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RESUMEN DEL PROYECTO  

En este Trabajo de Fin de Grado se ha desarrollado un modelo matemático para predecir las 
pérdidas mecánicas en un motor de combustión interna durante su puesta en marcha. Para 
ello se ha empleado la herramienta Solver de Excel con la cual se ha optimizado un modelo 
ya existente para ajustarlo a cualquier tipo de motor. 

Palabras clave: Motor de combustión interna, pérdidas mecánicas, rendimiento 
volumétrico, potencia efectiva. 

  

1. Introducción 

Los motores de combustión interna alternativos (MCIA) continúan siendo una de las 
tecnologías para la obtención de energía más empleadas, especialmente en el sector 
automovilístico. En un contexto cada vez más condicionado por las normativas 
ambientales, es imprescindible optimizar dichos motores de forma que se logre un mayor 
rendimiento global reduciendo el uso de combustible y las emisiones de gases 
contaminantes. Para ello se busca reducir las pérdidas que se generan durante su 
funcionamiento para poder aumentar su rendimiento total.  

 

2. Definición del proyecto 

En este proyecto se busca obtener las pérdidas mecánicas de un MCIA con el fin de poder 
conocer a fondo un motor para poder optimizarlo, para ello se partirá de un modelo ya 
existente desarrollado por Patton y Heywood [24], a partir del cual, mediante las 
características generales del motor, se obtendrán las curvas para las pérdidas mecánicas.  

Se desarrollará un modelo para cada grupo de motores divididos en los siguientes grupos: 

- Motores de gasolina con aspiración natural. 
- Motores diésel con aspiración natural. 
- Motores de gasolina con un turbocompresor. 
- Motores diésel con un turbocompresor. 
- Motores de gasolina con dos turbocompresores. 

Las pérdidas estarán divididas en pérdidas de fricción, pérdidas de bombeo y pérdidas 
de accionamientos auxiliares. Además, se desarrollarán las curvas de los rendimientos 
volumétricos para cada grupo de motores y finalmente se obtendrán las curvas de 
potencia efectiva de cada motor para poder compararlas con las curvas de potencia reales. 



3. Descripción del modelo 

El modelo de pérdidas mecánicas se desarrollará en Excel. Con la herramienta Solver se 
optimizarán las ecuaciones descritas por Patton y Heywood de tal forma que se cumplan 
con los porcentajes totales de cada tipo de pérdidas similares a los mostrados por 
Heywood [2]. 

El modelo requerirá los siguientes valores de cada motor: 

- Cilindrada. 
- Número de cilindros. 
- Diámetro. 
- Carrera. 
- Número de válvulas. 
- Número de segmentos. 
- Tipo de ciclo. 
- Número de cojinetes. 

Además, se establecerán unos valores base para presiones y viscosidad del lubricante, al 
igual que para unas constantes que dependerán del tipo de distribución de las válvulas.   

4. Resultados 

Para comprobar la eficacia de los modelos se ha probado con un total de nueve motores 
distintos con las características mostradas a continuación. 

 Diésel turbocompresor Gasolina dos turbocompresores 

 Mercedes-Benz OM642  Stellantis F15DVH BMW S55 
Cilindrada (m^3) 0,002987 0,001499 0,002979 
Cilindros V 6 L 4 L 6 
Diámetro (mm) 83 75 84 
Carrera (mm) 92 84,8 89,6 
Nº de válvulas 24 16 24 
Nº de segmentos 18 12 18 
i 2 2 2 
Nº de cojinetes 12 8 12 

Tabla 1. Características de los motores estudiados. 

 Gasolina aspiración natural Diésel aspiración natural Gasolina turbocompresor 

 

Volkswagen 
EA111 (MH) 

Mercedes-
Benz 
M266.920 

Renault F8Q Volkswagen 
EA189 (ASY) BMW B48A20 Audi/Volkswagen 

EA211 

Cilindrada (m^3) 0,001272 0,001498 0,00187 0,001896 0,001998 0,001395 
Cilindros L 4 L 4 L 4 L 4 L 4 L 4 
Diámetro (mm) 75 83 80 79,5 94,6 74,5 
Carrera (mm) 72 69,2 93 95,5 82 80 
Nº de válvulas 8 8 8 8 16 16 
Nº de segmentos 12 12 12 12 12 12 
i 2 2 2 2 2 2 
Nº de cojinetes 8 8 8 8 8 8 



A partir de estos valores y con el modelo optimizado se han obtenido las siguientes 
curvas de potencia efectiva que se han comparado con las reales. 

 

Gráfica 1. Potencias efectivas Volkswagen EA111 (MH). 

 

Gráfica 2. Potencias efectivas Mercedes-Benz M266.920. 
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Gráfica 3. Potencias efectivas Renault F8Q. 

 

Gráfica 4. Potencias efectivas Volkswagen EA189 (ASY). 

0

5000

10000

15000

20000

25000

30000

35000

40000

45000

50000

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000

Po
te

nc
ia

 e
fe

ct
iv

a 
(W

)

Régimen (rpm)

Potencias

N efectiva

Curva REAL

0

10000

20000

30000

40000

50000

60000

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000

Po
te

nc
ia

 e
fe

ct
iv

a 
(W

)

Régimen (rpm)

Potencias

N efectiva

Curva REAL



 

Gráfica 5. Potencias efectivas BMW B48A20. 

 

Gráfica 6. Potencias efectivas Audi/Volkswagen EA211. 
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Gráfica 7. Potencias efectivas Mercedes-Benz OM642. 

 

Gráfica 8. Potencias efectivas Stellantis F15DVH. 
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Gráfica 9. Potencias efectivas BMW S55. 

5. Conclusiones 

Tras analizar las pérdidas mecánicas y las potencias efectivas obtenidas a partir del 
modelo y compararlas con las potencias efectivas reales, se ha podido comprobar que el 
modelo se ajusta bastante a la realidad. Dado que cada motor es muy diferente y para 
poder determinar con exactitud las pérdidas mecánicas de cada motor se requerirían 
ecuaciones muy complejas donde intervengan todos los parámetros del motor, no es 
posible obtener los valores exactos de las pérdidas para cada régimen de funcionamiento. 
 
Con los modelos desarrollados se han obtenido curvas de potencia efectiva con un error 
de menos del 11% en todas ellas lo que demuestra que el ajuste es bastante fiel a la 
realidad. Para poder determinar con exactitud estas pérdidas y de cara a trabajos futuros 
se requerirían máquinas de medida y las instalaciones oportunas de forma que se pueda 
medir con exactitud sobre motores reales. 
  
 

 

 

  

0

50000

100000

150000

200000

250000

300000

350000

0 2000 4000 6000 8000

Po
te

nc
ia

 e
fe

ct
iv

a 
(W

)

Régimen (rpm)

Potencias

Curva REAL

N efectiva



CREATION OF A MATHEMATICAL MODEL FOR THE 
ESTIMATION OF MECHANICAL LOSSES IN ICES. 
Author: Pueche Granados, Carolina. 
Supervisor: Norverto Moriñigo, Juan.   
Collaborating Entity: ICAI – Universidad Pontificia Comillas 
 

ABSTRACT  

In this Bachelor's Thesis, a mathematical model has been developed to predict the 
mechanical losses in an internal combustion engine during its start-up. To achieve this, 
Excel's Solver tool was utilized to optimize an existing model, adapting it to any type of 
engine. 

Keywords: Internal combustion engine, mechanical losses, volumetric efficiency, brake 
horsepower. 

  

1. Introduction 

ICEs (internal combustion engines) continue to be one of the most widely used 
technologies for power generation, especially in the automotive sector. In a context 
increasingly conditioned by environmental regulations, it is essential to optimize these 
engines in order to achieve higher overall efficiency while reducing fuel consumption 
and pollutant gas emissions. To this end, the aim is to minimize the losses generated 
during their operation to increase total efficiency. 

 

2. Project definition 

The aim of this project is to determine the mechanical losses of an ICE to achieve a 
comprehensive understanding of the engine for optimization purposes. To this end, an 
existing model developed by Patton and Heywood [24] will be used as a baseline, from 
which the mechanical loss curves will be obtained based on the general characteristics 
of the engine. 

A specific model will be developed for each of the following engine groups: 

- Naturally aspirated gasoline engines. 
- Naturally aspirated diesel engines. 
- Single-turbocharged gasoline engines. 
- Single-turbocharged diesel engines. 
- Twin-turbocharged gasoline engines. 

The losses will be divided into friction losses, pumping losses, and auxiliary drive losses. 
In addition, volumetric efficiency curves will be developed for each engine group, and 



finally, the brake horsepower curves of each engine will be obtained to compare them 
against the actual power curves. 

 

3. Model description 

The mechanical loss model will be developed in Excel. Utilizing the Solver tool, the 
equations described by Patton and Heywood will be optimized to align the total 
percentages of each loss type with those reported in [2]. 

The model will require the following input parameters for each engine: 

- Engine displacement. 
- Number of cylinders. 
- Bore. 
- Stroke. 
- Number of valves. 
- Number of piston rings. 
- Cycle type. 
- Number of bearings. 

Additionally, baseline values will be established for pressures and lubricant viscosity, as 
well as for constants depending on the valve train configuration. 

 

4. Results 

To verify the effectiveness of the models, they have been tested on a total of nine 
different engines, whose characteristics are shown below. 

 

Naturally aspirated 
gasoline Naturally aspirated diesel Single-turbocharged gasoline  

 

Volkswagen 
EA111 (MH) 

Mercedes-
Benz 
M266.920 

Renault F8Q Volkswagen 
EA189 (ASY) BMW B48A20 Audi/Volkswagen 

EA211 

Displacement (m^3) 0,001272 0,001498 0,00187 0,001896 0,001998 0,001395 
Cylinders L 4 L 4 L 4 L 4 L 4 L 4 
Bore (mm) 75 83 80 79,5 94,6 74,5 
Stroke (mm) 72 69,2 93 95,5 82 80 
Nº of valves 8 8 8 8 16 16 
Nº of piston rings 12 12 12 12 12 12 
i 2 2 2 2 2 2 
Nº of bearings 8 8 8 8 8 8 



 

 

 

 Single-turbocharged diesel Twin-turbocharged gasoline 

 Mercedes-Benz OM642  Stellantis F15DVH BMW S55 
Displacement (m^3) 0,002987 0,001499 0,002979 
Cylinders V 6 L 4 L 6 
Bore (mm) 83 75 84 
Stroke (mm) 92 84,8 89,6 
Nº of valves 24 16 24 
Nº of piston rings 18 12 18 
i 2 2 2 
Nº of bearings 12 8 12 

Table 2. Characteristics of the engines studied. 

Based on these values and utilizing the optimized model, the following brake horsepower 
curves have been obtained, which have been compared to the real horsepower curves 
shown in red. 

 

Graph 10. Brake horsepower Volkswagen EA111 (MH). 
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Graph 11. Brake horsepower Mercedes-Benz M266.920. 

 

Graph 12. Brake horsepower Renault F8Q. 
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Graph 13. Brake horsepower Volkswagen EA189 (ASY). 

 

Graph 14. Brake horsepower BMW B48A20. 
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Graph 15. Brake horsepower Audi/Volkswagen EA211. 

 

Graph 16. Brake horsepower Mercedes-Benz OM642. 
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Graph 17. Brake horsepower Stellantis F15DVH. 

 

Graph 18. Brake horsepower BMW S55. 

 

5. Conclusions 

After analysing the mechanical losses and brake horsepower obtained from the model 
and comparing them against the actual power curves, it was verified that the model 
closely aligns with real-world behaviour. Given that each engine is highly unique, 
determining the exact mechanical losses would require complex equations incorporating 
every design parameter; therefore, obtaining exact loss values for every operating 
condition through a generalized model is not feasible. 
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With the developed models, brake horsepower curves were obtained with an error of less 
than 11% across all cases, demonstrating that the adjustment is highly accurate. To 
determine these losses with absolute precision, and as a recommendation for future work, 
specialized measuring equipment and appropriate facilities would be required to perform 
direct experimental measurements on real engines. 
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Capítulo 1.  INTRODUCCIÓN 

1.1 ANTECEDENTES 

Los motores de combustión interna alternativos (MCIA) continúan siendo una de las 

principales fuentes de energía tanto en el sector de transportes como en el industrial. Sin 

embargo, la energía generada en el proceso de combustión no es capaz de transformarse al 

completo en potencia útil, reduciendo considerablemente el rendimiento de estos motores. 

Actualmente, el ahorro de energía es cada vez más importante y, sobre todo, en un mundo 

en el que cada vez se es más consciente de la contaminación ambiental, esto supone un gran 

problema.  

Desde finales de 1970 los fabricantes de motores empezaron a concienciarse de los gases 

contaminantes que se emitían a la atmósfera y ya en los años 80 se empezaron a implementar 

restricciones sobre estas emisiones. No fue hasta 1992 cuando se introdujo la normativa 

europea Euro 1, en la que se ponían restricciones a las emisiones de gases contaminantes, 

como el monóxido de carbono (CO), óxidos de nitrógeno (NOx) y a los hidrocarburos. A 

partir de entonces las restricciones no han ido más que en aumento para los vehículos 

equipados con motores diésel y gasolina. Actualmente está en vigor la normativa Euro 6, 

implantada en el 2015 y a partir del 2027 se comenzará a implantar la Euro 7 para vehículos 

ligeros, hasta ser obligatoria en el 2030 [3].  En la Tabla 3 y Tabla 4 se puede comprobar 

como la nueva normativa es mucho más restrictiva que la vigente, tanto en gasolina como 

en diésel. Con estas restricciones se pretende reducir aún más la contaminación que surge 

del uso de los motores MCIA. 

Límites para emisiones de gasolina (mg/km) 
  Hidrocarburos CO NOx Partículas 
EU6 100 1000 60 5 
EU7 100 500 60 4,5 

Tabla 3. Comparación Euro6 y Euro7 en gasolina. 
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Límites para emisiones de diésel (mg/km) 
  Hidrocarburos CO NOx Partículas 
EU6 - 500 80 5 
EU7 100 500 60 4,5 

Tabla 4. Comparación Euro6 y Euro7 en diésel. 

Ante este escenario, los principales fabricantes de motores buscan mejorar el rendimiento 

global de sus motores, con la mejora de la eficiencia no solo se reducen las emisiones, sino 

que también se reduce el consumo de combustible y mejora sustancialmente el 

funcionamiento del motor. 

Parte de la pérdida de eficiencia se debe a las pérdidas mecánicas, generadas por los 

rozamientos y las cargas dinámicas de las partes móviles del motor. Estas se pueden 

clasificar en tres tipos distintos: 

- Pérdidas de fricción: originadas por el rozamiento de las piezas móviles.  

- Pérdidas de bombeo: energía necesaria para poder realizar la renovación de la carga. 

- Pérdidas de accionamientos auxiliares: aquellas debidas al accionamiento de 

distintos elementos auxiliares, como bombas de agua y aceite o el aire 

acondicionado. 

El conjunto de las pérdidas mecánicas puede alcanzar a reducir el rendimiento global hasta 

en un 12%. Las pérdidas están distribuidas en pérdidas por fricción 60%, pérdidas por 

bombeo 25% y pérdidas por accionamientos auxiliares 15% [1]. Por ello su estudio y 

estimación resultan esenciales para mejorar su funcionamiento, este será el tema de estudio 

del proyecto. 
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1.2 OBJETIVO 

Los principales objetivos del proyecto son:  

1. Conocer en profundidad las pérdidas mecánicas que se producen en motores de 

combustión interna, tanto en motores de encendido por compresión (MEC) como motores 

de encendido provocado (MEP).  

2. Conocer las técnicas que se usan en la actualidad para reducir estas pérdidas lo máximo 

posible. Se abordarán las que tengan que ver con los procesos de combustión y las que tengan 

que ver con el diseño del motor.  

3. Realizar un estudio completo de todas las pérdidas mecánicas que permita determinar la 

relación existente entre el régimen de giro del motor y la potencia generada.  
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Capítulo 2.  BASES TEÓRICAS 

2.1 DISEÑO Y PARÁMETROS BÁSICOS 

A la hora de diseñar y poder resolver todas las ecuaciones necesarias para determinar 

procesos que ocurren en los MCIA es importante conocer los parámetros necesarios para 

poder definirlas. A continuación, se explicarán los parámetros más usados y que serán 

importantes para poder modelar con precisión las pérdidas mecánicas. 

Estos se pueden clasificar en tres grupos [1]: 

- Parámetros geométricos: caracterizan geométricamente los elementos necesarios 

para el funcionamiento del motor.  

- Parámetros de funcionamiento: “definen el estado operativo del motor a partir de 

variables que pueden medirse experimentalmente.” [1] 

- Parámetros indicados y efectivos: definen el rendimiento, potencia y emisiones de 

un MCIA.  

También se explicarán parámetros relacionados con las pérdidas mecánicas que relacionan 

a su vez los parámetros ya mencionados. 

2.1.1 PARÁMETROS GEOMÉTRICOS 

En la Figura 1 se muestra un esquema que muestra los parámetros básicos geométricos del 

conjunto pistón, biela, manivela. 
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Figura 1. Esquema conjunto pistón, biela, manivela [1].  

 Diámetro del cilindro 

D, es el valor representativo tanto del cilindro como del pistón alojado en su interior. 

Realmente, el diámetro del cilindro es ligeramente superior para permitir que el 

pistón se desplace sin rozamiento en su interior, pero para simplificar los cálculos se 

toman ambos valores como D.  

 Carrera del pistón 

En el interior del cilindro, el pistón recorre una distancia denominada carrera. Esta 

está comprendida entre dos puntos, el inferior denominado punto muerto inferior 

(PMI) y el punto muerto superior (PMS). Como se observa en la Figura 1, el valor 

de la carrera, S, equivale a: 

                                                      𝑆 = 2𝑙                                                             (2.1) 

Siendo 𝑙 el valor de la longitud de la manivela. 

 Longitud de la manivela 

Directamente relacionado con el cigüeñal, el valor de la longitud de la manivela, 𝑙, 

transforma el movimiento lineal de desplazamiento del pistón en el rotacional del 

cigüeñal. 
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 Longitud de la biela 

La biela es el elemento de unión entre el bulón insertado en el pistón y la muñequilla 

del cigüeñal. A la hora de diseñar la biela se tiene que evitar que los centros de ambos 

extremos, L, estén muy separados de esta forma se evitará una altura muy alta del 

motor y se evitará el choque de la falda del pistón con el cigüeñal.  

 Cilindrada unitaria 

El volumen total que se desplaza el pistón desde el punto PMI al PMS es la cilindrada 

unitaria, 𝑉஽ (𝑉ௌ) y se expresa de la siguiente forma: 

                                                         𝑉஽ = 𝐴௉𝑆                                                               (2.2) 

Es directamente dependiente de la carrera del pistón y de la sección de este, 𝐴௉, que 

se obtiene de:  

                                                        𝐴௉ = 𝜋𝐷ସ

4ൗ                                                       (2.3) 

 Volumen de la cámara de combustión 

Este volumen es el que queda en el cilindro al estar el pistón en el PMS. Es en este 

volumen en el que se produce la compresión de los gases, se expresa como 𝑉஼ . 

 Número de cilindros 

Al diseñar un MCIA es importante determinar el número de cilindros que tendrá el 

bloque del motor, z, ya que en función del número y su disposición se podrán obtener 

mejores valores de potencia según se requiera. 

 Cilindrada total 

Es el parámetro que define la cantidad de aire-combustible que puede aspirar el motor 

y su tamaño físico. Su valor, 𝑉 , se calcula como: 

                                                      𝑉 = 𝑉஽𝑧                                                         (2.4) 

 Número de ciclos 

𝑖, es el número de ciclos completados por cada revolución del cigüeñal. En los 

motores de dos tiempos (2T) su valor es 1 mientras que en los de cuatro tiempos (4T) 

es 2. 
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2.1.2 PARÁMETROS DE FUNCIONAMIENTO 

 Régimen de giro 

El régimen de giro, 𝑛, representa el número de revoluciones por unidad de tiempo 

que realiza el cigüeñal. Se expresa generalmente en revoluciones por minuto. 

 Gasto de aire y rendimiento volumétrico 

El gasto de aire, 𝑚̇௔, representa el caudal de aire admitido en el motor por unidad de 

tiempo. Al referirse a él se debe especificar a que gasto se refiere, ya que este puede 

ir con combustible o en ocasiones con gases de escape, lo que se conoce como 

Exhaust Gas Recirculation (EGR). 

El rendimiento volumétrico 𝜂௩, representa la relación entre el gasto real que admite 

el motor y el gasto de referencia.  

Se expresa de la forma: 

                                                    𝜂௩ =
௠̇ೌ

௠̇ೝ೐೑
=

௠̇ೌ

ఘೝ೐೑௏೅௡௜
                                             (2.5) 

Para facilitar los cálculos del rendimiento se emplea como punto de referencia el 

punto de admisión de la mezcla aire-combustible. 

 Gasto de combustible 

𝑚̇௙, representa el caudal de combustible por unidad de tiempo que se introduce en el 

motor. 

 Dosado 

F, representa la relación existente entre el gasto de combustible y el gasto de aire. 

                                                            𝐹 =
௠̇೑

௠̇ೌ
                                                             (2.6) 

2.1.3 PARÁMETROS INDICADOS 

Los parámetros indicados se basan en el ciclo de trabajo de un MCIA, tal y como se muestra 

en la Figura 2.  
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Figura 2. Ciclos p-V de motores de 4T y 2T [4]. 

 Trabajo indicado 

Es el trabajo transferido por el gas al pistón durante un ciclo, para cada cilindro. Se 

calcula haciendo la integral del lazo de la curva p-V. 

                                                         𝑊௜ = ∮ 𝑝𝑑𝑉                                                       (2.7) 

En el caso de un motor de 4T, esta integral es positiva cuando el ciclo gira en sentido 

horario y negativa cuando gira en sentido antihorario, tal y como se observa en las 

áreas A y B respectivamente en la Figura 2, sin embargo, en los motores de 2T 

únicamente es positiva.  

 Potencia indicada 

“Se corresponde al trabajo indicado por unidad de tiempo” [1]: 

                                                         𝑁௜ = 𝑖𝑛𝑊௜                                                          (2.8) 

                                                   𝑁௜ = 𝑖 𝑛 𝑝𝑚𝑖 𝑧 𝑉஽                                                      (2.9) 

 Rendimiento indicado 

Relación entre la potencia indicada y la potencia térmica: 

                                                       𝜂௜ =
ே೔

௠̇೑௉஼ூ
                                                                (2.10) 

Siendo PCI la potencia calorífica inferior. 

 Presión media indicada 

Presión constante que produciría el trabajo indicado al actuar durante una carrera. 

                                                        𝑝𝑚𝑖 =
ௐ೔

௏ವ
                                                                 (2.11) 
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2.1.4 PARÁMETROS EFECTIVOS 

Aquellos referidos al eje del motor. 

 Par efectivo 

Es el par que ejerce el eje de la máquina, 𝑀௘. 

 Potencia efectiva 

A partir del par efectivo 𝑀௘ y del régimen de giro del motor 𝑛:  

                                                    𝑁௘ = 𝑀௘𝜔 = 𝑀௘2𝜋𝑛                                                  (2.12) 

En ocasiones se refiere a ella como la potencia máxima generada por unidad de 

cilindrada o de peso. 

 Trabajo efectivo 

Es aquel que se produce en el eje: 

                                                            𝑊௘ =
ே೐

௜௡
                                                         (2.13) 

 Rendimiento efectivo 

Relaciona la potencia efectiva y la potencia térmica: 

                                                            𝜂௘ =
ே೐

௠̇೑௉஼ூ
                                                  (2.14) 

 Rendimiento mecánico 

Relaciona los trabajos y potencias efectivas e indicadas: 

                                                          𝜂௠ =
ௐ೐

ௐ೔
=

ே೐

ே೔
                                                 (2.15) 

 Presión media efectiva 

Presión constante que produciría el trabajo efectivo al actuar durante una carrera. 

                                                        𝑝𝑚𝑒 =
ௐ೐

௏೅
=

ே೐

௜௡ ೅
                                                  (2.16) 

2.1.5 PARÁMETROS DE PÉRDIDAS MECÁNICAS 

 Potencia de pérdidas mecánicas 

Es la suma de las potencias de bombeo, de fricción y de accionamientos auxiliares. 

                                                𝑁௣௠ = 𝑁௕ + 𝑁௙௥ + 𝑁௔                                                 (2.17) 
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Adicionalmente se puede obtener el valor de la potencia de las pérdidas mecánicas 

de la forma:  

                                                  𝑁௣௠ = 𝑖 𝑛 𝑝𝑚𝑝𝑚 𝑉஽                                             (2.18) 

 Trabajo de pérdidas mecánicas 

Es la suma de los trabajos de bombeo, fricción y accionamientos auxiliares. 

                                                𝑊௣௠ = 𝑊௕ + 𝑊௙௥ + 𝑊௔                                                (2.19) 

 Presión media de pérdidas mecánicas 

Es la suma de las presiones medias de bombeo, fricción y accionamientos auxiliares. 

                                  𝑝𝑚𝑝𝑚 = 𝑝𝑚𝑝𝑚𝑏 + 𝑝𝑚𝑝𝑚𝑓𝑟 + 𝑝𝑚𝑝𝑚𝑎                              (2.20) 

 

2.2 PÉRDIDAS MECÁNICAS 

Como ya se ha visto anteriormente, las pérdidas mecánicas se pueden obtener a partir de los 

parámetros indicados y efectivos a través de la potencia, trabajo y presión media. 

Adicionalmente el rendimiento mecánico se puede expresar como: 

                                                                 𝜂௠ =
௣௠௘

௣௠௜
                                                         (2.21) 

Su valor en motores de aspiración natural puede variar entre el 70 y 85% y entre el 75 y 90% 

en motores sobrealimentados, esto se debe a las pérdidas mecánicas por bombeo, rozamiento 

y auxiliares, tal y como se observa en la Figura 3 [1]. 
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Figura 3. Desglose de pérdidas mecánicas en un MCIA [1]. 

Estas pérdidas de pueden clasificar en los tres grupos ya mencionados [1]: 

 Pérdidas de fricción: originadas por el rozamiento entre las piezas móviles que 

componen los mecanismos del motor. 

 Pérdidas de bombeo: energía consumida para realizar la renovación de carga. 

 Pérdidas de accionamientos auxiliares: debidas a la puesta en marcha de 

accionamientos auxiliares del motor. 

Generalmente, tanto en MEP como en MEC, las pérdidas mecánicas aumentan con el 

régimen de giro, siendo las pérdidas más grandes aquellas generadas por el mecanismo 

pistón-biela-cigüeñal. En la Figura 4 se representan las pérdidas mecánicas, se observa 

como las pérdidas producidas por el conjunto pistón-biela-cigüeñal son las mayores 

seguidas de las pérdidas de bombeo, siendo mayores estas en los motores MEP. 
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Figura 4. Pérdidas mecánicas en MEP y MEC a distintos grados de carga y regímenes de giro [1]. 

Para poder determinar con precisión estas pérdidas y donde se dan se puede descomponer el 

motor en partes. Para el caso de pérdidas por fricción se analizarán los siguientes 

componentes: conjunto del pistón (pistón, anillos, biela), sistema de distribución, cojinetes 

del cigüeñal y elementos auxiliares. Los efectos de estos componentes sobre el total de las 

pérdidas se pueden descomponer tal y como se observa en la Tabla 5. 

 % de pérdidas 
Conjunto pistón 50 
Sistema distribución 25 
Cojinetes  10 
Elementos auxiliares 15 

Tabla 5. Distribución pérdidas de fricción. 

2.2.1 PÉRDIDAS DE FRICCIÓN 

Las pérdidas por fricción dependen directamente del lubricante empleado, velocidad y 

fuerzas a las que están sometidas las piezas móviles del motor. 

La complejidad de estudiar la lubricación entre dos superficies recae principalmente en las 

fuerzas que actúan sobre ambas piezas. En la Figura 5 se pueden diferenciar los distintos 

regímenes de lubricación en función del coeficiente de fricción, 𝑓, y del parámetro (µ𝑛
𝜎ൗ ), 
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donde µ es la viscosidad dinámica del lubricante, 𝑛 la velocidad rotacional del eje y σ es la 

carga aplicada por unidad de área. 

El coeficiente de fricción se puede obtener a partir de la siguiente expresión [2]: 

                                                         𝑓 = 𝛼𝑓௦ + (1 − 𝛼)𝑓௅                                                   (2.22) 

Donde α representa la constante de contacto entre metales, puede variar entre 0 y 1, 𝑓௦ es el 

coeficiente de fricción seca entre metales y 𝑓௅ el coeficiente de fricción hidrodinámica entre 

metales. También es posible expresarlo en función de las fuerzas normales y tangenciales 

según: 

                                                                       𝑓 =
ி೅

ிಿ
                                                         (2.23) 

 

Figura 5. Curva de Stribeck, coeficiente de fricción frente al parámetro ቀµ𝑁
𝜎ൗ ቁ [2]. 

En la Figura 5 se pueden observar los distintos tipos de lubricación, lubricación límite, 

lubricación mixta y lubricación hidrodinámica.  

La lubricación límite se da cuando la fuerza aplicada se mantiene principalmente por las 

rugosidades de ambos metales en vez de por el lubricante entre ellos. Se da en piezas con 

grandes rugosidades actuando a altas presiones a velocidades lentas [5].  
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La lubricación mixta se da cuando el contacto de ambas piezas se da mediante las 

rugosidades de su superficie y por la película de lubricante. Combina la lubricación límite y 

la lubricación hidrodinámica [6]. 

La lubricación hidrodinámica ocurre cuando ambas superficies no están directamente en 

contacto debido a la película de lubricante que hay entre ambas. Las dos superficies están 

separadas por la fuerza que aporta el lubricante, empuje hidrodinámico. Este es el caso más 

favorable ya que al no haber contacto directo, las fuerzas de rozamiento son mínimas y por 

tanto las pérdidas serán menores [7].  

2.2.1.1 Lubricación en MCIA 

En los MCIA se pueden tener los tres tipos de lubricación ya mencionados dependiendo de 

la fase en la que se encuentre [8]:  

La lubricación hidrodinámica es más habitual durante el funcionamiento normal del motor. 

Durante las fases de arranque y parada se da la lubricación mixta, para que no afecte al 

desgaste de las piezas se deben tener piezas muy endurecidas y mecanizadas con precisión. 

Se debe evitar la lubricación límite, en caso de darse se debe intentar que sea durante un 

periodo corto de tiempo y nuca de manera continua. Se suele dar en casos en los que el motor 

trabaja a baja velocidad lo que produce un desgaste y destrucción de las piezas. 

2.2.2 PÉRDIDAS DE BOMBEO 

Estas pérdidas ocurren durante el proceso de renovación de carga, se producen tanto en 

motores de 4T como en motores de 2T de barrido por cárter [1]. 

A través del diagrama indicador de la Figura 6, es posible calcular el trabajo de bombeo, 

como el área encerrada.  
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Figura 6. Lazo de bombeo de un motor 4T [2]. 

Solo es posible su cálculo para motores de 4T ya que en los motores de 2T de barrido por 

cárter el diagrama indicador solo muestra la evolución del fluido dentro del cilindro. 

2.2.3 PÉRDIDAS DE ACCIONAMIENTOS AUXILIARES 

Estas pérdidas son aquellas que se producen por el accionamiento de sistemas auxiliares para 

el correcto funcionamiento del motor. Estos forman parte de distintos sistemas como: 

sistema de refrigeración (bomba de agua y ventilador), sistema de lubricación (bomba de 

aceite), sistema eléctrico (alternador) y sistema de alimentación (bomba de inyección). 

Para este proyecto se estudiarán las bombas de aceite, agua y combustible, el generador 

eléctrico (alternador), el ventilador, aire acondicionado y el compresor. 
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Capítulo 3.  ESTADO DE LA CUESTIÓN 

En el capítulo anterior se ha visto una pequeña introducción a las pérdidas mecánicas y sus 

tipos. A continuación, se analizarán más en detalle las pérdidas mecánicas, así como donde 

se dan y los distintos métodos que hay para poder determinarlas. 

 

3.1 PÉRDIDAS DE FRICCIÓN 

Como ya se ha mencionado y tal y como se puede observar en la Tabla 5, las pérdidas de 

fricción se dan principalmente en tres zonas concretas del motor, en el conjunto del pistón, 

sistema de distribución y en los cojinetes. 

3.1.1 CONJUNTO PISTÓN 

El conjunto del pistón está referido al pistón, los segmentos y el bulón, y la interacción que 

tienen estos con el cilindro durante cada ciclo de funcionamiento del motor. El pistón se 

encarga de mantener estanca la cámara de combustión permitiendo a su vez que este se 

deslice sin rozamiento dentro del cilindro y sin desgastar las paredes del cilindro ni a él 

mismo. 

A la hora de diseñar el pistón la masa juega un papel muy importante ya que afecta 

directamente a las fuerzas de inercia y pérdidas mecánicas del motor. Para obtener mejores 

cualidades mecánicas es preciso optimizar las dimensiones de la falda, la zona de los 

segmentos y la geometría interna del pistón. 

3.1.1.1 Segmentos 

Las funciones principales que deben llevar a cabo los segmentos son asegurar la 

estanqueidad de gases y aceite y evacuar el calor que se genera en el interior de la cámara 

durante el proceso de combustión. Para ello se debe garantizar el contacto permanente entre 
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segmentos y pared del cilindro, lo que da lugar a pérdidas mecánicas debidas a la fuerza 

radial que los segmentos ejercen. 

Se pueden diferenciar dos tipos de segmentos: 

 Segmentos de estanqueidad: También llamados de compresión, se encargan de 

garantizar la estanqueidad de los gases y evacuar el calor. Es habitual que haya dos 

de estos segmentos, el primero es conocido como segmento de fuego. 

 Segmentos rascadores: Su función es retirar el aceite de lubricación de las paredes 

del cilindro para que este no llegue a la cámara de combustión. 

 

Figura 7. Disposición de los segmentos en un pistón [9]. 

Tras varios estudios llevados a cabo por Mufti et al. [11] o Carden et al. [12], se ha podido 

concluir que durante la mitad de la carrera predomina el régimen hidrodinámico y el 

segmento que más contribuye a las pérdidas mecánicas es el segmento de fuego [10]. 

Una buena aproximación para la estimación de fricción de los segmentos es que cada 

segmento de estanqueidad aporta unos 7 kPa [2]. 

Para poder calcular las fuerzas que se ejercen sobre los segmentos se deben descomponer 

las fuerzas tal y como se muestra en la Figura 8. Del diagrama de cuerpo libre del segmento 

y pistón se obtienen tres fuerzas, la debida al gas (𝐹௚,௥௜), la de montaje (𝐹௠,௥௜) y por último 

la suma de ambas, la normal (𝐹ே,௥௜).  
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                                                          𝐹ே,௥௜ = 𝐹௚,௥௜ + 𝐹௠,௥௜                                                          (3.1) 

Para obtener las fuerzas de montaje y debida al gas se emplean las siguientes ecuaciones 

[13]: 

                                                   𝐹௚,௥௜ = 𝑝௥௜𝐴௥௜ = 𝑝௥௜(𝐷 − 2𝑥௜)𝜋ℎ௥௜                                        (3.2) 

                                                              𝐹௠,௥௜ = 2𝜋𝐹௧,௥௜                                                        (3.3) 

Donde D es el diámetro del pistón, 𝑥௥௜ el ancho del segmento, ℎ௥௜ la altura del segmento, 𝑝௥௜ 

la presión de contacto del segmento y 𝐹௧,௥௜ la fuerza tangencial.  

Estas ecuaciones serían aplicables tanto a los segmentos de estanqueidad como a los 

rascadores. 

 

Figura 8. Análisis de fuerzas sobre los segmentos [13].  

Para calcular el coeficiente de fricción se emplea la relación existente según Stanley et al. 

[14]:  

                                                   Ln(𝑓௥௜) = 𝑚 𝐿𝑛(𝑆௥௜) + 𝐿𝑛(𝐵)                                         (3.4) 

Donde: 
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                                                              𝑆௥௜ =
గ ஽ µ ௩೤,ಳ

ிಿ,ೝ೔
                                                       (3.5) 

En la cual 𝑣௬,஻ es la velocidad del pistón. 

3.1.1.2 Falda 

Se trata de la parte baja del pistón que no se encuentra en contacto con los gases de 

combustión. Su función es guiar el pistón y garantizar el equilibrado durante el ciclo. 

Con los años y los avances dentro del campo se ha conseguido reducir mucho la masa de la 

falda del pistón para reducir la fricción, pero todavía se produce roce entre falda y cilindro. 

Se puede suponer este como un régimen hidrodinámico y de igual forma calcular el factor 

de fricción como:  

                                                                   𝑓௦ = 𝑘௦ ඥ𝑆௦                                                         (3.6) 

Para poder determinar 𝑓௦ es necesario una constante 𝑘௦ y el valor de 𝑆௦ calculado como: 

                                                                   𝑆௦ =
µ ௩೤,ಳ 

௣೎,ೞ ௅ೞ
                                                         (3.7) 

Donde 𝐿௦ es la longitud de la falda y 𝑝௖,௦ es la presión de contacto en la falda. 

3.1.1.3 Pérdidas 

Una vez se han obtenido los coeficientes de fricción de los segmentos y la falda es posible 

calcular las fuerzas de fricción de ambas mediante: 

                                                                 𝐹௙௥,௥௜ = 𝑓௥௜ 𝐹ே,௥௜                                                  (3.8) 

                                                                 𝐹௙௥,௦ = 𝑓௦  𝐹ே,௦                                                    (3.9) 

Con ambas se obtiene la potencia de fricción de los segmentos y la falda: 

                                𝑁௙௥,௣௜௦௧ó௡ = ∑ (∫ 𝐹௙௥,௥௜ 𝑣௬,஻ 𝑑𝛼)  +  ∫ 𝐹௙௥,௦ 𝑣௬,஻ 𝑑𝛼
௡º ௦௘௚.
௜ୀଵ                    (3.10) 
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3.1.2 CIGÜEÑAL 

Junto con la biela, se encarga de transformar el movimiento lineal del pistón en un 

movimiento rotativo. Para poder determinar las pérdidas por fricción es importante conocer 

en qué puntos se producen. Por un lado, en los cojinetes de las muñequillas, estas son los 

gorrones donde están articuladas las bielas, y por otro en los cojinetes de los apoyos, 

gorrones donde se apoya el cigüeñal a la bancada. En la Figura 9 se observa numerados del 

1 al 4 las muñequillas (crank pins) y los apoyos (main bearing journals). 

 

Figura 9. Cigüeñal de un motor de 4 cilindros [15]. 

A la hora de analizar las cargas que actúan sobre el cigüeñal, es importante saber que estas 

no van a ser constantes ni en magnitud ni en dirección ya que existe una pequeña 

excentricidad de los cojinetes.  

 A partir de la excentricidad del cojinete es posible determinar el espesor idóneo del 

lubricante. Este valor es crítico ya que, si es demasiado pequeño, se pierde la película de 

lubricación y aumentan las pérdidas por fricción, su valor mínimo suele ser de 2µm [2]. En 

la Figura 10 se observa el funcionamiento del cojinete durante el ciclo y la excentricidad 

media entre cojinete y muñequilla. 
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Figura 10. Esquema de la lubricación hidrodinámica del cojinete [2]. 

Con los valores de viscosidad del lubricante, diámetro (𝐷௕) y longitud (𝐿௕) del cojinete, 

excentricidad media (ℎത), rotación media del cigüeñal (𝑛), excentricidad mínima (ℎ௠), carga 

𝑊 y el ángulo de actuación (Ø), es posible obtener la fuerza de fricción: 

                                       𝐹௙௥,௕ =
గమ µ ஽್

మ ௅್ ௡

(ଵି൬
೓ഥష೓೘

೓ഥ
൰

మ

)
భ

మൗ  ௛ഥ
+

௛ഥ ൬
೓ഥష೓೘

೓ഥ
൰ௐ

஽್
 𝑠𝑒𝑛(Ø)                                   (3.11) 

La aproximación de la Ecuación (3.11) es: 

                                                            𝐹௙௥,௕ =
గమ µ ஽್

మ ௅್ ௡

௛ഥ
                                                      (3.12) 

Por tanto, el valor del coeficiente de fricción en los cojinetes viene dado por: 

                                                         𝑓௕ =
ி೑ೝ,್

ௐ
=

గమ ஽್ µ ௡

௛ഥ ఙ
                                                 (3.13) 

                                                                  𝜎 =
ௐ

஽್ ௅್
                                                         (3.14) 



UNIVERSIDAD PONTIFICIA COMILLAS 
ESCUELA TÉCNICA SUPERIOR DE INGENIERÍA (ICAI) 
GRADO EN INGENIERÍA EN TECNOLOGÍAS INDUSTRIALES 

 
ESTADO DE LA CUESTIÓN 

28 

3.1.2.1 Pérdidas 

Con los valores del coeficiente de fricción y la fuerza de fricción en los cojinetes se obtiene 

la potencia de fricción en el conjunto del cigüeñal como: 

                                      𝑁௙௥,௕ =  ∑ (∫
௡ ஽್,೔

ଶ
 𝐹௙௥,௕,௜𝑑𝛼)

௡º ௖௢௝௜௡௘௧௘௦
௜ୀଵ                                       (3.15) 

3.1.3 SISTEMA DE DISTRIBUCIÓN 

Es el conjunto de elementos que se encargan de realizar la renovación de carga en el motor. 

Se tratan del árbol de levas, empujadores, varillas, balancines, válvulas, resortes y el sistema 

de transmisión. En la Figura 11 se muestran los distintos elementos de los que está 

compuesto el sistema de distribución. 

 

Figura 11. Sistema de distribución [1]. 

En función del tipo de configuración que se tenga del sistema, se clasifica como se observa 

en la Figura 12. A mayores regímenes de giro y cuanto mayor tamaño tengan las válvulas se 

generan mayores fuerzas en los resortes, lo que genera mayores pérdidas.  

Las pérdidas de fricción se dan principalmente en los cojinetes del árbol de levas, el balancín 

y en el taqué. En especial se dan en el taqué ya que soporta grandes cargas y tiene una 

superficie de contacto pequeña. 
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Figura 12. Clasificación de sistemas de distribución [2]. 

Las pérdidas por fricción son difíciles de cuantificar en los sistemas de distribución, llegando 

a haber variaciones de hasta el 30% [2], pero a través de datos de diseño se puede obtener 

una buena aproximación de la presión media con la siguiente ecuación: 

                                       𝑝𝑚𝑝𝑚௩á௟௩௨௟௔௦ =
ଵ.ଶ×ଵ଴ర ቂଵି଴.ଵଷଷ ቀ

೙

భబబబ
ቁቃ௡ೡ ஽ೡ

భ.ళఱ

஽మ௅ 
                             (3.16) 

En la que 𝑛௩ es el número de válvulas, 𝐷௩ el diámetro de la cabeza, 𝐷 el diámetro del cilindro 

y 𝐿 la carrera. 

3.1.3.1 Pérdidas 

A partir de la Ecuación (3.16) se calcula la potencia de fricción según: 

                                                   𝑁௙௥,௩ = 𝑖 𝑛 𝑝𝑚𝑝𝑚௩á௟௩௨௟௔௦ 𝑉஽                                              (3.17)  

3.1.4 CÓMO REDUCIR LAS PÉRDIDAS DE FRICCIÓN 

Como se ha comprobado en los apartados anteriores, la lubricación juega un papel muy 

importante en la fricción entre los distintos elementos. Por eso es muy importante controlar 

el estado del lubricante elegido para el motor.  
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Para poder determinar que lubricante va a garantizar que se produzcan pocas pérdidas 

mecánicas es imprescindible que se garantice un elevado índice de viscosidad o recurrir al 

empleo de aditivos para reducir la fricción límite. 

Adicionalmente se pueden modificar los elementos constructivos del motor, como reducir la 

masa de las partes móviles, reducir la longitud de la falda del pistón o reducir el número de 

segmentos y la tensión radial que generan.  

 

3.2 PÉRDIDAS DE BOMBEO 

Como ya se ha definido en el Capítulo 2. , las pérdidas de bombeo se deben al proceso de 

renovación de carga. 

Los factores que afectan a estas pérdidas son los siguientes [1]: 

 Pérdidas de carga en el sistema de admisión: condicionada por la resistencia que 

se ofrece al paso de aire. Dependen principalmente de la velocidad del fluido, por 

tanto, del régimen de giro y del grado de carga para los MEP. 

 Contrapresión de escape: este valor depende de la caída de presión en los elementos 

del escape. 

 Diagrama de distribución del motor: los adelantos y retrasos de apertura y cierre 

de las válvulas mejoran los procesos de admisión y escape en el cilindro. Al adelantar 

la apertura de las válvulas se ayuda a que los gases quemados salgan, lo que reduce 

el esfuerzo del motor para evacuarlos, esto, por el contrario, reduce la energía útil 

aprovechada. Si se retrasa la apertura, se puede aprovechar el movimiento del flujo 

para favorecer la expulsión de los gases. 

 Geometría de los colectores: es importante sintonizar los colectores de admisión y 

escape con el diagrama de distribución para reducir el trabajo de bombeo. 

 Regulación de la carga: se estrangula el conducto de admisión con una válvula. 
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Para calcular las pérdidas que se producen debido al bombeo es necesario calcular el trabajo 

realizado mediante la siguiente ecuación: 

                                                             𝑊௕ = ∫ 𝑃 𝑑𝑉
௉ெூ ௔ௗ௠

௉ெூ ௘௦௖
                                            (3.18) 

A partir del trabajo es posible calcular la potencia mediante la Ecuación (3.19): 

                                                                    𝑁௕ = 𝑖 𝑛 𝑊௕                                                     (3.19) 

3.2.1 CÓMO REDUCIR LAS PÉRDIDAS DE BOMBEO 

Para poder reducir estas pérdidas es importante que durante la etapa de diseño del motor se 

realice un dimensionado de las válvulas de tal forma que se garantice la mayor sección de 

paso posible. En los MEP de 4T las pérdidas de bombeo son mayores a bajos grados de carga 

por lo que, si se reduce el lazo de bombeo se puede reducir el consumo de combustible. 

Además, si se desactivan los cilindros de forma que se interrumpa la inyección se puede 

obtener un rendimiento del motor mayor [1]. 

   

3.3 PÉRDIDAS DE ACCIONAMIENTOS AUXILIARES 

La cantidad de dispositivos auxiliares del motor y vehículo pueden variar, pero generalmente 

son los siguientes [1]: 

 Bomba de aceite (lubricación). 

 Bomba de agua (refrigeración). 

 Generador eléctrico. 

 Ventilador. 

 Aire acondicionado. 

 Bomba de inyección de combustible. 

 Compresor de sobrealimentación de accionamiento mecánico (Para motores MEC de 

2T y motores con sobrealimentación mecánica). 
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Las pérdidas por el accionamiento de estos dispositivos son crecientes con el régimen de 

giro y generalmente se sobredimensionan para garantizar su funcionamiento. 

Por tanto, la potencia generada por el motor completo (con todos los dispositivos auxiliares) 

es menor que la que generaría sin ellos debido a todas estas pérdidas mecánicas. Debido a la 

gran variedad de estos dispositivos y a que no todos están presentes en todos los motores de 

automoción, es muy complicado calcular con exactitud las pérdidas que generan como un 

conjunto. 

3.3.1 BOMBA DE ACEITE 

El sistema de lubricación de un motor es una parte imprescindible del mismo y como ya se 

ha visto anteriormente, su buen funcionamiento es clave para que el aceite llegue a todos los 

sitios donde es necesario en la cantidad adecuada para así reducir las pérdidas y mejorar la 

eficiencia del motor. Un dispositivo necesario para llevar a cabo esta función es la bomba 

de aceite, para este proyecto, se empleará una bomba de aceite de engranajes como la 

mostrada en la Figura 13. 

 

Figura 13. Bomba de engranajes [16]. 
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Se trata de una bomba de engranajes volumétrica y el fluido es incompresible, además el 

caudal que se suministra es casi independiente de la presión por lo que se puede obtener la 

potencia necesaria para su accionamiento como:  

                                                            𝑁௔.௕௢௠௕௔ ௔௖௘௜௧௘ =
௠̇ ∆௣ 

ఘఎ೘
                                                    (3.20) 

Siendo ∆𝑝 la diferencia de presiones de trabajo y 𝜂௠ el rendimiento mecánico de la bomba. 

Para controlar las presiones del sistema de lubricación, se implementa una válvula de 

descarga que se encarga de devolver parte del aceite al cárter con el fin de que a altas 

revoluciones las presiones no sean excesivas. 

3.3.2 BOMBA DE AGUA 

El circuito de refrigeración es también una parte imprescindible del motor. Gracias a él es 

posible controlar las altas temperaturas que se generan tras la combustión de los gases en el 

cilindro.  

Para ello el refrigerante empleado es agua con etilenglicol (alrededor del 50% de agua y 50% 

de etilenglicol).  

El sistema comienza con una bomba que se encarga de repartir el refrigerante a través del 

bloque del motor. 

La potencia efectiva de la bomba se puede expresar como: 

                                                          𝑁௔.௕௢௠௕௔ ௔௚௨௔ =
௠̇ ∆௣ 

ఘఎ೘
                                                  (3.21) 

3.3.3 GENERADOR ELÉCTRICO 

También conocido como alternador, este dispositivo se encarga de suministrar energía a 

otros sistemas auxiliares como pueden ser las luces, la radio, la climatización en el interior 

del vehículo, los sensores (presión, temperatura, caudal de aire, composición de gases, etc.) 

o las unidades de control electrónica (ECUs). Contiene un rectificador mediante el cual se 
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convierte la corriente alterna en continua para que sea compatible con los dispositivos del 

vehículo. Además, se encarga de mantener una tensión constante entre 13,8 V y 14,5V. 

En la Figura 14 se observa la disposición de correa y como esta, gracias a la rotación del eje 

del motor es capaz de transmitir el movimiento al alternador. 

 

Figura 14. Disposición de la correa en un MCIA [17]. 

En un alternador se producen pérdidas eléctricas, magnéticas y mecánicas. Únicamente se 

estudiarán las pérdidas mecánicas. 

Las pérdidas mecánicas se producen por la fricción que se produce dentro del alternador 

entre las escobillas y la cámara, en los rodamientos, así como por el deslizamiento de estos 

en la pista interior. Estas pérdidas de calculan de la forma:  

                                                    𝑁௔.௚௘௡௘௥௔ௗ௢௥.௙௥௜௖௖ = 𝑘 𝑛                                                (3.22) 

De igual modo, se producen pérdidas conocidas como pérdidas por ventilación (windage), 

en los generadores refrigerados por aire, este ocurre por el cizallamiento del aire por el 

ventilador. Se calcula como:  

                                                    𝑁௔.௚௘௡௘௥௔ௗ௢௥.௪௜௡ௗ = 𝑘 𝑛ଷ                                                 (3.23) 
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Tanto en la Ecuación (3.22) como en la Ecuación (3.23), la 𝑘 representa una constante propia 

del alternador. Tal y como se observa en la Ecuación (3.23), la velocidad de giro está elevada 

al cubo por lo que estas pérdidas son superiores a las de fricción, además, en la Figura 15 se 

puede comprobar que las pérdidas mecánicas, tanto de fricción como de ventilación, son las 

mayoritarias para cualquier velocidad. 

 

Figura 15. Pérdidas de un alternador [17]. 

3.3.4 VENTILADOR 

La refrigeración del motor se puede realizar por líquido o por aire. En el caso de la 

refrigeración por líquido ya se ha visto como el líquido refrigerante pasa hacia el bloque 

gracias a una bomba, en el caso de la refrigeración por aire se puede hacer de varias formas. 

Este tipo de refrigeración es típica de motores de motocicleta y motores de baja potencia, 

aunque también se usa para motores de automóvil, aunque cada vez con menos frecuencia. 

El componente principal de la refrigeración es el ventilador, situado en la parte delantera del 

motor y accionado por el giro del cigüeñal, tal y como se observa en la Figura 16. 
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Figura 16. Refrigeración del motor [18]. 

Este ventilador también puede ser accionado por un motor eléctrico, lo que evita que se 

produzcan tantas pérdidas mecánicas.  

3.3.5 AIRE ACONDICIONADO 

El aire acondicionado de los vehículos no solo se encarga de enfriar el aire, sino que se 

encarga de enfriar, secar, hacer circular y limpiar el aire del interior del vehículo. 

De media, el aire acondicionado consume entre 2 – 3 kW de potencia [19]. 

Para poder llevar a cabo estas funciones, el circuito del aire acondicionado consta de cinco 

elementos: 

 Compresor: se trata de una bomba de alta presión accionada por el motor. Bombea 

a alta presión el vapor del refrigerante que llega a baja presión y lo envía al 

condensador. 

 Condensador: es un intercambiador de calor. Consta de dos conjuntos de conductos, 

los conductos de aire y las tuberías del refrigerante.  
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 Evaporador: absorbe el calor del aire del interior y lo transforma en aire frío por la 

evaporación del refrigerante.  

 Receptor: su función es la de eliminar la humedad del refrigerante y filtrarlo para 

evitar posibles daños en el resto de los componentes.  

 Válvula de control del flujo refrigerante: esta válvula se encarga de controlar el 

paso del refrigerante hacia el evaporador, suele ser accionada electrónicamente. 

 

 

Figura 17. Sistema de aire acondicionado del vehículo con válvula de expansión termostática [18]. 

En la Figura 17 se observa el circuito del sistema de aire acondicionado, en este caso la 

válvula empleada es una válvula de expansión termostática la cual regula el paso del flujo 

mediante el control de las temperaturas del evaporador y del refrigerante.  

De todos los elementos que forman parte del sistema, el único que consume potencia 

mecánica es el compresor que puede ser accionado por el propio motor mediante una correa 

o de forma eléctrica, lo más común en los motores actuales.  

El gasto que supone el aire acondicionado es difícil de determinar con exactitud ya que 

depende de factores como el vehículo, temperatura exterior e interior o temperatura que 

queramos alcanzar entre otros, por eso se puede aproximar a que el consumo de combustible 

debido al aire acondicionado aumenta entre un 5 y un 20%. En cuanto a potencia, supone 
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una pérdida de entre 1,47 y 11,03 kW, aunque actualmente hay sistemas que permiten 

desconectar el compresor cuando se acelera a fondo o una vez se ha alcanzado la temperatura 

deseada para evitar la pérdida de potencia [20]. 

3.3.6 BOMBA DE INYECCIÓN DE COMBUSTIBLE 

Su función es mantener un flujo constante de combustible hacia los inyectores. En vehículos 

más antiguos que tengan un carburador la bomba es mecánica, en vehículos más modernos 

es electrónica y para vehículos diésel puede ser una bomba de combustible diésel la cual es 

más compleja ya que regula tanto el caudal como la presión [21]. 

Suele tratarse de una bomba volumétrica de rodillos y para motores de inyección directa se 

emplea una de alta presión de tipo émbolo. Para calcular su potencia se emplea la misma 

ecuación que las empleadas para las bombas de aceite y agua, Ecuación (3.20) y Ecuación 

(3.21), pero con los datos correspondientes al combustible usado: 

                                                 𝑁௔.௕௢௠௕௔ ௖௢௠௕௨௦௧௜௕௟௘ =
௠̇ ∆௣ 

ఘఎ೎೚೘್.
                                          (3.24) 

3.3.7 COMPRESOR DE SOBREALIMENTACIÓN DE ACCIONAMIENTO MECÁNICO  

La sobrealimentación en un motor es un factor clave a tener en cuenta ya que gracias a ella 

es posible aumentar la potencia de este sin cambiar la cilindrada ni los elementos 

constructivos.  

La sobrealimentación mecánica se da cuando el compresor se mueve por el motor gracias a 

un acoplamiento con el cigüeñal. Esto constituye una pérdida de energía y de potencia del 

motor que supone entre el 10 y 30% [2]. En estos casos se usan compresores volumétricos, 

que son rotativos. Los más usados en automoción son los de tornillo y el scroll, mostrados 

en la Figura 18.  
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Figura 18. Compresores de tornillo a) y scroll c) [1]. 

Su potencia se obtiene con la siguiente fórmula: 

                                               𝑁௔.௖௢௠௣. =
௡೛

௡೛ିଵ
 

௣భ ௏భ

ఎ೎೚೘೛
 [ቀ

௣ଶ

௣ଵ
ቁ

೙೛షభ

೙೛ − 1]                                      (3.25) 

Donde 𝑛௣ es el exponente politrópico (aproximadamente 1,2 – 1,4 en aire), 𝑝ଵ y 𝑝ଶ son las 

presiones de succión y de descarga respectivamente, 𝑉ଵ es el caudal volumétrico en la 

succión y 𝜂௖௢௠௣ el rendimiento del compresor [22].  

3.3.8 CÓMO REDUCIR LAS PÉRDIDAS POR ACCIONAMIENTO DE ELEMENTOS 

AUXILIARES 

Una de las formas para poder reducir las pérdidas que se producen por el accionamiento de 

estos elementos es la de accionarlos electrónicamente. Esto permite reducir 

considerablemente las pérdidas mecánicas ya que no dependen de elementos de transmisión 

auxiliares como correas para ponerlos en funcionamiento y además es posible obtener un 

mejor control de los mismo en función de las necesidades del vehículo. 
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3.4 MÉTODOS PARA DETERMINAR LAS PÉRDIDAS MECÁNICAS 

Aunque es difícil conocer con exactitud las pérdidas mecánicas del motor, es imprescindible 

para poder ver su rendimiento global y como poder mejorarlo. Para ello es necesario conocer 

las temperaturas, presiones o el estado del lubricante entre otras cosas, por lo que es 

necesario tener una instalación de precisión para poder medirlas. 

A continuación, se resumen los cinco métodos más usados. 

3.4.1 MÉTODO DE DECELERACIÓN LÍMITE 

Este método se basa en la medición de la deceleración angular instantánea cuando se elimina 

el suministro de combustible. Una vez se conocen la inercia del motor y la velocidad de 

rotación es posible obtener el par del motor de la forma: 

                                                                𝑀௣௠ = 𝐼 𝛼                                                         (3.26) 

3.4.2 MÉTODO DE WILLANS 

Este método consiste en hallar la relación entre el consumo horario y la presión media 

efectiva mientras el régimen de giro permanece constante. Es necesario obtener primero el 

valor del par, régimen de giro y el consumo del motor. 

Este método es bastante fiable para MEC mientras que para MEP no se obtienen resultados 

fiables ya que, al reducirse la carga para un régimen de giro fijo, las pérdidas de bombeo 

aumentan. 

3.4.3 MÉTODO DE ARRASTRE 

Este método permite determinar la potencia que se necesita para arrastrar al motor sin el 

proceso de combustión.  El arrastre se lleva a cabo con un dinamómetro eléctrico que puede 

actuar de freno o motor. Para que los resultados de los ensayos sean fiables es necesario que 

estos se realicen inmediatamente después de haber tenido el motor funcionando para que se 
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mantengan las temperaturas y condiciones del aceite y refrigerante lo más parecidas a como 

lo harían durante su funcionamiento. 

3.4.4 MÉTODO MORSE 

El método Morse se realiza con la desconexión secuencial de los cilindros del motor y 

midiendo la potencia efectiva en esta condición. Se debe realizar para cada cilindro, de esta 

forma la potencia efectiva medida se trata de la suma de la potencia entregada por los 

cilindros activos y las pérdidas del que es arrastrado. 

Para que las medidas sean precisas, es necesario tener el motor en funcionamiento antes de 

desconectar cualquier cilindro. De esta forma, las temperaturas de aceite y refrigerante se 

estabilizan. 

3.4.5 MÉTODO DEL DIAGRAMA INDICADOR 

Por último, este método de basa en la obtención simultánea del diagrama indicador (p-V) y 

el par efectivo. Con esto es posible obtener la pmi y pme del motor. 

A partir del diagrama indicador se obtiene también la pmb y la potencia absorbida por los 

elementos auxiliares ensayando cada uno por separado o mediante el arrastre al desactivar 

cada uno.  

Una vez se han obtenido estos valores es posible calcular las pérdidas de fricción como: 

                                              𝑝𝑚𝑓𝑟 = 𝑝𝑚𝑖 − 𝑝𝑚𝑒 − 𝑝𝑚𝑏 − 𝑝𝑚𝑎                                        (3.27) 
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Capítulo 4.  MODELO DE PÉRDIDAS MECÁNICAS 

En el Capítulo 3 se han analizado las pérdidas mecánicas generadas en un MCIA. Su 

implementación es complicada ya que no es habitual disponer de todos los datos necesarios 

relacionados al motor que se requieren para poder obtener estas pérdidas.  

Es por esto por lo que en este capítulo se obtendrán las expresiones simplificadas para poder 

obtener las pérdidas. Los modelos que existen actualmente para el cálculo de las pérdidas 

son el propuesto por S. F. Rezeka y N. A. Henein [23] y el propuesto por K. J. Patton, R. G. 

Nitschke y J. B. Heywood [24].  

En el modelo de S. F. Rezeka y N. A. Henein está basado en la obtención del torque en cada 

sistema en función del ángulo girado por el cigüeñal, mientras que en el modelo de K. J. 

Patton, R. G. Nitschke y J. B. Heywood está basado en la obtención de la presión media 

efectiva en función de datos geométricos y de funcionamiento del motor. En este proyecto 

se usará el segundo modelo ya que es más sencillo de obtener. Una vez obtenidas las pérdidas 

en presiones medias efectivas, se obtendrán los valores de las potencias correspondientes a 

partir de la Ecuación (2.18) y se obtendrá su evolución en función del régimen de giro, 𝑛. 

Un primer modelo propuesto por Patton et al. no tenía en cuenta la viscosidad del lubricante 

al obtener las pérdidas. A medida que fue avanzando el conocimiento dentro de este campo 

se vio necesario un ajuste de las ecuaciones iniciales, en el 2003 Sandoval y Heywood 

introdujeron el factor de la viscosidad en las ecuaciones, consiguiendo mayor precisión [25].  
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4.1 PÉRDIDAS DE FRICCIÓN 

4.1.1 CONJUNTO PISTÓN 

Como ya se ha mencionado, esta ecuación si introduce el valor de la viscosidad del lubricante 

y se ajusta a cualquier tipo de lubricante, cuya viscosidad depende de la temperatura.  

La Ecuación (4.1) agrupa la suma de distintos términos, el primero se refiere a la fricción 

entre el pistón y el cilindro bajo lubricación hidrodinámica, el segundo a la fricción en los 

segmentos bajo lubricación mixta y el tercero a la fricción en los cojinetes, una vez más bajo 

lubricación hidrodinámica. Según [25] se calcula de la forma: 

     𝑝𝑚𝑝𝑚௣௜௦௧ó௡ = 𝐶௣௦ට
ఓ

ఓబ
ቀ

ௌ೛തതതത

஽
ቁ + 𝐶௣௥ ቀ1 +

ହ଴଴

௡
ቁ ቀ

ଵ

஽మ
ቁ + 3,03 × 10ିସට

ఓ

ఓబ
ቀ

௡஽೎
య௅೎௡º೎

஽మ௜௭
ቁ     (4.1) 

En la Ecuación (4.1), 𝐶௣௦ y 𝐶௣௥ representan constantes definidas por Patton et al. cuyos 

valores son 𝐶௣௦ = 294 𝑘𝑃𝑎 𝑚𝑚 𝑠/𝑚 y 𝐶௣௥ = 4,06 × 10ସ 𝑘𝑃𝑎 𝑚𝑚ଶ. El valor de ඥ𝜇 𝜇଴⁄  se 

obtiene a partir de valor de referencia 𝜇଴, a partir de ensayos realizados con distintas 

temperaturas, se puede establecer en torno a 10,8 para temperaturas de 100ºC y 74,8 a 40ºC 

[25].  𝑆௣
തതത es la velocidad media del pistón, 𝐷௖ y 𝐿௖ son el diámetro y longitud de los cojinetes, 

respectivamente y 𝑛º௖ es el número de cojinetes en el motor. El resto de los parámetros que 

aparecen están definidos en el punto 2.1.1. 

4.1.2 CIGÜEÑAL 

Como en el caso del pistón, a la hora de calcular las pérdidas en el cigüeñal la lubricación 

juega un papel muy importante por lo que también se introduce el valor de la viscosidad.  

La Ecuación (4.2), según [25], consta de tres términos, el primero es la fricción en los 

cojinetes del cigüeñal, el segundo representa la fricción que se produce en los cojinetes de 

apoyo del cigüeñal, suponiendo una lubricación límite y el tercer término representa las 

pérdidas por el flujo de aceite a través de los cojinetes suponiendo una disipación turbulenta. 
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                  𝑝𝑚𝑝𝑚௖௜ = 𝐶௕ට
ఓ

ఓబ
ቀ

௡஽೎
య௅೎௡º೎

஽మ௜௭
ቁ + 𝐶௦ ቀ

஽೎

஽మ௜௭
ቁ + 1,35 × 10ିଵ଴ ቀ

௡మ஽೎
మ௅೎௡º೎

௭
ቁ           (4.2) 

La constante del primer término fue determinada por Patton et al. como 𝐶௕ =

3,03 × 10ିସ ௞௉௔

௥௣௠ ௠௠
. La segunda constante es 𝐶௦ = 1,22 × 10ହ 𝑘𝑃𝑎 𝑚𝑚ଶ. 

4.1.3 SISTEMA DE DISTRIBUCIÓN 

La forma de determinar las pérdidas en el sistema de distribución es más compleja que las 

dos vistas anteriormente, esto se debe a que debe tener en cuenta no solo las pérdidas que se 

producen en las válvulas, sino que también debe tener en cuenta empujadores, varillas y 

resortes entre otras, así como la forma que tenga el sistema de distribución, según [25]: 

                𝑝𝑚𝑝𝑚ௗ௜௦௧ = 244ට
ఓ

ఓబ
ቀ

௡௡º೎

஽మ௜௭
ቁ + 4,12 + 𝐶௙௙ ቀ1 +

ହ଴଴

௡
ቁ ቀ

௡ºೡ

௜௭
ቁ + 𝐶௥௙ ቀ

௡௡ºೡ

௜௭
ቁ +

𝐶௢௛ට
ఓ

ఓబ
൬

௟ೡ೘ೌೣ
భ,ఱ ௡బ,ఱ௡ºೡ

஽௜௭
൰ + 𝐶௢௠ ቀ1 +

ହ଴଴

௡
ቁ ቀ

௟ೡ೘ೌೣ௡ºೡ

௜௭
ቁ                                                                    (4.3) 

La Ecuación (4.3) también consta de varios términos, el primero representa las pérdidas que 

se producen en los cojinetes, el valor de 4,12 kPa se añade para tener en cuenta el árbol de 

levas. Los dos siguientes términos representan las pérdidas producidas en los seguidores, el 

primero cuando es de tipo plano y el segundo cuando es de rodillo, ambos para lubricación 

mixta. El cuarto tiene en cuenta la fricción por el movimiento relativo entre componentes 

con lubricación hidrodinámica, y por último el quinto término tiene en cuanta la lubricación 

mixta en todo el sistema de distribución. Adicionalmente, 𝑙௩௠௔௫ representa el máximo 

empuje de las válvulas. 

Los coeficientes 𝐶௙௙ , 𝐶௥௙, 𝐶௢௛ y 𝐶௢௠ dependen del tipo de sistema de distribución que se 

tenga en el motor. En la Tabla 6 se muestra un resumen de los tipos más comunes de 

distribución especificados por Heywood [2], anteriormente se han visto esquemas de estos 

mismos tipos en la Figura 12. Una vez conocido el tipo de sistema, en la Tabla 7 se muestran 

los valores de cada coeficiente que serán necesarios para poder determinar las pérdidas.  
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Tabla 6. Diseños de sistemas de distribución [25]. 

 

Tabla 7. Coeficientes según el tipo de distribución [25]. 

4.1.4 PÉRDIDAS TOTALES 

Por tanto, tras haber visto las pérdidas de fricción por separado dentro del motor, es posible 

determinar las pérdidas de fricción totales como la suma de las pérdidas en el pistón, cigüeñal 

y sistema de distribución: 

                                  𝑝𝑚𝑝𝑚௙௥ = 𝑝𝑚𝑝𝑚௣௜௦௧ó௡ + 𝑝𝑚𝑝𝑚௖௜ + 𝑝𝑚𝑝𝑚ௗ௜௦௧                             (4.4) 

 

4.2 PÉRDIDAS DE BOMBEO 

Como en los otros casos, las pérdidas de bombeo son la suma de varios términos. En la 

Ecuación (4.5) se observan tres diferentes.   
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                   𝑝𝑚𝑝𝑚௕ = (𝑝௔ − 𝑝௜) + 3 × 10ିଷ ቀ
௣೔

௣ೌ
ቁ

ଶ
൬

ௌ̅೛
మ

௡ºೡ
మ ௗ೔

ర൰ + 0,178 ቀ
௣೔

௣ೌ
𝑆௣̅ቁ

ଶ

+

             3 × 10ିଷ ቀ
௣೔

௣ೌ
ቁ

ଶ

ቀ
ௌ̅೛

మ

௡ºೡ
మ ௗ೐

రቁ                                                                                                           (4.5) 

El primer término representa la diferencia entre presión atmosférica (𝑝௔) y presión de 

admisión (𝑝௜). Para este modelo usaremos una presión atmosférica de 101,325 kPa. El 

segundo término corresponde a la caída de presión en el conducto de admisión y válvulas, 

siendo 𝑑௜ el diámetro de las válvulas de admisión. El tercero es la caída de presión en el 

sistema de escape y por último el cuarto es la caída de presión en el conducto de escape y 

válvulas, con 𝑑௘ el diámetro de válvulas de escape. 

 

4.3 PÉRDIDAS DE ACCIONAMIENTOS AUXILIARES 

Para las pérdidas de accionamientos auxiliares es necesario tener en cuenta todos los 

elementos que producen pérdidas, los ya mencionados en la sección 3.3, con la suma de 

todos se puede tener una mejor aproximación. Sin embargo, el modelo propuesto por 

Heywood [2] solo tiene en cuenta las pérdidas producidas por las bombas de aceite y agua y 

las del alternador. Por ello, de forma aproximada se obtienen las pérdidas como muestra la 

Ecuación (4.6). 

                                𝑝𝑚𝑝𝑚௔ = 8,32 + 1,86 × 10ିଷ 𝑛 + 7,45 × 10ି଻ 𝑛ଶ                        (4.6) 
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Capítulo 5.  MODELO DESARROLLADO 

En este capítulo de realizará un análisis del modelo propuesto en el Capítulo 4. Para ello se 

empleará la herramienta Solver de Excel.  

5.1 REPRESENTACIÓN DEL MODELO 

Para poder realizar un ajuste que se asemeje lo más posible a las pérdidas reales se 

modificarán las constantes de las pérdidas de los modelos propuestos para cada sistema 

donde se produzcan pérdidas mecánicas.  

Antes de comenzar el ajuste se ha desarrollado cada una de las pérdidas mecánicas del motor 

según el modelo propuesto por Patton et al.  y se le ha asignado una constante K a cada una 

de las fórmulas para las pérdidas mecánicas. Este valor será el que se ajustará a partir de los 

porcentajes propuestos para cada una de las pérdidas. 

 

5.2 OBTENCIÓN DEL MODELO  

5.2.1 MODELADO DE PÉRDIDAS MECÁNICAS 

Para poder ajustar el modelo mediante la herramienta Solver, es necesario seleccionar los 

parámetros que se modificarán y los que se mantendrán constantes, así como las restricciones 

que se requieren.  

Para simplificar el modelo se han nombrado cinco nuevas constantes 

(𝐾௉௜௦௧ó௡, 𝐾஼௜௚ü௘ñ௔௟, 𝐾ௌ௜௦௧.஽௜௦௧., 𝐾஻௢௠௕௘௢ 𝑦 𝐾஺௖௖.஺௨௫), cada una multiplicando a su 

correspondiente fórmula de pérdidas mecánicas anteriormente establecida, de forma que las 

ecuaciones quedan de la forma: 
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𝑝𝑚𝑝𝑚௣௜௦௧ó௡ = 𝐾௉௜௦௧ó௡ ∗ [𝐶௣௦ට
ఓ

ఓబ
ቀ

ௌ೛തതതത

஽
ቁ + 𝐶௣௥ ቀ1 +

ହ଴଴

௡
ቁ ቀ

ଵ

஽మ
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                                    10ିସට
ఓ

ఓబ
ቀ

௡஽೎
య௅೎௡º೎

஽మ௜௭
ቁ]                                                                            (5.1) 

𝑝𝑚𝑝𝑚௖௜ = 𝐾஼௜௚ü௘ñ௔௟ ∗ [𝐶௕ට
ఓ

ఓబ
ቀ

௡஽೎
య௅೎௡º೎

஽మ௜௭
ቁ + 𝐶௦ ቀ

஽೎

஽మ௜௭
ቁ + 1,35 × 10ିଵ ቀ

௡మ஽೎
మ௅೎௡º೎

௭
ቁ]       (5.2) 

 

𝑝𝑚𝑝𝑚ௗ௜௦௧ = 𝐾ௌ௜௦௧.஽௜௦௧ ∗  [244ට
ఓ

ఓబ
ቀ

௡௡º೎

஽మ௜௭
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௡
ቁ ቀ
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௜௭
ቁ + 𝐶௥௙ ቀ

௡௡ºೡ
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𝐶௢௛ට
ఓ

ఓబ
൬

௟ೡ೘ೌೣ
భ,ఱ ௡బ,ఱ௡ºೡ

஽௜௭
൰ + 𝐶௢௠ ቀ1 +

ହ଴଴

௡
ቁ ቀ

௟ೡ೘ೌೣ௡ºೡ

௜௭
ቁ]                                                              (5.3) 

 

𝑝𝑚𝑝𝑚௕ = 𝐾஻௢௠௕௘௢ ∗  [(𝑝௔ − 𝑝௜) + 3 × 10ିଷ ቀ
௣೔

௣ೌ
ቁ

ଶ
൬

ௌ̅೛
మ

௡ºೡ
మ ௗ೔

ర൰ + 0,178 ቀ
௣೔

௣ೌ
𝑆௣̅ቁ

ଶ

+ 3 ×

10ିଷ ቀ
௣೔

௣ೌ
ቁ

ଶ

ቀ
ௌ̅೛

మ

௡ºೡ
మ ௗ೐

రቁ]                                                                                                              (5.4) 

 

                      𝑝𝑚𝑝𝑚௔ = 𝐾஺௖௖.஺௨௫ ∗ [8,32 + 1,86 × 10ିଷ 𝑛 + 7,45 × 10ି଻ 𝑛ଶ]               (5.5) 

Se han establecido como restricciones para el modelo los porcentajes que se muestran en la 

Tabla 8.  

 

% de 
pérdidas 

Pistón 45 
Cigüeñal 20 
Sistema de distribución 15 
Bombeo 15 
Accionamientos Auxiliares 5 

Tabla 8. Porcentajes de las pérdidas mecánicas. 
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Una vez establecidos estos valores que corresponden a las pérdidas mecánicas se obtuvieron 

los valores de las constantes mediante iteraciones con la herramienta Solver intentando 

minimizar el error medio cuadrático. 

El objetivo principal es obtener las curvas de potencia efectiva y contrastar con las curvas 

reales de potencia efectiva del motor para comprobar el nivel de acierto en el cálculo de las 

pérdidas. Para ello es esencial obtener el valor de la potencia indicada para cada punto del 

régimen y consecuentemente el valor del rendimiento volumétrico. 

Para poder determinar correctamente tanto el rendimiento como ambas potencias se ha 

propuesto dividir los motores MCIA en cuatro grupos: 

 Grupo 1: Motores de gasolina con aspiración natural. 

 Grupo 2: Motores diésel con aspiración natural. 

 Grupo 3: Motores de gasolina con turbocompresor. 

 Grupo 4: Motores diésel con turbocompresor. 

Además, se ha creado un grupo extra para comprobar realmente si el modelo es capaz de 

predecir las pérdidas de una gran variedad de motores.  

 Grupo 5: Motores gasolina con dos turbocompresores. 

Los motores atmosféricos, también conocidos como motores de aspiración natural, son 

motores que captan el aire directamente de la atmósfera y lo impulsan directamente al 

cilindro por el colector de admisión. Se caracterizan por tener un funcionamiento más suave 

y constante, entregando un par más progresivo a medida que aumentan las revoluciones. Sin 

embargo, existen otro tipo de motores, los motores sobrealimentados. Para este tipo de 

motores, en automoción es más común usar un turbocompresor, una pequeña turbina 

accionada por la propia circulación de los gases en el motor y cuya función es la de impulsar 

más aire a la cámara lo que produce que el motor genere más potencia [26]. 

En el modelo desarrollado, primero, es necesario introducir los valores referentes a cada 

motor de cilindrada [𝑚ଷ], número de cilindros, diámetro [𝑚𝑚], carrera [𝑚𝑚], número de 
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válvulas, número de segmentos, número de ciclos, diámetro de los cojinetes [𝑚𝑚], longitud 

de los cojinetes [𝑚𝑚] y número de cojinetes. 

Para modelar los distintos grupos, es importante tener en cuenta que la curva del rendimiento 

volumétrico es distinta para cada tipo de motor. A continuación, se muestran las curvas del 

rendimiento volumétrico determinadas para cada grupo propuesto anteriormente.  

5.2.2 GRUPO 1: MOTORES DE GASOLINA CON ASPIRACIÓN NATURAL. 

En los motores de gasolina de aspiración natural, la curva del rendimiento volumétrico tiene 

forma de parábola invertida. A bajas revoluciones el rendimiento es bajo, esto se debe a que 

la velocidad del aire por los conductos es lenta y no hay un correcto llenado de los cilindros. 

A medida que aumentan las revoluciones este aumenta, llegando a un pico en torno a los 

4000 rpm con un rendimiento de entre el 85% y el 92%.  

Para el modelo, la ecuación que describe el rendimiento para motores de gasolina de 

aspiración natural es la siguiente: 

                                     𝜂௩(𝑛) = −2,8 × 10ି଼ 𝑛ଶ + 0,00022 𝑛 + 0,48                               (5.6) 

Como se observa en la Figura 19, con esta fórmula de rendimiento se alcanza un máximo 

del 91% en 4000 rpm. 
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Figura 19. Rendimiento volumétrico en motores de gasolina de aspiración natural. 

 

5.2.3 GRUPO 2: MOTORES DIÉSEL CON ASPIRACIÓN NATURAL 

En los motores diésel de aspiración natural la curva del rendimiento volumétrico también 

presenta una forma de parábola invertida. En este caso parte de un rendimiento mayor ya 

que en estos motores al no haber válvula de mariposa que controle la entrada de aire a los 

cilindros no se dificulta tanto su movimiento. Sin embargo, aunque una ventaja de estos 

motores es que alcanzan su mayor rendimiento antes que en aquellos de gasolina, su máximo 

suele estar entre el 80% y el 88%.  

Para desarrollar el modelo se ha propuesto la siguiente ecuación para el rendimiento 

volumétrico: 

                                 𝜂௩(𝑛) = −4,5 × 10ି଼ 𝑛ଶ + 0,000252 𝑛 + 0,4972                               (5.7) 

Tal y como se observa en la Figura 20, este rendimiento alcanza su punto máximo del 85% 

a 2750 rpm. 
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Figura 20. Rendimiento volumétrico en motores diésel de aspiración natural. 

 

5.2.4 GRUPO 3: MOTORES DE GASOLINA CON TURBOCOMPRESOR. 

A diferencia de los otros grupos explicados anteriormente, en los motores sobrealimentados 

el objetivo es que el rendimiento supere el 100%. En los motores de gasolina con 

sobrealimentación la curva del rendimiento parte de valores que se consideran “altos” ya que 

parte de valores de eficiencia máxima en motores de aspiración natural. El rendimiento 

aumenta a medida que aumenta el régimen de giro hasta alcanzar un máximo de entre el 

140% y el 180% en torno a 2500 y 4500 rpm. 

Para determinar las potencias del modelo, se ha propuesto la siguiente curva del rendimiento 

volumétrico: 

                                       𝜂௩(𝑛) = −5,5 × 10ି଼ 𝑛ଶ + 0,00043 𝑛 + 0,6                                (5.8) 

En la Figura 21 se puede observar que el rendimiento alcanza su máximo de 144% en 4000 

rpm. 
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Figura 21. Rendimiento volumétrico en motores de gasolina con turbocompresor. 

 

5.2.5 GRUPO 4: MOTORES DIÉSEL CON TURBOCOMPRESOR. 

Como en el caso del grupo 3, estos motores también alcanzan un rendimiento bastante alto, 

sobre el 100%, pero como ocurre con el caso de los motores diésel de aspiración natural, el 

pico de rendimiento se alcanza a revoluciones más bajas que en los motores de gasolina. Por 

esto, en el caso de motores diésel sobrealimentados también se alcanza el rendimiento 

máximo antes que en los motores de gasolina sobrealimentados. Suele alcanzarse un 

rendimiento de entre 120% y 160% a unas 2000-3000 rpm.  

La curva del rendimiento volumétrico para el modelo se expresa como:  

                                    𝜂௩ (𝑛) = −1.55 × 10ି଻ 𝑛ଶ + 0.00087 𝑛 + 0.3385                      (5.9) 

En la Figura 22 se observa que el máximo rendimiento máximo alcanza el 156% a 2750 rpm. 
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Figura 22. Rendimiento volumétrico en motores diésel con turbocompresor.   

 

5.2.6 GRUPO 5: MOTORES GASOLINA CON DOS TURBOCOMPRESORES. 

Para los motores de gasolina con dos turbocompresores se busca una curva de rendimiento 

volumétrico similar a la se busca una curva similar a la descrita para los motores de gasolina 

con un turbocompresor pero que alcance un valor máximo mayor. Para este tipo de motores 

se espera obtener curvas que alcancen entre el 150% y el 200% a un régimen de unos 2000 

– 4500 rpm, aunque estos valores pueden variar según se empleen turbocompresores de 

pequeño o gran tamaño. 

En el caso del modelo descrito se emplear una curva de rendimiento de forma: 

                                       𝜂௩(𝑛) = −5,5 × 10ି଼ 𝑛ଶ + 0,00045 𝑛 + 0,6                         (5.10) 

Como se observa en la Figura 23 el rendimiento alcanza un valor máximo del 161% a 4500 

rpm. 
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Figura 23. Rendimiento volumétrico en motores gasolina con dos turbocompresores. 

 

5.2.7 OBTENCIÓN DE LAS POTENCIAS INDICADA Y EFECTIVA 

Una vez se ha obtenido la expresión del rendimiento volumétrico es imprescindible conocer 

el valor de la potencia indicada para poder obtener mediante la ecuación (5.11) la potencia 

efectiva. 

                                                                𝑁௘ = 𝑁௜ − 𝑁௣௠                                                     (5.11) 

La expresión que determina la potencia indicada de un motor depende del rendimiento 

indicado (𝜂௜), el flujo másico de aire (𝑚̇௔) y la potencia calorífica (𝑄௜), tal y como se 

muestra en la ecuación (5.12). 

                                                                𝑁௜ = 𝜂௜ 𝑚̇௔ 𝑄௜                                                    (5.12) 

Para simplificar los cálculos del modelo se ha optado por obtener el valor de la potencia 

indicada mediante un modelo de semejanza mecánica. Es decir, mediante el valor de la 

potencia indicada máxima que alcanza el motor es posible obtener el valor de la potencia 
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para cada punto del régimen. Esto se consigue adimensionalizando el régimen y el 

rendimiento volumétrico tomando como referencia los puntos de potencia máxima, tal y 

como se muestra en la ecuación (5.13). 

                                                      𝑁௜ = 𝑁௜଴  ൬
௡

௡ು೐೘ೌೣ
൰ ቀ

ఎೡ

ఎೡ ೘ೌೣ
ቁ                                          (5.13) 

Por tanto, para poder calcular con precisión la potencia efectiva de cada motor es necesario 

conocer aproximadamente la potencia efectiva máxima y el régimen donde se da. 

Como ya se comentó con anterioridad, para obtener la potencia de pérdidas mecánicas se 

emplea la ecuación (2.18).  
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Capítulo 6.  ANÁLISIS DE RESULTADOS 

Para poder analizar el grado de acierto del modelo propuesto con la realidad se han realizado 

varias comparaciones con motores existentes, dos de cada uno de los cuatro primeros grupos 

y uno del último grupo descrito en el Capítulo 5.  

Los motores analizados son los siguientes: 

 Grupo 1: Gasolina aspiración natural. 

- Volkswagen EA111 (MH)  

- Mercedes-Benz M266.920 

 Grupo 2: Diésel aspiración natural. 

- Renault F8Q 

- Volkswagen EA189 (ASY) 

 Grupo 3: Gasolina con turbocompresor. 

- BMW B48A20 

- Audi/Volkswagen EA211 

 Grupo 4: Diésel con turbocompresor. 

- Mercedes-Benz OM642  

- Stellantis F15DVH 

 Grupo 5: Gasolina con dos turbocompresores. 

- BMW S55 

Para poder verificar el modelo y con el fin de simplificarlo, se proponen los siguientes 

valores para las características comunes a todos los motores: ට
µ

µబ
= 1, 𝐷௖ = 50 𝑚𝑚, 𝐿௖ =

20 𝑚𝑚 y 𝑙௩ ௠௔௫ = 350 𝑁. 

Para poder determinar con exactitud las pérdidas mecánicas se ha establecido un total de 

30kW de potencia de pérdidas mecánicas ya que estas pueden alcanzar hasta un 20% de la 
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potencia total entregada por el motor, se ha tomado como base un motor que entrega 150kW 

[27]. 

Se puede comprobar de forma clara que tal y como se esperaba, a medida que aumenta el 

régimen de giro del motor, aumentan también las pérdidas mecánicas.  

En el caso de las pérdidas en el cigüeñal, sistema de distribución y accionamientos auxiliares 

nos encontramos con un crecimiento casi lineal. La pendiente que presentan es constante 

durante todo el funcionamiento del motor. Sin embargo, se aprecia que, a muy bajas 

revoluciones, las pérdidas en el sistema de distribución son ligeramente mayores que en el 

cigüeñal. A medida que aumenta el régimen de giro, las pérdidas producidas por la fricción 

en el cigüeñal superan a las del sistema de distribución. 

En el caso de las pérdidas en el conjunto del pistón y de bombeo las curvas son convexas, 

aumentando su valor de forma exponencial a altas revoluciones ya que son del tipo 𝑁 ~ 𝑛ଶ. 

A partir de los valores establecidos para cada tipo de pérdida en la Tabla 8, las pérdidas a 

6000 rpm representan: Conjunto pistón = 13,5 kW, Cigüeñal = 6 kW, Sistema de distribución 

= 4,5 kW, Bombeo = 4,5 kW y Accionamientos auxiliares = 1,5 kW. 

 

6.1 GRUPO 1: GASOLINA ASPIRACIÓN NATURAL. 

En los motores de gasolina de aspiración natural se espera un aumento de las pérdidas 

mecánicas a medida que aumenta el régimen de giro, tal y como se ha explicado 

anteriormente. En cuanto a la potencia efectiva, es de esperar que esta crezca de manera 

constante hasta alcanzar un máximo en torno a 5000 – 6000 rpm. 

Tras ajustar el modelo a los motores propuestos se obtuvieron las siguientes gráficas de 

potencia de pérdidas mecánicas y potencia efectiva en función del régimen. 
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6.1.1 VOLKSWAGEN EA111 (MH) 

Se trata de un motor de cuatro tiempos con una disposición de válvulas tipo II (SOHC), 

perteneciente a un Volkswagen Golf 1.3C de 1987, sus parámetros son los siguientes: 

Cilindrada (m^3) 0,001272 
Cilindros L 4 
Diámetro (mm) 75 
Carrera (mm) 72 
Nº de válvulas 8 
Nº de segmentos 12 
i 2 
Nº de cojinetes 8 

Tabla 9. Parámetros Volkswagen EA111 (MH). 

Este motor alcanza una potencia efectiva máxima de 40,5 kW a 5000 rpm. 

Al ejecutar la herramienta Solver se obtuvieron los valores de las constantes mostrados en 

la Tabla 10. 

K_Pistón 0,9267 
K_Cigüeñal 1,5883 
K_Sist.Dist. 0,9494 
K_Bombeo 2,6732 
K_Acc.Aux. 127,3483 

Tabla 10. Constantes del modelo Volkswagen EA111 (MH) 

Las curvas obtenidas con el modelo se muestran a continuación. 
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Gráfica 19. Pérdidas mecánicas en función del régimen de giro Volkswagen EA111 (MH). 

 

 

Gráfica 20. Comparación potencia efectiva del modelo y potencia efectiva real del Volkswagen EA111 (MH). 
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En la Gráfica 20 se puede comprobar que la curva generada por el modelo se aproxima 

mucho a la curva real, tanto en valores como en forma. A bajas revoluciones se observa que 

el modelo da valores más altos a los reales, pero a medida que aumentan las revoluciones, 

sobre 2750 rpm, ambas curvas coinciden. La máxima potencia establecida por el modelo es 

de 41412,01 W a 5000 rpm. En este punto, el error entre el modelo y curva real es del 2,20%, 

mientras que el error medio en toda la curva es de 10,72%. Además, observando la Gráfica 

19, es posible determinar los valores de la potencia de pérdidas mecánicas para el punto de 

mayor potencia efectiva. En el caso del modelo desarrollado, a 5000 rpm se tienen las 

pérdidas mostradas en la Tabla 11. 

Potencia de pérdidas mecánicas  Potencia (W) 
Pistón 9375,28 
Cigüeñal 4904,65 
Sistema distribución 3765,25 
Bombeo 2613,05 
Accionamientos auxiliares 978,54 

Tabla 11. Potencia de pérdidas mecánicas con potencia efectiva máxima Volkswagen EA111 (MH) 

6.1.2 MERCEDES-BENZ M226.920 

Se trata de un motor de cuatro tiempos con una disposición de válvulas tipo II (SOHC), 

perteneciente a un Mercedes-Benz A 160, sus parámetros son los siguientes: 

Cilindrada (m^3) 0,001498 
Cilindros L 4 
Diámetro (mm) 83 
Carrera (mm) 69,2 
Nº de válvulas 8 
Nº de segmentos 12 
i 2 
Nº de cojinetes 8 

Tabla 12. Parámetros Mercedes-Benz M266.920. 

Este motor alcanza una potencia efectiva máxima de 70 kW a 5500 rpm. 

Al ejecutar la herramienta Solver se obtuvieron los valores de las constantes mostrados en 

la Tabla 13. 
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K_Pistón 0,9068 
K_Cigüeñal 1,6396 
K_Sist.Dist. 0,8139 
K_Bombeo 2,4557 
K_Acc.Aux. 108,1355 

Tabla 13. Constantes del modelo Mercedes-Benz M266.920.  

Las curvas obtenidas con el modelo se muestran a continuación. 

 

Gráfica 21. Pérdidas mecánicas en función del régimen de giro Mercedes-Benz M226.920. 
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Gráfica 22. Comparación potencia efectiva del modelo y potencia efectiva real del Mercedes-Benz 

M226.920. 
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Potencia de pérdidas mecánicas  Potencia (W) 
Pistón 11343,89 
Cigüeñal 5440,29 
Sistema distribución 4133,26 
Bombeo 3471,67 
Accionamientos auxiliares 1220,16 

Tabla 14. Potencia de pérdidas mecánicas con potencia efectiva máxima Mercedes-Benz M226,920.  
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6.2 GRUPO 2: DIÉSEL ASPIRACIÓN NATURAL 

En los motores de diésel de aspiración natural se espera un aumento de las pérdidas 

mecánicas a medida que aumenta el régimen de giro, tal y como se ha explicado 

anteriormente. En cuanto a la potencia efectiva, es de esperar que esta crezca de manera 

constante hasta alcanzar un máximo en torno a 4000 – 4500 rpm. 

Tras ajustar el modelo a los motores propuestos se obtuvieron las siguientes gráficas de 

potencia de pérdidas mecánicas y potencia efectiva en función del régimen. 

6.2.1 RENAULT F8Q 

Se trata de un motor de cuatro tiempos con una disposición de válvulas tipo II (SOHC), 

perteneciente a un Renault Clio 1.9D, sus parámetros son los siguientes: 

Cilindrada (m^3) 0,00187 
Cilindros L 4 
Diámetro (mm) 80 
Carrera (mm) 93 
Nº de válvulas 8 
Nº de segmentos 12 
i 2 
Nº de cojinetes 8 

Tabla 15. Parámetros Renault F8Q. 

Este motor alcanza una potencia efectiva máxima de 47 kW a 4500 rpm. 

Al ejecutar la herramienta Solver se obtuvieron los valores de las constantes mostrados en 

la Tabla 16. 

K_Pistón 0,5226 
K_Cigüeñal 1,2237 
K_Sist.Dist. 0,6498 
K_Bombeo 1,0932 
K_Acc.Aux. 86,6241 

Tabla 16. Constantes del modelo Renault F8Q. 

Las curvas obtenidas con el modelo se muestran a continuación. 
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Gráfica 23. Pérdidas mecánicas en función del régimen de giro Renault F8Q. 

 

Gráfica 24. Comparación potencia efectiva del modelo y potencia efectiva real del Renault F8Q. 
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un valor más alto de potencia efectiva que el real excepto tras alcanzar el máximo, cuyo 

valor es menor que el que se da realmente. La máxima potencia establecida por el modelo 

es de 45703,62 W a 4000 rpm. En este punto, el error entre el modelo y curva real es del 

0,22%, aunque el error en este punto es muy bajo, el modelo no se ajusta a la realidad ya que 

el máximo real se da a 4500 rpm y alcanza un valor de 47000 W. El error medio en toda la 

curva es de 7,74%. Al observar la Gráfica 23 es posible determinar la potencia de pérdidas 

para el punto de máxima potencia efectiva, estos valores son los mostrados en la Tabla 17. 

Potencia de pérdidas mecánicas  Potencia (W) 
Pistón 6000,33 
Cigüeñal 3845,4 
Sistema distribución 3047,77 
Bombeo 1341,11 
Accionamientos auxiliares 597,84 

Tabla 17. Potencia de pérdidas mecánicas con potencia efectiva máxima Renault F8Q. 

6.2.2 VOLKSWAGEN EA189 (ASY) 

Se trata de un motor de cuatro tiempos con una disposición de válvulas tipo II (SOHC), 

perteneciente a un Seat Ibiza 1,9SDI, sus parámetros son los siguientes: 

Cilindrada (m^3) 0,001896 
Cilindros L 4 
Diámetro (mm) 79,5 
Carrera (mm) 95,5 
Nº de válvulas 8 
Nº de segmentos 12 
i 2 
Nº de cojinetes 8 

Tabla 18. Parámetros Volkswagen EA189 (ASY). 

Este motor alcanza una potencia efectiva máxima de 50 kW a 4250 rpm. 

Al ejecutar la herramienta Solver se obtuvieron los valores de las constantes mostrados en 

la Tabla 19. 
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K_Pistón 0,4989 
K_Cigüeñal 1,1924 
K_Sist.Dist. 0,6406 
K_Bombeo 1,0228 
K_Acc.Aux. 85,4362 

Tabla 19. Constantes del modelo Volkswagen EA189 (ASY). 

Las curvas obtenidas con el modelo se muestran a continuación. 

 

Gráfica 25. Pérdidas mecánicas en función del régimen de giro Volkswagen EA189 (ASY). 
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Gráfica 26. Comparación potencia efectiva del modelo y potencia efectiva real del Volkswagen EA189 

(ASY). 
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máxima a 1000 rpm. La máxima potencia establecida por el modelo es de 49347,25 W a 
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Cigüeñal 3846,35 
Sistema distribución 3047,35 
Bombeo 1340,71 
Accionamientos auxiliares 597,84 

Tabla 20. Potencia de pérdidas mecánicas con potencia efectiva máxima Volkswagen EA189 (ASY). 
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6.3 GRUPO 3: GASOLINA CON TURBOCOMPRESOR 

En los motores de gasolina con turbocompresor se espera un aumento de las pérdidas 

mecánicas a medida que aumenta el régimen de giro, tal y como se ha explicado 

anteriormente. En cuanto a la potencia efectiva, es de esperar que esta crezca de manera 

constante hasta alcanzar un máximo en torno a 4500 rpm. En este punto se limita la potencia 

efectiva para no dañar los componentes del motor. 

Tras ajustar el modelo a los motores propuestos se obtuvieron las siguientes gráficas de 

potencia de pérdidas mecánicas y potencia efectiva en función del régimen. 

6.3.1 BMW B48A20 

Se trata de un motor de cuatro tiempos con una disposición de válvulas tipo I (DOHC), 

perteneciente a un Mini Cooper S del 2022, sus parámetros son los siguientes: 

Cilindrada (m^3) 0,001998 
Cilindros L 4 
Diámetro (mm) 94,6 
Carrera (mm) 82 
Nº de válvulas 16 
Nº de segmentos 12 
i 2 
Nº de cojinetes 8 

Tabla 21. Parámetros BMW B48A20. 

Este motor alcanza una potencia efectiva máxima de 131 kW a 4500 rpm. 

Al ejecutar la herramienta Solver se obtuvieron los valores de las constantes mostrados en 

la Tabla 22. 

K_Pistón 0,6562 
K_Cigüeñal 1,5782 
K_Sist.Dist. 0,8049 
K_Bombeo 1,3144 
K_Acc.Aux. 81,0746 

Tabla 22. Constantes del modelo BMW B48A20. 



UNIVERSIDAD PONTIFICIA COMILLAS 
ESCUELA TÉCNICA SUPERIOR DE INGENIERÍA (ICAI) 
GRADO EN INGENIERÍA EN TECNOLOGÍAS INDUSTRIALES 

 
ANÁLISIS DE RESULTADOS 

70 

Las curvas obtenidas con el modelo se muestran a continuación. 

 

Gráfica 27. Pérdidas mecánicas en función del régimen de giro del BMW B48A20. 

 

Gráfica 28. Comparación de la potencia efectiva del modelo y potencia efectiva real del BMW B48A20. 
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En la Gráfica 28Gráfica 28 se puede comprobar que la curva generada por el modelo se 

aproxima mucho a la curva real, tanto en valores como en forma. Se puede observar que a 

bajas revoluciones la diferencia entre ambas curvas es mayor, siendo la potencia eficaz real 

mayor que la que da el modelo. La máxima potencia establecida por el modelo es de 

134501,37 W a 5500 rpm. En este punto, el error entre el modelo y curva real es del 2,60%, 

mientras que el error medio en toda la curva es de 7,87%. La diferencia máxima entre ambas 

curvas se da a 6500 rpm. A partir de la Gráfica 27 se pueden determinar cuáles son las 

potencias de pérdidas mecánicas del motor cuando este se encuentra en el régimen de giro 

para el que mayor potencia efectiva se obtiene de acuerdo con el modelo, los valores son los 

que se muestran en la Tabla 23. 

Potencia de pérdidas mecánicas  Potencia (W) 
Pistón 11343,86 
Cigüeñal 5430,66 
Sistema distribución 4069,54 
Bombeo 3470,09 
Accionamientos auxiliares 1220,16 

Tabla 23. Potencia de pérdidas mecánicas con potencia efectiva máxima BMW B48A20. 

6.3.2 AUDI/VOLKSWAGEN EA211 

Se trata de un motor de cuatro tiempos con una disposición de válvulas tipo I (DOHC), 

perteneciente a un Audi A3 1.4 TFSI del 2012, sus parámetros son los siguientes: 

Cilindrada (m^3) 0,001395 
Cilindros L 4 
Diámetro (mm) 74,5 
Carrera (mm) 80 
Nº de válvulas 16 
Nº de segmentos 12 
i 2 
Nº de cojinetes 8 

Tabla 24. Parámetros Audi/Volkswagen EA211. 

Este motor alcanza una potencia efectiva máxima de 90 kW a 4500 rpm. 
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Al ejecutar la herramienta Solver se obtuvieron los valores de las constantes mostrados en 

la Tabla 25. 

K_Pistón 0,7564 
K_Cigüeñal 1,4296 
K_Sist.Dist. 1,038 
K_Bombeo 1,9773 
K_Acc.Aux. 116,1197 

Tabla 25. Constantes del modelo Audi/Volkswagen EA211. 

Las curvas obtenidas con el modelo se muestran a continuación. 

 

Gráfica 29. Pérdidas mecánicas en función del régimen de giro del Audi/Volswagen EA211. 
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Gráfica 30. Comparación potencia efectiva del modelo y potencia efectiva real del Audi/Volkswagen EA211. 

En la Gráfica 30 se puede comprobar que la curva generada por el modelo se aproxima 

mucho a la curva real, tanto en valores como en forma. A lo largo de todo el recorrido, hasta 

que se llega al máximo real, se observa que la potencia dada por el modelo es menor que la 

real. Cuando la curva real llega a su máximo y se controla la potencia que entrega el motor, 

el valor de la potencia dada por el modelo sigue aumentando. La máxima potencia 

establecida por el modelo es de 93192,51 W a 5250 rpm. En este punto, el error entre el 

modelo y curva real es del 2,9%, mientras que el error medio en toda la curva es de 7,29%. 

Observando la Gráfica 29, se han obtenido los valores de la Tabla 26, es la potencia de 

pérdidas mecánicas que se dan cuando se alcanza el punto de mayor potencia efectiva. 

Potencia de pérdidas mecánicas  Potencia (W) 
Pistón 10336,14 
Cigüeñal 5174,52 
Sistema distribución 3839,22 
Bombeo 3020,46 
Accionamientos auxiliares 1094,76 

Tabla 26. Potencia de pérdidas mecánicas con potencia efectiva máxima Audi/Volkswagen EA211. 
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6.4 GRUPO 4: DIÉSEL CON TURBOCOMPRESOR 

En los motores de diésel con turbocompresor se espera un aumento de las pérdidas 

mecánicas a medida que aumenta el régimen de giro, tal y como se ha explicado 

anteriormente. En cuanto a la potencia efectiva, es de esperar que esta crezca de manera 

constante hasta alcanzar un máximo en torno a 4000 rpm. En este punto se limita la potencia 

efectiva para no dañar los componentes del motor. 

Tras ajustar el modelo a los motores propuestos se obtuvieron las siguientes gráficas de 

potencia de pérdidas mecánicas y potencia efectiva en función del régimen. 

6.4.1 MERCEDES-BENZ OM642 

Se trata de un motor de cuatro tiempos con una disposición de válvulas tipo I (DOHC), 

perteneciente a un Jeep Commander 3.0 CRD, sus parámetros son los siguientes: 

Cilindrada (m^3) 0,002987 
Cilindros V 6 
Diámetro (mm) 83 
Carrera (mm) 92 
Nº de válvulas 24 
Nº de segmentos 18 
i 2 
Nº de cojinetes 12 

Tabla 27. Parámetros Mercedes-Benz OM642. 

Este motor alcanza una potencia efectiva máxima de 160 kW a 4000 rpm. 

Al ejecutar la herramienta Solver se obtuvieron los valores de las constantes mostrados en 

la Tabla 28. 

K_Pistón 0,3563 
K_Cigüeñal 0,8508 
K_Sist.Dist. 0,353 
K_Bombeo 0,7236 
K_Acc.Aux. 56,1091 

Tabla 28. Constantes del modelo Mercedes-Benz OM642. 
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Las curvas obtenidas con el modelo se muestran a continuación. 

 

Gráfica 31. Pérdidas mecánicas en función del régimen de giro del Mercedes-Benz OM642. 
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Gráfica 32. Comparación de potencia efectiva del modelo y potencia efectiva real del Mercedes-Benz 

OM642. 

En la Gráfica 32 se puede comprobar que la curva generada por el modelo se aproxima 

mucho a la curva real, tanto en valores como en forma. A lo largo de la curva se puede 

observar que el valor de la potencia establecida por el modelo es menor y va algo adelantada 

con respecto a la real. Se puede observar una gran diferencia de potencias a partir de 3000 

rpm, punto en el que se comienza a llegar a la potencia máxima del motor. La máxima 

potencia establecida por el modelo se da a mayores revoluciones que en el motor real, 

alcanza un valor muy similar en potencia de 167705,84 W a 3750 rpm. En este punto, el 

error entre el modelo y curva real es del 3,5%, mientras que el error medio en toda la curva 

es de 7,07%.  

En la Gráfica 31 se puede observar la potencia de pérdidas mecánicas, para el punto en el 

que hay mayor potencia efectiva según el modelo se obtienen las potencias de la Tabla 29. 
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Potencia de pérdidas mecánicas  Potencia (W) 
Pistón 5291,46 
Cigüeñal 3583,11 
Sistema distribución 2627,59 
Bombeo 1106,8 
Accionamientos auxiliares 521,83 

Tabla 29. Potencia de pérdidas mecánicas con potencia efectiva máxima Mercedes-Benz OM642. 

6.4.2 STELLANTIS F15DVH 

Se trata de un motor de cuatro tiempos con una disposición de válvulas tipo I (DOHC), 

perteneciente a un Opel Astra 1.5 Diesel 130 automatic, sus parámetros son los siguientes: 

Cilindrada (m^3) 0,001499 
Cilindros L 4 
Diámetro (mm) 75 
Carrera (mm) 84,8 
Nº de válvulas 16 
Nº de segmentos 12 
i 2 
Nº de cojinetes 8 

Tabla 30. Parámetros Stellantis F15DVH. 

Este motor alcanza una potencia efectiva máxima de 47 kW a 4500 rpm. 

Al ejecutar la herramienta Solver se obtuvieron los valores de las constantes mostrados en 

la Tabla 31. 

K_Pistón 0,6691 
K_Cigüeñal 1,3477 
K_Sist.Dist. 0,9691 
K_Bombeo 1,6388 
K_Acc.Aux. 108,0634 

Tabla 31. Constantes del modelo Stellantis F12DVH. 

Las curvas obtenidas con el modelo se muestran a continuación. 



UNIVERSIDAD PONTIFICIA COMILLAS 
ESCUELA TÉCNICA SUPERIOR DE INGENIERÍA (ICAI) 
GRADO EN INGENIERÍA EN TECNOLOGÍAS INDUSTRIALES 

 
ANÁLISIS DE RESULTADOS 

78 

 

Gráfica 33. Pérdidas mecánicas del Stellantis F15DVH. 

 

Gráfica 34. Comparación de potencia efectiva del modelo y potencia efectiva real del Stellantis F15DVH. 
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observar que la potencia dada por el modelo es inferior a la real, a medida que aumentan las 

revoluciones del motor la forma de las curvas se mantiene prácticamente idénticas pero el 

valor de la potencia es inferior al real. La máxima potencia establecida por el modelo es de 

91826,28 W a 3750 rpm. En este punto, el error entre el modelo y curva real es del 5%, 

mientras que el error medio en toda la curva es de 10,36%. En la Gráfica 33 se puede 

observar la potencia de pérdidas mecánicas para cada punto del régimen, para el caso en el 

que el modelo proporciona el valor máximo de potencia efectiva se obtienen los valores de 

potencia mostrados en la Tabla 32. 

Potencia de pérdidas mecánicas  Potencia (W) 
Pistón 5273,85 
Cigüeñal 3598,69 
Sistema distribución 2803,94 
Bombeo 1108,24 
Accionamientos auxiliares 521,84 

Tabla 32. Potencia de pérdidas mecánicas con potencia efectiva máxima Stellantis F15DVH.  

 

6.5 GRUPO 5: GASOLINA CON DOS TURBOCOMPRESORES. 

En los motores de gasolina con dos turbocompresores se espera unas pérdidas que aumentan 

a medida que aumenta el régimen de giro. En cuanto a potencia efectiva, se espera que 

alcance un máximo en torno a 5000 – 6000 rpm y que en este punto se limite, de igual forma 

que en los motores de un solo turbocompresor, la potencia entregada con el fin de no dañar 

el resto de las componentes del motor. 

Tras ajustar el modelo a los motores propuestos se obtuvieron las siguientes gráficas de 

potencia de pérdidas mecánicas y potencia efectiva en función del régimen. 

6.5.1 BMW S55 

Se trata de un motor de cuatro tiempos con una disposición de válvulas tipo I (DOHC), 

perteneciente a un BMW M3 6 Speed del 2018, sus parámetros son los siguientes: 
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Cilindrada (m^3) 0,002979 
Cilindros L 6 
Diámetro (mm) 84 
Carrera (mm) 89,6 
Nº de válvulas 24 
Nº de segmentos 18 
i 2 
Nº de cojinetes 12 

Tabla 33. Parámetros BMW S55. 

Este motor alcanza una potencia efectiva máxima de 315 kW a 6250 rpm. 

Al ejecutar la herramienta Solver se obtuvieron los valores de las constantes mostrados en 

la Tabla 34. 

K_Pistón 0,3576 
K_Cigüeñal 1,2083 
K_Sist.Dist. 0,5134 
K_Bombeo 0,7391 
K_Acc.Aux. 54,3763 

Tabla 34. Constantes del modelo BMW S55. 

Con estos parámetros se obtuvieron las siguientes curvas de pérdidas mecánicas y de 

potencia efectiva. 
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Gráfica 35. Pérdidas mecánicas BMW S55. 

 

Gráfica 36. Comparación de potencia efectiva del modelo y potencia efectiva real del BMW S55. 

En la Gráfica 36 se puede comprobar que la curva generada por el modelo se aproxima 

mucho a la curva real, tanto en valores como en forma. Se puede observar que, a bajas 

0

5000

10000

15000

20000

25000

30000

35000

40000

45000

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000

Po
te

nc
ia

 (W
)

Régimen (rpm)

Pérdidas mecánicas

N_Pistón 2

N_Cigüeñal 2

N_Sist.Dist 2

N_Bombeo 2

N_Acc.Aux 2

N_MEC

0

50000

100000

150000

200000

250000

300000

350000

0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000

Po
te

nc
ia

 e
fe

ct
iv

a 
(W

)

Régimen (rpm)

Potencias

Curva REAL

P efectiva



UNIVERSIDAD PONTIFICIA COMILLAS 
ESCUELA TÉCNICA SUPERIOR DE INGENIERÍA (ICAI) 
GRADO EN INGENIERÍA EN TECNOLOGÍAS INDUSTRIALES 

 
ANÁLISIS DE RESULTADOS 

82 

revoluciones, entre 1000 rpm y 4000 rpm hay una ligera diferencia entre la curva real y la 

determinada a través del modelo. A medida que aumentan las revoluciones ambas curvas se 

unen hasta alcanzar el máximo a 6500 rpm.  

La máxima potencia establecida por el modelo es de 315058,8 W a 6250 rpm, en este punto, 

el error entre el modelo y curva real es del 1%, mientras que el error medio en toda la curva 

es de 4,98%. En la Gráfica 35 se puede observar la potencia de pérdidas mecánicas para cada 

punto del régimen, para el caso en el que el modelo proporciona el valor máximo de potencia 

efectiva se obtienen los valores de potencia mostrados en la Tabla 35. 

Potencia de pérdidas mecánicas  Potencia (W) 
Pistón 14648,38 
Cigüeñal 6301,13 
Sistema distribución 4722,48 
Bombeo 5084,26 
Accionamientos auxiliares 1655,19 

Tabla 35. Potencia de pérdidas mecánicas con la potencia efectiva máxima del BMW S55. 
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Capítulo 7.  CONCLUSIONES Y TRABAJOS FUTUROS 

Al comienzo del proyecto se ha realizado un estudio a fondo de los parámetros básicos del 

motor, así como de su funcionamiento y, sobre todo, de las pérdidas mecánicas que se dan 

durante el funcionamiento de los MCIA, tanto en MEP como en MEC. 

Partiendo de un modelo ya existente, se han podido determinar las pérdidas mecánicas que 

se producen en motores de configuración atmosférica y sobrealimentada tanto de encendido 

provocado como encendido por compresión. Con el objetivo de comprobar la efectividad de 

este modelo, se ha aplicado a una gran variedad de motores, tanto en cualidades como en 

año de fabricación, obteniendo un error inferior al 11% en todos los casos. Cabe destacar 

que, aunque casi todos los motores elegidos para realizar el estudio tienen una disposición 

de 4 cilindros en línea, en el caso del Mercedes-Benz OM642 se cuenta con una disposición 

en V de 6 cilindros y en el BMW S55 se cuenta con una disposición de 6 cilindros en línea, 

al aplicar el modelo se comprueba que sus resultados también son fiables.  

En línea con lo expuesto por Heywood, con el modelo de Patton y Heywood es posible 

determinar aproximadamente las pérdidas mecánicas que se generan durante el 

funcionamiento de un MCIA [2]. Cabe destacar que, aunque un se trata de un modelo 

bastante bueno y fiable, es casi imposible determinar con exactitud las pérdidas mecánicas 

para cada motor. Esto se debe a que, durante el funcionamiento de un MCIA, influyen en la 

fricción y bombeo todos los parámetros de diseño del motor, así como factores operativos 

externos que no son posibles incluir en un único modelo ya que este sería diferente para cada 

motor que se pretende estudiar. 

De cara a trabajos futuros, sería interesante poder determinar con exactitud qué valor se da 

de pérdidas mecánicas para cada tipo de motor realmente de forma teórica. Se trata de un 

trabajo complicado, ya que, aunque la teoría de los MCIA se ha mantenido constante desde 

sus inicios, a medida que se optimizan los motores, sobre todo en automoción debido a las 

restricciones de emisiones, estas pérdidas se reducen considerablemente y no se podrían 
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tomar valores base para todos los motores a estudiar. La mejor forma de poder establecer las 

pérdidas es de forma práctica, en un banco de ensayos y con los elementos de medida 

correctos, y aun así no se podría determinar con exactitud debido a todos los factores de los 

que esto depende. 

 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



UNIVERSIDAD PONTIFICIA COMILLAS 
ESCUELA TÉCNICA SUPERIOR DE INGENIERÍA (ICAI) 
GRADO EN INGENIERÍA EN TECNOLOGÍAS INDUSTRIALES 

 
RESUMEN DE LOS MODELOS 

85 

Capítulo 8.  RESUMEN DE LOS MODELOS 

Con el objetivo de unificar los criterios de cálculo y aportar una visión más global de los 

modelos, en este capítulo se presentan los parámetros y ecuaciones empleadas para cada 

motor, así como los resultados obtenidos con el modelo. Las ecuaciones comunes a todos 

los motores se muestran a continuación, todas ellas ya descritas con anterioridad. 

Las correspondientes al cálculo de las potencias de pérdidas mecánicas son las siguientes: 

𝑝𝑚𝑝𝑚௣௜௦௧ó௡ = 𝐾௉௜௦௧ó௡ ∗ [𝐶௣௦ට
ఓ

ఓబ
ቀ

ௌ೛തതതത

஽
ቁ + 𝐶௣௥ ቀ1 +

ହ଴଴

௡
ቁ ቀ

ଵ

஽మ
ቁ + 3,03 ×

                                    10ିସට
ఓ

ఓబ
ቀ

௡஽೎
య௅೎௡º೎

஽మ௜௭
ቁ]                                                             (5.1, repetida) 

𝑝𝑚𝑝𝑚௖௜ = 𝐾஼௜௚ü௘ñ௔௟ ∗ [𝐶௕ට
ఓ

ఓబ
ቀ

௡஽೎
య௅೎௡º೎

஽మ௜௭
ቁ + 𝐶௦ ቀ

஽೎

஽మ௜௭
ቁ + 1,35 × 10ିଵ଴ ቀ

௡మ஽೎
మ௅೎௡º೎

௭
ቁ     

                                                                                                                            (5.2, repetida) 

 

𝑝𝑚𝑝𝑚ௗ௜௦௧ = 𝐾ௌ௜௦௧.஽௜௦௧ ∗  [244ට
ఓ

ఓబ
ቀ

௡௡º೎

஽మ௜௭
ቁ + 4,12 + 𝐶௙௙ ቀ1 +

ହ଴଴

௡
ቁ ቀ

௡ºೡ

௜௭
ቁ + 𝐶௥௙ ቀ

௡௡ºೡ

௜௭
ቁ +

𝐶௢௛ට
ఓ

ఓబ
൬

௟ೡ೘ೌೣ
భ,ఱ ௡బ,ఱ௡ºೡ

஽௜௭
൰ + 𝐶௢௠ ቀ1 +

ହ଴଴

௡
ቁ ቀ

௟ೡ೘ೌೣ௡ºೡ

௜௭
ቁ]                                              (5.3, repetida) 

 

𝑝𝑚𝑝𝑚௕ = 𝐾஻௢௠௕௘௢ ∗  [(𝑝௔ − 𝑝௜) + 3 × 10ିଷ ቀ
௣೔

௣ೌ
ቁ

ଶ
൬

ௌ̅೛
మ

௡ºೡ
మ ௗ೔

ర൰ + 0,178 ቀ
௣೔

௣ೌ
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ଶ

+ 3 ×

10ିଷ ቀ
௣೔

௣ೌ
ቁ

ଶ

ቀ
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మ
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మ ௗ೐

రቁ]                                                                                            (5.4, repetida) 
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 𝑝𝑚𝑝𝑚௔ = 𝐾஺௖௖.஺௨௫ ∗ [8,32 + 1,86 × 10ିଷ 𝑛 + 7,45 × 10ି଻ 𝑛ଶ]                      (5.5, repetida) 

                                                              𝑁 = 𝑝𝑚𝑝𝑚 𝑖 𝑛 𝑉஽                                                   (8.1) 

En lo referente al cálculo de potencias efectiva e indicada: 

                                                                𝑁௘ = 𝑁௜ − 𝑁௣௠                                   (5.11, repetida) 

                                                      𝑁௜ = 𝑁௜଴  ൬
௡

௡ು೐೘ೌೣ
൰ ቀ

ఎೡ

ఎೡ ೘ೌೣ
ቁ                           (5.13, repetida) 

 

8.1 GRUPO 1: GASOLINA ASPIRACIÓN NATURAL 

Para este grupo de motores, se emplea la ecuación de rendimiento volumétrico (5.6), descrita 

anteriormente en el apartado 5.2.2. 

                                       𝜂௩(𝑛) = −2,8 × 10ି଼ 𝑛ଶ + 0,00022 𝑛 + 0,48             (5.6, repetida) 

8.1.1 VOLKSWAGEN EA111 (MH) 

Para poder determinar la curva de la potencia indicada, se ha empleado la potencia indicada 

máxima que aporta el motor, 70,5 kW, a 6000 rpm aplicándose en la fórmula ya descrita 

(5.13). 

                                                      𝑁௜ = 70500 ቀ
௡

଺଴଴଴
ቁ ቀ

ఎೡ

ఎೡ ೘ೌೣ
ቁ                         (5.13, repetida) 

Con estas ecuaciones, que no dependen directamente de los parámetros de diseño del motor, 

se obtienen los siguientes valores de rendimiento volumétrico y potencia indicada en cada 

punto. 
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Imagen 1. Valores rendimiento y potencia Volkswagen EA111 (MH). 

Sustituyendo los parámetros que se muestran en la Tabla 9 en las fórmulas de potencia de 

pérdidas del apartado 5.2.1, se obtienen los valores de las constantes de la Tabla 10, tal y 

como se muestra en la Imagen 2.  
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Imagen 2. Valores de las constantes y errores medios tras aplicar los porcentajes de pérdidas Volkswagen 

EA111 (MH) 

Una vez conocidos los valores de las constantes, es posible determinar las pérdidas 

mecánicas, así como el porcentaje que cada tipo representa del total de pérdidas, como se 

observa en la 

Imagen 3.  
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Imagen 3. Potencia de pérdidas y porcentajes Volkswagen EA111 (MH). 

Por último, se calculan los valores de potencia mecánica, a partir de la suma de potencia de 

todas las pérdidas de la Imagen 3 y potencia efectiva para cada punto del régimen con la 

fórmula (5.11), restando a la potencia indicada la potencia mecánica.  

En la Imagen 4 se puede comprobar la similitud de los parámetros obtenidos con el modelo 

y los parámetros reales para cada punto del régimen, esto se puede comprobar de forma 

visual en la Gráfica 20. 
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Imagen 4. Potencias y porcentaje de error de los valores del modelo y curva real Volkswagen EA111 (MH). 

8.1.2 MERCEDES-BENZ M226.920 

Para poder determinar la curva de la potencia indicada, se ha empleado la potencia indicada 

máxima que aporta el motor, 100 kW, a 6000 rpm aplicándose en la fórmula ya descrita 

(5.13). 

                                                      𝑁௜ = 100000 ቀ
௡

଺଴଴଴
ቁ ቀ

ఎೡ

ఎೡ ೘ೌೣ
ቁ                         (5.13, repetida) 

Con estas ecuaciones, que no dependen directamente de los parámetros de diseño del motor, 

se obtienen los siguientes valores de rendimiento volumétrico y potencia indicada en cada 

punto. 
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Imagen 5. Valores rendimiento y potencia Mercedes-Benz M266.920. 

Sustituyendo los parámetros que se muestran en la Tabla 12 en las fórmulas de potencia de 

pérdidas del apartado 5.2.1, se obtienen los valores de las constantes de la Tabla 13, tal y 

como se muestra en la Imagen 6. 
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Imagen 6. Valores de las constantes y errores medios tras aplicar los porcentajes de pérdidas Mercedes-

Benz M266.920. 

Una vez conocidos los valores de las constantes, es posible determinar las pérdidas 

mecánicas, así como el porcentaje que cada tipo representa del total de pérdidas, como se 

observa en la Imagen 7. 

 

Imagen 7. Potencia de pérdidas y porcentajes Mercedes-Benz M266.902. 
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Por último, se calculan los valores de potencia mecánica, a partir de la suma de potencia de 

todas las pérdidas de la Imagen 7 y potencia efectiva para cada punto del régimen con la 

fórmula (5.11), restando a la potencia indicada la potencia mecánica.  

En la Imagen 8 se puede comprobar la similitud de los parámetros obtenidos con el modelo 

y los parámetros reales para cada punto del régimen, esto se puede comprobar de forma 

visual en la Gráfica 22. 

 

Imagen 8. Potencias y porcentaje de error de los valores del modelo y curva real Mercedes-Benz M266.920. 

 

8.2 GRUPO 2: DIÉSEL ASPIRACIÓN NATURAL 

Para este grupo de motores, se emplea la ecuación de rendimiento volumétrico (5.7), descrita 

anteriormente en el apartado 5.2.3. 
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                                 𝜂௩(𝑛) = −4,5 × 10ି଼ 𝑛ଶ + 0,000252 𝑛 + 0,4972           (5.7, repetida) 

8.2.1 RENAULT F8Q 

Para poder determinar la curva de la potencia indicada, se ha empleado la potencia indicada 

máxima que aporta el motor, 77 kW, a 4700 rpm aplicándose en la fórmula ya descrita (5.13). 

                                                      𝑁௜ = 77000 ቀ
௡

ସ଻଴଴
ቁ ቀ

ఎೡ

ఎೡ ೘ೌೣ
ቁ                         (5.13, repetida) 

Con estas ecuaciones, que no dependen directamente de los parámetros de diseño del motor, 

se obtienen los siguientes valores de rendimiento volumétrico y potencia indicada en cada 

punto. 

 

Imagen 9. Valores rendimiento y potencia Renault F8Q. 
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Sustituyendo los parámetros que se muestran en la Tabla 15 en las fórmulas de potencia de 

pérdidas del apartado 5.2.1, se obtienen los valores de las constantes de la Tabla 16, tal y 

como se muestra en la Imagen 10. 

 

Imagen 10. Valores de las constantes y errores medios tras aplicar los porcentajes de pérdidas Renault F8Q. 

Una vez conocidos los valores de las constantes, es posible determinar las pérdidas 

mecánicas, así como el porcentaje que cada tipo representa del total de pérdidas, como se 

observa en la Imagen 11. 

 

Imagen 11. Potencia de pérdidas y porcentajes Renault F8Q. 
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Por último, se calculan los valores de potencia mecánica, a partir de la suma de potencia de 

todas las pérdidas de la Imagen 11 y potencia efectiva para cada punto del régimen con la 

fórmula (5.11), restando a la potencia indicada la potencia mecánica.  

En la Imagen 12 se puede comprobar la similitud de los parámetros obtenidos con el modelo 

y los parámetros reales para cada punto del régimen, esto se puede comprobar de forma 

visual en la Gráfica 24. 

 

Imagen 12. Potencias y porcentaje de error de los valores del modelo y curva real Renault F8Q. 

8.2.2 VOLKSWAGEN EA189 (ASY) 

Para poder determinar la curva de la potencia indicada, se ha empleado la potencia indicada 

máxima que aporta el motor, 80 kW, a 4500 rpm aplicándose en la fórmula ya descrita (5.13). 

                                                      𝑁௜ = 80000 ቀ
௡

ସହ଴଴
ቁ ቀ

ఎೡ

ఎೡ ೘ೌೣ
ቁ                         (5.13, repetida) 
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Con estas ecuaciones, que no dependen directamente de los parámetros de diseño del motor, 

se obtienen los siguientes valores de rendimiento volumétrico y potencia indicada en cada 

punto. 

 

Imagen 13. Valores rendimiento y potencia Volkswagen EA189 (ASY). 

Sustituyendo los parámetros que se muestran en la Tabla 18 en las fórmulas de potencia de 

pérdidas del apartado 5.2.1, se obtienen los valores de las constantes de la Tabla 19, tal y 

como se muestra en la Imagen 14. 
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Imagen 14. Valores de las constantes y errores medios tras aplicar los porcentajes de pérdidas Volkswagen 

EA189 (ASY). 

Una vez conocidos los valores de las constantes, es posible determinar las pérdidas 

mecánicas, así como el porcentaje que cada tipo representa del total de pérdidas, como se 

observa en la Imagen 15. 

 

Imagen 15. Potencia de pérdidas y porcentajes Volkswagen EA189 (ASY). 

Por último, se calculan los valores de potencia mecánica, a partir de la suma de potencia de 

todas las pérdidas de la Imagen 15 y potencia efectiva para cada punto del régimen con la 

fórmula (5.11), restando a la potencia indicada la potencia mecánica.  
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En la Imagen 16 se puede comprobar la similitud de los parámetros obtenidos con el modelo 

y los parámetros reales para cada punto del régimen, esto se puede comprobar de forma 

visual en la Gráfica 26. 

 

Imagen 16. Potencias y porcentaje de error de los valores del modelo y curva real Volkswagen EA189 (ASY). 

 

8.3 GRUPO 3: GASOLINA CON TURBOCOMPRESOR 

Para este grupo de motores, se emplea la ecuación de rendimiento volumétrico (5.8), descrita 

anteriormente en el apartado 5.2.4. 

                                       𝜂௩(𝑛) = −5,5 × 10ି଼ 𝑛ଶ + 0,00043 𝑛 + 0,6               (5.8, repetida) 

8.3.1 BMW B48A20 

Para poder determinar la curva de la potencia indicada, se ha empleado la potencia indicada 

máxima que aporta el motor, 161 kW, a 4500 rpm aplicándose en la fórmula ya descrita 

(5.13). 
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                                                      𝑁௜ = 161000 ቀ
௡

ସହ଴଴
ቁ ቀ

ఎೡ

ఎೡ ೘ೌೣ
ቁ                         (5.13, repetida) 

Con estas ecuaciones, que no dependen directamente de los parámetros de diseño del motor, 

se obtienen los siguientes valores de rendimiento volumétrico y potencia indicada en cada 

punto. 

 

Imagen 17. Valores rendimiento y potencia BMW B48A20. 

Sustituyendo los parámetros que se muestran en la Tabla 21 en las fórmulas de potencia de 

pérdidas del apartado 5.2.1, se obtienen los valores de las constantes de la Tabla 22, tal y 

como se muestra en la Imagen 18. 



UNIVERSIDAD PONTIFICIA COMILLAS 
ESCUELA TÉCNICA SUPERIOR DE INGENIERÍA (ICAI) 
GRADO EN INGENIERÍA EN TECNOLOGÍAS INDUSTRIALES 

 
RESUMEN DE LOS MODELOS 

101 

 

Imagen 18. Valores de las constantes y errores medios tras aplicar los porcentajes de pérdidas BMW 

B48A20. 

Una vez conocidos los valores de las constantes, es posible determinar las pérdidas 

mecánicas, así como el porcentaje que cada tipo representa del total de pérdidas, como se 

observa en la Imagen 19. 

 

Imagen 19. Potencia de pérdidas y porcentajes BMW B48A20. 

Por último, se calculan los valores de potencia mecánica, a partir de la suma de potencia de 

todas las pérdidas de la Imagen 19 y potencia efectiva para cada punto del régimen con la 

fórmula (5.11), restando a la potencia indicada la potencia mecánica.  
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En la Imagen 20 se puede comprobar la similitud de los parámetros obtenidos con el modelo 

y los parámetros reales para cada punto del régimen, esto se puede comprobar de forma 

visual en la Gráfica 28. 

 

Imagen 20. Potencias y porcentaje de error de los valores del modelo y curva real BMW B48A20. 

8.3.2 AUDI/VOLKSWAGEN EA211 

Para poder determinar la curva de la potencia indicada, se ha empleado la potencia indicada 

máxima que aporta el motor, 120 kW, a 4500 rpm aplicándose en la fórmula ya descrita 

(5.13). 

                                                      𝑁௜ = 120000 ቀ
௡

ସହ଴଴
ቁ ቀ

ఎೡ

ఎೡ ೘ೌೣ
ቁ                         (5.13, repetida) 

Con estas ecuaciones, que no dependen directamente de los parámetros de diseño del motor, 

se obtienen los siguientes valores de rendimiento volumétrico y potencia indicada en cada 

punto. 



UNIVERSIDAD PONTIFICIA COMILLAS 
ESCUELA TÉCNICA SUPERIOR DE INGENIERÍA (ICAI) 
GRADO EN INGENIERÍA EN TECNOLOGÍAS INDUSTRIALES 

 
RESUMEN DE LOS MODELOS 

103 

 

Imagen 21. Valores rendimiento y potencia Audi/Volkswagen EA211. 

Sustituyendo los parámetros que se muestran en la Tabla 24 en las fórmulas de potencia de 

pérdidas del apartado 5.2.1, se obtienen los valores de las constantes de la Tabla 25, tal y 

como se muestra en la Imagen 22. 



UNIVERSIDAD PONTIFICIA COMILLAS 
ESCUELA TÉCNICA SUPERIOR DE INGENIERÍA (ICAI) 
GRADO EN INGENIERÍA EN TECNOLOGÍAS INDUSTRIALES 

 
RESUMEN DE LOS MODELOS 

104 

 

Imagen 22. Valores de las constantes y errores medios tras aplicar los porcentajes de pérdidas 

Audi/Volkswagen EA211. 

Una vez conocidos los valores de las constantes, es posible determinar las pérdidas 

mecánicas, así como el porcentaje que cada tipo representa del total de pérdidas, como se 

observa en la Imagen 23. 

 

Imagen 23. Potencia de pérdidas y porcentajes Audi/Volkswagen EA211.  

Por último, se calculan los valores de potencia mecánica, a partir de la suma de potencia de 

todas las pérdidas de la Imagen 23 y potencia efectiva para cada punto del régimen con la 

fórmula (5.11), restando a la potencia indicada la potencia mecánica.  
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En la Imagen 24 se puede comprobar la similitud de los parámetros obtenidos con el modelo 

y los parámetros reales para cada punto del régimen, esto se puede comprobar de forma 

visual en la Gráfica 30. 

 

Imagen 24. Potencias y porcentaje de error de los valores del modelo y curva real Audi/Volkswagen EA211. 

 

8.4 GRUPO 4: DIÉSEL CON TURBOCOMPRESOR 

Para este grupo de motores, se emplea la ecuación de rendimiento volumétrico (5.9), descrita 

anteriormente en el apartado 5.2.5. 

                                    𝜂௩ (𝑛) = −1.55 × 10ି଻ 𝑛ଶ + 0.00087 𝑛 + 0.3385      (5.9, repetida) 
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8.4.1 MERCEDES-BENZ OM642 

Para poder determinar la curva de la potencia indicada, se ha empleado la potencia indicada 

máxima que aporta el motor, 190 kW, a 3500 rpm aplicándose en la fórmula ya descrita 

(5.13). 

                                                      𝑁௜ = 190000 ቀ
௡

ଷହ଴଴
ቁ ቀ

ఎೡ

ఎೡ ೘ೌೣ
ቁ                         (5.13, repetida) 

Con estas ecuaciones, que no dependen directamente de los parámetros de diseño del motor, 

se obtienen los siguientes valores de rendimiento volumétrico y potencia indicada en cada 

punto. 

 

Imagen 25. Valores rendimiento y potencia Mercedes-Benz OMS642. 
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Sustituyendo los parámetros que se muestran en la Tabla 27 en las fórmulas de potencia de 

pérdidas del apartado 5.2.1, se obtienen los valores de las constantes de la Tabla 28, tal y 

como se muestra en la Imagen 26. 

 

Imagen 26. Valores de las constantes y errores medios tras aplicar los porcentajes de pérdidas Mercedes-

Benz OMS642. 

Una vez conocidos los valores de las constantes, es posible determinar las pérdidas 

mecánicas, así como el porcentaje que cada tipo representa del total de pérdidas, como se 

observa en la Imagen 27. 

 

Imagen 27. Potencia de pérdidas y porcentajes Mercedes-Benz OMS642. 
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Por último, se calculan los valores de potencia mecánica, a partir de la suma de potencia de 

todas las pérdidas de la Imagen 27 y potencia efectiva para cada punto del régimen con la 

fórmula (5.11), restando a la potencia indicada la potencia mecánica.  

En la Imagen 28 se puede comprobar la similitud de los parámetros obtenidos con el modelo 

y los parámetros reales para cada punto del régimen, esto se puede comprobar de forma 

visual en la Gráfica 32. 

 

Imagen 28. Potencias y porcentaje de error de los valores del modelo y curva real Mercedes-Benz OMS642. 

8.4.2 STELLANTIS F15DVH 

Para poder determinar la curva de la potencia indicada, se ha empleado la potencia indicada 

máxima que aporta el motor, 126 kW, a 4000 rpm aplicándose en la fórmula ya descrita 

(5.13). 

                                                      𝑁௜ = 126000 ቀ
௡

ସ଴଴଴
ቁ ቀ

ఎೡ

ఎೡ ೘ೌೣ
ቁ                         (5.13, repetida) 

Con estas ecuaciones, que no dependen directamente de los parámetros de diseño del motor, 

se obtienen los siguientes valores de rendimiento volumétrico y potencia indicada en cada 

punto. 
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Imagen 29. Valores rendimiento y potencia Stellantis F15DVH. 

Sustituyendo los parámetros que se muestran en la Tabla 30 en las fórmulas de potencia de 

pérdidas del apartado 5.2.1, se obtienen los valores de las constantes de la Tabla 31, tal y 

como se muestra en la Imagen 30. 

 

Imagen 30. Valores de las constantes y errores medios tras aplicar los porcentajes de pérdidas Stellantis 

F15DVH. 
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Una vez conocidos los valores de las constantes, es posible determinar las pérdidas 

mecánicas, así como el porcentaje que cada tipo representa del total de pérdidas, como se 

observa en la Imagen 31. 

 

Imagen 31. Potencia de pérdidas y porcentajes Stellantis F15DVH. 

Por último, se calculan los valores de potencia mecánica, a partir de la suma de potencia de 

todas las pérdidas de la Imagen 31 y potencia efectiva para cada punto del régimen con la 

fórmula (5.11), restando a la potencia indicada la potencia mecánica.  

En la Imagen 32 se puede comprobar la similitud de los parámetros obtenidos con el modelo 

y los parámetros reales para cada punto del régimen, esto se puede comprobar de forma 

visual en la Gráfica 34. 
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Imagen 32. Potencias y porcentaje de error de los valores del modelo y curva real Stellantis F15DVH. 

 

8.5 GRUPO 5: GASOLINA CON DOS TURBOCOMPRESORES 

Para este grupo de motores, se emplea la ecuación de rendimiento volumétrico (5.10), 

descrita anteriormente en el apartado 5.2.6. 

                                       𝜂௩(𝑛) = −5,5 × 10ି଼ 𝑛ଶ + 0,00045 𝑛 + 0,6           (5.10, repetida) 

8.5.1 BMW S55 

Para poder determinar la curva de la potencia indicada, se ha empleado la potencia indicada 

máxima que aporta el motor, 368 kW, a 6000 rpm aplicándose en la fórmula ya descrita 

(5.13). 

                                                      𝑁௜ = 368000 ቀ
௡

଺଴଴଴
ቁ ቀ

ఎೡ

ఎೡ ೘ೌೣ
ቁ                         (5.13, repetida) 
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Con estas ecuaciones, que no dependen directamente de los parámetros de diseño del motor, 

se obtienen los siguientes valores de rendimiento volumétrico y potencia indicada en cada 

punto. 

 

Imagen 33. Valores rendimiento y potencia BMW S55. 

Sustituyendo los parámetros que se muestran en la Tabla 33 en las fórmulas de potencia de 

pérdidas del apartado 5.2.1, se obtienen los valores de las constantes de la Tabla 34, tal y 

como se muestra en la Imagen 34. 
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Imagen 34. Valores de las constantes y errores medios tras aplicar los porcentajes de pérdidas BMW S55. 

Una vez conocidos los valores de las constantes, es posible determinar las pérdidas 

mecánicas, así como el porcentaje que cada tipo representa del total de pérdidas, como se 

observa en la Imagen 35. 

 

Imagen 35. Potencia de pérdidas y porcentajes BMW S55. 

Por último, se calculan los valores de potencia mecánica, a partir de la suma de potencia de 

todas las pérdidas de la Imagen 35 y potencia efectiva para cada punto del régimen con la 

fórmula (5.11), restando a la potencia indicada la potencia mecánica.  
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En la Imagen 36 se puede comprobar la similitud de los parámetros obtenidos con el modelo 

y los parámetros reales para cada punto del régimen, esto se puede comprobar de forma 

visual en la Gráfica 36. 

 

Imagen 36. Potencias y porcentaje de error de los valores del modelo y curva real BMW S55. 
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ANEXO I: ALINEACIÓN CON LOS OBJETIVOS DE 

DESARROLLO SOSTENIBLE 

Este proyecto se alinea con los siguiente ODSs:  

 

8. Trabajo decente y crecimiento económico: Este TFG se ajusta en concreto al objetivo 8.4 

[27], con este proyecto se pretende mejorar las prestaciones del motor con el fin de poder 

reducir el consumo de combustible, cuyos gases de escape resultan dañinos para el 

medioambiente y a su vez generar ingresos económicos provenientes de la venta de mejores 

motores.  

 

9. Industria, innovación e infraestructuras: Se cumple el objetivo 9.4 [28], al conocer los 

rendimientos de los motores se pretende reducir las pérdidas mecánicas y por ende las 

emisiones utilizando recursos de manera eficaz y adoptando procesos limpios y 

ambientalmente responsables. 
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