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RESUMEN. En el contexto de la llamada termodindmica de tiempos finitos proponemos un modelo
para el ciclo térmico Diesel. En este modelo se consideran adiabdticas instantdneas y todo el
tiempo de evolucién del ciclo se atribuye a los procesos de calentamiento isobarico y enfriamiento
isocérico. Los resultados obtenidos para la eficiencia y relacién de compresién del ciclo reproducen
razonablemente bien los valores reales tipicos de estas cantidades. Nuestros resultados mejoran
notoriamente los reportados por H.S. Leff para el mismo ciclo.

ABSTRACT. Within the context of finite-time thermodynamics, we propose a Diesel-cycle model.
In this model, we consider instantaneous adiabats and we take all the cycle's time evolution as
only ascribed to the isobaric heating and the isochoric cooling processes. The results we obtain for
the efficiency and the compression ratio of the cycle are in accordance with typical real values of
these quantities. Our results improve those reported by H.S. Leff for the same cycle.

PACS: 44.60.4+k; 44.90.+c

1. INTRODUCCION

Préacticamente en cualquier libro de termodindmica cldsica se encuentran modelos rever-
sibles de diferentes maquinas térmicas. Como es bien sabido, los modelos reversibles de
estas maquinas, evidentemente conducen a valores sobreestimados para variables de pro-
ceso como el trabajo de salida y la eficiencia. Naturalmente, esto se debe a que en los
modelos reversibles no se consideran efectos disipativos, ni fenémenos de transporte que
ocurren a tiempo finito. De hecho, los modelos reversibles, necesariamente cuasiestaticos,
son de potencia nula. Es decir, el trabajo por unidad de tiempo tiende a ser cero, debido
a que para recorrer un proceso estrictamente reversible se tendria que emplear un tiempo
practicamente infinito. De este modo, se puede afirmar que los modelos elaborados en
el contexto de la termodindmica clésica de equilibrio (TCE) son 1tiles en el sentido de
proporcionar cotas maximas (o minimas) de operacién para diversas variables de proceso.
Esta idea queda muy bien ilustrada por el teorema de Carnot, que establece una cota
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méxima para la eficiencia de maquinas térmicas operando entre dos almacenes térmicos
de temperaturas fijas.

Durante las dos iltimas décadas se ha estado construyendo una termodindmica de tiem-
pos finitos (TTF), también conocida como termodindmica endorreversible [1,2]. En esta
disciplina se buscan procedimientos para elaborar modelos de procesos termodinamicos
que conduzcan a cotas de operacién mds realistas que las que proporciona la TCE. Los
métodos de la TTF, estdn principalmente sustentados en la llamada hipétesis de endo-
rreversibilidad [3], que consiste en suponer que existen procesos internos con tiempos de
relajacién rapidos que pueden considerarse razonablemente como reversibles, en contraste
con otros procesos predominantemente ocurriendo en las fronteras de un sistema con sus al-
rededores, que pueden tomarse como irreversibles y por lo tanto productores de entropia.
De esta manera, se pueden elaborar modelos con produccién neta de entropia positiva
para el universo termodindmico (sistema mds alrededores). Los modelos elaborados de
este modo conducen a cotas mas realistas para variables de proceso. Entre los miltiples
problemas tratados con técnicas de la TTF, estdn los de modelar méquinas térmicas tipi-
cas como las de Carnot [4], Otto [5-7] y Diesel [8,9], por citar algunas. En este trabajo
proponemos un modelo del ciclo Diesel a tiempo finito, que conduce a valores de eficiencia
y relaciéon de compresién que concuerdan razonablemente con los correspondientes valores
para maquinas Diesel reales [10]. Los valores reportados en este trabajo mejoran los obte-
nidos por Leff [8] para el mismo ciclo. Ademds nuestro modelo conduce a curvas tipo rizo
para la potencia en términos de la eficiencia, como es caracteristico de maquinas térmicas
reales [17,18].

2. EL cicLo DIESEL IDEAL

El llamado ciclo Diesel, en honor a su disenador Rudolf Diesel (1853-1913), es un ciclo
de cuatro tiempos cuyas ramas constituyentes se muestran en la Fig. 1. La descripcién
de este ciclo y su correspondiente modelo reversible idealizado se muestra en numerosos
libros de termodindmica [11-13], por lo que aqui solo diremos que la eficiencia térmica
para este ciclo reversible estd dada por

) =]

; (1)
(5 %) |

donde vy es el cociente de los calores especificos de la sustancia de trabajo v = cp/cy, rg
es la relacién de expansion, rg = V1 /V3 y ¢ es la relacién de compresién, rc = Vi /Va.

Evidentemente la Ec. (1) conduce a valores de la eficiencia que estdn muy por arriba de
los correspondientes valores para maquinas reales que funcionan con un diagrama indicador
similar al de la Fig. 1 [14]. En la Fig. 1 hemos pasado por alto los procesos de ingreso y
salida de la sustancia de trabajo a los cilindros, debido a que no contribuyen al trabajo
neto del ciclo.

D =
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Ficura 1. Diagrama PV de un ciclo Diesel reversible.

Como ya lo hemos mencionado, el ciclo Diesel ideal es un ciclo de potencia nula y éste
es justamente uno de los atributos que pueden modificarse usando TTF, como veremos
en la siguiente seccién.

3. CicLo DIESEL A TIEMPO FINITO

El ciclo Diesel ya ha sido analizado en el contexto de la TTF [8, 9, 15]. Por ejemplo,
Hoffman et al. [9], estudiaron el problema de optimizar las trayectorias del pistén en
tal ciclo. Las trayectorias fueron analizadas en términos de los cambios en la velocidad
del pistén tomando en cuenta distintos términos disipativos. Leff [8] estudi6 varios ciclos
térmicos, entre ellos el Diesel, utilizando un criterio de potencia maxima, pero sin efectos
disipativos, llegando a resultados para la eficiencia 7 en el intervalo (0.57, 0.63) que aiin
resultan muy por encima de las 7 reales que se encuentran en el intervalo (0.26, 0.36) [10].
En la Ref. [15] también se analizé un ciclo Diesel a tiempo finito con adiabaticas no
instantineas llegando a eficiencias de alrededor de 0.47. En este trabajo proponemos un
nuevo modelo para un ciclo Diesel irreversible que como se verd conduce a resultados mas
realistas. En TTF, ha sido usual utilizar la aproximacién de que los procesos adiabaticos
se pueden tomar como instantdneos [3,16]. Esto debido a que los tiempos de relajacién
en un proceso adiabatico son mucho mas cortos que en un proceso no-adiabatico. En
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nuestro modelo del ciclo Diesel tomaremos esta aproximacién. Asi, los procesos 1 — 2 y
3 — 4 (véase Fig. 1) no contribuirdn al periodo total del ciclo. Respecto al proceso de
calentamiento isobédrico 2 — 3 y al de enfriamiento isocérico 4 — 1, supondremos que
ocurren a una tasa constante de variacién de la temperatura:

dT
para 2 — 3, i ky;

s (2)
para 4 — 1, = ka,

donde T es la temperatura absoluta y ¢ es el tiempo, k; y k; pueden tomarse como
tasas promedio de calentamiento y enfriamiento, respectivamente. Integrando las Ecs. (2)
obtenemos

ty = Ki(T3 - T7)

(3)
ta = Ko|Th — Ty| = K2(Ty — Th),
con Ky = 1/ky y K3 = 1/ky. De este modo el periodo del ciclo, se tomard como
‘r=t1+t2=K1(T3-—T2)+K2(T4—T1). (4)

Asumiendo la endorreversibilidad del ciclo, el trabajo total lo calculamos como es usual
en la TCE:

Wiot = mep(T3 = T2) + mey (Th — Ty), (5)

donde cp es la capacidad calorifica de la mezcla reactiva, cy la de los productos de la
combustién y m la masa de las sustancias de trabajo. Evidentemente Cp=mcpyCy =
mcy.

Por medio de las Ecs. (5) y (4), podemos calcular la potencia del ciclo, sin incluir ain
términos disipativos. Esta resulta

_ Wi _Cp(T3 - T5) - Cy(Ty — Th)

Fr T K(G-T)+K(Ty-T,) (6)

Esta ecuacién puede reducirse, por medio de la ecuacién de las adiab4ticas de los gases
ideales TV7~! = cte, para obtener

_ Cr(rc —re)r'r&! = Cy(rZ - 1)
= =5 il .
Ki(r¢c - ?‘E)TE r% + Kg(r% —rL)

(7)

Como se ve, la Ec. (7) nos da P como funcién de los parametros de disefio rg y r¢. Esta
ecuacién es una superficie creciente en rg y rc sin un méaximo absoluto. Para convertir
la Ec. (7) en una funcién convexa, es necesario involucrar los fenémenos disipativos del
ciclo. En un ciclo Diesel existen muchos procesos irreversibles productores de entropia
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que se reflejan en pérdidas de potencia y eficiencia. Algunos son: a) pérdidas por friccién
entre superficies, b) pérdidas por caidas de presién en la carga y descarga de la cdmara,
¢) fugas de calor por las paredes del pistén, d) combustién incompleta y e) inyeccién del
combustible. En nuestro modelo no hacemos una distincién detallada entre todas estas
pérdidas. En lugar de esto, las englobaremos todas en un término tipo friccién dependiente
de la velocidad v del pistén. Asi, tomamos una fuerza disipativa dada por

dzx

fu=—nv=-p, (8)

con u un coeficiente de friccién “global” y z la posicién instantdnea del pistén. De este
modo la potencia disipada se puede expresar por,

=a($) (§) =

la velocidad la tomamos como la velocidad media del golpe de potencia de 2 — 4 y
obtenemos

T4 — T2 T — T2 T2 (T1
y = = o2 (L 1) 10)
ts2 t42 T/2 (-"32 (
2
— ﬂ(rc 13,
T

con 3 la posicién minima del piston y 7 el periodo. De este modo, P, (potencia disipada)
queda como

P, = —b(rc — 1), (11)

con b= 4uxd/r2.
Utilizando (7) y (11), podemos escribir la potencia del ciclo con efectos disipativos

if g
Cp(rc — TE)TE 11"% - Cy(r - r%) _

e b(rc — 1) (12)
Ki(rc — mg)rg, lr% 1 + Ky(rg — L)

P(TEH TC) =

La funcién (12) sélo es convexa para rg fija y rc variable, asi que adoptamos este
criterio de maximizacidn, es decir, tomaremos rg en un intervalo realista (8] de (1.25,2.5)
y buscamos la r¢ que maximiza a P. Procedemos a calcular una expresién para la eficiencia

a tiempo finito, usando

— P(TE,TC) (13)
Qab/T '
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FIGURA 2. Curva de potencia vs. relacién de compresién paratg =2.05yb=3W.
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FIGURA 3. Curva de eficiencia vs. relacién de compresién pararg = 2.05y b=3 W,

con Qup = Cp(T3 — Ty) mostrado en la Fig. 1, que no es otra cosa que el calor de com-
bustién. Sustituyendo (4), (12) y Qup en (13) se obtiene

(re)? — (rc)” b(rc — 1)2{K1 (re —rc)(rere)™™! + Ky(r} - 1) }
¥(rg — TC)(TETC)T_I - Cp(rg — 'rC)(rErC)‘)‘—l

TI(T'E,TC) =1-

)
(14)
la cual se reduce a la eficiencia reversible [Ec. (1)] cuando y = b = 0. Para hacer célculos
numéricos con las Ecs. (14) y (12), necesitamos estimar los valores de las constantes
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FIGURA 4. Curva de potencia normalizada (p/pmax) vs. eficiencia. Este tipo de rizo es caracteristico
de mdaquinas reales.

involucradas. Esto lo hacemos en base a datos de las Refs. [7] y [9], para un ciclo estdndar
de aire y obtenemos: K; = 8.12x107%sK~!, K, = 18.67x10"% sK~!, Cp = 0.41832 JK!,
Cy = 0.2988 JK~!, x5 = 0.5 cm y 7 = 33.3 ms. Ademds, tomando un valor tipico de
rg = 2.05 [8] y b =3 W (b es del orden de 0.1 u, Ec. (11)), obtenemos la grifica P vs.
rc (Fig. 2) y la grafica de 5 vs. r¢ (Fig. 3), respectivamente. Como se ve, la r¢, donde
se maximiza la eficiencia es r¢, = 15.76 con n* = 0.328; y para rg = 1.35, r& = 12.5 con
n* = 0.30 , en excelente acuerdo con datos tipicos de méquinas Diesel reales. Si usamos
b =464 Wy rg = 1.95 obtenemos, n* = 0.36, que también es muy buen resultado. De
hecho, para todo el intervalo de rg (1.25,2.5), obtenemos 1 y rc en intervalos realistas.
Si acoplamos las Ecs. (14) y (12) mediante la variable comiin r¢, obtenemos la Fig. 4,
que muestra parcialmente un rizo P vs. 7. Este comportamiento expresa que el punto
de potencia maxima es cercano al punto de eficiencia médxima, tal y como Gordon y
Huleihil [17] demuestran que es caracteristico de maquinas reales disipativas.

Recientemente Ait-Ali [18], ha obtenido un rizo similar a la Fig. 4 para un ciclo de
Curzon y Ahlborn con disipacién interna.

4. CONCLUSIONES

La termodindmica de tiempos finitos ha mostrado ser una exitosa extensién de la termo-
dindmica cldsica de equilibrio para el tratamiento de diversos procesos en los que se toman
en cuenta tasas temporales de variacién de cantidades relevantes de un sistema. En par-
ticular, la TTF ha dado muy buenos resultados en la modelacién de méaquinas térmicas.
En este trabajo hemos presentado un modelo simplificado del ciclo Diesel en el espiritu de
la TTF.

Nuestros resultados conducen a valores de la eficiencia y de la relacién de compresién que
se encuentran en los intervalos de los correspondientes valores reales reportados. Nuestro
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modelo proporciona curvas convexas con un solo maximo para la potencia de salida y la
eficiencia, en contraste con los modelos reversibles que dan curvas monétonas crecientes
para la eficiencia y son de potencia nula. Nuestro modelo puede refinarse haciendo una
distincién detallada de las fuentes de irreversibilidad, sin embargo los resultados obtenidos
sugieren que el modelo aqui tratado es “robusto”, en el sentido de englobar razonablemente
los efectos disipativos. Otro de nuestros resultados que sugiere que el modelo propuesto es
razonablemente realista, es el rizo mostrado en la Fig. 4 que es una propiedad caracteristica
de méquinas térmicas reales. Nuestro modelo mejora notablemente las eficiencias obtenidas
para un ciclo Diesel a tiempo finito en las Refs. (8] y [15].
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