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Resumen

En este trabajo de tesis, se utilizd un programa hecho con el Software Mathematica, para simular Ia
emisidn de gases contaminantes variando algunos parametros de un motor de combustién interna, en
especifico de un motor de 4 tiempos de encendido por chispa. Este modelo propuesto se somete a una
comparacioén con datos experimentales y numéricos para verificar que dicho modelo es confiable. Los
resultados obtenidos en esta tesis son comparados para analizar el efecto que tienen algunos parametros
en la formacion de contaminantes.






Objetivo

Determinar la relacidn que existe entre la temperatura de la pared del pistdn con la emisién de los gases

contaminantes a través de un modelo matematico cero dimensional.

Objetivos especificos

Analizar los fendmenos fisicoquimicos que se presentan en la cdmara de un motor de combustién
interna.

Programar un modelo matematico que represente el flujo dentro de la cdmara de un motor de
combustidn interna de encendido provocado.

Validar el modelo matemadtico con datos experimentales y numéricos de la literatura abierta.
Analizar la relacion que existe entre la temperatura de la pared del piston y los gases
contaminantes emitidos por al medio ambiente.

Determinar los pardmetros de emisiones contaminantes con base en la temperatura de la pared
del cilindro.






1. Introduccion

1.1 Antecedentes

La historia de los motores de combustion interna (MCI) utilizados en la industria automotriz tienen su
inicio desde un poco mas de 100 aios. El primer recuento se dio en 1876, cuando el ingeniero aleman
Nicolaus Otto solicitd la patente llamada Gasmotor. Payri (2011) refiere que, si bien, Otto no fue el
primero en utilizar y estudiar los motores de combustidn, pero si fue unos de los mds importantes
precursores de nuevas investigaciones que sirvieron para el desarrollo de futuros motores de combustion
interna., debido a que sus hallazgos fueron la base para el accionamiento de vehiculos, trenes, barcos y

aviones.
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Figura 1.1. Dibujo de la patente Gasmotor presentada en Estados
Unidos. Fuente: (Payri, 2011. Motores de combustion interna

alternativos)

Cabe mencionar que uno de los antecedentes directos y mas importantes de los motores de combustion
Interna fue la maquina de Vapor. Leonardo da Vinci, en 1482, ided un prototipo de vehiculo que podia
moverse con ayuda de un sistema de muelles y con la fuerza de dos personas. Este vehiculo, apenas podia
desplazarse unos cuantos metros. Gracias a la idea anterior, en 1770, Joseph Cugnot construyo el primer
vehiculo con motor de vapor en la historia: el fardier, el cual tenia como limite de velocidad 4km/h que
eran suficientes para derribar una pared ya que este vehiculo carecia de un sistema de frenos.

En 1862, Beau de Rochas presenté en Francia la solicitud de patente FR 52593 en la cual establecio la
importancia de comprimir la carga del cilindro antes de la combustién. En su documento establece lo

siguiente:

“[...] Para un mismo lado del cilindro, se llega naturalmente a ejecutar las siguientes operaciones, en un
periodo de cuatro carreras consecutivas: 1. Aspiracion durante una carrera completa del piston; 2.



Compresion durante la carrera siguiente; 3. Inflamacion en el punto muerto y expansion durante la tercera
carrera; 4. Expulsion del gas quemado fuera del cilindro en el cuarto y ultimo retorno.”

La cita mencionada corresponde a lo que actualmente se conoce como ciclo teérico de volumen constante
de cuatro tiempos. Beau de Rochas, proponia una compresion sin combustiéon hasta el punto muerto
superior y una autoinflamacion de la mezcla, similar a lo que Diesel propondria para su motor tiempo
después.

Como se menciond al principio de este capitulo, los trabajos mds destacados en cuanto a propuestas de
motores de combustién interna fue la de Otto. La informacion termodinamica contenida en las patentes
de Otto dice: “4. Establecer la accion del piston de un motor de gas de llave, de modo que a cada dos
vueltas de la llave se presenta de un solo lado del piston los fenémenos siguientes: a) aspiracion de los
gases en el cilindro, b) su compresion, c) su combustion y su efecto y d) su evacuacion fuera del cilindro”.

Nikolaus Otto perfeccioné entonces el motor mediante los conocimientos de Beau de Rochas, el cual llegd
a superar en eficiencia al motor de combustién externa de Watt. Entre los colaboradores de Otto, se
encontraba Gottlieb Daimler, quien seria el encargado de sustituir el motor de gas por un motor
alimentado por gasolina. En 1883, Daimler, junto con Maybach, empezd a realizar pruebas con los
primeros motores a gasolina, los cuales eran tan compactos que resultaron adecuados para la
construccion de vehiculos ligeros.

En 1885, uno de los motores de Daimler fue montado en una bicicleta de madera y posteriormente a un
carruaje con cuatro ruedas. Daimler, no era el Unico que se encontraba haciendo pruebas con motores de
combustidn interna pequenos; Karl Benz, en 1885, patentd un automaévil con un motor de cuatro tiempos
con una estructura de tubos. Dicha construccion, en cuestion de peso, era lo mds conveniente tomando la
capacidad del motor que se tenia en ese entonces.

Figura 1.2. Primeros motores Diesel.

Fuente: Pérez, J. 2018. Uso Pedagdgico de los motores de combustion

Los motores disefiados por Daimler y Benz Ilamaron la atencién del ingeniero Rudolf Diesel, quién en 1892
patentdé el motor de combustién interna por compresién y cuyo funcionamiento seria, obviamente,



diferente al del motor de encendido por chispa. Cabe destacar que el primer motor que Rudolf Diesel
construyé explotd la primera etapa de prueba, afortunadamente, Diesel sobrevivid y afios mds tarde,
consiguié disefiar un motor cuya eficiencia fuera mucho mayor que la del motor Otto.

1.1 Primera Ley de la termodinamica

Para abordar el tema de los motores de combustidn interna, es necesario saber las leyes, principios y
términos de la fisica por las que se rigen éstos. Dos de los términos que se abordaran en todo momento
durante esta investigacién son los de Calor y Trabajo. Cengel (2015) define al calor como: la forma de
energia que se transfiere entre dos sistemas debido a una diferencia de temperatura. Esto quiere decir,
gue siempre tiene que haber dos sistemas con diferentes temperaturas cada uno para que exista calor. En
ocasiones se debe establecer la tasa de transferencia de calor durante un intervalo de tiempo, la cual es
expresada como indica la expresién (1.1.1):

Q= qdt (1.1.1)

Por otro lado, el trabajo se define como la transferencia de energia relacionada con una fuerza que actua
a lo largo de una distancia. El trabajo realizado por unidad de tiempo se denomina potencia y se expresa
en unidades como kJ/s o kW.

Tanto el calor como el trabajo son cantidades direccionales, por lo que necesitan de magnitud y direccion
y por ello se ha adoptado un convenio de signos, tal que la transferencia de calor hacia un sistema y el
trabajo hecho por un sistema son positivos; la transferencia de calor desde un sistema y el trabajo hecho
sobre un sistema son negativos. Se tiene que considerar que tanto el trabajo como el calor son funciones
de trayectoria, por lo que su magnitud depende de la trayectoria seguida durante un proceso.

Una vez definido estas propiedades hay que tratar al trabajo W, el calor Q y a la energia E en un sistema,
para ello estd la primera ley de la termodinamica, también llamada principio de conversacién de la
termodinamica el cual establece que la energia no se puede crear ni destruir durante un proceso; solo
puede cambiar de forma (Cengel 2015).

Una consecuencia de la primera ley de la termodindmica es el nuevo término energia E, ademds de calory
trabajo. La primera ley no hace referencia al valor de la energia total de un sistema cerrado en un estado,
tan sdlo establece que el cambio de energia total durante un proceso adiabatico debe ser igual al trabajo
realizado (Cengel 2015). De acuerdo con lo anterior, el principio de conservacion de la energia se expresa
como el cambio neto de la energia total del sistema durante un proceso es igual a la energia que entra
menos la energia que sale del sistema durante un proceso.

Eentrada - Esalida = AEsistema (1-1-2)



Como anteriormente se comentd, la energia se puede transferir hacia o desde un sistema, segun sea el
caso. Para ello, existen tres formas de transferencia de energia. La primera es la transferencia de energia
por calor, la cual incrementa la energia de las moléculas y por lo tanto del sistema. La segunda forma es la
transferencia de trabajo la cual no es causada por un gradiente de temperatura; la transferencia de
trabajo hacia un sistema incrementa la energia de éste, mientras que la transferencia de trabajo a otro
sistema la disminuye. Finalmente, la tercera forma de transferencia de energia es la de flujo masico, la
cual esta relacionado con la masa que entra y sale del sistema.

Como la energia puede ser transferida en las formas de calor, trabajo y masa, el balance de energia
quedaria como en la expresién (1.1.3)

Eentrada — Lsalida = (Qentrada - Qsalida) + (Wentrada - salida) + (Eentrada - Esalida) = AEsistema
(1.1.3)

Si se tiene un sistema adiabatico, la transferencia de calor es 0; si no interacciones de trabajo, esté es 0y
para sistemas sin un flujo de masa, el transporte de energia seria 0.

1.2 Segunda ley de la termodinamica

La primera ley de la termodindmica establece la relacion que hay entre la energia total del sistema, el
calor y el trabajo, sin embargo, nunca se menciona una restriccion del flujo de energia. Un ejemplo que
menciona Cengel acerca de la segunda ley es el de una taza de café. Si se pone una taza de café caliente
en un cuarto, en donde abunda aire a temperatura ambiente, lo que ocurre siempre es que el café se
enfriard y paulatinamente alcanzara la temperatura del aire. Viéndolo desde esa perspectiva, se cumple
con la primera ley de la termodindmica, pero también se cumpliria con el caso opuesto: el aire a
temperatura ambiente se enfria para calentar la taza de café. Esta situacién nunca puede ocurrir sin
embargo no hay alguna restriccidon por parte de la primera ley que diga que es imposible. Basdndose del
ejemplo anterior, se puede decir que algunos procesos van siempre en una direccidon y no en la direccién
opuesta. Pues bueno, para eso estd la segunda ley de la termodinamica.

Uno de los primeros enunciados que sirven como base para la segunda ley de la termodinamica es el
enunciado de Clausius, el cual dice que “es imposible que haya un proceso que tenga como unico resultado
el paso de calor de un foco frio a un foco caliente” (Cengel). Aunado a este enunciado, se menciona uno
que fortalece la idea de Clausius, el cual es el enunciado de Kelvin-Planck: “Es imposible que un dispositivo
que opera en un ciclo ceda calor de un solo depésito y produzca una cantidad neta de trabajo” (Cengel).
Este enunciado también puede expresarse como: “Ninguna maquina térmica puede tener una eficiencia
de 100 por ciento”. Es importante destacar que no es debido a las pérdidas por friccién o a otros efectos
disipativos los que interactlan en este enunciado. Relacionando los enunciados de Kevin-Planck y el de



Clausius, se concluye que cualquier dispositivo que viole un enunciado, estaria violando automaticamente
el otro enunciado, y viceversa, también se concluye que no hay ninguna mdquina que tenga el 100% de
eficiencia, solo de manera idealizada, los cuales son las maquinas de movimiento perpetuo. Una maquina
de movimiento perpetuo que no cumpla con la segunda ley de la termodinamica se le denomina de
segunda clase.

Si bien es obvio que no hay ninguna maquina que proporcione el 100% de calor en trabajo util, y también
se sabe que ningun proceso, una vez hecho, no puede volver a su estado inicial sin dejar huella en sus
alrededores. A este tipo de proceso se le llama irreversible y es un proceso idealizado, se pueden
aproximar con dispositivos reales, pero nunca lograr. Todo proceso tiene sus irreversibilidades, como es a
friccion, la expansion libre o la transferencia de calor de una diferencia de temperaturas finitas. La
presencia de estos efectos hace a un proceso irreversible.

Con todo lo anterior, se sustenta que no hay ningun dispositivo que tenga el 100% de eficiencia, pero
entonces éCudl es la maxima eficiencia que podria alcanzar un dispositivo? Para esta respuesta, se
necesita tener en cuenta que la maquina depende mucho de los procesos que describan al dispositivo y,
en gran medida se busca que estos procesos requieran lo minimo de trabajo para para producir lo mas
posible que se pueda. Este tipo de proceso es conocido como reversible, los cuales no son posibles en la
vida real, pero son un punto de partida para los ciclos reales ya que éstos uUltimos tienen un desempefio
menor que los ciclos reversibles.

El ciclo reversible mas conocido hasta la actualidad es el propuesto por Sadi Carnot, el cual consta de
cuatro procesos: dos isotérmicos y dos adiabdticos. Sadi Carnot propuso un sistema cerrado conformado
por un gas contenido en un dispositivo cilindro-émbolo adiabatico, como se muestra en la siguiente figura.
Los procesos que conforman al ciclo de Carnot son de la siguiente manera:

1-2. Expansioén isotérmica reversible (figural-1).

Inicialmente la temperatura del gas y la cabeza del cilindro estan a una temperatura Ty la cual proviene de
una fuente externa. Se permite que el gas se expanda lentamente dentro del cilindro. Si nos apegdramos a
la realidad, al momento de la expansion del gas, su temperatura tendria que disminuir no obstante se
transfiere calor del depdsito a la pared del cilindro vy, a su vez este la transfiere al gas haciendo que el gas
se mantenga a la temperatura Ty, por lo que se dice que es un proceso isotérmico. La expansion continta
hasta llegar a la posicion 2.



Fuente de
energia
aTy

Figura 1.1.1 Proceso 1-2

Fuente: (Cengel 2015. Termodindmica)

2-3 Expansion adiabatica reversible (figura 1.2).

Una vez alcanzado el estado 2, se elimina la fuente que suministraba calor a la cabeza del cilindro y se
sustituye por un aislamiento para que el sistema sea adiabatico, es decir, no cede calor al medio, sin
embargo, el gas se continla expandiendo, efectuando trabajo a sus alrededores hasta alcanzar la
temperatura T, Para considerar este proceso totalmente reversible, se considera que no hay pérdidas por
friccion y el proceso esta en cuasi equilibrio.

Aislamiento

Figura 1.1.2 Proceso 2-3. Fuente:
(Cengel 2015. Termodinamica).



3-4 Compresion isotérmica reversible (figura 1.3).

En el estado 3 la cabeza del cilindro ya no es adiabatica y se pone ahora en contacto con el sumidero, el
cual tiene una temperatura T.. Una vez hecha la consideracion anterior, una fuerza exterior empuja al
cilindro hacia el interior, de modo que se realiza trabajo sobre el gas. A medida que el gas se comprime su
temperatura tiende a aumentar, pero asi como aumenta una cantidad infinitesimal dT, el calor se
transfiere desde el gas hacia el sumidero, lo que causa que el gas esté a una temperatura T, y asi es como
la temperatura del gas se mantiene constante. Como a diferencia de temperaturas entre el gas y el
sumidero nunca excede dT, este tipo de proceso de transferencia de calor reversible.

(4 )= (3)

Sumidero
de energia

d T!'.
O

T; =const.

Figura 1.1.3 Proceso 3-4. Fuente:
(Cengel 2015. Termodinamica).

4-1 Compresién adiabatica reversible (figura 1.4)

En el estado 4 se vuelve a colocar un aislamiento en la cabeza del pistdn y se comprime el gas de manera
reversible, para que éste vuelva a su estado inicial, el estado 1, por lo que la temperatura sube de T a Ty
durante este proceso de compresion adiabatico reversible.

I

Alslamiento
B e

Figura 1.1.4 Proceso 4-1. Fuente:
(Cengel 2015. Termodinamica).



Con estos cuatro procesos se obtiene el ciclo de Carnot, el cual se puede expresar en un diagrama P-V
(figural.5). Se puede observar en la figura que el area bajo la curva 1-2-3 es el trabajo realizado por el
durante la parte de la expansién de ciclo, mientras que el drea bajo de la curva 3-4-1 representa el trabajo
que se realiza sobre el gas durante la parte de la compresién del ciclo. El area total del ciclo, delimitada
por 1-2-3-4-1) representa la diferencia entre la compresion y expansidn y representa el trabajo neto total
hecho durante el ciclo.

P

Figura 1.1.5 Diagrama P-V de un ciclo de Carnot Fuente: (Cengel, 2015.
Termodinamica)

De acuerdo con este ciclo, el balance neto de calor es igual al trabajo neto realizado por el sistema, lo que
se expresa en la ecuacién 1.2.1:

Q1 — Q2 = Wheto (1.2.1)

Y la eficiencia térmica se expresa:

— Wheto — ¢ pdv — Q1—0Q; (1 2 2)

n Q1 Q1 Q1

Cabe recordar que como este ciclo es reversible, es el mas eficiente que opera entre dos limites de
temperatura especificados. Aun cuando el ciclo de Carnot no se puede lograr en la realidad, es la base
para mejorar a los ciclos reales y maximizar su eficiencia, de tal manera que se acerquen a la eficiencia del
ciclo de Carnot.



La segunda ley de la termodindmica restringe la operacion de dispositivos ciclicos seglin se expresa
mediante los enunciados de Kelvin-Planck y Clausius, de los cuales se obtienen los siguientes puntos
importantes a acerca de la eficiencia térmica de las maquinas reversibles e irreversibles:

1. La eficiencia de una maquina térmica irreversible es siempre menor que la eficiencia de una maquina
reversible que opera entre los depdsitos

2. Las eficiencias de las maquinas térmicas reversibles que operan entre los mismos dos depésitos son las
mismas.

Los enunciados anteriores se conocen como los principios de Carnot, y se comprueba que al momento de
violar cualquiera de estos principios, da como resultado la violacion de la segunda ley de la
termodinamica.

1.3 Fuentes de contaminacion Atmosférica

La mayoria de las actividades que se realizan dia con dia traen consigo un porcentaje de contaminantes, y
estos pueden afectar al aire, al agua, a la tierra o a todas juntas. La SEMARNAT (2018) considera que toda
actividad, proceso u operacién capaz de producir contaminacién es una fuente de contaminacién, la cual
tiene varias variantes segln algunas de sus caracteristicas. Los grupos mas comunes de fuentes de
contaminacidon mas comunes son:

e Fuentes puntuales: Son caracterizadas por ser estacionarias o estar en un punto fijo como las
plantas de energia, refinerias de petréleo y fabricas.

e Fuentes moviles: Abarcan todas las formas de transporte y los vehiculos automotores

e Fuentes de area: Todas aquellas actividades que en conjunto afectan la calidad del aire, como el
uso de madera, imprentas, tintorerias, etc.

e Fuentes naturales: Son resultados de la vida animal y animal, asi como de las emisiones
producidas por los volcanes, por la erosion del suelo y por los océanos.

En este documento, se hard énfasis en las fuentes de contaminacién moéviles, especificamente en las que
son propulsadas por motores de combustién interna de encendido por chispa. Dichas fuentes producen,
segln datos de SEMARNAT (2005), tres tipos de emisiones contaminantes: a) emisiones evaporativas, b)
emisiones de escape y c) emisiones producidas por el desgaste de los frenos y de las llantas.

Las emisiones emitidas por el escape del vehiculo automotor son producto de la quema del combustible y
comprenden a una serie de contaminantes entre los que destacan: el mondxido de carbono (CO), bidéxido
de carbono (CO; ), hidrocarburos y éxidos de nitrégeno (NOx) y Vapor de Agua.



1.4 Escala termodinamica de Temperatura

Una escala de temperatura que es independiente de las propiedades de las sustancias utilizadas para
medir la temperatura se denomina escala termodinamica de temperatura (Cengel, 2015). Una escala
termodinamica de temperatura ofrece varias ventajas en los calculos termodindmicos.

El segundo principio de Carnot establece que la eficiencia de una maquina reversible es independiente del
fluido del trabajo que se utiliza, asi como de las propiedades de dicho fluido, asi como del tipo de maquina
o de ciclo usados. Esto quiere decir que la eficiencia térmica de una maquina reversible estd en funcién
solamente de las temperaturas del depésito:

Z—*L’ = f(Ty, T, (1.4.1)

Donde Thes la temperatura de alta temperatura y T_es la temperatura del depdsito de baja temperatura.

El calor que se suministra al sistema puede ser calculado mediante la expresiéon 1.4.2:

Q—W; =AU, =0 (1.4.2)
Teniendo en cuenta que:
Wy = $pdv (1.4.3)
Y despejando Q;se obtiene:
Q, = $pdV = RT, an—i (1.4.4)

El mismo procedimiento aplica para el calor cedido al sistema Q,:
Vy
Q:=$pdV = RT,In-* <0 (1.4.5)
3

Sustituyendo las expresiones de Q4 y @ en la ecuacidn de la eficiencia, se tiene:

_ RT, InZ2
n= _QlQ “_1-— (146
1 RTl lnv—l

Con base en el ciclo de Carnot, se observa que los procesos 2-3 y 4-1 son adiabaticos reversibles, por lo
gue aplican las siguientes expresiones:

nono (W) ono (BT ag)
, T3 V2 Ty Vi o

Simplificando la expresidn anterior:



Vs _

A (1.4.8)
Al sustituirlas en la ecuacion de la eficiencia:
T:
n=1- T—j (1.4.9)

La ecuacidn anterior demuestra que, en efecto, la eficiencia de una maquina reversible es dependiente
solamente de las temperaturas (Ecuacion

Con base en las expresiones de eficiencia, se tiene la ecuacién 1.4.10:

T Q

2=x (1.4.10)

T Q1
La ecuacién anterior indica que la relacion entre dos temperaturas cualesquiera tiene que ser igual al
cociente de los calores transferidos de una maquina térmica reversible. Para que la escala de gas ideal
fuera consistente con la escala termodinamica de temperatura absoluta, se asigné el valor de 273.16 al

punto triple del agua:

T =273.16-% (1.4.11)
th

Donde Q es el calor liberado de una fuente a una temperatura desconocida 'y @, es el calor liberado hacia
la regidon de baja temperatura que se encuentra a 273.16K



2. Marco teodrico

2.1 Motores de combustion interna

Payri (2011) [1] Menciona que los motores pueden ser considerados como dispositivos que permiten
transformar cualquier tipo de energia en energia mecdnica. Dentro de ese ramo se encuentra el motor
térmico, el cual define como un dispositivo que permite obtener energia mecanica a partir de la energia
térmica contenida en un fluido compresible. Dependiendo de las condiciones en las que se produzca el
proceso de combustidn, los motores se pueden clasificar en:

1. Motores de combustidn externa, si el proceso de combustion tiene lugar en forma externa al fluido de
trabajo.

2. Motores de combustidn interna, si el proceso de combustidn tiene lugar en el propio fluido de trabajo,
siendo esta mezcla de aire y combustible. Una mdaquina de combustion interna bdasicamente es un
dispositivo reciprocante, el cual estd compuesto de un cilindro-émbolo, y se alterna entre dos posiciones
fijas: punto muerto superior (cuando en el cilindro esta el menor volumen posible) y el punto muerto
inferior (posiciéon cuando se forma el volumen mas grande en el cilindro). La distancia entre estos dos
puntos recibe el nombre de carrera.

El volumen minimo formado en el cilindro cuando el émbolo estd en el PMS se denomina volumen de
espacio libre y el volumen desplazado por el émbolo cuando se mueve entre el PMS y el PMI se le conoce
como volumen de desplazamiento. La relacién entre estos volumenes se le denomina relaciéon de
compresion r:

V; 14
— Imax _ 7PMI (2.3.1)
Vmin Vpms

Otro término importante en este tipo de dispositivos es la presion media efectiva (PME), la cual es ficticia,
y que, si actuara sobre el émbolo durante toda la carrera de potencia, produciria la misma cantidad de
trabajo neto que el producido durante el ciclo normal:

Wieto = PME x area del émbolo x carrera = PME x volumen de desplazamiento

Wheto
Wheto = ——52— (2.3.2)

Vimax—Wmin



Dentro de los motores de combustion interna se encuentran dos tipos de motores: De encendido por
chispa y encendido por compresion. En el caso de este documento, se trabajard con los motores de
encendido por chispa, en el que la mezcla de are y combustible se quema gracias a la chispa que emite
una bujia. En la mayoria de este tipo de motores, la combustidn se maneja en cuatro tiempos. En un
principio, tanto la valvula de admisién como la de escape estan cerradas, el émbolo se encuentra en el
PMI. Durante la carrera de compresion, el émbolo se mueve hacia arriba y comprime la mezcla. Un poco
antes de que el émbolo alcance su PMS, la bujia produce una chispa y la mezcla se enciende, con lo cual se
incrementa la presidon y la temperatura de sistema. Cuando se produce dicha chispa, los gases a alta
presion mueven el émbolo hacia abajo, obligando al cigliefal a rotar lo que produce una salida de trabajo
atil.

Al final de esta carrera, el émbolo se encuentra en su posicion mas baja (PMI) y el cilindro contiene todos
los gases producto de la combustidon. Después el émbolo se mueve hacia arriba y la valvula de escape se
abre, ocasionando que se liberen dichos gases.

L

| PMS

a) Volumen de b) Volumen de
desplazamiento espacio libre

Figura 2.1 PMI Y PMS en un piston.
Fuente: (Cengel. 2015.Termodinamica)
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En el proceso 1-2 se lleva a cabo la compresion del gas de manera adiabatica

En el proceso 2-3 se le suministra calor al fluido de trabajo y esto se realiza a volumen constante
En el proceso 3-4 se lleva a cabo una expansién adiabatica

En el proceso 4-1 se cede calor a volumen constante

La eficiencia térmica de este ciclo se obtiene mediante 2.3.3:

1
rk—1

n=1- (2.3.3)

Donde r es la relacion de compresién entre volUmenes se expresa en 2.3.4:

V.
'r—_l

=% (2.3.4)

2.4 Relacion que existe entre la temperatura y los gases contaminantes:

Una vez mencionado el funcionamiento en general de los motores de combustién interna, es hora de

relacionar la temperatura de los componentes internos del motor con el producto de las emisiones

contaminantes que un motor llegase a liberar al medio ambiente.

Diversos autores han hecho estudios acerca de este fendmeno, sin embargo, el enfoque en la mayoria de
ellos ha sido en los motores Diesel. Tal es el caso de Luff (2012) quien menciona que, al controlar los
chorros de aceite para disminuir la temperatura del pistdn, en un motor Diesel 2.4L, 115PS, con inyeccion

directa, turbo cargado. Los pistones poseen una galeria de aceite interna alimentado por un chorro

directo de aceite refrigerante en un orificio de entrada ubicada en la superficie interior del pistén. El

aceite es suministrado desde la galeria principal del aceite a unas boquillas montadas en el carter, en el

fondo de cada cilindro.



El motor se modificé en dos zonas, la primera para suministrar las boquillas de aceite a través de
diferentes tuberias con una valvula solenoide, permitiendo habilitar o deshabilitar los chorros
refrigerantes en cualquier momento; la segunda modificacidn fue para instrumentar los pistones para asi
tener los registros de la temperatura. La posicion de los sensores de temperatura se muestra en la figura
2.3. En el trabajo de Luff se instrumentaron 2 pistones con 3 termistores cada uno cubriendo 6 zonas en
total.

Figura 2.3 Ubicacion de los termistores en el piston.
Fuente: (Luff, D. 2012 The Effect of Piston Cooling Jets on Diesel Engine
Piston Temperatures, Emissions and Fuel Consumption)

La temperatura de los pistones en estado estacionario se encuentra en la siguiente tabla. Estos resultados
fueron con las siguientes condiciones: Motor totalmente caliente, desde 800 a 4000 Rpm y carga de
frenado de 0 a 1400kPa BMEP. Cabe destacar que se descartaron los datos donde la temperatura no
Ilegaba a los 100°C, debido a baja carga de frenado y bajas velocidades del motor.

A grandes cargas y en cualquier valor para la velocidad del motor, la limitante fue la carga de frenado. A
2000 Rpm con los chorros refrigerantes desactivados, la temperatura en la parte inferior del pistdn
alcanzd los 350°C antes de que la carga de frenado alcanzara el valor de 1400kPa, por lo que dicha
configuracion fue omitida. Con los chorros refrigerantes, la zona con la temperatura mas alta registrada
fue la zona mas cercana a la cdmara de combustién, mientras que la de la ranura del anillo superior fue la
mas baja.



La ubicacidon mas afectada por la presencia de los chorros refrigerantes fue la que se ubica debajo de la
camara de combustién. En dicho punto, el activar los chorros refrigerantes redujo la temperatura del
metal alrededor de unos 88° con una alta carga de frenado.
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Figura 2.4. Esquema del flujo de calor en el motor cuando los chorros refrigerantes estan
activos.

Fuente: (Luff, D. 2012 The Effect of Piston Cooling Jets on Diesel Engine Piston Temperatures,

Para el andlisis de las emisiones de los gases de escape (CO2, CO, NOx y HC), se utilizé el analizador de
gases de escape Horiba MEXA-7000. Los gases de escape fueron mapeados tanto con los chorros
refrigerantes activos y no activos, con velocidades del motor alrededor de 4000RPMs y una carga de
frenado de 100kPa, donde el motor estaba totalmente caliente.

En los resultados reportados por Luff, se logra reducir dicho valor en 80°C obteniendo una reduccién de
CO enun 5.7% y un incremento de 1.2% de NOx. Esto quiere decir que, ademas de obtener una reduccion
en la temperatura de los componentes, se puede obtener una mejora en algunos gases contaminantes,
aunque con una penalizaciéon en otro tipo de gases.



La investigacion anterior se enfoca claramente en la reduccion de la temperatura del pistén para buscar
un impacto positivo en las emisiones contaminantes. Sin embargo, seria interesante analizar los
resultados si fuera el caso contrario. Ladommatos (2004) realizd un estudio aumentando la temperatura
del piston de manera controlada de 189°C a 227°C. El motor con el que se apoyd para hacer las pruebas
fue acoplado a un dinamdmetro hidraulico, lo que permitié el control independiente de la carga y la
velocidad. Uno de los retos que se presenté en el proyecto fue poder aislar el efecto de la temperatura de
la superficie del pistdn. Para hacer lo comentado, se utilizo el circuito de la figura 2.5; uno corresponde al

del block del motor y el otro al de la cabeza del motor. El motor Diesel utilizado para esta prueba tiene
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Figura 2.5 Circuitos refrigerantes para el block del motor y para la cabeza del motor.
Fuente: (Ladommatos, 2014. The effect of piston bowl temperature on diesel exhaust

emissions)

una configuracién de 4 cilindros, en linea, inyeccidn directa, turbo cargado. El didmetro del piston es de
93.67 mm, la carrera del pistén es de 90.54 mm, con una cilindrada de 2.5. En la tabla 2.1 se muestran

todos los detalles del motor.



Engine type:
Four-cylinder, in-line, overhead valve, direct injection,
turbocharged

Injection system:
Rotary fuel pump with electronic injection timing control

Bore (mm) 93.67

Stroke (mm) 90.54
Displacement (litres) 2.5

Maximum power output (kW) 52 at 4000 r/min
Maximum torque (N m) 145
Compression ratio 19:1

Proc. IMechFE. Vol. 219 Part D: I. Automobile Engineering
Tabla 2.1. Detalles del motor Diesel usado para las pruebas.
Fuente: (Ladommatos, 2014 The effect of piston bowl temperature on

diesel exhaust emissions)
La temperatura del piston fue medida mientras el motor estaba operando. Fue posible relacionar

directamente los niveles de las emisiones del motor. Para este proyecto descrito en esta prueba, un
sistema articulado fue usado para transferir la seial de la temperatura de los 15 termopares. En la Figura
2.6 se muestra la ubicacidn de estos 15 termopares. Los termopares enumerados 1,5,6,12 y 14 fueron

distribuidos alrededor del cuenco del cuenco del pistén en los cinco puntos
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Figura 2.6 Ubicacion de los termopares dentro del piston
Fuente: (Ladommatos, 2014 The effect of piston bowl temperature on diesel exhaust emissions)



Los resultados obtenidos al incrementar la temperatura del piston muestran que al aumentar la
temperatura del pistén y adelantando el tiempo de inyeccion 1 CA, se obtiene una reduccidn de
Hidrocarburos en un 27%. Hablando de NOx (Oxidos de Nitrégeno), no se tuvo un efecto significativo al
momento del incremento de la temperatura. En cuanto a las emisiones de los humos, se noté un aumento
bastante significante, ya que al aumentar la temperatura del pistéon en un 38% (de 189°C a 227°C), se
observa un aumento en los humos de un 25%. Con el experimento de Ladommatos, se puede ver que para
gases contaminantes es mds conveniente aumentar la temperatura del pistén en vez de bajarla, con el
Unico inconveniente del aumento de las emisiones de humos contaminantes.

Las investigaciones anteriores fueron hechas en motores Diesel y variando la temperatura del pistdn, cada
una de manera diferente (una disminuyendo la temperatura y la otra aumentandola). Frank y Heywood
(1991) hicieron la misma prueba de variar la temperatura del piston con la diferencia en que el motor
usado para la experimentacidn fue uno Otto. Como primeros resultados, se obtuvo que la temperatura
del aceite no tenia un efecto significativo en la temperatura del pistdn, por lo que se podria despreciar
dicho parametro para el resultado de los gases contaminantes.

Alvarez y Callején (2005) sefialan que la temperatura dentro de la cdmara del pistdn puede llegar a valores
de 2000 K a 2500 K durante pequefios intervalos de tiempos y después de esto, habra transferencia de
calor hacia las paredes de la cdmara como parte del mecanismo de refrigeracion.

El mecanismo de transferencia de calor de la cdmara de combustidn hacia las paredes del cilindro se da
por conveccién, ya que la mezcla, al realizarse la combustidn, ésta aumenta de temperatura y es necesario
transferir una parte del calor generado hacia las paredes del cilindro del pistdn. El coeficiente de
transferencia de calor por conveccion, entre los gases quemados y la pared del cilindro es calculado de
acuerdo con la expresion 2.4.1:

_ q
h = G (2.4.1)

Donde

e g eslapotencia producida por los gases de escape
e Aeselareadelapared

e Tleslatemperatura de la pared

e T2 eslatemperatura de los gases de combustion



3. Modelos matematicos para un motor de combustién interna

3.1 Geometria del piston.

Para cualquier tipo de cilindro modelado, el cigliefial, la biela y el pistén pueden ser representados por el
mecanismo que describe Ferguson. Los parametros geométricos para considerar son los siguientes: el
ancho de la cabeza del piston (b), la longitud de la biela (1), el radio de la manivela (a); la carrera del piston
(s) y el angulo del ciglefial (o).
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Figura 3.1 Parametros geométricos de un cilindro.

Fuente: (Ferguson, 2015 Internal Combustion

El dngulo del cigliefial es equivalente a la mitad de la carrera. El punto muerto superior (tdc) de un motor
se refiere a la posicidn del cigliefial cuando e=0°. El volumen del cilindro en esta posicién es el minimo
(V¢). El punto muerto inferior (bdc) se refiere cuando el angulo del cigliefal se encuentra a un valor
©6=180°. El volumen del cilindro en esta posicidn es el maximo (V1).

El radio de compresidn se puede definir como:

ro=thie -1 (3.1.1)
Vide Ve

El volumen desplazado Vy, es la diferencia entre el volumen maximo y el volumen minimo; por lo que para
un solo cilindro se tiene:



T

Vd = V1 - VC = Zbcs (312)

La velocidad media del pistén U_p es un importante valor en cuando al disefio de motores. Como el piston

viaja una distancia de dos veces la carrera por revolucidn, se tiene:
U, = 2Ns (3.1.3)
Donde N es la velocidad del motor y es expresada en revoluciones por minuto.

Para calcular la propagacion de la flama se hacen las siguientes suposiciones: La cdmara de combustidn es
cilindrica, la tapa del cilindro es plana y la propagacion de la flama es esférica, siendo el centro de la
ubicacién de la bujia. En la figura 3.2 se aprecia la cdmara de combustién.

r Ubicacidn de La bujia
f Eje de la cdmara de
\. combustidn
I T

hig)

d

Figura 3.2 Cdmara de combustion con pardmetros.
Fuente: (Ferguson, 2015. Internal Combustion Engines.
Applied Thermosciences)

De la figura se pueden observar los parametros: a) radio de la cdmara de combustién (a), el radio de la
flama (rf) y la distancia de la cabeza del piston a la tapa de la cdmara de combustién (h(e). Otro pardmetro
gue se puede conocer es la separacién de la bujia al eje del piston (Sb).

Las variables que se deben conocer en todo momento durante la combustién son las siguientes:

e Elvolumen al final de la combustion
(Vec = Ve(1 + ==(1 — cos (65 + 6,) + i [1— /(1 -1 2sin(6; + 6,)2)  (3.1.4)




e Ladistancia entre la cabeza del pistdn y la tapa del cilindro al final de la combustién (hg¢):
hpe = —E2_ (3.1.5)

T mx(a)?

e Llavelocidad de la flama (Velf;qgmq)

D
(Velflama = %‘m;) (3.1.6)

grados* b

se

Donde la relacion es la relacién que existe entre el tiempo que transcurre por cada grado que

grados

avanza el cigliefial.

Y Dfiama de la flama es la distancia maxima que recorre la flama al radio maximo y se calcula de

acuerdo con la expresion 3.1.7:

Dflama = \/(a + Sb)? + hpcz (3.1.7)
e Elradio de la flama se calcula:

seg
F = (6 — ) * grado * Vflama (3.1.8)

El volumen instantdaneo dentro de la cdmara de combustion depende del valor que tome el dngulo del
ciglienal, y se calcula de la siguiente manera:

V() =Ve(l+ TT_l (1 — cos(6) + Ti [1-J/@ —r,2 sin(@)z]) (3.1.9)

Donde Vc representa el volumen dentro del cilindro cuando el pistén se encuentra en punto muerto
inferior, r es la relacion de compresion y 7.,-es la mitad de la relacidén de longitud de la carrera Lg a la
longitud de la biela L.

El drea dentro de la cdmara de combustidn se calcula de acuerdo con la ecuacion 3.1.10:
A(0) = 2ma? + 2mah(6) (3.1.10)

donde a es el radio de la cdmara de combustiéon y h(8) la altura instantdnea, la cual se obtiene de la
expresion 3.1.11:

v(6)
ma?

h(0) =

(3.1.10)

Para el cdlculo de los voliumenes y dreas de las zonas quemadas y quemadas, quedan conforme a 3.1.12y
3.1.13:

AB) = A,(0) + A,(0) (3.1.12)

V(0) = V,(0) +V,(6) (3.1.13)



Para ambos casos, solo se requiere conocer la parte quemada (parte de la mezcla que aun no ha hecho
combustidn) o la no quemada debido a que el drea y volumen instantaneos se conocen con cada angulo
gue recorre el ciglieiial.

Para conocer la fraccién de masa quemada durante el ciclo, se requiere utilizar la funcién de Wiebe:
xp(0) = 2 [1—cos (M) (3.1.14)
2 64
Existen tres casos para esta funcion:
Si 6 < 6, entonces x,(0) =0 (3.1.15)
Sif; <0 <6+ 6, entonces x,(6) = %[1 —cos (@) (3.1.16)
d

Sif >0, +6,, entonces x,(0) =1 (3.1.17)

Donde x,(0) es la fraccion de masa quemada, 0 es el angulo en donde se inicia la combustion y 6,
indica el angulo que dura la combustién y fes el dangulo instantdneo del ciglienal. Graficamente, la
funcién de Wiebe se expresa como en la figura 3.3:

Crank angle ¢

Figura 3.3 Funciéon de Wiebe
Fuente: (Ferguson, 2015. Internal Combustion Engines. Applied Thermosciences)



3.2 Modelo matematico para determinar las propiedades termodinamicas
El modelo matematico utilizado para el andlisis de las propiedades termodindmicas de un motor de
combustidn interna estd basado en el que expone Ferguson, en el cual se trabajé con un fluido
considerado como gas ideal:

AU=Q-W (3.2.1)
Donde U es la energia interna, Q es el calor, W es el trabajo.

Considerando que la incdgnita que se variard en este modelo serd el dangulo del ciglieiial, se tiene la
expresion 3.2.2:

dQ am

av du
Q—E,W—PEVU—THE-I-’LLE (3.2.2)
Entonces la ecuacion quedaria de acuerdo con la ecuacién 3.2.3:
du_  dm _ do _ pav
m_otu_-= 2 20 (3.2.3)

Donde m es la masa, P es la presién, V es el volumen instantdneo y e es el dngulo del cigliefial. Los
cambios en las propiedades termodindmicas se determinan a partir de las siguientes ecuaciones.

Se introducen estos términos:

1 (dv | vC
Apr == (24 Z) (3.2.4)
—ﬂ"_balm’b( _T_W) Mlv_ualnvu( _Tl) (3.2.5)
" wm Cpy, dInTy, Ty wm Cpy, 0InTy Ty, -
C, = —(vy — )d_x _8lnvp hy—hy [d_x _ ((x—xz)c)] (3.2.6)
pr = T\Vb TV G T Vb it Cpat, Lae w <
D= [ vp? (6lnvb)2 +v_balnvb] (3.2.7)
=X CppTp \BINT}, P dlnP e
_ _ vy, 2 (6lnvu)2 v_ualnvu]
E=01-x [CpuTu alnTy, + P dlnP (3.2.8)
Para colocarlas en la expresion 3.2.9:
P _ Apr+B+Cpy (3.2.9)

dae D+E

Para las ecuaciones anteriores el subindice u indican que las variables corresponden a los no quemados,
mientras que el subindice b se refiere a los términos de la mezcla quemada. El término w se refiere a la
velocidad angular del cigliefial, C,, es el calor especifico de la mezcla, v es el volumen especifico de la
mezcla, T es la temperatura de la mezclay h 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.

Las ecuaciones descritas anteriormente son consecuencia de introducir el término de la entropia de gases
no quemados en el analisis. Se trata al gas no quemado como un sistema abierto perdiendo masa a partir
de fugas y combustion.

Las ecuaciones para calcular las temperaturas de la mezcla son (3.2.10y 3.2.11):

dTp _ —hAp(Tp—-Ty) v_balnvbd_P hy—hp [dx _ (1 _ X) cm ] (3 2 10)
de W*M*CPp*x Cpp 9InTy, dO Cpp Ldo w -
1
ar, —hAy(1—x2)(Ty T, vy 0lnvy, dP
alu _ u( )(Tu—Tw) + D u ar (3.2.11)
ae W*M*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

FTRRT (3.2.12)
% = %[hAb(Tb —T) + hA, (T, — T,)] (3.2.13)
d Cx*
% - Tm [(1 = x*)hy + x*hyp] (3.2.14)

El término C de las ecuaciones representa las pérdidas de masa en el cilindro al exterior. Estas pérdidas,
para este escrito, se consideraran como cero.

3.3 Balance quimico dentro de la etapa de combustion.

El balance quimico es necesario realizarlo para cada etapa del proceso de combustiéon (compresién,
combustidn, expansién), con el fin de calcular las funciones termodinamicas especificas en cada etapa del
proceso. Los balances quimicos descritos a continuacidn son tomados de Ferguson.

3.4 Balance quimico a bajas temperaturas
El modelo se considera como de baja temperatura (T<1000K) y la relacién de Carbono-Oxigeno menor que
cero, la reaccién de combustidn se describe de acuerdo con la expresion 3.4.1:

C.Hy O, Ny +%(02 + 3.76N,) > nl * CO, + n2 * H,0 +n3 * N, + n4d x O, +n5 * CO + n6 * H,
(3.4.2)

En esta ecuacion se asume la disociacién de los reactivos es despreciable. Para la relacion de los reactivos
C/0 mayores a uno, se afiade Carbono sélido y otros elementos.

Para una mezcla pobre (@ < 1) en un modelo a baja temperatura, se asume que no hay producto de CO ni
Hz lo que significa que n5=n6=0. En cambio, para una mezcla rica (@ > 1), se tiene que no hay producto de



0O, por lo que n4=0. En este caso, se tienen 5 incdgnitas, por lo que se necesita una ecuacién adicional para
complementar la ecuacidon del balance, por lo que se introduce la ecuacion 3.4.2:

€O, + Hy, & CO + H,0 (3.4.2)

Y con la constante de equilibrio K(T) para la reaccion de cambio de agua a gas, lo que arroja la ecuacion
3.4.3:

n2*5
nlsné

K(T)=

(3.4.3)

La constante de equilibrio es una curva que se obtiene de las tablas JANAF para 400<T<3200

InK (T) = 2.743 — =22 — =2 — 2227 (3.4.4)

Donde t=T/1000

Por lo tanto, para el caso de una mezcla rica, el nimero de moles de CO, n5, se calcula con la solucién
cuadratica 3.4.5:

_bli b12—4a1C1

ns=——— (3.4.5)

2a4q

Las soluciones para el caso de la mezcla pobre y rica se encuentran en la siguiente tabla 3.4:

Species n; p<1 ¢>1

CO, ny a a— ns
H,O My b/2 b/2 —d, + ns
N, My d/2+376a,/¢ d/2+3.76a,/¢
0, My a,(1/¢p—-1) 0

CcO Hs 0 ns

H, Hg 0 d, — ns

Tabla 3.4 Valores de n;dependiendo el tipo de mezcla. (Fuente: Feguson, 2015 Internal
Combustion Engines. Applied Thermosciences)



Relacionando los valores de la tabla con la férmula para calcula el factor n5, se tiene que:

a,=1-K (3.4.6)

by =b/2 + Ka—d,(1-K) (3.4.7)
¢ = —ad;K (3.4.8)
dy = 2a,(1—1/0) (3.4.9)

3.5 Balance quimico durante la etapa de combustion
Para el balance quimico durante esta eta etapa se requiere un modelo mas complejo que el mencionado
anteriormente. En este balance se considera un modelo combinado ya que es en esta etapa en donde los
gases comienzan a quemarse. Es por ello por lo que se utiliza el balance quimico del modelo a bajas
temperaturas, en conjunto con el siguiente (3.4.10):
aS
C,H,O,N; + r) (0, + 3.76N,)

->nl*C0,+n2xH,0+n3*N,+n4*0,+n5+«CO+n6*H,+n7+H+n8x0
+n9*0H +nl0*NO+nll*N+nl2*C(s) +nl3*NO, +nl4 = CHy+...

Sin embargo, este modelo se puede simplificar usando constantes de equilibrio, basados en el modelo
aplicado por Olikara y Broman (1975) para solucién de los productos en la fase gaseosa y de la combustion
del combustible. El empleo de las constantes también se basa en la minima energia libre de Gibbs de una
mezcla de gases. Entonces, la expresion se puede simplificar a esta otra (3.4.11):

aS
CatyOnNg + (0, + 3.76N,)

->nl*C0,+n2*H,0+n3*N,+n4*0,+n5+«CO+n6*H,+n7*H+n8x0
+n9 *x0OH +nl10 *x NO

El balance de los 4tomos C,H,O,N queda de la siguiente manera:

Ca= (y; +ys)N (3.4.12)

H:a = (2y, + 2y¢ + y7 + yo)N (3.4.13)
O:c+2a5/p=02y1+y:+2ys+ys+ys+Yo+y10)N  (3.4.14)
N:d + 7.52a5/¢ = (2y; + y10)N (3.4.15)

Y donde N es el nUmero total de moles. Por definicion, la fraccion molar suma 1:

Poyi=1 (3.4.16)



De esas ecuaciones, se definen 3 constantes:
d, =b/a (3.4.17)
d, =c/a+ 2as/pa (3.4.18)
ds =d/a+ 7.52a,/¢pa (3.4.19)
Por sustitucidn, en las ecuaciones de balance de los 4tomos C, H, O, N:
Qy, +2y6+y, +yo+diy; —diys) =0 (3.4.20)
(2y1 +y2+2ys +ys + Y5 + Yoty10 — d2y1 —dpys) =0 (3.4.21)
(2ys5 + y10 — d3y1 — d3ys) = 0 (3.4.22)
2yi=1 (3.4.23)

Para resolver el sistema es necesario introducir constantes de equilibrio, las cuales permiten maximizar la
entropia del gas.

Las constantes de equilibrio se pueden aproximar mediante la curva que Olikara y Borman desarrollaron
para resolver la composicidn, la ecuacion es:

logK, = Aln (=) + 2+ ¢ + DT + ET? (3.4.24)

Y los coeficientes son los que aparecen en la table 3.4.2:

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

Tabla 3.4.2 coeficientes de equilibrio de Olikara y Borman

Se pueden reacomodar las expresiones de las constantes de equilibrio con la finalidad de obtener las
fracciones morales del N,, 05, CO y H, (Y3, Y4, VsV Ve respectivamente):



Yy, = Cuyst? €= (3.4.25)
y8 = CzY41/2 CZ = PIiiz (3426)

Yo = C304?y6"% (3= Ks (3.4.27)
Yio = Caya'?yst? Gy =K, (3.4.28)
Y2 = Csys"*ys Cs = KsP'/? (3.4.29)
V1 = Coya'?ys Ce = KgP/? (3.4.30)

Para eliminar el nimero de moles de las ecuaciones (3.4.25) a (3.4.30), se pueden dividir entre (3.4.12) y
se obtiene:

2y, + 2y, +y, +yy— g(y1 +y.)=0 (3.4.31)

2(0.2140.79%0)\ 1
2V) + Y, + 2y, + Vs + Vg Y+ — [y # R (3, +y5)| =0 3432)

0.79(1-%0)

e )i(yl + ys)] =0 (3.4.33)

2y, + Y0 — [(6 +

Las ecuaciones (3.4.25) a (3.4.30) se pueden sustituir en (3.14.12) a (3.14.14) y resulta un sistema de
ecuaciones de 3x4 (3 ecuaciones y 4 incégnitas), para cerrar el sistema se hace uso de la siguiente

ecuacion:
Rlyi—1=0 (3.4.34)

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

3.6 Balance quimico en la expansion.

En el balance quimico que se utiliza durante esta etapa estd basado en el propuesto por Gordon vy
McBride y que, al igual que en el balance utilizado en la etapa de compresién, las funciones
termodinamicas se calculan de acuerdo con un polinomio de coeficientes de minimos cuadrados, al igual
qgue el de Ferguson. Una vez que se conocen los gases derivados de la combustidn, se calculan las
funciones termodinamicas:

%p =ay + a,T + asT? + a,T3 + agT* (3.5.1)
R R I B
E = a, + a; 2 + as 3 + Ay 2 + Aas s + pn (352)



s T2 T3 T4
== a;Ln[T] + a,T + as S tastas+a (3.5.3)

Dichas funciones termodinamicas son adimensionales y representan la capacidad térmica especifica, la
entalpia y la entropia respectivamente. Los coeficientes a, estdn tabulados en las tablas JANAF, T se
refiere a la temperatura de los gases, R es la constante particular de la mezcla. Con este polinomio se
puede conocer la funcién 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:

¢, =3, (%’)iyiR (3.5.4)



3.7 Diagrama de flujo del programa utilizado en la tesis.

El programa utilizado en la tesis empieza cuando se introducen los datos iniciales, como datos del motor,
datos del medio ambiente, datos termodindmicos, tipo de combustible, etc.). A continuacién, se enlistan
brevemente los pasos que realiza el programa para poder calcular los datos finales.

1) Seintroducen las condiciones del motor, asi como las condiciones del ambiente.

2) A partir de los datos introducidos anteriormente, se calcula el angulo instantaneo, el volumen
instantaneo, area de los gases quemados y no quemados, asi como el volumen de los gases quemados
y no quemados.

3) A partir del punto 1) y 2), se determina si se da la combustién o no. En ambos casos, se realiza el
balance energético correspondiente a cada uno de los casos.

4) Se resuelven las ecuaciones correspondientes para calcular las temperaturas de la mezcla, el trabajo,
las pérdidas de calor y entalpia. Se grafican las soluciones a las ecuaciones anteriores en funcién del
angulo del cigiiefial

5) Se resuelven las ecuaciones correspondientes a la disponibilidad y se grafican los resultados en
funcién del angulo del ciglienal.

3.8 Modelado numérico a través del software Mathematica.

Las ecuaciones que se describen en este documento se programaron en el software Mathematica para ser
resueltas de manera simultdnea. Mathematica es un software utilizado en la investigacion y desarrollo de
ingenieria, ciencia de datos y hasta en la biotecnologia y la medicina para acelerar la innovacién, acceder y
analizar facilmente datos.

El programa utilizado consta de las siguientes secciones:

1) Graficas

En esta seccidén 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 graficas, tamafio de linea y el mallado, los cuales permiten tener un formato de grafica
adecuado para ser visualizado.

2) Volumeny funcidn de Wiebe
Se calcula el volumen instantdaneo dentro de la cdmara de combustién y la fraccién quemada de la mezcla
de acuerdo con la funcién de Wiebe.

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



4) Integral
Se programo el método de integracion de Simpson 1/3, se apoya de la seccidn anterior la cual proporciona
la funcién a integrar.

5) Propagacion de la flama
Resuelve las dreas y volUmenes de los gases quemados y no quemados requeridos.

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

7) Composicion de los gases quemados
Se programa el método de Runge-kutta de cuarto orden para conocer las fracciones molares de los gases
guemados productos de la combustién.

8) Ecuaciones diferenciales primera ley

En esta seccidn se resuelven las ecuaciones diferenciales de la Primera Ley de la Termodindmica, para ello
se deben introducir las condiciones iniciales de operacion del ciclo y se hace uso de la funcién NDSolve
para su resolucion simultanea.

9) Combustién Temperaturas Bajas
Se resuelve el balance quimico en la etapa de compresidon requerido para conocer las funciones
termodinamicas que deben ser sustituidas en la seccién de Ecuaciones Diferenciales.

10) Combustion Temperaturas Altas

Resuelve el balance quimico presentado en la etapa de combustion, permite conocer las funciones
termodinamicas de los gases producto de la combustidén que, al igual que en la seccidn anterior, se
requieren para resolver las ecuaciones diferenciales.

11) Ciclo Completo de las 3 etapas
En esta seccién se introducen las condiciones iniciales de operacion del ciclo termodinamico y permite
realizar la simulacién numérica completa para la Primera Ley de la Termodinamica.

12) Graficas

Se presentan las graficas que representan el ciclo termodindamico, temperaturas de los gases quemados,
temperaturas de los gases no quemados, volumen dentro de la cdmara de combustion, presion, trabajo;
cada una de estas variables esta graficada contra el angulo del ciglefial.

4. Verificacion del modelo utilizado.

Es necesario que el modelo propuesto en este documento reproduzca de manera adecuada y precisa los
procesos dentro de la cdmara de combustidon de un motor de combustién interna, por lo que se procedio
a comparar el modelo de este trabajo con resultados que ya han sido publicados.



La primera comparacion que se realizé fue con el trabajo publicado de Rakopoulus, Evaluation of a spark
ignition Engine cycle using first and second law andlisis techniques, en 1993. En dicho trabajo de realizaron
trabajos experimentales y de simulaciéon numérica. Las condiciones con las que se realizé la validacién del
programa propuesto en la tesis con el de Rakopoulus fueron las de la tabla 4.1:

r D[cm] Ls[cm] Lr[cm] RPM ) F Os

7 7.62 11 24.13 2500 1 0.1 -30

Tabla 4.1. Datos utilizados por Rakopoulus para la validacién del modelo propuesto. Fuente:
(Rakopoulus, 1993. Evaluation of a spark ignition Engine cycle using first and second law
andlisis techniques)

De la tabla anterior, r representa la relacion de compresion, D el didmetro en centimetros, Ls la longitud
de la carrera en centimetros, Lr la longitud de la biela en centimetros, RPM la velocidad del motor, ¢ es la
razén de equivalencia, F la fraccidn residual y Os representa el angulo donde inicial la combustion.

En la figura se muestra la comparacidon entre el modelo utilizado en la presente tesis y el modelo
experimental realizado por Rakopoulusm en 1993. La diferencia mas significativa se da justamente
durante en la etapa de combustidn, ya que el modelo quimico utilizado en el programa de mathematica
es sencillo, sin embargo, se puede ver un resultado bastante aceptable en la figura 4.1.
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Figura 4.1 Comparacion de resultados del modelo propuesto vs los datos experimentales de
Rakopoulus.



Debido a que diversos articulos referentes al modelado de la combustién estdn basados en el modelo
presentado por Ferguson para resolver varias ecuaciones incluidas en modelo presentado en este
documento. En el trabajo de Ferguson se presentan diferentes casos con condiciones iniciales que sirven
como referencia para este trabajo. En este documento se introdujeron los datos de la tabla 4.2 para la

simulacion:
r Dlem] | Ls[em] | Lr[em] RPM ) F 0s 0b | hfw/m2K] | Tw[K]
10 10 8 22.86 2000 0.8 0.05 -35 60 500 420

Tabla 4.2 Datos obtenidos de Ferguson. (Fuente: Ferguson, 2015. Internal Combustién Engines)

En las figuras 4.2 y 4.3 se representa por separado cada uno de los valores obtenidos tanto en el modelo
propuesto en esta tesis como en los datos obtenidos a partir del modelo de Ferguson. Ahora, en la figura
4.4 se muestra una comparacion mas detallada de las dos curvas:
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Figura 4.2 Comparativa de datos obtenidos con el modelo propuesto vs datos de Ferguson (2015).

Cdémo se observa en la figura, los valores son muy similares en esta comparacion, incluso se ve en el punto

mas alto de la grafica como no hay una diferencia tan marcada como en la comparacion anterior.

Otro dato para comparar es la temperatura de los gases quemados, en la que se obtuvieron estas dos
curvas:



Temperatura de los quemados [K]

Temperature (K)

Figura 4.3 Resultados de Ferguson de gases
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Para poder observar mejor la comparacién entre estos dos graficos, se capturan los valores y se colocan
en un solo grafico, obteniendo la figura 4.8:
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Figura 4.5 Comparativa de la temperatura de los gases quemados obtenidos con el modelo propuesto vs

datos de Ferguson.



En este caso, se puede observar cémo los valores difieren una vez que empieza la combustién, teniendo
un error promedio de 10% entre los valores obtenidos del modelo y los valores obtenidos de Ferguson.

5. Resultados y analisis

Una vez comprobada la fiabilidad del modelo, en este apartado del documento se muestran las
predicciones que se obtienen al realizar un analisis de la variacién de la temperatura de la pared y du
efecto en las emisiones de contaminantes, asi como en las propiedades de Presidn y temperatura del
sistema, una vez que se haya dado la combustién.

Las condiciones iniciales de la simulacién se muestran en la siguiente tabla. De igual manera, estos datos
son propuestos en Ferguson debido a la similitud del modelado presentado en este documento con el de
Ferguson. Las condiciones son las descritas en la tabla 5.1:

r D[cm] Ls[cm] Lr[cm] F P[bar] Os RPM

10 8.25 11.43 22.86 0.05 1 -35 | 2500
Tabla 5.1 Condiciones iniciales a introducir en el modelo propuesto en

la tesis.
Las condiciones que se variaran serdn el coeficiente de calor por conveccidn [h] y la temperatura de la

pared del pistdn [Tw]. Es necesario establecer un caso base con valores de h y Tw iniciales, del cual sera
punto de partida para describir las principales diferencias que se mostraran ante la variaciéon de los
valores del coeficiente de transferencia de calor por conveccion y de la temperatura de la pared del
cilindro. Dicho lo anterior, los valores iniciales seran los que se muestran en la tabla 5.2:

Tw [K] h[W/m2K]
300 500

Tabla 5.2 Variables con sus
valores iniciales



i 0 Intake valve closes
1 Reference point

| 2 Spark fires

', 3 Combustion ends

- 4 Exhaust valve opens
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Figura 5.1 diagrama Presidn-Volumen del proceso de

combustidn. (Fuente: Ferguson, 2015. Internal Combustion
Engines).

En la figura 5.1 (Diagrama Presion-Volumen) se muestran los estados termodindmicos por los que estara
sometido el ciclo en las condiciones iniciales

A partir del diagrama P-V, Ferguson (2015) y con ayuda de algunos datos obtenidos de Taylor (1985), llegd
a las siguientes conclusiones:

1. Presidon media indicada se maximiza con una estequiometria ligeramente rica, e incrementa al
aumentar el radio de compresioén.

2. La relacién de la actual eficiencia con respecto al equivalente ciclo Otto Combustible-aire esta en el
orden de 0.85.

3. La duracién de la combustién, esta dentro del orden de 35°, y ésta disminuye al aumentar la relacién de
compresion.

4. IMEP incrementa a la par que la velocidad angular del motor, mientras que la BMEP disminuye.

A partir del grafico y de las observaciones hechas por Ferguson, El punto O representa el momento en el
qgue la valvula de admisién se cierra. Después, pasa al punto numero 1, en el que se representan las
condiciones iniciales de T1=350 K y P1= 100 kPa. Se puede observar que, como la valvula de admisién se
cierra, se ve un incremento en la Presion y una pequefia compresion de la mezcla. Después, en el punto

numero 2, es en el momento en el que empieza la combustion y este punto es representado por el © heat
release.



Debido a la energia liberada por los gases producto de la combustién, vemos un alza considerable en
cuanto a presién y consigo un aumento en el volumen de la mezcla. Conforme avanza el angulo del
cigiiefial durante la combustién, se llega al punto en el que en la mezcla ya no hay fraccién de gases no
guemados y por ende ya no puede haber mas calor liberado. Este punto descrito es el nimero 3.

Al tener el 100% de mezcla quemada, se procede a abrir la valvula de escape lo que traerd consigo una
disminucion en la presidn y un aumento de volumen, esta etapa estd descrita en el grafico como el punto
numero 4y es el momento en el que los gases quemados salen de la cdmara de combustion.

Ahora, en la figura 5.2, se mostraran de forma mas especifica lo que pasa con la temperatura de la mezcla,
cuando la mezcla no se quema, cuando esta en proceso de combustion y cuando toda la mezcla esta
completamente quemada.

Temperatura de los gases quemados vs angulo del cigliefial
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Figura 5.2 Temperatura de los gases quemados a Tw=300K y h= 500 W/m?K

Cémo se tiene -35° el dngulo en el que inicia la combustidon es en este preciso momento en el que se
empezara a observar una fraccion de gases quemados x.

Como se observa en la imagen, se muestran dos gréaficas debido a que una muestra la temperatura de los
componentes no quemados y la otra muestra la temperatura de los quemados. También se aprecia como
en la curva de los componentes no quemados se termina cuando no queda ninguna fraccién disponible
para reaccionar y hacer combustidon. Sin embargo, se observa que llega un momento en el que las dos
graficas comparten valores de angulo del cigliefal. En el intervalo entre Os y O¢ es cuando la fraccién de



gases quemados es mayor que cero, pero es menor que uno. Esto quiere decir que la combustiéon ha
iniciado, pero no se ha completado totalmente.

Se puede observar que la temperatura maxima que alcanza la mezcla no quemada es de
aproximadamente 1000K, mientras que la temperatura maxima de los gases quemados es de 2500K. La
temperatura minima que alcanzan los gases quemados es de aproximadamente 1500K.

En términos de la presidn con respecto al angulo del cigliefial, se tiene el siguiente comportamiento
(figura 5.3): se observa que la presién maxima alcanzada se da aproximadamente a los 15°, cifra que es
muy cercana al valor en el que termina la combustién (25°) Y si nos remontamos a la figura (Diagrama P-V)
se corrobora el comportamiento de la presidn conforme a los resultados obtenidos en este grafico.
Asimismo, se puede verificar que la presion en antes y después de la combustion no es la misma, ya que
después de la combustidn y al abrir la valvula de escape.

Presidn contra angulo del cigliefial
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Figura 5.3 Presién en funcién del dngulo del cigiiefial a Tw=300K y h= 500 W/m?K



En cuanto al trabajo acumulado, se puede observar en la figura 5.4 que, en un principio, este valor es
negativo ya que el sistema se encuentra en la etapa de compresién y aln no se obtiene como tal trabajo
del sistema. En cambio, cuando el sistema alcanza su punto muerto superior, es decir 0°, se obtienen
valores de presién y temperatura altos lo que ocasiona que el piston empiece a desplazarse hacia el punto
muerto inferior. A medida que el angulo va tomando valores mayores a cero, se puede ver cdmo el
trabajo realizado por el sistema ahora es positivo, lo cual significa que se obtiene una ganancia de trabajo.

Trabajo realizado vs angulo del ciglienal
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Figura 5.4 Trabajo realizado en funcidn del dngulo del cigiiefial a Tw=300K y h= 500 W/m?K

En cuanto a las emisiones contaminantes, en primer lugar, se tiene las emisiones de CO2, cuyo
comportamiento se muestra en la figura 5.5. A primera vista es muy similar a la curva de la grafica de los
gases quemados, puesto que al empezar a haber gases quemados es cuando se empiezan a liberar los
gases contaminantes. Se puede apreciar cdmo justamente a -35° es cuando los valores de CO2 empiezan a
ser mayores que cero, alcanzando su maximo valor una vez que termina el proceso de combustion.

Al finalizar el proceso de combustion, como ya se ha quemado toda la mezcla el valor de las emisiones de
CO2 se mantiene constante. Este resultado se ve de manera similar en las emisiones de CO (figura 5.6) y

NO (figura 5.7)



Emisiones de CO2 vs dngulo del ciglienal
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Figura 5.5. Emisiones de CO2, con respecto al dngulo del cigiiefial a Tw=300K y h= 500 W/m?K
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Figura 5.6. Emisiones de CO, con respecto al angulo del cigiiefial a Tw=300K y h= 500 W/m?K



Emisiones de NO vs angulo del cigiiefial
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Imagen 5.7 Emisiones de NO en funcién del dngulo del cigiiefial a Tw=300K y h= 500 W/m?K

5.1 Graficos variando el coeficiente de transferencia de calor por

conveccion.
Una vez planteadas los resultados de las condiciones iniciales que se tienen en la simulacion de la

combustidn, ahora se pretende variar el coeficiente de transferencia de calor por conveccién, dejando

constante la temperatura de la pared del cilindro.

En cuanto a la presién, la cual corresponde a la figura 5.8 se observa que no hay ningun efecto al variar el
coeficiente de transferencia de calor por conveccién de 350 a 700, por lo que se puede descartar algin

efeto tanto positivo como negativo en la presion.
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Figura 5.8 Comparativa de la Presidn con respecto al dngulo del cigliefial con Tw constante.

En el caso de la temperatura de los gases quemados, como se muestra en la figura 5.9, se tiene un
comportamiento indiferente al variar el coeficiente de convecciéon. Antes de que empiece la combustidn,
se observa cdmo no hay ninguna diferencia entre las curvas con diferentes coeficientes de transferencia
de calor. Después de que se ha completado la combustion se puede ver una pequefia diferencia en la
temperatura de los quemados. Se puede observar que cuando existe un mayor coeficiente de
transferencia de calor por convecciéon, disminuird la temperatura de los gases de escape. Caso contrario
con el coeficiente de transferencia de calor por conveccién menor; la temperatura de los gases de escape

€S mayor.

Temperatura de los quemados vs Angulo del cigliefial.

3500

3000

Tmperatura de quemados
[K]

1000
500
0-0-0-0-0-0-0-0-0-0-0-0-0-0-00 0
-200 -150 -100 -50 0 50
-500

Angulo del cigiiefial [°]

100

150

—&— H=350
—0— h=550
h=650
—o—h=700

h=450

200

Figura 5.9 Comparativa de la temperatura de los quemados con respecto al angulo del cigliefial

con Tw constante.



En cuanto al trabajo acumulado, se observa en el siguiente grafico que el trabajo acumulativo es
independiente del valor del coeficiente de transferencia de calor por conveccion (figura 5.10)
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Figura 5.10 Comparativa del trabajo con respecto al dngulo del cigliefial con Tw constante.

En cuanto a las emisiones contaminantes, se observa en la figura 5.11, cdmo las emisiones de CO2 son casi
las mismas al variar h. Se concluye que el valor de CO2 es independiente del valor de h.
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Figura 5.11 Comparativa de emisiones de CO2 con respecto al angulo del cigliefial con Tw constante.



En cuanto a las emisiones de CO, se muestra en la figura 5.12 cdmo en casi todos los casos no afecta el
valor de h, sin embargo, se aprecia cdmo al proporcionar un valor h=450, después de quemar toda la
mezcla, la concentracion de CO para dicho valor de h es mds elevado que en los demas ejercicios.

Concentracion de CO vs angulo del cigtiefal
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Figura 5.12 Comparativa de emisiones de CO con respecto al angulo del cigliefial con Tw constante.

Similar a lo que ocurre con las emisiones de CO, las de NO (figura 5.13) se comportan de una manera
similar: la curva que representa los valores con un h=450 tienden a ser los mas altos.
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Figura 5.13 Comparativa de emisiones de NO con respecto al angulo del cigliefial con Tw
constante.



5.2 Graficos variando la temperatura de la pared del cilindro.

Ahora se obtendran las mismas graficas anteriormente (presidn, temperatura, trabajo, emisiones de CO,
CO2 y NO) con la diferencia de que el valor del coeficiente de coeficiente de calor por conveccion se

guedara constante (h=500) y la temperatura de la pared del cilindro se variara desde los 350 K hasta los
700 K.
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Figura 5.14. Comparativa Presion con respecto al dngulo del cigliefial con h constante.

En primer lugar, se muestra el grafico 5.14, comparando la presidon con respecto al angulo del ciglieiial.
Podemos ver que las curvas correspondientes a las diferentes temperaturas de la pared son muy
similares, a excepcion de la curva TW= 550 K, la cual presenta una ligera desviacion con respecto a las
demas curvas cuando el angulo de combustién es mayor a 100 °.

El grafico 5.15 muestra los resultados de la temperatura de los gases de escape vs el angulo del cigleiial
cuando la temperatura varia desde los 350 K hasta los 700 K, manteniendo un coeficiente de transferencia
de calor constante. Se observa como de manera similar al grafico de la presidon, la temperatura se
mantiene constante independientemente de la temperatura de la pared de la cdmara de combustion.



Se observa que en todos los casos la temperatura maxima alcanzada es aproximadamente de 2920 K, sin
superar el limite de los 3000 K en ningin momento. También se observa que, al finalizar el ciclo, 180° en
el dngulo del cigliefial, se tiene una temperatura de aproximadamente 1418K. Como se comentd en las
graficas del caso descrito por Ferguson (2015), hay valores mayores de cero cuando el dangulo del cigliefial
es mayor a 35°, debido a que es en este valor cuando empieza la combustién, y por ende hay una fraccién
de quemados.

En la figura 5.15, se describe el caso del trabajo acumulativo. En dicho grafico se puede ver como todas las
curvas tienen un comportamiento muy similar, por lo que se puede concluir que la temperatura de la
pared del cilindro es independiente del Trabajo acumulativo liberado ya que lo que se monitorea no es el
trabajo sobre el cilindro sino el trabajo que genera la combustidn de la mezcla.
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Figura 5.15 Comparativa de temperatura de los quemados con respecto al angulo del cigliefial con Tw
constante.
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Figura 5.16 Comparativa de trabajo realizado con respecto al angulo del cigliefial con Tw

constante.

El gréfico 5.17 describe el comportamiento de las emisiones de CO2; se puede observar como la
temperatura de la pared si tiene un efecto en la concentracién de CO2. Se puede observar que a partir de
que el angulo del cigliefial es positivo, las curvas con un menor valor de CO2 son las correspondientes a
TW= 650 Ky TW=700 K con una concentracién promedio de CO2 igual a .00228933, mientras que la curva
con los valores mas grandes de CO2 se obtienen con TW= 350 K con un valor promedio de .0023659.
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Figura 5.17 Comparativa de emisiones de CO2 con respecto al angulo del cigliefal con Tw
constante.



Un cambio mas radical se puede observar en el gréfico 5.18, en las emisiones de CO, en el cual se puede
observar que en el mismo segmento de la grafica (angulo del cigliefial mayor a cero grados). Se observa
como los valores mds bajos de CO se obtienen con una temperatura de la pared TW= 350 (2.88X10™*
mientras que los valores mas altos se obtienen con la curva TW= 650 y TW= 700. (3.55 X10™. Se obtiene
una diferencia de un 23% entre los valores de TW, lo cual ya es una cifra considerable.
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Figura 5.18 Comparativa de emisiones de CO con respecto al dngulo del cigliefial con Tw constante.

En el gréfico 5.19, referente a las emisiones de NO, se puede encontrar un comportamiento similar al del
grafico de CO. En el cual se puede apreciar que la curva de TW= 350 K tiene valores mas pequefos que la
curva de TW= 700. Al importante a destacar es que el comportamiento de las graficas de CO y NO es
similar entre ellas, sin embargo, el comportamiento de éstas no es el mismo que con la gréfica de CO2, ya
gue, al tener un valor mayor de TW, se obtienen valores mas elevados de CO2.
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Figura 5.19 Comparativa de emisiones de NO con respecto al angulo del cigiiefial con Tw constante.



6.0 Conclusiones

El tener un modelo matematico para la simulaciéon de un motor de combustion interna para predecir
algunos pardmetros que son de interés en la experimentaciéon y dada a su complejidad o costo para
reproducir ciertas condiciones modeladas es muy dificil. Un ejemplo de esto es lo que se desarrolld en
esta tesis, ya que se quiso demostrar el efecto de la temperatura de la pared del cilindro en Ia
combustidn, asi como en los gases producto de la combustidn, asi como el efecto del coeficiente de
transferencia de calor por conveccién en la combustidn.

Gracias al software “Mathematica”, el cual se usé como base para poder obtener resultados referentes a
la combustion, se realizé un modelo termodindmico de dos zonas (fraccién quemada y fraccion no
quemada). En este modelo se calculan las propiedades termodindmicas de las dos zonas. Con las
ecuaciones expuestas en el capitulo 3 y con las condiciones iniciales propuestas se pudo determinar un
caso base y a partir de este, ir variando los pardmetros de temperatura de la pared del cilindro, asi como
la del coeficiente de transferencia de calor por conveccién. Al hacer dicho ejercicio, se llegé a los
siguientes puntos:

¢ Las condiciones iniciales a las que fue sometido el modelo matematico muestran que éste es fiable; ya
qgue al ejecutar la simulacién con los datos obtenidos de Rakoupulus (figura 4.1), se pudo observar una
variacion promedio aceptable, ya que solo en los valores mds altos de presion, se presentd la diferencia
mas considerable de toda la curva. En cuanto a los datos obtenidos del Ferguson (Figura 4.4), en los datos
de presidn, se observa como son demasiado similares, por lo que el modelo es bastante confiable.
Finalmente, para la validacidon del modelo en el apartado de la temperatura de los gases quemados (figura
4.8), justamente después de que concluye el proceso de combustién, los valores muestran un error tan
solo de un 9.8%, por lo que nuevamente se comprueba la fiabilidad del modelo.

*En el caso de la presion dentro de la cdmara de combustion, se observa que, al variar el coeficiente de
transferencia de calor, el efecto obtenido sobre la presidn es casi imperceptible. De igual manera, al variar
la temperatura de la pared del pistdn, su efecto en la presion no es notorio.

*En el caso de la temperatura de los gases quemados, al variar el coeficiente de transferencia de calor, se
puede ver cdmo hay una ligera variacion de la temperatura de los quemados una vez terminada el
proceso de combustion. En cambio, cuando se varia la temperatura de la pared del cilindro, al obtener los
resultados de la temperatura de los quemados, se tiene una notable variacion Unicamente cuando la
temperatura de la pared del cilindro es el mayor (650K).

eHablando del trabajo realizado, en ambos casos (al variar el coeficiente de conveccidon y la temperatura
de la pared del cilindro) no se tiene un efecto tan representativo.

*En cuanto a los valores de las emisiones de los gases producto de la combustidn se tienen los siguientes
resultados:



O

En cuanto a las emisiones de CO2, se puede observar cémo al variar el coeficiente de conveccién no se
tiene una diferencia significativa en ninguno de los casos. En cambio, al variar la temperatura de la
pared, se puede apreciar como entre mas alto sea el valor de la temperatura de la pared, menor serd
el valor de las emisiones de CO2.

Hablando de las emisiones de CO, se puede ver que solamente en los valores bajos del coeficiente de
conveccién (h=350 y h=450) es donde se tienen los valores mas altos de emisiones de CO; dicha
diferencia se puede apreciar una vez que se concluye la combustién. Para el caso de los valores
obtenidos al variar la temperatura de la pared se tiene una diferencia bastante considerable para cada
valor de Tw propuesto. Se observa como a menos temperatura de la pared, se obtiene un menor valor
en las emisiones de CO, mientras que, al aumentar el valor de Tw, también se aumentan las emisiones
de CO.

Por ultimo, se obtiene la comparacidon entre los valores obtenidos de las emisiones de NO con
respecto a la variacidn del coeficiente de conveccién y a la temperatura de la pared. En cuanto a la
variacion del coeficiente de conveccion se tiene el mismo comportamiento que en los valores de CO.
Solamente en los valores mas bajos propuestos se obtienen los valores mas altos de emisiones de NO.
Al variar la temperatura de la pared, se obtiene de igual manera una diferencia bastante considerable
entre cada curva de Emisiones de NO. A menos temperatura en la pared, menor sera el valor de las
emisiones de NO, mientras que, si se eleva esta temperatura, también se incrementaran las emisiones
de CO.

Este modelo permite saber, a través de la simulacidon, cudles son las condiciones éptimas en un motor de

combustidn interna, para que las emisiones contaminantes se reduzcan sin tener una afectacién

considerable en los demds pardmetros del motor de combustion interna.

Como trabajo a futuro, se plantea el utilizar esta misma variacion de parametros, pero ahora utilizado a

un motor cuyo funcionamiento sea con biocombustible y observar si las emisiones contaminantes que se

presentan son similares o varian drasticamente con respecto a las de un motor de combustion interna.

De igual manera, se puede realizar este trabajo en un modelo matematico mas realista, en donde se

considere todo tipo de pérdidas para asi tener un modelo lo mas realista posible.
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