CICLOS DE POTENCIA
DE GAS

os areas importantes de aplicacion de la termodinamica son la generacion

de potencia y la refrigeracion. Ambos objetivos usualmente se realizan

mediante sistemas que operan en un ciclo termodinamico. Los ciclos ter-
modindmicos se pueden dividir en dos categorias generales: los ciclos de potencia,
que se explican en este capitulo y el capitulo 10, y los ciclos de refrigeracion, que
se explican en el capitulo 11.

Los dispositivos o sistemas que se usan para producir una salida neta de poten-
cia se llaman a menudo motores 0 mdquinas térmicas, y los ciclos termodinamicos
en los que operan se llaman ciclos de potencia. Los dispositivos o sistemas que se
usan para producir un efecto de refrigeracion se llaman refrigeradores, acondicio-
nadores de aire o bombas térmicas, y 1os ciclos en los que operan se llaman ciclos
de refrigeracion.

Los ciclos termodinamicos también se pueden clasificar como ciclos de gas'y
ciclos de vapor, dependiendo de la fase del fluido de trabajo. En los ciclos de gas,
el fluido de trabajo permanece en la fase gaseosa durante todo el ciclo, mientras
que en los ciclos de vapor, el fluido de trabajo existe en fase de vapor durante una
parte del ciclo y en fase liquida durante otra parte.

Los ciclos termodinamicos se pueden clasificar todavia de otra manera: ciclos
cerrados y abiertos. En los ciclos cerrados, el fluido de trabajo vuelve al estado
inicial al final del ciclo y se recircula. En los ciclos abiertos, el fluido de trabajo
se renueva al final de cada ciclo en vez de recircularse. En los motores de automo-
vil, los gases de combustion escapan y se reemplazan con nueva mezcla aire-
combustible al final de cada ciclo. El motor opera en un ciclo mecanico, pero el
fluido de trabajo no recorre un ciclo termodinamico completo.

Las maquinas térmicas se clasifican como las de combustion interna y las de
combustion externa, dependiendo de como se suministra calor al fluido de trabajo.
En las maquinas de combustion externa (como son las plantas termoeléctricas
que usan vapor de agua), el calor se suministra al fluido de trabajo desde una fuen-
te externa como un horno, un pozo geotérmico, un reactor nuclear o incluso el
Sol. En las maquinas de combustion interna (como los motores de automévil),
esto se hace quemando el combustible dentro de los limites del sistema. En este
capitulo se analizan varios ciclos de potencia bajo algunas suposiciones de simpli-
ficacion.

EEEEEEN
OBJETIVOS
En el capitulo 9, los objetivos son:

Evaluar el desempefio de los ciclos
de potencia de gas para los que el
fluido de trabajo permanece como
gas durante todo el ciclo.

Desarrollar suposiciones de sim-
plificacién aplicables a ciclos de
potencia de gas.

Revisar la operacion de los moto-
res reciprocantes.

Analizar ciclos de potencia de gas
tanto cerrados como abiertos.

Resolver problemas basados en
los ciclos Otto, Diésel, Stirling y
Ericsson.

Resolver problemas basados en el
ciclo Brayton; el ciclo Brayton con
regeneracion, y el ciclo Brayton
con interenfriamiento, recalenta-
miento y regeneracion.

Analizar ciclos de motores de
propulsién por reaccion.

Realizar analisis de ciclos de
potencia de gas con base en la
segunda ley de la termodinamica.
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9-1 = CONSIDERACIONES BASICAS PARA EL
ANALISIS DE LOS CICLOS DE POTENCIA

La mayor parte de los dispositivos que producen potencia operan en ciclos, y el
estudio de los ciclos de potencia es una parte interesante e importante de la ter-
modinamica. Los ciclos que se llevan a cabo en los dispositivos reales son difici-
les de analizar debido a la presencia de efectos complicados, como la friccion y
la falta de tiempo suficiente para establecer las condiciones de equilibrio durante
el ciclo. Para que sea factible el estudio analitico de un ciclo es necesario mante-
FIGURA 9-1 ner estas complejidades en un nivel manejable y utilizar algunas idealizaciones
La modelacion es una herramienta pode-  (Fjg. 9-1). Cuando al ciclo real se le eliminan todas las irreversibilidades y com-
rosa de la ingenieria que proporciona gran  pjeiidades internas, se consigue finalmente un ciclo que se parece en gran medida
perspicacia y simp hCid?d_‘f‘ expensas de al real pero que esta formado en su totalidad de procesos internamente reversi-
un poco menos de precision. bles. Tal ciclo es llamado un ciclo ideal (Fig. 9-2).

Un modelo idealizado simple permite a los ingenieros estudiar los efectos de
los principales parametros que gobiernan el ciclo, sin detenerse en los detalles. Los
ciclos estudiados en este capitulo se encuentran un poco idealizados, pero mantie-

Ciclo real nen las caracteristicas generales de los reales a los cuales representan. Frecuente-
mente las conclusiones del analisis de ciclos ideales son aplicables a los reales, por
Ciclo ideal ejemplo la eficiencia térmica del ciclo de Otto, el ciclo ideal para los motores de
automovil de encendido por chispa, aumenta con la relacion de compresion. Este
es también el caso para los motores de automovil reales. Sin embargo, los valores
numéricos obtenidos del analisis de un ciclo ideal no son necesariamente repre-
sentativos de los ciclos reales y debe tenerse cuidado en su interpretacion. El
analisis simplificado presentado en este capitulo para diferentes ciclos de potencia
de interés practico también puede servir como punto de partida para un estudio
mas profundo.
Las maquinas térmicas se disenan con el propdsito de convertir energia térmi-
FIGURA 9-2 ca en trabajo y su desempefio se expresa en términos de la eficiencia térmica n,,,
El analisis de muchos procesos comple- que es la relacion entre el trabajo neto producido por la maquina y la entrada de
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Recuerde que las maquinas térmicas operadas en un ciclo totalmente reversi-
ble, como el ciclo de Carnot, tienen la eficiencia térmica mas alta de todas las
maquinas térmicas que operan entre los mismos niveles de temperatura. Es decir,
nadie puede desarrollar un ciclo mas eficiente que el ciclo de Carnot. Entonces la
siguiente pregunta surge inevitablemente: si el ciclo de Carnot es el mejor ciclo
posible, ;por qué no emplearlo como el ciclo modelo en todas las maquinas tér-
micas, en vez de ocuparse de los ciclos denominados ideales? La respuesta a esta
pregunta esta relacionada con las maquinas reales. La mayor parte de los ciclos
encontrados en la practica difieren significativamente del de Carnot, de ahi que
sea inadecuado como un modelo realista. Cada ciclo ideal estudiado en este capi-
tulo se relaciona con un dispositivo que produce trabajo especifico y es una ver-
sion idealizada del ciclo real.

Los ciclos ideales son internamente reversibles, pero, a diferencia del ciclo de
Carnot, no son de manera necesaria externamente reversibles. Esto es, pueden
incluir irreversibilidades externas al sistema como la transferencia de calor debida
a una diferencia finita de temperatura. Entonces, la eficiencia térmica de un ciclo
ideal, en general, es menor que la de un ciclo totalmente reversible que opera entre
los mismos limites de temperatura. Sin embargo, incluso es considerablemente
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FIGURA 9-3

Un motor de automévil con la camara de
combustion expuesta.

© Idealink Photography/Alamy RF

mas alta que la eficiencia térmica de un ciclo real debido a las idealizaciones utili-
zadas (Fig. 9-3).

Las idealizaciones y simplificaciones empleadas comunmente en el analisis de
los ciclos de potencia, pueden resumirse del siguiente modo:

1. El ciclo no implica ninguna friccion. Por lo tanto, el fluido de trabajo no
experimenta ninguna caida de presion cuando fluye en tuberias o disposi-
tivos como los intercambiadores de calor.
2. Todos los procesos de expansion y compresién ocurren en la forma de
cuasiequilibrio. P
3. Las tuberias que conectan a los diferentes componentes de un sistema
estan muy bien aisladas y la transferencia de calor a través de ellas es in-

. 3
significante. 24
Ignorar los cambios en las energias cinética y potencial del fluido de trabajo es Wieto
otra simplificacién cominmente empleada en el analisis de ciclos de potencia. Esta . .

es una suposicion posible de relacionar porque en dispositivos que incluyen trabajo
de eje, como turbinas, compresores y bombas, los términos de las energias cinética
y potencial son usualmente muy pequenos respecto de los otros términos en la
ecuacion de la energia. Las velocidades de fluido encontradas en dispositivos como
condensadores, calderas y cAmaras de mezclado por lo general son bajas, y los flu-
jos de fluido experimentan poco cambio en sus velocidades, lo que también vuelve 3
insignificantes los cambios en la energia cinética. Los unicos dispositivos donde los
cambios en la energia cinética son significativos son las toberas aceleradoras y
los difusores, los cuales se disefian para crear grandes cambios en la velocidad. 4
En capitulos anteriores los diagramas de propiedades como los P-U y T-s han
servido como auxiliares valiosos en el analisis de procesos termodinamicos. Tan-
to en los diagramas P-U como en los 7-s, el area encerrada por las curvas del
proceso de un ciclo representa el trabajo neto producido durante el ciclo (Fig.
9-4), 1o cual también es equivalente a la transferencia de calor neta en ese ciclo.
El diagrama T-s es particularmente util como ayuda visual en el analisis de ciclos FIGURA 9-4
de potencia ideales. Estos ciclos no implican cualquier irreversibilidad interna,  Tanto en el diagrama P-U como en el T,
por lo tanto el unico efecto que puede cambiar la entropia del fluido de trabajo el area encerrada por la curva del proceso
durante un proceso es la transferencia de calor. representa el trabajo neto del ciclo.
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En un diagrama 7-s un proceso de adicion de calor avanza en la direccion de
entropia creciente, uno de rechazo de calor avanza en la direccion de entropia
decreciente y uno isentropico (internamente reversible, adiabatico) avanza a en-
tropia constante. El area bajo la curva del proceso sobre un diagrama 7-s repre-
senta la transferencia de calor para ese proceso. El area bajo el proceso de adicion
de calor sobre un diagrama 7-s es una medida geométrica del calor total suminis-
trado durante el ciclo g.,,.q4. ¥ €l area bajo el proceso de rechazo de calor es una
medida del calor total rechazado g,,,. La diferencia entre estos dos (el area en-
cerrada por la curva ciclica) es la transferencia neta de calor, la cual también es
el trabajo neto producido durante el ciclo. Por lo tanto, sobre un diagrama 7-s, la
relacion entre el area encerrada por la curva ciclica y el area bajo la curva del
proceso de adicion de calor representan la eficiencia térmica del ciclo. Cualquier
modificacion que incremente la relacion entre estas dos dreas mejorard también la
eficiencia térmica del ciclo.

Aunque el fluido de trabajo en un ciclo ideal de potencia opera en un circuito
cerrado, el tipo de procesos individuales que componen el ciclo dependen de los
dispositivos individuales utilizados para ejecutar el ciclo. En el ciclo Rankine,
el cual es el ciclo ideal para las centrales termoeléctricas que operan con vapor, el
fluido de trabajo circula por una serie de dispositivos de flujo estacionario, como
la turbina y el condensador; mientras en el ciclo de Otto, que es el ciclo ideal del
motor de automovil de encendido por chispa, el fluido de trabajo se expande y
comprime alternativamente en un dispositivo de cilindro-€mbolo. En consecuen-
cia, las ecuaciones correspondientes a los sistemas de flujo estacionario deben
utilizarse en el analisis del ciclo Rankine, mientras que las ecuaciones relativas a

Ph sistemas cerrados deben emplearse en el analisis del ciclo de Otto.

9 entrada

9-2 = EL CICLO DE CARNOT Y SU VALOR
EN INGENIERIA

El ciclo de Carnot se compone de cuatro procesos totalmente reversibles: adicion
de calor isotérmica, expansion isentrépica, rechazo de calor isotérmico y compre-
sion isentropica. Los diagramas P-U y T-s de un ciclo de Carnot se vuelven a grafi-
car en la figura 9-5. El ciclo de Carnot puede ser ejecutado en un sistema cerrado
(un dispositivo de cilindro-émbolo) o en un sistema de flujo estacionario (usando

v dos turbinas y dos compresores, como se muestra en la figura 9-6), y puede em-
plearse gas o vapor como el fluido de trabajo. El ciclo de Carnot es el ciclo mas
T eficiente que puede ejecutarse entre una fuente de energia térmica a temperatura
T, y un sumidero a temperatura 7}, y su eficiencia térmica se expresa como
9 entrada
Typ———— ! B 7
8 9 8 N tér,Carnot — l— — (9'2)
g 5
T, _____‘~” = La transferencia de calor isotérmica reversible es muy dificil de lograr en la
4 D 3 practica porque requeriria intercambiadores de calor muy grandes y necesitaria
N i mucho tiempo (un ciclo de potencia en una maquina comun se completa en una
fraccion de segundo). Por lo tanto, no es practico construir una maquina que
K opere en un ciclo que se aproxima en gran medida al de Carnot.
El verdadero valor del ciclo de Carnot reside en que es el estandar contra el
FIGURA 9-5 cual pueden compararse ciclos reales o ideales. La eficiencia térmica de un ci-
Diagramas PV y T de un ciclo de Car- clo de Carnot es una funcion de las temperaturas del sumidero y de la fuente, y

not. la relacion de la eficiencia térmica para este ciclo (Ec. 9-2) transmite un impor-
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9 entrada > FIGURA 9-6

Una maquina de Carnot de flujo
estacionario.

9 salida

tante mensaje que es igualmente aplicable a ciclos ideales reales: la eficiencia
térmica aumenta con un incremento en la temperatura promedio a la cual se su-
ministra calor hacia el sistema o con una disminucion en la temperatura prome-
dio a la cual el calor se rechaza del sistema.

Sin embargo, las temperaturas de la fuente y el sumidero que pueden emplear-
se en la practica tienen limites. La temperatura mas alta en el ciclo es limitada
por la temperatura maxima que pueden soportar los componentes de la maquina
térmica, como el émbolo o los alabes de la turbina. La temperatura mas baja esta
limitada por la temperatura del medio de enfriamiento utilizado en el ciclo, como
un lago, un rio o el aire atmosférico.

EJEMPLO 9-1 Deduccion de la eficiencia del ciclo de Carnot

Demuestre que la eficiencia térmica de un ciclo de Carnot que opera entre
los limites de temperatura de T,y T, es una funcién exclusiva de estas dos
temperaturas y que estd dada por la ecuacién 9-2.

SOLUCION Se demostrard que la eficiencia de un ciclo de Carnot depen-
de solamente de las temperaturas de la fuente y el sumidero.

Andlisis El diagrama T-s de un ciclo de Carnot se vuelve a trazar en la figura T
9-7. Los cuatro procesos que componen este ciclo son reversibles y por lo
tanto el area bajo cada curva del proceso representa la transferencia de calor
para ese proceso. El calor se transfiere al sistema durante los procesos 1-2 Tyl
y se rechaza durante los procesos 3-4. Por consiguiente, las cantidades de .
entrada y salida de calor para el ciclo pueden ser expresadas como

1 9entrada 2

Iz

Genrada = T2 = 51) Y Gica = T1.(53 = 54) = Ty (55 = 51) T, _

_____ y < 3
" dsalida

dado que los procesos 2-3 y 4-1 son isentrépicos y, por lo tanto, s, = s; y
s, = S;. Sustituyendo éstos en la ecuacidn 9-1, la eficiencia térmica de un ciclo
de Carnot es

|

|

|

I

Sl = S4 SZ
_ Weto _ 9 salida _ TL(S2 - Sl) _ TL

Mier = =1-— _— —

Gentrada Gentrada - Ty(s, — s1) - Ty FIGURA 9-7
Diagrama 7-s para el ejemplo 9-1.

Comentario Observe que la eficiencia térmica de un ciclo de Carnot es
independiente del tipo de fluido de trabajo utilizado (un gas ideal, vapor, etc.)
o de si el ciclo es ejecutado en un sistema cerrado o en un sistema de flujo
estacionario.
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Aire
—>
Camara de
bustion
—> E com Productos de
Combustible combustion
a) Real
Calor
Aire Seccion d _
s E ecc1on. e
calentamiento Aire
b) Ideal
FIGURA 9-8

En ciclos ideales, el proceso de combus-
tion se sustituye por otro de adicion de
calor.

9-3 = SUPOSICIONES DE AIRE ESTANDAR

En los ciclos de potencia de gas, el fluido de trabajo permanece como gas duran-
te todo el ciclo. Los motores de encendido por chispa, los motores diésel y las
turbinas de gas convencionales son ejemplos comunes de dispositivos que ope-
ran en un ciclo de gas. En todas estas maquinas la energia se suministra al que-
mar un combustible dentro de las fronteras del sistema, es decir, son mdquinas
de combustion interna. Debido a este proceso de combustion la composicion del
fluido de trabajo cambia durante el curso del ciclo de aire y combustible a pro-
ductos de la combustién. Sin embargo, si se considera que en el aire predomina
el nitrogeno, el cual dificilmente participa en reacciones quimicas en la camara
de combustion, todo el tiempo el fluido de trabajo se parece mucho al aire.

Aunque las maquinas de combustion interna operan en un ciclo mecanico (el
émbolo regresa a su posicion de inicio cuando finaliza cada revolucion), el fluido
de trabajo no se somete a un ciclo termodinamico completo; es lanzado (como
gases de escape) fuera de la maquina en algin momento del ciclo en lugar de re-
gresarlo al estado inicial. Trabajar en un ciclo abierto es la caracteristica de todas
las maquinas de combustion interna.

Los ciclos de potencia de gases reales son bastante complejos. Para reducir el
analisis a un nivel manejable, se utilizan las siguientes aproximaciones, conoci-
das comunmente como suposiciones de aire estandar:

1. El fluido de trabajo es aire que circula de modo continuo en un circuito
cerrado y siempre se comporta como un gas ideal.

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

3. El proceso de combustion es sustituido por un proceso de adicion de ca-
lor desde una fuente externa (Fig. 9-8).

4. El proceso de escape es sustituido por un proceso de rechazo de calor
que regresa al fluido de trabajo a su estado inicial.

Para simplificar aun mas el analisis, con frecuencia se emplea la suposicion de
que el aire tiene calores especificos constantes cuyos valores se determinan a
temperatura ambiente (25 °C o 77 °F). Cuando se utiliza esta suposicion, las del
aire estandar son llamadas suposiciones de aire estandar frio. Un ciclo para el
cual las suposiciones de aire estandar son aplicables se conoce como un ciclo de
aire estandar.

Las suposiciones de aire estandar previamente establecidas permiten simplifi-
car de modo considerable el analisis sin apartarse de manera significativa de los
ciclos reales. Este modelo simplificado permite estudiar de manera cualitativa la
influencia de los parametros principales en el desempefo de las maquinas reales.

EJEMPLO 9-2 Un ciclo de aire estandar

Un ciclo de aire estdndar se efectia en un sistema cerrado y estd integrado
por los siguientes procesos:
1-2 Compresion isentrépica desde 100 kPa y 27 °C hasta 1 MPa
2-3 P = adicidn de calor constante en la cantidad de 2 800 kJ/kg
3-4 v = rechazo de calor constante a 100 kPa
4-1 P = rechazo de calor constante hasta el estado inicial
a) Muestre el ciclo en los diagramas P-Uy T-s.
b) Calcule la temperatura maxima en el ciclo.
¢) Determine la eficiencia térmica.

Suponga calores especificos constantes a temperatura ambiente.



SOLUCION Se describen los cuatro procesos de un ciclo de aire estandar.
El ciclo se mostrard en los diagramas P-U y T-s, y se determinard la tempera-
tura méxima en el ciclo y la eficiencia térmica.

Suposiciones 1 Las suposiciones de aire estdandar son aplicables. 2 Los
cambios de las energias cinética y potencial son insignificantes. 3 El aire es
un gas ideal con calores especificos constantes.

Propiedades Las propiedades del aire a temperatura ambiente son ¢, =
1.005 kJ/kg-K, c, = 0.718 kJ/kg-K y k = 1.4 (Tabla 4-2q).

Andlisis a) El ciclo se muestra en los diagramas P-u y T-s en la figura 9-9.
b) De las relaciones de gas ideal isentrépico y el balance de energia

(k=1)/k 0.4/1.4
T,=T, il —(300K) 1000 kPa =5792K
P 100 kPa

Gene = 3 —hy = Cp(T3 -T)
2 800 kJ/kg = (1.005 kJ/kg-K)(T; —579.2) - T,,, = T, =3 360 K

c) La temperatura en el estado 4 se determina con la relacién de gas ideal
para una masa fija,

PU, Py P 100 kP
S T o tap o~ E8 (3360 K) =336 K
T, T, P, 1000 kPa

La cantidad total de calor rechazado en el ciclo es

G = G3asa t Qursa = (U3 — uy) + (hy + hy)
=c(l;=T,) + ¢(T,—T))
= (0.718 kJ/kg-K)(3 360 — 336)K + (1.005 kJ/kg-K)(336 — 300)K
=2 212 kJ/kg

Entonces, la eficiencia térmica determinada con base en su definicion es

X, =1 g 222Kk 6500 000.0%
.. 2800 kl/kg

Comentario La suposicion de calores especificos constantes a temperatura
ambiente no es realista en este caso porque los cambios de temperatura invo-
lucrados son demasiado grandes.

9-4 = BREVE PANORAMA DE LAS MAQUINAS
RECIPROCANTES

A pesar de su simplicidad, la maquina reciprocante (basicamente un dispositivo
de cilindro-émbolo) es una de esas raras invenciones que ha probado ser muy
versatil y abarcar un amplio rango de aplicaciones. Es la fuente de poder de la
vasta mayoria de los automoviles, camiones, pequefnos aviones, barcos y genera-
dores de energia eléctrica, asi como de muchos otros dispositivos.

Los componentes basicos de una maquina reciprocante se muestran en la fi-
gura 9-10. EI émbolo reciprocante en el cilindro se alterna entre dos posiciones
fijas llamadas punto muerto superior (PMS) —la posicion del émbolo cuando se
forma el menor volumen en el cilindro— y punto muerto inferior (PMI) —la posi-
cion del émbolo cuando se forma el volumen mas grande en el cilindro—. La
distancia entre el PMS y el PMI es la mas larga que el émbolo puede recorrer en
una direccion y recibe el nombre de carrera del motor. El diametro del piston se
llama calibre. El aire o una mezcla de aire y combustible se introducen al cilindro
por la valvula de admision, y los productos de combustion se expelen del cilin-
dro por la valvula de escape.
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Esquema para el ejemplo 9-2.

Valvula Valvula
de de
admision escape

A

————————————————— PMS
Calibre W
Carrera
————— PMI
FIGURA 9-10
Nomenclatura para motores
reciprocantes.
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L

PMS

a) Volumen de b) Volumen de
desplazamiento espacio libre
FIGURA 9-11

Volumenes de desplazamiento y de espa-
cio libre de un motor reciprocante.
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FIGURA 9-12

La salida neta de trabajo de un ciclo es
equivalente al producto de la presion me-
dia efectiva por el volumen de desplaza-
miento.

El volumen minimo formado en el cilindro cuando el émbolo esta en el PMS
se denomina volumen de espacio libre (Fig. 9-11). El volumen desplazado por el
émbolo cuando se mueve entre el PMS y el PMI se llama volumen de desplaza-
miento. La relacion entre el maximo volumen formado en el cilindro y el volu-
men minimo (espacio libre) recibe el nombre de relacion de compresion r del
motor:

(9-3)

<

min VPMS

Observe que la relacion de compresion es una relacion de volumen y no debe
confundirse con la relacion de presion.

Otro término empleado en las maquinas reciprocantes es la presion media
efectiva (PME), una presion ficticia que, si actuara sobre el émbolo durante toda
la carrera de potencia, produciria la misma cantidad de trabajo neto que el pro-
ducido durante el ciclo real (Fig. 9-12). Es decir,

W« = PME X area del émbolo X carrera = PME X volumen de desplazamiento

PME VVnctn wnct() kP )
Y (kPa (5-4)

max — Ymin max ~ Ymin

La presion media efectiva puede ser usada como parametro para comparar el
desempeno de maquinas reciprocantes de igual tamano. La maquina que tiene
un valor mayor de PME entregara mas trabajo neto por ciclo y por lo tanto se
desempenara mejor.

Las maquinas reciprocantes se clasifican como maquinas de encendido (igni-
cion) por chispa (ECH) o maquinas de encendido (ignicion) por compresion
(ECOM), segtin como se inicie el proceso de combustion en el cilindro. En las
maquinas ECH, la combustién de la mezcla de aire y combustible se inicia con
una chispa en la bujia, mientras que en las ECOM la mezcla de aire y combusti-
ble se autoenciende como resultado de comprimirla arriba de su temperatura de
autoencendido. En las siguientes dos secciones se estudian los ciclos de Otto 'y
Diésel, los cuales son los ciclos ideales para las maquinas reciprocantes ECH
y ECOM, respectivamente.

9-5 = CICLO DE OTTO: EL CICLO IDEAL PARA LAS @
MAQUINAS DE ENCENDIDO POR CHISPA

El ciclo de Otto es el ciclo ideal para las maquinas reciprocantes de encendido
por chispa. Recibe ese nombre en honor a Nikolaus A. Otto, quien en 1876, en
Alemania, construy una exitosa maquina de cuatro tiempos utilizando el ciclo
propuesto por el francés Beau de Rochas en 1862. En la mayoria de las maqui-
nas de encendido por chispa el émbolo ejecuta cuatro tiempos completos (dos
ciclos mecanicos) dentro del cilindro, y el cigiienal completa dos revoluciones
por cada ciclo termodinamico. Estas maquinas son llamadas maquinas de com-
bustion interna de cuatro tiempos. Un diagrama esquematico de cada tiempo, asi
como el diagrama P-U para una maquina real de encendido por chispa de cuatro
tiempos se presenta en la figura 9-13a).

Inicialmente, tanto la valvula de admisién como la de escape estan cerradas y
el émbolo se encuentra en su posicion mas baja (PMI). Durante la carrera de com-
presion, el émbolo se mueve hacia arriba y comprime la mezcla de aire y combus-
tible. Un poco antes de que el émbolo alcance su posicion mas alta (PMS), 1a bujia
produce una chispa y la mezcla se enciende, con lo cual aumenta la presion y la
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FIGURA 9-13

Ciclos real e ideal en motores de encendido por chispa y sus diagramas P-U.

temperatura del sistema. Los gases de alta presion impulsan al émbolo hacia aba-
jo, el cual a su vez obliga a rotar al cigiienal, lo que produce una salida de trabajo
util durante la carrera de expansion o carrera de potencia. Hacia el final de la carre-
ra de expansion, la valvula de escape se abre y los gases de combustion que estan
por encima de la presion atmosférica salen expulsados del cilindro por la valvula
de escape abierta. Este proceso se conoce como purga de escape, y la mayoria de
los gases de combustion salen del cilindro para cuando el piston alcanza su posi-
cion mas baja. El cilindro sigue llenandose con gases producto de la combustién
a una presion inferior y en su posicion mas baja. Después el émbolo se mueve
hacia arriba una vez mas y evacua los gases de escape por la valvula de escape
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Mezela de aire
y combustible

Tiempo de
admision

Fatida

f

Aire

(4)-(1)

V= const,
Rechazo de calor

(carrera de escape), para descender por segunda vez succionado una mezcla fresca
de aire y combustible a través de la valvula de admision (carrera de admision).
Observe que la presion en el cilindro esta un poco arriba del valor atmosférico
durante la carrera de escape y un poco abajo durante la carrera de admision.

En las maquinas de dos tiempos, las cuatro funciones descritas anteriormente se
ejecutan solo en dos tiempos: el de potencia y el de compresion. En estas maqui-
nas el carter se sella y el movimiento hacia fuera del émbolo se emplea para presu-
rizar ligeramente la mezcla de aire y combustible en el carter, como se muestra en
la figura 9-14. Ademas, las valvulas de admisién y de escape se sustituyen por
aberturas en la porcion inferior de la pared del cilindro. Durante la Gltima parte de
la carrera de potencia, el émbolo descubre primero el puerto de escape permitien-
do que los gases de escape sean parcialmente expelidos, entonces se abre el puerto
de admision permitiendo que la mezcla fresca de aire y combustible se precipite
en el interior e impulse la mayor parte de los gases de escape restantes hacia fuera
del cilindro. Esta mezcla es entonces comprimida cuando el émbolo se mueve

Puerto de
escape

FIGURA 9-14

Puerto de
admision

\ Mezcla

de aire y
combustible

hacia arriba durante la carrera de compresién y se enciende subsecuentemente
mediante una bujia.

Diagrama esquematico de un motor reci-
procante de dos tiempos.



482

CICLOS DE POTENCIA DE GAS

Las maquinas de dos tiempos son generalmente menos eficientes que sus con-
trapartes de cuatro tiempos, debido a la expulsion incompleta de los gases de es-
cape y la expulsion parcial de la mezcla fresca de aire y combustible con los gases
de escape. Sin embargo, son mas sencillas y economicas y tienen altas relaciones
entre potencia y peso asi como entre potencia y volumen, lo cual las hace mas
adecuadas en aplicaciones que requieren tamano y peso pequeios como motoci-
cletas, sierras de cadena y podadoras de pasto (Fig. 9-15).

Los avances en varias tecnologias —como la inyeccion directa de combusti-
ble, la combustion de carga estratificada y los controles electronicos— han reno-
vado el interés en las maquinas de dos tiempos porque ofrecen un alto
rendimiento y mayor economia de combustible, al mismo tiempo que pueden
satisfacer los futuros y mas estrictos requerimientos sobre emisiones contami-
nantes. Para determinados peso y desplazamiento, un motor de dos tiempos
bien disefiado puede brindar significativamente mas potencia que su contrapar-
te de cuatro tiempos porque produce potencia en cada revolucion de la maquina
en lugar de producirla en una si y en otra no. En los nuevos motores de dos
tiempos, el rocio de combustible altamente atomizado que se inyecta dentro de
la camara de combustion al final de la carrera de compresion permite que el
combustible se queme de manera mucho mas completa. Este combustible se
rocia después de que la valvula de escape se cierra, lo que evita que el combusti-
ble no quemado sea emitido a la atmosfera. Con la combustion estratificada, la

FIGURA 9-15 flama que se inicia al encender una pequena cantidad de una rica mezcla de com-
Las maquinas de dos tiempos son comun-  dustible y aire cerca de la bujia, se propaga por la camara de combustion llena con
mente usadas en las motocicletas y mé- una mezcla escasa de combustible, lo cual origina una combustion mucho mas
quinas podadoras. limpia. Asimismo, el avance en la electrénica hace posible asegurar la operacion

Optima bajo condiciones variables de carga y velocidad del motor. Las principales
compaifias de automéviles realizan programas de investigacion para motores de
dos tiempos que se espera vuelvan a aparecer en el futuro cercano.

El analisis termodinamico de los ciclos reales de cuatro y dos tiempos antes des-
critos no es una tarea simple. Sin embargo, el analisis puede simplificarse de manera
significativa si se utilizan las suposiciones de aire estandar, ya que el ciclo que resulta
y que es parecido a las condiciones de operacion reales es el ciclo de Otto ideal, el cual
se compone de cuatro procesos reversibles internamente:

© Fineartl/Shutterstock RF

1-2 Compresion isentrépica

2-3 Adicién de calor a volumen constante
3-4 Expansion isentropica

4-1 Rechazo de calor a volumen constante

La ejecucion del ciclo de Otto en un dispositivo de émbolo y cilindro junto a

TA 3 un diagrama P-U se ilustra en la figura. El diagrama 7= del ciclo de Otto se pre-
Tentrada senta en la figura 9-16.

4 El ciclo de Otto ideal mostrado en la figura 9-135b) tiene una desventaja. Este

& ciclo ideal consta de dos tiempos equivalentes a un ciclo mecanico o a una rota-

,/°°Q ~4 cion de cigiienal. Por otra parte, la operacién de un motor real mostrada en la

S W satidga figura 9-13a) implica cuatro tiempos equivalentes a dos ciclos mecanicos o dos

e rotaciones de cigilienal. Esto se puede corregir incluyendo carreras de admision y

\,Wo escape en el ciclo de Otto ideal, como se muestra en la figura 9-17. En este ciclo

1® modificado, una mezcla de aire-combustible (aproximada como el aire debido a

los supuestos de aire estandar) entra al cilindro a través de la valvula abierta de

admision a una presion atmosférica P, durante el proceso 0-1 mientras el piston

se mueve del PMS al PMI. La valvula de admision se cierra en el estado 1 y el

FIGURA 9-16 aire se comprime isentropicamente para dar paso al estado 2. El calor se transfie-

Diagrama 7-s para el ciclo de Otto. re a un volumen constante (proceso 2-3); se expande isentrépicamente al estado

2q

A A



4; y el calor se cede a un volumen constante (proceso 4-1). Los gases producidos
durante la combustion (nuevamente aproximados al aire) son expulsados a través
de la valvula de escape abierta (proceso 1-0) mientras la presion permanece cons-
tante a P,

El ciclo de Otto modificado mostrado en la figura 9-17 se ejecuta en un siste-
ma abierto durante los procesos de admision y escape, y en un sistema cerrado
durante los cuatro procesos restantes. Debemos senalar que el proceso de adi-
cion de calor a volumen constante (2-3) en el ciclo de Otto ideal reemplaza al
proceso de combustién de la operacion del motor real, mientras que el proceso
de cesion de calor a volumen constante (4-1) reemplaza a la purga de escape.

Las interacciones de trabajo durante los procesos de admisién a presion cons-
tante (0-1) y de expulsion a presion constante (1-0) pueden expresarse como

Wsalida,o—l = PO(UI - UO)

= Py, = Uy

entrada,l =0

Estos dos procesos se anulan entre si, pues el trabajo producido durante la admi-
sion es igual al trabajo de entrada durante el escape. Entonces, el ciclo se reduce
al de la figura 9-135). Por lo tanto, la inclusion de los procesos de admision y
escape no tiene efecto en la produccion neta de trabajo en el ciclo. No obstante,
cuando se calcula la potencia producida por ciclo durante un analisis del ciclo de
Otto ideal, debemos considerar el hecho de que dicho ciclo tiene cuatro tiempos
tal como un motor de cuatro tiempos de combustion interna. Esto se ilustra en la
ultima parte del ejemplo 9-3.

El ciclo de Otto se ejecuta en un sistema cerrado, y sin tomar en cuenta los
cambios en las energias cinética y potencial, el balance de energia para cualquie-
ra de los procesos se expresa, por unidad de masa, como

(qentrada - qsalida) + (wentrada - wsalida) = Au (kJ/kg) (9'5)
No hay trabajo involucrado durante los dos procesos de transferencia de calor

porque ambos toman lugar a volumen constante. Por lo tanto, la transferencia
de calor hacia y desde el fluido de trabajo puede expresarse como

Gentrada= U3 — Uy = CU(TB - TZ) (9'60)

Gatica = Ug — Uy = ¢y(Ty — T7) (9-6b)

Entonces, la eficiencia térmica del ciclo de Otto ideal supuesto para el aire
estandar frio es

Wheto -1 4 salida _ T;t - Tl _ Tl(T:t/Ti - 1)

her.Otto (entrada qentrada Té - TZ TZ(Y}/ Té - 1)

Los procesos 1-2 y 3-4 son isentrépicos, y U, = U; y U, = U,. Por lo tanto,

T U k—1 U k—1 T
il <_2) - <_3) =4 (9-7)
T, U, v, T,

Sustituyendo estas ecuaciones en la relacién de la eficiencia térmica y simplifi-
cando, se obtiene

- (9-8)
donde

p= o ZLo L (9-9)
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Diagrama P-V del ciclo de Otto ideal que
incluye carreras de entrada y salida.
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La eficiencia térmica de un ciclo de Otto
ideal como una funcién de la relacion de
compresion (k = 1.4).

que es la relacion de compresion, y k es la relacion de calores especificos
c,ley.

En la ecuacion 9-8 se muestra que bajo las suposiciones de aire estandar frio,
la eficiencia térmica de un ciclo de Otto ideal depende de la relacion de compre-
sion de la maquina y de la relacion de calores especificos del fluido de trabajo. La
eficiencia térmica del ciclo de Otto ideal aumenta tanto con la relacion de com-
presion como con la relacion de calores especificos. Esto también es cierto para
las maquinas de combustion interna reales de encendido por chispa. Una grafica
de la eficiencia térmica contra la relacién de compresion se presenta en la figura
9-18 para k = 1.4, el cual es el valor de la relacion de calores especificos del aire
a temperatura ambiente. Para una relacion de compresién dada, la eficiencia
térmica de una maquina real de encendido por chispa serd menor que la de un
ciclo de Otto ideal debido a irreversibilidades como la friccion y a otros factores,
como la combustién incompleta.

En Ia figura 9-18 es posible ver que la curva de la eficiencia térmica esta mas
inclinada a relaciones de compresion bajas, pero se nivela a partir de un valor de
relacion de compresion aproximadamente de 8. Por consiguiente, el aumento en
la eficiencia térmica con la relacién de compresion no es tan pronunciado en re-
laciones de compresion elevadas. Asimismo, cuando se emplean altas relaciones
de compresion, la temperatura de la mezcla de aire y combustible se eleva por
encima de la temperatura de autoencendido del combustible (temperatura a la
que el combustible se enciende sin la ayuda de una chispa) durante el proceso de
combustion, con lo que causa un temprano y rapido quemado del combustible en
algun punto o puntos delanteros de la frente de la flama, seguido por una com-
bustién casi instantanea del gas remanente. Este encendido prematuro del com-
bustible, denominado autoencendido, produce un ruido audible que recibe el
nombre de golpeteo del motor o cascabeleo. El autoencendido en las maquinas de
encendido por chispa no puede tolerarse debido a que perjudica el desempefio y
puede danar la maquina. El requerimiento de que el autoencendido no deba per-
mitirse impone un limite superior en las relaciones de compresion que pueden
usarse en las maquinas de combustion interna de encendido por chispa.

Las mejoras en la eficiencia térmica de maquinas de gasolina mediante el uso
de relaciones de compresién mas altas (hasta aproximadamente 12) sin que se
enfrenten problemas de autoencendido, ha sido posible usando mezclas de gasoli-
na que tienen buenas caracteristicas de antidetonante, como la gasolina mezclada
con tetraetilo de plomo. El tetraetilo de plomo se ha agregado a la gasolina desde
1920 debido a que es el método mas economico para elevar el indice de octano u
octanaje, que es una medida de la resistencia de un combustible al golpeteo del
motor. Sin embargo, la gasolina con plomo tiene un efecto colateral muy indesea-
ble: forma compuestos durante el proceso de combustién que contaminan el am-
biente y son muy peligrosos para la salud. En un esfuerzo por combatir la
contaminacion del aire, a mediados de la década de 1970, el gobierno de Estados
Unidos adopté una politica que origino la discontinuacién eventual de la gasolina
con plomo. Imposibilitadas de emplear plomo, las refinadoras desarrollaron técni-
cas mas elaboradas para mejorar las caracteristicas antidetonantes de la gasolina.
La mayor parte de los automéviles fabricados a partir de 1975 se han disenado
para usar gasolina sin plomo, y las relaciones de compresion se han reducido a
fin de evitar el golpeteo del motor. La disponibilidad de combustibles de alto octa-
no hizo posible elevar nuevamente las proporciones de compresion en los afnos
recientes. También, gracias a mejoras en otras areas (reduccion en el peso total del
automovil, disefio aerodindmico mejorado mediante el uso de sistemas de enlaces
mulitples para obtener relaciones de compresion variables, motores hibridos que
recuperan la potencia perdida durante el frenado, valvulas de admision y escape
individualmente controladas, etc.) los automoviles actuales ofrecen una mejor
economia de combustible y en consecuencia permiten recorrer mas kilometros



por litro de combustible. Esto es un ejemplo de coémo las decisiones de ingenieria
implican compromisos, y la eficiencia es unicamente una de las consideraciones
en el diseno final.

El segundo parametro que afecta la eficiencia térmica de un ciclo de Otto
ideal es la relacion de calores especificos k. Para una relacion de compresion
dada, un ciclo de Otto ideal que emplea un gas monoatémico (como argon o
helio, k = 1.667) como fluido de trabajo tendra la eficiencia térmica mas alta. La
relacion de calores especificos &, y por lo tanto la eficiencia térmica de un ciclo
de Otto ideal, disminuye cuando las moléculas del fluido de trabajo son mas
grandes (Fig. 9-19). A temperatura ambiente, este valor es de 1.4 para el aire, de
1.3 para el diéxido de carbono y de 1.2 para el etano. El fluido de trabajo en
maquinas reales contiene moléculas mas grandes, como diéxido de carbono, y la
relacion de calores especificos disminuye con la temperatura, la cual es una de
las razones por las que los ciclos reales tienen eficiencias térmicas mas bajas que
el ciclo de Otto ideal. La eficiencia térmica de maquinas reales de encendido por
chispa varia de aproximadamente 25 a 30 por ciento.

EJEMPLO 9-3 El ciclo de Otto ideal

Un ciclo de Otto ideal tiene una relacion de compresién de 8. Al inicio del
proceso de compresion el aire estd a 100 kPa y 17 °C, y 800 kJ/kg de calor se
transfieren a volumen constante hacia el aire durante el proceso de adicion
de calor. Tome en cuenta la variacion de los calores especificos del aire con
la temperatura y determine a) la temperatura y presion mdximas que ocurren
durante el ciclo, b) la salida de trabajo neto, c) la eficiencia térmica y d) la
presion media efectiva en el ciclo. e) También, determine la potencia produ-
cida en el ciclo, en kW, para una velocidad de motor de 4 000 rpm (rev/min).
Suponga que este ciclo es operado en un motor de 4 cilindros con un volu-
men de desplazamiento total de 1.6 L.

SOLUCION Se considera un ciclo de Otto ideal. Se determinaran la tempe-
ratura y presion maximas, la salida de trabajo neto, la eficiencia térmica y la
presion media efectiva en el ciclo.

Suposiciones 1 Las suposiciones de aire estandar son aplicables. 2 Los
cambios de energias cinética y potencial son insignificantes. 3 Serd conside-
rada la variacién de los calores especificos debido a la temperatura.

Andlisis El diagrama P-U para el ciclo de Otto ideal descrito se muestra en la
figura 9-20. Se observa que el aire contenido en el cilindro forma un sistema
cerrado.

a) La temperatura y presion maximas en un ciclo de Otto ocurren al final del
proceso de adicion de calor a volumen constante (estado 3). Pero primero
necesitamos determinar la temperatura y presion del aire al final del proceso
isentrépico de compresion (estado 2), usando los datos de la tabla A-17:

T, =290K — u, = 206.91kJ/kg
U, = 676.1

Proceso 1-2 (compresidn isentrépica de un gas ideal):

Uy Uy 1 v, 676.1
2oLy =2 st o T = 6524K
v, u r r 8
uy = 475.11 kJ/ kg
P, P AVA
Puy P P2=P1<_2)<_1>
T, T, L/\v,
652.4 K
= (100 kPa) (2222 ) (8) = 1799.7 kPa
290K
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La eficiencia térmica del ciclo de Otto au-
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Diagrama P-V para el ciclo de Otto
estudiado en el ejemplo 9-3.
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Proceso 2-3 (adicién de calor a volumen constante):

Gentrada — U3 — Uy

800 kI/kg = uy — 475.11 kI /kg
uy=1275.111/kg —» T =1575.1K
Uy = 6.108
Pu; Py T\ (v
Py _ Py Pz(_3>(_2>
L L L\
1575.1K

= (1.7997 MPa) ( ) (1) = 4.345 MPa

6524 K

b) La salida de trabajo neto para el ciclo se determina al encontrar mediante
integracion cada trabajo de frontera (P dV) implicado en cada proceso y
sumdndolos, o al encontrar la transferencia neta de calor que es equivalente
al trabajo neto realizado durante el ciclo. Aqui se considera el ultimo plantea-
miento. De cualquier modo, primero se necesita encontrar la energia interna
del aire en el estado 4:

Proceso 3-4 (expansion isentropica de un gas ideal):

v, Vv
L L=y, =U,=U,=(8)(6.108) = 48.864 — T,=795.6K

v, Y
u, = 588.74 kJ/kg
Proceso 4-1 (rechazo de calor a volumen constante):
~ Gsatida = U1 — Uy = Gglida = Ug — Uy
Qatica = 588.74 — 206.91 = 381.83 kJ/kg
Por lo tanto,
Wheto = dneto = Yentrada — 9salida = 800 — 381.83 = 418.17 kJIkg

c) La eficiencia térmica del ciclo es determinada a partir de su definicidn:

e 418.17kJ/kg
G entrada B 800 kJ/ kg

w

Nier = = 0.523052.3%
Bajo las suposiciones de aire estandar frio (valores de calores especificos
constantes a temperatura ambiente), la eficiencia térmica seria (Ec. 9-8)
1
Neroo= 1 — 5= 1- riTF=1— @8)!""* = 0.565056.5%
r

la cual es considerablemente diferente del valor obtenido antes. Por lo tanto,
debe tenerse cuidado al utilizar las suposiciones de aire estdndar frio.

d) La presion media efectiva se determina por su definicion, a partir de la
ecuacion 9-4:

PME — Wneto — wneto — Wneto
Uu—u, vy =uy/r u-=1/r)
donde
RT; (0.287 kPa - m’/kg - K)(290 K)
U = — = = 0.832 m*/kg
P, 100 kPa
Por lo tanto,

418.17 kJ/kg | kPa - m’
PME = = 574kPa
0.832 m*/kg)(1 — Y\ 1kJ
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e) La masa de aire total que entra por los 4 cilindros cuando estdn cargados
es
v, 0.0016 m’

v, 0.8323 m’/kg

La produccidn neta de trabajo por el ciclo es

w

eto = MW= (0.001922 kg)(418.17 kJ/kg) = 0.8037 kJ

neto

Es decir, la produccidon neta de trabajo por ciclo termodindmico es 0.8037
kJ/ciclo. Observe que hay dos revoluciones por ciclo termodindmico (n,., =
2 rev/ciclo) en un motor de cuatro tiempos (o en el ciclo de Otto ideal incluidas
las carreras de admision y escape), la potencia producida por el motor esta
determinada por

neto

Wt (0.8037 kJ/ciclo)(4 000 rev/min) (1 min

) = 26.8 kW
60 s

Moy 2 rev/ciclo

Andlisis Si analizaramos la operacion de un motor de dos tiempos en un
ciclo de Otto ideal con los mismos valores, la potencia producida se calcula-
ria como

W,

neto —

|/ _ (0.8037 kJ/ciclo)(4 000 rev/min) (1 min) G

Moy 1 rev/ciclo 60s

Observe que hay una revolucion en un ciclo termodindmico en un motor de
dos tiempos.

9-6 = CICLO DIESEL: EL CICLO IDEAL
PARA LAS MAQUIINAS DE ENCENDIDO
POR COMPRESION

El ciclo Diésel es el ciclo ideal para las maquinas reciprocantes ECOM. El motor
ECOM, por primera vez propuesto por Rudolph Diésel en la década de 1890, es
muy similar al motor ECH estudiado en la ultima seccion; la diferencia principal
estd en el método de inicio de la combustion. En los motores de encendido por
chispa (conocidos también como motores de gasolina), 1a mezcla de aire y combus-
tible se comprime hasta una temperatura inferior a la temperatura de autoencendi-
do del combustible y el proceso de combustion se inicia al encender una bujia. En los ~ Bujia Chispa Inyector de
motores ECOM (también conocidos como motores diésel) el aire se comprime ﬁ ucombumble
hasta una temperatura que es superior a la temperatura de autoencendido del i Aire
combustible, y la combustion inicia al contacto, cuando el combustible se inyecta | Mezcla de aire CofttiBible
dentro de este aire caliente. Por lo tanto, en los motores diésel la bujia es sustitui- y combustible atomizado

da por un inyector de combustible (Fig. 9-21).
En los motores de gasolina, una mezcla de aire y combustible se comprime

durante la carrera de compresion, mientras que las relaciones de compresion
estan limitadas por el comienzo del autoencendido o el golpeteo del motor. En
los diésel, solamente el aire se comprime durante la carrera de compresion, eli-
minando la posibilidad de autoencendido. Por lo tanto, los motores diésel pue-
den ser disefiados para operar a relaciones de compresion mucho mas altas, FIGURA 9-21

generalmente entre 12 y 24. No tener el problema del autoencendido conlleva gy, 105 motores diésel la buijia se reempla-
otro beneficio: muchos de los exigentes requerimientos impuestos a la gasolina 73 por un inyector de combustible, y sélo
pueden ser eliminados, de manera que los combustibles menos refinados (y por  se comprime el aire durante el proceso de
lo tanto menos costosos) pueden utilizarse en los motores diésel. compresion.

Motor de gasolina Motor diésel
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b) Diagrama T-s

FIGURA 9-22

Diagramas 7-s y P-V para el ciclo
Diésel ideal.
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FIGURA 9-23

Eficiencia térmica del ciclo Diésel ideal
como una funcion de las relaciones de
compresion y de cierre de admision
(k=1.4).

El proceso de inyeccion de combustible en los motores diésel empieza cuando
el émbolo se aproxima al PMS y continua durante la primera parte de la carrera de
potencia. Por lo tanto, en estos motores el proceso de combustion sucede durante
un periodo mas largo. Debido a esta mayor duracion, el proceso de combustion en
el ciclo Diésel ideal se obtiene como un proceso de adiciéon de calor a presion cons-
tante. De hecho, éste es el unico proceso donde los ciclos de Otto y Diésel difieren.
Los tres procesos restantes son los mismos para ambos ciclos ideales. Es decir, el
proceso 1-2 es una compresion isentrépica, el 2-3 adicion de calor a presion cons-
tante, el 3-4 una expansion isentropica y el 4-1 un rechazo de calor a volumen
constante. La similitud entre los dos ciclos es también evidente en los diagramas
P-uy T del ciclo Diésel, mostrados en la figura 9-22.

Si se observa que el ciclo Diésel se ejecuta en un dispositivo de émbolo y cilin-
dro, que forma un sistema cerrado, la cantidad de calor anadida al fluido de tra-
bajo a presién constante y rechazada por éste a volumen constante puede
expresarse como

Gentrada = Wosalida = U3 = Uz = Genraga= P2 (Us — V) + (u3 — uy)
=hy—hy=c, (T3 - T5) (9-10q)
y
— Ggiida = U1 — Uy = Ggiga = Uy — Uy = (T3 — 1)) (9-10b)

Entonces, la eficiencia térmica de un ciclo Diésel ideal bajo las suposiciones de
aire estandar frio se vuelve
L -1
k(T —T)

LT -
KEL(E/T; = 1)

_ Wheto =1 G salida _
M t¢r,Digsel = = 1=
qentrada

9 entrada

Abhora se define una nueva cantidad, la relacion de corte de admision 7., como la
relacion de los volumenes del cilindro antes y después del proceso de combus-
tion:
v v
ro=r=-2 (o-11)
Vv, o

Al usar esta definicion y las relaciones de gas ideal isentropicas para los procesos
1-2 'y 3-4, 1a relacion de la eficiencia térmica se reduce a

I { re—1 }
phl k(r.,—1)
donde r es la relacion de compresion definida por la ecuacion 9-9. Si se observa cui-
dadosamente la ecuacion 9-12, se notara que bajo las suposiciones de aire estandar

frio la eficiencia de un ciclo Diésel difiere de la de un ciclo de Otto por la cantidad
que esta entre paréntesis, la cual siempre es mayor que 1. Por lo tanto,

(9-12)

Tér,Diésel = 1

(9-13)

Merotto > Mier.Diesel

cuando ambos ciclos operan a la misma relacion de compresion. Asimismo, cuando
la relacion de corte de admision disminuye, la eficiencia del ciclo diésel aumenta
(Fig. 9-23). Para el caso limite de . = 1, la cantidad entre paréntesis se vuelve la
unidad (;puede usted demostrarlo?), y las eficiencias de los ciclos de Otto y Diésel se
vuelven idénticas. Recuerde, sin embargo, que los motores diésel operan con relacio-
nes de compresion mucho mas altas, por lo que suelen ser mas eficientes que los de
encendido por chispa (gasolina). Los motores diésel también queman el combustible
de manera mas completa, ya que usualmente operan a menores revoluciones por
minuto y la relacion de masa de aire y combustible es mucho mayor que en los moto-
res de encendido por chispa. Las eficiencias térmicas de los motores diésel varian



aproximadamente entre 35 y 40 por ciento. Algunos motores ECH, muy grandes, de
baja velocidad tienen eficiencias térmicas de mas de 50 por ciento.

La mayor eficiencia y el menor costo de combustible de los motores diésel los
convierte en la opcidon mas indicada para aplicaciones que requieren cantidades
relativamente grandes de potencia, como los motores de locomotoras, las unida-
des de generacion de electricidad de emergencia, grandes barcos y pesados camio-
nes. Un ejemplo de qué tan grande puede ser un motor diésel es el de 12 cilindros
construido en 1964 por la corporacién italiana Fiat, el cual tenia una salida de po-
tencia normal de 25 200 hp (18.8 MW) a 122 rpm, un didmetro del cilindro de
90 cm y una carrera de 91 cm.

En los motores de ignicion por compresion de alta velocidad, se inyecta com-
bustible en la cdmara de combustion con una rapidez mucho mayor en compara-
cion con los primeros motores diésel. El combustible inicia su ignicién en una
etapa avanzada del ciclo de compresion y, en consecuencia, parte de la combustion
tiene lugar casi a volumen constante. La inyeccion de combustible contintia hasta
que el pistén alcanza el centro muerto superior, y la combustién del combustible
mantiene alta la presion hasta bien entrado el ciclo de expansion. Asi, el proceso
completo de combustion se puede modelar mejor como la combinacién de proce-
s0s a volumen constante y a presion constante. El ciclo ideal basado en este con-
cepto recibe el nombre de ciclo dual y su diagrama P-U se presenta en la figura
9-24. Las cantidades relativas de calor transferido durante cada proceso pueden
ajustarse para asemejar al ciclo real con mayor exactitud. Observe que tanto el
ciclo de Otto como es el Diésel pueden obtenerse como casos especiales del ciclo
dual. El ciclo dual es un modelo maés realista que el ciclo Diésel para representar
motores modernos de alta velocidad encendidos por compresion.

EJEMPLO 9-4 El ciclo Diésel ideal

Un ciclo Diésel ideal con aire como fluido de trabajo tiene una relaciéon de
compresion de 18 y una relacion de corte de admisién de 2. Al principio del
proceso de compresidn el fluido de trabajo estd a 14.7 psia, 80 °F y 117 pulg®.
Utilice las suposiciones de aire estdndar frio y determine a) la temperatura y
presion del aire al final de cada proceso, b) la salida de trabajo neto y la efi-
ciencia térmica y c) la presion media efectiva.

SOLUCION Se tiene un ciclo Diésel ideal. Se determinaré la temperatura y
la presion al final de cada proceso, la salida de trabajo neto y la eficiencia
térmica, asi como la presion media efectiva.

Suposiciones 1 Las suposiciones de aire estandar frio son aplicables, por
lo tanto puede suponerse que el aire tiene calores especificos constantes
a temperatura ambiente. 2 Los cambios de energia cinética y potencial son
insignificantes.

Propiedades La constante del aire es R = 0.3704 psia - pie*/lbm - R, mientras
que sus otras propiedades a temperatura ambiente son ¢, = 0.240 Btu/lbm - R,
c, = 0.171 Btu/lbm - Ry k = 1.4 (Tabla A-2Ea).

Andlisis El diagrama P-V del ciclo Diésel ideal se muestra en la figura 9-25.
Observe que el aire contenido en el cilindro forma un sistema cerrado.

a) Los valores de la temperatura y la presion al final de cada proceso pueden
determinarse si se utilizan las relaciones isentrépicas de gas ideal para los
procesos 1-2 y 3-4. Pero primero determine los voliimenes al final de cada pro-
ceso a partir de las definiciones de la relacién de compresién y de la relacion
de corte de admision:
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FIGURA 9-24

Diagrama P-V para el ciclo dual ideal.

P, psia

entrada

Y salida

FIGURA 9-25

Diagrama P-V para el ciclo Diésel ideal
analizado en el ejemplo 9-4.



490

CICLOS DE POTENCIA DE GAS

V, 117 pulg?
V,=—=—"PE _ ¢ ulg?
18
V, =r.V, = (2)(6.5 pulg?®) = 13 pulg®
V, =V, = 117 pulg?

Proceso 1-2 (compresidn isentrépica de un gas ideal, calores especificos
constantes):

Vl k—1
I5) T1< ) = (540R)(18)"*~'= 1716 R

A

V k
P, = P1<7‘> = (14.7 psia)(18)* = 841 psia
2

Proceso 2-3 (adicidn de calor a un gas ideal a presidon constante):

P; = P, = 841 psia

PV, P, Vs
—=——"->5TN="T|— )= (1716 R)(2) = 3432 R
) L V,
Proceso 3-4 (expansion isentrépica de un gas ideal, calores especificos cons-
tantes):
V k—1 13 1 3 14-1
T,= T3<—3> = 3432R) (LgJ — 1425R
v, 117 pulg
V k 13 1 3 1.4
P, = P3<—3> = (841 psia) <Lg3 — 38.8 psia
V, 117 pulg

b) El trabajo neto para un ciclo es equivalente a la transferencia de calor neta.
Pero primero es necesario calcular la masa del aire:

PV (14.7 psia )(117 pulg?) ( 1 pie®
"= "RT, = (0.3704 psia - pic’/Ibm - R)(540 R) \ 1728 pulg’

) = 0.00498 Ibm

El proceso 2-3 es de adicidn de calor a presion constante, para el cual el tra-
bajo de frontera y Au pueden combinarse para formar Ah. Por lo tanto,

Qemrada = m(h3 - hz) = mc, (T3 - TZ)
(0.00498 1bm )(0.240 Btu/lbm - R)[ (3 432 — 1 716) R]
2.051 Btu

El proceso 4-1 es de rechazo de calor a volumen constante (no incluye interac-
ciones de trabajo) y la cantidad de calor rechazado es

O atisa = Mm@y — uy) = me,(Iy — T))
(0.00498 1bm )(0.171 Btu/lbm - R)[ (1 425 — 540) R]
= 0.754 Btu

Por lo tanto,
I/Vneto = Qentrada_ Qsalida= 2.051 — 0.754 = 1.297 Btu
Entonces, la eficiencia térmica es

Woeo _ 1.297 Btu
Qemrada 2.051 Btu

Mier = = 0.632 0 63.2%

La eficiencia térmica de este ciclo Diésel bajo las suposiciones de aire estan-
dar frio podria determinarse también de la ecuacién 9-12.



c) La presion media efectiva se determina a partir de su definicion, de la
ecuacién 9-4:

T — Woto Woeto 1.297 Btu (778.17 1bf-pie>(12 pulg)
Viix = Von V1= VU, (117 — 6.5) pulg® 1 Btu 1 pie
= 110 psia

Comentario Observe que una presion constante de 110 psia durante la
carrera de potencia produciria la misma salida de trabajo neto que el ciclo
Diésel completo.

9-7 = CICLOS STIRLING Y ERICSSON

Los ciclos ideales de Otto y Diésel ya analizados se componen por completo de
procesos internamente reversibles, por lo que son ciclos internamente reversi-
bles. Sin embargo, estos ciclos no son totalmente reversibles, dado que incluyen
transferencia de calor debido a una diferencia finita de temperatura durante los
procesos no isotérmicos de adicion y rechazo de calor, los cuales son irreversi-
bles. Por consiguiente, la eficiencia térmica de un motor de Otto o Diésel sera
menor que la de un motor de Carnot que opera entre los mismos limites de tem-
peratura.

Considere una maquina térmica que opera entre una fuente de calor 7, y un
sumidero a 7;. Para que el ciclo de la maquina térmica sea totalmente reversible,
la diferencia de temperatura entre el fluido de trabajo y la fuente (o sumidero)
nunca debe exceder una cantidad diferencial d7 durante cualquier proceso de
transferencia de calor. Es decir, los procesos de adicién y de rechazo de calor
durante el ciclo deben suceder de modo isotérmico, uno a cierta temperatura de
T,y el otro a una temperatura de 7;. Esto es precisamente lo que sucede en un
ciclo de Carnot.

Existen otros dos ciclos que implican un proceso de adicién de calor isotérmi-
co a T, y un proceso de rechazo de calor isotérmico a 7;: el ciclo Stirling y el ciclo
Ericsson. Estos difieren del ciclo de Carnot en que los dos procesos isentropicos
son sustituidos por dos de regeneracion a volumen constante en el ciclo Stirling, y
por dos de regeneracién a presion constante en el ciclo Ericsson. Ambos ciclos
utilizan regeneracion, un proceso en el que se transfiere calor hacia un dispositivo
de almacenamiento de energia térmica (llamado regenerador) durante una parte
del ciclo y se transfiere de nuevo hacia el fluido de trabajo durante otra (Fig. 9-26).

En la figura 9-27b) se muestran los diagramas 7-s y P-U del ciclo Stirling, el
cual esta integrado por cuatro procesos totalmente reversibles:

1-2 expansion a T = constante (adicién de calor de una fuente externa)

2-3 regeneracion a U = constante (transferencia de calor interna desde el flui-
do de trabajo hacia el regenerador)

3-4 compresion a T = constante (rechazo de calor a un sumidero
externo)

4-1 regeneracion a U = constante (nuevamente, transferencia de calor inter-
na desde un regenerador hacia el fluido de trabajo)

La ejecucioén del ciclo Stirling requiere equipos de tecnologia avanzada. Los
motores Stirling reales, incluso el patentado originalmente por Robert Stirling,
son muy pesados y complicados. Para evitar al lector complejidades, la ejecucion
del ciclo Stirling en un sistema cerrado se explica con la ayuda del motor hipoté-
tico mostrado en la figura 9-28.
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El regenerador es un dispositivo que pide
prestada la energia al fluido de trabajo
durante una parte del ciclo y que se la
paga (sin intereses) durante otra parte.
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FIGURA 9-27
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Diagramas 7-s y P-U de los ciclos de Car-

not, Stirling y Ericsson.
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FIGURA 9-28

Ejecucion del ciclo Stirling.
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Este sistema se compone de un cilindro con dos émbolos a los lados y un re-
generador en medio. El regenerador puede ser una malla de alambre o ceramica
o cualquier tipo de tapon poroso con una alta masa térmica (masa por calor es-
pecifico), que se emplea para el almacenamiento temporal de energia térmica. La
masa del fluido de trabajo contenida dentro del regenerador en cualquier instante
se considera insignificante.

Inicialmente, la camara izquierda alberga todo el fluido de trabajo (un gas)
que se encuentra a alta temperatura y presion. Durante el proceso 1-2 se anade
calor al gas a T, desde una fuente a T,,.. Cuando el gas se expande isotérmicamen-
te, el émbolo de la izquierda se mueve hacia fuera, efectua trabajo y la presion del
gas disminuye. Durante el proceso 2-3 los dos émbolos se mueven hacia la dere-
cha a la misma velocidad (para mantener el volumen constante) hasta que todo
el gas es introducido en la camara derecha. Cuando el gas pasa por el regenera-
dor se transfiere calor al regenerador y la temperatura del gas disminuye de 7}, a
T,. Para que este proceso de transferencia de calor sea reversible, la diferencia de
temperatura entre el gas y el regenerador no debe exceder una cantidad diferen-
cial dT en cualquier punto. Asi, la temperatura del regenerador sera 7, en el ex-
tremo izquierdo del mismo y 7, en el derecho cuando se alcanza el estado 3.
Durante el proceso 3-4 el émbolo de la derecha se mueve hacia dentro y compri-
me el gas, se transfiere calor del gas al sumidero a temperatura 7}, por lo que la
temperatura del gas permanece constante en 7; mientras aumenta la presion. Por
ultimo, durante el proceso 4-1, ambos émbolos se mueven hacia la izquierda a la
misma velocidad (para mantener el volumen constante) y empujan a todo el gas
hacia la camara izquierda. La temperatura del gas aumenta de 7, a 7, cuando
pasa por el regenerador y toma la energia térmica almacenada ahi durante el
proceso 2-3. Esto completa el ciclo.

Observe que el segundo proceso a volumen constante sucede a un volumen
mas pequeno que el primero y que la transferencia neta de calor hacia el regene-
rador durante un ciclo es cero. Es decir, la cantidad de energia almacenada en el



regenerador durante el proceso 2-3 es igual a la cantidad de calor tomada por el
gas durante el proceso 4-1.

Los diagramas 7-s y P-U del ciclo Ericsson se presentan en la figura 9-27¢). El
ciclo Ericsson es muy similar al Stirling, salvo en que los dos procesos a volumen
constante se sustituyen por otros dos a presion constante.

En la figura 9-29 se muestra un sistema de flujo estacionario que opera en un
ciclo Ericsson. Aqui los procesos de expansion y compresion isotérmicos se ejecu-
tan en un compresor y en una turbina, respectivamente, y un intercambiador de
calor de contraflujo sirve como regenerador. Los flujos de fluidos caliente y frio
entran al intercambiador de calor desde extremos opuestos, entonces la transfe-
rencia de calor sucede entre los dos flujos. En el caso ideal, la diferencia de tem-
peratura entre los dos fluidos no excede de una cantidad diferencial en cualquier
punto, y el fluido frio sale del intercambiador de calor a la temperatura de entrada
del fluido caliente.

Los ciclos Stirling y Ericsson son totalmente reversibles, como el de Carnot;
por lo tanto, de acuerdo con el principio de Carnot, los tres ciclos tendran la mis-
ma eficiencia térmica cuando operen entre los mismos limites de temperatura:

3
nlér,Slirling = nlér,Ericsson = ntér,Camol = 1 - FH (9'14)
Para el ciclo de Carnot, esto se demuestra en el ejemplo 9-1 y puede demostrarse
de manera similar tanto para el ciclo Stirling como para el Ericsson.

Regenerador

Calor

T} = const. Ty = const.
. > Woeto
compresor turbina ne
—— —
Gsalida Dentrada

EJEMPLO 9-5 Eficiencia térmica del ciclo Ericsson

Con un gas ideal como fluido de trabajo demuestre que la eficiencia térmica
de un ciclo Ericsson es idéntica a la eficiencia de un ciclo de Carnot que
opera entre los mismos limites de temperatura.

SOLUCION Se debe demostrar que las eficiencias térmicas de los ciclos
de Carnot y Ericsson son idénticas.

Andlisis Durante el proceso 1-2, el calor es transferido hacia el fluido de tra-
bajo isotérmicamente desde una fuente externa a temperatura T, y durante
el proceso 3-4 es rechazado también isotérmicamente a un sumidero externo
a temperatura T,. Para un proceso isotérmico reversible, la transferencia de
calor se relaciona con el cambio de entropia por

q =T As

El cambio de entropia de un gas ideal durante un proceso isotérmico es

0
T P, P,
As = cpln——Rln?z —Rln?
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FIGURA 9-29

Magquina Ericsson de flujo estacionario.
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La entrada y la salida de calor pueden expresarse como

Py Py
Gentrada = Tu(sy — 51) = Ty _RlnPTl = RTHlnP_2

P, P,
G salida = TL(S4_S3)= _TL —RIn— | = Rnln—
P, P,

Entonces, la eficiencia térmica del ciclo Ericsson es

Gsalica RT; In(P,/ Ps3) _ I

Genrasa  RT;m@yPy) Ty

Mi¢r,Ericsson = 1

puesto que P, = P, y P; = P,. Observe que este resultado es independiente
de si el ciclo se ejecuta en un sistema cerrado o de flujo estacionario.

Los ciclos Stirling y Ericsson son dificiles de llevar a cabo en la practica porque
incluyen transferencia de calor debida a una diferencia de temperatura diferencial
en todos los componentes, incluyendo el regenerador. Esto requeriria proporcio-
nar areas superficiales demasiado grandes para la transferencia de calor o permitir
un tiempo infinitamente largo para el proceso. Ninguno de los dos aspectos es
practico. En realidad, todos los procesos de transferencia de calor suceden debido
a una diferencia finita de temperatura, el regenerador no tendra una eficiencia de
100 por ciento y las pérdidas de presion en el regenerador seran considerables.
Debido a estas limitaciones los ciclos Stirling y Ericsson han sido durante mucho
tiempo soélo de interés tedrico. Sin embargo, hay un renovado interés en motores
que operan en estos ciclos debido a su potencial en eficiencias mas elevadas y
mejor control de emisiones contaminantes. La Ford Motor Company, la General
Motors Corporation y los Phillips Research Laboratories de los Paises Bajos han
desarrollado con éxito motores Stirling convenientes para camiones, autobuses e
incluso automoviles. Es necesaria mas investigacion y desarrollo antes de que es-
tos motores puedan competir con los de gasolina o diésel.

Tanto el motor Stirling como el Ericsson son motores de combustion externa.
Es decir, el combustible en estos motores se quema fuera del cilindro, al contra-
rio de los motores de gasolina o diésel, en los que el combustible se quema dentro
del cilindro.

La combustién externa ofrece varias ventajas. Primero, puede usar una varie-
dad amplia de combustibles como fuente de energia térmica. Segundo, hay mas
tiempo para la combustion, por lo tanto el proceso de combustion es mas com-
pleto, lo que se traduce en menor contaminacion del aire y en mayor extraccién
de energia del combustible. Tercero, estos motores operan en ciclos cerrados, por
lo que un fluido de trabajo que tiene caracteristicas mas deseables (estable, qui-
micamente inerte, de alta conductividad térmica) puede utilizarse como fluido de
trabajo. El hidrogeno y el helio son dos gases que se emplean cominmente en
estos motores.

A pesar de las limitaciones fisicas y los aspectos impracticos asociados con
ellos, tanto el ciclo Stirling como el Ericsson envian un fuerte mensaje a los inge-
nieros implicados en el diseno: la regeneracion incrementa la eficiencia. No es una
coincidencia que las modernas turbinas de gas y las centrales termoeléctricas de
vapor hagan un uso extensivo de la regeneracién. De hecho, el ciclo Brayton con
interenfriamiento, recalentamiento y regeneracion, el cual se utiliza en grandes
centrales termoeléctricas de turbinas de gas y que se analiza posteriormente en
este capitulo, se asemeja mucho al ciclo Ericsson.
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9-8 = CICLO BRAYTON: EL CICLO IDEAL PARA
LOS MOTORES DE TURBINA DE GAS

El ciclo Brayton fue propuesto por George Brayton por vez primera para usarlo en
el motor reciprocante que quemaba aceite, desarrollado por él alrededor de 1870.
Actualmente se utiliza en turbinas de gas donde los procesos tanto de compresion
como de expansion suceden en maquinaria rotatoria. Las turbinas de gas general-
mente operan en un ciclo abierto, como se observa en la figura 9-30. Se introduce
aire fresco en condiciones ambiente dentro del compresor, donde su temperatura y
presion se elevan. El aire de alta presion sigue hacia la camara de combustion, donde
el combustible se quema a presion constante. Los gases de alta temperatura que
resultan entran a la turbina, donde se expanden hasta la presion atmosférica, pro-
duciendo potencia. Los gases de escape que salen de la turbina y se expulsan hacia
fuera (no se recirculan), causando que el ciclo se clasifique como un ciclo abierto.

El ciclo de turbina de gas abierto descrito anteriormente puede modelarse
como un ciclo cerrado, como se indica en la figura 9-31, empleando las suposicio-
nes de aire estandar. En este caso los procesos de compresion y expansion perma-
necen iguales, pero el proceso de combustion se sustituye por uno de adicion de
calor a presion constante desde una fuente externa, mientras que el proceso de es-
cape se reemplaza por otro de rechazo de calor a presion constante hacia el aire
ambiente. El ciclo ideal que el fluido de trabajo experimenta en este ciclo cerrado
es el ciclo Brayton, el cual esta integrado por cuatro procesos internamente rever-
sibles:

1-2 Compresion isentropica (en un compresor)
2-3 Adicion de calor a presion constante

3-4 Expansion isentropica (en una turbina)

4-1 Rechazo de calor a presioén constante

Los diagramas 7-s y P-U de un ciclo Brayton ideal se muestran en la figura
9-32. Observe que los cuatro procesos del ciclo Brayton se ejecutan en dispositi-
vos de flujo estacionario, por lo tanto deben analizarse como procesos de flujo
estacionario. Cuando los cambios en las energias cinética y potencial se ignoran,
el balance de energia para un proceso de flujo estacionario puede expresarse, por
unidad de masa, como

(qentrada = qsalida) + (Wentrada - Wsalida) = hsalida - hentrada (9'15)

Dentrada

Combustible —> = Intercambiador

de calor @

Camara de
= combustion

@

WHEIO

Wheto Compresor Turbina

a
z

Compresor Turbina

S>>

@

Intercambiador

@ de calor

@ Aire Gases de
fresco escape
Gsalida

FIGURA 9-30 FIGURA 9-31

Un motor de turbina de gas de ciclo abierto. Un motor de turbina de gas de ciclo cerrado.
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T

a) Diagrama T-s

Dentrada

b) Diagrama P-v

FIGURA 9-32

Diagramas T-s y P-U para un ciclo Brayton
ideal.
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FIGURA 9-33

Eficiencia térmica de un ciclo Brayton
ideal como una funcion de la relacién de
presion.

Por lo tanto, la transferencia de calor hacia y desde el fluido de trabajo es

Gentrada = h3 - h2 =¢ (T3 - Tz) (9-16(7)

Gsatica = My —hy = ¢,(T, — Ty) (9-16b)

Entonces, la eficiencia térmica del ciclo Brayton ideal bajo las suposiciones de
aire estandar frio se convierte en

Wneto —1- 9 salida —1- CP(E B Ti)_ 1— 71(711/71 - 1)
MerBrayion = g = Qentrada (T, —T) LTy T, — 1)

Los procesos 1-2 y 3-4 son isentrépicos, por lo que P, = P,y P, = P,. Por lo tanto,

T2 P2 (k=Dfk P3 (k= 1)jk T3
i) -

Al sustituir estas ecuaciones en la relacion de eficiencia térmica y al simplificar,
se obtiene

1

’713’1‘.Bmyron =1- (k—=1)/k

r,

(9-17)

donde

n=p (9-18)
es la relacion de presion y & la relacion de calores especificos. En la ecuaciéon 9-17
se muestra que bajo las suposiciones de aire estandar frio la eficiencia térmica de
un ciclo Brayton ideal depende de la relacion de presion de la turbina de gas 'y
de la relaciéon de calores especificos del fluido de trabajo. La eficiencia térmica
aumenta con ambos parametros, que también es el caso para las turbinas de gases
reales. Una grafica de la eficiencia térmica contra la relacion de presion se presen-
ta en la figura 9-33 para k = 1.4, el cual es el valor de la relacion de calores espe-
cificos del aire a temperatura ambiente.

La temperatura mas alta en el ciclo ocurre al final del proceso de combustion
(estado 3) y esta limitada por la temperatura maxima que los alabes de la turbina
pueden resistir. Esto también limita las relaciones de presion que pueden utilizarse
en el ciclo. Para una temperatura de entrada fija de la turbina 75, la salida de traba-
jo neto por ciclo aumenta con la relacion de presiones, alcanza un maximo y des-
pués empieza a disminuir, como se observa en la figura 9-34. Por lo tanto, debe
haber un compromiso entre la relacion de presion (por consiguiente la eficiencia
térmica) y la salida de trabajo neto. Con una menor salida de trabajo por ciclo se
necesita una tasa de flujo masico mas grande (y de este modo un sistema mayor)
para mantener la misma salida de potencia, lo cual no puede ser economico. En
muchos disefios comunes la relacion de presion de turbinas de gas variade 11 a 16.

En turbinas de gas el aire realiza dos importantes funciones: suministra el
oxidante necesario para la combustion del combustible y sirve como un refrige-
rante para mantener la temperatura de diversos componentes dentro de limites
seguros. La segunda funcion se realiza al extraer mas aire del necesario para la
combustion completa del combustible. En turbinas de gas una relacién de masa
de aire y combustible de 50 o mayor es muy comun. Por lo tanto, en un analisis
del ciclo, considerar como aire a los gases de combustion no causara un error
significativo. Ademas, el flujo masico por la turbina sera mas grande que a través
del compresor, pues la diferencia es igual al flujo masico del combustible. Asi,



suponer una tasa de flujo masico constante en el ciclo produce resultados conser-
vadores en motores de turbinas de gas de ciclo abierto.

Las dos principales areas de aplicacion de las turbinas de gas son la propulsion
de aviones y la generacion de energia eléctrica. Cuando se emplean en propulsion de
aviones, la turbina de gas produce la potencia suficiente para accionar tanto al com-
presor como a un pequeno generador que a su vez acciona al equipo auxiliar. Los
gases de escape de alta velocidad son los responsables de producir el empuje nece-
sario para impulsar la aeronave. Las turbinas de gas también se utilizan como cen-
trales eléctricas estacionarias que producen energia eléctrica como unidades
independientes o en conjunto con las centrales eléctricas de vapor en el lado de alta
temperatura. En estas centrales los gases de escape de las turbinas de gas sirven
como fuente de calor para el vapor. El ciclo de turbina de gas también puede ejecu-
tarse como un ciclo cerrado para su utilizacion en centrales nucleares, en las que el
fluido de trabajo no se limita al aire y puede emplearse un gas con caracteristicas
mas convenientes (como el helio).

La mayor parte de las flotas navales del mundo occidental ya utilizan motores
de turbinas de gas para propulsion y para la generacion de energia eléctrica. Las
turbinas de gas General Electric LM2500 utilizadas para impulsar barcos tienen
una eficiencia térmica de ciclo simple de 37 por ciento. Las turbinas de gas Ge-
neral Electric WR-21 equipadas con interenfriamiento y regeneracion tienen una
eficiencia térmica de 43 por ciento y producen 21.6 MW (29 040 hp). La regene-
racion también reduce la temperatura de escape de 600 °C (1100 °F) a 350 °C
(650 °F). El aire se comprime a 3 atm antes de entrar al interenfriador. Compa-
radas con la turbina de vapor y los sistemas de propulsion diésel, la turbina de gas
ofrece mayor potencia para determinados tamano y peso, alta confiabilidad, lar-
ga vida y operacién mas conveniente. El tiempo de arranque de la maquina se ha
reducido de 4 horas requeridas para un sistema de propulsion tipico con base en
vapor de agua, a menos de 2 minutos para una turbina de gas. Muchos sistemas
de propulsién marina modernos utilizan turbinas de gas junto con motores diésel
debido al alto consumo de combustible de los motores de turbinas de gas de ciclo
simple. En sistemas combinados de diésel y turbinas de gas, el diésel se utiliza para
proporcionar de manera eficiente baja potencia y operacion de crucero, mientras
que la turbina de gas se emplea cuando se necesitan altas velocidades.

En las centrales eléctricas de turbina de gas, la relacion entre el trabajo del
compresor y el trabajo de la turbina, denominada relacion del trabajo de retroceso,
es muy alta (Fig. 9-35). Usualmente mas de la mitad de la salida de trabajo de la
turbina se utiliza para activar el compresor. La situacion es aun peor cuando las
eficiencias isentropicas del compresor y de la turbina son bajas. Esto contrasta
considerablemente con las centrales eléctricas de vapor, donde la relacion de tra-
bajo de retroceso es solamente un pequefnio porcentaje. Sin embargo, esto no sor-
prende dado que un liquido se comprime en las centrales de energia de vapor en
Iugar de un gas, y el trabajo de flujo estacionario reversible es proporcional al vo-
Iumen especifico del fluido de trabajo.

Una central eléctrica con una alta relacioén del trabajo de retroceso requiere
una turbina mas grande para suministrar los requerimientos de energia adiciona-
les del compresor. En consecuencia, las turbinas utilizadas en las centrales de
turbina de gas son mas grandes que las que se utilizan en las de vapor para la
misma salida de potencia neta.

Desarrollo de las turbinas de gas

La turbina de gas ha experimentado un progreso y un crecimiento fenomenal desde
su primer desarrollo exitoso en la década de 1930. Las primeras turbinas de gas
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retroceso.
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construidas en la década de 1940 e incluso en la de1950 tenian eficiencias de ciclo
simple de alrededor de 17 por ciento debido a las bajas eficiencias del compresor
y de la turbina, asi como a las bajas temperaturas de entrada de la turbina dadas
las limitaciones de la metalurgia de aquellos tiempos. Por lo tanto, las turbinas de
gas tuvieron un uso limitado a pesar de su versatilidad y su capacidad de quemar
gran variedad de combustibles. Los esfuerzos para mejorar la eficiencia del ciclo
se concentraron en tres areas:

1. Incrementar las temperaturas de entrada de la turbina (o de quemado) Este
ha sido el principal enfoque tomado para mejorar la eficiencia de la turbi-
na de gas. Las temperaturas de entrada de éstas han aumentado en forma
constante desde aproximadamente 540 °C (1000 °F) en la década de
1940, hasta 1 425 °C (2 600 °F) e incluso mayor actualmente. Estos incre-
mentos fueron posibles gracias al desarrollo de nuevos materiales y por las
innovadoras técnicas de enfriamiento para componentes criticos, como la
de revestir los alabes de la turbina con capas ceramicas y enfriarlos con
aire de descarga del compresor. Mantener altas temperaturas de entrada a
la turbina con la técnica de enfriamiento por aire requiere que la tempera-
tura de combustion sea mayor para compensar el efecto de enfriamiento
del aire. Sin embargo, las mayores temperaturas de combustion aumentan
la cantidad de 6xidos de nitrégeno (NO,), los cuales son responsables de la
formacion de ozono al nivel del suelo y del esmog. Utilizar vapor de agua
como refrigerante permitio un aumento de las temperaturas de entrada a
la turbina de 200 °F sin un incremento en la temperatura de combustion.
El vapor de agua es también un medio de transferencia de calor mucho
mas eficiente que el aire.

2. Incremento de las eficiencias de los componentes de turbomaquinaria El
desempeno de las primeras turbinas sufria grandemente de las ineficiencias
de turbinas y compresores. Sin embargo, el advenimiento de las compu-
tadoras y de técnicas avanzadas de disefio asistido por computadora hizo
posible disenar estos componentes aerodindmicamente cuyas pérdidas
son minimas. Las eficiencias incrementadas de las turbinas y compreso-
res resultaron en un aumento significativo en la eficiencia del ciclo.

3. Adicion de modificaciones al ciclo basico Las eficiencias de ciclo sim-
ple de las primeras turbinas de gas fueron practicamente duplicadas al
incorporar interenfriamiento, regeneracion (o recuperacion) y recalenta-
miento, los cuales se analizan en las siguientes dos secciones. Desde
luego, estas mejoras se realizaron a expensas de mayores costos tanto
inicial como de operacion y no pueden justificarse a menos que la dismi-
nucion en los costos de combustible contrarreste el incremento en otras
areas. Los costos relativamente bajos de los combustibles, el deseo gene-
ral de la industria para minimizar los costos de instalacion y el tremendo
aumento en la eficiencia del ciclo simple a cerca de 40 por ciento, dejo
pocos deseos de optar por estas modificaciones.

La primera turbina de gas para una central generadora de energia eléctrica fue
instalada en 1949 en Oklahoma como parte de una central eléctrica de ciclo combi-
nado. Fue construida por la General Electric, producia 3.5 MW de potencia y sus
turbinas de gas instaladas hasta mediados de 1970 sufrian de baja eficiencia y
escasa confiabilidad. En el pasado la generacion de potencia eléctrica para carga
base estaba dominada por grandes centrales generadoras que funcionaban con
carbon y energia nuclear. Sin embargo, ha habido un cambio historico hacia las
turbinas de gas impulsadas por gas natural debido a sus mayores eficiencias, me-
nores costos de capital, tiempos mas cortos de instalacion y mejores caracteristi-



cas respecto a las emisiones contaminantes, ademas de la abundancia de suminis-
tro de gas natural. Cada vez mas y mas empresas productoras de energia eléctrica
estan empleando turbinas de gas para produccion de potencia para carga base asi
como para carga pico. Los costos de construccion de centrales generadoras de
turbina de gas son aproximadamente de la mitad en comparacion con los de una
central generadora de vapor que funciona con combustibles fésiles, las cuales
fueron las principales centrales eléctricas para carga base hasta principios de la
decada de 1980. Se prevé que mas de la mitad de todas las centrales que se insta-
laran en el futuro sean de turbina de gas o combinaran las turbinas de gas y de
vapor.

Una turbina de gas fabricada por General Electric en los comienzos de la déca-
da de 1990 tenia una relacion de presion de 13.5 y generaba 135.7 MW de poten-
cia neta con una eficiencia térmica de 33 por ciento bajo una operacion de ciclo
simple. Una turbina de gas mas reciente fabricada por General Electric utiliza una
temperatura de entrada a la turbina de 1 425 °C (2 600 °F) y produce hasta 282 MW
mientras logra una eficiencia térmica de 39.5 por ciento en el modo de ciclo sim-
ple. Una turbina de gas de pequena escala de 1.3 toneladas, denominada OP-16,
construida por la firma holandesa Opra Optimal Radial Turbine, puede trabajar
con gas o combustible liquido y reemplazar un motor diésel de 16 toneladas. Tiene
una relacion de compresion de 6.5 y produce hasta 2 MW de potencia, mientras
que su eficiencia es de 26 por ciento en operacion de ciclo simple, y sube hasta 37
por ciento cuando se equipa con un regenerador. Las centrales eléctricas de turbina
de gas de ciclo simple mas recientes tienen una eficiencia térmica de hasta 44 por
ciento con una sola unidad y producen mas de 500 MW de potencia neta.

EJEMPLO 9-6 El ciclo Brayton ideal simple

Una central eléctrica de turbina de gas que opera en un ciclo Brayton ideal
tiene una relacidn de presion de 8. La temperatura del gas es de 300 K en la
entrada del compresor y de 1300 K en la entrada de la turbina. Utilice las
suposiciones de aire estdndar y determine a) la temperatura del gas a la sali-
da del compresor y de la turbina, b) la relacién del trabajo de retroceso y ¢) la
eficiencia térmica.

SOLUCION Se tiene una planta de energia que opera en un ciclo Brayton
ideal. Se determinaran la temperatura del gas a la salida del compresor y de
la turbina, la relacién del trabajo de retroceso vy la eficiencia térmica.

Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operacion. 2 Son apli-
cables las suposiciones de aire estandar. 3 Los cambios de energia cinética
y potencial son insignificantes. 4 Se considerara la variacidon de los calores
especificos con la temperatura.

Andlisis El diagrama T-s del ciclo Brayton ideal descrito se muestra en la
figura 9-36, en la que se observa que los componentes involucrados en el ciclo
Brayton son dispositivos de flujo estacionario.

a) Las temperaturas del aire en la salida del compresor y la turbina se deter-
minan de las relaciones isentrépicas:

Proceso 1-2 (compresidn isentrépica de un gas ideal):

T, = 300K — h, = 300.19 kJ/kg
P, = 1.386

499

CAPITULO 9
T K
1300

300

FIGURA 9-36

Diagrama 7~ para el ciclo Brayton
estudiado en el ejemplo 9-6.
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P,

P, = P—P,1 = (8)(1.386) = 11.09 — 7, = 540 K (ala salida del compresor)
1

hy, = 544.35kJ/kg
Proceso 3-4 (expansion isentrdpica de un gas ideal):

T,= 1300 K — h, = 1395.97 kJ/kg
P, = 3309

Py

1
P, = P—P,3 = <§> (330.9) = 41.36 - T, = 770 K (alasalida de la turbina)
3

h, = 789.37 kJ/kg

b) Para encontrar la relacion del trabajo de retroceso, se necesita encontrar la
entrada de trabajo al compresor y la salida de trabajo de la turbina:

Weompentrada = M2 — hy = 544.35 — 300.19 = 244.16 kJ/kg
Worbsatida = 13 — hy = 139597 — 789.37 = 606.60 kJ/kg
Por lo tanto,

_ W comp,entrada _ 244.16 kJ/kg _
Tow = Wurb,salida a 606.60 kJ/kg -

0.403

Es decir, 40.3 por ciento de la salida del trabajo de la turbina se emplea uni-
camente para activar el compresor.

c) La eficiencia térmica del ciclo es la relacion entre la salida de potencia neta
y la entrada de calor total:

Gensaga = 3 — hy = 1395.97 — 544.35 = 851.62 kJ/kg
Woeto = Watida — Wentraga = 606.60 — 244.16 = 362.4 kI/kg

Por lo tanto,

Woo 3624 kJ/kg

Genvada 851.62 kJ/kg

La eficiencia térmica también podria determinarse de

Mer = = 0.426 0 42.6%

_ G salida
Nigr = =
Gentrada

donde

Guica = ha — hy = 789.37 — 300.19 = 489.2 kJ/kg

Comentario Bajo las suposiciones de aire estandar frio (calores especificos
constantes, valores a temperatura ambiente), la eficiencia térmica seria, de
acuerdo con la ecuacién 9-17,

1 1

ntér,Brayton =1- =ik =1- 8(1'4_1)/1-4 = 0.448 0 44.8%
Ty

lo cual es suficientemente cercano al valor obtenido al tomar en cuenta la
variacion de los calores especificos con la temperatura.

Desviacion de los ciclos reales de turbina
de gas en comparacion con los idealizados

Los ciclos reales de turbina de gas difieren del ciclo Brayton ideal por varias ra-
zones. Por un lado, es inevitable alguna disminucién de presion durante los pro-
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cesos de adicion y rechazo de calor. Mas importante aun es que la entrada de T
trabajo real al compresor serd mayor y la salida de trabajo real de la turbina sera Caida de presion

menor debido a irreversibilidades. La desviacion del comportamiento real del g:rjﬁfrla adicion
compresor y la turbina del comportamiento isentropico idealizado puede tomar-

se en cuenta con precision si se utilizan las eficiencias isentropicas de la turbina
y el compresor, definidas como

_ Wy hZ\‘ - hl
e Wq - h2a - hl (9-19)
y Caida de presion
- durante el rechazo
w, hy — hy, de calor
Nr=— =—— (9-20)
! Wy h3 - h45

donde los estados 2a y 4a son los estados de salida reales del compresor y la turbi-
. . . . FIGURA 9-37

na, respectivamente, y 2s y 4s son los correspondientes al caso isentropico, como o ' '

se ilustra en la figura 9-37. El efecto de las eficiencias de la turbina y el compresor ~ D¢sviacion de un ciclo de turbina de gas

en la eficiencia térmica de los motores de turbina de gas se ilustra a continua- real defl ciclo Br_ayton ideal como resulta-

cién en el ejemplo 9-7 do de irreversibilidades.

EJEMPLO 9-7 Un ciclo real de turbina de gas

Suponga una eficiencia del compresor de 80 por ciento y una eficiencia de la
turbina de 85 por ciento. Determine a) la relacion del trabajo de retroceso, b)
la eficiencia térmica y c) la temperatura de salida de la turbina del ciclo de la
turbina de gas analizado en el ejemplo 9-6.

SOLUCION Se reconsidera el ciclo Brayton ideal analizado en el ejemplo
9-6. Para las eficiencias especificadas del compresor y la turbina se determi-
naran la relacion del trabajo de retroceso, la eficiencia térmica y la tempera-
tura de salida de la turbina.

Andlisis a) El diagrama T-s del ciclo se muestra en la figura 9-38. El trabajo
real tanto del compresor como de la turbina se determinan utilizando las defi-
niciones de las eficiencias del compresor y la turbina, de las ecuaciones 9-19

y 9-20:
Compresor:
w,  244.16 kJ/kg
W comp.entrada = E =080 _ 305.20 kJ/ kg
Turbina:
Warbsalida = H W5 = (0.85)(606.60 kJ/kg) = 515.61 kJ/kg LK
Por lo tanto, 1 300

_ Wcomp,entrada _ 30520 kJ/kg _
Tow = Wiurb,salida a 515.61 kJ/kg B

Es decir, en este caso el compresor consume 59.2 por ciento del trabajo pro-
ducido por la turbina (arriba de 40.3 por ciento). Este aumento se debe a las
irreversibilidades que ocurren dentro del compresor y la turbina.

Gsatida
b) En este caso, el aire sale del compresor a una temperatura y entalpia mds 300== 1

altas, las cuales son determinadas a partir de

Wcomp,emrada= h2a - hl - h2a = hl + Wcomp,emrada
300.19 + 305.20 FIGURA 9-38

605.39kJ/kg (y T, = 598 K) Diagrama 7= del ciclo de turbina de gas
estudiado en el ejemplo 9-6.
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qregeneracio’n

ahorrado ~ qregenerador

Gsalida
N
FIGURA 9-40
Diagrama 7-s de un ciclo Brayton con re-
generacion.

Por lo tanto,
Gentrada = N3 — Ny, = 139597 — 605.39 = 790.58 kJ/kg
Wheto = Wsalida — Wentrada= 213.61 — 305.20 = 210.41 kJ/kg

Woeo 21041 kJ/kg
Gemrada  790.58 kI/kg

= 0.266 0 26.6%

Nier =

Esto es, las irreversibilidades que ocurren dentro de la turbina y el compresor
hacen que la eficiencia térmica de la central descienda de 42.6 a 26.6 por
ciento. En este ejemplo se muestra qué tan sensible es el desempefo de una
central eléctrica de turbina de gas respecto a las eficiencias del compresor y
la turbina. De hecho, las eficiencias térmicas de las turbinas de gas no alcan-
zaron valores competitivos hasta que se hicieron mejoras significativas en su
disefio y en el de los compresores.

c) La temperatura del aire en la salida de la turbina se determina a partir de
un balance de energia en la turbina:
Wiurbsalida = #3 — Hag = Hag = B3 — Wi salica
1395.97 — 515.61
880.36 kJ/kg

Entonces, de la tabla A-17,
T, = 853 K
Comentario La temperatura a la salida de la turbina es considerablemente

mayor a la de la salida del compresor (T,, = 598 K), lo que sugiere el uso de
regeneracion para reducir costos de combustible.

Regenerador
l g
Calor
> Camara de T
I @ combustion (@)
/\ wnelo
Compresor 'v Turbina =3 >
FIGURA 9-39

Una maquina de turbina de gas con regenerador.

9-9 = CICLO BRAYTON CON REGENERACION

En las maquinas de turbinas de gas la temperatura de los gases de escape que
salen de la turbina suele ser considerablemente mayor que la del aire que sale del
compresor. Por lo tanto, el aire de alta presion que sale del compresor puede
calentarse transfiriéndole calor desde los gases de escape calientes mediante un
intercambiador de calor a contraflujo, el cual se conoce también como regene-
rador o recuperador. Un esquema de la maquina de turbina de gas que usa un
regenerador, asi como el diagrama 7-s del nuevo ciclo se muestran en las figu-
ras 9-39 y 9-40, respectivamente.



La eficiencia térmica del ciclo Brayton aumenta como resultado de la regene-
racion, ya que la porcion de energia de los gases de escape que normalmente se
libera hacia los alrededores ahora se usa para precalentar el aire que entra a la
camara de combustion. Esto a su vez disminuye los requerimientos de entrada de
calor (y por ende de combustible) para la misma salida de trabajo neto. Observe,
sin embargo, que el uso de un regenerador solo se recomienda cuando la tempe-
ratura de escape de la turbina es mas alta que la temperatura de salida del com-
presor. De otro modo, ¢l calor fluird en la direccion inversa (/acia los gases de
escape) y la eficiencia se reducira. Esta situacion se encuentra en las maquinas
de turbina de gas que operan con relaciones de presiéon muy altas.

La temperatura mas alta que ocurre dentro del regenerador es 7,, que es la
temperatura de los gases de escape que salen de la turbina y entran al regenera-
dor. Bajo ninguna condicion el aire puede precalentarse en el regenerador hasta
una temperatura superior a este valor. El aire normalmente sale del regenerador
a una temperatura menor, 7s. En el caso limite (ideal), el aire sale del regenera-
dor a la temperatura de entrada de los gases de escape 7. Suponga que el regene-
rador esta bien aislado y que cualquier cambio en las energias cinética y potencial
es insignificante, las transferencias de calor reales y maximas de los gases de es-
cape hacia el aire pueden expresarse como

Qregen,real = hS - hZ (9'21)

G regenmix — hS’ - h2 = h4 - /’lz (9-22)

El grado al que un regenerador se aproxima a un regenerador ideal se llama efica-
cia o efectividad ¢ y se define como
Gregen,real /75 - /72

€= = 9-23
Qrcgcn.ma,\( /74 - /72 ( )

Cuando se utilizan las suposiciones de aire estandar frio, ésta se reduce a

s — T,
T4_ T2

IR

(9-24)

Un regenerador con una eficacia mas alta obviamente ahorrara una gran
cantidad de combustible porque precalentara el aire a una temperatura mas
elevada antes de la combustién. Sin embargo, lograr una mayor eficacia requie-
re el uso de un regenerador mas grande, lo que implica un precio superior y
causa una caida de presion mas grande. Por lo tanto, el uso de un regenerador
con una eficacia muy alta no puede justificarse econdmicamente a menos que
los ahorros en costos de combustible superen los gastos adicionales involucra-
dos. La mayoria de los regeneradores utilizados en la practica tienen eficacias
por debajo de 0.85.

Bajo las suposiciones de aire estandar frio, la eficiencia térmica de un ciclo
Brayton ideal con regeneracion es

T, o
Migrregen = 1 — <Tl> (r,) =Dk (9-25)

Por consiguiente, la eficiencia térmica de un ciclo Brayton con regeneracion de-
pende de la relacion entre las temperaturas minima y maxima, asi como de la re-
lacion de presion. La eficiencia térmica se grafica en la figura 9-41 para diversas
relaciones de presion, asi como para relaciones de temperatura minima a maxima.
En dicha figura se muestra que la regeneracion es mas efectiva con relaciones de
presion inferiores y bajas relaciones de temperatura minima a maxima.
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Con regeneracion
0.7 Sin regeneracion
0.6}
g osf - 3=02
e o4l TTUTT;=0.25
03L “T,/T;=033
0.2}
0.1}
| | | |
5 10 15 20 25
Relacion de presiones, r,
FIGURA 9-41

Eficiencia térmica de un ciclo Brayton
ideal con y sin regeneracion.
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FIGURA 9-42

Diagrama 7-s del ciclo Brayton regenera-
tivo descrito en el ejemplo 9-8.
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FIGURA 9-43

Comparacion de entradas de trabajo en
un compresor de una sola etapa (14C) y
un compresor de dos etapas con interen-
friamiento (14BD).

EJEMPLO 9-8 Ciclo de una turbina de gas real con regeneracion

Determine la eficiencia térmica de la turbina de gas descrita en el ejemplo
9-7 si se instala un regenerador que tiene una eficacia de 80 por ciento.

SOLUCION La turbina de gas analizada en el ejemplo 9-7 se ha equipado
con un regenerador. Para una eficacia especificada se determinara la eficiencia
térmica.

Andlisis El diagrama T-s del ciclo se muestra en la figura 9-42. Primero deter-
mine la entalpia del aire a la salida del regenerador. Emplee la definicion de
eficacia:

hs — hy,
hag = hyy

(hs — 605.39) kJ/kg
(880.36 — 605.39) kJ/kg -

€ =

0.80 = hs = 825.37 kJ/kg

Por lo tanto,
Gentrada = N3 — hs = (1 395.97 — 825.37) kJ/kg = 570.60 kJ/kg

Esto representa un ahorro de 220.0 kJ/kg de los requerimientos de entrada
de calor. La adicion de un regenerador (en el que se supone que no hay fric-
cion) no afecta la salida de trabajo neto. De tal manera que,

Woeo _ 21041 KI/ke
Qenrada 570.60 kI/kg

= 0.369 0 36.9%

Nier =

Comentario Observe que la eficiencia térmica de la turbina de gas ha ascen-
dido de 26.6 a 36.9 por ciento como resultado de la instalacién de un rege-
nerador que ayuda a recuperar algo del exceso de energia de los gases de
escape.

9-10 = CICLO BRAYTON CON INTERENFRIAMIENTO, @
RECALENTAMIENTO Y REGENERACION

El trabajo neto de un ciclo de turbina de gas es la diferencia entre la salida de
trabajo de la turbina y la entrada de trabajo del compresor, y puede incrementar-
se si se reduce el trabajo del compresor o si aumenta el de la turbina o ambas
cosas. En el capitulo 7 se demostro que el trabajo requerido para comprimir un
gas entre dos presiones especificadas puede disminuirse al efectuar el proceso de
compresion en etapas y al enfriar el gas entre éstas (Fig. 9-43); es decir, usando
compresion en etapas miiltiples con interenfriamiento. Cuando el nimero de etapas
aumenta, el proceso de compresion se aproxima al proceso isotérmico a la tem-
peratura de entrada del compresor y el trabajo de compresion disminuye.

De igual modo, la salida de trabajo de una turbina que opera entre dos niveles
de presion aumenta al expandir el gas en etapas y recalentarlo entre éstas; es de-
cir, si se utiliza expansion en muiltiples etapas con recalentamiento. Esto se lleva a
cabo sin que se eleve la temperatura maxima en el ciclo. Cuando aumenta el nu-
mero de etapas, el proceso de expansion se aproxima al proceso isotérmico. El
argumento anterior se basa en un principio simple: el trabajo de compresion o ex-
pansion de flujo estacionario es proporcional al volumen especifico del fluido. Por lo
tanto, el volumen especifico del fluido de trabajo debe ser lo mds bajo posible duran-
te un proceso de compresion y lo mds alto posible durante un proceso de expansion.
Esto es precisamente lo que logran el interenfriamiento y el recalentamiento.
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La combustion en las turbinas de gas ocurre comunmente con cuatro veces la
cantidad requerida de aire para la completa combustion, para evitar temperaturas
excesivas. Por lo tanto, los gases de escape son ricos en oxigeno y el recalenta-
miento puede lograrse sencillamente rociando combustible adicional en los gases
de escape entre dos estados de expansion.

El fluido de trabajo sale del compresor a una temperatura menor, mientras que
de la turbina lo hace a una temperatura mas alta, cuando se usa interenfriamiento
y recalentamiento. Esto hace que la regeneracion sea mas atractiva dado que exis-
te un mayor potencial para realizarla. También, los gases que salen del compresor
pueden calentarse a una temperatura mas alta antes de que entren a la camara de
combustion debido a la temperatura mas elevada del escape de la turbina.

Regenerador

Cl——

W |

T @ Recalentador
1 @ @ 1 Camara de
combustion
® @ ~®
\ )
CompIresor Comxf]r esor '(; Turbina I Turbina II 3 nmﬂ 3

G bk T T

Interenfriador

FIGURA 9-44

Una maquina de turbina de gas con compresion en dos etapas con interenfriamiento, expansion en dos
etapas con recalentamiento y regeneracion.

En las figuras 9-44 y 9-45, respectivamente, se presentan un esquema del arre-
glo fisico y el diagrama 7= de un ciclo de turbina de gas de dos etapas con inter- T
enfriamiento, recalentamiento y regeneracion. El gas entra a la primera etapadel | _____________6
compresor en el estado 1, se comprime de modo isentrépico hasta una presion Gentrada
intermedia P,; se enfria a presion constante hasta el estado 3 (73 = 7)), y se com-
prime isentropicamente en la segunda etapa hasta la presion final P,. En el estado
4 el gas entra al regenerador, donde se calienta hasta 75 a presion constante. En
un regenerador ideal, el gas saldra de éste a la temperatura del escape de la turbi-
na, es decir, 75 = T. El proceso de adicion de calor (o combustion) primario toma
Iugar entre los estados 5 y 6. El gas entra a la primera etapa de la turbina en el
estado 6 y se expande isentropicamente hasta el 7, donde entra al recalentador.
Ahi se recalienta a presion constante hasta el estado 8 (7; = 7;), donde pasa a la
segunda etapa de la turbina. El gas sale de la turbina en el estado 9 y entra al rege- s
nerador, donde se enfria hasta el estado 10 a presion constante. El ciclo se com- FIGURA 9-45
pleta cuando el gas se enfria hasta el estado inicial (o al purgar los gases de escape).  Diagrama Tis de un ciclo de turbina de

En el capitulo 7 se demostro que la entrada de trabajo en un compresor de dos  gas ideal con interenfriamiento,
etapas se minimiza cuando se mantienen relaciones de presion iguales en cada recalentamiento y regeneracion.

qregeneracibn = Qahorrado
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FIGURA 9-46

Cuando aumenta el nimero de etapas de
compresion y expansion, el ciclo de turbi-
nas de gas con interenfriamiento, recalen-
tamiento y regeneracion se aproxima al
ciclo Ericsson.

K 9recalentamiento
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qprimario

300

FIGURA 9-47

Diagrama 7-s del ciclo de turbina de gas
analizado en el ejemplo 9-9.

etapa. Puede demostrarse que este procedimiento también maximiza la salida de
trabajo de la turbina. Asi, para el mejor desempeno tenemos
& — ﬂ y ﬁ — ﬁ (9-26)
Py P P; Py
En el analisis de los ciclos reales de turbina de gas, las irreversibilidades que estan
presentes dentro del compresor, la turbina y el regenerador, asi como las caidas
de presion en los intercambiadores de calor, deben ser consideradas.

La relacion del trabajo de retroceso de un ciclo de turbina de gas mejora debido
al interenfriamiento y el recalentamiento. Sin embargo, esto no significa que la
eficiencia térmica también mejorara. El hecho es que el interenfriamiento y el re-
calentamiento siempre disminuiran la eficiencia térmica a menos que estén acom-
panados de la regeneracion. Esto se debe a que el interenfriamiento disminuye la
temperatura promedio a la cual se afade el calor, y el recalentamiento aumenta
la temperatura promedio a la cual el calor se rechaza. Esto es evidente en la figura
9-45. Por lo tanto, en centrales eléctricas de turbina de gas, el interenfriamiento y
el recalentamiento se utilizan siempre en conjuncion con la regeneracion.

Si el numero de etapas de compresion y expansion aumenta, el ciclo ideal de
turbina de gas con interenfriamiento, recalentamiento y regeneracion se aproxima
al ciclo Ericsson, como se ilustra en la figura 9-46, y la eficiencia térmica se aproxi-
mara al limite tedrico (la eficiencia de Carnot). Sin embargo, la contribucion de
cada etapa adicional a la eficiencia térmica es cada vez menor y el uso de mas
de dos o tres etapas no puede ser justificado economicamente.

EJEMPLO 9-9 Una turbina de gas con recalentamiento
e interenfriamiento

Un ciclo de turbina de gas ideal con dos etapas de compresidn y otras dos
de expansion tiene una relacion de presion total de 8. En cada etapa del
compresor entra aire a 300 K y en cada etapa de la turbina entra a 1300 K.
Determine la relacién del trabajo de retroceso y la eficiencia térmica de este
ciclo de turbina de gas, suponiendo que a) no hay regeneradores y b) hay un
regenerador ideal con eficacia de 100 por ciento. Compare los resultados con
los obtenidos en el ejemplo 9-6.

SOLUCION Se tiene un ciclo de turbina de gas ideal con dos etapas de
compresion y dos de expansion. Se determinardn la relacion del trabajo de
retroceso y la eficiencia térmica de este ciclo de turbina de gas para los ca-
sos en que no hay regeneradores y de regeneracion maxima.

Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operacion. 2 Son apli-
cables las suposiciones de aire estdndar. 3 Los cambios en las energias ciné-
tica y potencial son insignificantes.

Andlisis El diagrama T-s del ciclo de la turbina de gas descrito se observa
en la figura 9-47. Se observa que el ciclo involucra dos etapas de expansion
y dos de compresidn y regeneracion.

Para compresion y expansion de dos etapas, la entrada de trabajo se mini-
miza mientras que la de salida de trabajo se maximiza cuando ambas etapas
del compresor y de la turbina tienen la misma relacion de presion. Por lo tanto,

El aire entra en cada etapa del compresor a la misma temperatura y cada
etapa tiene la misma eficiencia isentrépica (100 por ciento en este caso). Por
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lo tanto, la temperatura (asi como la entalpia) del aire a la salida de cada eta-
pa de compresion serd la misma. Un argumento similar se puede usar para la
turbina. Por consiguiente,

A las entradas:

=T, h=h y Ti=T, hs=h
A las salidas:

=T, hh=h y T,=T, h=h

Bajo estas condiciones, la entrada de trabajo en cada etapa del compresor
serd la misma y también la salida de trabajo de cada etapa de la turbina.

a) En ausencia de regeneracion, la relacion del trabajo de retroceso y la efi-
ciencia térmica se determinan a partir de los datos de la tabla A-17, como:

T, = 300K — &, = 300.19 kJ/kg
P, = 1.386

P
P, = P_ZP” = /8(1.386) = 3.92 > T, = 403.3K
1

h, = 404.31 kJ/kg

T, = 1300 K — hs = 1395.97 kJ/kg
P, =330.9

P 1
P, = —7P,6= —=(330.9) = 117.0 - 7, =1006.4 K

Pl NG

hy = 1053.33 kJ/kg
Entonces
W comp.entrada — 2 (Wcomp.entrada,l) =2 (hz - hl) =2 (40431 —300. 19) = 208.24 kJ/kg

Wurbsalida = 2 Wrurb satida1) = 2 (he — h7) =2(1395.97 —1053.33 ) = 685.28 kl/kg
Wheto = Wturb,salida — Weomp.entrada = 685.28 — 208.24 = 477.04 kJ/kg

G entrada = 9 primario T Grecalentamiento — (h6 - h4) + (hS - h7)
— (1395.97 — 404.31) + (1395.97 — 1053.33) = 1334.30 kJ/kg

Por lo tanto,
. W et _ 208.24 kJ/ kg — 0.304
™ erb,salida 685.28 kJ/ kg
y
477.04 kJ/ k;
Mhar = 220 — ke _ 0358 035.8%

Genvada 1 334.30 kJ/ kg

Una comparacion de estos resultados con los que se obtuvieron en el
ejemplo 9-6 (compresidn y expansion en una sola etapa) revela que la com-
presién en etapas multiples con interenfriamiento, asi como la expansién
en etapas multiples con recalentamiento, mejoran la relacién del trabajo de
retroceso (disminuye de 0.403 a 0.304), pero perjudica la eficiencia térmica
(desciende de 42.6 a 35.8 por ciento). En consecuencia, el interenfriamiento
y el recalentamiento no se recomiendan en centrales eléctricas de turbinas
de gas a menos que se acompafien de regeneracion.
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FIGURA 9-48

En un motor de reaccion, los gases de al-
tas temperatura y presion que salen

de la turbina se aceleran en una tobera
para proporcionar el empuje.

© Yunus Cengel

b) La adicién de un regenerador ideal (sin caidas de presion y una eficacia de
100 por ciento) no afecta el trabajo tanto del compresor como de la turbina.
Asi, la salida de trabajo neto y la relacidn del trabajo de retroceso de un ciclo
de turbina de gas ideal serdn idénticas, ya sea que haya un regenerador o no.
Sin embargo, un regenerador reduce los requerimientos de entrada de calor
al precalentar el aire que sale del compresor mediante el uso de los gases de
escape calientes. En un regenerador ideal, el aire del compresor se calienta
hasta la temperatura de salida de la turbina T, antes de entrar a la cdmara de
combustidn. Asi, bajo las suposiciones de aire estandar, hs = h; = h,.
La entrada de calor y la eficiencia térmica en este caso son

Gentrada = 9primario ~+ Grecalentamiento — (h() - hS) + (hs - h7)

— (1208 07 1TNEY 22N @ 71208 07T 1NEY 22N . £0&8 N0 LT /1~
y
W  477.04KJ/kg
M = = = 0.696 0 69.6%
Vel B ARSI LT Lo

Comentario Observe que, en comparacion con el caso sin regeneracion,
la eficiencia térmica casi se duplica como resultado de la regeneracién. El
efecto global que la compresidn y la expansion en dos etapas con interen-
friamiento, recalentamiento y regeneracion tienen sobre la eficiencia térmica
es un incremento superior a 63 por ciento. Cuando el ndmero de etapas de
compresion y expansion aumenta, el ciclo se aproximara al ciclo Ericsson y la
eficiencia térmica se aproximard a
1; 300 K
M tér Ericsson — ! tér,Carnot — Il = TH =1- 1 300K = 0.769

La adicidon de una segunda etapa aumenta la eficiencia térmica de 42.6
a 69.6 por ciento, un incremento de 27 puntos porcentuales. Este es un
aumento significativo en la eficiencia y bien vale la pena el costo adicio-
nal asociado con la segunda etapa. Sin embargo, agregar mas etapas (no
importa cudntas) puede incrementar la eficiencia en 7.3 puntos porcentuales
adicionales, y casi nunca puede justificarse econdmicamente.

9-11 = CICLOS IDEALES DE PROPULSION
POR REACCION

Los motores de turbinas de gas son muy usados para impulsar aeronaves porque
son ligeros, compactos y tienen una elevada relacion entre potencia y peso. Las
turbinas de gas para aviones operan en un ciclo abierto llamado ciclo de propul-
sion por reaccion. El ciclo de propulsién por reaccion ideal difiere del ciclo Bray-
ton ideal en que los gases no se expanden hasta la presion ambiente en la turbina.
En cambio, se expanden hasta una presion tal que la potencia producida por la
turbina es suficiente para accionar tanto el compresor como el equipo auxiliar,
por ejemplo, un generador pequeno y bombas hidraulicas. Es decir, la salida de
trabajo neto de un ciclo de propulsién por reaccion es cero. Los gases que salen
de la turbina a una presion relativamente alta se aceleran en una tobera para
proporcionar el empuje que impulsa al avion (Fig. 9-48). También las turbinas de
gas para aviones operan a mayores relaciones de presion (por lo comun entre 10
y 25) y el fluido pasa primero a través de un difusor, donde se desacelera y su
presion se incrementa antes de que entre al compresor.

Los aviones son impulsados por la aceleracion de un fluido en la direccion
opuesta al movimiento. Esto se logra al acelerar ligeramente una gran masa de
fluido (motor accionado por una hélice) o al acelerar considerablemente una pe-



quenia masa de fluido (motor de reaccion o turborreactor), o ambos procedimien-
tos (motor de turbohélice).

El esquema de un turborreactor y el diagrama 7-s del ciclo de turborreactor
ideal se muestran en la figura 9-49. La presion del aire se eleva ligeramente cuando
éste se desacelera en el difusor. Después el aire se comprime en el compresor y se
combina con combustible en la camara de combustion, donde esta mezcla se que-
ma a presion constante. Los gases de combustion a alta presion y alta temperatura
se expanden parcialmente en la turbina, entonces producen la suficiente potencia
para accionar el compresor y otros equipos. Finalmente, los gases se expanden en
una tobera hasta la presiéon ambiente y salen del motor a alta velocidad.

En el caso ideal, el trabajo de la turbina se supone igual al trabajo del compre-
sor. Ademas, los procesos en el difusor, el compresor, la turbina y la tobera se
supondran como isentropicos. En el analisis de los ciclos reales, sin embargo, las
irreversibilidades asociadas con estos dispositivos deben ser consideradas. El efec-
to de éstas es la reduccion del empuje que puede obtenerse de un turborreactor.

El empuje desarrollado por un turborreactor es la fuerza no balanceada que
esta causada por la diferencia en la cantidad de movimiento con que el aire a baja
velocidad entra al motor y con que los gases de escape de alta velocidad salen de
él; esto se determina de la segunda ley de Newton. Las presiones en la entrada y
la salida del turborreactor son idénticas (la presion ambiente), por lo tanto el
empuje neto desarrollado por el motor es

F = (’7.7[/)511]1(1'(1 - (’7.7V)enlrada = ’7;1(1/511“(1’(1 - Venlrada) (N) (9'27)

donde V4, es la velocidad de salida de los gases de escape y V... €5 la velocidad
de entrada del aire, ambas relativas al avion. Asi, para una aeronave que vuele en
un aire sin corrientes, V.., €s la velocidad de la aeronave. En realidad, los flujos
masicos de los gases a la salida y a la entrada del motor son diferentes, y la diferen-
cia es igual a la rapidez de combustion del combustible. Sin embargo, la relacion de
masa de aire y combustible utilizada en los motores de propulsion por reaccion es
usualmente muy alta, lo que hace muy pequena esta diferencia. Asi, 72 en la ecua-
cion 9-27 se toma como el flujo masico del aire en el motor. Un avion que vuela a
una velocidad constante utiliza el empuje para superar la resistencia aerodinamica
del aire, y la fuerza neta que actua sobre el cuerpo del avion es cero. Los aviones
comerciales ahorran combustible al volar a mayores altitudes durante largos viajes,
ya que el aire a altitudes mas grandes es menos denso y ejerce una fuerza aerodina-
mica mas pequena sobre el avion.

Difusor Compresor Seccion de Turbina Tobera
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Tentrada 5

quemadores

FIGURA 9-49

Componentes basicos de un motor de propulsion por reaccion y el diagrama 7T-s del ciclo ideal de propulsion

por reaccion.
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La potencia de propulsion es el empuje
que actua sobre el avion a lo largo de una
distancia por unidad de tiempo.
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FIGURA 9-51

Diagrama 7-s para el ciclo
del turborreactor descrito
en el ejemplo 9-10.

La potencia desarrollada a partir del empuje de una maquina recibe el nombre
de potencia de propulsion W, que es la fierza de propulsion (empuje) por la distan-
cia en que esta fuerza actiia sobre el avién por unidad de tiempo; es decir, el
empuje multiplicado por la velocidad del avion (Fig. 9-50):

WP = FV&\'i(’m = Ih(Vsalidu - Vemradn)Vm'iOn (kW) (9-28)

El trabajo neto desarrollado por un turborreactor es cero. Por lo tanto, no es
posible definir la eficiencia de un turborreactor de la misma manera que para
maquinas de turbina de gas estacionarias. En lugar de eso se debe usar la defini-
cién general de eficiencia, la cual es la relaciéon de la salida deseada y la entrada
requerida. La salida deseada en un turborreactor es la potencia producida para
impulsar el avion W, y la entrada requerida es el calor liberado por el combustible
O..uraaa- La Telacion de estas dos cantidades se llama eficiencia de propulsion y est4
dada por

Potencia de propulsion WP

Np = (9-29)

Relacion de entrada de energia 0 entrada

La eficiencia de propulsion es una medida de qué tan eficientemente la energia
térmica liberada durante el proceso de combustién se convierte en energia de
propulsion. La parte remanente de la energia liberada se mostrara como la ener-
gia cinética de los gases de escape relativa a un punto fijo sobre el suelo y como
un incremento en la entalpia del aire que sale del motor.

EJEMPLO 9-10 El ciclo ideal para propulsion por reaccion

Un avidn de turborreactor vuela con una velocidad de 850 pies/s a una altura
donde el aire estd a 5 psia y —40 °F. El compresor tiene una relacidon de presion
de 10 y la temperatura de los gases a la entrada de la turbina es de 2 000 °F.
El aire entra al compresor a una tasa de 100 Ibm/s. Utilice las suposiciones del
aire estandar frio para determinar a) la temperatura y la presién de los gases
en la salida de la turbina, b) la velocidad de los gases en la salida de la tobera
y ¢) la eficiencia de propulsién del ciclo.

SOLUCION Se han especificado las condiciones de operacién de un avién
de turborreactor y se determinardn la temperatura y la presion a la salida de
la turbina, la velocidad de los gases a la salida de la tobera y la eficiencia de pro-
pulsion del ciclo.

Suposiciones 1 Existen condiciones estacionarias de operacidn. 2 Las supo-
siciones de aire estdndar frio son aplicables, por lo tanto puede suponerse
que el aire tiene calores especificos constantes a temperatura ambiente (c, =
0.240 Btu/lbm - °F y k = 1.4). 3 Los cambios de energia cinética y potencial son
insignificantes, excepto en la entrada del difusor y en la salida de la tobera. 4 La
salida de trabajo de la turbina es igual a la entrada de trabajo del compresor.
Andlisis El diagrama T-s para el ciclo ideal de propulsién por reaccion descrito
se muestra en la figura 9-51. Se observa que los componentes involucrados en
el ciclo de propulsion por reaccion son dispositivos de flujo estacionario.

a) Antes de que se pueda determinar la temperatura y la presion en la salida
de la turbina, se necesita encontrar las temperaturas y presiones en los otros
estados:

Proceso 1-2 (compresion isentrépica de un gas ideal en un difusor): por
conveniencia, podemos suponer que el avién estd en reposo y que el aire se
mueve hacia el avién a una velocidad de V, = 850 pies/s. Idealmente, el aire
saldra del difusor con una velocidad insignificante (V, > 0):
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0
A
V2 V2
h2 ar —2 S hl aF —1
2 2
Vi
0=c,(L,—T)— EY
2
T2 = T1 4L L
2(:,,
TR (850 pies/s)> ( 1 Btu/lbm )
2(0.240 Btu/Ibm - R) \ 25 037 pies?/s>
= 480 R

]}. kl(k—1) ) (480 R>1.4/(1.4—1)
P, =R — = (5psia)( —— = 8.0 psi
2 1 ( Tl> (S psia) e psia

Proceso 2-3 (compresion isentrdpica de un gas ideal en un compresor):

Py = (r,)(Py) = (10)(8.0 psia) = 80 psia (= P,)
P, kDI
= T2<P—) = (480 R)(10)!4~ D4 = 927 R
2

Proceso 4-5 (expansion isentrépica de un gas ideal en una turbina): sin
tomar en cuenta los cambios de la energia cinética en el compresor y la tur-
bina, y suponiendo que el trabajo de ésta serd igual al trabajo del compresor,
encontramos que la temperatura y la presion a la salida de la turbina son

Weomp.entrada — Wturb salida
h3 - hz = h4 - h5
cp(Té - Té) = Cp(]:t - T‘S)
T,=T,— T, + T, = 2460 — 927 + 480 = 2013 R

T; K/ (k—1) ) 2013R 1.4/(1.4—1)
P = P4<E) = (80 psia) (2 46OR) = 39.7 psia

b) Para encontrar la velocidad en la salida de la tobera, primero se necesita
determinar la temperatura de salida de la tobera y después aplicar la ecua-
cién de energia de flujo estacionario.

Proceso 5-6 (expansién isentrépica de un gas ideal en una tobera):

I ANGRL 5psia \d4-D4
T6=T.;(—> = (2013 R) <7) = 1114R
Py 39.7 psia

V2 VZ
_6=h5+_5

he +
D) 2

Vi
0=~ )+

Ve = V2c,(Ts — T5)

25 037 pies?/s?
= 1/2(0.240 Btu/Ibm -R)[(2013 — 1 114)R] [ >
1 Btu/Ibm

= 3 288 pies /s
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Oentrada WP (potencia de
N propulsion)

e v
‘ Ecsalida
h (exceso de energia
QS i cinética)
aliaa
(exceso de energia térmica)
FIGURA 9-52

La energia suministrada a un avion (a

partir de la quema de combustible) se ma-

nifiesta en diversas formas.

c) La eficiencia de propulsion de un turborreactor es la relacion entre la
potencia de propulsién desarrollada W, y la razén de transferencia de calor
total hacia el fluido de trabajo:

I/VP =m (Vsalida - Ventrada)Vavién

1 Btu/lbm
(100 Ibm /s )[(3 288 — 850) pies/s (850 pies/s)(4)
25 037 pies?/s?

8276 Btu/s (u 11707 hp)

Qentrada= m(h4 - h3) = ihcp(n _ T3)
(100 Ibm /s )(0.240 Btu/lbm - R)[(2 460 — 927)R]

36 794 Btu/s

W, 8 276 Btu/s
np=—= = = 0.225 0 22.5%
O rada 36 794 Btu/s

Es decir, 22.5 por ciento de la entrada de energia se usa para impulsar el
avion y para superar la fuerza de resistencia aerodindmica ejercida por el aire
atmosférico.

Comentario Para quienes estén sorprendidos con lo que sucede con el resto
de la energia, aqui estd una breve explicacién:

EC

salida

V2 3288 — 850)pies/s]? 1 Btu/lbm
=m—== (1001bm/s){[( pies/s] }( /, . 2)
2 2 25 037 pies/s

11 867 Btu/s (32.2% )
Ouiica = Mg — hy) = me, (T — Ty)

(100 Ibm /s )(0.24 Btu/lbm - R)[(1 114 — 420)R]
16 651 Btu/s (45.3%)

Por lo tanto, 32.2 por ciento de la energia aparecerd como exceso de energia
cinética (energia cinética de los gases relativa a un punto fijo sobre el suelo).
Observe que para la eficiencia de propulsion mas alta, la velocidad de los
gases de escape relativa al suelo V, debe ser cero; es decir, los gases de
escape deben salir de la tobera a la velocidad del avién. El restante 45.3 por
ciento de la energia se presenta como un incremento en la entalpia de los
gases que salen del motor. Estas dos ultimas formas de energia con el tiempo
se volveran parte de la energia interna del aire atmosférico (Fig. 9-52).

Modificaciones para motores de turborreactor

Los primeros aviones que se construyeron fueron accionados mediante hélices
activadas por maquinas esencialmente idénticas a los motores de automoviles. El
principal avance en la aviaciéon comercial sucedio con la introduccion del turbo-
rreactor en 1952. Tanto los motores accionados por hélice como los activados
por propulsion por reaccidon tienen sus propias ventajas y limitaciones, y se han
hecho varios intentos para combinar las caracteristicas mas deseables de ambos
en uno solo. Dos de esas modificaciones son el turbopropulsor (propjet) y el turbo-
ventilador (turbofan).

El motor utilizado mas ampliamente en la propulsion de aviones es el motor
de turbofan (ventirreactor), donde un gran ventilador accionado por una turbina
obliga a que una gran cantidad de aire circule por un ducto (cubierta) que rodea



Compresor de
baja presion

Ventilador Quemadores  Turbina de baja presion

Ventilador

Compresor de Turbina de alta presion

alta presion

a la maquina, como se muestra en las figuras 9-53 y 9-54. El escape del ventilador
sale del ducto a una velocidad mas alta incrementando de manera significativa el
empuje total del motor. El motor de turbofan se basa en el principio que, para la
misma potencia, un gran volumen de aire que se mueve con mas lentitud produ-
cirda mas empuje que un volumen pequeno de aire que se mueve rapidamente. El
primer motor turbofan comercial fue probado con éxito en 1955.

El motor de turbofan de un avién puede distinguirse del turborreactor menos
eficiente por la gruesa cubierta del gran ventilador. Todo el empuje del turborreac-
tor se debe a los gases de escape que salen del motor a aproximadamente dos
veces la velocidad del sonido. En un motor de turbofan los gases de escape de
alta velocidad se mezclan con el aire que tiene una velocidad inferior, lo cual re-
sulta en una considerable reduccion del ruido.

Nuevas técnicas de enfriamiento han originado incrementos notables en las
eficiencias, permitiendo que las temperaturas del gas a la salida del quemador
alcancen valores superiores a 1 500 °C, 100 °C por encima del punto de fusion
de los materiales de los alabes de la turbina. Los motores de turbofan merecen la
mayor parte del crédito en el éxito de los jumbo jets que pesan casi 400 000 kg
y son capaces de transportar mas de 400 pasajeros a distancias mayores a los
10 000 km con velocidades superiores a 950 km/h con menos combustible por
pasajero y milla de distancia.

La relacion entre el flujo masico del aire que rodea la cdmara de combustién
y el del aire que fluye por ella recibe el nombre de relacion de desvio. Las prime-
ras maquinas comerciales de alta relacion de desvio tenian una relacion de des-

Aire del ventilador
que rodea el motor
de reaccion

Compresor de

Ventilador  baja presion para girar el eje exterior

— Combustores

ey
pu—

Compresor de
alta presion

Entrada

—_—

de aire

A N

Eje de husillo doble
v f A y para girar el ventilador
— " . A g y los compresores
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FIGURA 9-53

Un motor turbofan.

Turbina de alta presion de dos etapas

Turbina de baja presion
para girar el eje interior

FIGURA 9-54

Motor moderno de reaccion utilizado
para impulsar el avion Boeing 777. Es un
turboventilador Pratt & Whitney PW4084
capaz de producir 84 000 lbs de empuje.
Tiene 4.87 m (192 pulg) de longitud, un
ventilador de 2.84 m (112 pulg) de dia-
metro y pesa 6 800 kg (15 000 Ibm).

Reproducido con permiso de United Technologies Cor-
poration, Pratt & Whitney.
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FIGURA 9-55

Un motor de turbohélice.

FIGURA 9-56

Motor de estatorreactor.

Hélice

Compresor Quemadores Turbina

Reduccion de engranaje

vio de 5. El aumento de esta relacion en un motor de turbofan incrementa el
empuje, por eso tiene sentido eliminar la cubierta del ventilador. El resultado es
un motor de turbopropulsion (propjet), como el que se ilustra en la figura 9-55.
Los motores de turbofan y de turbopropulsion difieren principalmente en sus
relaciones de desvio: 5 o 6 para turboventiladores y de hasta 100 para los de
turbopropulsion. Como regla general, las hélices son mas eficientes que los mo-
tores de reaccidn; pero estan limitadas a una operacion de baja velocidad y baja
altura porque su eficiencia disminuye a altas velocidades y altitudes. Los anti-
guos motores de turbopropulsion (turbohélices o turboprops) estaban limitados a
velocidades cercanas a 0.62 mach y a altitudes de aproximadamente 9 100 m. Se
espera que los nuevos motores de turbopropulsion (propventiladores o propfan)
que estan en desarrollo alcancen velocidades de 0.82 mach y altitudes de casi
12200 m. Se espera que los aviones comerciales de tamano y radio de accion
medio, impulsados por propventiladores, vuelen tan alto y tan rapido como los
aviones impulsados por turbofan, y con menos combustible.

Otra modificacion muy extendida en los aviones militares es la adicion de una
seccion de quemadores posteriores entre la turbina y la tobera aceleradora. Siem-
pre que surge la necesidad de empuje adicional, como en despegues cortos o
condiciones de combate, se inyecta combustible adicional dentro de los gases de
combustion ricos en oxigeno que salen de la turbina. Como resultado de esta
adicion de energia, los gases de escape salen a una velocidad mas alta y suminis-
tran un empuje mayor.

Un motor de estatorreactor o autorreactor (ramjet) es un ducto con forma ade-
cuada sin compresor o turbina, como se muestra en la figura 9-56, y en ocasiones
se usa para la propulsion de alta velocidad de misiles y aviones. El aumento de
presion en el motor se logra por el efecto de presion dinamica de admision del aire
de alta velocidad que al entrar impacta contra una barrera. Por lo tanto, un
motor de estatorreactor necesita llevarse a una velocidad suficientemente elevada
mediante una fuerza externa antes de que pueda encenderse.

El motor de estatorreactor se desempefia mejor en aviones que vuelan arriba
de 2 0 3 mach (2 o 3 veces la velocidad del sonido). En uno de estos motores el

Toberas de combustible o barras atomizadoras

n/éj\

Tobera de reaccion

-

Entrada de aire

s A IR0

Sostenedores de flama



aire se desacelera a aproximadamente 0.2 mach, el combustible se agrega al aire
y se quema a esta velocidad baja, mientras los gases de combustidon se expanden y
aceleran en una tobera.

Un motor superestatorreactor (scramjet) es esencialmente un estatorreactor
en el cual el aire fluye a velocidades supersénicas (arriba de la velocidad del so-
nido). Los motores estatorreactores que se convierten en configuraciones de su-
perestatorreactores a velocidades superiores a 6 mach se prueban con buenos
resultados a velocidades de aproximadamente 8 mach.

Finalmente, un cohete es un dispositivo donde un combustible sélido o liquido
y un oxidante reaccionan en la camara de combustion. Después, los gases de com-
bustion de alta presion se expanden en una tobera, para salir del cohete a velocida-
des muy altas, lo cual produce el empuje que impulsa al cohete.

9-12 = ANALISIS DE CICLOS DE POTENCIA DE GAS
CON BASE EN LA SEGUNDA LEY

Los ciclos ideales de Carnot, Ericsson y Stirling son fotalmente reversibles, de
modo que no incluyen ninguna irreversibilidad. Sin embargo, los ciclos ideales
de Otto, Diésel y Brayton solamente son internamente reversibles, por lo tanto
pueden incluir irreversibilidades externas al sistema. Un analisis segun la segun-
da ley de estos ciclos revelara donde suceden las irreversibilidades mas grandes y
doénde inician las mejoras.

Las relaciones para la exergia y la destruccion de exergia tanto para sistemas
cerrados como para sistemas de flujo estacionario se trataron en el capitulo 8. La
destruccion de exergia para un proceso de un sistema cerrado se expresa como

Xdestr = ]aSgen = %(Assis - Semrada + Ssalida)
Qemrada + Qsalida:|

(kJ) (9-30)
E,entrada E,salida

= ]—6|:(S2 - Sl)sis -

donde T} cniraqa Y Thsaica SON 1as temperaturas de la frontera del sistema a través de
la cual el calor es transferido hacia y desde el sistema, respectivamente. Una re-
lacion similar para sistemas de flujo estacionario puede expresarse en la forma de
tasa, como

Xdestr= T(:)S'gen = R(Ssalida - Semrada) = TE)(Z }’)"lS - Z rhs - M + M) (kW)

salida entrada Tl;,emrada E,salida

(9-31)

0, por unidad de masa para un dispositivo de flujo estacionario de una entrada y
una salida, como

9 entrada 9 salida
—onteda ¢) (KJ/kg)  (9-32)

Xdestr = T()sgen = 7-6(55 — S T T
b.entrada b,salida

donde los subindices e y s denotan los estados de entrada y de salida, respectiva-
mente.

La destruccion de exergia de un ciclo es la suma de la destruccion de exergia
de los procesos que componen ese ciclo. La destruccion de exergia de un ciclo
también puede determinarse sin seguir los procesos individuales considerando el
ciclo completo como un solo proceso y usando una de las relaciones anteriores.
La entropia es una propiedad y su valor depende unicamente del estado. Para un
ciclo, reversible o real, los estados inicial y final son idénticos, por lo que s, = s,.
Por lo tanto, la destruccién de exergia de un ciclo depende de la magnitud de la
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transferencia de calor debido a los depdsitos de alta y baja temperatura involucra-
dos y de sus temperaturas. Puede expresarse por unidad de masa como

1, 1,

b,salida b,entrada

[ S'di a [ entraaa
Xgosr = T[)<Z Taiiza_ 57 Hentag ) (kJ/kg) (9-33)

Para un ciclo que solo implica transferencia de calor en una fuente a 7}, y un su-
midero a 7}, la destruccion de exergia es

4 salida qentrada
X = To<—T‘d - > (kJ/ke) (9-34)
L H

La exergia de un sistema cerrado ¢ y una corriente de fluido y en cualquier esta-
do puede determinarse a partir de

.

V
¢ = (u—uy) = To(s — s9) + Po(U— Up) + E) + gz (kJ/kg) (9-35)

2

= U= ) = TG =) e (k) (0-36)

donde el subindice “0” denota el estado de los alrededores.

EJEMPLO 9-11 Andlisis segtin la segunda ley de un ciclo de Otto

Considere un motor que opera en el ciclo ideal de Otto con una relacion de
compresion de 8 (Fig. 9-57). Al principio del proceso de compresion, el aire
estd a 100 kPa y 17 °C. Durante el proceso de adiciéon de calor a volumen cons-
tante, se transfieren 800 kJ/kg de calor al aire de una fuente a 1700 K, y el
calor de desecho se rechaza al entorno a 290 K. Teniendo en cuenta la varia-
cion de calores especificos del aire con la temperatura, determine a) la des-
truccion de exergia correspondiente a cada uno de los cuatro procesos y al
ciclo, y b) la eficiencia de la segunda ley de este ciclo.

SOLUCION Se considera un motor que opera en el ciclo ideal de Otto. Para
fuentes y temperaturas especificas de sumidero estdn por ser determinadas
la destruccion de exergia asociada con este ciclo y la eficiencia de la segun-
da ley.
Suposiciones 1 Existen condiciones operativas estables. 2 Los cambios en
las energias cinética y potencial son despreciables.
P, kPa Andlisis a) Tomamos como sistema el motor colindante con la fuente de calor
a la temperatura T,, y el ambiente a la temperatura T,. El ciclo se ha analizado
en el ejemplo 9-3, y se dieron o se determinaron varias cantidades como

r=8 P, = 1.7997 MPa
T,= 290K P, = 4.345 MPa
| T,= 290K Gorraa = 800 kJ/kg
| 4 T, = 652.4K Guica = 381.83 kJ/ke
100___5 ______________ | T,= 1575.1K Woeo = 418.17 kI/ke
.
.
.

Isentropico

Gentrada

> Los procesos 1-2 y 3-4 son isentrdpicos (S, = S,, S3 = S,) Y, por lo tanto, no
Uy= Uy = lul U = Uy v implican irreversibilidades internas ni externas; €s Xye 1o = 0 Y Xyestrza = 0.

Los procesos 2-3 y 4-1 son procesos de adicion de calor y rechazo de calor

FIGURA 9-57 a volumen constante, respectivamente, y son internamente reversibles. Sin

embargo, la transferencia de calor entre el fluido de trabajo y la fuente o el disi-

Diagrama para el ejemplo 9-11.
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pador tiene lugar mediante una diferencia finita de temperatura, lo cual hace
irreversibles ambos procesos. La destruccién de exergia correspondiente a
cada proceso estd determinada por la ecuacion 9-32. Sin embargo, necesita-
mos determinar primero el cambio de entropia del aire durante estos procesos:

=5, sy —RIn
Gon e " P,
— (3.5045 — 2.4975) kl/ke - K — (0.287 kJ/kg -K) In ——> MPa.
' | : ' &) 7997 MPa
= 0.7540 kJ/kg - K
También,
entrada = 800 kJ/kg y T;"uente =1700 K
Por lo tanto,
Xdestr,23 = Té [(53 ) )sis - %}
fuente
290 K [0 7540 KI/kg K — kJ/kg]
-eoR Ike K =700k

82.2 kJ kg

Para el proceso 4-1, s, — s, =S, — sS3 = —0.7540 kJ/kg - K, G4 = Geaica = 381.83
kJ/kg, Y Teumigero = 290 K. Asi,

T

sumidero

qsalida
Xdestr, 4l = T0|:(Sl = Sa)g

381.83 kJ/ke
290 K

(290 K) [—0.7540 kJ/kg - K +

=163.2 kJ/kg

Por lo tanto, la irreversibilidad del ciclo es
xdeslr,ciclo = xdeslr,lZ + xdeslr,23 + xdeslr,34 + xdeslr,41

0+ 82.2kJ/kg + 0 + 163.2 kJ/kg
245.4 kJ [kg

La destruccion de exergia del ciclo podria determinarse también a partir de la
ecuacion 9-34. Observe que la destruccidon de exergia mas grande en el ciclo
ocurre durante el proceso de rechazo de calor. Por lo tanto, cualquier intento
por reducirla debe empezar con este proceso.

b) La eficiencia de la segunda ley se define como

_ Exergia recuperada Brmmeah X destruida

M = . = =1-
Exergia gastada 38 s 3 iz

Aqui, la exergia gastada es el contenido de exergia del calor suministrado al
aire en el motor (que es su potencial de trabajo), y la exergia recuperada es
la produccién neta de trabajo:

5
xgastada = xcalor, ent — 1 — 5 |dent
Iy

_< 290 K

- 800 kJ/kg) = 663.5kJ/k
17OOK)( /kg) kg

xrecuperada = Wneto. sal — 418.17 kJ/ kg
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TEMA DE INTERES ESPECIAL*

Al sustituir, la eficiencia de la segunda ley de esta planta eléctrica se deter-
mina como

X recuperada 418.17 kJ/ kg

Ny = = = 0.630 o 63.0%
Xgastada 663.5 kJ/ kg

Comentario La eficiencia de la segunda ley también se puede determinar
usando los datos de destruccion de exergia,

X destruida 245.4 kJ/ kg
m=1- =1- = 0.630 0 63.0%
X gastada 663.5 kl/kg

Observe que la destruccidon de exergia correspondiente a la transferencia de
calor en la que participan tanto la fuente de calor como el entorno se toman
en cuenta en los resultados.

FIGURA 9-58

El automovil promedio en Estados
Unidos es conducido alrededor de

13 500 millas por ano, utiliza cerca

de 580 galones de gasolina, equivalente
a un costo de $2 300 a $4.00/gal.

Ahorro de combustible y dinero al manejar con sensatez

Dos terceras partes del petréleo utilizado en Estados Unidos se usan para trans-
portacion. La mitad de este petréleo es consumido por automoviles de pasajeros
y camiones ligeros que son usados por la gente para trasladarse y regresar del
trabajo (38 por ciento), en un negocio familiar (35 por ciento) y para actividades
recreativas, sociales y religiosas (27 por ciento). La eficiencia total de los vehicu-
los ha aumentado considerablemente con el paso de los anos debido a mejoras
en aerodinamica, materiales y controles electronicos. Sin embargo, el consumo
promedio de combustible de los nuevos vehiculos no ha cambiado mucho de
aproximadamente 20 millas por galon (mpg) debido a la creciente tendencia del
consumidor a comprar automoviles, camiones y vehiculos utilitarios y deporti-
vos mas grandes y con menor eficiencia de combustible. Los automovilistas tam-
bién continuan manejando mas cada ano: 13 476 millas en 2010 comparadas
con 10 277 millas en 1990. En consecuencia, el uso anual de gasolina por vehicu-
lo en Estados Unidos ha aumentado de 506 galones en 1990 a 580 galones en
2010 (con un valor de $2 320 a $4.00/gal) (Fig. 9-58).

Ahorrar combustible no se limita a tener buenos habitos de manejo, también
implica comprar el coche correcto, utilizarlo responsablemente y darle manteni-
miento adecuado. Un automovil no quema ningun combustible cuando no esta
funcionando, por lo tanto una manera segura de ahorrar combustible es no con-
ducir el automovil, pero ésta no es la razon por la que se compra un coche. Po-
demos reducir el manejo y por lo tanto el consumo de combustible si se toman
en cuenta alternativas viables como vivir cerca de las dreas de trabajo y de los
centros comerciales, trabajar en casa, laborar mds tiempo en menos dias, unirse a
un grupo que comparta automoviles o fundar uno, utilizar el transporte piblico,
combinar tareas en un solo viaje y planearlas, evitar las horas pico y los caminos con
transito pesado y muchos semdforos, y sencillamente caminar o viajar en bicicleta
a lugares cercanos, lo cual trae el beneficio adicional de buena salud y condicion
fisica. Manejar solamente cuando es necesario es la mejor manera de ahorrar
combustible y dinero, asi como cuidar el ambiente.

Manejar eficientemente empieza antes de comprar un coche, tal como criar
buenos hijos empieza antes de casarse. La decision de comprar en este momento

* Se puede omitir esta seccidn sin que se pierda continuidad. La informacién aqui pre-
sentada se basa en gran parte en las publicaciones del Departamento de Energia, de la
Agencia de Proteccion Ambiental y de la Asociacion Automovilistica Americana, de Esta-
dos Unidos.



afectara el consumo de combustible durante muchos anos. Bajo condiciones
promedio de manejo, el duefio de un vehiculo que rinda 30 mpg gastara $900
menos cada ano en combustible que el dueno de un vehiculo de 20 mpg (supo-
niendo un costo del combustible de $4.00 por galon y 13 500 millas de manejo
por afo). Si se conserva un vehiculo durante 5 anos, el de 30 mpg, ahorrara
$4 500 durante este periodo (Fig. 9-59). El consumo de combustible de un coche
depende de muchos factores, como el tipo de vehiculo, peso, tipo de transmision,
tamano y eficiencia del motor'y de los accesorios y opciones instaladas. Los auto-
moviles de combustible mas eficiente son automoviles compactos con diseno
aerodinamico y un motor pequefo, transmision manual, area frontal pequena (la
altura por el ancho del coche) y accesorios esenciales.

A velocidades permitidas en autopista, la mayor parte del combustible es usa-
do para vencer la fuerza de resistencia aecrodinamica o la resistencia del aire al
movimiento, que es la fuerza necesaria para mover el vehiculo a través del aire.
Esta fuerza de resistencia es proporcional al coeficiente de resistencia y al area
frontal; por lo tanto, para un area frontal determinada, un vehiculo con aparien-
cia de saeta disenado aerodinamicamente y con lineas de contorno que coinci-
dan con las de la corriente del aire tiene un coeficiente menor de resistencia y en
consecuencia mejor economia de combustible que un vehiculo parecido a una
caja con esquinas agudas (Fig. 9-60). De acuerdo con esta generalizacion, un
automovil compacto tiene un area frontal menor y por lo tanto mejor economia
de combustible en comparacion con la de un automovil grande.

Mover el peso extra requiere mas combustible y en consecuencia dafia la eco-
nomia de combustible. Asi, el vehiculo mas ligero es mas eficiente. También,
como regla general, mientras mayor es el motor mayor es su tasa de consumo de
combustible. Entonces, es 16gico esperar que un coche con un motor de 1.8 L sea
mas eficiente en consumo que uno con un motor de 3.0 L. Para un cierto tamafo
de motor, los motores diésel operan con relaciones de compresion mucho mas al-
tas que los de gasolina, por lo tanto son inherentemente mas eficientes en su
consumo. Las transmisiones manuales son por lo general mas eficientes que las
automaticas, pero éste no es siempre el caso. Un automavil con transmision auto-
matica generalmente utiliza 10 por ciento mas combustible que otro con transmi-
sion manual, debido a las pérdidas asociadas con la conexion hidraulica entre el
motor y la transmision, asi como el peso adicional. Las transmisiones con un en-
grane de sobremarcha (encontrado en transmisiones automaticas de cuatro veloci-
dades y en las manuales de cinco velocidades) ahorran combustible y reducen el
ruido y el desgaste del motor durante la conduccion en carretera, reduciendo las
rpm del motor mientras que mantienen la misma velocidad del vehiculo.

La traccion delantera ofrece mejor traccion (debido al peso del motor sobre las
ruedas delanteras), peso reducido del vehiculo y por lo tanto mejor economia de
combustible, con el beneficio adicional de tener mayor espacio en el comparti-
miento de pasajeros. Los mecanismos de conduccién en las cuatro ruedas ofrecen
mejor traccién y frenado, por lo tanto una conduccion mas segura sobre grava
suelta y caminos resbaladizos, ya que transmiten torsion para las cuatro ruedas.
Sin embargo, la seguridad adicional conlleva un incremento de peso, ruido y cos-
to, y un decremento en la economia de combustible. Las /lantas radiales general-
mente disminuyen el consumo de combustible de 5 a 10 por ciento al reducir la
resistencia al rodaje, pero su presion debe ser verificada regularmente ya que
pueden verse normales y tenerla baja. El control de crucero ahorra combustible
durante los viajes largos en caminos abiertos y manteniendo una velocidad esta-
ble. Las ventanas oscuras y los colores interiores y exteriores claros reducen la
ganancia de calor solar, y por ende la necesidad de aire acondicionado.
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FIGURA 9-59

Bajo condiciones promedio de manejo,
el duefio de un vehiculo de 30 mpg
gastara $900 menos cada afo en
combustible en comparacién con el
dueno de un vehiculo de 20 mpg
(suponiendo $4.00/gal y 13 500
millas/ano).

FIGURA 9-60

Los vehiculos disenados aerodinamica-
mente tienen un coeficiente de
resistencia aerodinamica menor y por lo
tanto mejor economia de combustible
que los vehiculos que parecen cajas con
esquinas agudas.
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FIGURA 9-61

A pesar de las implicaciones que traen

consigo los nombres ostentosos, un com-

bustible con un numero de octanaje mas
alto no es un mejor combustible; simple-
mente es mas caro.
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ANTES DE CONDUCIR

Realizar ciertas cosas antes de empezar a conducir puede producir una diferen-
cia significativa sobre el costo de combustible del vehiculo cuando éste se halla
en funcionamiento. A continuacion analizamos algunas medidas como utilizar el
tipo correcto de combustible, minimizar la marcha ociosa, quitar el peso extra y
mantener las llantas correctamente infladas.

Utilice combustible con el numero minimo de octanaje
recomendado por el fabricante del vehiculo

Muchos conductores compran el combustible premium de mas alto costo, porque
piensan que es mejor para el motor. La mayoria de los coches actuales estan dise-
nados para operar con combustible regular sin plomo. Si el manual de operacion
no pide combustible premium, utilizar gasolina que no sea la regular es simple-
mente un desperdicio de dinero. El indice de octano no es una medida de la “po-
tencia” o “calidad” del combustible, es sencillamente una medida de la resistencia
del combustible al cascabeleo (golpeteo) del motor causado por la combustion
prematura. A pesar de las implicaciones de nombres ostentosos como “premium”,
“super” o “potencia maxima”, un combustible con un nimero de octanaje mas
alto no es un mejor combustible, sino solamente uno mas caro debido al procesa-
miento extra requerido para aumentar el indice de octano (Fig. 9-61). Si empiezan
a cascabelear, los automoviles viejos pueden requerir aumentar un nivel del indice
de octano recomendado para un automovil nuevo.

No sobrellenar el tanque de gasolina

Llenar de mas el tanque de combustible puede hacer que el combustible fluya en
sentido contrario durante el bombeo. En climas calidos, un tanque sobrelleno
también puede hacer que el nivel de combustible rebose debido a la expansion
térmica. Esto desperdicia combustible, contamina el ambiente y puede danar la
pintura del vehiculo. Asimismo, los tapones del tanque de combustible que no
sellan bien permitiran que se pierda algo de gasolina por evaporacion. Comprar
combustible en clima fresco, como en las mafanas, minimizara las pérdidas eva-
porativas. Cada galén de combustible derramado o evaporado emite tantos hi-
drocarburos al aire como 7 500 millas de manejo.

Estacione en el garaje

El motor de un automovil estacionado en el garaje durante la noche estara mas
tibio a la mafana siguiente. Esto reducira los problemas asociados con el perio-
do de calentamiento, como arranque, consumo excesivo de combustible y conta-
minacion ambiental. En un clima caliente un garaje bloqueara la Iuz directa del
sol y reducira la necesidad de usar el aire acondicionado.

Arranque el automovil correctamente y evite
la marcha en vacio extendida

Con los automdviles actuales no es necesario cebar primero el motor bombean-
do el pedal del acelerador repetidamente antes de arrancar; esto solo desperdicia
combustible. Calentar el motor tampoco es necesario. Tenga en mente que un
motor en marcha en vacio desperdicia combustible y contamina el ambiente. No
acelere un motor frio para calentarlo, ya que se calentara mas rapidamente en el
camino bajo carga ligera, mientras que el convertidor catalitico comenzara a
funcionar mas pronto. Comience a manejar tan pronto como el motor esté en-
cendido, pero evite la aceleracion rapida y el manejo en carretera antes de que el



motor, y por ende el aceite, se calienten completamente para evitar el desgaste
del motor.

En un clima frio el periodo de calentamiento es mucho mas largo, el consu-
mo de combustible durante el calentamiento es mayor y las emisiones por el es-
cape también aumentan. Por ejemplo, a—20 °C un automovil debe ser conducido
por lo menos a lo largo de 3 millas para calentarse completamente. Un motor de
gasolina utilizara hasta 50 por ciento mas combustible durante el calentamiento
que lo requerido una vez caliente. Las emisiones contaminantes por el escape de
un motor frio durante el calentamiento son mucho mayores ya que los converti-
dores cataliticos no funcionan correctamente antes de alcanzar su temperatura
normal de operacion, la cual es de alrededor de 390 °C.

No lleve peso innecesario en o sobre el vehiculo

Quite toda la nieve o el hielo del vehiculo y evite llevar articulos innecesarios,
especialmente los que sean pesados (como cadenas para nieve, llantas viejas, li-
bros) en el compartimiento de pasajeros, en la cajuela o en el area de carga del
vehiculo (Fig. 9-62). Esto desperdicia combustible ya que requiere combustible
extra para mover el peso adicional. Un peso extra de 100 Ibm disminuye la eco-
nomia de combustible del automovil entre 1y 2 por ciento.

Algunas personas encuentran conveniente utilizar una canastilla o cofre en el
techo para tener espacio adicional de carga. Sin embargo, si debe llevar articulos
extra, coléquelos dentro del vehiculo y no en las canastillas del techo, asi se re-
duce la resistencia aerodinamica. La nieve que se acumula en un vehiculo y dis-
torsiona su forma debe ser retirada por la misma razon. Una canastilla de techo
cargada puede incrementar el consumo de combustible por hasta 5 por ciento
durante la conduccion en carretera. Hasta la canastilla vacia mas aerodinamica
incrementara la resistencia aerodinamica, por lo tanto el consumo de combusti-
ble. En consecuencia, la canastilla debera ser retirada cuando no se necesite.

Mantenga las llantas infladas a la presion
maxima recomendada

Mantener las llantas infladas correctamente es una de las cosas mas faciles y
mas importantes que uno puede hacer para mejorar la economia de combusti-
ble. Si hay un rango recomendado por el fabricante, debera usarse la presion
mas alta para maximizar la economia de combustible. La presion de las llantas
debe ser revisada cuando éstas estén frias, ya que la presion cambia con la tem-
peratura (aumenta 1 psi por cada elevacion de 10 °F en la temperatura, ya sea
por el ambiente o por la friccion del camino). Las llantas infladas sin la presion
necesaria se calientan y ponen en riesgo la seguridad, causan su desgaste prema-
turo, afectan adversamente el manejo del vehiculo y danan la economia de com-
bustible al aumentar la resistencia al rodaje. Las llantas sobreinfladas causan un
viaje sobresaltado e incomodo y hacen que se desgasten de manera dispareja.
Las llantas pierden alrededor de 1 psi de presion por mes debido a que golpean
agujeros, topes y banquetas. Por lo tanto, la presion de éstas debera verificarse
por lo menos cada mes. Una llanta subinflada en una cantidad de 2 psi resultara
en un incremento de 1 por ciento en el consumo de combustible (Fig. 9-63). Las
llantas subinfladas frecuentemente causan que el consumo de combustible de
los vehiculos aumente de 5 a 6 por ciento.

También es importante mantener las ruedas alineadas. Manejar un vehiculo
con las ruedas delanteras desalineadas incrementa la resistencia al rodaje y por
lo tanto el consumo de combustible, ademas de que causa problemas de manejo
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FIGURA 9-62

Una canastilla cargada en el techo de un

coche aumenta el consumo de combusti-

ble hasta 5 por ciento cuando se conduce
en carretera.

FIGURA 9-63

La presion de las llantas se debe revisar
por lo menos una vez al mes ya que las
llantas subinfladas con frecuencia provo-
can que el consumo de combustilbe del
vehiculo se incremente en 5 0 6

por ciento.

© Shutterstock/Minerva Studio
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La resistencia aerodinamica aumenta y,
en consecuencia, la economia de combus-
tible disminuye rapidamente a velocida-
des superiores a las 55 mph.

Fuente: EPA y Departamento de Energia de
Estados Unidos.

y desgaste disparejo. Asi, las ruedas deberan alinearse correctamente cuando sea
necesario.

MIENTRAS MANEJA

Los habitos de manejo pueden producir una diferencia significativa en la canti-
dad utilizada de combustible. Manejar sensatamente y practicar algunas técnicas
de conduccion eficiente en combustible como las que se analizan a continuacion
incrementara la economia de combustible por mas de 10 por ciento.

Evitar arranques bruscos y frenados repentinos

A pesar de la emocion que puedan producir, los arrancones “de liebre”, abruptos
y agresivos, desperdician combustible, desgastan las llantas, ponen en riesgo la
seguridad y son mas daninos para los componentes y conectores del vehiculo.
Los frenados en los que las llantas rechinan desgastan prematuramente las bala-
tas de freno y pueden causar que el conductor pierda el control del vehiculo. Los
arranques y frenados suaves ahorran gasolina, reducen el desgaste y la contami-
nacion, al tiempo que son mas seguros y demuestran mas cortesia para con los
demas conductores.

Maneje a velocidades moderadas

Evitar las altas velocidades en los caminos abiertos da como resultado una con-
duccion mas segura y mejor economia de combustible. Al conducir en carretera,
mas de 50 por ciento de la potencia producida por el motor es utilizada para
vencer la resistencia aerodinamica (es decir, para hacer a un lado el aire). La re-
sistencia aerodinamica y por lo tanto el consumo de combustible aumentan rapi-
damente a velocidades por encima de las 55 mph, como se muestra en la figura
9-64. En promedio, un automovil utiliza alrededor de 15 por ciento mas combus-
tible a 65 mph, y 25 por ciento mas a 70 mph de lo que requiere a 55 mph. (Un
automovil emplea cerca de 10 por ciento mas combustible a 100 km/h y 20 por
ciento mas a 110 km/h de lo que requiere a 90 km/h.)

El analisis anterior no debe llevarnos a concluir que mientras mas baja es la
velocidad mejor es la economia de combustible, porque no es asi. El numero de
millas que puede conducirse por galon de combustible cae rapidamente a veloci-
dades inferiores a las 30 mph (o 50 km/h), como se aprecia en la figura 9-64.
Ademas, las velocidades menores al flujo del transito pueden causar un riesgo.
Por lo tanto, un automovil debera manejarse a velocidades moderadas para una
economia Optima de combustible.

Mantener velocidad constante

El consumo de combustible permanece en un minimo durante la conduccion es-
table a velocidades moderadas. Considere que cada vez que presiona fuertemente
el acelerador, mas combustible es bombeado hacia el motor. El vehiculo debe
acelerarse gradual y suavemente ya que durante la aceleracion rapida es rocia-
do combustible extra dentro del motor. El uso del control de crucero en viajes por
autopista puede ayudar a mantener una velocidad constante y a reducir el consu-
mo de combustible. El manejo estable es también mas seguro, menos danino para
los nervios y mejor para el corazon.

Anticipe el transito y evite acercarse a otros coches

Un conductor puede reducir su consumo de combustible hasta en un 10 por cien-
to si anticipa las condiciones del transito y ajusta su velocidad adecuadamente,



evitando acercarse mucho a otros coches y por lo tanto el frenado y la acele-
racion innecesarios (Fig. 9-65). Las aceleraciones y desaceleraciones desperdi-
cian combustible. El frenado y las detenciones abruptas pueden minimizarse, por
ejemplo, no siguiendo demasiado cerca a los otros vehiculos y desacelerando
gradualmente cuando se aproxime a una luz roja, una sefal de alto o al transito
lento. Este estilo relajado de conducir es mas seguro, ahorra combustible y dinero,
reduce la contaminacion, disminuye el desgaste en llantas y frenos y es apreciado
por los demas conductores. Darse suficiente tiempo para llegar a su destino ayuda
a resistir el deseo de aproximarse demasiado.

Evitar aceleraciones y frenados repentinos
(excepto en emergencias)

Acelere gradual y suavemente cuando rebase otros vehiculos o cuando se incor-
pore al transito mas rapido. Bombear o pisar a fondo el acelerador al manejar
hace que el motor cambie al “modo de enriquecimiento de combustible”, opera-
cion que desperdicia combustible. Cuando se conduce en la ciudad, casi la mitad
de la potencia del motor se emplea para acelerar. Cuando se acelera en vehiculos
con cambios de velocidad, las revoluciones por minuto (rpm) del motor se de-
ben mantener al minimo. El frenado desperdicia la energia mecanica producida
por el motor y desgasta las balatas.

Evite apoyar los pies en los pedales de embrague
o freno mientras maneja

Descansar el pie izquierdo en el pedal del freno aumenta la temperatura de los
componentes del freno y reduce su eficacia y su vida de servicio al tiempo que
desperdicia combustible. De manera similar, descansar el pie izquierdo en el
pedal de embrague reduce la presion sobre el disco de embrague, haciendo que
se deslice y desgaste prematuramente, desperdiciando combustible.

Utilizar la velocidad mas alta (sobremarcha)
al conducir en autopista

La sobremarcha mejora la economia de combustible durante la conduccion en
autopista, disminuyendo la velocidad (o rpm) del motor del vehiculo. La veloci-
dad mas baja del motor reduce el consumo de combustible por unidad de tiempo
asi como el desgaste del motor. Por lo tanto, la sobremarcha (la quinta velocidad
en automoviles equipados con transmisiéon manual con sobremarcha) debera
utilizarse tan pronto como la velocidad del vehiculo sea lo suficientemente alta.

Apague el motor en lugar de tenerlo en marcha en vacio

La marcha en vacio innecesaria durante esperas largas (por ejemplo, durante el
servicio en una ventanilla de acceso desde el automovil, o al hallarse detenido en
el transito, etc.) desperdicia combustible, contamina el aire y causa desgaste del
motor (mas desgaste que en el manejo) (Fig. 9-66). Por lo tanto, el motor debera
apagarse en lugar de tenerlo en marcha en vacio, ya que mas de un minuto de
este tipo de marcha consume mucho mas combustible que reencender el motor.
El consumo de combustible en las colas de las ventanillas de acceso desde el
automovil y la contaminacion emitida pueden evitarse totalmente estacionando
el coche y entrando a pie al establecimiento.

Use esporddicamente el aire acondicionado

El aire acondicionado consume considerable potencia, por lo tanto aumenta el
consumo de combustible por 3 o 4 por ciento durante la conduccién en autopis-
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FIGURA 9-65

El consumo de combustible puede dismi-
nuirse hasta 10 por ciento previniendo las
condiciones del transito y con una con-
duccion adecuada.

© PhotoDisc/Getty Images RF

FIGURA 9-66

La marcha en vacio innecesaria durante
esperas largas desperdicia combustible,
cuesta dinero y contamina el aire.
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FIGURA 9-67

El aire acondicionado aumenta el consu-
mo de combustible de 3 a 4 por ciento
durante el manejo en autopista y crece a
10 por ciento cuando se conduce en la
ciudad.

FIGURA 9-68

Un mantenimiento adecuado maximiza la
eficiencia del combustible y alarga la vida
del motor.

tay en 10 por ciento durante la conduccion en la ciudad (Fig. 9-67). La mejor
alternativa al aire acondicionado es abrir el sistema de ventilacion (comunmen-
te, esto se consigue al hacer funcionar el aire acondicionado en el modo “econo-
mico”) y manteniendo cerradas las ventanas y el techo. Esta medida sera
adecuada para lograr comodidad cuando se esta en un clima agradable y ahorra-
ra el maximo de combustible, ya que el compresor del acondicionador de aire
estara apagado. Sin embargo, en un clima mas calido la ventilacion no puede
suministrar un efecto refrescante adecuado. En tal caso puede conseguirse como-
didad abriendo las ventanillas o el techo, lo cual es una alternativa viable para el
manejo en la ciudad, pero no en carretera, ya que la resistencia aerodinamica
causada por las ventanillas o el techo abiertos a las velocidades de carretera con-
sume mas combustible que el aire acondicionado. Por lo tanto, a velocidades de
carretera, las ventanillas o el techo deberan estar cerrados y el aire acondiciona-
do encendido para ahorrar combustible. Este es el caso para automoviles mas
modernos, disenados aerodinamicamente.

La mayoria de los sistemas de aire acondicionado tienen una posicion de
“maxima” o de “recirculacion” que reduce la cantidad de aire exterior caliente
que debe enfriarse, y por ende el consumo de combustible para acondiciona-
miento de aire. Una medida pasiva para reducir la necesidad de aire acondicio-
nado es estacionar el vehiculo en la sombra y dejar las ventanas ligeramente
abiertas para permitir la circulacion de aire.

DESPUES DE CONDUCIR

Usted no puede ser una persona eficiente y lograr mucho a menos que tenga
buen cuidado de si mismo (comiendo bien, manteniendo su condicion fisica,
acudiendo a revisiones médicas, etc.), y los coches no son la excepcion. El man-
tenimiento regular mejora el desempeno, aumenta el rendimiento de combusti-
ble, reduce la contaminacion, baja los costos de reparacion y extiende la vida del
motor. Un poco de tiempo y dinero ahorrado ahora puede costar mucho poste-
riormente debido a gastos mayores de combustible, reparacién y reemplazo.

Un mantenimiento adecuado como verificar los niveles de fluidos (aceite del
motor, refrigerante, transmision, frenos, direccion hidrdulica, limpiaparabrisas,
etc.), revisar la tension de todas las bandas y la formacion de grietas en mangueras,
bandas y alambres, asi como mantener las llantas infladas correctamente, lubricar
los componentes moviles y reemplazar los filtros de aire, combustible o aceite que se
hallan tapados, maximizara la eficiencia de combustible (Fig. 9-68). Los filtros
de aire tapados aumentan el consumo de combustible (hasta en un 10 por cien-
to) y la emision de contaminantes, ademas de restringir el flujo de aire hacia el
motor, por lo tanto deben ser reemplazados. El automavil debe ser afinado regu-
larmente a menos que tenga controles electronicos y un sistema de inyeccion de
combustible. Las altas temperaturas (que pueden deberse a un mal funciona-
miento del ventilador de enfriamiento) deben evitarse, ya que causan el deterioro
del aceite y por lo tanto el desgaste excesivo del motor, asi como las bajas tempe-
raturas (las cuales pueden deberse a un mal funcionamiento del termostato)
pueden extender el periodo de calentamiento del motor y evitar que €ste alcance
sus condiciones 6ptimas de operacion. Ambos efectos reduciran la economia de
combustible.

El aceite limpio extiende la vida del motor reduciendo el desgaste causado
por la friccion, elimina acidos, sarro y otras sustancias que lo dafian, mejora el
desempeno, reduce tanto el consumo de combustible como la contaminacion del
aire. El aceite también ayuda a enfriar el motor, suministrar un sello entre las
paredes de los cilindros y los émbolos, y evita que el motor se oxide. Por lo tanto,
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el aceite y el filtro de aceite deben cambiarse de acuerdo a lo recomendado por el
fabricante del vehiculo. Los aceites eficientes en combustible (indicados por la
etiqueta “API Eficiente en Energia”) contienen ciertos aditivos que reducen
la friccion e incrementan la economia de combustible del vehiculo en 3 por

ciento o mas.

En suma, una persona puede ahorrar combustible y dinero, y proteger el am-
biente, comprando un vehiculo energéticamente eficiente, minimizando la cantidad
de manejo, siendo consciente del combustible cuando maneja y ddndole manteni-
miento adecuado. Estas medidas tienen los beneficios adicionales de mejor segu-
ridad, costos reducidos de mantenimiento y vida extendida del vehiculo.

Un ciclo durante el cual se produce una cantidad neta de tra-
bajo recibe el nombre de ciclo de potencia, y un ciclo de poten-
cia durante el cual el fluido de trabajo permanece en todo
momento como un gas se denomina ciclo de potencia de gas. El
ciclo mas eficiente que opera entre una fuente a temperatura
T, y un sumidero a temperatura 7; es el ciclo de Carnot y su
eficiencia térmica esta dada por

{ I
ntér,Camol - TH

Los ciclos reales de gas son bastante complejos. Los calcu-
los utilizados para simplificar su analisis se conocen como su-
posiciones de aire estdndar. Bajo estas suposiciones se considera
que todos los procesos seran internamente reversibles; se supo-
ne que el fluido de trabajo sera aire, el cual se comporta como
un gas ideal, mientras que los procesos de combustién y esca-
pe se sustituyen por procesos de adicion y rechazo de calor,
respectivamente. Las suposiciones de aire estindar se denomi-
nan suposiciones de aire estdndar frio si se supone también que
el aire va a tener calores especificos a temperatura ambiente.

En las maquinas reciprocantes, la relacion de compresion r'y
la presion media efectiva PME se definen como

Vméx VPMI

r = =
Vmin VPMS
PME = Wheto
Unax = Vmin

El ciclo de Otto es el ciclo ideal para las maquinas reciprocantes
de encendido por chispa y se compone de cuatro procesos inter-
namente reversibles: compresion isentropica, adicion de calor a
volumen constante, expansion isentropica y rechazo de calor
a volumen constante. Bajo las suposiciones de aire estandar frio,
la eficiencia térmica del ciclo de Otto ideal es donde r es la rela-
cion de compresion y k es la relacion de calores especificos ¢ /c,.

1

Nieroto = 1 —

ér,0tto r k—1
El ciclo Diésel es el ciclo ideal para las maquinas reciprocan-
tes de encendido por compresion. Este ciclo es muy similar al

de Otto, excepto en que el proceso de adicion de calor a volu-

men constante se reemplaza por un proceso de adicion de calor
a presion constante. Su eficiencia térmica bajo las suposiciones

de aire estandar frio es
_, ! [ re—1 ]
k.-

donde r, es la relacion de corte de admision, definida como la re-
lacion de los volumenes de cilindro después y antes del proceso
de combustion.

Los ciclos Stirling y Ericsson son dos ciclos totalmente reversi-
bles que incluyen un proceso de adicion de calor isotérmico a
T, y un proceso de rechazo de calor isotérmico a 7. Difieren
del ciclo de Carnot en que los dos procesos isentropicos son
sustituidos por dos de regeneracién a volumen constante en el
ciclo Stirling y por dos de regeneracion a presion constante en
el ciclo Ericsson. Ambos ciclos utilizan regeneracion, un proce-
so durante el cual se transfiere calor a un dispositivo de almace-
namiento de energia térmica (denominado regenerador) durante
una parte del ciclo y después se transfiere de nuevo al fluido de
trabajo durante otra parte del ciclo.

El ciclo ideal para las maquinas modernas de turbinas de gas
es el ciclo Brayton, que esta compuesto por cuatro procesos inter-
namente reversibles: compresion isentropica (en un compresor),
adicion de calor a presion constante, expansion isentrépica (en
una turbina) y rechazo de calor a presion constante. Bajo las su-
posiciones de aire estandar frio, su eficiencia térmica es

1
ntér,Brayton = 1_ (k—=1)k
Iy

Mi¢r Diesel

donde r, = P, /P, es la relacion de presion y k es la relacion
de calores especificos. La eficiencia térmica de un ciclo Bray-
ton simple aumenta con la relacién de presion.

La desviacion del compresor y de la turbina reales respecto de
los isentrépicos idealizados puede tomarse en cuenta con exacti-
tud si se utilizan sus eficiencias isentropicas, definidas como

Wy — Iy
nC_W_a:hza_hl
y
Wa~h3_h4a
}/IT_;S=h3_h4S
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donde los estados 1 y 3 son los estados de entrada, 2a y 4a son
los estados reales de salida, y 2s y 4s son los estados isentrépi-
cos de salida.

En las maquinas de turbina de gas, la temperatura de los gases
de escape que salen de la turbina a menudo es considerablemen-
te mas alta que la temperatura del aire a la salida del compresor.
Por lo tanto, el aire de alta presion que sale del compresor se
puede calentar transfiriéndole calor de los gases calientes de esca-
pe de turbina en un intercambiador de calor a contraflujo, que
también se conoce como regenerador. El grado en el que un rege-
nerador se acerca a un regenerador ideal se llama la eficacia o
efectividad € y se define como

qregen.real
€= ——

qregen,méx

Bajo suposiciones de aire estandar frio, la eficiencia térmica
de un ciclo Brayton ideal con regeneracion se vuelve

T
Mierregen =1 — (%) (r,)

3

donde T,y T} son las temperaturas minima y maxima, respecti-
vamente, en el ciclo.

La eficiencia térmica del ciclo Brayton se puede también
aumentar utilizando compresion en etapas miiltiples con interen-
friamiento, y expansion en etapas multiples con recalentamiento.
El consumo de trabajo por el compresor se minimiza cuando
se mantienen relaciones de presion iguales a través de cada eta-
pa. Este procedimiento también maximiza la produccion de tra-
bajo por la turbina.

REFERENCIAS Y LECTURAS RECOMENDADAS

Los motores de turbina de gas se usan de manera extensa
para accionar aviones porque son ligeros y compactos y tienen
una alta relacion de potencia a peso. El ciclo de propulsion por
reaccion ideal se distingue del ciclo Brayton ideal simple en
que los gases se expanden parcialmente en la turbina. Los ga-
ses que salen de la turbina a una presion relativamente alta se
aceleran posteriormente en una tobera para proporcionar el
empuje necesario para propulsar el avion.

El empuje neto que desarrolla el motor es

F= m(Vsalida - Vemrada)

donde m1 es el flujo masico de los gases, V4, €s la velocidad
de salida de los gases de escape y V.4, €S 1a velocidad de en-
trada del aire, ambas relativas al avion.

La potencia desarrollada por el empuje del avion se llama la
potencia de propulsion WP, y esta dada por

I/VP = m(Vsalida - Ventrada)Vavién

La eficiencia de propulsion es una medida de la eficiencia con
la que se convierte la energia liberada durante el proceso de
combustion en energia de propulsion, y se define como

Potencia de propulsién WP

n, = . — =
? Razoén de suministro de energia Q...

Para un ciclo ideal que incluye transferencia de calor sélo con una
fuente a 7, y un sumidero a 7}, la destruccion de exergia es

=T 4 salida 4 entrada
Xdestr = Lo T - T
L H
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PROBLEMAS*

Ciclos real e ideal, ciclo de Carnot, suposiciones
de aire estandar y motores reciprocantes

9-1C ;Qué son las suposiciones de aire estandar?

9-2C (Cual es la diferencia entre las suposiciones de aire
estandar y las de aire estandar frio?

9-3C (Por qué el ciclo de Carnot no es adecuado como ciclo
ideal para todos los dispositivos ciclicos que producen potencia?

94C ;Como se compara, en general, la eficiencia térmica de
un ciclo ideal con la de uno de Carnot que opera entre los
mismos limites de temperatura?

9-5C (Coémo se modelan los procesos de combustion y escape
segun las suposiciones de aire estandar?

9-6C ;Qué representa el area encerrada por un ciclo en un
diagrama P-U? ;Qué pasa en el caso de un diagrama 7-s?

9-7C Defina la relacion de compresion para motores recipro-
cantes.

9-8C ;La presion media efectiva en un motor de automovil
en operacion puede ser menor que la presion atmosférica?

99C Cual es la diferencia entre motores de encendido por
chispa y motores de encendido por compresion?

9-10C Defina los siguientes términos relacionados con moto-
res reciprocantes: carrera, calibre, punto muerto superior y volu-
men de espacio libre.

9-11C (Cual es la diferencia entre volumen de espacio libre y
volumen de desplazamiento de motores reciprocantes?

9-12 ;Cualquier ciclo de potencia de gas ideal puede tener una
eficiencia térmica mayor que 55 por ciento cuando se utilizan
depositos de energia térmica a 627 °Cy 17 °C?

9-13 Se ejecuta un ciclo de aire estindar dentro de un siste-
ma cerrado de cilindro-€mbolo, y consiste en tres procesos como
sigue:

1-2 Adicion de calor con V = constante de 100 kPa 'y 27 °C
a 850 kPa

2-3 Expansion isotérmica hasta que V, = 7V,

3-1 Rechazo de calor al estado inicial con P = constante

Suponga que el aire tiene propiedades constantes con ¢, = 0.718
kJ/kg-K, ¢, = 1.005 kJ/kg-K, R = 0.287 kJ/kg-K y k = 1.4.

a) Muestre el ciclo en los diagramas P-Vy T-.

b) Determine la relacion de trabajo de compresion al de ex-
pansion (relacion de trabajo de retroceso).

¢) Determine la eficiencia térmica del ciclo.

Respuestas: b) 0.453, c) 25.6 por ciento

* Los problemas marcados con “C” son preguntas de concepto, y
se exhorta a los alumnos a contestarlas todas. Los problemas mar-
cados con una “E” estdn en unidades inglesas, y quienes utilizan
unidades Sl pueden ignorarlos. Los problemas con un icono %
son extensos y se recomienda emplear un software apropiado para
resolverlos.

9-14 En un sistema cerrado se ejecuta un ciclo de aire-estan-
dar con calores especificos variables con 0.003 kg de aire y
esta compuesto por los siguientes cuatro procesos:

1-2 Adicién de calor con U = constante de 95 kPay 17 °C
a 380 kPa
1-3 Expansion isentropica a 95 kPa
3-1 Rechazo de calor con P = constante hasta el estado
inicial
a) Muestre el ciclo en los diagramas P-Uy T-s.
b) Calcule el trabajo neto por ciclo, en kJ.
¢) Determine la eficiencia térmica.

9-15 Repita el problema 9-14 con calores especificos constan-
tes a temperatura ambiente.

9-16E En un sistema cerrado se ejecuta un ciclo de aire es-
tandar y se compone de los siguientes cuatro procesos:

1-2 Adicién de calor con U = constante desde 14.7 psia y
80 °F en la cantidad de 300 Btu/lbm
2-3 Rechazo de calor con P = constante a 3 200 R
3-4 Expansion isentropica a 14.7 psia
4-1 Rechazo de calor con P = constante hasta el estado
inicial
a) Muestre el ciclo en diagramas P-U y T-s.
b) Calcule la entrada de calor total por unidad de masa.
¢) Determine la eficiencia térmica.
Respuestas: 612 Btu/lbm, c) 24.2 por ciento

9-17E Repita el problema 9-16E con calores especificos cons-
tantes a temperatura ambiente.

9-18 Un gas ideal contenido en un dispositivo de cilindro y
émbolo experimenta un ciclo de potencia como sigue:

1-2 Expansion isentropica desde una temperatura inicial
T, = 20 °C con una relacion de compresion r = 5

2-3 Adicién de calor a presion constante

3-1 Rechazo de calor a volumen constante

El gas tiene calores especificos constantes con ¢, = 0.7 kJ/
kg-Ky R =0.3 kJkg-K.

a) Trace los diagramas P-U y T-s del ciclo.

b) Determine las interacciones de calor y trabajo en cada pro-
ceso, en kJ/kg.

¢) Determine la eficiencia térmica del ciclo.

d) Obtenga la expresion para la eficiencia térmica del ciclo en
funcion de la relacion de compresion r y la relacién de ca-
lores especificos k.

9-19 Un ciclo de Carnot de aire-estandar se ejecuta en un
sistema cerrado entre limites de temperatura de 350 y 1 200 K.
Las presiones antes y después de la compresion isotérmica son
de 150 y 300 kPa, respectivamente. Si la producciéon neta de
trabajo por ciclo es de 0.5 kJ, determine «) la presion maxima
en el ciclo, b) la transferencia de calor al aire y ¢) la masa de
aire. Suponga calores especificos variables para el aire.
Respuestas: a) 30.0 MPa, b) 0.706 kJ, c) 0.00296 kg

9-20 Repita el problema 9-19 con helio como fluido de trabajo.
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9-21E Los depositos de energia térmica de un ciclo de Car-
not de un gas ideal estan a 1 240 °F y 40 °F, y el dispositivo
que ejecuta este ciclo rechaza 100 Btu de calor cada vez que
se ejecuta el ciclo. Determine el calor total suministrado y el
trabajo total producido por este ciclo cada vez que se ejecuta.

9-22 Considere un ciclo de Carnot ejecutado en un sistema ce-
rrado con 0.6 kg de aire. Los limites de temperatura del ciclo
son 300 y 1 100 K, y las presiones minima y maxima que ocu-
rren durante el ciclo son 20 y 3 000 kPa. Suponiendo calores
especificos constantes, determine la produccion neta de traba-
jo por ciclo.

9-23 Considere un ciclo de Carnot ejecutado en un sistema ce-
rrado con aire como fluido de trabajo. La presion maxima en
el ciclo es 1 300 kPa y la temperatura maxima es 950 K. Si el
incremento de entropia durante el proceso de rechazo isotér-
mico de calor es 0.25 kJ/kg- K, y la produccion neta de trabajo
es 110 kJ/kg, determine a) la presién minima en el ciclo, b) el
rechazo de calor en el ciclo y ¢) la eficiencia térmica del ciclo.
d) Si un ciclo real de la maquina térmica opera entre los mis-
mos limites de temperatura y produce 5 200 kW de potencia
para un flujo de aire de 95 kg/s, determine la eficiencia segun
la segunda ley en este ciclo.

Ciclo de Otto

9-24C ;Cuales son los cuatro procesos que constituyen el ciclo
de Otto ideal?

9-25C ;Los procesos que constituyen el ciclo de Otto se anali-
zan como procesos de sistema cerrado o flujo estable? ;Por qué?

9-26C ;Como se comparan las eficiencias del ciclo ideal de
Otto y el ciclo de Carnot para los mismos limites de tempera-
tura? Explique.

9-27C (Cémo cambia la eficiencia térmica de un ciclo ideal de
Otto con la relacion de compresion del motor y la relacion
de calores especificos del fluido de trabajo?

9-28C (Por qué no se usan altas relaciones de compresion en
motores de ignicion por chispa?

9-29C Un ciclo ideal de Otto con una relacién de compresion
especificada se ejecuta usando «) aire, b) argon, ¢) etano como
fluido de trabajo. (En qué caso sera la eficiencia térmica la mas
alta? ;Por qué?

9-30C (Como se relacionan las rpm (revoluciones por minu-
to) de un motor de gasolina de cuatro tiempos con el nimero
de ciclos termodinamicos? ;Cual seria su respuesta para un mo-
tor de dos tiempos?

9-31C ;Cual es la diferencia entre los motores de gasolina con
inyeccién de combustible y los motores diésel?

9-32E Determine la presion media efectiva de un ciclo de Otto
ideal que utiliza aire como fluido de trabajo; su estado al princi-
pio de la compresion es 14 psia y 60 °F; su temperatura al final
de la combustion es 1 500 °F; y su relacion de compresion es 9.
Use calores especificos constantes a temperatura ambiente.

9-33E Reconsidere el problema 9-32E. Determine la tasa de
adicion y rechazo de calor para este ciclo de Otto ideal cuando
produce 140 hp.

9-34 Un ciclo de Otto ideal tiene una razén de compresion de
8. Al principio del proceso de compresion, el aire esta a 95 kPa
y 27 °C, y 750 kJ/kg de calor se transfieren al aire durante el
proceso de adicioén de calor a volumen constante. Tomando en
cuenta la variacion de calores especificos con la temperatura,
determine «) la presion y la temperatura al final del proceso de
adicion de calor, b) la produccion neta de trabajo, ¢) la eficien-
cia térmica y d) la presiéon media efectiva del ciclo.
Respuestas: a) 3898 kPa, 1539 K, b) 392.4 kJ/kg, c) 52.3 por ciento,
d) 495 kPa

9-35 [\ Reconsidere el problema 9-34, y con un software

I apropiado, estudie el efecto de variar la relacion
de compresion de 5 a 10. Trace la salida de trabajo neto y la
eficiencia térmica en funcion de la relacion de compresion.
Trace los diagramas 7-s y P-U para el ciclo cuando la relacion
de compresion es 8.

9-36 Repita el problema 9-34 con calores especificos a tem-
peratura ambiente.

9-37E  Un motor de ignicion por chispa tiene una relacion de
compresion de 10, una eficiencia isentropica de compresion de 85
por ciento y una eficiencia isentropica de expansion de 95 por
ciento. Al principio de la compresion, el aire en el cilindro esta
a 13 psia y 60 °F. La temperatura maxima medida del gas es
2 300 °F. Determine el calor suministrado por unidad de masa,
la eficiencia térmica y la presién media efectiva de este motor
cuando se modela con el ciclo de Otto. Use calores especificos
constantes a temperatura ambiente.

Respuestas: 225 Btu/lbm, 49.7 por ciento, 45.3 psia

9-38 Un ciclo de Otto ideal tiene una relacion de compresion
de 7. Al principio del proceso de compresion, P, = 90 kPa,
T, =27 °Cy V,=0.004 m’. La temperatura maxima del ciclo es
1127 °C. Para cada repeticion del ciclo, calcule el rechazo de calor
y la produccion de trabajo neto. También calcule la eficiencia
térmica y la presion media efectiva para este ciclo. Use calores
especificos constantes a temperatura ambiente.

Respuestas: 1.03 kJ, 1.21 kJ, 54.1 por ciento, 354 kPa

9-39 Un motor de ignicion por chispa de seis cilindros y 4 L,
que opera en el ciclo ideal de Otto, succiona aire a 90 kPa y
20 °C. El volumen confinado minimo es el 15 por ciento del
volumen confinado maximo. Cuando opera a 2 500 rpm, este
motor produce 90 hp. Determine la tasa de adicion de calor a
este motor. Use calores especificos constantes a temperatura
ambiente.

9-40E Un ciclo de Otto ideal con aire como fluido de tra-
bajo tiene una relacion de compresion de 8. Las temperatu-
ras minima y maxima del ciclo son 540 y 2 400 R. Teniendo
en cuenta la variacion de los calores especificos con la tem-
peratura, determine «) la cantidad de calor transferido al aire
durante el proceso de adicion de calor, b) la eficiencia térmica
y ¢) la eficiencia térmica de un ciclo de Carnot que opera entre
los mismos limites de temperatura.

941E Repita el problema 9.40E utilizando argéon como fluido
de trabajo.

9-42C (En qué se distingue un motor diésel de uno de gaso-
lina? Alguien sugirié que el ciclo de Otto de aire estandar es mas
preciso si los dos procesos isentropicos se reemplazan con pro-



cesos politrépicos con exponente politropico n = 1.3. Consi-
dere tal ciclo cuando la relacion de compresion es 8, P, = 95
kPa, 7|, = 15 °C y la temperatura maxima del ciclo es 1200 °C.
Determine el calor transferido hacia o rechazado desde este
ciclo, y también la eficiencia térmica. Use calores especificos
constantes a temperatura ambiente.

Respuestas: 835 kJ/kg, 420 kJ/kg, 49.8 por ciento

9-43 Repita el problema 9-42 cuando se utilizan procesos
isentropicos en vez de procesos politropicos.

9-44 Cuando se duplica la relacion de compresion de un ci-
clo ideal de Otto, ;qué sucede con la temperatura maxima y la
presiéon maxima del gas cuando el estado del aire al principio
de la compresion y la cantidad de adicion de calor permanecen
iguales? Use calores especificos constantes a temperatura am-
biente.

Ciclo Diésel

9-45C (En qué se distingue un motor diésel de uno de gasoli-
na?

9-46C (En qué se distingue el ciclo ideal Diésel del ciclo
ideal de Otto?

9-47C (Qué es la relacion de cierre de admision? ;Como

afecta la eficiencia térmica de un ciclo Diésel?

9-48C Para una relacion especificada de compresion, jes mas
eficiente un motor diésel o uno de gasolina?

9-49C (Cuales motores operan a relaciones de compresion
mas alta: los motores diésel o los de gasolina? ;Por qué?

9-50 Un ciclo Diésel ideal tiene una relacion de compresion
de 18 y una relacion de cierre de admisién de 1.5. Determine
la temperatura maxima del aire y la tasa de adicion de calor
hacia este ciclo cuando produce 200 hp de potencia; el ciclo se
repite 1 200 veces por minuto; y el estado del aire al principio
de la compresiéon es 95 kPa y 17 °C. Use calores especificos
constantes a temperatura ambiente.

9-51 Reconsidere el problema 9-50 cuando la eficiencia de com-
presion isentrépica es de 90 por ciento y la eficiencia de expan-
sidn isentropica es de 95 por ciento.

9-52 Un ciclo Diésel de aire estandar tiene una relacion de
compresion de 16 y una relacion de cierre de admision de 2. Al
principio del proceso de compresion, el aire esta a 95 kPa y
27 °C. Teniendo en cuenta la variacion de los calores especificos
con la temperatura, determine a) la temperatura después del
proceso de adicion de calor, b) la eficiencia térmica, y c) la pre-
sion media efectiva.

Respuestas: 1725 K, b) 56.3 por ciento, ¢) 675.9 kPa

9-53 Repita el problema 9-52 utilizando calores especificos
constantes a temperatura ambiente.

9-54E  Un ciclo Diésel de aire estandar tiene una relacion de
compresion de 18.2. El aire esta a 120 °F y 14.7 psia al principio
del proceso de compresion y a 3 200 R al final del proceso de
adicion de calor. Teniendo en cuenta la variacioén de los calores
especificos con la temperatura, determine a) la relacion de cie-
rre de admision, b) el rechazo de calor por unidad de masa y ¢)
la eficiencia térmica.
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9-55E Repita el problema 9-54E utilizando calores especifi-
cos a temperatura ambiente.

9-56 Un ciclo Diésel ideal tiene una temperatura maxima de
ciclo de 2 000 °F. El estado del aire al principio de la compre-
sion es P, = 95 kPay 7, = 15 °C. Este ciclo se ejecuta en mo-
tor de cuatro tiempos, de ocho cilindros, con un diametro interior
de cilindro de 10 cm y una carrera de piston de 12 c¢cm. El volu-
men minimo confinado en el cilindro es 5 por ciento del volumen
maximo del cilindro. Determine la potencia que produce este
motor cuando opera a 1 600 rpm. Use calores especificos cons-
tantes a temperatura ambiente. Respuesta: 96.5 KW

9-57 Un motor ideal Diésel tiene una relacion de compresion
de 20 y usa aire como fluido de trabajo. El estado del aire al
principio del proceso de compresion es 95 kPa y 20 °C. Si la
temperatura maxima en el ciclo no ha de exceder 2 200 K, de-
termine a) la eficiencia térmica y b) la presiéon media efectiva.
Suponga calores especificos constantes para el aire a tempera-
tura ambiente. Respuestas: a) 63.5 por ciento, b) 933 kPa

9-58 Repita el problema 9-57 pero reemplace el proceso de
expansion isentropica por un proceso de expansion politropi-
ca, con el exponente politrépico n = 1.35. Use calores especifi-
cos variables.

959 [\ Reconsidere el problema 9-58. Usando software

=== apropiado, estudie el efecto de variar la relacién
de compresion de 14 a 24. Grafique la produccion neta de tra-
bajo, la presion media efectiva y la eficiencia térmica como
funcién de la relacion de compresion. Trace los diagramas 7-s
y P-U para el ciclo cuando la relacion de compresion es 20.

9-60 Un motor diésel de cuatro cilindros, de dos tiempos, de
2.4 L, que opera en un ciclo Diésel ideal tiene una relacién
de compresion de 22 y una relacion de cierre de admision de 1.8.
El aire esta a 70 °C y 97 kPa al principio del proceso de com-
presion. Usando las suposiciones de aire estandar frio, determi-
ne cuanta potencia entregara el motor a 4 250 rpm.

9-61 Repita el problema 9-60 utilizando nitrégeno como flui-
do de trabajo.

9-62 La relacion de compresion de un ciclo dual ideal es 14. El
aire esta a 100 kPa y 300 K al principio del proceso de compre-
sion y a 2 200 K al final del proceso de adicion de calor. La trans-
ferencia de calor hacia el aire ocurre en parte al volumen constante
y en parte a la presion constante, y asciende a 1 520.4 kJ/kg. Supo-
niendo calores especificos para el aire, determine a) la fraccion
del calor transferido a volumen constante y b) la eficiencia tér-
mica del ciclo.

9-63 [\ Reconsidere el problema 9-62, y con un software

=== apropiado, estudie el efecto de variar la relacién
de compresion de 10 a 18. Para la compresion igual a 14, trace
los diagramas 7-s y P-U para el ciclo.

9-64 Repita el problema 9-62 utilizando calores especificos
constantes a temperatura ambiente. jEs razonable la suposicion
de calor especifico constante en este caso?

9-65E Un ciclo dual ideal de aire estandar tiene una relaciéon
de compresion de 20 y una relacion de cierre de admision de
1.3. La relacion de presiones durante el proceso de adicion
de calor a volumen constante es 1.2. Determine la eficiencia
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térmica, la cantidad de calor agregado, y la presion y temperatu-
ra maximas de gas cuando este ciclo se opera a 14 psiay 70 °F
al principio de la compresion. Use calores especificos constan-
tes a temperatura ambiente.

9-66E Repita el problema 9-65E si la relacion de compresion
se redujera a 12.

9-67 Desarrolle una expresion para la relacion de cierre de
admision r, que la exprese en términos de qem(cpTlrk‘l) para un
ciclo Diésel de aire estandar.

9-68 Un ciclo de aire estandar, llamado ciclo dual, con calores
especificos constantes, se lleva a cabo en un sistema cerrado de
cilindro-¢émbolo, y esta compuesto de los siguientes cinco pro-
cesos:

1-2 Compresion isentropica con una relacion de compre-
sion, r = V,/V,
2-3 Adicion de calor a volumen constante con una relacioén
de presion, r, = P/ P,
3-4 Una adicion de calor a presion constante con una rela-
cion de volumen, r, = V,/V;
4-5 Expansion isentrépica mientras se realiza trabajo hasta
Ve=1"V,
5-1 Rechazo de calor a volumen constante, hasta el estado
inicial.
a) Trace los diagramas P-U y T-s para este ciclo.
b) Obtenga una expresion para la eficiencia térmica del ciclo
como funcion de k, r, r.y r,.
¢) Evalue el limite de la eficiencia cuando r, tiende a la uni-
dad, y compare su respuesta con la expresién para la efi-
ciencia del ciclo Diésel.
d) Evalue el limite de la eficiencia cuando r, tiende a la uni-
dad, y compare su respuesta con la expresion para eficien-
cia del ciclo de Otto.

Ciclos Stirling y Ericsson

9-69C ;Cual ciclo esta compuesto de dos procesos isotérmicos
y dos de volumen constante?

9-70C
Carnot?

(En qué se distingue el ciclo ideal Ericsson del ciclo

9-71C Considere los ciclos ideales de Otto, Stirling y Carnot,
operando entre los mismos limites de temperatura. ;Como
compararia las eficiencias térmicas de estos tres ciclos?

9-72C Considere los ciclos ideales Diésel, Ericsson y Carnot
operando entre los mismos limites de temperatura. ;Como
compararia las eficiencias térmicas de estos tres ciclos?

9-73E. Un motor ideal Ericsson que usa helio como su fluido
de trabajo opera entre los limites de temperatura de 550 y 3 000
R y los limites de presion de 25 y 200 psia. Suponiendo una
tasa de flujo masico de 14 Ibm/s, determine a) la eficiencia
térmica del ciclo, b) la razon de transferencia de calor en el
regenerador y ¢) la potencia entregada.

9-74 Un motor ideal Stirling que usa helio como su fluido
de trabajo opera entre los limites de temperatura de 300 y
2 000 K y limites de presion de 150 kPa 'y 3 Mpa. Suponiendo
que la masa del helio usada en el ciclo es de 0.12 kg, determine

a) la eficiencia térmica del ciclo, ) la cantidad de calor trans-
ferido en el regenerado y c) el trabajo producido por ciclo.

9-75E  Un ciclo Stirling de aire estandar opera con una pre-
sion maxima de 600 psia y una presion minima de 10 psia. El
volumen maximo del aire es 10 veces el volumen minimo. La
temperatura durante el proceso de rechazo de calor es 100 °F.
Calcule el calor especifico agregado o rechazado por este ci-
clo, y también el trabajo especifico neto producido por el ciclo.
Use calores especificos constantes a temperatura ambiente.

9-76E  Reconsidere el problema 9-75E. ;Cuanto calor se guar-
da (y recupera) en el regenerador?

9-77 Considere un ciclo Ericsson ideal con aire como fluido
de trabajo, ejecutado en un sistema de flujo estacionario. El aire
esta a 27 °C y 120 kPa al inicio del proceso de compresion
isotérmica, durante el cual se rechazan 150 kJ/kg de calor.
La transferencia de calor al aire ocurre a 950 K. Determine
a) la presiéon maxima en el ciclo, ») la produccion neta de tra-
bajo por unidad de masa de aire y c) la eficiencia térmica del
ciclo. Respuestas: a) 685 kPa, b) 325 kJ/kg, ¢) 68.4 por ciento

9.78E Un ciclo Stirling ideal utiliza depdsitos de energia a
40 °F y 640 °F y utiliza hidrégeno como gas de trabajo. Se
disefi6 con un volumen minimo de 0.1 pie’, un volumen maxi-
mo de 1 pie’ y una presién maxima de 400 psia. Calcule la
cantidad de adicion de calor externo, rechazo de calor externo
y transferencia de calor entre el fluido de trabajo y el regenera-
dor para cada ciclo completo. Use calores especificos constan-
tes a temperatura ambiente.

9-79C Ciclos ideales y reales de turbina de gas (Ciclos Bra-
yton)

9-79C
simple?

(Cuales cuatro procesos integran el ciclo Brayton ideal

9-80C Para temperaturas maxima y minima fijas, jcual es el
efecto de la relacion de presiones en «) la eficiencia térmica y b)
la produccion neta de trabajo de un ciclo Brayton ideal simple?

9-81C (Qué es la relacion del trabajo de retroceso? ;Cuales
son los valores tipicos de relacion del trabajo de retroceso para
ciclos de potencia para motores turbina de gas?

9-82C (Por qué son las relaciones del trabajo de retroceso re-
lativamente altas en los ciclos en motores de turbina de gas?

9-83C (Como afectan las ineficiencias de la turbina y el com-
presor a) la relacion del trabajo de retroceso y b) la eficiencia
térmica de un ciclo de potencia de un motor turbina de gas?

9-84E Un ciclo Brayton ideal simple con aire como fluido de
trabajo tiene una relacion de presiones de 10. El aire entra al
compresor a 520 R y a la turbina a 2 000 R. Tomando en cuen-
ta la variacion de calores especificos con la temperatura, deter-
mine a) la temperatura del aire a la salida del compresor, b) la
relacion del trabajo de retroceso y ¢) la eficiencia térmica.

9-85 Una central eléctrica con turbina de gas estacionaria
opera en un ciclo Brayton ideal simple con aire como fluido de
trabajo. El aire entra al compresor a 95 kPa y 290 K y a la
turbina a 760 kPa y 1 100 K. Se transfiere calor al aire a razén
de 35 000 kJ/s. Determine la potencia suministrada por esta
planta a) suponiendo calores especificos constantes a tempera-



tura ambiente y ») tomando en cuenta la variacion de los calo-
res especificos con la temperatura.

9-86 Una central eléctrica con turbina de gas opera en un ci-
clo Brayton simple con aire como su fluido de trabajo y entre-
ga 32 MW de potencia. Las temperaturas maxima y minima en
el ciclo son de 310 y 900 K, y la presion del aire a la salida del
compresor es 8 veces el valor de la presion a la entrada. Consi-
derando una eficiencia isentropica de 80 por ciento para el
compresor y de 86 por ciento para la turbina, determine la ra-
z6n de flujo masico a través del ciclo. Tome en cuenta la varia-
cién de los calores especificos con la temperatura.

9-87 Repita el problema 9-86 utilizando calores especificos
constantes a temperatura ambiente.

9-88 Un ciclo Brayton ideal simple opera con aire a tempera-
turas minima y maxima de 27 °C y 727 °C. Se diseno6 con una
presién de ciclo maxima de 2 000 kPa y una presiéon minima
del ciclo de 100 kPa. Determine el trabajo neto producido por
una de masa de aire cada vez que este ciclo se ejecuta y la efi-
ciencia térmica del ciclo. Use calores especificos constantes a
temperatura ambiente.

Qent

FIGURA P9-88

9-89 Repita el problema 9-88 cuando la eficiencia isentropica
de la turbina es de 90 por ciento.

990 Repita el problema 9-88 cuando la eficiencia isentropica de
la turbina es 90 por ciento y la del compresor es 80 por ciento.

991 Repita el problema 9-88 cuando las eficiencias isentropi-
cas de la turbina y el compresor son 90 por ciento y 80 por
ciento, respectivamente, y hay una caida de presion de 50 kPa a
través de la camara de combustion.

Respuestas: 7.3 kJ, 3.8 por ciento

9-92 Se usa aire como fluido de trabajo en un ciclo Brayton
ideal simple que tiene una relacion de presiones de 12, una tem-
peratura de entrada al compresor de 300 K y una temperatura
de entrada a la turbina de 1 000 K. Determine el flujo masico de
aire necesario para una produccion neta de potencia de 70 MW,
suponiendo que tanto el compresor como la turbina tienen una
eficiencia isentropica de a) 100 por ciento y b) 85 por ciento.
Suponga calores especificos constantes a temperatura ambien-
te. Respuestas: a) 352 kg/s, b) 1 037 kg/s
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993 Un motor de avion opera en un ciclo Brayton ideal sim-
ple con una relacion de presiones de 10. Se agrega calor al ciclo
a razén de 500 kW; el aire pasa a través del motor a razéon de
1 kg/s; y el aire al principio de la compresion esta a 70 kPa y
0 °C. Determine la potencia producida por este motor y su efi-
ciencia térmica. Use calores especificos constantes a temperatu-
ra ambiente.

9-94 Repita el problema 9-93 para una relacion de presiones
de 15.

9-95 Una central eléctrica con turbina de gas opera en el ciclo
Brayton simple entre los limites de presion de 100 y 1 600 kPa.
El fluido de trabajo es aire, que entra al compresor a 40 °C a
razon de 850 m’/min y sale de la turbina a 650 °C. Suponiendo
una eficiencia isentropica del compresor de 85 por ciento y una
eficiencia de la turbina de 88 por ciento, determine «) la salida
de potencia neta, b) la relacion de trabajo de retroceso, c¢) la
eficiencia térmica. Use calores especificos constantes con
¢, = 0821 kJ/kg-K, ¢, = 1.108 kJ/kg-K, y k = 1.35.
Respuestas: a) 6 488 kW, b) 0.511, ¢) 37.8 por ciento

— Camara .d'e
combustiéon

Turbina

Compresor

100 kPa
40 °C

FIGURA P9-95

9-96E  Un ciclo Brayton ideal simple utiliza argon como fluido
de trabajo. Al principio de la compresion, P, = 15 psiay T, =
80 °F; la temperatura maxima del ciclo es 1200 °F, y la presion
en la camara de combustion es 150 psia. El argon entra al com-
presor por una abertura de 3 pies® a una velocidad de 200 pies/s.
Determine la tasa de adicion de calor a esta maquina, la potencia
producida y la eficiencia térmica del ciclo.

997 Una planta eléctrica con turbina de gas opera en un ciclo
Brayton modificado como se muestra en la figura, con una rela-
cion total de presiones de 8. El aire entra al compresor a 0 °C y
100 kPa. La temperatura maxima del ciclo es 1500 K. El com-
presor y las turbinas son isentropicos. La turbina de alta presion
desarrolla solo la suficiente potencia para operar el compresor.
Suponga propiedades constantes para el aire a 300 K, con ¢, =
0.718 kJ/kg-K, ¢, = 1.005 kJ/kg-K, R = 0.287 kl/kg K, k = 1.4.

a) Trace el diagrama 7= para el ciclo. Marque los estados de
referencia.

b) Determine la temperatura y la presion en el estado 4, a la
salida de la turbina de alta presion.

¢) Si la produccion neta de potencia es 200 MW, determine
el flujo masico del aire que entra al compresor, en kg/s.
Respuestas: b) 1279 K, 457 kPa, c) 442 kg/s
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FIGURA P9-97
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9-98 Una central eléctrica de turbina de gas que opera en
el ciclo Brayton simple tiene una relacion de presiones de 7.
El aire entra al compresor a 0 °C y 100 Kpa. La temperatura
maxima del ciclo es 1 500 K. Las eficiencias isentropicas del
compresor y la turbina son de 80 y 90 por ciento, respectiva-
mente. Suponga propiedades constantes para el aire a 300 K
con ¢, = 0.718 kl/kg-K, ¢, = 1.005 kJ/kg-K, R = 0.287
kJ/kg-K, k= 1.4.

a) Trace el diagrama T-s para el ciclo.

b) Si la salida de potencia neta es 150 MW, determine la tasa
de flujo volumétrico del aire que entra al compresor en m?/s.

¢) Para una velocidad de entrada al compresor y area de en-
trada fijas, explique el efecto de incrementar la temperatu-
ra de entrada al compresor (es decir, operacion en verano
contra operacion en invierno) en la tasa de flujo masico de
entrada y la salida de potencia neta con todos los demas
problemas iguales.

Ciclo Brayton con regeneracion

9-99C ;Como afecta la regeneracion la eficiencia de un ciclo
Brayton, y cémo lo logra?

9-100C Defina la efectividad de un regenerador utilizado en
ciclos de turbina de gas.

9-101C Alguien asegura que a relaciones de presiones muy al-
tas, el uso de regeneracion realmente disminuye la eficiencia
térmica de un ciclo de potencia de turbina de gas. ;Hay algo de
verdad en esta afirmacion? Explique.

9-102C En un regenerador ideal, ;el aire que sale del compre-
sor se calienta a @) la temperatura a la entrada de la turbina, b)
la temperatura a la salida de la turbina, ¢) ligeramente arriba
de la temperatura de salida de la turbina?

9-103C En 1903, Aegidius Elling, de Noruega, disefid y cons-
truyo una turbina de gas de 11 hp que usaba inyeccion de vapor
de agua entre la camara de combustion y la turbina para enfriar
los gases de combustion a una temperatura segura para los ma-
teriales disponibles en esa época. En la actualidad hay varias
plantas eléctricas de turbina de gas que usan inyeccion de vapor
de agua para aumentar la potencia y mejorar la eficiencia térmi-
ca. Por ejemplo, se reporta que la eficiencia térmica de la turbi-
na de gas General Electric LM 5000 aumenta de 35.8 por ciento
en operacion de ciclo simple a 43 por ciento cuando se usa in-
yeccion de vapor de agua. Explique por qué la inyeccion de va-

por de agua aumenta la produccion de potencia y la eficiencia
de las turbinas de gas. Explique también como obtendria el va-
por de agua.

9-104 Desarrolle una expresion para la eficiencia térmica de
un ciclo Brayton ideal con un generador ideal con efectividad
de 100 por ciento.

9-105 Una turbina de gas para un automovil se disefia con un
regenerador. El aire entra al compresor de este motor a 100
kPa y 30 °C. La relacion de presiones del compresor es 10; la
temperatura maxima del ciclo es 800 °C y el flujo de aire frio
sale del regenerador 10 °C mas frio que el flujo de aire caliente
a la entrada del regenerador. Suponiendo que tanto el compre-
sor como la turbina son isentropicos, determine las tasas de adi-
cion y rechazo de calor para este ciclo cuando produce 115 kW.
Use calores especificos constantes a temperatura ambiente.
Respuestas: 240 kW, 125 kW

Intercambiador de calor
r;::_\@<— -
j S
@ ¢ —_— omb ¢

Compresor

Turbina

FIGURA P9-105

9-106 Reconsidere el problema 9-105 cuando la eficiencia
isentropica del compresor es 87 por ciento y la eficiencia isen-
tropica de la turbina es 90 por ciento.

9-107 Un motor de turbina de gas opera en el ciclo Brayton
ideal con regeneracion, como se muestra en la figura 9-105.
Ahora se modifica la instalacion del regenerador de modo que
los flujos de aire de los estados 2 y 5 entran por un lado del
regenerador y los flujos 3 y 6 salen por el otro lado (es decir,
se realiza la instalacion de flujos paralelos de un intercambiador
de calor). Considere este sistema cuando el aire entra al compre-
sor a 100 kPa y 20 °C; la relacién de presiones del compresor es
7, la temperatura maxima del ciclo es de 727 °C y la diferencia
entre las temperaturas de los flujos de aire caliente y frio es
de 6 °C en el lado del regenerador por el que sale el flujo frio.
(La instalacion del ciclo como se muestra en la figura es mas o
menos eficiente que esta instalaciéon? Suponga que tanto el com-
presor como la turbina son isentropicos, y use calores especifi-
cos constantes a temperatura ambiente.

9-108E Se agrega un regenerador ideal (7; = Ts) a un ciclo
Brayton ideal simple (vea la figura P9-105). El aire entra al
compresor de este ciclo a 16 psia 'y 100 °F; la relacion de presio-
nes es 11, y la maxima temperatura del ciclo es 1940 °F. ;Cual
es la eficiencia térmica de este ciclo? Use calores especificos
constantes a temperatura ambiente. ;Cual seria la eficiencia
térmica de este ciclo sin el regenerador?

9-109 Se reporta que la turbina de gas 7FA fabricada por Gene-
ral Electric tiene una eficiencia de 35.9 por ciento en el modo
de ciclo simple y para producir 159 MW de potencia neta. La



relacion de presiones es 14.7 y la temperatura de entrada a la tur-
bina es 1 288 °C. La tasa de flujo masico a través de la turbina
es 1 536 000 kg/h. Considerando que las condiciones ambienta-
les son 30 °C y 100 kPa, determine las eficiencias isentropicas
de la turbina y el compresor. También, determine la eficiencia
térmica de esta turbina de gas si se agrega un regenerador con
una efectividad de 65 por ciento.

9-110 [~ Reconsidere el problema 9-109, y con un software

=== apropiado, desarrolle una solucién que tenga en
cuenta diferentes eficiencias isentrépicas para el compresor y la
turbina y estudie el efecto de las eficiencias isentropicas en el
trabajo neto realizado y el calor suministrado al ciclo. Trace
el diagrama 7-s para el ciclo.

9-111E La idea de usar turbinas de gas para propulsar auto-
moviles se concibié en la década de 1930. Importantes fabrican-
tes de automoviles, como Chrysler y Ford en Estados Unidos y
Rover en el Reino Unido, hicieron un esfuerzo considerable de
investigacion en las décadas de 1940 y 1950 para desarrollar tur-
binas de gas para automéviles. El primer automovil del mundo
que usé una turbina de gas, el Rover Jet 1 de 200 hp, se cons-
truy6é en 1950 en Inglaterra. Fue seguido por la produccion del
Plymouth sport Coupé de Chrysler en 1954, bajo el liderazgo de
G. J. Huebner. Se construyeron varios cientos de automoviles
Plymouth de turbina de gas a principios de la década de 1960,
para fines de demostracion, y se prestaron a un grupo selecto de
personas para obtener experiencia de campo. Los usuarios no
tenian quejas, salvo la lenta aceleracion. Pero los automoviles
nunca se produjeron en masa debido a los altos costos de pro-
duccién (especialmente los materiales), y el no poder cumplir
con las normas del Acta de Aire Limpio de 1966.

Un automovil Plymouth de turbina de gas construido en
1960 tenia una temperatura de entrada a la turbina de 1700 °F,
una relacién de presiones de 4 y una efectividad del regenera-
dor de 0.9. Usando eficiencias isentropicas de 80 por ciento
tanto para el compresor como para la turbina, determine la efi-
ciencia térmica de este automovil. Determine también el flujo
masico de aire para una produccion neta de potencia de 130 hp.
suponga que el aire ambiente esta a 510 Ry 14.5 psia.

9-112 Un ciclo ideal Brayton con regeneracion que utiliza aire
como fluido de trabajo tiene una relacion de presiones de 7. Las
temperaturas minima y maxima en el ciclo son 310y 1 150 K.
Suponiendo una eficiencia isentropica de 75 por ciento para el
compresor y de 82 por ciento para la turbina y una efectividad
de 65 por ciento para el regenerador, determine a) la tempera-
tura del aire en la salida de la turbina, b) la salida de trabajo
neto y c¢) la eficiencia térmica. Use calores especificos varia-
bles. Respuestas: 783 K, b) 108 kJ/kg, c) 22.5 por ciento

9-113 Una central eléctrica de turbina de gas estacionaria
opera en un ciclo Brayton ideal regenerativo (¢ = 100 por
ciento) con aire como fluido de trabajo. El aire entra al com-
presor a 95 kPay 290 K y la turbina a 880 kPay 1 100 K. Se
transfiere calor al aire desde una fuente externa a razén de
30 000 kJ/s. Determine la potencia suministrada por esta planta
a) suponiendo calores especificos constantes para el aire a tem-
peratura ambiente y b) teniendo en cuenta la variacion de los
calores especificos con la temperatura.

9-114 Entra aire al compresor de un ciclo regenerativo de
turbina de gas, a 310 Ky 100 kPa, y se comprime a 900 kPa y
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650 K. El regenerador tiene una efectividad de 80 por ciento, y
el aire entra a la turbina a 1 400 K. Para una eficiencia de la tur-
bina de 90 por ciento, determine @) la cantidad de calor que se
transfiere en el regenerador y b) la eficiencia térmica. Suponga
calores especificos variables para el aire.

Respuestas: a) 193 kJ/kg, b) 40.0 por ciento

9-115 Repita el problema 9-114 utilizando calores especificos
a temperatura ambiente.

9-116 Repita el problema 9-114 para una efectividad del rege-
nerador de 70 por ciento.

Ciclo Brayton con interenfriamiento,
recalentamiento y regeneracion

9-117C Para una relacion de presion especifica, (por qué la
compresion de etapas multiples con interenfriamiento dismi-
nuye el trabajo del compresor, y la expansion de etapas mul-
tiples con recalentamiento incrementa el trabajo de la turbina?

9-118C En un ciclo de turbina de gas de ciclo ideal con inte-
renfriamiento, recalentamiento, y regeneracioén, a medida que
se incrementa el nimero de etapas de compresion y expansion,
la eficiencia del ciclo térmico se aproxima a @) 100 por ciento,
b) a la eficiencia del ciclo de Otto, o b) a la eficiencia del ciclo
de Carnot.

9-119C El proceso de compresion de una sola etapa de un
ciclo ideal Brayton sin regeneracion es reemplazado por un
proceso de compresion de multiples etapas con interenfria-
miento entre los mismos limites de presion. A consecuencia de
esta modificacion,

a) (el trabajo del compresor aumenta, disminuye o sigue
siendo el mismo?

b) ¢la relacion de trabajo de retroceso aumenta, disminuye o
permanece igual?

¢) (la eficiencia térmica aumenta, disminuye o permanece
igual

9-120C El proceso de expansion de una sola etapa de un ciclo
Brayton ideal sin regeneracion se reemplaza por un proceso de
expansion de etapas multiples con recalentamiento, entre los
mismos limites de presiéon. Como resultado de la modificacion,

a) ¢jaumenta, disminuye o permanece igual el trabajo de la
turbina?

b) (aumenta, disminuye o permanece igual la relacion del
trabajo de retroceso?

¢) (aumenta, disminuye o permanece igual la eficiencia tér-
mica?

9-121C Un ciclo simple ideal Brayton sin regeneracion se
modifica para incorporar compresion de etapas multiples con
interenfriamiento y expansion de etapas multiples con recalen-
tamiento, sin cambiar los limites de presion ni de temperatura
del ciclo. Como resultado de estas dos modificaciones,

a) ¢jaumenta, disminuye o permanece igual la produccion
neta de trabajo?

b) (aumenta, disminuye o permanece igual la relacion del
trabajo de retroceso?

¢) (¢aumenta, disminuye o permanece igual la eficiencia tér-
mica?
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d) ¢jaumenta, disminuye o permanece igual el rechazo de
calor?

9-122C Un ciclo Brayton ideal simple se modifica para
incorporar compresion de etapas multiples con interenfriamiento,
expansion de etapas multiples con recalentamiento, y regeneracion,
sin cambiar los limites de presion del ciclo. Como resultado de
estas modificaciones,

a) jaumenta, disminuye o permanece igual la produccion neta
de trabajo?

b) (aumenta, disminuye o permanece igual la relacion del tra-
bajo de retroceso?

¢) ¢aumenta, disminuye o permanece igual la eficiencia tér-
mica?

d) ¢jaumenta, disminuye o permanece igual el rechazo de
calor?

9-123 Considere una central eléctrica de turbina de gas rege-
nerativa con dos etapas de compresion y dos etapas de expan-
sion. La relacion de presiones del ciclo es 9. El aire entra a
cada etapa del compresor a 300 K y a cada etapa de la turbina
a 1 200 K. Tomando en cuenta la variacion de los calores espe-
cificos con la temperatura, determine la razon minima de flujo
masico del aire necesario para desarrollar una potencia neta
producida de 110 MW. Respuesta: 250 kg/s

9-124 Repita el problema 9-123 utilizando argon como fluido
de trabajo.

9-125 Considere un ciclo ideal de turbina de gas con dos eta-
pas de compresion y dos etapas de expansion. La relacion de
presiones a través de cada etapa del compresor y de la turbina
es 3. El aire entra a cada etapa del compresor a 300 K, y a cada
etapa de la turbina a 1 200 K. Determine la relacion del trabajo
de retroceso y la eficiencia térmica del ciclo, suponiendo que «)
no se usa regenerador y b) se usa un regenerador con efectivi-
dad de 75 por ciento. Use calores especificos variables.

9-126 Repita el problema 9-125, suponiendo una eficiencia de
86 por ciento para cada etapa del compresor y una eficiencia
de 90 por ciento para cada etapa de la turbina.

9-127E Una turbina de gas opera con un regenerador y dos
etapas de recalentamiento e interenfriamiento. El aire entra a
esta maquina a 14 psia y 60 °F, la relacion de presiones para
cada etapa de compresion es 3; la temperatura del aire cuando
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entra a la turbina es 940 °F; y el regenerador opera correc-
tamente. Determine la tasa de flujo masico del aire que pasa a
través de esta maquina y las tasas de adicion y rechazo de calor
cuando esta maquina produce 1 000 hp. Suponga operaciones
isentropicas para todas las etapas del compresor y la turbina y
use calores especificos constantes a temperatura ambiente.

9-128E Reconsidere el problema 9-127E. Determine el cam-
bio de la tasa de adicién de calor al ciclo cuando la eficiencia
isentropica de cada compresor es 88 por ciento y la de cada
turbina es 93 por ciento.

Ciclos de propulsién por reaccién

9-129C ;Qué es la potencia de propulsion? ;Como se rela-
ciona con el empuje?

9-130C ;Qué es la eficiencia de propulsion? ;Como se deter-
mina?
9-131C (El efecto de las irreversibilidades en la turbina y el

compresor de un motor de propulsién por reaccion es de redu-
cir a) el trabajo neto, b) el empuje o ¢) la tasa de consumo de
combustible?

9-132 Entra aire a 7 °C a un motor de propulsion por reaccion
a razon de 16 kg/s y una velocidad de 220 m/s (relativa al
motor). El aire se calienta en la camara de combustion a razén
de 15 000 kJ/s, y sale del motor a 427 °C. Determine el empuje
producido por este motor de propulsion por reaccion. (Sugeren-
cia: elija todo el motor como el volumen de control.)

9-133E Un turborreactor vuela a una velocidad de 900 pies/s
a una altitud de 20 000 pies, donde las condiciones ambienta-
les son de 7 psia y 10 °F. La relacion de presiones a través del
compresor es de 13, y la temperatura en la entrada de la turbina
es de 2 400 R. Suponiendo la operacion ideal de todos los com-
ponentes y calores especificos constantes para el aire a tempera-
tura ambiente, determine, a) la presion en la salida de la turbina,
b) la velocidad de los gases producto de la combustion en el
escape y c¢) la eficiencia propulsiva.

9-134E Repita el problema 9-133E teniendo en cuenta la
variacion de los calores especificos con la temperatura.

9-135 Un motor de reaccion pura propulsa un avion a 240 m/s
a través de aire que esta a 45 kPa y —13 °C. El diametro de
entrada del motor es de 1.6 m. La relacion de presiones del
compresor es 13, y la temperatura a la entrada de la turbina es
de 557 °C. Determine la velocidad a la salida de la tobera de
este motor y el empuje producido. Suponga operacion ideal para
todos los componentes y calores especificos constantes a tempe-
ratura ambiente.

9-136  Un avidon con motor turborreactor vuela a una velocidad
de 280 m/s a una altitud de 9 150 m donde las condiciones de
ambiente son 32 kPa y —32 °C. La relacion de presiones a través
del compresor es 12, y la temperatura a la entrada de la turbina
es de 1 100 K. El aire entra al compresor a razon de 50 kg/s, y
el combustible tiene un poder calorifico de 42 700 kJ/kg. Supo-
niendo operacion ideal para todos los componentes y calores
especificos constantes a temperatura ambiente, determine «) la
velocidad de los gases de escape, b) la potencia de propulsion
desarrollada y ¢) la tasa de consumo de combustible.



9-137 Repita el problema 9-36 utilizando una eficiencia del
compresor de 80 por ciento y una eficiencia de la turbina de
85 por ciento.

9-138E Un motor de propulsion de turbohélice opera don-
de el aire esta a 8 psia y —10 °F en un avion que vuela a una
velocidad de 600 pies/s. La relacion de presiones del ciclo Bra-
yton es 10 y la temperatura del aire a la entrada de la turbina es
940 °F. El diametro de la hélice es de 10 pies y la tasa de flujo
masico a través de la hélice es 20 veces que aquella a través del
compresor. Determine la fuerza de empuje generada por este
sistema de propulsion. Suponga una operacion ideal para todos
los componentes y calores especificos constantes a temperatura
ambiente.

9-139E Reconsidere el problema 9-138E. ;Cuanto cambiaria
el empuje si el diametro de la hélice se redujera a 8 pies con la
misma tasa de flujo masico a través del compresor? Nota. La
relacion de flujos masicos ya no sera 20.

9-140 Considere un avion impulsado por un motor turborreac-
tor que tiene una relacion de presiones de 9. El avion esta
estacionado en tierra, mantenido en posicion por sus frenos. El
aire ambiente esta a 7 °C y 95 kPa y entra al motor a razon de
20 kg/s. La turbosina tiene un poder calorifico de 42 700 kJ/kg, y
se quema por completo a razén de 0.5 kg/s. Ignorando el efecto
del difusor y el pequefio aumento de flujo masico a la salida del
motor, asi como las ineficiencias de los componentes del motor,
determine la fuerza que se debe aplicar a los frenos para mante-
ner estacionado el avion. Respuesta: 19 370 N

9-141 [\ Reconsidere el problema 9-140. En el enunciado

‘ del problema, reemplace la tasa de flujo masico
de entrada con una tasa de flujo volumétrico de 18.1 m¥/s. Uti-
lizando un software apropiado, investigue el efecto de la tempe-
ratura de entrada al compresor en el rango de —20 a 30 °C en la
fuerza que se debe aplicar a los frenos para mantener el avidén
estacionario. Trace esta fuerza en funciéon de la temperatura de
entrada al compresor.

Andlisis de ciclos de potencia de gas segtin la segunda ley

9-142 Un ciclo Otto ideal tiene una relacion de compresion de
8. Al principio del proceso de compresion, el aire esta a 95 kPa
y 27 °C, y 750 kJ/kg de calor se transfieren al aire durante el
proceso de adicion de calor a volumen constante. Determine la
destruccion de exergia total asociada con el ciclo, suponiendo
una temperatura de fuente constante de 2 000 K y una tempe-
ratura del sumidero de 300 K. También determine la exergia al
final del tiempo de potencia. Tenga en cuenta la variacion de los
calores especificos con la temperatura.

Respuestas: 245 kJ/kg, 145 kJ/kg

9-143 Un ciclo Diésel de aire estandar tiene una relacion de
compresion de 16 y una relacion de cierre de admision de 2.
Al principio del proceso de compresion el aire esta a 95 kPa y
27 °C. Determine la destruccion de exergia total asociada con
el ciclo, suponiendo una temperatura de fuente de 2 000 K y
una temperatura de sumidero de 300 K. También, determine la
exergia al final del proceso de compresion isentropica. Tenga
en cuenta la variacion de los calores especificos con la tempe-
ratura. Respuestas: 293 kJ/kg, 349 kJ/kg
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9-144E  Un ciclo Diésel de aire estandar tiene una relacion de
compresion de 18.2. El aire esta a 120 °F y 14.7 psia al princi-
pio del proceso de compresion y 3 200 R al final del proceso
de adicién de calor. Determine la destruccion de exergia aso-
ciada con el proceso de rechazo de calor del ciclo, suponiendo
una temperatura de fuente de 3 200 R y una temperatura de
sumidero de 540 R. También, determine la exergia al final del
proceso de expansion isentropica. Tenga en cuenta la variacion
de los calores especificos con la temperatura.

9-145E  Un ciclo dual de aire estindar tiene una relacion de
compresion de 20 y una relacion de cierre de admision de 1.3.
La relaciéon de presiones durante el proceso de adicion de calor
a volumen constante es 1.2. Este ciclo se efectua a 14 psia y
70 °F al principio de la compresion. Calcule la exergia que se
pierde cada vez que el ciclo se repite. Los alrededores estan a
14.7 psia y 70 °F. La temperatura de la fuente es la misma que
la temperatura maxima del ciclo, y la temperatura del sumidero
es la misma que la temperatura minima del ciclo. Use calores
especificos constantes a temperatura ambiente.

9-146E Un ciclo Brayton ideal simple utiliza argon como
fluido de trabajo. Al principio de la compresion, P, = 15 psia
y T, = 80 °F; la temperatura maxima del ciclo es 1 200 °F; y
la presion en la camara de combustion es 150 psia. El argon
entra al compresor por una abertura de 3 pies’ a una velocidad
de 200 pies/s. Determine la tasa a la cual el ciclo genera entro-
pia. La temperatura de la fuente es la misma que la temperatura
maxima del ciclo, y la temperatura del sumidero es la misma
que la temperatura minima del ciclo. Respuesta: 0.320 Btu/s-R

9-147 Una turbina de gases para un automovil se diseno con un
regenerador. El aire entra al compresor de este motor a 100 kPa y
20 °C. La relacion de presiones del compresor es 8, la tempe-
ratura maxima del ciclo es 800 °C, y el flujo de aire frio sale
del regenerador 10 °C mas frio que el flujo de aire caliente a
la entrada del regenerador. El ciclo produce 150 kW. La eficien-
cia isentropica del compresor es 87 por ciento, y la eficiencia
isentropica de la turbina es 93 por ciento. Determine la destruc-
cion de exergia en cada uno de los procesos del ciclo. La tem-
peratura del depdsito caliente es la misma que la temperatura
maxima del ciclo y la temperatura del depésito frio es la misma
que la temperatura minima del ciclo. Use calores especificos
constantes a temperatura ambiente.

9-148 Un ciclo Brayton con regeneracion que utiliza aire
como fluido de trabajo tiene una relacion de presiones de 7. Las
temperaturas maximas del ciclo son 310 y 1150 K. Considere
una eficiencia isentropica de 75 por ciento para el compresor
y de 82 por ciento para la turbina y una efectividad de 65 por
ciento para el regenerador. Determine la destruccion de exergia
total asociada con el ciclo, suponiendo una temperatura de la
fuente de 1 500 K y una temperatura del sumidero de 290 K.
También, determine la exergia de los gases de escape a la salida
del regenerador. Use calores especificos variables para el aire.

9-149 [\ Reconsidere problema 9-148, y con un software

=== apropiado, investigue el efecto de variar la rela-
cion de presiones del ciclo de 6 a 14 en la destruccion de exer-
gia total del ciclo y la exergia de los gases de combustion que
salen del regenerador. Trace los resultados en funcion de la
relacion de presiones. Comente los resultados.



536

CICLOS DE POTENCIA DE GAS

9-150 Entra aire al compresor de una turbina de gas regenera-
tiva a 310 K 'y 100 kPa, donde se comprime a 900 kPa y 650 K.
El regenerador tiene una efectividad de 80 por ciento, el aire en-
tra a la turbina a 1400 K, y la eficiencia isentropica de la turbina
es 90 por ciento. Determine la destruccion de exergia asociada
con cada uno de los procesos del ciclo, suponiendo una tempe-
ratura de la fuente de 1260 K y una temperatura del sumidero
de 300 K. También, determine la exergia de los gases de escape
a la salida del regenerador. Considere P,,,. = P, = 100 kPa y
suponga calores especificos variables para el aire.

9-151E Una turbina de gas opera con un regenerador y dos
etapas de recalentamiento e interenfriamiento. El aire entra
a este motor a 14 psia y 60 °F, la relacién de presiones para
cada etapa de compresion es 3, la temperatura del aire que
entra a la turbina es 940 °F, el motor produce 1 000 hp, y el
regenerador opera correctamente. La eficiencia isentropica de
cada compresor es 80 por ciento y la de cada turbina es 33
por ciento. (Cual proceso del ciclo pierde la mayor cantidad
de potencial de trabajo? La temperatura de la fuente de calor
es la misma que la temperatura maxima del ciclo, y la tempe-
ratura del sumidero de calor es la misma que la temperatura
minima del ciclo. Use calores especificos constantes a tempe-
ratura ambiente.

9-152 Una central eléctrica de turbina de gases opera en el ciclo
Brayton regenerativo entre los limites de presion de 100 y 700 kPa.
El aire entra al compresor a 30 °C a razon de 12.6 kg/s y sale a
260 °C. Luego se calienta en un regenerador a 400 °C debido
a los gases de combustion que salen de la turbina. En la camara
de combustion se quema un combustible diésel con un valor
calorifico de 42 000 kJ/kg con una eficiencia de combustién
de 97 por ciento. Los gases de combustion salen de la camara de
combustion a 871 °C y entran a la turbina, cuya eficiencia isen-
tropica es 85 por ciento. Considerando los gases de combustion
como aire y utilizando calores especificos constantes a 500 °C
determine a) la eficiencia isentropica del compresor, b) la efec-
tividad del regenerador, ¢) la relacion de aire-combustible en la
camara de combustion, d) la salida de potencia neutra y la rela-
cion de trabajo de retroceso, e) la eficiencia térmica, y f) la efi-
ciencia segun la segunda ley de la central. También determine
g) la eficiencia segun la segunda ley del compresor, la turbina y
el regenerador, y /) la tasa del flujo de exergia con los gases de
combustion a la salida del regenerador. Respuestas: a) 0.881, b)
0.632, ¢) 78.1, d) 2 267 kW, 0.583, ¢) 0.345, f) 0.469, g) 0.929, 0.932,
0.890, h) 1351 kW
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9-153 Un moderno motor de encendido por compresion
de cuatro cilindros, cuatro tiempos y 1.8 L de alta velocidad
opera en el ciclo dual ideal con una relacion de compresion
de 16. El aire esta a 95 kPa y 70 °C al principio del proceso de
compresion, y la velocidad del motor es 2 200 rpm. Se que-
man cantidades iguales de combustible a volumen y a presion
constantes. La presion maxima permisible en el ciclo es 7.5
MPa debido a las limitaciones de resistencia del material. Uti-
lizando calores especificos constantes a 1000 K, determine
a) la temperatura maxima en el ciclo, b) la salida de trabajo
neto y la eficiencia térmica, c) la presion media efectiva, y d)
la salida de potencia neta. También, determine ¢) la eficiencia
segun la segunda ley del ciclo y la tasa de salida de exergia con
los gases de escape cuando se purgan. Respuestas: a) 2 308 K,
b) 836 kJ/kg, 59.5 por ciento, c) 860 kPa, d) 28.4 kW, e) 68.3 por
ciento, 10.3 kW

Problema de repaso

9-154 Un ciclo de aire estandar con calores especificos varia-
bles se ejecutara en un sistema cerrado con 0.003 kg de aire, y
consiste en los siguientes tres procesos:

1-2 Compresion isentropica de 100 kPa y 27 °C a 700 kPa

2-3 P = Adicién de calor constante hasta un volumen ini-
cial especifico

3-1 v = rechazo de calor constante hasta el estado inicial

a) Muestre el ciclo en los diagramas P-Uy T-s.
b) Calcule la temperatura maxima en el ciclo.
¢) Determine la eficiencia térmica.
Respuestas: b) 2 100 K, c) 15.8 por ciento

9-155 Repita el problema 9-154 utilizando calores especificos
constantes a temperatura ambiente.

9-156 Un ciclo de Carnot se ejecuta en un sistema cerrado y
utiliza 0.0025 kg de aire como fluido de trabajo. La eficien-
cia del ciclo es 60 por ciento, y la temperatura minima en el
ciclo es 300 K. La presion al principio de la expansion isentrépica
es 700 kPa, y al final de la compresion isentropica es 1 MPa.
Determine la salida de trabajo neto por ciclo.

9-157 Un ciclo de Carnot de gas ideal utiliza helio como fluido
de trabajo y rechaza calor hacia un lago a 15 °C. Determine
la relacion de presiones, la relacion de compresion, y la tem-
peratura minima de la fuente de calor en este ciclo para tener
una eficiencia térmica de 50 por ciento.

Respuestas: 5.65, 2.83, 576 K

9-158E Repita el problema 9-157 cuando el lago esta a 60 °F
y la eficiencia del ciclo de Carnot debe ser de 60 por ciento.

9-159E Un motor diésel V-16 turbocargado de cuatro tiempos
fabricado para propulsar trenes rapidos produce 4 400 hp a
1 500 rpm. Determine la cantidad de trabajo producido por
cilindro por a) ciclo mecanico y b) el ciclo termodinamico.

9-160 Un ciclo de Otto con una relacion de compresion de
8 comienza su compresion a 94 kPa y 10 °C. La temperatura
maxima del ciclo es 900 °C. Utilizando suposiciones de aire
estandar, determine la eficiencia térmica de este ciclo usando a)
calores especificos constantes a temperatura ambiente y b) calo-
res especificos variables.

Respuestas: a) 56.5 por ciento, b) 53.7 por ciento



9-161 Un ciclo Diésel tiene una relacion de compresion de 22
y comienza su compresién a 85 kPa y 15 °C. La temperatura
maxima del ciclo es 1 200 °C. Utilizando suposiciones de aire
estandar, determine la eficiencia térmica de este ciclo usando
a) calores especificos constantes a temperatura ambiente y b)
calores especificos variables.

9-162 Considere un motor que opera en el ciclo Diésel con aire
como fluido de trabajo. El volumen del cilindro es de 1200 cm® al
principio del proceso de compresion, 75 cm® al final, y 150 cm’
después del proceso de adicion de calor. El aire esta a 17 °C y
100 kPa al principio del proceso de compresion. Determine a)
la presion al principio del proceso de rechazo de calor, b) el tra-
bajo neto por ciclo en kJ, ¢) la presion media efectiva.

9-163 Repita el problema 9-162 utilizando argon como flui-
do de trabajo.

9-164 Un motor de cuatro cilindros, cuatro tiempos, de encen-
dido por chispa opera en el ciclo de Otto ideal con una razén
de compresion de 11 y un volumen total de desplazamiento de
1.8 litros. El aire esta a 90 kPa y 50 °C al inicio del proceso
de compresion. La entrada de calor es de 1.5 kJ por ciclo por ci-
lindro. Determine @) la temperatura y presion maximas que ocu-
rren durante el ciclo, b) el trabajo neto por ciclo por cilindro y
la eficiencia térmica del ciclo, ¢) la presion media efectiva y d) la
potencia entregada para una velocidad de motor de 3 000 rpm.
Use calores especificos constantes a temperatura ambiente con
¢, =0.821 kJ/kg-K, ¢, = 1.108 kJ/kg-K, y k = 1.35.

9-165 Un combustible tipico de hidrocarburos produce
43 000 kJ/kg de calor cuando se usa en un motor de ignicion
por chispa. Determine la relacion de compresion que se necesi-
ta para que un ciclo ideal de Otto use 0.039 gramos de com-
bustible para producir 1 kJ de trabajo. Use calores especificos
constantes a temperatura ambiente. Respuesta: 9.66

9-166E Un ciclo dual ideal tiene una relacion de compresion
de 14 y usa aire como fluido de trabajo. Al principio del proce-
so de compresion, el aire estd a 14.7 psiay 120 °F, y ocupa un
volumen de 98 pulg’. Durante el proceso de adicion de calor,
se transfieren al aire 0.6 Btu de calor a volumen constante y
1.1 Btu a presion constante. Usando calores especificos cons-
tantes evaluados a temperatura ambiente, determine la eficien-
cia térmica del ciclo.

9-167 Un motor de gasolina de 1.6 L, cuatro cilindros y cuatro
tiempos opera en el ciclo de Otto con una relacion de compre-
sion de 11. El aire esta a 100 kPa y 37 °C al principio del proceso
de compresion, y la presion maxima en el ciclo es 8 MPa. Los
procesos de compresion y expansion se pueden modelar como
politropicos con una constante politropica de 1.3. Utilizando ca-
lores especificos constantes a 850 K, determine «) la temperatu-
ra al final del proceso de expansion, b) la salida de trabajo neto
y la eficiencia térmica, ¢) la presiéon media efectiva, d) la veloci-
dad del motor para una salida de potencia neta de 50 kW, y e)
el consumo de combustible especifico, en g/kWh, definido como
la relacion entre la masa de combustible consumido y el trabajo
neto producido. La relacion de aire-combustible, definida como
la cantidad de aire dividida entre la cantidad de admisién de
combustible, es 16.

9-168 Considere un ciclo Stirling ideal que utiliza aire como
fluido de trabajo, el cual esta a 400 K y 200 kPa al principio
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del proceso de compresion isotérmico, y se suministra calor al
aire desde una fuente a 1 800 K en la cantidad de 900 kJ/kg.
Determine a) la presion maxima en el ciclo y b) el trabajo neto
producido por una unidad de masa de aire.

Respuestas: a) 5 139 kPa, b) 700 kJ/kg

9-169 Considere un ciclo Brayton ideal simple que opera en-
tre los limites de temperatura de 300 y 1250 K. Utilizando ca-
lores especificos a temperatura ambiente, determine la relacion
de presiones a la cual las temperaturas del aire de salida del
compresor y la turbina son iguales.

9-170 Considere un ciclo Brayton ideal simple con aire como
fluido de trabajo. La relacion de presiones del ciclo es 6, y las
temperaturas minima y maxima son 300 y 1300 K, respectiva-
mente. Ahora se duplica la relacion de presiones sin cambiar
las temperaturas minima y maxima del ciclo. Determine el cam-
bio de a) la produccion neta de trabajo por unidad de masa y
b) la eficiencia térmica del ciclo como resultado de esta modifi-
cacion. Suponga calores especificos variables para el aire.
Respuestas: a) 41.5 kJ/kg, b) 10.6 por ciento

9-171 Repita el problema 9-170 usando calores especificos
constantes a temperatura ambiente.

9-172 Un ciclo Brayton con una relacion de presiones de 15
opera con aire que entra al compresor a 70 kPay 0 °C, y a la
turbina a 600 °C. Calcule el trabajo neto especifico producido
por este ciclo, considerando el aire como gas ideal con a) calo-
res especificos constantes a temperatura ambiente y b) calores
especificos variables.

FIGURA P9-172

9-173 Se usa helio como fluido de trabajo en un ciclo
Brayton con regeneracion. La relacion de presion del ciclo es
8, la temperatura en la entrada del compresor es de 300 K
y la temperatura en la entrada de la turbina es de 1 800 K. La
efectividad del regenerador es de 75 por ciento. Determine
la eficiencia térmica y la razon de flujo masico requerido del
helio para una potencia neta producida de 60 MW, suponiendo
que tanto el compresor como la turbina tienen una eficiencia
isentrépica de a) 100 por ciento y b) 80 por ciento.

9-174 Considere un ciclo ideal de turbina de gas con una
etapa de compresion y dos etapas de expansion y regeneracion.
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La relacion de presiones a través de cada etapa de turbina es la
misma. Los gases de escape de la turbina de alta presién en-
tran al regenerador y luego entran a la turbina de baja presion
para expansion a la presion de entrada del compresor. Deter-
mine la eficiencia térmica de este ciclo como funcion de la re-
lacién de presion del compresor y la relacion de temperatura
de entrada a la turbina de alta presion al compresor. Compare
su resultado con la eficiencia del ciclo regenerativo estandar.

9-175 [\ Una planta de turbina de gas opera en el ciclo

I Brayton regenerativo con dos etapas de recalen-
tamiento y dos etapas de interenfriamiento entre los limites de
presion de 100 y 1 200 kPa. El fluido de trabajo es aire. El aire
entra a la primera y a la segunda etapas del compresor a 300 K
y 350 K, respectivamente, y a la primera y segunda etapas de la
turbina, a 1 400 Ky 1 300 K, respectivamente. Suponiendo que
tanto el compresor como la turbina tienen una eficiencia isentro-
pica de 80 por ciento y que el regenerador tiene una efectividad
de 75 por ciento, y usando calores especificos variables, determi-
ne a) la relacion del trabajo de retroceso y la produccion neta de
trabajo, b) la eficiencia térmica y ¢) la eficiencia seguin la segun-
da ley del ciclo. También determine d) las exergias en las salidas
de la camara de combustion y el regenerador. Este problema se
resuelve con un software apropiado.

Regenerador

1 @ Recalentador

Comb. Yo 1o l® @

| Turb. IT >

—
g

o
-

Interenfriador

FIGURA P9-175

9-176 Compare la eficiencia térmica de una turbina de gas
de dos etapas con regeneracion, recalentamiento e interenfria-
miento con la de una turbina de gas de tres etapas con el mismo
equipo cuando @) todos los componentes operan idealmente,
b) el aire entra al primer compresor a 100 kPa y 20 °C, ¢) la
relacion total de presiones a través de todas las etapas de com-
presion es 16 y d) la temperatura maxima del ciclo es 800 °C.

9-177E El empuje especifico de un sistema de propulsion de un
avion es la fuerza producida por unidad de flujo masico que
produce el empuje. Considere un motor de reaccion que opera
en un ambiente a 10 psia y 30 °F y que propulsa un avion que
vuela a una velocidad de 1 200 pies/s. Determine el empuje
especifico de este motor cuando la relacion de compresion del
compresor es 9 y la temperatura a la entrada de la turbina es
700 °F. Suponga operaciones ideales para todos los componen-
tes y calores especificos constantes a temperatura ambiente.

9-178 [\ Las necesidades de electricidad y calor de una
I planta se deben satisfacer mediante una planta de

cogeneracion que consiste en una turbina de gas y un intercam-
biador de calor para la produccion de vapor de agua. La planta
opera en un ciclo Brayton simple entre los limites de presion
de 100 y 1 000 kPa con aire como fluido de trabajo. El aire
entra al compresor a 20 °C. Los gases de combustion salen de
la turbina y entran al intercambiador de calor a 450 °C, y salen
del intercambiador de calor a 325 °C, mientras el agua liquida
entra al intercambiador de calor a 15 °C y sale a 200 °C como
vapor saturado. La potencia neta producida por el ciclo de tur-
bina de gas es de 1 500 kW. Suponiendo una eficiencia isentro-
pica del compresor de 86 por ciento y una eficiencia isentropica
de la turbina de 88 por ciento, y usando calores especificos va-
riables, determine «) el flujo masico del aire, b) la relacion del
trabajo de retroceso y la eficiencia térmica y c) la tasa de pro-
duccién de vapor de agua en el intercambiador de calor. Tam-
bién determine d) la eficiencia de utilizacion de la planta de
cogeneracion, definida como la relacion entre la energia total
utilizada y la energia suministrada a la planta. Este problema
se resuelve con un software apropiado.

325°C 15°C
Intercambiador
de calor
Camara de
combustion o
450 °C
@ — 2 MPa @ - Vapor sat.
@ - 200°C
Compresor Turbina
@ .2 100 kPa
20°C
FIGURA P9-178
9-179 {—\ Un avién de propulsion por reaccion vuela a una

=== velocidad de 1 100 km/h a una altitud donde la
temperatura y la presion del aire son —35 °C y 40 kPa. El aire
sale del difusor a 50 kPa, con una velocidad de 15 m/s, y los
gases de combustion entran a la turbina a 450 kPa y 950 °C.
La turbina produce 800 kW de potencia, la que en su totalidad
se usa para impulsar el compresor. Suponiendo una eficiencia
isentrépica de 83 por ciento para el compresor, la turbina y la tobe-
ra, y usando calores especificos variables, determine @) la presion
de los gases de combustion a la salida de la turbina, b) el flujo
masico del aire a través del compresor, ¢) la velocidad de los
gases a la salida de la tobera y ) la potencia de propulsion y la
eficiencia de propulsion de este motor. Este problema se resuel-
ve con un software apropiado.
9-180 Un ciclo de aire estandar con calores especificos cons-
tantes se lleva a cabo en un sistema cerrado de cilindro-émbo-
lo, y esta compuesto de los siguientes tres procesos:
1-2 Expansion isentropica con una relacién de expansion
r=VV,
2-3 Adicion de calor a volumen constante



3-1 Rechazo de calor a presion constante

a) Trace los diagramas P-Uy T-s para este ciclo.

b) Obtenga una expresion para la relacion del trabajo de re-
troceso en funcion de ky r.

¢) Obtenga una expresion para la eficiencia térmica del ciclo
en funcion de k y r.

d) Determine el valor de la relaciéon del trabajo de retroceso y
la eficiencia cuando r tiende a la unidad.

(Qué implican sus resultados acerca del trabajo neto realizado
por el ciclo?

9-181 Considere el ciclo ideal regenerativo Brayton. Determi-
ne la relacion de presiones que maximizara la eficiencia térmi-
ca del ciclo y compare este valor con la relacion de presiones
que maximizaria el trabajo neto del ciclo. Para las mismas ra-
zones de temperaturas maximas a minimas, explique por qué la
relacion de presiones para una eficiencia maxima es menor
que la relacion de presiones para un trabajo maximo.

9-182 Utilizando la relacion de cierre de admision r, y la rela-
cién de presiones durante un proceso de adicion de calor a vo-
lumen constante r,, determine la cantidad de calor agregado al
ciclo dual. Desarrolle una ecuacién para q,,/(c,7,7*") en fun-
cion de k, r. y r,. Use calores especificos constantes a tempera-
tura ambiente.

9-183 [~ Con la ayuda de un software apropiado, estudie

=== ¢] efecto de los calores especificos variables en la
eficiencia térmica del ciclo de Otto ideal usando aire como
fluido de trabajo. Al inicio del proceso de compresion, el aire
esta a 100 kPa y 300 K. Determine el porcentaje de error invo-
Iucrado al usar valores constantes de calor especifico a tempe-
ratura ambiente para las siguientes combinaciones de razones
de compresion y temperaturas de ciclo maximas: r = 6, 8, 10,
12y T, = 1000, 1 500, 2 000, 2 500 K.

9-184 [\ Usando un software apropiado, determine los

=== cfectos de la relacion de presiones, la tempera-
tura maxima de ciclo y las eficiencias isentropicas del compre-
sor y la turbina en la produccion neta de trabajo por unidad de
masa y la eficiencia térmica de un ciclo Brayton simple con
aire como fluido de trabajo. El aire esta a 100 kPay 300 K a la
entrada del compresor. También, suponga calores especificos
constantes a temperatura ambiente. Determine la produccion
neta de trabajo y la eficiencia térmica para todas las combina-
ciones de los siguientes parametros, y saque conclusiones de
los resultados:

5,8, 14
800, 1 200, 1 600 K

Eficiencia isentropica del compresor: 80, 100 por ciento

Relacion de presiones:

Temperatura maxima del ciclo:

Eficiencia isentropica de la turbina: 80, 100 por ciento

9-185 [\ Repita el problema 9-184 considerando la varia-
=== ci6n de los calores especificos con la temperatura.

9-186 [\ Repita el problema 9-184 usando helio como flui-
== do de trabajo.

9-187 [\ Con la ayuda de un software apropiado, determi-

=== ne los efectos de la relacion de presiones, la tem-
peratura maxima del ciclo, la efectividad del regenerador y las
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eficiencias del compresor y la turbina en la produccion neta de
trabajo por unidad de masa, y en la eficiencia térmica de un
ciclo Brayton regenerativo con aire como fluido de trabajo. El
aire esta a 100 kPa y 300 K en la entrada del compresor. Tam-
bién suponga calores especificos constantes para el aire a tem-
peratura ambiente. Determine la produccion neta de trabajo y
la eficiencia térmica para todas las combinaciones de los si-
guientes parametros:

6, 10
1 500, 2 000 K
80, 100 por ciento

Relacion de presiones:
Temperatura maxima del ciclo:
Eficiencia isentropica del compresor:

Eficiencia isentropica de la turbina: 80, 100 por ciento

Efectividad del regenerador: 70, 90 por ciento

9-188 [\ Repita el problema 9-187 considerando la varia-
== cion de los calores especificos del aire con la
temperatura.

9-189 [\ Repita el problema 9-187 utilizando helio como
=== fluido de trabajo.

9-190 @ Usando software apropiado, determine el efecto

== del numero de etapas de compresion y expansion
en la eficiencia térmica de un ciclo Brayton ideal regenerativo
con compresion y expansion de etapas multiples. Suponga que
la relacion total de presiones del ciclo es 18, y que el aire entra
a cada etapa del compresor a 300 K y a cada etapa de la turbi-
na a 1 200 K. Usando calores especificos constantes para el
aire a temperatura ambiente, determine la eficiencia térmica del
ciclo variando el nimero de etapas de 1 a 22 en incrementos de
3. Grafique la eficiencia térmica contra el nimero de etapas.
Compare sus resultados con la eficiencia de un ciclo Ericsson
que opera entre los mismos limites de temperatura.

9-191 [\ Repita el problema 9-190 usando helio como
=== fluido de trabajo.

Problemas para el examen de fundamentos de ingenieria

9-192 Para los limites especificados de temperaturas maxima
y minima, el ciclo ideal con la eficiencia térmica mas baja es
b) Stirling ¢) Ericsson

e) las eficiencias de todos son iguales

a) Carnot
d) Otto

9-193 Un ciclo de Carnot opera entre los limites de tempera-
tura de 300 y 2 000 K, y produce 400 kW de potencia neta. La
tasa de cambio de entropia del fluido de trabajo durante el pro-
ceso de adicion de calor es

a) 0 kW/K b) 0.200 kW/K ¢) 0.174 kW/K
d) 0.235 kW/K e) 1.33 kW/K
9-194 Un ciclo de Otto con aire como fluido de trabajo tiene

una relacion de compresion de 10.4. En condiciones de aire
frio estandar, la eficiencia térmica de este ciclo es

a) 10 por ciento b) 39 por ciento ¢) 61 por ciento

d) 79 por ciento e) 82 por ciento

9-195 Se comprime aire en un ciclo Diésel ideal de 2 a 0.13
L, y luego se expande durante un proceso de adicién de calor a



540

CICLOS DE POTENCIA DE GAS

presién constante a 0.30 L. En condiciones de aire frio estan-
dar, la eficiencia térmica de este ciclo es

a) 41 por ciento b) 59 por ciento ¢) 66 por ciento

d) 70 por ciento e) 78 por ciento

9-196 Se comprime gas helio en un ciclo de Otto ideal, de
20 °Cy 2.5 L a0.25 L, y su temperatura aumenta en 700 °C
adicionales durante el proceso de adicion de calor. La tempe-
ratura del helio antes del proceso de expansion es

a) 1790 °C b) 2060 °C ¢) 1240 °C
d) 620 °C e) 820 °C
9-197 En un ciclo ideal de Otto, se comprime aire de 1.20 kg/

m’y2.2La0.26L,ylaproduccion neta de trabajo del ciclo es
de 440 kJ/kg. La presion media efectiva para este ciclo es

a) 612 kPa b) 599 kPa ¢) 528 kPa
d) 416 kPa e) 367 kPa
9-198 Entra aire a un motor de turborreactor a 320 m/s a ra-

zon de 30 kg/s y sale a 570 m/s con respecto al avion. El em-
puje desarrollado por el motor es

a) 2.5 kN b) 5.0 kN
d) 10 kN e) 12.5kN

¢) 7.5kN

9-199 En un ciclo Brayton ideal, se comprime aire de 95 kPa
y 25 °C a 1 400 kPa. En condiciones de aire frio estandar, la
eficiencia térmica de este ciclo es

a) 40 por ciento b) 44 por ciento ¢) 49 por ciento

d) 54 por ciento e) 58 por ciento

9200 En un ciclo Brayton ideal, se comprime aire de 100 kPa
y 25 °C a 1 MPa, y luego se calienta a 927 °C antes de entrar a
la turbina. En condiciones de aire estandar frio, la tempera-
tura del aire a la salida de la turbina es

a) 349 °C b) 426 °C
d) 733 °C e) 825°C

c) 622 °C

9-201 Considere un ciclo Brayton ideal ejecutado entre los
limites de presion de 1200 y 100 kPa, y los limites de tempera-
tura de 20 y 1000 °C con argon como fluido de trabajo. La
produccion neta de trabajo de este ciclo es

a) 68 kl/kg b) 93 kl/kg
d) 186 kl/kg e) 310 kJ/kg

c) 158 kJ/kg

9-202 Un ciclo Brayton ideal tiene una produccién neta de
trabajo de 150 kJ/kg, y una relacion del trabajo de retroceso
de 0.4. Si tanto la turbina como el compresor tuvieran una efi-
ciencia isentropica de 85 por ciento, la produccion neta de
trabajo del ciclo seria

a) 74 kl/kg
d) 128 kJ/kg

b) 95 kJ/kg
e) 177 kJ/kg

c) 109 kJ/kg

9-203 En un ciclo Brayton ideal con regeneracion, se compri-
me gas argon de 100 kPa y 25 °C a 400 kPa, y luego se calien-
ta a 1200 °C antes de entrar a la turbina. La temperatura mas
alta a la que se puede calentar el argon en el regenerador es

a) 246 °C
d) 368 °C

b) 846 °C
e) 573 °C

c) 689 °C

9-204 En un ciclo Brayton ideal con regeneracion, se compri-
me aire de 80 kPa y 10 °C a 400 kPa y 175 °C, se calienta a
450 °C en el regenerador, y luego se calienta mas a 1000 °C
antes de entrar a la turbina. En condiciones de aire estandar
frio, la efectividad del regenerador es

a) 33 por ciento b) 44 por ciento ¢) 62 por ciento

d) 77 por ciento e) 89 por ciento

9-205 Considere una turbina de gas que tiene una relacion de
presiones de 6 y que opera en ciclo Brayton con regeneracion
entre los limites de temperatura de 20 y 900 °C. Si la relacion
de calores especificos del fluido de trabajo es 1.3, la eficiencia
térmica maxima que esta turbina de gas puede tener es

a) 38 por ciento b) 46 por ciento ¢) 62 por ciento

d) 58 por ciento e) 97 por ciento

9-206 Un ciclo de turbina de gas con muchas etapas de com-
presion y expansion y un regenerador de 100 por ciento de
efectividad tiene una relacion de presiones total de 10. El aire
entra a cada una de las etapas del compresor a 290 K y a cada
etapa de la turbina a 1200 K. La eficiencia térmica de este ci-
clo de turbina de gas es

a) 36 por ciento b) 40 por ciento ¢) 52 por ciento

d) 64 por ciento e) 76 por ciento

Problemas de disefio y ensayo

9-207 La cantidad de combustible introducido en un motor
de ignicion por chispa se usa en parte para controlar la po-
tencia producida por el motor. La gasolina produce cerca de
42000 kJ/kg cuando se quema con aire en un motor de ignicion
por chispas. Desarrolle un registro para el consumo de gasolina
y la temperatura maxima del ciclo contra la produccion de po-
tencia de un ciclo de Otto con una relacion de compresion de 8.

9-208 El peso de un motor diésel es directamente proporcio-
nal a la relacion de compresion (W = kr), porque se debe usar
mas metal para robustecer el motor para que soporte presiones
mas altas. Examine el trabajo neto especifico producido por un
motor diésel por unidad de peso al variar la relacion de pre-
sién y permanecer fijo el suministro especifico de calor. Haga
esto para varios suministros de calor y constantes de propor-
cionalidad k. ;jHay algunas combinaciones optimas de k y su-
ministros especificos de calor?

9-209 En respuesta a la preocupacion sobre el medio ambien-
te, algunos de los principales fabricantes de automoviles estan
fabricando automoviles eléctricos. Escriba un ensayo sobre las
ventajas y desventajas de los automoviles eléctricos y analice
cuando es aconsejable comprar un automévil eléctrico en lugar
de un automoévil tradicional de combustion interna.

9210 Se estan llevando a cabo muchas investigaciones para
desarrollar motores adiabaticos que no requieran enfriar el blo-
que del motor. Tales motores estan basados en materiales cerami-
cos debido a su capacidad de soportar altas temperaturas. Escriba
un ensayo sobre el estado actual del desarrollo del motor adiaba-



tico. También determine las eficiencias maximas posibles con es-
tos motores y comparelas con las de los motores actuales.

9-211 Escriba un ensayo sobre los desarrollos mas recientes de
motores de dos tiempos, y averigiie cuando se podrian ver en el
mercado automdaviles impulsados por motores de dos tiempos.
(Por qué los principales fabricantes de automoviles tienen nue-
vamente interés en motores de dos tiempos?

9212 Los gases de escape de la turbina de un ciclo Brayton
simple son bastante calientes y se pueden usar para aplicaciones
térmicas. Un uso propuesto es generar vapor saturado a 110 °C
de agua a 30 °C en una caldera. Este vapor se distribuira a varios
edificios en un campus universitario para calefaccion de espacios.
Para este fin se va a usar un ciclo Brayton con una relacion de
presiones de 6. Grafique la potencia producida, el flujo de vapor
de agua producido y la temperatura maxima del ciclo como fun-
ciones de la tasa de adicion de calor al ciclo. La temperatura a la
entrada de la turbina no debe exceder 2000 °C.

9-213 Una turbina de gas opera con un regenerador y dos
etapas de recalentamiento e interenfriamiento. Este sistema
esta diseniado de modo que cuando el aire entra al compresor a
100 kPa y 15 °C, la relacion de presiones para cada etapa de
compresion es 3; la temperatura del aire cuando entra a una
turbina es de 500 °C, y el regenerador opera perfectamente. A
plena carga, esta maquina produce 800 kW. Para que esta ma-
quina dé servicio a una carga parcial, se reduce la adicion de
calor en ambas camaras de combustion. Desarrolle un progra-
ma optimo de adicion de calor a las camaras de combustion
para cargas parciales que van de 400 kW a 800 kW.

9-214 Desde que Aegidius Elling, de Noruega, la introdujo en
1903, la inyeccion de vapor de agua entre la cAmara de combus-
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tion y la turbina se usa incluso en algunas turbinas modernas de
gas que estan actualmente en operacion, para enfriar los gases
de combustion a una temperatura metalurgicamente segura, al
mismo tiempo que aumenta el flujo masico a través de la turbi-
na. Actualmente hay varias plantas de turbina de gas que usan
inyeccién de vapor de agua para aumentar la potencia y mejo-
rar la eficiencia térmica.

Considere una planta de generacion eléctrica de turbina de
gas cuya relacion de presion es 8. Las eficiencias isentropicas
del compresor y de la turbina son 80 por ciento, y hay un rege-
nerador con una efectividad de 70 por ciento. Cuando el flujo
masico de aire a través del compresor es de 40 kg/s, la tempe-
ratura a la entrada de la turbina llega a ser de 1700 K. Pero la
temperatura de entrada a la turbina esta limitada a 1500 K, y
por lo tanto se esta considerando la inyeccion de vapor de
agua a los gases de combustion. Sin embargo, para evitar las
complicaciones asociadas con la inyeccion de vapor, se propo-
ne usar aire en exceso (es decir, admitir mucho mas aire que el
que se necesita para llevar a cabo la combustion) para bajar la
temperatura de combustion y, por lo tanto, la temperatura de
entrada a la turbina, al mismo tiempo que se aumenta el flujo
masico y por lo tanto la produccion de potencia de la turbina.
value esta propuesta, y compare el desempeno termodinamico
de una planta de generacion eléctrica de turbina de gas de “alto
flujo de aire” con el de una de “inyeccion de vapor de agua”,
en las siguientes condiciones de diseno: el aire ambiente esta a
100 kPa y 25 °C, se dispone de un suministro adecuado de
agua a 20 °C y la cantidad de combustible suministrado a la
camara de combustion permanece constante.



