guemados al final de la etapa de expansién.

Para cumplir con lo anterior, se programé un modelo que esta basado en la Primera y Segunda Ley de la
Termodinamica en el software Mathematica®. Este es un modelo de dos zonas, una donde se calculan las
propiedades de los gases quemados y otra para los gases no quemados. Con las ecuaciones que se
presentaron en el capitulo 3 y con condiciones iniciales propuestas por Ferguson [21], se propuso un caso
base y se eligi6 como parametros a analizar la velocidad del motor (rpm), el dngulo de inicio de
combustidn (0s) y la razén de equivalencia (9).

El andlisis paramétrico permite conocer cudl es el funcionamiento dptimo de los motores de combustion
interna, en consecuencia, se puede concluir lo siguiente de cada uno de los pardmetros:

e larazdn de equivalencia es uno de los pardmetros que modifican de manera mas significativa las
irreversibilidades, una menor razén de equivalencia permite reducir las irreversibilidades. Una
menor masa de combustible significa menor disponibilidad para poder realizar trabajo, pero para
el analisis paramétrico que se realizd se observa que a pesar de tener menor combustible (debido
a la menor razén de equivalencia) el trabajo que se realiza por el pistdn es alto, lo que lleva a una
mayor eficiencia; es decir, se aprovecha de mejor manera la energia que se le suministra al
sistema.

La entropia es una propiedad que depende de la presidn y de la temperatura, disminuir la masa
del combustible significa disminuir la temperatura que alcanzan los gases, y en consecuencia, la
presion que se alcanza dentro de la cdmara de combustion.

La mayor eficiencia para esta tesis calculada con la Primera y Segunda Ley se alcanza con ¢= 0.9.

e la disponibilidad por transferencia de calor incrementa, si se disminuye el dngulo donde se inicia
la combustién y ésta disminuye conforme se acerca al punto muerto superior.

La eficiencia optima se alcanza con 6s= -35 grados, que se debe a que de la disponibilidad total
gue se tiene en el sistema, el trabajo que se extrae es mayor en comparacion con los datos que se
obtuvieron con Os= -45 grados y 6s=-15 grados.

Los gases quemados que tienen alta temperatura se mantienen en contacto mas tiempo con el
sistema, que implica que la transferencia de calor sea mayor para 6s=-45°.

65



La generacidn de entropia en el sistema incrementa con 0s= -45°; este incremento es resultado
de una mayor temperatura que se alcanza debido a la presidn que se tiene dentro de la camara de
combustidn.

e La velocidad del motor implica incremento en las irreversibilidades, la entropia es una funcién de
presidn y temperatura, y los cambios en la velocidad del motor incrementan la temperatura y en
consecuencia, la presion dentro de la cdmara de combustion.

Al tener una mayor temperatura dentro de la cdmara de combustién, la transferencia de calor
incrementa, debido al gradiente de temperatura que se presenta entre el sistema y su entorno.

La disponibilidad por transferencia de trabajo disminuye a mayor velocidad del motor; esto
debido a la presidon media efectiva, la cual es mayor para rpm=3000.

La mayor eficiencia se alcanza con rpm= 3000.

La Segunda Ley permite conocer, ademas de la forma en la que se degrada la energia, los parametros bajo
los cuales la eficiencia del ciclo se incrementa; es decir, las condiciones dptimas de funcionamiento.
Conocer estos parametros permite reducir las pérdidas de disponibilidad, que como se ha demostrado en
la presente tesis, se presentan principalmente durante la etapa de combustion.

Para trabajos futuros se espera que el programa pueda ser complementado con un modelo quimico que
incluya reacciones quimicas completas, una combustidn incompleta y que sea complementada con un
modelo de propagacién de la flama en la que se contemplen dichas consideraciones, y observar que
ocurre con la disponibilidad total del sistema, asi como la degradacidon de la disponibilidad.

También para un trabajo futuro se pudiera desarrollar el andlisis paramétrico para una mayor cantidad de
combustibles, incluyendo dentro de éstos, los biocombustibles como una alternativa de energia, lo que
permita conocer las irreversibilidades que se presentan al utilizarlos y su funcionamiento éptimo de los
motores bajo el uso de estos combustibles.
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8 Apéndices

8.1 Apéndice 1 Propagacion de la flama

Las suposiciones para el sub-modelo geométrico son las siguientes; la cdmara de combustidn es cilindrica,
la tapa del cilindro es plana, la propagacion de la flama es esférica siendo el centro la ubicacion de la bujia.
En la Figura Al.1 se aprecia la cdmara de combustion.

Ubicacidn de La bujia

r

f Eje die la camara de

\ I combustidn

1
L
]
1
]
L
L]
'
!
|
I

Figura Al1.1. CAmara de combustion.

De la Figura Al.1 los parametros que se pueden observar son el radio de la cdmara de combustién (a), el
radio de la flama (r) y la distancia de la cabeza del piston a la tapa de la cdmara de combustion (h(6)).

Otro pardmetro que se puede conocer es la separacidon de la bujia al eje del pistdn, estd longitud es
denominada en esta tesis como Sh.

Los parametros que se deben conocer en todo instante se enlistan y desarrollan a continuacién:

e Elvolumen al final de la combustion (Vg.):

Vie =Ve(l + rz;l (1 —cos(6s + 6b) + ri [1 - —7,2sin(6s + Hb)z]) (Ael.l)

e Ladistancia entre la cabeza del piston y la tapa del cilindro al final de la combustion (hg.):
Vre (Ael.2)

Fc — n*(a)z

e Velocidad de la flama (vf1qmq):

Dy
Vflama = (ﬁgl‘;b (Ae1.3)
grado

donde Dfiqm, es la distancia maxima que recorre la flama al radio maximo
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Dflama = \/(a + Sb)% + h—Fc2 (Ael.4)

.z se, . e e~
y la relacién Jrade es la relacién temporal por cada grado que avanza el ciglieiial:
seg 1
—_— = Ael.
grado 60xrpm ( € 5)
e Elradio de la flama ¢, para cada instante es:
seg
= (6 —0s) * grado * Urlama (Ael.6)

Para el calculo total de los volumenes y areas de las zonas quemadas y no quemadas son entonces:

A(0) = A, (0) + A,(6) (Ael.7)

V() =Vv,(6) +V,(6) (Ael.8)

Para ambos casos (area y volumen), sélo se requiere conocer la parte quemada o no quemada ya que
tanto el area como el volumen instantaneo se conocen en cada angulo del cigliefial; para este caso se
resuelven 4, y V,.

Como primera observacion es que existen casos triviales, es decir, las zonas donde se presenta el area y
volumen de los gases no quemadas son antes de la combustion, es decir, 4,(8) = 0y V,(8) = 0. Cuando
finaliza la combustion, todos los gases se han quemado, por lo que A4,,(68) = 0y 1;,(8) = 0.

El instante donde existen las dos areas (quemados y no quemados) es mientras se lleva a cabo la
combustidn, por lo que, se ha dividido cada etapa de la combustién en 8 casos.

% Caso 1, en el inicio de la combustién si se cumple que 77 + Sbh < a:
Ap(0) = * 172 (Ael.9)
V,(8) = g * 10 % 7 (Ael.10)
% Caso 2, el radio de |a flama llega a una pared del cilindro si se cumple que 75 + Sb > a 'y

Sb — 17 = —a, se define la siguiente constante:
_ Sb%-rf2+a?

C; = (Ael.11)
2*Sb
Vp(0) =V, + 1, (Ael.12)
donde
c
V, = g bel_rf[er — (x — Sb)?]dx (Ael.13)

V, = fcal [J(aZ — xZ)(er —a? —Sh? + 2x Sb) + (rfz —(x— Sb)z) . tan‘1\/ 22 —x2 ]dx

r52—a2-Sh2+2x+Sh

(Ael.14)
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para
Ap(0) = 2(A; + Az + A3)

Ay = fSC;_rf[er — (x — Sb)?]dx

A, = féw/(az — x2)dx

dx

Az =fé[\/(rfz—az—sz+2x*5b)*\/a2a_2x2

% Caso 3, el radio de la flama supera la tapa del cilindro, si se cumple Sb — 17 < —a

V,(8) = f_aa [\/(az - xz)(rfz —a? — Sh% + 2x = Sh) + (rfz — (x —Sb)?) *

aZ_xZ
tan~?! dx
rf2—a?-Sb2+2x*Sh

para
Ap(0) = A; + A,

A, =m*a?

Ay =2m [° [J(rfz —a% — Sh2 + 2x * Sh) | dx

En los casos siguientes para 1y es mayor que la altura del piston h(6)

% Caso 4, sise cumple 7% < (a — Sb)* + h(6)* y1; + Sh < a:

Vp(8) =V =V,

_2 3
Vl—g*n*rf

v, =2 (- h(B))Z (217 + n(®)
para

Ap(0) = A1 + A,

Ay =112

A, = n(rs? — h(6)?)

% Caso 5, si se cumple 7% < (a — Sb)* + h(6)*, 17 + Sb > a y Sb — 1y = —a, entonces:

(Ael.15)

(Ael.16)

(Ael.17)

(Ael.18)

(Ael.19)

(Ael.20)

(Ael.21)

(Ael.22)

(Ael.23)

(Ael.24)

(Ael.25)

(Ael.26)

(Ael.27)

(Ael.28)
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Vb(e) = V1 + V2 - V3 (A6129)

Vi =3 fon, [ = Cc = Sb)?]dx (Ae1.30)

V, = fcal [\/(a2 — xz)(rfz —a? —Sh% +2x = Sh) + (rfz — (x — Sh)?) * tan‘l\/ a?—x* ]dx

Tr2—-a?-Sbh2+2x*Sh

(Ael1.31)
2
Vs =Z(r; — h(6)) " (217 + h(8)) (Ae1.32)
para
A,(60) = Ay + Ay + As + A, (Ae1.33)
c

A =2 bel_rf [\/rfz —(x— Sb)z] dx (Ael.34)
Ay =2 [ \(@? = x?)dx (Ae1.35)
A3 =2 fcal [\/(rfz — a% — Sh2 + 2x = Sb) * \/a;%z] dx (Ae1.36)
Ay = m(rp? — h(6)?) (Ael.37)

% Caso6,sir? < (a—Sb)*>+ h(6)* y Sb—1y < —a, se tiene:
Vb(e) = Vl - VZ (Ael.38)

n=/[, [J(az — x2)(152 — a2 — Sb2 + 2x * Sb) + (1;2 — (x — Sb)?) = tan‘l\/ a?-x? ]dx

T72—-a%-Sb2+2x+Sh

(Ae1.39)
2
Vo =2 (1 = n(®) (27 + b)) (Ae1.40)
para

Ap(0) = Ay + Ay + As (Ae1.41)

A, =m*a? (Ael.42)

Ay =2[% [J(rfz —a% — Sh2 + 2x = Sh) * \/a;’fzxz] dx (Ae1.43)

Az = m(rs? — h(6)?) (Ael.44)

% Caso7,sire? > (a — Sb)* + h(6)?,1:% < (a + Sb)* + h(6)* y Sb —1; > —a.
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Para este caso de nuevo es necesario definir otra constante

_ Sb2-rs2+a®+h(6)?
C, = osh (Ael1.45)

Vb (0) = V1 - V2 - V3 + V4_ (Ael4‘6)

= G| a2 s+ 2 5) + (7 - G- 5897)

_1 a?—x2
tan \/sz—a2—5b2+2x*5b dx (Ael.47)
G 2 2 | [rr-n@2—Ge-spy?
V, = — (x —Sb)“ xtan™ — h(6
2=l |77 7 (e S e @ 0) +
\[rfz —h(8)? — (x — Sb)? | dx (Ae1.48)

Vs = félz [\[(az — XZ)(TfZ — a2 —Sh2 +2x « Sb) + (sz _ (x _ Sb)z) N tan_l\/ aZ2—x2 3

Tr2—-a?-Sbh2+2x*Sh

2h(8)Va? — xz] dx (Ael1.49)
V=3I, 2 = Gc = Sb)?]dx (Ae1.50)
para
Ab(e) = Z(Al + AZ + A3 +A4 + As + A6) (Ael.51)
A=y, \/rfz — (x — Sh)?dx (Ae1.52)
A, = fcai (a? — x2)dx (Ael.53)
As = ffj [\/(rf2 —a? — Sh% + 2x x Sb)] dx (Ael.54)

Ay =h(®) [} [ /az‘%z] dx (Ael.55)

A5 = fscz_\/m [\/T‘fz - h(6)? — (x - Sb)z] dx (Ael.56)
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Ag = fci (a? — x2)dx (Ael.57)

«+ Caso 8, si no se cumple ninguna de las condiciones presentadas en los casos 4 a 7, entonces:

Vb(e) = V1 — V2 — V3 (A6158)

Vi= f—aa [\/(az — x2)(r72 — a? — Sb2 + 2x x Sb) + (172 — (x — Sb)?) « tan‘l\/ a?-x? ]dx

Tf2—a%-Sb2+2x*Sb

(Ael1.59)
G , , 1\/rf2—h(9)2—(x—5b)2
V, = — (x — Sb)* xtan™ — h(6
2 be— [rr2—n(6)? S )" tan h(6) ©)
\/rfz — h(9)? — (x — Sb)? | dx (Ae1.60)

V3 = fcaz [\[(az — xZ)(er — a2 —Sh2 + 2x « Sb) + (sz _ (x _ Sb)z) *tan_l\/ aZ2—x2 3

Tr2—-a?-Sbh2+2x*Sh

2h(8)Va? — x% | dx (Ael.61)
para
Ab(g) = Al + AZ + A3 + A4_ + AS (Ael.62)
Ay =m*a? (Ael.63)
Ay =2[% [\/(rfz —a? — Sh% + 2x * Sb)] dx (Ael.64)
a a?
Ay =2h(0) [, /mdx (Ae1.65)

C;

Ay =] J—[\/rfz — h(6)? — (x —Sb)z] dx (Ael.66)
Sb— |rg2—-h(6)?
As =2 [ [Va? = x?|dx (Ae1.66)
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8.2 Apéndice 2: Tablas de datos para calcular las funciones termodinamicas de (4.13), (4.14) y diferentes

combustibles.

En la Tabla A2.1, se muestran los datos que se utilizaron para calcular las funciones termodindamicas del balance (4.13) (mezcla no

quemada):

Tabla A2.1 Coeficientes de polinomios ajustados para calcular las funciones termodinamicas de las especies quimicas requeridas. Datos
para 300-1000 K. Datos tomados de [23].

Especies
CO2

H20

N2

02

CcoO

H2

al

2.4007797
4.0701275
3.6748261
3.6255985
3.7100928
3.0574451

a2

a3

0.0087351 -6.6071E-06
-0.00110845 4.1521E-06
-0.00120815  2.324E-06
-0.00187822 7.0555E-06

-0.0016191 3.6924E-06
0.00267652 -5.8099E-06

a4
2.0022E-09
-2.9637E-09
-6.3218E-10
-6.7635E-09
-2.032E-09
5.521E-09

a5
6.3274E-16
8.0702E-13
-2.2577E-13
2.1556E-12
2.3953E-13
-1.8123E-12

ab a7
-48377.527  9.6951457
-30279.722 -0.32270046
-1061.1588  2.3580424
-1047.5226  4.3052778
-14356.31 2.955535
-988.90474 -2.2997056

La Tabla A2.2, muestra los datos usados para calcular las funciones termodindmicas del balance (4.14) (mezcla quemada):

Tabla A2.2 Coeficientes de polinomios ajustados para calcular las funciones termodinamicas de las especies quimicas requeridas. Datos
para 1000-3000 K. Datos tomados de [23].

Especies
CO2
H20
N2
02
Cco
H2
H

0]
OH
NO

al
4.4608041
2.7167633
2.8963194
3.6219535
2.9840696
3.1001901
2.5
2.5382
2.9106427
3.189

a2

0.003098172
0.002945137
0.001515487
0.000736183
0.001489139
0.000511195
0
-0.000021282
0.000959317
0.001338228

a3

-1.23926E-06
-8.02244E-07
-5.72353E-07
-1.96522E-07
-5.78997E-07
5.26442E-08
0]
-4.1531E-09
-1.94417E-07
-5.28993E-07

a4

2.27413E-10
1.02267E-10
9.98074E-11
3.62016E-11
1.03646E-10
-3.491E-11
0
3.9687E-12
1.37566E-11
9.59193E-11

a5

-1.5526E-14
-4.84721E-15
-6.52236E-15
-2.89456E-15
-6.93536E-15
3.69453E-15
0
-3.0014E-16
1.42245E-16
-6.48479E-15

ab

-48961.442
-29905.826
-905.86184
-1201.9825
-14245.228
-877.38042
25471.627
29230.803
3935.3815
9828.329

a7
-0.98635982
6.6305671
6.1615148
3.615096
6.3479156
-1.9629421
-0.46011763
4.920308
5.4423445
6.7458126
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La Tabla A2.3 muestra los coeficientes para calcular las funciones termodindmicas de algunos combustibles.

Tabla A2.3 Coeficientes de polinomios ajustados para calcular las funciones termodinamicas de algunos combustibles. Datos para 300-
1000 K. Datos tomados de [21].

Combustible al a2 a3 a4 a5 a6 a7

CHa 1.971324 0.007871586 -1.04859E-06 -9930.422 8.873728 0 0
CeHs -2.545087 0.0479554 -2.03077E-05 8782.234 33.48825 0 0
C7H17 4.0652 0.060977 -0.000018801 -35880 15.45 0] 0
C14.4H24.9 7.971 0.11954 -0.000036858 -19385 -1.7879 0 0
CH3NO2 1.412633  0.02087101 -8.14213E-06 -10263.51 19.17126 0 0
CH3OH 1.779819 0.01262503 -3.62489E-06 -25254.2 15.0884 0] 0
C2Hs 4.83 0.0138 -0.00000456 6.72E-10 -3.6E-14 -12700 -5.24
C3Hs 6.73 0.0149 -0.00000495 7.21E-10 -3.77E-14 -924 -13.3
C3Hs 7.53 0.0189 -0.00000628 9.18E-10 -4.81E-14 -16500 -17.8
CaHs 2.05 0.0344 -0.0000159 3.31E-09 -2.54E-13 -2140 15.5
CaHio 20 0.0104 -0.000000961 -4.62E-10 8.2E-14 -26300 -88.4
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