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RESUMEN 

 

El siguiente estudio de combustión interna en el motor del Austin 1.3L durante la 

inyección de Óxido Nitroso desarrollado en cuatro capítulos tiene como finalidad: 

 

 Conocer los aspectos relacionados con la combustión de las mezclas octano-aire y 

octano-aire-óxido nitroso en lo que tiene que ver con definir las ecuaciones 

químicas en diferentes regímenes de manera que se pueda precisar los calores 

entregados en la combustión así como también los trabajos reversibles, esto, dentro 

de la teoría de reacciones, y las presiones, temperaturas  y trabajos netos indicados 

para los ciclos termodinámicos de la combustión por medio del ciclo ideal de Otto.  

 

 Plantear las ecuaciones químicas que precisen el valor del trabajo reversible 

equivalente al trabajo indicado que se adapten a una nueva curva idealizada de  

torque mayor a la actual con la intensión de predecir un incremento de  potencia en 

el funcionamiento del motor, lo que quiere decir la reducción de los tiempos de 

cambio entre regímenes, esto, debido a la idealización del aumento de las fuerzas 

de empuje de los gases de combustión. 

 

El Primer Capítulo abarca: 

 

 La Fundamentación de la Teoría de Reacciones Químicas de Combustión con la 

finalidad de definir los calores liberados y los trabajos reversibles  para las 

ecuaciones químicas correspondientes a diferentes regímenes, tanto en la 

combustión normal, octano-aire, como en la combustión octano-aire-óxido nitroso. 

Tablas 11 y 26. 

 

 El Ciclo Ideal de Otto  con la finalidad de precisar  presiones, temperaturas y 

trabajos netos indicados en el caso de las combustiones indicadas en el párrafo 

anterior. Tablas 22 y 25. 

 

 La presentación de las curvas características del motor del Austin 1.3L; Potencia, 

Torque y consumo de octano por admisión  y por kWh. La confección de las 



xxii 
 

últimas curvas conlleva al planteamiento de las ecuaciones químicas para la 

combustión en distintos regímenes puesto que ofrecen las cantidades de masa de 

octano por admisión, y eso permite saber las cantidades de aire para calcular las 

relaciones aire-combustible AC, ítem 2.1.        

 

El Segundo Capítulo abarca:  

 

 Las reacciones químicas de la combustión en aspiración normal, octano-aire, en 

varios regímenes, obviamente, en base a las ecuaciones químicas que corresponden 

a cada uno de los regímenes  con el fin de encontrar los valores de los calores 

liberados salQ  (se explica al final del ítem 3.1.2 y en el cuarto capítulo) y los 

trabajos reversibles revW  en función de la temperatura de los gases de combustión. 

Los trabajos reversibles son de gran valor por ser el equivalente del trabajo neto 

indicado inetow , tabla 23, que ofrece el ciclo de Otto,  lo cual también se estudia en 

primera instancia. Es de suma importancia que exista correspondencia entre el 

trabajo reversible y el trabajo neto indicado pues el primero es el resultado del 

comportamiento de la materia cuando se somete a reacciones químicas de 

combustión, mientras que el trabajo neto indicado es el trabajo de los gases de 

combustión sobre la cabeza del émbolo, que por supuesto es determinado por 

medio de la idealización del Ciclo  de Otto.   

 

 En segundo lugar, se idealiza una nueva curva de torque efectivo, figura 39, mayor 

a la actual curva, figura 20, a la que se suma los trabajos perdidos; por refrigeración 

del motor y rozamiento mecánico, para con ayuda del Ciclo Ideal de Otto obtener 

presiones y temperaturas, tabla 25, que serán las nuevas presiones y temperaturas 

bajo la presencia de óxido nitroso en los reactivos, ecuaciones de la tabla 26, las 

cuales se encuentran tomando las mismas relaciones de aire-combustible para las 

condiciones actuales del funcionamiento del motor y balanceando la ecuación 61, 

ítem 2.5.2., de manera que los trabajos reversibles ofrecidos por las ecuaciones con 

presencia de óxido nitroso de la tabla 26 ofrezcan el mismo trabajo neto indicado 

encontrado en el ciclo de Otto de la tabla 25. 
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El  Tercer Capítulo abarca: 

 

 Apreciar la diferencia entre las quemas de; octano-aire y octano-aire-óxido nitroso, 

figuras 40 y 42,  lo que permite apreciar la diferencia de temperaturas alcanzadas 

en tales combustiones y los calores liberados salQ en la quema de 1 kmol de octano, 

ítems 3.1.1. y 3.1.2., seguido a esto, se aprecia el desarrollo del avance de la llama 

representativa para el MEP en aspiración normal y con presencia de óxido nitroso 

lo que hace posible reconocer la variación de presión y temperatura durante el 

avance de la combustión. Al final, se presenta la tabulación de los parámetros del 

Ciclo de Otto y el Trabajo Reversible  en distintos  regímenes para inyección de 

óxido nitroso, lo que se trató en el segundo capítulo a partir del ítem 2.5.1.   

 

El Cuarto Capítulo abarca: 

 

 El Análisis de  Resultados, el cual se delimita a enfocar la precisión de trabajo 

reversible revW que ofrece la teoría de reacciones para un régimen determinado, es 

decir, para una ecuación química definida para tal régimen a la temperatura de los 

gases de combustión 4TTg   obtenida en el ciclo de Otto durante el MEP y, la 

comparación del comportamiento de la llama en la combustión con la presencia de 

óxido nitroso frente a la combustión normal de octano con aire en lo que respecta a 

la formación de presiones dentro del cilindro.  

 

 También explica la relación de la energía del calor liberado en la combustión, salQ , 

con el calor adicionado al proceso 2-3 del ciclo de Otto y la valoración del trabajo 

reversible en condiciones no adiabáticas. 
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1. FUNDAMENTACIÓN  TEÓRICA DE LA COMBUSTIÓN  

DEL MOTOR DE ENCENDIDO PROVOCADO (MEP)  

DURANTE LA INYECCIÓN DE ÓXIDO NITROSO 

 

1.1. MÁQUINA DE COMBUSTIÓN INTERNA.  

Ciclo Termodinámico 

 

El motor del automóvil es una máquina de combustión interna, ya que la energía para 

producir la potencia neta se genera al quemar mezcla de aire-octano dentro de las fronteras 

internas del sistema (dentro del cilindro).La máquina opera en un ciclo termodinámico, 

llamado también ciclo de potencia. Puesto que el fluido de trabajo (mezcla aire-

combustible) durante todo el ciclo termodinámico está en la fase gaseosa, se categoriza 

como ciclo de gas, así, durante el desarrollo de la investigación  se puede hablar de ciclo 

de gas y se entenderá como el ciclo termodinámico, o bien se puede decir ciclo de 

potencia. 

 

 

Cabe indicar que en el motor del automóvil, en el ciclo termodinámico en la máquina de 

combustión interna, el fluido de trabajo no se somete a un ciclo entero, o sea que una vez 

que se produce la combustión del mismo, los gases de tal combustión se descargan y se 

sustituyen por una mezcla fresca al final de cada ciclo. Este ciclo termodinámico se 

caracteriza  como un ciclo abierto.  Esto debe estar muy claro para no confundirse con un 

ciclo termodinámico de máquinas térmicas como por ejemplo; Calderas de Potencia de 

vapor estudiadas en el ciclo de Carnot en las cuales el fluido de trabajo es agua que 

recircula en un ciclo cerrado (ver figura 18). 

 

 

Entonces, por ciclo abierto se entiende el caso en el que el fluido de trabajo se renueva al 

final de cada ciclo térmico aunque el motor opere en un ciclo mecánico. 

 



3 

 

1.2. CICLO REAL EN EL MOTOR DE ENCENDIDO PROVOCADO. 

 Salida de Trabajo Útil.  

 

Para el motor de cuatro tiempos real: 

 

Al principio, tanto la válvula de admisión como la de escape están cerradas y el 

pistón se encuentra en la parte más baja, PMI, figura 1. Durante el tiempo de 

compresión, el émbolo se mueve hacia arriba y comprime la mezcla de aire-

combustible. Un poco antes de que el émbolo alcance la parte más alta (PMS), 

la bujía produce una chispa y la mezcla se enciende con lo cual aumenta la 

presión y la temperatura del sistema. Los gases de alta presión impulsan el 

émbolo hacia abajo, el cual a su vez obliga a rotar el cigüeñal, produciendo la 

salida de trabajo útil durante el tiempo de expansión o potencia. 

 

 

 

 

 

 

Al final de este tiempo el émbolo se encuentra en la parte más baja (la 

terminación del primer ciclo mecánico) y el cilindro se llena con productos de 

combustión. Después el émbolo se mueve hacia arriba una vez más y evacúa los 

gases de escape por la válvula de escape (el tiempo de escape), y desciende por 

segunda vez extrayendo una mezcla fresca de aire-combustible a través de la 

válvula de admisión (el tiempo de admisión). Advierta que la presión en el 

cilindro está un poco por arriba del valor atmosférico durante el tiempo de 

escape y un poco por abajo durante el tiempo de admisión1.  

1 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 829. 

Página 445-446 

Figura 1: Ciclo mecánico del émbolo para el motor de encendido por chispa de cuatro tiempos 
real 

Fuente: CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, 
México, 2002, 829.  
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En la Figura 2 se muestra el diagrama de presión-volumen para el ciclo de potencia 

descrito anteriormente. Es fácil advertir como aumenta la presión considerablemente una 

vez que se enciende la mezcla aire- combustible (comprimida)  con la chispa. Este tiempo 

se ahondará con intensidad pues se predecirá el aumento de presión de la condición actual 

de la mezcla aire-gasolina a la condición de la mezcla aire-gasolina-óxido nitroso. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

1.3. CICLO DE OTTO IDEAL. 

Suposiciones de aire estándar2 

 

El ciclo descrito para la máquina de combustión interna real en el ítem anterior, el que se 

aprecia en el diagrama de la figura 2, es una tarea compleja de analizar, por tal razón se lo 

analiza y evalúa por medio del ciclo de Otto Ideal que adecua cada tiempo, de compresión, 

de potencia, de escape y de admisión a los siguientes procesos: 

 

1-2 Compresión isoentrópica 

2-3 Adición de calor a volumen constante 

3-4 Expansión isoentrópica 

4-1 Rechazo de calor a volumen constante 

 

2 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 829. 

Página 444 

Figura 2: Diagrama P-v para el ciclo mecánico del émbolo para el motor de encendido por 
chispa de cuatro tiempos real 

Fuente: CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, 
México, 2002, 829.  

 



5 

 

Tales procesos del ciclo ideal de Otto se visualizan en el diagrama P-v de la figura 3, y en 

la figura 4 se puede ver  el ciclo del émbolo que se ajusta al diagrama P-v. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Estos procesos ideales  son posibles gracias a las suposiciones de aire estándar que son tan 

útiles para simplificar la labor del análisis termodinámico.  

 

 

Debido a que el fluido de trabajo, mezcla de aire-octano se gasifica luego de la carburación 

en el múltiple de admisión gracias a la transferencia de calor desde el múltiple de escape, y 

por la razón que la cantidad de aire en la mezcla predomina sobre el octano en catorce 

partes a una, o sea que el 93% es aire y el 7% combustible, se puede aproximar el fluido de 

trabajo a aire. 

Figura 3: Diagrama P-V Ciclo Otto Ideal del émbolo para el motor de encendido por chispa de 
cuatro tiempos 

Fuente: CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, 
México, 2002, 829.  

 

Figura 4: Ciclo Otto Ideal del émbolo para el motor de encendido por chispa de cuatro tiempos 
Fuente: CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, 

México, 2002, 829. 

 

Expansión 

isoentrópica 
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Por la razón de que el nitrógeno en el aire predomina sobre el oxígeno en 3.76 moles a 1 

exactamente, y al recordar que el nitrógeno no reacciona con ningún elemento de los 

reactivos en el proceso de combustión, entonces cabe decir que  el aire circula de modo 

continuo. 

 

 

Si bien se explicó en 1.1  que las máquinas de combustión interna trabajan  en un ciclo 

abierto por cuanto el fluido de trabajo se renueva al final de cada ciclo térmico, en este 

caso se considera un circuito cerrado por cuanto el tiempo en que el cilindro estará vacío 

(expulsión de los gases de escape) es muy pequeño, se puede considerar que 

continuamente habrá fluido de trabajo (aire) en el cilindro. 

 

 

Ya que se considera el aire como fluido de trabajo y, debido  a que el aire para estudios 

termodinámicos se lo considera un gas ideal, se puede presentar la primera suposición de 

aire estándar de la siguiente manera; 

 

El fluido de trabajo es aire que circula de modo continuo en 

un circuito cerrado y siempre se comporta como gas ideal. 

 

Si el aire circula de modo continuo, entonces se considera que los procesos que integran el 

ciclo son internamente reversibles, es decir que el fluido de trabajo regresa a su estado 

inicial al final de cada ciclo. Las suposiciones de aire estándar que permiten llevar el 

análisis de ciclos de gas a un nivel manejable se fijan así:  

 

1. El fluido de trabajo es aire que circula de modo continuo un circuito cerrado y 

siempre se comporta como gas ideal. 

2. Todos los procesos que integran el ciclo son internamente reversibles. 

3. El proceso de combustión es sustituido por un proceso de adición de calor desde 

una fuente externa. Figura 5 

4. El proceso de escape es sustituido por un proceso de rechazo de calor que regresa 

el fluido de trabajo a su estado inicial. 
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Estas suposiciones son para idealizar la situación de que en las máquinas de combustión 

real, el émbolo regresa a su posición inicial al final de cada revolución y en esto el fluido 

de trabajo no se somete a un ciclo termodinámico sino que es lanzado como gases de 

escape, figura 6, en algún punto del ciclo en lugar de regresarlo al estado inicial. 

 

 

 

 

 

 

1.3.1. BALANCE DE ENERGÍA.  

Primera Ley de la Termodinámica3 

 

El balance de energía para cualquiera de los procesos; Compresión isoentrópica, Adición 

de calor a volumen constante, Expansión isoentrópica o Rechazo de calor a volumen 

constante, para la idealización del ciclo de Otto que se ejecuta en un sistema cerrado y se 

expresa por unidad de masa como: 

 

            kJ/kg)( uwwqq salensalen    
 

 

 

Como ya se explicó con anterioridad, en el ciclo Ideal de Otto, los procesos de adición de 

calor no implican trabajo ya que suceden a volumen constante, en consecuencia, la 

transferencia de calor hacia y desde el fluido puede expresarse como: 

 

 

3 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 829. 

Página 164 

 

 

 

 

 

AIRE 
GASES             

DE 

ESCAPE 

Cámara de  

Combustión COMBUSTIBLE 

Figura 6: Proceso Real de combustión 
Fuente: Autor 

( 1 ) 

Figura 5: Ciclo ideal de adición de calor 
Fuente: Autor 

 

 

 

 

CALOR 

AIRE AIRE 
Sección de 

calentamiento 
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2332 uuuqen    

 

1414 uuuqsal    

 

 

Ya que la adición y rechazo de calor se producen a volumen constante, se pueden evaluar 

entre la temperatura final e inicial para cada proceso de la siguiente manera4: 

 

)( 23 TTCq ven 
   

 

 

)( 14 TTCq vsal 
   

 

 

 

1.3.2. EFICIENCIA TÉRMICA.5 

Ciclo de Otto Ideal 

 

Ya que el motor de combustión interna es una máquina térmica, a pesar que el fluido de 

trabajo, aire- octano no complete un ciclo en la combustión real, se cumplen los tres 

primeros procedimientos de funcionamiento que caracterizan a las máquinas térmicas:  

1. Reciben calor de una fuente de alta temperatura (calderas) 

2. Convierten parte de este calor en trabajo 

3. Liberan el calor de desecho remanente a un depósito de baja temperatura 

(condensadores). 

La eficiencia no se evalúa en el ciclo real, ya que el depósito de baja temperatura para 

liberar el calor de desecho para el motor del automóvil es la atmósfera, y además, el fluido 

de trabajo aire-octano (reactivos) no recircula porque cambia sus características químicas 

(proceso 100% irreversible) a los gases de combustión. Esto, a diferencia del ciclo de las 

 

4 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 829. 

Página 447  

5 Idem., p. 245. 

( 2 ) 

( 3 ) 

( 4 ) 

( 5 ) 
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en

neto
Ottot

q

w
.

máquinas térmicas del estudio de Carnot, como el caso de la caldera, el fluido de trabajo, 

vapor, libera calor en el condensador (punto de baja temperatura) para recobrar su estado 

inicial, liquido saturado, para volver a recircular en la caldera (fuente de alta temperatura), 

y por lo tanto se puede evaluar la eficiencia para ese fluido entre los puntos de alta y baja 

temperatura. 

 

 

Es por esto que la eficiencia térmica para el motor del automóvil se la evalúa para el ciclo 

de Otto Ideal, ya que en ese planteamiento se entiende es un ciclo termodinámico completo 

con adición y rechazo de calor a volúmenes constantes, así que la eficiencia térmica es: 

 

 

 

 

El trabajo neto, al igual que las máquinas térmicas es: 

 

salenneto qqw 
  

 

 

 

entonces: 

Ottotnetoneto qw .
   

 

 

Es preciso manifestar explícitamente la necesidad de obtener la eficiencia térmica ideal en 

el ciclo de Otto ya que es la eficiencia teórica en un ciclo reversible, y para interés del 

estudio termodinámico de la combustión interna en el motor del automóvil, tal eficiencia 

permitirá obtener los valores de presión y temperatura que serán por ende la mayor presión 

de trabajo y la mayor temperatura de calentamiento para el motor. 

 

 

 

 

 

( 7 ) 

( 8 ) 

( 6 ) 
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1.3.2.1. Presión y Temperatura Máximas 

 

Del  proceso 2-3 de entrada de calor en el ciclo ideal de Otto, figura 3,  dependen la 

temperatura y presión máximas para llevarlas a teorizar en los trabajos netos de salida en 

el motor luego de la combustión, proceso en el que se encontrarán estos valores en la 

inyección de óxido nitroso. 

Es necesario aclarar que los trabajos netos  obtenidos por medio de las idealizaciones del 

ciclo de Otto  deben ser iguales a los trabajos reversibles estudiados en reacciones 

químicas. 

 

 

1.4. COMBUSTIÓN.6  

Teoría de Reacciones 

 

Si bien en el ciclo ideal de Otto se consideró el aire como el fluido de trabajo, es decir que 

se utilizó las propiedades del aire para obtener los parámetros principales para 

aproximarse al desempeño de máquinas reales, el calor qen que se adicionó en el proceso 

2-3, figura 3, tal energía es el resultado de la combustión de la mezcla octano-aire, o sea, 

de la oxidación de la gasolina, figura 7.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

6 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 829. 

Página 682 

Figura 7: Combustión Real en el cilindro 

Fuente: PAYRI F, DESANTES J. M, Motores de Combustión Interna Alternativos, Editorial 

Reverte, España, 2011, 1002. 
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En el ciclo Ideal de Otto se consideró la energía interna sensible asociada a los cambios de 

presión y temperatura para el aire, pero en el caso de la combustión interna, que se trata de 

un sistema reactivo, se considera también la energía química.  

 

 

La energía química está relacionada con la destrucción de enlaces químicos entre átomos 

para formar nuevos enlaces, como para el caso del enlace químico del carbón y el 

hidrógeno en el octano, 188HC , que en unión con aire, 22 763 NO , , al reaccionar 

(teóricamente. Ítem 1.5) se descomponen para formar dióxido de carbono 2CO  y agua 

OH 2  y nitrógeno 2N .  

 

 

El valor de la energía química asociada a  la oxidación del octano líquido en una reacción 

teórica equivale a su poder calorífico, 47890 kJ/kg . (poder calorífico superior por que 

contempla agua en los productos de combustión en la fase líquida). 

 

 

Para llevar a cabo los balances de energía de acuerdo a la primera ley de la termodinámica 

se deben incluir los términos de la energía química (a más de la energía  sensible asociadas 

al estado de la materia)al sistema de reacción, tal como la entalpia de formación fh , que 

es la energía relacionada en la formación del compuesto, que para el octano, 188HC  es -249 

950 molkJ/k  (el signo negativo obedece a que la combustión del octano es una reacción 

exotérmica , reacción durante la cual la energía química se libera en forma de calor). 

 

 

A diferencia del ciclo ideal de Otto, en el que no se considera las irreversilidades en ningún 

proceso, en la combustión se adoptará los aspectos de la segunda ley de la termodinámica 

para considerar muy seriamente el trabajo útil máximo o exergía que puede obtenerse de la 

combustión interna en el motor del automóvil para obtener la eficiencia real de la 

combustión, para confiar en el rango de potencia que se pueda obtener con la inyección de 

óxido nitroso. 
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1.4.1. EL COMBUSTIBLE Y EL OXIDANTE 

 

El combustible y el oxidante tratados en la combustión inicial de este trabajo son el octano 

y el aire respectivamente. El octano, al igual que los hidrocarburos líquidos, es una mezcla 

de diferentes hidrocarburos, pero se lo trata como octano 188HC , combustible constituido 

de 8 átomos de carbón y 18 átomos de hidrogeno (en el desarrollo de la tesis se tratará a la 

gasolina como octano). 

 

 

El aire para oxidar el combustible se considera aproximadamente en números molares 

como 21% de oxígeno y 79% de nitrógeno. La realidad es que el aire está compuesto de 

20,9% de oxígeno, 78,1% de nitrógeno y 0,9 %de argón y pequeñas cantidades de dióxido 

de carbón, helio, neón e hidrógeno,  pero para los casos de combustión el argón se 

considera como nitrógeno, figura 8, y los gases que existen en pequeñas cantidades se 

descartan. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

El cociente 0,79/0,21 hace evidente que 3,76 molk  de nitrógeno acompañan a cada 

molk  de oxígeno  que entra a la cámara de combustión. 

 

kmolNkmolOkmol 7647631 22 ,,   

 

Durante el desarrollo de éste trabajo (en el que se considera procesos de combustión 

teórica) se tiene presente que durante la combustión el nitrógeno no reacciona con otros 

( 9 ) 

Figura 8: Por cada  kmol de oxígeno O2 en el aire existe 3.76 kmol de nitrógeno N2 

Fuente: Autor 
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elementos, se comporta como un gas inerte (en los procesos de combustión real si 

reacciona aunque sea para formar muy pequeñas cantidades de  óxidos nítricos NO ). 

 

 

El interés de la presencia de nitrógeno en la combustión está en su capacidad de absorción 

de calor liberado en la reacción química. Se entiende por este hecho que el nitrógeno entra 

a la cámara de combustión en grandes cantidades a bajas temperaturas y sale a 

temperaturas considerablemente elevadas. 

 

 

A la cámara de combustión, conjuntamente con el aire ingresa vapor de agua, el cual se 

considera al igual que el nitrógeno, un gas inerte. Recordando que durante todo éste trabajo 

se idealiza combustión teórica, no necesariamente estequiométrica por lo que abra 

formación de O2 ya que para las combustiones dentro del motor el Austin 1.3L son 

reacciones con exceso de aire, tabla 11, pero no se considera ninguna formación de H2 , ni 

tampoco H, O u OH a partir del vapor agua, lo que suele suceder en la combustión real a 

altas temperaturas. 

 

 

A continuación de la reacción inicial aire-octano, lo normal en la reacción de combustión 

interna en el motor del automóvil, se considera la presencia de óxido nitroso para lograr 

mayor oxidación del octano, y a su vez, aprovechar la presencia del nitrógeno para 

absorber gran proporción de calor. 

 

 

1.4.2. REACTIVOS Y PRODUCTOS EN LA COMBUSTIÓN.  

         Temperatura de ignición  

           

La combustión es posible gracias a la presencia de los reactivos, que son los componentes 

que existen antes de la combustión. Esta tesis enfoca las combustiones a partir de los 

reactivos: 
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a) octano: 188HC
  
-  aire: )763( 22 N, + Oat , 

b) octano: 188HC
   

-  aire: 22 763 N, + Oat    
-   óxido nitroso: ON2  

 

Una vez realizada la reacción de combustión, los reactivos cambian a productos, 

denominados gases de combustión, que para los reactivos a y b indicados anteriormente, se 

obtienen los mismos productos, salvo que las cantidades molares serán distintas 

(coeficientes x,  y  en las ecuaciones 10 y 11): 

 

Las ecuaciones 10 y 11  representan las reacciones a y b respectivamente: 

 

 

 

 

 

 

 

La combustión  octano-aire, ecuación 10, es necesaria para saber el valor de la energía 

Inicialenq .  
liberada en la combustión como una base del “funcionamiento inicial” del motor 

del Austin Cooper 1.3L  y poderlo usar en el proceso 2-3 de adición de calor en el ciclo 

Ideal de Otto, y la combustión octano-aire-óxido nitroso, ecuación 11, para determinar 

Nenq .  
bajo la influencia del óxido nitroso con el fin de determinar el rango de posible 

aumento de potencia.  

 

 

La posición que tiene el nitrógeno biatómico 2N  en la combustión, siendo uno de los 

reactivos, no necesariamente va a reaccionar químicamente en la cámara de combustión, 

sino que entra como 2N
 y sale como 2N .  

 

 

Hay que tener en cuenta que aun en el estrecho contacto aire-octano que ingresa al sistema 

(cilindro) para la combustión, y bajo la presión que provoca el émbolo, no es suficiente 

( 10 ) 

( 11 ) 

     oductosactivos

t zNxOOHCONOaHC

Pr

2222

Re

22188 98)76.3( 

     oductosactivos

t zNxOOyHxCOONNOaHC

Pr

2222

Re

222188 )76.3( 
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para iniciar la combustión por sí sola, es decir, la mezcla que se rige en la relación 

estequiométrica 14 a 1 respectivamente, se enciende por acción de la chispa de la bujía, no 

porque se supere la temperatura de ignición, que para el caso del octano puro es de 699 K . 

 

 

La combustión de la mezcla inicia por el encendido de la bujía, como sucede en la 

actualidad del motor del Austin debido a que no tiene problemas de golpeteo en el motor 

por situaciones de pre-ignición,  se  presenta en el diagrama T - s  de la figura 9 en la que 

se señalan las temperaturas; de auto ignición del octano y de compresión isoentrópica del 

aire en el punto 2 en el ciclo de Otto, 708,57K, ítem  2.4.3, lo que demuestra que la mezcla 

de octano con aire en proporción de 1 a 14, a elevado el valor de la temperatura de auto 

ignición del octano por contener aire en gran cantidad. 

 

 

Como se demuestra en el ítem 2.5.1, la temperatura en el punto 2 no se eleva por el hecho  

de inyectar óxido nitroso a los reactivos puesto que esto aumenta el calor de combustión 

(en la combustión con óxido nitroso) y no la presión y temperatura por compresión de aire, 

lo que si sucede es que se eleva la temperatura máxima en el punto 3 que aumenta por el 

hecho de elevarse el valor del calor adicionado enq al ciclo de Otto. 

   

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura  9: Diagrama   T-s  en  el ciclo de Otto Ideal y las  temperaturas de compresión 
isoentrópica del  aire  y de auto ignición del Octano puro 

Fuente: Autor 

 

T 

s 

qen 

qsal 

wneto 

1 

2 

3 

4 
708.57 K 

699 K 
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1.5. PRINCIPIO DE LA CONSERVACIÓN DE LA MASA 

           Primera Ley de la Termodinámica. Relación Aire-Octano AC 

 

Las ecuaciones químicas que se plantean para las combustiones de los reactivos citados en 

el ítem anterior se llevan a cabo con el principio de la conservación de la masa o balance 

de masa que dicta: La masa total de cada elemento se conserva durante la reacción 

química aunque los elementos existan en compuestos diferentes en los reactivos y en los 

productos, es decir, la masa total de un elemento específico en los productos es igual a la 

masa total de aquel elemento en los reactivos; figura 10. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

También, la suma de las masas de los elementos en los compuestos de los reactivos, 1830

kg , es igual a la suma de las masas de los elementos en los compuestos de los productos. 

Todo esto indica que el número de átomos de cada elemento se conserva durante la 

combustión debido a que el número de átomos N de un elemento es el cociente de su masa 

m  entre su masa molar M , figura 11. 

 

 

 

 

 

 

 
kg

kg

18

96

22222188 4798763512 NO + H + CON, + O, +  HC 

 
kg400

 kg1316

 

kg96

 kg256

 

 

 kg1316

 

 

 

 

 

kg18

kg144

Figura 10: La masa de cada elemento se conserva durante la reacción química, por ende, el 
número de átomos. 

Figura: Autor 
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ecombustibl

aire

m

m
AC 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Lo que no se conserva durante la combustión es el número total de moles, así, en los 

reactivos es 60,5 molk  (el aire tiene 4,76 kmol ya que por 1 kmol de oxígeno que entra a la 

cámara de combustión, entran 3,76 kmol de nitrógeno) mientras que en los productos es  

64 kmol, figura 12.  

 

 

 

 

 

 

 

 

Para los análisis de combustión se usará la proporción entre la masa del aire y la masa del 

combustible, conocida como la relación aire-combustible, justamente para cuantificar las 

cantidades del aire y octano. 

 

 

 

 

 

 

22222188 47987635121 NO + H + CON, + O, +  HC 

   kmolkmol 64 

 

 

 

  kmolkmol 56052 ,, 

Figura  12: El número total de moles no se conserva durante la combustión 
Fuente: Autor 

( 12 )   

22222188 4798763512 NO + H + CON, + O, +  HC 

 
kg1830

kg1830
 

 

Figura 11: La suma de las masas de cada elemento en los compuestos de los reactivos es igual a 
la suma de las masas de cada elemento en los compuestos de los productos 

Fuente: Autor 
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1.5.1. BALANCES DE MASA CON PRESENCIA DE ÓXIDO      

          NITROSO 

 

Para comenzar con los balances de masa en las ecuaciones químicas en las que aparece el 

óxido nitroso en los reactivos, ecuación 11, es necesario indicar que tal compuesto se 

descompone en un átomo de nitrógeno y  medio átomo de oxígeno durante la combustión, 

así: 

 

 

 

Tenga en cuenta que las ecuaciones químicas usadas para la combustión con óxido nitroso 

en  los reactivos en ésta investigación no incluyen más combustible del que ingresa al 

múltiple de admisión por efectos de carburación, es decir, el ingreso de octano a los 

cilindros no varía. 

 

La siguiente es una ecuación de combustión básica para incluir la presencia de óxido 

nitroso: 

 

 𝐶8𝐻18 + 12.5 ∗ (𝑂2 + 3.76𝑁2) + 𝑁2𝑂                8𝐶𝑂2 + 9𝐻2𝑂 +
1

2
𝑂2 + 1𝑁2 + 47𝑁2 

 

Para ésta ecuación con óxido nitroso se observa que aparece oxígeno no utilizado en los 

productos, 21 2O .  

 

 

1.6. COMBUSTIÓN TEÓRICA.7 

 Aire teórico 

 

El presente estudio termodinámico de la combustión en un motor Austin 1.3L de 

encendido provocado durante la inyección de óxido nitroso, que contiene exceso de aire se 

muestra en la figura 13.  

7 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 829. 

Página 686 

( 14 ) 

 

( 13 ) 2 2 2

1

2
N O N O 



19 

 

 

 

 

 

 

En la combustión teórica se entiende que todo el combustible se quema, todo el carbón se 

transforma en 
2CO  y todo el hidrógeno se transforma en OH2

, y como at es mayor a 

12,5 kmol en todos los regímenes en el funcionamiento del motor del Austin 1,3L, tabla 11, 

existe O2 libre en los reactivos. 

En el caso contrario, en la combustión real, figura 14, los productos contienen algo de 

combustible o componentes de combustible no quemados; C , 
2H , CO  u OH , a parte de 

los compuestos citados en la reacción completa descritos en la figura 13. 

 

 

 

 

 

 

Ya que se supondrá combustión teórica, hay que sentar todas las bases en las que ésta 

sucederá: 

 

a) Mezcla homogénea de aire-octano, con lo que se considera que el oxígeno está en 

contacto con el combustible. 

b) No se considera la disociación entre los elementos del aire y el octano ya que a 

elevadas temperaturas aumenta, el oxígeno es atraído con más fuerza hacia el 

hidrógeno que hacia el carbón. 

 

 

Figura  14: Los productos a la derecha, aparte de combustible o componentes no quemados se 
entiende que existeCO2 ,H2Oy N2. 

Fuente: Autor 
 

 

 

 

 

 

 

)76,3( 22

188

NOa

HC

t 



OH

CO

H

C

2

 

 

 

 

 
)76,3( 22

188

NOa

HC

t 



2

2

2

2

N

O

OH

CO

Figura  13: Los productos a la derecha indican que todo el combustible se quema, todo el 
carbón se transforma en CO2 y todo el hidrógeno se transforma en H2O. 

Fuente: Autor 
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22222188 4798763512 NO + H + CON, + O, +  HC 

21 TT 

La combustión estequiométrica del octano es: 

 

 

 

1.7. ENTALPIA DE COMBUSTIÓN.8  

Poder Calorífico 

 

Se recuerda que en éste capítulo se desea definir todos los parámetros necesarios para 

determinar el calor  enq
 
que se adiciona en el ciclo ideal de Otto, ésta energía, obtenida de 

la combustión del octano, no es exactamente igual al poder calorífico del combustible, ya 

que en el caso de la combustión interna en el motor del automóvil los gases de combustión 

no están a la misma temperatura que los reactivos, porque de ser así, es decir, que los 

reactivos y los productos estén en un mismo estado, tal calor, enq , seria simplemente el 

poder calorífico, el cual se define como la cantidad de energía liberada cuando un 

combustible se quema por completo en un proceso de flujo estable y los productos vuelen 

al estado de los reactivos. 

 

 

Aclarado que la temperatura para los reactivos y los productos es diferente, el cambio de 

energía en el sistema (cámara de combustión) durante la  combustión se debe a un cambio 

en el estado y a un cambio en la composición química, ecuación 16,  figura 15: 

 

químicaestadosistema EEE   

 

 

 

 

 

 

8 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 829. 

Página 691 

 ( 16 ) 

( 15 ) 

Figura 15: Temperatura de los reactivos y los gases de combustión son diferentes. 
Fuente: Autor 

 

2T
1T
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El cambio de energía
 
debido al cambio en el estado, estadoE  considera el cambio en la 

energía sensible (relacionada con la energía cinética de las moléculas) mas no en la energía 

latente (relacionada con el cambio de fase) ya que se considera que tanto los reactivos 

como los productos están en la misma fase ya que en la combustión de octano se tiene 

diferentes compuestos a los reactivos en los productos debido a la ruptura de algunos 

enlaces químicos que unen a los átomos en las moléculas, y además a diferentes 

temperaturas, el cambio de energía en el sistema sistemaE también considera el cambio en 

la energía química asociada a los reactivos y los productos, químicaE . 

 

Ahora es importante obtener el cambio en la energía del sistema sin tomar en cuenta la 

energía inicial de los reactivos, es decir que se debe descontar la energía referida a la 

temperatura ambiente y que en termodinámica se  conoce como la energía en el estado de 

referencia estándar, que es común para todas las sustancias a  25 C  (77 C ) y 1atm9, y los 

valores de las propiedades en el estado de referencia estándar se indicarán por un 

superíndice como por ejemplo .,  uh  

 

 

Se considera que la oxidación del octano, que es una reacción exotérmica,  no incluye 

interacciones de trabajo, es decir que no se considera que la mezcla ha sido previamente 

comprimida antes de ser encendida por la bujía, el balance de energía para flujo estable es 

igual a la transferencia de calor hacia el sistema que se determina de la diferencia entre la 

entalpía de los productos  y la entalpía de los reactivos: 

reactivosproductos HHQ   

Se debe recordar que éstas entalpías comprenden; los cambios de estado ya que los 

reactivos y los productos están a diferentes temperaturas, y los cambios en la composición 

química.  

 

 

9 Son los valores designados para evaluación de reacciones en Termodinámica.
 

( 17 ) 
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reactivosproductosC HHh 

Aquí es necesario tener una propiedad que represente estos cambios en la energía química 

durante la reacción exotérmica,  la entalpía de combustión Ch , la cual representa la 

cantidad de calor liberada durante el proceso de combustión de flujo estable.  

  

 

Por ejemplo, para la ecuación 18, en el caso del octano líquido la entalpía de combustión es 

249950 molkJ /k , e indica la energía química liberada cuando se combina con aire 

estequiométrico para formar 8 kmol de 
2CO ,  9 kmol de O H2

y 47 kmol de 
2N ,  por eso 

el signo negativo de la  tabla 10. 

  

 

Si se quiere comprender mejor el hecho del signo negativo se puede enfocar que la entalpía 

de 8 kmol de 
2CO ,  9 kmol de O H2

y 47 kmol de 
2N a 25 C  y 1 atm es 249950 kJ  

menos que la entalpía de 1 kmol de octano y 59.5 kmol  de aire.  

 

 

La misma entalpía en unidades de energía por unidad de masa; 47890 kJ/kg, es el valor 

calorífico superior ya que el agua en los  productos está en forma líquida. Justamente los 

términos; poder calorífico y entalpía de combustión son empleados en combustión de 

combustibles y se relacionan entre sí por la relación: 

 

ch  

 

Para tener una concepción más clara de los cambios en la energía química durante un 

proceso de reacción es el concepto de la entalpía de reacción
Rh , que se define como la 

diferencia entre la entalpía de los productos en un estado especificado y la entalpía de los 

reactivos en el mismo estado para una reacción completa. 

 

reactivosproductosR HHh   ( 20 ) 

( 19 ) 

( 18 ) 
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Las ecuaciones 19 y 20 son iguales, RC hh   ya que la entalpía de combustión es una 

especificación de las reacciones químicas en el caso de combustión. 

 

 

1.8. BALANCE DE ENERGÍA PARA LA CÁMARA DE 

COMBUSTIÓN.  

Primera Ley: Flujo Estable.10 

 

Al igual que la ecuación 17 que representa el cambio de energía en un sistema no reactivo 

de flujo estable, el balance de energía para un sistema reactivo, figura 16 también se 

determina por: 

 

entrasalesistema EEE   

 

 

 

 

Para el sistema reactivo de combustión del motor del Austin Cooper 1.3L en flujo estable, 

el cambio de energía es igual a la transferencia de calor durante el proceso, y es  igual a 

la diferencia entre la entalpía de los productos  y la entalpía de los reactivos (ecuación 21), 

entonces, al relacionar  las ecuaciones 17 y 21, el cambio de energía para el sistema 

reactivo en cuestión, se tiene: 

 

QEsistema   

 

 

10 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 

829. Página 695 

( 21 ) 

Figura 16: Bajo condiciones de flujo estable, los contenidos de masa y de energía de un volumen 
de control permanecen constantes. 

Fuente: Autor 

Volumen de Control 
 

mVC    constante 

EVC    constante 

 

 

 

  

 

Entrada de masa  

 Salida de masa  

 

FDFDF 

 

 

 HFHHFHF 

( 23 ) 

( 22 ) 

   
reacivossquímicaestadoproductosquímicaestadoreactivosproductos EEEEHH 
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Esta ecuación hace referencia a que las entalpías de los reactivos y los productos  deben 

considerar tanto la entalpía de las sustancias en un estado especifico debido a su 

composición química, o sea, la entalpía de formación fh , como la entalpía sensible, ambas, 

relativas al estado de referencia estándar. 

Para esto hay que expresar la entalpía de un componente en forma adecuada para usarla en 

el sistema reactivo del motor de combustión interna y debe estar referida al estado estándar 

de referencia, así: 

 

)(  hhhh f  

 

El término  )(  hh  representa la entalpía sensible relativa al estado de referencia estándar, 

que es la diferencia entre la entalpia sensible en el estado especificado h , y la entalpía 

sensible en el estado de referencia estándar a 25 C  y 1 atm, h .  

 

 

Los valores de la entalpia para los reactantes y los productos y de la ecuación 17 son: 

 

 
rfrreactivos hhhNH    

 
pfpproductos hhhNH                                   

 

Para la cámara de combustión con reacción exotérmica sin interacción de trabajo la 

ecuación QEsistema    se convierte en:  

 

   
pfpfrsal hhhNhhhNQ    

 

 

( 26 )  

( 25 ) 

( 24 ) 

( 27 ) 
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1.9. ANÁLISIS DE LA SEGUNDA LEY PARA LA COMBUSTIÓN. 

  Bases para Determinar el Trabajo Reversible revW  

 

Hasta ahora, en el Balance de Masa para los Reactivos y los Productos y el Balance de 

Energía para la Combustión se han basado en el principio de la Primera Ley que expresa 

la Conservación de la Materia y de la Energía respectivamente, pero no se ha mencionado 

nada respecto a cuánto Trabajo es posible obtener en condiciones de Reversibilidad, revW .   

 

 

Hay que entender que la Primera Ley de la termodinámica es un enunciado de realización 

máxima de la transformación de los reactivos (oxidación de  octano con y sin la inyección 

de óxido nitroso) en la combustión para obtener la entalpía de combustión  (poder 

calorífico) sin tomar en cuenta las irreversilidades. 

 

 

Pero como se verá en el análisis de la combustión del octano (con y sin la inyección de 

óxido nitroso) en el segundo capítulo, se notará que el Potencial de Trabajo que se 

destruye en la reacción es altamente irreversible aun en el caso de considerar procesos 

reversibles para efectuar las evaluaciones. Las consideraciones de la Segunda Ley de la 

termodinámica acercan a comprender y evaluar la Exergía de Trabajo  o Mayor Potencial 

de Trabajo posible revW . 

 

 

Para acercarse a descubrir el trabajo posible revW
 
que se puede obtener de la combustión 

en el motor del automóvil se debe tener presente la Calidad. Si bien la Energía se 

Conserva, no sucede lo mismo con la Calidad o Potencial de Trabajo de la Energía. En la 

figura 17 se aprecia la conservación de energía para el flujo de la mezcla de aire-octano en 

la combustión, y la ecuación 27 para el balance de energía en base a las entalpias de los 

reactivos y los productos que se basa en un sistema de flujo, ecuación 28. 
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saleentra EE 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

La cámara de combustión del  motor del automóvil involucra salida de calor, no entrada 

del mismo. Para que se entienda bien esta situación, la salida de calor no significa que el 

calor abandone la cámara de combustión,  a pesar que si sucede eso con los gases de 

combustión, pues se lleva parte de la energía, cierta degradación de la misma pues posee 

mayor temperatura que la de los reactivos que entran  a la cámara de combustión a 25 C  y 

1 atm, sino el calor liberado en la oxidación de la mezcla aire-octano, o sea que el calor de 

salida, salQ , se debe entender como calor liberado liberadoQ  dentro de la frontera interna de 

la cámara de combustión. 

 

 

En base a la consideración de flujo estable para el sistema de control, la ecuación 28
   

queda: 

 

 

 

Reordenando términos: 

 

 

 

 

Se considera que en sistemas de combustión no existe interacción de trabajo, por tanto 

salen WW 
 
es igual a cero. Además, en el sistema de combustión exotérmica sale calor, y es 

este calor, salQ  o calor liberado liberadoQ  el que se necesita  para evaluar el ciclo Ideal de 

( 28 ) 

entraE
saleE

 

 

 

 

 
Figura 17: La energía que entra al sistema por masa es igual a la energía que abandona el 

sistema. 
Figura: Autor 

prodsalsalreacenen HWQHWQ  

   
reacprodsalensalen HHWWQQ  
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Otto, en el que si se considera la expansión del émbolo, o sea, donde se considera las 

interacciones de trabajo. Al utilizar las ecuaciones 25 y 26, la última ecuación lleva a: 

 

 

 

 

Al cambiar de signo se llega a la ecuación 27: 

 

 

 

Así, todo lo que entra, sale, pero dónde está la disminución de la calidad,  en  parte está en 

la degradación pues no todo el calor liberado en la combustión tiene la capacidad o el 

potencial para efectuar un posible trabajo.  

 

 

Siendo así, dentro de la Primera Ley no existe ningún concepto basado en alguna 

propiedad de la materia o característica en el sistema para poder medir cuánto trabajo es 

posible hacer. La disminución de potencial, conocido como la destrucción de la energía se 

mide en términos del desorden de la materia (propiedad microscópica) generado tanto en 

el cambio de estado como en las transformaciones químicas. 

 

 

1.10.  ENUNCIADO DE LA SEGUNDA LEY PARA LA VALIDEZ DE 

LA CONTINUIDAD DE LA OPERACIÓN DE COMBUSTIÓN  

 

Antes de enunciar los Postulados de la Segunda Ley es necesario aclarar los 

procedimientos de funcionamiento que caracterizan a las máquinas térmicas11: 

1. Reciben calor de una fuente de alta temperatura (calderas) 

2. Convierten parte de este calor en trabajo 

 

11 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 

829. Página 244 

    
rfrpfpsal hhhNhhhNQ

   
pfpfrsal hhhNhhhNQ  
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3. Liberan el calor de desecho remanente a un depósito de baja temperatura 

(condensadores). 

4. Funcionan en un ciclo 

 

El gráfico esquemático de la figura 18 muestra los procedimientos de funcionamiento que 

condicionan la operación a las maquinas térmicas: 

 

 

 

 

 

 

 

En el caso del motor del automóvil se cumplen las tres primeras condiciones ya que el 

fluido de trabajo en la cámara de combustión opera en un ciclo abierto, es decir que el 

fluido de trabajo no se renueva al final de cada ciclo mecánico porque es expulsado como 

gases de combustión, y en lugar de recircular, se renueva por una mezcla fresca de aire-

octano. 

 

 

El recibir calor de una fuente de alta temperatura, lo que no sucede en la cámara de 

combustión del motor del automóvil, pero se asemeja mucho a esto ya que el calor recibido 

es el calor liberado en la reacción exotérmica de la mezcla aire-octano, o sea, sólo difiere 

en la manera en la que obtiene el calor para ejecutar un ciclo térmico. 

 

 

En el caso de la combustión, el trabajo posible que se puede efectuar de la reacción de 

combustión se examina por medio de la disponibilidad de energía como el trabajo 

reversible  revW  antes que de la evaluación en las  ecuaciones 2 o 4   en el ciclo de Otto 

ideal. 

 

Figura 18: Ejecución del ciclo de Carnot en una máquina de combustión externa 
Fuente: Autor 

 

 

 

 

 

Caldera 

Condensador 

Turbina Bomba Wentra Wsale 

Fuente de alta Temperatura 

Depósito de baja Temperatura 



29 

 

Ahora, con respecto a la tercera condición, la liberación de calor de desecho remanente en 

un depósito de baja temperatura, como por ejemplo los equipos de condensación en el caso 

de las calderas con el fin de recircular el fluido de trabajo (líquido subenfriado), en el caso 

del motor del vehículo, no sucede igual, sino que el calor remanente se lo expulsa como 

gases de combustión a la atmósfera, que en este caso representa la fuente de calor de baja 

temperatura con el fin de introducir mezcla fresca aire-octano para la nueva explosión con 

lo que se obtendrá continuidad en el ciclo térmico. 

 

 

Si bien el fluido de trabajo en el motor del automóvil no recircula por que cambia de 

composición química, lo que representa un proceso totalmente irreversible, la sustitución 

de los gases de combustión por la mezcla fresca, puede asemejarse a un circuito cerrado 

como se analizó en las suposiciones del ciclo ideal de Otto. 

 

 

Esta limitación en la eficiencia térmica de las máquinas térmicas, explicada en la situación 

que ninguna máquina térmica convierte todo el calor que recibe en trabajo útil, forma la 

base del enunciado de Kelvin-Planck que expresa: 

 

“Es Imposible para cualquier dispositivo que funcione en un ciclo recibir calor de un solo 

depósito térmico y producir una cantidad neta de trabajo”12 

 

Lo que para el caso del motor del automóvil se puede plantear: 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

12 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 

829. Página 249
 

Para que el motor del automóvil funcione continuamente, el fluido de trabajo 

debe intercambiar calor en la combustión interna así como con el medio 

ambiente. 
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1.11.  ANÁLISIS DE LA SEGUNDA LEY EN LA DETERMINACIÓN     

DE LA   ENERGIA DESTRUIDA destruidaX . ENTROPÍA 

ABSOLUTA s .13 

 

La evaluación de la Segunda Ley al proceso de combustión para la determinación del 

mayor trabajo posible, revW   para realizar el torque del cigüeñal por medio del émbolo es 

posible gracias a la Propiedad Entropía, entendida de aquí en adelante como la medida del 

desorden molecular o aleatoriedad molecular de un sistema (conforme un sistema se 

vuelve más desordenado, las posiciones de las partículas son menos predecibles y aumenta 

la entropía), que relacionándolo con la labor de la investigación, equivale a la degradación 

de la energía durante la combustión con la consecuencia de reducción de la “habilidad 

molecular” durante expansión isoentrópica del gas en la conjunta realización de trabajo. 

Entiéndase que no se trata de las pérdidas de trabajo por fricciones émbolo-cilindro o en 

los accionamientos del motor para brindar movimiento al vehículo, ni por enfriamiento de 

los gases de combustión en el enfriamiento del motor en la refrigeración sino de la 

posibilidad que la energía tiene para  hacer el trabajo neto. 

 

 

En cuanto a las evaluaciones de entropía en las reacciones químicas es útil un punto de 

referencia absoluto para determinarla, y es la Entropía Absoluta, lo cual dicta la Tercera 

Ley de la Termodinámica e indica que la entropía de una sustancia cristalina pura a la 

temperatura del cero absoluto es cero puesto que no hay incertidumbre en torno al estado 

de las moléculas en ese instante. Si bien hasta ahora se han analizado los procesos de 

combustión desde el punto de vista de la conservación de la masa y la energía, el proceso 

resulta incompleto sin el examen de los aspectos de la Segunda Ley, y  en este caso es de 

especial interés la Destrucción de la Energía, lo cual se relaciona con el concepto de la 

entropía que empieza con la siguiente ecuación: 

 

 

 

13 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 

829. Página 702
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Esta ecuación es aplicada a sistemas reactivos de flujo estable de manera más explícita a 

como:   

 

 

 

siempre que se evalúe en una base común las entropías de los constituyentes entropías 

absolutas, y al tomar la dirección positiva de la transferencia de calor hacia el sistema. 

 

 

kT
 
es la temperatura en la frontera donde kQ

 
la cruza. Se recuerda que para el sistema 

reactivo, la cámara de combustión del automóvil, la transferencia de calor es hacia el 

sistema con el calor liberado por la combustión, salliberado QQ  , y aclarando que parte de 

entropía se transfiere con el calor, conlleva transferencia de entropía, enS  al sistema. 

 

 

Si se aprecia que la reacción es instantánea y que parte de ese calor se transforma en 

trabajo y otra parte del calor abandona el sistema con los gases de combustión, se puede 

decir que la entropía generada tiene muy poco tiempo para efectuar  irreversilidades, y a 

contra parte, la entropía que abandona el sistema por transferencia de calor con los 

alrededores que están a la temperatura ambiente OT ;  lleva consigo entropía salS . 

 

Debido a que el área del sistema para la transferencia  de calor (pérdidas de calor) con los 

alrededores es relativamente grande (contando también con la refrigeración del motor que 

 ( 29 ) 

( 30)  

 
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involucra enfriamiento), se puede igualar la entropía que entra enS  a la entropía que sale 

salS , lo cual lleva a considerar un sistema adiabático; esto es: 

 

 

 

Y así, las reacciones de flujo estable para los propósitos de la investigación considerarán 

procesos adiabáticos, esto es:  

 

 

 

Hay que considerar que en los sistemas de combustión interna como en el caso de los 

motores de automóvil, es deseable lograr el mayor trabajo y no el mayor calor (como en 

el caso de hornos), por lo cual sería ideal se absorba todo el calor en la expansión del 

émbolo. 

 

 

Hay que recordar que en ingeniería de motores a gasolina, de ninguna manera se intenta 

tener una caldera, en la cual la energía de mayor calidad, o sea, energía de mayor 

temperatura haga el trabajo, sino que se haga trabajo por la combustión misma antes que 

por la energía de mayor calidad, es decir que fuera excelente tener una "combustión fría" 

(entiéndase que es una frase idealizada para expresar un sistema muy ordenado que hace 

buen trabajo). Pero ahí está el dilema, no se puede lograr una combustión de calidad sin 

alta temperatura, y es por eso que para el cálculo de la generación de entropía es deseable 

considerar sistema adiabático. 

 

 

La determinación del cambio de entropía en los sistemas de combustión, 

reactiosproductos SS  , implican entropías absolutas s  de los componentes tal como se 

evaluó las entalpías en la ecuaciones 25 y 26.    

 

 

( 32 ) 

 ( 31 ) 

reactiosproductosgen SSS .

 
k

k
salen
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  reacprodsalensalen HHWWQQ )()(

Una vez que se evalúa el cambio de entropía total del sistema (o generación de entropía en 

el caso de sistemas adiabáticos), la Energía Destruida14 asociada con las reacciones 

químicas se determina de:  

genodestruida STX   

Donde  OT
  
es la temperatura absoluta de los alrededores. 

 

 

1.12. ANÁLISIS DE LA SEGUNDA LEY EN LA DETERMINACIÓN 

DEL POTENCIAL DE TRABAJO MÁXIMO revW 15 

 

El trabajo máximo  revW
  

que se puede efectuar en un proceso de combustión de flujo 

estable se puede conseguir sustrayendo al término de entalpia en la ecuación 27  la  porción  

de  la  energía  destruida,  esto  es;  ogenTSh  ,  tanto   a los componentes de los reactivos 

como a los componentes de los productos. Esto se efectúa en la ecuación 28 de balance de 

energía de flujo estable salen EE 
 

que incluye transferencia de calor sólo con los 

alrededores a OT . 

 

)( salenreacprodsalen QQHHWW    

En la última ecuación la diferencia entre el trabajo que entra y el trabajo que sale es el 

trabajo neto del sistema, y ya que se está retirando la porción de la energía destruida a las 

entalpías en los componentes de los productos y de los reactivos, tal diferencia representa 

el trabajo reversible: 

  rogenrpogenprev TShNTShNW )()(  

14 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 

829. Página 703 
15 Idem., p. 704. 

( 33 ) 

( 34 ) 
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En la última ecuación no aparece el término relacionado con el calor que entra y sale del 

sistema por cuanto la relación de trabajo reversible para un proceso de combustión de flujo 

estable incluye transferencia de calor sólo con los alrededores a OT , como se mencionó 

anteriormente en este mismo ítem, lo que significa:  0enQ
  

y ya que salQ
 

transferencia de calor sólo con los alrededores a OT , es una magnitud negativa, lo que en la 

ecuación 32  significa el mayor trabajo reversible.
 

 

 

En la ecuación 34 se debe mostrar adecuadamente los términos de entalpía h  como 

)(  hhh f . 

 

 

Cuando se conoce el cambio de entropía asociado a una reacción química, el trabajo 

reversible se determina de:  

genorev STW   

 

1.13.  CURVAS CARACTERÍSTICAS DEL MOTOR 

            Potencia, Torque y Consumo de Combustible 

 

El comportamiento del torque del motor a distintos regímenes por efecto de la combustión 

de la mezcla aire-octano en los cilindros y la consecuente expansión de los gases para 

mover los pistones lo que conduce a transformar el movimiento lineal de los mismos en el 

giro del cigüeñal por medio del brazo de biela, no solo es esencial para el desempeño de 

potencia del motor sino que es impredecible para trazar una curva idealizada de torque 

para efectos de la combustión de octano con la presencia de óxido nitroso, a más del aire, 

como carburante, figura 39.  

 

  

 

( 35b ) 

( 35a )   rogenfrpogenfprev TShhhNTShhhNW )()(
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El consumo de octano (kilogramos) en los distintos regímenes es indispensable para 

determinar la fracción de trabajo neto que corresponde a  una masa fija de combustible que 

se quema dentro de la cámara de combustión.    

 

1.13.1.   CURVA DE POTENCIA16 

 

El trazo de la curva de potencia en la figura 19 es posible gracias al modelo matemático 

empírico, ecuación 36,  resultado de varias pruebas realizadas a un gran número de 

motores de cuatro tiempos en la obra de Zhelesko, “Fundamentos de la teoría y dinámica 

de motores para automóviles y tractores”. 

 

 

 

 

 

En la que on  es régimen máximo, 5750 rpm en el que el fabricante indica la potencia 

máxima oPot  50 kW, anexo 1. La tabla 1 muestra los pares ordenados para la ecuación 36. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Se puede apreciar en la tabla 1 que existe un error del 0,48% ya que no precisamente a las 

5750 rpm  la potencia es máxima, siendo la potencia máxima de 50,24 kW a 6000 rpm. 

 

16 ZHELESKO V, Fundamentos de la Teoría y Dinámica de Motores para Automóviles y Tractores, tercera    

edición, Moscú, 1985,582. 

 

( 36 ) 

Tabla1: Valores de potencia para potencia y régimen normalizados, 50 kW y 5750 rpm 
Fuente: Autor 

n     rpm Poto     kW no      rpm Pot   kW

3000 30,23

3500 35,42

4000 40,14

4500 44,17

5000 47,33

5500 49,42

5750 50

6000 50,24

6500 49,59

7000 47,27

50 5750
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1.13.2.  CURVA DE TORQUE 17 

 

Una vez obtenida la variación de la potencia en los distintos regímenes, el torque M se lo 

encuentra por medio de la ecuación 37 con la que se crea la tabla 2 y la curva de la figura 

20.  

 

 

 

 

 

  

 

 

 

17 ZHELESKO V, Fundamentos de la Teoría y Dinámica de Motores para Automóviles y Tractores, tercera    

edición, Moscú, 1985,582. 
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Figura 19: Potencia a diferentes regímenes  (Tabla 1) para la normalización  50 kW y 5750 rpm. 
Fuente: Autor 

( 37 ) 

Tabla  2: Torque del motor para las correspondientes potencias de la tabla 1 
Fuente: Autor 

 
n     rpm Poto     kW no      rpm Pot   kW Torque  Nm

3000 30,23 96,23

3500 35,42 96,65

4000 40,14 95,83

4500 44,17 93,74

5000 47,33 90,4

5500 49,42 85,81

5750 50 83,04

6000 50,24 79,96

6500 49,59 72,86

7000 47,27 64,49

50 5750
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Figura  20: Torque del motor a distintos regímenes 
Fuente: Autor 
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1.13.3. CURVAS DE CONSUMO DE OCTANO 

El consumo por rodaje en el cuarto cambio, relación uno a uno se muestra en la figura 22 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

La curva de la figura 22  responde a los pares ordenados de la tabla 3, ver anexo 2 y anexo 

12. 

 

 

 

 

 

Es interesante apreciar el consumo en gramos por kilómetro para la velocidad del vehículo 

en kilómetros por hora, da una idea de el llenado de los cilindros con el aumento de la 

velocidad, por supuesto que la relación de velocidad-consumo es de un vehículo de 

carburador  significa que el paso de octano responde a una señal mecánica. 

Ya que la potencia mostrada en la curva de la figura 19 está en función de las revoluciones 

del cigüeñal,  el consumo de octano para fines de cálculo de trabajos netos del motor, es el 

consumo por llenado de cilindro o llenado por admisión, y se lo define como el consumo 

por requerimiento de torque que se aprecia en la figura 24 y que responde a la tabla 5. 
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Figura 22: Consumo de combustible en g/km a distintas velocidades en km/h  

Fuente: Autor 

Tabla 3: Consumo en g/h para distintas velocidades en  km/h  para la relación de transmisión 1:1 
Fuente: Autor 

Velocidad Consumo de Combustible

km/h g/km

95 52,58

116 60,95

131 71,21

149 81,48
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1.13.3.1. Carburación 

Ya que la carburación es el efecto de mezclado del aire atmosférico con octano, lo que se 

realiza en el carburador del motor del automóvil, es necesario, a partir del “llenado de los 

cilindros” con octano, determinar la cantidad de aire para la mezcla aire-octano, lo que se 

aprecia en el ítem 2.1. 

 

 

1.13.3.2.  Masa de Octano 

La cantidad de octano que ingresa en los cilindros para la correspondiente explosión, es 

una función directa del consumo de combustible por kilómetros recorridos a determinada 

velocidad para una misma relación de transmisión y, el régimen correspondiente a tal 

velocidad.   

 

 

A más de la cantidad de combustible consumido por kilómetros recorridos de la tabla 3, en 

la tabla 4 se expone los regímenes correspondientes a las velocidades, ver anexo 3. 

 

 

 

 

 

Para determinar  la cantidad de octano que ingresa a los cilindros en la mezcla con el aire, 

se debe tomar en cuenta el número de rotaciones del cigüeñal, ya que para cada vuelta del 

cigüeñal se tienen dos ingresos de mezcla a los cilindros, ver figura 23. 

 

 

En la primera vuelta del cigüeñal, a partir de una posición de inicio, se pueden apreciar dos 

válvulas de admisión abiertas(color azul) por las que ingresa aire (flecha azul), y para el 

ciclo termodinámico completo de un pistón,  en el que se realiza dos ciclos mecánicos o 

Velocidad Regímenes Consumo de Combustible

km/h rpm g/km

95 3642 52,58

116 4446 60,95

131 5020 71,21

149 5712 81,48

Tabla 4: Regímenes a las distintas velocidades, Consumos para la relación de 
transmisión 1:1 
Fuente: Autor 
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dos vueltas del cigüeñal,  se realiza cuatro admisiones de mezcla por cuánto en esos dos 

giros completos del cigüeñal, los cuatro pistones desarrollan potencia, justamente por tener 

mezcla aire-octano para que se dé la combustión. Esto aclara el hecho que por cada vuelta 

del cigüeñal se realiza dos admisiones de mezcla aire-combustible, por lo que para un 

régimen determinado se tiene el doble de aspiraciones durante un minuto. La tabla 5 

muestra el consumo de octano  
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Figura 23: Secuencia de potencia, aspiración de mezcla aire-octano y vaciado de gases de 
combustión durante la rotación del cigüeñal. 

Fuente: Autor 
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En la tabla 5 se contempla la masa de octano para cada combustión, la cantidad de 

combustible con aire en una mezcla determinada de la que se desprende el calor que genera 

la expansión de los gases para obtener el correspondiente trabajo que desarrolla el par de 

torsión para el giro del cigüeñal. Ver anexo 13. 

 

 

 

 

 

La curva masa-régimen se aprecia en la figura 24  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Hay que entender que tal consumo en la figura 24, es el consumo para lograr continuidad 

en la potencia de salida del cigüeñal puesto que existe una combustión con la 

correspondiente expansión de los gases por cada media vuelta del cigüeñal. Para la 

velocidad de 95km/h  existe 121.4 admisiones/s, que multiplicado por la masa de octano 

por admisión, el gasto de combustible es de 0.0014kg/s. éste consumo se considera como 

el consumo por unidad de tiempo a un régimen determinado, en éste caso, en la relación de 

transmisión 1:1, a 3642 rpm que corresponde a una velocidad de 95 km/h. En la tabla 6 y la 
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Figura 24: Masa de octano necesaria para producir potencia a tal régimen 
Fuente: Autor 

Tabla 5: Consumo de octano para desarrollo de potencia continúa a distintos regímenes 
Fuente: Autor 

Velocidad Regímenes Consumo de Combustible tiempo t Admisiones de Octano Ingreso de Octano 

km/h rpm kg/ 100 km h; min; s   (minutos) para el teimpo t por admisión.  kg

95 3642 5,26 1; 3;  9,5    (63,16) 460057,44 1,14334E-05

116 4446 6,095 0; 51; 43,45    (51,72) 459894,24 1,3253E-05

131 5020 7,12 0; 45; 48,1    (45,802) 459852,08 1,54832E-05

149 5712 8,15 0; 40; 16,11    (40,27) 460044,48 1,77157E-05

Velocidad Regímenes Consumo de Combustible tiempo t Admisiones de Octano Ingreso de Octano 

km/h rpm kg/ 100 km h; min; s   (minutos) para el teimpo t por admisión.  kg

95 3642 5,26 1; 3;  9,5    (63,16) 460057,44 1,14334E-05

116 4446 6,095 0; 51; 43,45    (51,72) 459894,24 1,3253E-05

131 5020 7,12 0; 45; 48,1    (45,802) 459852,08 1,54832E-05

149 5712 8,15 0; 40; 16,11    (40,27) 460044,48 1,77157E-05



42 

 

figura 25 se aprecia tales consumos, ver anexo 14. Sin embargo en los cálculos de                

calor de salida          de la combustión en el capítulo 2  se utiliza la masa de octano por 

admisión.     

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Ya que los consumos de la tabla 6 están considerados por unidad de tiempo al igual que la 

potencia, kJ/s, se pueden considerar también como consumos específicos, no obstante, el 

consumo específico en éste trabajo se lo trata como el consumo de combustible para un 

kWh, es decir, la masa necesaria de combustible para producir una potencia continua en 

un régimen especificado a una relación de transmisión determinada durante una hora.   

 

 

Así, para el régimen 3642 rpm, el consumo específico es 5,04 kg/kWh, que se obtiene 

transformando 0.0014 kg/s a kg/h. Ver tabla 7 y figura 26. 
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Figura 25: Consumo de octano por unidad de tiempo a distintos regímenes en la relación de 
transmisión 1:1 
Fuente: Autor 

 

Regímenes Consumo de Octano

rpm kg/s

3642 0,0014

4446 0,0019

5020 0,0025

5712 0,0034

Tabla 6: Consumo de octano por unidad de tiempo a distintos regímenes 
Fuente: Autor 

salQ
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Figura  26: Consumo específico de combustible kg/kWh a distintos regímenes en la relación de 
transmisión 1:1 
Fuente: Autor 
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3600 3800 4000 4200 4400 4600 4800 5000 5200 5400 5600 5800

Regímenes Consumo Especiíico

rpm kg/kWh

3642 5,04

4446 6,84

5020 9

5712 12,24

Tabla 7: Consumo específico de combustible kg/kWh a distintos regímenes 
Fuente: Autor 
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En la figura 27 se puede apreciar el consumo de combustible por admisión y la potencia 

generada. 
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3642 1,14
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5712 1,77

Figura 27: Consumo específico de combustible kg/kWh a distintos regímenes en la relación de 
transmisión 1:1 
Fuente: Autor 
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2. ANÁLISIS TERMODINÁMICO DE  LA COMBUSTIÓN 

DEL MEP DURANTE LA INYECCIÓN DE  N2O 

 

2.1. ECUACIONES DE COMBUSTIÓN 

       Relaciones AC 18 

 

Las ecuaciones químicas a considerar para las combustiones de flujo estable en la cámara 

de combustión del automóvil son en base a las alimentaciones de mezcla aire-octano al 

cilindro, anexos 5, tabla 8, por admisión para cada combustión en un régimen determinado, 

ver tabla 11.   

 

 

 

 

 

 

 

 

El ingreso de aire para cada régimen se determina al relacionar las masas de octano  y aire 

en una ecuación en la que la suma de los volúmenes de combustible y aire  debe ser igual 

al volumen libre del cilindro  (anexo 5E), la cual debe estar en función de las masas y 

densidades del octano y aire, 703 kg/m3 y 1.204 kg/m3 respectivamente. Es así que la masa 

de aire en  orden de los regímenes de la tabla  8  son;  0.000335kg, 0.000319kg,  

0.000316kg y 0.000313kg. Ver Anexo 15. 

 

 

A pesar que las ecuaciones químicas para la determinación de los trabajos indicados en el 

ciclo de Otto y en el Trabajo Reversible de la Combustión en Flujo Estable,  tabla 23, no 

estequiometrias de aire, tablas 9 y 11, se hace mención a éstas dos situaciones para tener 

una idea de las relaciones AC en tales casos. 

 

18 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 

829. Página 684 

Velocidad Regímenes Consumo de Combustible Ingreso de Octano 

km/h rpm kg/ 100 km por admisión.  kg

95 3642 5,26 1,14E-05

116 4446 6,095 1,33E-05

131 5020 7,12 1,55E-05

149 5712 8,15 1,77E-05

Tabla  8: Consumo de combustible por cada 100 km recorridos en determinado régimen y el 
correspondiente consumo de combustible por admisión por alimentación para cada explosión. 

Fuente: Autor 
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2.1.1. BALANCE DE MASA PARA DÉFICIT DE AIRE.  

          Relación 14:1.  

 

Como se dijo en el primer capítulo, las ecuaciones de masa para los reactivos en la 

combustión  no necesariamente son para una combustión estequiometria o teórica, ya que 

la relación normal aire-octano es 14:1,  que conlleva a obtener  11,56 kmol de aire, lo que 

en el caso de la combustión estequiometria son 12,5 kmol. Obsérvese: 

 

   

 

 

 

 

 

 

Las cantidades 4,76a y 1 representan el número de moles del aire y octano. 29 kg/kmol  y  

114 kg/kmol, sus masas molares.  

 

 

Ya que la cantidad de aire para la combustión completa es 12,5 kmol,  ecuación 15, se tiene 

un déficit de aire: 

 

 

  

que quiere decir el  92,5% de aire teórico o el 7,5% de deficiencia de aire, con lo que se 

descubre que acarrea algo de CO  en los productos  

 

 

Los coeficientes desconocidos en la ecuación 38 se encuentran a partir de un balance de 

masa en diversos elementos. 

kg  de  aire
14

kg  de combustible
AC 

8 18 2 2 2 2 211.56( 3.76 )C H O N xCO tCO yH O zN     

14 4.76 29

1 1 114

  11.56 kmol  de  aire

a

a






11,56
déficit de aire 0,925

12,5
 
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de esta forma se tiene: 

 

 

Para una ecuación con el 20% de déficit de aire o el 80% de exceso de aire se tiene: 

 

 

Que corresponde a una relación AC : 

 

 

 

 

Estas ecuaciones son útiles para lograr precisar los calores liberados 
salidaQ  en la 

combustión en los diferentes regímenes. En la tabla 9  se observa los contenidos molares 

de aire en los reactivos;  dióxido de carbón, monóxido de carbón, así como  oxígeno y 

nitrógeno en los productos  para las diferentes relaciones aire-octano. 

 

 

2.1.2. BALANCE DE MASA PARA COMBUSTIÓN COMPLETA 

Para una combustión completa; 

 

 

  

8 18 2 2 2 2 212.5( 3.76 ) 8 9 47C H O N CO H O N    

2

2

:                           8

1 9
:                   11.56

2 2

:                         18 2

:          11.56 3.76

C x t

O x t

H y

N x z

 

  





8 18 2 2 2 2 211.56( 3.76 ) 6,12 1,88 9 43,46C H O N CO CO H O N     

8 18 2 2 2 2 20,8 12.5( 3.76 ) 3 5 9 37,6C H O N CO CO H O N      

 4,76 0,8 12,5 29

1 114

  
12,109

  

kmol kg kmol
AC

kmol kg kmol

kg de aire
AC

kg de combustible

  



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Cuya relación AC  es: 

 

  

 

 

 

2.1.3. BALANCE DE MASA PARA EXCESO DE AIRE 

La ecuación de masa para el 200% de exceso de aire y la respectiva AC : 

 

 

 

y la relación aire-octano: 

  

 

 

 

Las ecuaciones de masa que se aprecian en la tabla 9 y sus respectivas relaciones AC, se 

valoran desde una mezcla  con el 20% de déficit de aire hasta una mezcla con el  200%  de 

exceso de aire con un valor central del 92.5% de aire, es decir, para el 7,5% de déficit de 

aire que corresponde a la relación 14:1.  

 

 

 

 

 

 

8 18 2 2 2 2 2 22 12,5( 3.76 ) 8 9 12,5 94C H O N CO H O O N      

 4,76 2 12,5 29

1 114

  
30,27

  

kmol kg kmol
AC

kmol kg kmol

kg de aire
AC

kg de combustible

  






 4,76 12,5 29

1 114

  
15,135

  

kmol kg kmol
AC

kmol kg kmol

kg de aire
AC

kg de combustible

 





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AC Exceso de aire Moles de aire CO 2 CO O 2 H 2O N 2

m aire/m comb % kmol

12,109 80 0,8x12,5     = 10 3 5 - 9 37,6

12,87 85 0,85x12,5  = 10,625 4,25 3,75 - 9 39,95

13,62 90 0,9x12,5    = 11,25 5,5 2,5 - 9 42,3

14,38 95 0,95x12,5  =11,875 6,75 1,25 - 9 44,65

aire teórico 15,135 100 1x12,5       =12,5 8 0,2 - 9 47

18,16 120 1,2x12,5    =15 8 - 2,5 9 56,4

21,19 140 1,4x12,5    =17,5 8 - 5 9 65,8

24,22 160 1,6x12,5    =20 8 - 7,5 9 75,2

27,24 180 1,8x12,5    =22,5 8 - 10 9 84,6

30,27 200 2x12,5       =25 8 - 12,5 9 94

kmol

d
é

fi
c

it
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e
 a

ir
e

e
x
c

e
so
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e

 a
ir
e

 

 

 

 

 

 

 

 

En el rango AC 12,109 a 14,38 que corresponde a un déficit de aire, se observa la presencia 

de monóxido de carbono CO, tendiendo a disminuir a medida que se aproxima a la 

cantidad de aire teórico, ver curva de la figura 28.   

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Ya que el CO  es un componente no quemado del combustible, conlleva a tener menores 

valores en el calor de salida salQ   durante la combustión. En la figura 29 se aprecia el 

aumento de nitrógeno 2N  que no reacciona con ningún elemento, y ya que por cada 1 

kmol de oxigeno ingresa 3,76 kmol de nitrógeno, tiende a aumentar rápidamente. 

Figura 28: Variación entre las cantidades CO2 y  CO  durante la combustión con déficit de aire 
Fuente: Autor 
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Tabla  9: Cantidades molares de  los compuestos  y elementos en los productos de combustión  
según  porcentaje  de  aire  y sus correspondientes relaciones AC 

Fuente: Autor 
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Para los excesos positivos de aire indicados en el rango 18,16 a 30,27 de la relación AC en 

los reactivos, tabla 9, hay que tener presente que la cantidad estequiométrica de aire 

2 212,5ta O O
 

sirve para oxidar el combustible y la cantidad de exceso restante, 

22 5,174,1 OOat   (para un exceso de aire del 140%) aparece en los productos como 

oxígeno no utilizado, 25O , ver figura 30.  
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Figura 29: Aumento de nitrógeno N2 a medida que aumenta la presencia de aire en la  
combustión 

Fuente: Autor 

Figura 30: Presencia de 
2O y 

2N  en la combustión con exceso de aire. 
Fuente: Autor 

0

10

20

30

40

50

60

70

80

90

100

 

 kkgfkgk 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 hfhfhhf 

120% 140% 160% 180% 200% 

Porcentaje de aire  

 

O2 

N2 



52 

 

2.2. CALOR LIBERADO EN LA COMBUSTIÓN 

 

El calor liberado en la combustión, ecuación 27, ofrece la primera referencia de energía 

para condiciones de funcionamiento de fábrica.  Se recuerda que el calor liberado está en 

función de la temperatura de entrada de los reactivos a la cámara de combustión y de la 

temperatura de los gases de escape,  

 

 

 

 

La temperatura de entrada de los reactivos depende de las condiciones atmosféricas.  En 

nuestro medio se tienen temperaturas muy bajas, 10 C , así como temperaturas altas 

alrededor de 30 C , siendo lo ordinario,  temperaturas entre  14 C  y 25 C . En base a éstas 

últimas, la temperatura  de entrada de los reactivos se fija en 20 C  como  temperatura 

promedio de tal manera que la medida de desviación de los datos de temperatura sea 

mínima, en cambio que la temperatura de los gases de escape depende entre otras cosas de 

la cantidad de combustible quemado con una cantidad definida de aire, el nivel de 

compresión de la mezcla, las rapideces de la explosión de la mezcla y la expulsión de los 

gases de combustión, así como  también de la cantidad de energía utilizada para la 

producción de trabajo neto, pues, a mayor trabajo neto por la expansión de los gases de 

escape, menor es la temperatura de los gases de combustión debido a que se consume gran 

parte de la energía del calor de salida, lo cual se puede apreciar en la tabla 13  y en  las 

curvas de la figura 33. 

 

 

La temperatura de los gases de combustión coincide con la temperatura en el punto 4  del 

ciclo de Otto que corresponde al momento final de expansión del émbolo, o sea, una vez 

que disminuyen la presión y temperatura máximas en el punto 3  luego de la adición de 

calor.   Figura 31 
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Al llegar la temperatura al punto 4, que en la combustión real corresponde a la temperatura 

de los gases de combustión, momento en el cual  se expiden al medio ambiente para 

nuevamente llegar a la temperatura del punto 1 donde comienza tanto el ciclo de Otto ideal 

como combustión real.   

 

 

La  evaluación 
salQ

 
que se aprecia en la tabla 10 corresponde a la ecuación 

estequiométrica  o teórica de la oxidación de 
8 181  kmol C H   para una temperatura de 20 C  

para los reactivos y 650 C  para los gases de escape. Figura 32, para los datos de las tablas 

del anexo 6. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

20reactT C 
650prodT C 

8 181  kmol C H

2 212,5  ( 3,76 )kmol O N

28  Ckmol O

29  Hkmol O

247  Nkmol
salQ

 

   

Figura 32: Proceso de combustión completa de 1 kmol octano 
Fuente: Autor 

Escanear en T página 447  figura 8.15  

Figura 31: Diagrama T-V para el ciclo ideal de Otto 
Fuente: Autor 
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Para evaluar la tabla 10 hay que tener presente las  explicaciones del ítem 1.9 al respecto 

de las entalpías de los reactivos y los productos,  estas deben considerar tanto la entalpía de 

las sustancias en un estado especifico debido a su composición química, o sea, la entalpía 

de formación fh , como la entalpía sensible, ( )h h  , ambas relativas al estado de 

referencia estándar a 25 C  y 1 atm. 

 

El valor -3734943,4 kJ/kmolC8H18  equivale  a  -32762,66 kJ/kgC8H18   
puesto que 1 kmol 

de octano tienen una masa de 114 kg.  

 

 

2.2.1. CALOR LIBERADO POR REGÍMENES 

 

De acuerdo a las condiciones de funcionamiento del motor tal como muestran las  curvas 

características de la  figura 21, las necesidades de calor liberado en cada régimen para 

producir un torque y potencia precisa, depende entre otras cosas de la mezcla aire-octano 

que responde a una relación estequiométrica  definida, y esto en base a un consumo 

definido de combustible, figura 24, así como la temperatura de los gases de combustión. 

Tabla 10: Qsal para la combustión estequiométrica de
 8 181  kmol C H  

Fuente: Autor 
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Para encontrar la cantidad de calor liberado por regímenes se lo hace en base a la ecuación 

de combustión precisada por la cantidad molar indicada en la Tabla 11. Ver anexo 16. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

El procedimiento que se muestra en la tabla 12, cuyos valores de entalpia se muestran en 

las tablas del anexo 6, para el régimen 3642rpm, similar al que se muestra en la tabla 10, es 

el proceso con el que se obtienen los valores de la tabla 13.  

 

 

 

 

 

 

Tabla  11: Ecuaciones químicas correspondientes a distintos  regímenes para determinar el calor 
liberado -Qsal 

Fuente: Autor 

Tabla  12: Calor liberado en la combustión a 3642rpm correspondiente  a una temperatura de 
750C para los gases de combustión 

Fuente: Autor 
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En la tabla 13 se puede apreciar fácilmente que mientras más fríos están los gases de 

combustión la cantidad de calor liberado es más alta. 

 

 

2.3. TRABAJO REVERSIBLE EN LA COMBUSTIÓN 

          

En base a los conceptos de Entropía, por desorden en el comportamiento de la materia en 

el momento de la combustión y de la expansión de los gases, no todo el calor liberado en la 

combustión se puede convertir en trabajo. Hay que tener en cuenta que la evaluación del 

trabajo reversible a partir del calor liberado en la combustión, considera las 

irreversibilidades  naturales  en la materia, o sea, la pérdida de oportunidad de generación 

de trabajo. La tabla 14 muestra el valor del trabajo reversible para la combustión a un 

régimen de 3642rpm a 750C. Los valores de las entropías están expuestos en las tablas del 

anexo 6. 

 

 

 

 

 

 

Régimenes Temperatura de los gases Calor liberado 

rpm de combustion   T g ­Q sal    (kJ/kg )

3642 650C 23276,95

750C 19615,062

850C 15420,017

4446 650C 26013,61

750C 22818,862

850C 19563,75

5020 650C 28442,95

750C 25662,88

850C 22829,17

5712 650C 30250,9

750C 27779,443

850C 25259,33

Tabla  13: Calores liberados en la combustión a distintos regímenes a diferentes temperaturas para 
los gases de combustión 

Fuente: Autor 
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Frente al calor liberado en este mismo régimen, 19 615,062 kJ/kg,  para la misma 

temperatura de los gases de combustión, el trabajo reversible u oportunidad de convertir en 

trabajo, 14 331, 25 kJ/kg,  muestra una pérdida de oportunidad del 26,94%. Justamente, las 

pérdidas de oportunidad de convertir el calor de la combustión en trabajo mecánico se 

toma en cuenta desde la destrucción de energía en su estructura interna a causa del 

desorden interno. La tabla 15 muestra los valores de trabajo reversible para los distintos 

regímenes a diferentes temperaturas. 

 

 

 

 

 

 

Tabla  14: Valor del trabajo reversible para la combustión a un régimen de 3642rpm a 750C 

para los gases de combustión 

Fuente: Autor 
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Para cada grupo de temperaturas para los gases de combustión en cada régimen se aprecia 

con facilidad, a diferencia de los 
salQ  en la tabla 13, que a mayor temperatura de salida de 

los gases, mayor es la cantidad de aprovechamiento para la realización de trabajo.  

 

 

2.3.1. CURVAS Y ECUACIONES DE CALOR LIBERADO EN LA  

          COMBUSTION salQ  Y  TRABAJO REVERSIBLE revW  

 

A continuación se aprecia las curvas de calor liberado 
salQ  y trabajo reversible 

revW  junto 

a las ecuaciones que las representan, las mismas que están en función de la temperatura de 

los gases de combustión. Ver anexo 17. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tabla  15: Valores  de  Trabajo Reversible Wrev   y  porcentaje de  oportunidad frente al calor 
liberado en la combustión 

Fuente: Autor 

Régimenes Temperatura de los gases T rabajo Reversible Porcentaje aprovechado

rpm de combustion   T g W rev    (kJ/kg ) frente al calor liberado

3642 650C 13260,51 56,97

750C 14331,25 73,06

850C 15313,27 99,31

4446 650C 11792,01 45,33

750C 12726,18 55,77

850C 13586,79 69,45

5020 650C 10468,39 36,80

750C 11278,68 43,95

850C 12027,43 52,68

5712 650C 9470,54 31,31

750C 10193,244 36,69

850C 10859,54 42,99
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13800
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 8,12 4301,13
revW T 

  
32,25
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 

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28.1 54350,54

sal
Q

T
 



 7,79 3273,42
revW T 

c) 5020 rpm 
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Las ecuaciones ( )salQ f T  y ( )revW g T  permitirían determinar con facilidad la 

cantidad de calor agredo al ciclo de Otto siguiendo las pendientes de las curvas para 

determinar las temperaturas y  presiones máximas, 3máxT T  y 3máxP P , así como también 

el trabajo neto netow , la presión media efectiva PME , y la eficiencia térmica  durante  el 

ciclo de potencia. 

 

 

2.4. PARÁMETROS DEL CICLO DE POTENCIA. CICLO DE OTTO 

  

Los parámetros que se determina por medio del ciclo de Otto como son temperaturas y 

presiones máximas, 
3máxT T  y 

3máxP P , el trabajo neto 
netow , la presión media efectiva PME , 

la eficiencia térmica, aparte de ser información descriptiva del funcionamiento térmico 

para lograr el trabajo mecánico, 
netow

  
del pistón, se convierte en la base inicial para precisar 

un aumento de presión en la combustión por medio de la inyección de óxido nitroso. 

 

 

Se recuerda que los datos de potencia y torque que corresponden a la información del 

motor del Austin Cooper 1.3L brindados por el fabricante corresponden a la potencia y 

Figura 33: Curvas de calor liberado en la combustión -Qsal  y trabajo reversible Wrev 

Fuente: Autor 
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torque efectivos; 
ePot
 
y 

eTorque , o sea a la potencia del motor medida en un banco, por lo 

tanto, estos datos son el resultado de descontar las pérdidas térmicas y mecánicas, y por 

tanto, antes de trabajar en el ciclo de Otto se debe tener en cuenta tales pérdidas en el 

torque. De acuerdo a lo explicado se tiene: 

 

    i e perdida por refrigeración perdida por rozamientoPot Pot Pot Pot  
       

( 38 ) 

 

 

2.4.1. POTENCIA Y TORQUE PERDIDOS POR ENFRIAMIENTO DE LOS     

          GASES DE COMBUSTÓN  

   

El enfriamiento del motor por medio del sistema de refrigeración (por agua) permite 

mantener las partes del motor dentro de límites de temperatura: 

  

C 

C 

C 

C  

C 

 

Por ende, se entiende que el calor liberado en la combustión dentro del cilindro es disipado 

por efectos de refrigeración llegando a reducir la posibilidad de producir trabajo mecánico 

luego de la combustión y durante la expansión de los gases, lo que se evalúa a 

continuación para aclarar que en el estudio del ciclo de potencia  tiene importancia debido 

que está dentro de un 10%.  

 

 

La manera en que se modela la pérdida de energía térmica, es a partir de la radiación desde 

los gases de combustión a las paredes del cilindro y también a la cabeza del pistón. 
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2.4.1.1.  Radiación De Los Gases De Combustión  

 

Se aclara que no se calcula el enfriamiento del motor sino la pérdida de energía térmica de 

los gases de combustión pues el objetivo es determinar la disminución del torque indicado. 

  

 

En la figura 34 se muestra la dirección de la transferencia de calor desde los gases de 

combustión hacia las paredes del recipiente que se encuentran a menor temperatura que los 

gases de combustión. 

 

 

 

  

 

 

   

 

 

 

 

 

 

 

 

De acuerdo a la Primera Ley de la Termodinámica se debe tener en cuenta que la pérdida 

de energía desde el motor en su volumen de construcción al exterior por radiación y 

convección -libre o forzada- es igual a la pérdida de energía que se da desde los gases de 

escape a las paredes del cilindro.  

 

 

 

 

fdfdf 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

ssss 

 

 

 

 

 

To 

netoQ
 Tg 

Figura 34: Gradiente de temperatura entre los gases de combustión y el bloque motor. Tg , TP , 
TH2O , TO   temperaturas de los gases de combustión, de las paredes del cilindro, del agua del 

refrigerante, del medio circundante  al aire exterior. 
Fuente: Autor 

 

TP 

 
TH2O 
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Esto explica por qué no se elevan más de lo normal  (cilindro: 200 °C, pistón: 200 a 350°C, 

culata: 300°C, válvula de escape: 700°C, segmentos: 225°C) las temperaturas en el motor y 

sus elementos constitutivos. 

 

 

En la determinación de la pérdida de energía de los gases de escape se tiene dos situaciones 

particulares, obtener la emisividad de los gases de combustión, y la transferencia de calor 

por radiación desde los gases de combustión al cilindro.19  

 

 

Para determinar el primer particular, se contempla un cilindro con las dimensiones 

siguientes, figura 35: 

 

 

 

 

 

 

 

 

La temperatura de los gases de combustión se toma el promedio entre la máxima 

temperatura alcanzada en el ciclo de Otto, punto 3, luego de la combustión, y la mínima, 

punto 4, luego de la expansión de los gases. Si se fija la máxima temperatura en 1500K, y 

la mínima en 800K: 

 

3 4
  

2
gases de combustión

T T
T


  

  1150gases de combustiónT K  

 

 

19 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 

829. Página 642 

Figura 35: Cilindro representativo para determinar la transferencia de calor por radiación de los 
gases de combustión al cilindro. 

Fuente: Autor 

D=71mm 

H=81mm 

( 39 ) 
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La presión a la que están sometidos los gases de combustión no puede ser promediada 

como la temperatura pues su efecto es instantáneo y funciona como una pulsación, por esta 

razón la presión se contempla en 4000kPa (P = 39,5atm). 

 

 

Otro aspecto que se maneja en la determinación de la emisividad, es la composición de los 

gases de combustión.  Para esto, se promedia las cantidades molares de la tabla 11 con lo 

que se obtiene; 80% de 2N , 9,18% de OH 2 , 7% de 2O O2 y 8,2% de 2CO . Ver anexo 18. 

 

 

Para la evaluación de la emisividad de los gases de combustión, las hipótesis es que todos 

los gases son ideales y la emisividad es un promedio de la radiación emitida hacia todas las 

superficies  del recinto cilíndrico. 

 

 

El análisis volumétrico de una mezcla de gases permite determinar las fracciones molares 

iy  de los componentes (ver anexo 19), las cuales son equivalentes a las fracciones de 

presión para una mezcla de gases ideales, por lo tanto, las presiones parciales del 2CO   y  

OH 2 , son: 

2 2
0,082(39,5 ) 3,239CO COP y P atm atm    

2 2
0,0918(39,5 ) 3,63H O H OP y P atm atm    

 

Como una distancia media para el haz para un cilindro de diámetro y altura iguales, anexo 

7, para la radiación emitida en todas las superficies, es: 

 

0,60 0,60(0,076 ) 0,046L D m m    

 

En la que D  Deq = (H+D)/2 de la figura 35. 

 

( 40 ) 

( 41 ) 

( 42 ) 
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Entonces, 

2
0,49COP L ft atm 

 

2
0,56H OP L ft atm   

 

Las emisividades de 2CO  y OH 2  correspondientes a estos valores, a temperatura  de los 

gases 1150 K   y a 1atm, de acuerdo a los diagramas del anexo 8 son: 

2 1 , 1150
 0,14

atm KCO   

2 1 , 1150
 0,16

atm KH O   

 

Estos son valores base de las emisividades a 1 atm y es necesario corregirlos para la 

presión total de 39,5 atm.  Dado que: 

 

 
atm

PP OH
57,21

2

2 


 

 

Los factores de corrección, de acuerdo a los diagramas del anexo 9  son: 

 

2
1,63COC 

 

2
1,3H OC 

 

 

Tanto el 2CO  como  el  OH 2  están presentes en la misma mezcla y es necesario corregir 

por el traslape de las bandas de emisión. El factor de corrección de la emisividad a 1150 K. 

Anexo 10. 

 

  

 

( 43 ) 

( 44 ) 

( 45 ) 

( 46 ) 

( 47 ) 

2 2

2

2 2

1,05

0,035
   0,53

CO H O

H O

H O CO

P L P L ft atm

P

P P



   

 

  
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Entonces la emisividad efectiva de los gases de combustión queda: 

 

2 2 1 2 2 1
 + 0,408 

atm atmg CO CO H O H OC C     
 

 

Ahora queda por determinar la transferencia de calor por radiación de los gases de 

combustión hacia las paredes del recinto (cilindro) en la condición de que esté  a 
ST

 

200C (473 K), pero antes se debe determinar la absortividad de los gases de combustión.  

Al igual que en la determinación de g , a más de las dos hipótesis planteadas, se supone 

que todas las superficies dentro del cilindro son negras y que la dispersión por el hollín y 

otras partículas es despreciable. 

 

Los valores:  

2
0,202S

CO

g

T
P L

T
  

2
0,23S

H O

g

T
P L

T
  

 

Las emisividades del  2CO  y  el  OH 2  correspondientes a estos valores y a 
ST

 
200C y a 

1atm por medio de los diagramas del anexo 8 son:  

 

 
2 1 , 473
 0,09

atm KCO   

2 1 , 473
 0,16

atm KH O   

 

Con los valores de corrección iguales a los de la página anterior ya que no cambian con la 

temperatura: 

 

 

( 48 ) 

( 49 ) 

( 50 ) 
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2
1,63COC 

 

2
1,3H OC   

 

No cambian con la temperatura de las superficies, así, las absortividades de los gases de 

combustión quedan: 

 

 

 

 

 

 

El factor de corrección   debe evaluarse a 473 K de acuerdo al diagrama del anexo 10: 

 

 

 

 

Entonces la absortividad de los gases queda:  

 

2 2
0,586g CO H O        

 

Si bien las dimensiones de la figura 35 fueron puestas para encontrar la longitud 

equivalente para el haz de radiación, el área de radiación del cilindro cerrado por ambos 

lados se considera de acuerdo a las medidas reales; diámetro 71mm y altura 81mm, igual a 

0,026m2, figura 35. 

 

 

( 51 ) 

( 52 ) 

( 53 ) 

( 54 ) 

( 55 ) 
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Entonces la velocidad neta de transferencia de calor por radiación de los gases de 

combustión hacia las paredes del cilindro queda: 

 

4 4( ) 1000S g gases g SnetaQ A T T W  


    

 

  es la constante de Stefan-Boltzmann;  5,67x10-8 W/m2K4.  

 

 

Ya que la velocidad neta de transferencia de calor por radiación de los gases de 

combustión hacia las paredes del cilindro es un flujo constante de energía es necesario 

evaluar la cantidad de energía perdida en cada régimen lo que depende del tiempo de 

duración de la radiación de los gases de expansión y de los gases de escape hacia las 

paredes del cilindro. 

 

 

Si se aprecia en la figura 23, se nota que los gases están en expansión media vuelta del 

cigüeñal, y también que los gases de escape son expulsados durante media vuelta del 

cigüeñal, entonces, entre los gases en expansión y los gases en expulsión existe una vuelta 

del cigüeñal, por lo tanto el tiempo de duración de los gases en el cilindro se considera para 

tal definición, tabla 16, en la cual también se expone el trabajo por unidad de masa perdido 

por refrigeración, lo cual se encuentra al dividir los trabajos consumidos de la tabla 17 para 

la masa de aire contenida en el cilindro, ver masas en ítem 2.1. Ver anexo 20.   

 

       

 

 

 

 

 

( 56 ) 

Tabla  16: Tiempos  de  duración de la radiación de los gases a las paredes del cilindro. 
Fuente: Autor 

Tiempo de duración Perdida de energía 

Regímenes de la radiación de por unidad de masa

de los gases por refrigeracion 

rpm s kJ/kg

3642 0,0165 49,18

4446 0,0135 42,30

5020 0,0120 37,82

5750 0,0104 33,34
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En la tabla 17 se puede apreciar la cantidad de trabajo y potencia que podrían ser 

aprovechados en la conversión de trabajo mecánico, cantidades que por la razón de 

mantener las temperaturas del motor en valores estándares, se disipa por calor de la energía 

útil de la combustión. Ver anexo 21. 

 

 

 

Como se puede apreciar la perdida de potencia es constante e igual a 6,28 kW. Por fines de 

cálculo se sobre dimensiona la energía perdida por unidad de masa de la tabla 16 al doble 

(ver explicación en el párrafo siguiente a la tabla 22), con eso se espera justificar las 

imperfecciones de calculó en la radiación y en las perdidas mecánicas que se calculan a 

continuación. 

 

 

2.4.2. PÉRDIDA DE PRESIÓN POR ROZAMIENTO MECÁNICO pmpm 20 

 

En la determinación de las pérdidas  por refrigeración se encontró la energía térmica 

radQ disipada por la radiación neta 
netaQ



de los gases de combustión a las paredes del 

cilindro, pero en la determinación de las pérdidas por rozamiento se encuentra con las 

pérdidas de presión media  pmpm  
lo que se logra por medio de las formulas semiempíricas 

de Bishop, las cuales contemplan las perdidas en las diferentes partes constitutivas del 

motor que se encuentran sometidas a las presiones de expansión de los gases.  

 

 

 

 

20 PAYRI F, DESANTES J. M, Motores de Combustión Interna Alternativos, Editorial Reverte, España, 

2011, 1002. 

Tabla   17: Trabajo y potencia  pérdidas por efecto de refrigeración 
Fuente: Autor 
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 Pérdidas en el sistema de distribución  

 

 

 

 

En la que: 

 

:n   Régimen   rpm 

vD
  
30 mm

  
Diámetro de la válvula de admisión  

D   70,96  mm  Diámetro del pistón  

 

 

 

:mc  Velocidad lineal media del pistón  

       13 m/s para automotores normales (MEP a  máxn )  

 

 

 Pérdidas en cojinetes de bancada y en cabeza de biela 

 

 

 

 

 

 Pérdidas en pistón y segmentadura 

 

 

 

 

En la que: 

3a                     Número de segmentos 

b  = 70,96  mm    Altura de la falda del pistón  

( 57 ) 

( 58 ) 

( 59 ) 

( 60 ) 

1,75
3

2

4
0,701 10 30

1000

v
SD

Dn
pmpm x

D S

  
  

 

25,5 10
1000

C B

D n
pmpm x

S



3 3

2

  
3,69 10 7,56 10

 

m
PS

b cS a
pmpm x K x

D D S

  

2

mc
S

n

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0,7K        Factor de corrección para tener en cuenta la tensión radial                                          

debida a las presiones  de los  gases  entre  el  punto  2  y  3  del ciclo de Otto a regímenes   

de giro máximos. Es   un cociente entre  la eficiencia real, (   25%real aproximadamente )   que  

es  la  máxima   eficiencia  para  motores reales  de  combustión  interna  a  gasolina, y la 

eficiencia indicada o teórica    (   35%i aproximadamente )
  

para  la  combustión que se 

transforma en  trabajo (varia un poco a distintos regímenes). 

 

 

Para los regímenes de la tabla 17 se aprecian los valores de las presiones perdidas por 

rozamiento en la tabla 18. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Se pudiera pensar que a mayor velocidad de las partes del motor menor pérdida por 

fricción debido a que el coeficiente de fricción dinámico es menor que el estático, mas es 

todo lo contrario, pues de acuerdo a la curva de torque, que por cierto es menor a mayores 

regímenes, encuentra más pérdida por ésta misma razón. 

 

 

La caída de presión por rozamiento conduce a un consumo de trabajo neto de los gases de 

combustión  y también la potencia o capacidad de realizar el trabajo del movimiento de los 

pistones en menor tiempo, es decir, los pistones realizan el ciclo mecánico en mayor 

tiempo. En la tabla 19 se contempla la porción de trabajo y potencia consumidas por 

rozamiento. 

 

 

Tabla   18: Valores de Pérdida de Presión Media  pmpm  por regímenes 

Fuente: Autor 

rpm 3642 4446 5020 5712

S      (m ) 0,1071 0,08772 0,0777 0,0683

pmpm SD         (bar ) 0,003397 0,003284 0,003011 0,0024696

pmpm CB          (bar ) 0,133 0,1978 0,2521 0,3264

pmpm PS           (bar ) 1,083 1,155 1,175 1,154

Pérdida total  (kPa ) 122,52 136,54 143,585 148,41
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rpm 3642 4446 5020 5712

Pérdida total.       pmpm ≈PME   (kPa ) 122,52 136,54 143,585 148,41

Trabajo cosnsumido.   w perdido por rozamiento (kJ/kg) 92,47 103,05 108,37 112,01

Potencia consumida.   Pot perdida por rozamiento     (kW ) 11,80 16,06 19,07 22,42

 

 

 

 

 

 

 

De la caída de presión a trabajo consumido se lo evalúa por medio de la fórmula de PME  

usada en el ciclo de Otto para 
1 293T K , 

1 100P kPa  con la relación de compresión 

correspondiente al motor del Austin en estudio, 9.77r  .  La potencia disminuida se 

encuentra por la ecuación 36  con el trabajo en Joule lo que se consigue multiplicándolo 

por cantidad de masa de aire, 0,000321 kg   que es el fluido de trabajo en el ciclo de Otto. 

Ver anexo 22. 

 

 

A diferencia de la pérdida de potencia por efecto de refrigeración que se mantiene 

constante, en la pérdida de potencia por rozamiento, de acuerdo a las fórmulas de Bishop, 

el aumento del régimen eleva la pérdida de potencia.   

  

 

Se debe entender que estas pérdidas mecánicas a más de contemplar el rozamiento 

mecánico indican la pérdida de presión por compresión entre el punto 2 y 3 del ciclo de 

Otto.  

 

 

La tabla 20 muestra la equivalencia de energía térmica necesaria en el ciclo de Otto que 

compensa la caída de trabajo y potencia por efectos de fricción mecánica entre los 

elementos constitutivos del motor durante el tiempo de potencia. 

 

 

 

 

 

Tabla  19: Caídas de trabajo y potencia por pérdidas mecánicas 
Fuente: Autor 
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2.4.3. EVALUACIÓN DE PARÁMETROS DE OTTO 21 

 

En la tabla 22 se aprecia valores correspondientes al ciclo de Otto por regímenes; la 

energía de entrada enq , temperaturas, presiones, trabajo neto netow , eficiencias y las 

presiones medias efectivas PME  para temperatura y presión iniciales de 20ºC  y 100 kPa 

y con relación de compresión para el Austin 1.3L de 9,77, ver anexo 5H. 

 

 

La evaluación de los parámetros del ciclo de Otto se  realiza para los valores de la energía 

de entrada enq
 
que corresponde a la producción de la potencia indicada, pues en el ciclo 

termodinámico, las temperaturas y presiones corresponden a la potencia indicada. De ahí 

en adelante, la potencia se verá disminuida por pérdida térmica debido a la radiación de los 

gases de combustión a las paredes del cilindro y por rozamiento mecánico,  

 

 

En la tabla 21 se aprecia los valores de energía de entrada enq
 
necesarios para producir la 

potencia indicada, y en la tabla 22 los valores evaluados por medio del ciclo de Otto para el 

Austin Cooper 1,3L en las condiciones actuales. 

 

 

 

 

 

21 CENGEL Yunus A, BOLES Michael A, Termodinámica, cuarta edición, Mc Graw Hill, México, 2002, 

829. Página 449 

Tabla 20: Equivalencia de energía perdida por rozamiento frente al trabajo disipado en 
rozamiento 

Fuente: Autor 

Régimen w perdido por rozamiento        (kJ/kg) q en pérd. roz    (kJ/kg)

3642 92,47 159,17

4446 103,05 177,38

5020 108,37 186,54

5712 112,01 192,81
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Los trabajos indicados netow contienen al torque efectivo de la tabla 2, por supuesto por 

unidad de masa lo que se logra dividiendo para la masa de aire, por ejemplo, para 3642 

rpm, 96,41 J  para 0,000335 kg, igual a 287,79 kJ/ kg; y los trabajos perdidos por 

refrigeración de la tabla 16, duplicados, y los trabajos perdidos por rozamiento de la tabla 

20. 

 

 

2.4.3.1. Trabajos Reversibles Teóricos revW Versus Los Trabajos Indicados                 

i   netoW  

 

Los trabajos reversibles descritos por las ecuaciones de la figura 33, los cuales están en 

función de la temperatura de los gases de escape, deben ser evaluadas a la temperatura de 

los gases de combustión mostrada en la tabla 22 con lo cual se aprecia la diferencia entre 

el trabajo reversible descrito en teoría de reacciones  y los trabajos netos indicados 

estudiados en el ciclo de Otto. 

 

Tabla    22: Valores calculados en el ciclo de Otto para el motor del Austin 1,3L.  
To = 20C,  r=9,77,  po = 101.325 kPa 

Fuente: Autor 

Tabla 21: Valores del calor de entrada al ciclo de Otto por regímenes 
Fuente: Autor 

 
 

Valores calculados en el ciclo de Otto para el motor del Austin 1,4L. 

3642 788,33

4446 775,1

5020 754,99

5712 718,74

Regímenes   rpm (kJ/kg)

3642 509,5 180,23 98,6 788,33

4446 496,52 198,18 80,4 775,1

5020 476,64 206,94 71,41 754,99

5712 480,12 176,48 62,14 718,74

Regímenes (kJ/kg) (kJ/kg) (kJ/kg)
eenq

  perdido en rozamientoenq
  perdido por refrigeraciónenq

enq

een
q
  perdidoporrefrigeraciónen
q

enq

q en   w neto i T máx    P máx     T g    t PME

(kJ/kg) (kJ/kg)  (K) (MPa)  (K) % (kPa)

3642 788,33 437,97 1609,74 5,37 759,7 55,5 579,79

4446 775,1 430,62 1595,56 5,32 752,04 55,5 570,36

5020 754,99 419,45 1574 5,32 740,45 55,6 556,03

5712 718,74 399,31 1535,15 5,12 719,6 55,7 530,2

Régimen
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2.5. CURVA DE TORQUE PARA LA PRESENCIA DE ÓXIDO    

       NITROSO 

 

De acuerdo a las curvas características de torque con aspiración normal y supercargados de 

la  figura 36, ofrece la posibilidad de conocer el comportamiento de la nueva curva de 

torque cuando la combustión se realiza con la presencia de un nuevo carburante, óxido 

nitroso,  ON 2 .  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

La grafica de la figura 37 muestra un “trazo suave” de una curva de torque para la supuesta 

alimentación de los reactivos con óxido nitroso para la combustión en el motor del Austin.  

 

3642 759,7 437,97 394,47 9,93%

4446 752,04 430,62 412,02 4,32%

5020 740,45 419,45 418,71 0,18%

5712 719,6 399,31 425,95 6,67%

Regímenes   (rpm) T g     (K) W rev    (kJ/kg)W neto i      (kJ/kg)  error

Tabla 23: Comparación de los trabajos indicados y los trabajos reversibles. 
Fuente: Autor 

 
 

Figura 36: Curvas características de torque para motores de combustión interna 
para el MEP, en aspiración normal y supercargados. 

Fuente: http://es.slideshare.net/maquinistanaval/sobrealimentacion 

http://es.slideshare.net/maquinistanaval/sobrealimentacion
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De acuerdo a la curva planteada en la figura 37, el aumento de la potencia a los 3750 rpm 

es 5,51%. Si se deseara tener un aumento de potencia del 50% para éste mismo régimen, es 

decir, que la potencia del motor sea de 56,67%, el torque debe ser de 144,32Nm. Tal 

situación se aprecia para un torque idealizado en la figura 38.    

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 38: Trazado de la curva de torque para la alimentación de óxido nitroso a la combustión 
actual con la intensión de obtener un 50% en la potencia a un régimen de 3750 rpm. 

Fuente: Autor 
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Figura 37: Trazado de una “curva suave” de torque para la alimentación de óxido nitroso a la 
combustión actual. 

Fuente: Autor 
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En la figura 38 se puede apreciar un aumento brusco en el torque que debe entregar el 

motor, exactamente, el 50% en el aumento para los 3750 rpm.  

 

 

Como curva definitiva para determinar las ecuaciones de combustión  con la presencia de 

óxido nitroso, se plantea un ascenso más suave, y de tipo lineal para el torque hasta llegar a 

las 4250 rpm para el torque máximo, momento en el que desciende uniformemente hasta 

normalizarse para el régimen en el que el torque es mínimo, es decir, que no involucraría 

un aumento de revoluciones por encima del régimen máximo actual, 5750 rpm, figura 39. 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

En las condiciones de la curva de torque en la figura 39, a  4250 rpm, los aumentos en el 

torque y la potencia son del 26,61% y del  26,7% respectivamente. 

 

 

2.5.1. TRABAJO INDICADO Y LOS PARÁMETROS DEL CICLO OTTO     

          PARA LA PRESENCIA DE ÓXIDO NITROSO 

 

La tabla 24 muestra los valores de los trabajos indicados necesarios a obtener en el ciclo de 

Otto Ideal, netow .  Estos valores contienen los torques de la figura 39 por unidad de masa 

de aire dentro del cilindro (se toma 3,35x10-4 kg de aire para todos los regímenes), más,  

Nm 
 

rpm 
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Figura 39: Trazado de la curva de torque para la alimentación de óxido nitroso a la combustión 

actual con la intensión de obtener un 26,7% en la potencia a un régimen de 4250 rpm. 

Fuente: Autor 
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los valores de los trabajos perdidos por rozamiento y transferencia de calor desde los gases 

de combustión  a las paredes de la recámara para los regímenes considerados en la 

combustión normal. Tenga en cuenta que los valores de los trabajos perdidos por 

refrigeración mostrados en la tabla 16 se los toma igual a 57.51 kJ/kg, 46.94 kJ/kg, 41.62 

kJ/kg y 36.4 kJ/kg, respectivamente para los regímenes de dicha tabla.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tenga en cuenta que no se ha considerado un incremento en las pérdidas por rozamiento 

mecánico (tabla 20) que se elevan si la presión de los gases de expansión aumentan, ni 

tampoco se considera el incremento de las pérdidas por radiación (tabla 17) que aumentan  

si se amplía el diferencial de temperatura entre los gases de  combustión y las paredes de la 

recámara y la cabeza del pistón.  

   

 

La tabla 25 exhibe valores correspondientes al ciclo de Otto por regímenes; la energía de 

entrada enq  necesaria para realizar el trabajo neto netow , temperaturas, presiones, eficiencias 

y las presiones medias efectivas PME .  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tabla 24: Trabajo indicado  netow necesario para elevar el torque con la presencia de Óxido 

Nitroso en los reactivos 

Fuente: Autor 

Regímenes

3642 496,56

4446 505,53

5020 486,3

5712 405,36

(kJ/kg)    netow

Tabla  25: Valores calculados en el ciclo de Otto para el motor del Austin 1,3L bajo la presencia 
de óxido nitroso. 
Fuente: Autor 

 
 

q en   w neto i T máx    P máx     T g    t PME

(kJ/kg) (kJ/kg)  (K) (MPa)  (K) % (kPa)

3642 899,76 496,56 1727,72 5,76 824,49 55,19 657,83

4446 917,41 505,53 1746,46 5,82 835,09 55,1 689,72

5020 879,6 486,31 1706,32 5,69 812,37 55,29 644,25

5712 727,45 405,31 1544,39 5,15 723,86 55,7 536,95

Régimen
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2.5.2.  ECUACIONES DE COMBUSTIÓN CON PRESENCIA DE ÓXIDO  

           NITROSO 

 

La tabla 26 muestra las ecuaciones químicas necesarias para la combustión que producirá 

el trabajo neto
  in e t ow  . Tenga en cuenta que el óxido nitroso al ser introducido en el 

múltiple de alimentación, al combinarse con aire y octano, y al no aumentar el volumen del 

cilindro, las relaciones AC se conservan igual a la aspiración normal. 

 

Al conservarse la relación aire-combustible se  plantea la ecuación 61 para 1 kmol 

 

 

                           

 

de combustible con la cual se consiguen los valores de las cantidades molares de los 

componentes de las ecuaciones de la tabla 26 planteando como conocidas las cantidades 

molares  b de óxido nitroso ( 
ONM

2
  44 kg/kmol).   

 

 

 

 

 

 

 

 

Ya que las relaciones AC se conservan quiere decir que la masa de aire en aspiración 

normal es igual a la suma de las masas de aire y óxido nitroso en alimentación de éste 

compuesto a la combustión, es decir que la masa de carburante u oxidante en la 

combustión con óxido nitroso se conserva, por ende, las masas de aire y óxido nitroso son 

proporcionales a cada término del numerador de la ecuación 61, es decir, que para una 

masa de aire en un régimen determinado, por ejemplo, a 3642 rpm, 3.35x10-4 kg de aire 

(ítem 2.1),  el termino  aireNMa  representa el 87.179%, por ende, la masa de aire es 

( 61 ) 
 

188

2

HC

ONaire

M

bMNMa
AC




Tabla   26: Ecuaciones químicas con la presencia de N2O  necesarias para producir el 
trabajo reversible mostrado en la curva de la figura 40 

Fuente: Autor 
 
 
 

Régimen  rpm Ecuaciones quimicas con la presencia de N2O

3642

4446

5020

5716

2222222188 291.89532.1398759.9)76.3(152.21 NOOHCOONNOHC 

2222222188 297.7121.1098025.16)76.3(7.14 NOOHCOONNOHC 

2222222188 46.7707.119869.12)76.3(225.17 NOOHCOONNOHC 

2222222188 34.9057,1298455.4)76.3(84.22 NOOHCOONNOHC 
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2.92x10-4 kg y la masa de óxido nitroso 4.3 x10-5 kg para la combustión con óxido nitroso. 

La tabla 27 muestra las masas de aire y óxido nitroso en cada régimen. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

En cuanto a precisar el trabajo neto 
inetow  , como en el ejemplo de la  tabla 28  para 3642 

rpm, hay que tener presente que las entropías 
o

s  en los reactivos de las  ecuaciones de la 

tabla 26 deben ser evaluadas a la temperatura de los gases de combustión gT
 
de la tabla 

25. Aprecie que la entropía absoluta 
o

s  (25C  y 1 atm)  del óxido nitroso es  219.85 

kJ/kmol.K 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Régimen  rpm masa de aire  kg masa N 2O   kg

3642 2,92x10
-4

4,3x10
-5

4446 2,37x10
-4

8,2x10
-5

5020 2,478x10
-4

6,82x10
-5

5716 2,497x10
-4

1,83x10
-5

Tabla   27: Masas de aire y óxido nitroso por regímenes  para la combustión con N2O 
Fuente: Autor 
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   Tabla  28: Determinación del trabajo reversible Wrev con la combustión con la presencia de N2O 
a 3642 rpm. 

Fuente: Autor 
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CAPITULO III 
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3. SIMULACIÓN MEDIANTE SOFTWARE DE LA 

COMBUSTIÓN DEL MEP DURANTE LA INYECCIÓN DE 

ÓXIDO NITROSO 

 

3.1. CAMARA DE COMBUSTIÓN DE FLUJO ESTABLE 

        

Es útil inspeccionar la quema de 1 kmol de Octano únicamente con aire y luego con aire 

más óxido nitroso para apreciar los flujos de calor -Total Sensible Heat Transfer Rate en 

Fluxes de Reports- que multiplicados por los tiempos, tablas 29 y 32  que corresponden a 

la quema de 1 kmol de octano en las dos condiciones señaladas al inicio de éste párrafo, y 

cuantificar los calores liberados en la combustión  para 1 kg de octano y así poderlos 

comparar los valores obtenidos en la tabla 13. 

 

 

3.1.1. COMBUSTIÓN EN ASPIRACIÓN NORMAL  

 

De acuerdo a la tablas 13 en la que se puede comparar los Calores Liberados en la 

combustión a distintos regímenes en varias temperaturas cada uno frente a los trabajos 

reversibles de la tabla 15, es notorio que la posibilidad de producir trabajo, revW  a partir 

de una determinada cantidad de calor liberado, salQ  para una combustión definida, es decir, 

de cantidades definidas de aire y octano, está por debajo del calor liberado debido a las 

irreversilidades propias del comportamiento de la materia. 

 

 

En la figura 40 se aprecia la quema de 1 kmol de octano y 20,86 kmol de aire dentro del 

cilindro que corresponde al régimen 4446 rpm , ecuación 62 (tabla 26) en el motor del 

Austin 1.3L. La cámara de combustión para ésta combustión está diseñada para las 

medidas de la figura 41 (los detalles de programación se indican en el anexo 11), lo que 

permitiría el paso del 1 kmol de octano y 20,86 kmol de aire  en 137,65s para los datos de 

flujos másicos, velocidades de aire y octano, y los radios de las entradas de los fluidos 

como se muestra en la tabla 29, los que se obtienen con ayuda de las ecuaciones 63 a 66. 
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222222188 434.7836.898)76.3(86.20 NOOHCONOHC 

 

 

 

 

 

    

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

aaaa vrm  2


 

aa Matm 


 

ffff vrm  2


 

ff Mtm 


 

 

 

Las ecuaciones 63 a 66 se las evalúa de manera que se eligen las velocidades del aire y el 

combustible, av  y fv , y el radio de entrada del combustible fr  a la cámara de combustión 

para obtener la tabla 29 para; kmola 86.20 , 
3/703 mkgf  , 

3/204.1 mkga  , 

kmolkgMa /29   y kmolkgM f /114 . 

 

 

( 62 ) 

( 63 ) 

( 64 ) 

( 65 ) 

( 66 ) 

Figura  40: Simulación de la quema de 1 kmol de Octano con  20,86  kmol de aire dentro de el 

cilindro que corresponde al régimen  4446 rpm en aspiración normal, con un tiempo esperado de 

137.65 s para la quema. 

Respuesta de la simulación al Flujo neto de Calor: 232 173 , 8 W 

Fuente: Autor 
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El -Total Sensible Heat Transfer Rate en Fluxes de Reports- indica 232173,8 W, que es el 

calor de salida por kilogramo de octano, que para el tiempo de 137.65 s de la tabla 29, el 

calor liberado por kilogramo de octano es 31950,72 kJ/kg. Si se toma la ecuación 

5578025,32  gsal TQ  para 4446 rpm de la figura 33, y se evalúa a gT  752,04 K de la 

tabla 22, el calor de salida es 31526,71 kJ/kg.  

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

3.1.2. COMBUSTIÓN CON PRESENCIA DE ÓXIDO NITROSO 

 

De acuerdo al trazo de la curva de torque en la figura 39 en el capítulo anterior, para el 

régimen 4446 rpm, cuyo torque es 119 Nm  la ecuación de combustión con la presencia de 

óxido nitroso ofrece la Tabla 26, ecuación 67. 

 

2222222188 297,7121,1098025,16)76.3(7,14 NOOHCOONNOHC     

 

El trabajo reversible revW  para ésta ecuación a la temperatura de los gases de escape, 

835.09 K, tabla 25,  se tabula en la tabla 30. 

( 67 ) 

Figura  41: Desing Modeler 2D. Geometría del cilindro para la simulación de la quema de 1 kmol 
de Octano con  20,86  kmol de aire. 

Fuente: Autor 

Radios de entrada Velocidad de los Tiempo de quema 

Flujo Másico de fluidos a la fluidos de 1 kmol C 8 H 18

cámara de combustión y 20,86 kmol aire

kg/s mm m/s s

aire 4,39 340 10

combustible 0,83 2,5 60
137,65

Tabla  29: Datos para la quema de 1 kmol de Octano con  20,86  kmol de aire que corresponde al 
régimen  4446 rpm en aspiración normal, con un tiempo esperado de 137.65 s para la quema 

Fuente: Autor 
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Hay que tener en cuenta que la simulación por software, figura 42,  ofrece el flujo de calor 

en la quema del combustible con aire y óxido nitroso y no el trabajo reversible, es decir, no 

ofrece la porción de la energía liberada  que es capaz de hacer trabajo, es por esta razón 

que se debe calcular la cantidad de calor liberado salQ  , tabla 31, para la  ecuación química 

67 que contiene óxido nitroso en los reactivos y así poder comprobar el calor liberado que 

ofrece la simulación, 34500,37 kJ/kg, con el calor liberado en la tabla 31, 34560,75 kJ/kg. 

 

 

 

 

Tabla  30: Determinación   del trabajo  reversible Wrev en  la combustión con la presencia de 
N2O a 4446 rpm. 

Fuente: Autor 
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La temperatura de 1050 K se debe a un aumento del 25.7% a la temperatura de los gases de 

escape, tabla 25, en vista que el calor de entrada al ciclo de Otto hace evidente éste 

aumento. Por ejemplo, a 3642 rpm en la combustión normal el qen , tabla 22, es 788,33 

kJ/kg, que multiplicado por 0,000335 kg de aire, y dividido por 0,0000114 kg de octano 

equivale a 23165,84 kJ/kgC8H18, llevado a la ecuación Qsal de la figura 33,  se determina un 

aumento del 20% en la temperatura, de 759.7K, tabla 22, a 926K, lo que implica un 

aumento del 20%.   

 

 

 

 

Tabla  31: Determinación de 
salQ  en la combustión con la presencia de N2O para la ecuación 

67. 

Fuente: Autor 
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El dimensionamiento para la quema de 1 kmol de octano con 14,7 kmol de aire y 16,025 

kmol de óxido nitroso, ecuación 67,  se define en la figura 43. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Las ecuaciones 63 a 66 y  68, 69 se las evalúa de manera que se eligen las velocidades del 

aire av , el combustible fv  y el óxido nitroso ov , además del radio de entrada del 

combustible a la cámara de combustión como se muestra en la tabla 32 para; 

kmola 7,14 , kmolb 025,16 , 
3/703 mkgf  , 

3/204.1 mkga  , 
3/16,3

2
mkgON 

, 

kmolkgMa /29 , kmolkgM f /114  y kmolkgM ON /44
2
 . 

 

 

Figura  43: Desing Modeler 2D. Geometría del cilindro para la simulación de la quema de 1 
kmol de Octano con  17,7  kmol de aire y 16,025 kmol de óxido nitroso. 

Fuente: Autor 
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Figura  42: Simulación de la quema de 1 kmol de Octano con  14,7  kmol de aire y 16.025  kmol 

de óxido nitroso dentro de el cilindro que corresponde al régimen  4446 rpm con un tiempo 

esperado de 80 s para la quema. 

Respuesta de la simulación al Flujo neto de Calor:  540 262 , 5 W 

Fuente: Autor 
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3.2. APROXIMACIÓN A LA COMBUSTIÓN DURANTE EL MEP  

 

El desarrollo de la llama representativa para el MEP en aspiración normal y con presencia 

de óxido nitroso hace posible reconocer la variación de la presión y la temperatura durante 

el avance de la combustión.  

 

 

Se hace explícito que es una representación pues en la combustión interior del motor del 

automóvil la mezcla aire-octano inicialmente antes de la combustión es sometida a 

compresión lo que conlleva aumento de temperatura de 293 K a 708,51 K debido al cambio 

de presión de la mezcla de 100 kPa a 2362,51 kPa  para el caso particular del motor del 

Austin 1.3L cuya relación de compresión es 9,77, ver datos para el ciclo de Otto en la 

figura 44. 

 

 

 

( 68 ) 

( 69 ) 

Tabla  32: Datos para la quema de 1 kmol de Octano con 14,7  kmol de aire  y 16,025  

kmol de óxido  nitroso que corresponde al régimen  4446 rpm con un tiempo esperado 

de 80 s para la quema 

Fuente: Autor 

Radios de entrada Tiempo de quema 

Flujo Másico de fluidos a la Velocidad de los de 1 kmol C 8 H 18

cámara de combustión fluidos con 14,7 kmol aire 

y 16,025 kmol N2O

kg/s mm m/s s

aire 1,98 320 5

combustible 0,53 2 60

óxido nitroso 3,28 330 3

215,07
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Los estados representativos del desarrollo de la combustión en simulación por software se 

hace en base a tener cámaras de combustión cuyas presiones de operación superen la 

presión atmosférica, en éste caso, 2 362 518 Pa (figura 44), que es la presión a la que se 

somete la masa de aire en el ciclo de Otto antes de agregar calor y es la presión que deben 

vencer el aire, el octano y el óxido nitroso para entrar a la cámara en simulación para 

combustionar. Figura 45. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura  45: Entrada de los componentes de los reactivos de las ecuaciones  químicas 62 y 67 a las 

cámaras de combustión que se encuentran  a 2 362 518 Pa, Figuras 45a y 45b respectivamente. 

Fuente: Autor 
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Figura  45 
 

Entrada de los componentes de los reactivos de las ecuaciones  

químicas 62 y 67 a las cámaras de combustión que se encuentran  

a 2 362 518 Pa 
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Figura  44: Aproximación del  cambio de temperatura y presión de la mezcla aire-octano por el 

ciclo de Otto ideal para una temperatura y presión iniciales de 293 K y 100 kPa  para 9,77 en la 

relación de compresión del motor del Austin 1.3L. 

Fuente: Autor 
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3.2.1. APROXIMACIÓN A LA COMBUSTIÓN DURANTE EL MEP EN     

          ASPIRACIÓN NORMAL  

 

Como se explicó en el ítem anterior, el aire y el octano deben ingresar a la cámara de 

combustión que se encuentra a  2 362, 52 kPa, para esto, es necesario definir los radios de 

ingreso y las velocidades por medio de las ecuaciones 64, 65, 66, 70, 71 y 72. 

 

  

 

 

 

 

Para los valores; kmola 86,20  (correspondiente a la ecuación química 62)  

3/703 mkgf  , 
3/204.1 mkga  , 

, 
kmolkgMa /29 , kmolkgM f /114 , eligiendo la 

presión kPaP 5000  para superar la entrada a la recámara que se encuentra a  2362, 52 

kPa, un tiempo de s1  para la quema de 1 kmol de octano y smv /5  , se  tiene  

mmr  , mmr ,2  y smv /27,119 . Al llevar estos valores a 

simulación a diferentes posiciones del pistón (pared horizontal inferior y solo tomado la 

mitad del mismo) se tiene los valores representativos de temperatura en la figura 46, y 

presión en la figura 47:  
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Figura  46: Representación de desarrollo de temperatura (en K) con el desplazamiento del pistón 

para la combustión normal. 

Fuente: Autor 
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Figura  47: Representación de desarrollo de presión (en KPa) con el desplazamiento del pistón 

para la combustión normal. 

Fuente: Autor 
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3.2.2. APROXIMACIÓN A LA COMBUSTIÓN DURANTE EL MEP CON  

           PRESENCIA DE ÓXIDO NITROSO    

           

Al igual que en el ítem anterior, el óxido nitroso debe ingresar a la cámara de combustión 

que se encuentra a  2 362, 52 kPa, para esto, es necesario definir los radio de ingreso y la 

velocidad para el óxido nitroso por medio de las ecuaciones 69, 73 y 74. 

 

  

 

 

 

 

Para los valores; kmolb 025.16  (correspondiente a la ecuación química 67), 

3/16,3
2

mkgON  , 
, 

kmolkgM ON /44
2
 , eligiendo  la presión kPaP 5000  para superar 

la entrada a la recámara que se encuentra a  2362, 52 kPa, un tiempo de s1  para la 

quema de 16.025 kmol de óxido nitroso y smv /8 , se  tiene  mmr  . Los 

radios de entrada y velocidades para el octano y el aire son iguales al ítem anterior pues el 

tiempo es el mismo. Al llevar estos valores a simulación a diferentes posiciones del pistón 

(pared horizontal inferior y solo tomado la mitad del mismo) se tiene los valores 

representativos de temperatura en la figura 48, y presión en la figura 49:  
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Desplazamiento a  60mm  

Figura  48: Representación de desarrollo de temperatura (en K) con el desplazamiento del pistón 

para la combustión con presencia de óxido nitroso. 

Fuente: Autor 
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Desplazamiento a  80mm  Desplazamiento a 60mm  

Desplazamiento a  40mm  Desplazamiento a  20mm  

Figura  49: Representación de desarrollo de presión en (KPa) con el desplazamiento del pistón 

para la combustión con presencia de óxido nitroso. 

Fuente: Autor 

Desplazamiento  a  10mm  
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3.3 EL CICLO DE OTTO Y EL TRABAJO REVERSIBLE EN 

      DISTINTOS REGIMENES PARA INYECCION DE ÓXIDO  

      NITROSO.  

       MEP tabulado manualmente 

 

Es útil apreciar la evaluación de los parámetros en el Ciclo Ideal de Otto en base a los 

torques a alcanzar mostrados en la curva elegida para la inyección de óxido nitroso de la 

figura 39. Es de alertar al investigador que las evaluaciones de los parámetros en el Ciclo 

Ideal de Otto se realizan sobre las propiedades del aire aun cuando  la oxidación del octano 

contará con un 30% de óxido nitroso, es decir, que el fluido de trabajo que se considera en 

este ciclo idealizado ya no es solamente aire. 

 

 

3.3.1.  TORQUES EFECTIVOS A ALCANZAR CON LA  INYECCIÓN DE  

           ÓXIDO NITROSO 

 

A continuación en la tabla 33 se ofrece los torques efectivos a alcanzar en la inyección de 

óxido nitroso a distintos regímenes. 

 

 

 

 
 

La segunda columna representa los torques en aspiración normal en la actualidad y la 

tercera columna los torques correspondientes a la curva de la figura  39. 

 

Tabla  33: Los torques efectivos a alcanzar con la inyección de óxido nitroso en distintos 

regímenes. 

Fuente: Autor 
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En la tabla 34 se detallan los  torques indicados de la tabla 33. 

  

 

 

 

En la figura 50 se muestra las curvas de torque efectivo e indicado para  los regímenes de 

la tabla 34.  

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

3.3.2. PARÁMETROS EN EL CICLO IDEAL DE OTTO. 

          Presencia de Óxido Nitroso. 

 

Se obtienen las temperaturas de los gases de combustión 4TTg   para determinar en el 

siguiente ítem las ecuaciones de combustión con la presencia de óxido nitroso de manera 

que ofrezcan los trabajos reversibles o indicados mostrados en la tabla 34.   

Figura  50: Torques efectivo e indicado a alcanzar con la inyección de óxido nitroso 

Fuente: Autor 

250,00

300,00

350,00

400,00

450,00

500,00

3500 4000 4500 5000 5500 6000

Trabajo Efectivo   kJ/kg

Trabajo Indicado    kJ/kg

Tabla  34: Los torques indicados a alcanzar con la inyección de óxido nitroso en distintos 

regímenes. 

Fuente: Autor 
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Tal como se indica en el ítem 3.3, las evaluaciones de los parámetros en el Ciclo Ideal de 

Otto se realizan sobre las propiedades del aire aun cuando  la oxidación del octano contará 

con un 30% de óxido nitroso, es decir, que el fluido de trabajo que se considera en este 

ciclo idealizado ya no es solamente aire. Es por esto que en el capítulo final se pretende dar 

una luz al respecto para poder saber cuan cerca está el uso del ciclo ideal de Otto, cuya 

finalidad es trabajar con las propiedades del aire para acercarse a un ciclo abierto en el 

MEP, para predecir el comportamiento en la inyección de óxido nitroso por medio de los 

parámetros contemplados en este ciclo Ideal. 

 

 

En las figuras 51 a la 54 se aprecian los parámetros del ciclo ideal de Otto para los 

regímenes indicados en la tabla 8 con la condición de que el calor de entrada, enq  sea tal 

que se cumpla con los trabajos indicados indicadow  de la tabla 34. 

 

 

 

Figura  51: Parámetros del Ciclo Ideal de Otto a 3642 rpm para determinar T4 con el objetivo de 

encontrar la ecuación de combustión con la presencia de óxido nitroso, Tabla 26. 

Fuente: Autor 
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Figura  52: Parámetros del Ciclo Ideal de Otto a 4446 rpm para determinar T4 con el objetivo de 

encontrar la ecuación de combustión con la presencia de óxido nitroso, Tabla 26. 

Fuente: Autor 

Figura  53: Parámetros del Ciclo Ideal de Otto a 5020 rpm para determinar T4 con el 
objetivo de encontrar la ecuación de combustión con la presencia de óxido nitroso, Tabla 

26. 

Fuente: Autor 
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3.3.3. DETERMINACIÓN DE LAS  ECUACIONES DE COMBUSTIÓN CON LA                                                                                                                       

PRESENCIA DE ÓXIDO NITROSO  

 

Para la temperatura de los gases de combustión 4TTg   mostradas en las figuras 51 a 54, y 

con ayuda de la ecuación 61 (ver ítem 2.5), se fijan las ecuaciones de combustión en las 

tablas 35 a la 38.   

 

 

 

 

 

 

Figura  54: Parámetros del Ciclo Ideal de Otto a 5712 rpm para determinar T4 con el objetivo de 

encontrar la ecuación de combustión con la presencia de óxido nitroso, Tabla 26. 

Fuente: Autor 
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1 C 8H 18 + 21,00 (O 2 + 3,76 N2) + 10,23 N 2O  8 CO 2 + 9 H 2O + 13,62 O2 + 89,20 N2

1 C 8H 18 + 14,45 (O 2 + 3,76 N2) + 16,80 N 2O  8 CO 2 + 9 H 2O + 10,35 O2 + 71,14 N2

 

 

 

 

 

Tabla  36: Ecuación de combustión para la presencia de óxido nitroso a 4446 rpm. Tabla 26. 

Fuente: Autor 

 

Tabla  35: Ecuación de combustión para la presencia de óxido nitroso a 3642 rpm. Tabla 26. 

Fuente: Autor 
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1 C 8H 18 + 22,53 (O 2 + 3,76 N2) + 5,43 N 2O  8 CO 2 + 9 H 2O + 12,75 O2 + 90,15 N2

1 C 8H 18 + 17,78 (O 2 + 3,76 N2) + 10,96 N 2O  8 CO 2 + 9 H 2O + 10,76 O2 + 77,80 N2

 

 

 

 

 

Tabla  37: Ecuación de combustión para la presencia de óxido nitroso a 5020 rpm. Tabla 26. 

Fuente: Autor 

 

Tabla  38: Ecuación de combustión para la presencia de óxido nitroso a 5712 rpm. Tabla 26. 

Fuente: Autor 
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CAPITULO IV 
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4. ANÁLISIS DE RESULTADOS 

 

4.1. DELIMITACION DE ANÁLISIS  

Existen tres grandes intereses de análisis en ésta investigación: 

 

La gran precisión entre el trabajo reversible 
revW  para una ecuación química definida 

para un régimen específico a partir de la teoría de reacciones de combustión y el 

trabajo neto indicado 
inetow    

determinado en los cálculos del Ciclo Ideal de Otto, para 

el trabajo reversible a la temperatura de los gases de combustión en el Ciclo de Otto, 

tabla 23. 

 

La predicción del incremento de Potencia debido al aumento del trabajo     Indicado.   

 

La comparación del comportamiento de la llama representativa para el MEP durante la 

combustión de octano-aire frente a la combustión octano-aire-óxido nitroso en lo que 

respecta a la formación de presiones dentro del cilindro. En lo que se compara 

combustiones también es interesante apreciar las energías liberadas en la quema de 1 

kmol de octano con oxidantes; aire y aire-óxido nitroso.  

 

 

4.1.1.  EL TRABAJO INDICADO EN TEORÍA DE REACCIONES 

 

Es importante la predicción de los valores de trabajo reversible pues ayuda tanto a definir 

como  cerciorarse acerca del planteamiento de las ecuaciones de combustión para los 

distintos regímenes, es decir, que se puede ir tabulando por iteraciones hasta que el ciclo de 

Otto y las ecuaciones químicas concuerden los valores de los trabajos netos indicados y los 

trabajos reversibles.    

 

 

 

 

1 
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4.1.2. PREDICCIÓN DEL INCREMENTO DE POTENCIA 

 

A partir de la curva idealizada de trabajo neto de la  figura 39 se deriva la curva de 

Potencia Efectiva para la presencia de óxido nitroso en los reactivos, figura 55.   

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Tal curva se traza por medio de la ecuación 75 para los valores de la tabla 39:  

 

 

 

 

 

 

 

3642 759,7 437,97 394,47 9,93%

4446 752,04 430,62 412,02 4,32%

5020 740,45 419,45 418,71 0,18%

5712 719,6 399,31 425,95 6,67%

Regímenes   (rpm) T g     (K) W rev    (kJ/kg)W neto i      (kJ/kg)  error

Tabla  23: Comparación de los trabajos indicados en el Ciclo de Otto y los trabajos reversibles 

obtenidos por teoría de reacciones. 

Fuente: Autor 

 

( 75 ) 

Figura 55: Predicción de la Potencia a diferentes regímenes  (Tabla 39) para la presencia de 

óxido nitroso en los reactivos. 

Fuente: Autor 
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n     rpm Torque con la inyección de N 2O     Nm Potencia Efectiva para la inyección de  N 2O   kW

3642 116 44,24

4250 120 53,40

4446 119 55,40

5020 112,5 59,14

5712 86 51,44

 

 

 

 

 

 

 

 

En la figura 56 se muestran las curvas de potencia en condiciones normales de 

funcionamiento del motor del Austin 1.3L y para la predicción en la inyección de óxido 

nitroso al múltiple de admisión 

.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Estas curvas de potencia se trazan para los valores de la tabla 40:  
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Figura 56: Curvas de Potencia a diferentes regímenes  (Tabla 40) en condiciones normales de 

funcionamiento para la presencia de óxido nitroso en los reactivos. 

Fuente: Autor 

Tabla 39: Valores de la potencia idealizada para la presencia de óxido nitroso en los reactivos. 

Fuente: Autor 
 
 

Tabla    40: Valores de la potencia neta actual e idealizada para la presencia de óxido nitroso en 

los reactivos. 

Fuente: Autor 

 

 n     rpm Pot  condición actual  kW Pot  iny. N2O  kW

3000 30,23 33,61

3500 35,42 41,78

4000 40,14 49,84

4500 44,17 56,07

5000 47,33 58,9

5500 49,42 56,15

5750 50 50
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4.1.3.  VARIACIÓN DE PRESIÓN Y TEMPERATURA EN LA COMBUSTIÓN      

           Afirmaciones Basadas en Simulación por Software   

 

Al recordar lo mencionado en el ítem 3.2, el desarrollo de la llama representativa para el 

MEP en aspiración normal y con presencia de óxido nitroso hace posible reconocer la 

variación de la presión y la temperatura durante el avance de la combustión.  

 

 

También se hizo explícito que es una representación pues en la combustión interior del 

motor del automóvil la mezcla aire-octano inicialmente antes de la combustión es sometida 

a compresión lo que conlleva aumento de temperatura de 293 K a 708,51 K debido al 

cambio de presión de la mezcla de 100 kPa a 2362,51 kPa  para el caso particular del 

motor del Austin 1.3L cuya relación de compresión es 9,77. 

 

 

Tal como se explica en el párrafo anterior, el siguiente análisis  es de tipo cualitativo, no 

por el hecho de que los valores obtenidos en simulación no sean fiables, sino porque en la 

simulación se trata de una inyección permanente combustible y oxidantes mientras que en 

la combustión interna del motor del automóvil la llama se desarrolla por la quema de una 

masa fija de octano con una porción definida de oxidante u oxidantes, masas que 

inicialmente son sometidas a mayores presiones por compresión no isoentrópica lo que 

conlleva aumento de temperatura.    

 

 

Las siguientes descripciones analizadas de la simulación por software son comunes en 

ambas situaciones, en la oxidación de octano con aire y también con óxido nitroso: 

 

 La temperatura aumenta a medida que avanza el movimiento de la malla móvil –

pared lateral derecha- que representa la superficie del pistón (ver figuras 46 y 48), 

figura 57 a y b. 
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De acuerdo a las figuras 57 se aprecia que la temperatura es máxima cuando la llama tiene 

más tiempo para arder y espacio para actuar. Con esta explicación se afirma que la 

Temperatura es máxima cuando el volumen del cilindro es máximo -punto muerto inferior-

, lo que contradice las evaluaciones en el Ciclo de Otto, pero en realidad es que durante el 

avance de la llama en la simulación no existe realización de trabajo lo que conduce a que 

disminuya la temperatura. Esto es evidente si se aprecia la disminución de energía interna 

del aire al pasar del punto  3 al punto 4 en el diagrama   T-v de la figura 9, proceso en el 

que existe una entrega de trabajo neto netow . 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

En la figura 57b se aprecia que en la presencia de óxido nitroso en la combustión, el 

combustible se quema mejor puesto que la temperatura al final, punto muerto inferior es 

mayor que en la combustión normal,  figura 57a,  y también se aprecia un rápido aumento 

de la misma.  

 

Figura  57: Desarrollo de Temperatura  durante la combustión a medida del avance del pistón. 

a) Combustión Octano-aire 

b) Combustión Octano-aire-óxido nitroso 

Fuente: Autor 
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Algo que es interesante apreciar en el desarrollo de la combustión en el caso de la 

combustión con óxido nitroso es la presencia de mayores regiones de alta temperatura (en 

realidad son volúmenes de temperatura puesto que las figuras están en 2D) frente a la 

combustión normal, figuras 58, sobre todo en zonas adyacentes a la superficie del pistón. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 La presión es mayor cuando el pistón está más cerca del punto muerto superior y 

disminuye a medida que avanza hacia el punto muerto inferior. (Ver figuras 47 y 

49), figura 59 a y b. 

 

 

Esto concuerda con el Ciclo Ideal de Otto pues la presión es máxima cuando inicia el 

movimiento del pistón del punto muerto superior al punto muerto inferior. 

 

 

Se entiende que al momento de iniciar el movimiento del pistón en la dirección indicada en 

el párrafo anterior, la fuerza de empuje es mayor al inicio, y que disminuye  durante el 

descenso. 

 

 

Figura  58: Regiones de Temperatura dentro del cilindro durante la combustión (pistón pared 

horizontal inferior y solo tomado la mitad del mismo): 

a) Combustión Octano-aire 

b) Combustión Octano-aire-óxido nitroso 

Fuente: Autor 

(a) 

 

(b) 
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En la figura 60, se puede observar que existe un aumento de presión con la presencia de 

Óxido Nitroso en comparación con la presión de Octano Aire. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura  59: Desarrollo de Presión  durante la combustión a medida del avance del pistón. 

a) Combustión Octano-aire 

b) Combustión Octano-aire-óxido nitroso 

Fuente: Autor 
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rpm moles de N 2O moles de Aire

3642 10,23 21,00

4446 16,80 14,45

5020 10,96 17,78

5716 5,43 22,53

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

4.2. CONSIDERACIONES  RESPECTO A LAS CANTIDADES 

       MOLARES DE AIRE Y ÓXIDO NITROSO 

 

En la figura 61 se aprecia  las cantidades molares de aire y óxido nitroso a lo largo del 

desarrollo de regímenes para la tabla 41), y en la figura 62 se puede apreciar el 

comportamiento de las cantidades molares del aire en la combustión en la aspiración 

normal de acuerdo a valores mostrados en la tabla 11.  

 

 

 

 

 

 

 

Tabla  41: Cantidades molares de aire y óxido nitroso 

Fuente: Autor 

Figura  60: Regiones de Presiones dentro del cilindro durante la combustión (pistón pared 

horizontal inferior y solo tomado la mitad del mismo): 

a) Combustión Octano-aire 

b) Combustión Octano-aire-óxido nitroso 

Fuente: Autor 
 

(a) 

 

(b) 
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En la figura 61 se determina que en ningún momento las cantidades de aire y óxido nitroso 

pueden ir en ascenso o descenso simultáneamente, sino que mientras una sustancia va en 

aumento la otra necesariamente irá en disminución y viceversa, porque en la aspiración 

normal, figura 62, es notoria la disminución de entrada de aire a medida que aumenta el 

régimen, lo que tiene mucho sentido pues a medida que los pistones se mueven más 

rápidamente es menos probable que se carguen de aire los cilindros debido a la rapidez con 

que suceden los llenados.  

Figura  61: Cantidades molares de aire y óxido nitroso  a  lo  largo  del  desarrollo  de  regímenes 

Fuente: Autor 
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Figura  62: Cantidades molares de aire a  lo  largo  del  desarrollo  de  regímenes en la 

combustión de aspiración normal. 

Fuente: Autor 
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4.3. RELACIÓN ENTRE LA ENERGÍAS DE COMBUSTIÓN Y LA  

       ADICIONADA EN EL DEL CICLO IDEAL DE OTTO.  

 

Los valores de las energías adicionadas en el  Ciclo Ideal de Otto, tabla 21, son los valores 

necesarios para producir los trabajos indicados de la tabla 22, pero su procedencia viene de 

los calores liberados en la combustión química, tabla 13, los cuales a su vez son obtenidos 

de las curvas de las figuras 33 que a su vez se encontraron a partir de procedimientos 

similares a la tabla 12, salvo que son fragmentados para la cantidad de combustible que 

interviene en cada combustión, o sea, las masas de octano por admisión, tabla 5, y 

aplicados a la masa de aire correspondiente a ese régimen, ítem 2.1. 

 

 

Como se explica en ítem 3.1.2., no se cumple exactamente para las temperaturas de los 

gases de combustión de la tabla 22, sino que supera en la temperatura en un 20%, y es que 

se considera que se producen irreversilidades desde la energía liberada en la combustión  a 

la energía del trabajo reversible.  

 

 

4.4. EL TRABAJO REVERSIBLE NO ADIABÁTICO 

 

Se considera así al valor del trabajo reversible que se obtiene considerando  pérdida de 

energía del sistema, en este caso, de todo el motor a la temperatura de los alrededores, 

20ºC, que es la temperatura ambiente considerada para éste estudio y que marca la 

condición inicial de temperatura en el ciclo de Otto.  Si bien el trabajo reversible se obtiene 

a partir de la ecuación 33, la entropía generada, genS ,  se evalúa por medio de la ecuación 

30 antes que con la ecuación 32 pues el valor del trabajo reversible se toma como el mayor 

posible en éste estudio. 

Entiéndase que al tomar la ecuación 30 para evaluar la entropía, con el calor liberado salQ  

desde el sistema a los alrededores a la temperatura OT ,  el sistema se toma como más 
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ordenado, menor entropía ya que estará a menor temperatura pues existe liberación de 

energía térmica desde el motor a los alrededores. En realidad el calor liberado salQ , a pasar 

de no ser el calor de la combustión de la tabla 13, se toma éste para evaluar la ecuación 33 

a pesar que la pérdida de energía es por radiación y convección libre y/o forzada desde el 

motor a los alrededores, o sea el  
radQ



 por unidad de masa de aire de la tabla 16 pues se 

encuentra más correspondencia entre los trabajos de la tabla 23.   
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ANEXO 1 

CARACTERÍSTICAS TÉCNICAS DEL AUSTIN 1.3L 

 

 

   

 

 

 

 

 

MOTOR  

Tipo: 4 cilindros en línea, bloque y culata en fundición, cigüeñal sobre 3 apoyos.  

Posición: delantera transversal, con la caja de cambios integrada en cárter.  

Diámetro x carrera: 71 x 81 mm.  

Cilindrada: 1319,6 cc.  

Relación de compresión: 9,77:1.  

Distribución: válvulas en culata accionadas por varillas y balancines desde el árbol de levas 

lateral. 

Refrigeración: líquida, con ventilador movido por correa. 

Alimentación: dos carburadores SU HS2.  

Potencia: 68 CV SAE a 5.750 rpm.  

Par máximo: 9,72 mkg a 3.600 rprn.  

 

TRANSMISIÓN  

Tracción: delantera.  

Embrague: monodisco en seco con mando hidráulico.  

Cambio: 4 velocidades.  

Relaciones de cambio (grupo): lª; 3,52:1, 2ª; 2,22:1, 3ª; 1,43:1 y 4ª; 1,00:1, (3,44:1).  

Desarrollos: 7,31 km/h a 1.000 rpm en 1ª, 11,62 km/h en 2ª, 17,99 km/h en 3ª y 25,78 en 4ª.  
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BASTIDOR  

Estructura: carrocería monocasco con bastidores independientes para cada tren.  

Suspensión delantera: brazos transversales con tirante oblicuo en el inferior, tacos de goma y 

amortiguadores telescópicos.  

Suspensión trasera: Ruedas tiradas por brazos longitudinales, tacos de goma y amortiguador 

telescópico. 

Frenos: discos delanteros y tambores traseros, servofreno. 

Dirección: de cremallera.  

Diámetro de giro: 9,6 m. 

Llantas: 4,5 x 10 pulgadas. 

Neumáticos: 145-SR 10.  

CARROCERÍA  

Diseño: BMC (Alec Issigonis).  

Plazas: 4. 

Batalla: 2,036 m. 

Vias del/tras.: 1,235/1,200 m.  

Largo x ancho x alto: 3,055 x 1,410 x 1,350 m.  

Peso: 640 kg.  

Depósito de combustible: 36 litros.  

PRESTACIONES  

Velocidad máxima: 160 km/h.  

0 a 100 km/h: 14,7 seg.  

0-400 m: 19,2 seg.  

0-1.000 m: 35,4 seg.  

Consumo: 8 l/100 km en conducción normal.  

 

· Autor: Arturo Andrés (AUTOPISTA, nº 786, 2 de marzo de 1974) 

· Gracias a Jaume P. por enviar el texto. Fotos: MOTORCLASICO 
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                   Consumo de Combustible

Itinerario Crucero  Consumo

km/h l/100km

Ciudad - 12,94

Carretera 95 7,48

Carretera 116 8,67

Carretera 131 10,13

Carretera A tope: 149 11,59

ANEXO 2 

CONSUMO DE COMBUSTIBLE DEL AUSTIN 1.3L 

CONSUMO    

Una de las consecuencias de este desarrollo excesivamente corto para las características del 

coche, es que el consumo se «dispara» en cuanto el coche se le hace andar rápido. Cuando su 

presentación, según los recorridos, el consumo nos varió entre 10,6 y 12 litros justos. En 

nuestro resumen se puede observar que. al pasar la marcha de crucero de 5.000 r. p. m. (129 de 

crono), el consumo también pasa de 10 litros. Y a pesar del nuevo depósito de 36 litros, 

volviendo de Zaragoza (donde se llenó a tope a la salida) nos quedamos sin gasolina en el 

último repecho de la autopista de Barajas, ya entrando en Madrid. Aunque haya tráfico, el 

trayecto desde la capital aragonesa a Madrid, y casi en vacío, no justifica un consumo de 11,6 

litros.  

En cambio, andando en plan tranquilo, el consumo es bajo, empezando con esos 7,5 litros que 

se consumen andando a 100 de aguja (95 reales). En ciudad, la cifra de 13 litros es correcta, ya 

que el coche ha sido conducido como es lógico hacerlo, apretando un poco en las marchas 

cortas y sacándole el partido que puede dar de sí, realmente, en ciudad es un coche delicioso, 

pues tiene excepcional aceleración en baja, muy buenos frenos (pero progresivos), y con su 

dirección y tamaño se maneja con gran facilidad.  

Repetimos una vez más que ese 5 por 100 de alargamiento del desarrollo le vendría de perlas 

al coche por todos los conceptos; esperamos comprobarlo en un plazo no muy largo. 

 

 

 

 

 

 

· Autor: Arturo Andrés (AUTOPISTA, nº 786, 2 de marzo de 1974) 

· Gracias a Jaume P. por enviar el texto. Fotos: MOTORCLASICO 
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115 v
n 

ANEXO 3 

DETERMINACIÓN DEL RÉGIMEN A DISTINTAS VELOCIDADES 

De acuerdo al anexo 1 el régimen máximo es 5750 rpm, y la velocidad máxima 149,07 km/h, 

equivalente a 150 km/h (anexo 4). Ya que la velocidad del automóvil responde a mecanismos 

de ruedas dentadas en la caja de cambios, las velocidades del motor y el avance del vehículo 

es una función lineal, y se comportará de acuerdo a la función de la figura del plano cartesiano 

que se muestra a continuación: 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

 

 Sabiendo la ecuación de la recta:   V – V1 = m (rpm – rpm1) 

𝑉 − 0 =
150 − 0

5750 − 0
 (𝑟𝑝𝑚 − 0) 

𝑉 =
150

5750
 𝑟𝑝𝑚 

𝑉 =
3

115
 𝑛 

De acuerdo a esta recta la relación entre las revoluciones del motor y la velocidad es: 

rpm = n; despejando n 

  

Entonces teniendo la velocidad podemos obtener n:       V          n 

                                           95      3642 

                                    116     4446 

                                       131     5020 

                                       149     5712 

v  (km/h) 

rpm 
5750 

(rpm2 , v2) 150 

(rpm1 , v1) 
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ANEXO 4 

PRESTACIONES DEL AUSTIN 1,3L 

´´Como decíamos al comienzo, el automovilista está en el derecho de esperar que el Mini 

Cooper 1300 sea una «bomba». Y no lo es. Su velocidad «raspa» simplemente los 150 km/h.; 

su aceleración es similar a la que tiene un Simca 1200 Special, con igual cilindrada y 240 

kilogramos más de peso, por no hablar de la superficie frontal. Un moderno 1430 lo bate en 

toda regla en cualquier aspecto de prestaciones. No hay potencia, y donde no hay caballos es 

tontería empeñarse en que ocurran milagros.  

 

Ciertamente hay mejora respecto al anterior 1275-GT, o al 1275-C, que a su vez precedió a 

éste. En sus tiempos, dichos modelos nos dieron unas velocidades punta de 139 y 141 

kilómetros por hora, con unos tiempos en reprise de 20" y 37"6/10 y en aceleración de 19"6/10 

y 36"9/10. Así pues, el  Mini Cooper marca un paso adelante. Sus prestaciones hubieran sido 

correctas cuando se presentó el 1275-C hace ya seis o siete años. Hoy en día se han quedado 

tan escasas como fueron las de aquél en su día.  

 

De todos modos, y tal como ya dijimos cuando la presentación, nos parece equivocado la 

elección de este grupo final para el coche. La aceleración no perdería mucho volviendo al más 

largo y es casi seguro que la velocidad punta ganaría. Actualmente, ésta se consigue a un 

régimen real de 5.800 r. p. m. algo pasadas, lo cual sería excelente si de verdad el régimen de 

potencia máxima del motor fuese el de 5 .750 r. p. m. No sabemos si puesto en el banco de 

pruebas será así. Pero instalado en el coche, la potencia está en franca decadencia antes de 

llegar a las 5.500 r. p.m. El grupo largo le permitiría al motor girar a un régimen más suave, 

con ventajas de todo tipo: menor consumo, menos ruido, menos desgaste y menos temperatura 

y consumo de aceite.  

 

Aunque no es seguro, parece ser que; en breve plazo, el grupo largo va a ser instalado en estos 

coches. En tal caso, nos gustaría volver a probarlo, y con un motor bien rodado y bien puesto a 

punto, creemos que la punta podría llegar muy cerca de la cifra de los 155 kilómetros por hora, 

que, sin ser nada exagerado, lo permitiría, al menos no pasar el sonrojo de ser superado por 

berlinas de turismo como el GS, el 1430, o incluso el 1200 Special y el 12-S " 
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REPRIS  

400 m, en 4ª, a 40 km/h 19"3/10

1.000 m, en 4ª, a 40 km/h 36"4/10

ACELERACIÓN  

400 metros, con salida parada 19"0/10

1000 metros, con salida parada 35"5/10

VELOCIDAD MÁXIMA  

(km/h) 149,07

 

 

 

 

 

 

 

 

· Autor: Arturo Andrés (AUTOPISTA, nº 786, 2 de marzo de 1974) 

· Gracias a Jaume P. por enviar el texto. Fotos: MOTORCLASICO 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



124 
 

ANEXOS 5 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

DIBUJOS DEL MOTOR 
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ANEXO 5A 

O  71mm

8
0
.2

6
m

m

CILINDRO

Partes del Motor del Austin 1.3L
Santiago
Valdivieso
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ANEXO 5B 

O  70,5mm

7
5
m

m

PISTÓN

Partes del Motor del Austin 1.3L
Santiago
Valdivieso

Volumen 7cm
3
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ANEXO 5C 

VOLUMEN DE LA TAPA DEL BLOCK

Partes del Motor del Austin 1.3L
Santiago
Valdivieso

Volumen 19,5 cm
3
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ANEXO 5D 

DETERMINACIÓN DE VOLUMENES

Volumen Total dentro del Block  del Austin 1.3L
Santiago
Valdivieso

Volumen en la tapa del block: 19,5 cm
3

Volumen del Cilindro: 321,72 cm

Volumen de la concabidad del pistón: 7 cm
3

2
,5

m
m

PMS

PMI

10,175cm
3

Volumen Total: 358,395 cm
3

3
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ANEXO 5E 

Volumen de Llenado de Aire y Octano
Santiago
Valdivieso

Volumen en la tapa del block: 19,5 cm
3

Volumen Libre en el Cilindro: 

Volumen de la concabidad del pistón: 7 cm
3

2
,5

m
m

PMS

PMI

10,175cm
3

Volumen Libre para llenado de aire y octano: 278  cm
3

241,29 cm
3

2
0
,3

1
5

Descuento por el retraso 

del cierre de  válula 

DETERMINACIÓN DE VOLUMENES
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ANEXO 5F 

BLOCK Y TAPA

Fotografías del Motor del Austin 1.3L
Santiago
Valdivieso
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ANEXO 5G 

PISTÓN, BIELA Y SIGUEÑAL

Fotografías del Motor del Austin 1.3L
Santiago
Valdivieso
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DETERMINACION DE RELACIÓN DE COMPRESIÓN  

PARA EL AUSTIN 1.3L 

 

mín

máx

V

V
r   

 

Referencia: Ver anexo 5E  

máxV Volumen del cilindro + Volumen de la cavidad del pistón +                  

            volumen de la cavidad de la tapa del block + volumen  

            del espacio desde el punto muerto superior y el tope del  

            cilindro  

 

máxV  321,72 cm3 + 7 cm3 + 19,5 cm3 + 10,175 cm3  =  

 

máxV  358,395 cm3 

 

 

mínV  Volumen de la cavidad del pistón + volumen de la     

             cavidad  de la tapa del block + volumen del espacio      

             desde el punto muerto superior y el tope del cilindro = 

 

mínV  7 cm3 + 19,5 cm3 + 10,175 cm3  = 

mínV  36,675 cm3 

77,9
675,36

395,358
3

3


cm

cm

V

V
r

mín

máx
 

 

ANEXO 5H 
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ANEXO 6 

 

 

 

 

 

 

 

TABLAS TERMODINÁMICAS 
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ANEXO 7 

LONGITUD MEDIA  DEL HAZ L  
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ANEXO 8 

EMISIVIDADES DE LOS GASES OH2  Y 2CO  
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ANEXO 9 

FACTORES DE CORRECCIÓN PARA LAS EMISIVIDADES DE LOS GASES OH2  

Y 2CO  
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ANEXO 10 

CORRECCIÓN   DE  LA EMISIVIDAD 
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222222188 434.7836.898)76.3(86.20 NOOHCONOHC 

ANEXO 11 

Detalles de programación para la quema de 1 kmol de octano y 20,86 kmol de aire, ecuación 

62 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

( 62 ) 
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ANEXO 12 

CONSUMO DE GASOLINA 

REFERENCIAS: 

 Anexo 2 

 Tabla 3 

 

Si a 95 km/h consume 7.48 lt por cada 100km 

 

95
𝑘𝑚

ℎ
→ 7.48

𝑙𝑡

100𝑘𝑚
 

 

La densidad del combustible es: 

 

𝛿 = 703𝑘𝑔/𝑚3 ≈ 703 𝑔/𝑙𝑡  ya que              703
𝑘𝑔

𝑚3 ∗
1 𝑚3

1000 𝑙𝑡
∗

1000 𝑔

1 𝑘𝑔
= 703𝑔/𝑙𝑡  

 

Si consume:              7.48𝑙𝑡 → 100𝑘𝑚 

                                         𝑥 → 95𝑘𝑚 

                                         𝑥 =
95∗7.48

100
= 7.106 𝑙𝑡/95𝑘𝑚 

 

Entonces sí:               7.106𝑙𝑡 → 95𝑘𝑚 

                                            𝑦 → 1𝑘𝑚 

                                            𝑦 =
1∗7.106

95
= 0.0748 𝑙𝑡/𝑘𝑚 

 

Por lo tanto, al multiplicar por la densidad:  0.0748
𝑙𝑡

𝑘𝑚
∗ 703

𝑔

𝑙𝑡
= 52.58 𝑔/𝑘𝑚  

 

Entonces a 95 km/h consume 52.58 g/km. 

 

Nota: Y así para las demás velocidades. 
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ANEXO 13 

INGRESO DE OCTANO POR ADMISIÓN 

REFERENCIA: 

 Tabla 5 

 

Sabemos que a 95
𝑘𝑚

ℎ
→ 3642 𝑟𝑝𝑚 → 52.58

𝑔

𝑘𝑚
  

 

Consumo de combustible  en kg/100km: 

 

                                                     58.58𝑔 → 1𝑘𝑚 

                                                              𝑥 → 100𝑘𝑚 

                                                              𝑥 = 5258
𝑔

100𝑘𝑚
∗

1𝑘𝑔

1000𝑔
 

                                                              𝑥 = 5.26 𝑘𝑔/100𝑘𝑚 

 

Tiempo t: 

Si                                                 95𝑘𝑚 → 1ℎ 

                                                  100𝑘𝑚 → 𝑥 

                                                                  𝑥 = 1.053 ℎ 

1.053ℎ ∗
60 𝑚𝑖𝑛1

1 ℎ
= 63.18 𝑚𝑖𝑛 ≈ 1ℎ; 3 𝑚𝑖𝑛; 9.5𝑠𝑒𝑔 

 

Admisiones de octano para el tiempo t: 

 

3642 rpm * 63.18 min = 230101.56 rev/100km 

 

Ya que el número de admisiones es el doble de revoluciones entonces de acuerdo a la figura 

23 tendríamos                      230101.56 * 2 = 460057.44 admisiones 
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Ingreso de octano por admisión en kg: 

 

𝑜𝑐𝑡𝑎𝑛𝑜

𝑎𝑑𝑚𝑖𝑠𝑖𝑜𝑛𝑒𝑠
=

5.26

460057.44
= 1.14𝑥10−5 𝑘𝑔/𝑎𝑑𝑚𝑖𝑛 

 

Nota: y así para los demás regímenes 
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ANEXO 14 

CONSUMO (𝒎̇) – GASTO DE COMBUSTIBLE POR UNIDAD DE TIEMPO EN kg/s 

 

A 95
𝑘𝑚

ℎ
→ 3642 𝑟𝑝𝑚 

 

460057.44 𝑎𝑑𝑚𝑖𝑠𝑖𝑜𝑛𝑒𝑠

(1.053ℎ ∗ 3600𝑠)
= 121.4 𝑎𝑑𝑚/𝑠 

                                                                              Ingreso de octano por admisión 

121.4
𝑎𝑑𝑚

𝑠
∗ 0.0000114

𝑘𝑔

𝑎𝑑𝑚
= 0.0014𝑘𝑔/𝑠 

 

Entonces a 3642 rpm se tendrá un consumo de octano de 0.0014kg/s 

 

Nota: y así para los demás regímenes 
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ANEXO 15 

MASAS DE AIRE 

REFERENCIA: 

 Item 2.1 

El volumen que ocupa el aire y el octano va a ser igual al volumen libre por lo tanto 

                                                                                                Anexo 5E 

VA + VOCT = VL 

 

                                                         δ =
m

V
→ V =

m

δ
 

Reemplazando que 𝑽 =
𝒎

𝜹
 para aire y octano tenemos 

 

                                                              
𝑚𝑎

𝛿𝑎
+

𝑚𝑜𝑐𝑡

𝛿𝑜𝑐𝑡
= 𝑉𝐿 

Despejando 𝑚𝑎 

                                                            𝑚𝑎 = (𝑉𝐿 −
𝑚𝑜𝑐𝑡

𝛿𝑜𝑐𝑡
) ∗ 𝛿𝑎 

 

Como datos tenemos las densidades 𝛿𝑜𝑐𝑡 = 703
𝑘𝑔

𝑚3 , 𝛿𝑎 = 1.204
𝑘𝑔

𝑚3, el 𝑉𝐿 = 278𝑐𝑚3 y la 

𝑚𝑜𝑐𝑡 = 0.0000114 𝑘𝑔 (que fue obtenida del ingreso de octano por admisión anexo 13) 

 

Utilizando la ecuación   𝑚𝑎 = (𝑉𝐿 −
𝑚𝑜𝑐𝑡

𝛿𝑜𝑐𝑡
) ∗ 𝛿𝑎.   

 

A 𝟑𝟔𝟒𝟐 𝒓𝒑𝒎 → 𝒎𝒐𝒄𝒕 = 𝟎. 𝟎𝟎𝟎𝟎𝟏𝟏𝟒 𝒌𝒈 Tenemos:  

 

𝑚𝑎 = 0.000335 𝑘𝑔 

 

A 𝟒𝟒𝟒𝟔 𝒓𝒑𝒎 → 𝒎𝒐𝒄𝒕 = 𝟎. 𝟎𝟎𝟎𝟎𝟏𝟑𝟑 𝒌𝒈 Tenemos:  

 

𝑚𝑎 = 0.000319 𝑘𝑔 

Nota: y así para los demás regímenes 
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ANEXO 16 

DETERMINACIÓN DE LAS RELACIONES AIRE-COMBUSTIBLE 

PARADETERMINAR LA CANTIDAD DE AIRE INGRESADO EN CADA RÉGIMEN 

 

REFERENCIA: 

 Item 2.2.1 

 Anexo 5E 

 

Relación aire combustible 

 

𝑚𝑎

𝛿𝑎
+

𝑚𝑜𝑐𝑡

𝛿𝑜𝑐𝑡
= 0.000278 𝑚𝑚3(𝑉𝐿) 

𝑉𝐿 = 278 𝑐𝑚3 → 𝑎𝑛𝑒𝑥𝑜 5𝐸 

 

Sabemos que la relación 𝐴𝐶 =
𝑚𝑎

𝑚𝑜𝑐𝑡
 𝒅𝒆𝒔𝒑𝒆𝒋𝒂𝒏𝒅𝒐 𝑚𝑎 = 𝐴𝐶 ∗ 𝑚𝑜𝑐𝑡 

 

Por lo tanto reemplazando 𝑚𝑎 en   
𝑚𝑎

𝛿𝑎
+

𝑚𝑜𝑐𝑡

𝛿𝑜𝑐𝑡
= 0.000278 𝑚𝑚3(𝑉𝐿)       nos queda 

 

𝐴𝐶 ∗ 𝑚𝑜𝑐𝑡

𝛿𝑎
+

𝑚𝑜𝑐𝑡

𝛿𝑜𝑐𝑡
= 0.000278 

Despejando AC 

 

𝐴𝐶 = (0.000278 −
𝑚𝑜𝑐𝑡

𝛿𝑜𝑐𝑡
) ∗

𝛿𝑎

𝑚𝑜𝑐𝑡
 

 

 

Determinación de la cantidad de aire ingresado para cada régimen 

 

A 3642 𝑟𝑝𝑚 → 𝑚𝑜𝑐𝑡 = 0.0000114 𝑘𝑔   (ítem 2.1 / tabla 8) 

Como dato: Densidades 𝛿𝑜𝑐𝑡 = 703
𝑘𝑔

𝑚3 , 𝛿𝑎 = 1.204
𝑘𝑔

𝑚3 
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Reemplazando: 𝐴𝐶 = 29.35 

 

Y  𝐴𝐶 =
𝑚𝑎

𝑚𝑜𝑐𝑡
=

𝑎∗4.76∗29

1∗114
 

Donde las masas molares del aire y el octano son 𝑀𝑎 =
29𝑘𝑔

𝑘𝑚𝑜𝑙
;  𝑀𝑜𝑐𝑡 =

114𝑘𝑔

𝑘𝑚𝑜𝑙
  

 

Utilizando la ec AC y reemplazando tenemos 

 

𝑎 ∗ 4.76 ∗ 29

1 ∗ 114
= 29.35 

Despejando 𝑎  

 

𝑎 = 24.25 

 

Entonces para la cantidad 𝑎 = 24.25𝑘𝑚𝑜𝑙 de aire se tiene la ecuación 

 

 

 

Nota: y así para cada régimen se encuentra la cantidad de aire ingresado  
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ANEXO 17 

CURVAS Y ECUACIONES PARA Qsal y Wrev 

Qsal 

REFERENCIAS: 

 Tabla 13 

 Excel Qsal  

 

A 3642 rpm 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Datos obtenidos de la tabla 13  𝑃1(923; 23276.95)       𝑃2(1023; 19615.02) 

 

Utilizando la ec de la recta 𝑄𝑠𝑎𝑙 − 𝑄𝑠𝑎𝑙1 = 𝑚(𝑇 − 𝑇1) 

 

Pendiente 𝑚 =
𝑄2−𝑄1

𝑇2−𝑇1
 

 

𝑚 =
19615.02 − 23276.95

1023 − 923
 

𝑚 = −36.62 

 

Por lo tanto 𝑄𝑠𝑎𝑙 queda en función de la temperatura T y se obtienen las diferentes figuras para 

los distintos regímenes 

 

P1 

P2 

P3 (T;Qsal) 

T(K) 

Qsal (kJ/kg) 
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𝑄𝑠𝑎𝑙 − 23276.95 = −36.62(𝑇 − 932) 

𝑄𝑠𝑎𝑙 = −36.62 𝑇 + 57076 

Wrev 

REFERENCIAS: 

 Tabla 15 

 

A 3642 rpm 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

De igual forma utilizando la ec de la recta 𝑊𝑟𝑒𝑣 − 𝑊𝑟𝑒𝑣1 = 𝑚(𝑇 − 𝑇1) 

 

Pendiente 𝑚 =
𝑊𝑟𝑒𝑣2−𝑊𝑟𝑒𝑣1

𝑇2−𝑇1
 

𝑚 = 20.26 

 

Por lo tanto 𝑊𝑟𝑒𝑣 queda en función de la temperatura T y se obtienen las diferentes figuras 

para los distintos regímenes 

 

𝑊𝑟𝑒𝑣 − 13260.51 = 10.26(𝑇 − 932) 

𝑊𝑟𝑒𝑣 = 10.26 𝑇 + 3787.013 

 

Nota: se realiza de igual forma para los demás regímenes 

 

T(K) 

Wrev (kJ/kg) 

P3 (T;Wrev) 
P2 

P1 

14331.25 

13260.51 

923 1023 
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ANEXO 18 

PROMEDIO DE LAS CANTIDADES MOLARES 

 

 

 

 

 

 

 

8 para CO2 

9 para H2O  

 
11.75+8.36+5.35+3.11

4
= 7.143 para O2 

  
9.81+78.43+67.12+58.7

4
= 73.86 para N2 

 

Por lo tanto los gases de combustión promedio 

 

8𝐶𝑂2 + 9𝐻2𝑂 + 7.143𝑂2 + 73.86𝑁2 

8+9+7.143+73.86 = 98.003 

% 

98.003 → 100% 

8 → 𝑋𝐶𝑂2 

𝑋𝐶𝑂2 = 8.163% 

Y así para los demás elementos. 
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ANEXO 19 

FRANCCIONES MOLARES Yi 

 

Se encuentra dividiendo el número de átomos del elemento a encontrar para la suma de todos 

los números de átomos de los elementos de los productos. 

8

8 + 9 + 7.143 + 73.86
= 0.082 𝐶𝑂2 𝑌𝑖 

9

8 + 9 + 7.143 + 73.86
= 0.0918 𝐻2𝑂 𝑌𝑖 
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ANEXO 20 

TIEMPO DEDURACIÓN DELA RADIACIÓN DE LOS GASES A LAS PAREDES 

DEL CILINDRO Y PERDIDA DE ENERGIA POR UNIDAD DE MASA 

REFERENCIAS: 

 Tabla 16 

 Fig 23 

 

Tiempo de duración de la radiación de los gases en las paredes del cilindro 

A 3642 rpm 

3642 
𝑟𝑒𝑣

𝑚𝑖𝑛
∗

1 𝑚𝑖𝑛

60 𝑠𝑒𝑔
= 60.7 

𝑟𝑒𝑣

𝑠
 

Entonces si a: 

60 𝑟𝑒𝑣 → 1 𝑠𝑒𝑔 

1 𝑟𝑒𝑣 → 𝑥 

𝑥 = 0.0165 𝑠𝑒𝑔 

Eso quiere decir que los gases permanecen durante 0.0165 seg dentro del cilindro 

Nota: así para cada régimen 

 

Perdida de energía por unidad de masa 

A 3642 rpm el trabajo consumido es 16.5 J del anexo 21 y tenemos la 

𝑚𝑎 = 0.000355𝑘𝑔 que fue obtenida anteriormente, por lo tanto: 

 

16.47 𝐽

0.000335 𝑘𝑔
= 49164.18 𝐽/𝑘𝑔 

 

La pérdida de energía es de 49.164 KJ/kg 

Nota: así para cada régimen 
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ANEXO 21 

TRABAJO Y POTENCIA CONSUMIDA POR RADIACIÓN 

REFERENCIAS: 

 Tabla 17 

 

A 3642 rpm  

𝑄𝑛𝑒𝑡𝑜 = 1000𝑤̇ → 𝑒𝑐 56 

1000
𝐽

𝑠
∗ 0.0165 𝑠 = 16.5 𝐽 = 𝑀 

𝑃𝑜𝑡 =
𝑛𝑀

9550
 

𝑃𝑜𝑡 =
3642 ∗ 16.5

9550
 

𝑃𝑜𝑡 = 6.29 𝐾𝑤 

 

Nota: así para los distintos regímenes 
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ANEXO 22 

TRABAJO CONSUMIDO POR FRICCIÓN Y POTENCIA CONSUMIDA 

 

Trabajo consumido por fricción 

Del ciclo de Otto 

𝑃𝑀𝐸 =
𝑊𝑛𝑒𝑡𝑜

𝑉1 (1 −
1
𝑟)

 

𝑊𝑛𝑒𝑡𝑜 = 𝑃𝑀𝐸 ∗ 𝑉1 (1 −
1

𝑟
) 

r = 9.77 

Donde  

𝑉1 =
𝑅𝑇1

𝑃1
 

R = 0.287 

T = 293 k 

P1 = 100 kPa 

 

Por lo tanto a 3642 rpm         PME = 122.52 kPa 

𝑊𝑛𝑒𝑡𝑜 = 122.52 ∗ 0.841 (1 −
1

9.77
) 

𝑊𝑛𝑒𝑡𝑜 = 92.5 𝐾𝐽/𝑘𝑔 

Nota: así para cada régimen 

 

Potencia consumida 

Al trabajo hay que llevarlo a J 

92.5 
𝑘𝐽

𝑘𝑔
∗ 0.000335 𝑘𝑔 ∗

1000

1𝑘
= 30.98 𝐽 

 

Entonces a 3642 rpm el torque perdido es 30.98J. 

Si 

𝑇 =
9550𝑃𝑜𝑡

𝑛
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𝑃𝑜𝑡 =
𝑇 ∗ 𝑛

9550
=

30.98 ∗ 3642

9550
= 11.81 𝐾𝑤 

 

Nota: así para cada régimen 
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