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Objetivo

Investigar cdmo se puede determinar tedricamente la viabilidad del uso de micro turbocompresores en
refrigeracién doméstica y saber como se puede predecir su desempefio como alternativa a los compresores
reciprocantes.

Introduccion

1) Motivacién
Se desean explorar alternativas a la compresion en refrigeracion doméstica porque:

a) Se desea ahorrar energia en un ciclo de refrigeracion doméstica actual que utiliza compresor
reciprocante.

b) Se desea reducir el volumen que ocupa el compresor para poder tener mds espacio disponible
para alimentos.

2) Alternativas principales, principios de funcionamiento
Basicamente hay cuatro familias de compresidon mecanica: reciprocantes, rotativos, axiales y centrifugos.

Compresson
|
1 1
intermitient Continuous
Flow Flow
1
Posltive Displacement Dynamic Ejector
A B 1
| Jl. [ 1 L
Reciprocating Rotary Radial Flow Mixed Flow Axlal Flow
Mixed
Mechanical Piston Cenirttugal Flow Axlsl
Siaing Vane
Liquid Plston
Helical Lobe
Straight Lobe

Esquema de tipos de compresores [3]



El compresor reciprocante es probablemente el mejor conocido y el mas ampliamente usado. Consiste en
un arreglo mecdnico en el que un movimiento reciprocante es transmitido a un pistén que se mueve
libremente a lo largo de un cilindro . El desplazamiento del pistdn junto con las vdlvulas de entrada y salida,
causa que una cantidad de gas entre al cilindro, donde es comprimido y posteriormente descargado. La
accion de la valvula de descarga evita que el gas comprimido regrese al compresor durante el siguiente ciclo
de carga.

Los compresores rotativos también pertenecen al conjunto de compresores de desplazamiento positivo.
Existen numerosas configuraciones; los compresores de lobulo recto, |6bulo helicoidal, paletas deslizantes,
piston liquido y l6bulo espiral pertenecen a esta familia. Sus caracteristicas comunes: 1) Imparten energia al
gas por medio de trabajo de eje que mueve uno o varios elementos rotativos; 2) comprimen el gas de modo
intermitente; 3) no usan valvulas de entrada ni de descarga.

El compresor centrifugo es ampliamente usado en la industria, probablemente el segundo, sélo después del
reciprocante. Consiste en un impulsor que tiene dalabes radiales o curvados y envolventes delantero y
trasero. El envolvente delantero puede girar opcionalmente dependiendo del disefio especifico. Cuando el
impulsor gira, el gas se mueve entre los alabes que rotan y es conducido radialmente hacia su descarga, en
una seccién estacionaria llamada difusor. Entre mas radiales los alabes (menor curvatura), se obtiene una
menor proporcidon de cambio de presidn en el impulsor respecto al cambio de presiéon que ocurre en el
difusor. Los compresores centrifugos habitualmente son construidos en una configuracion multi-etapa, en la
gue multiples impulsores son instalados en un marco fijo y operan en serie.

El compresor axial estd caracterizado por la direccion axial del flujo que atraviesa la maquina. Tipicamente
el rotor consiste en multiples filas de alabes sin envolvente. Antes y después de cada fila de alabes méviles
hay una fila de 4dlabes fijos (estator). Una fila mdvil y una subsecuente fila fija de alabes constituyen una
etapa. Aunque mas costosos, son mas pequefios y eficientes que los centrifugos cuando se comparan a una
tasa de flujo equivalente. Como comparacién general, les toma el doble de etapas que los centrifugos
desarrollar la misma relacidon de presiones. Debido a su alta eficiencia, algunos expertos creen que ya no
qgueda lugar para mejoras en este tipo de compresor.

3) Linea cronoldgica y tabla comparativa

Después de una revision entre las cuatro familias de compresores, se realizé un resumen de la evolucién
cronoldgica de los compresores de flujo intermitente y de los turbocompresores. También se realizd una
tabla de comparacidn que sintetiza ventajas, desventajas, regiones de pérdida y aplicaciones comunes para
cada familia. Estas se presentan a continuacion.



EVOLUCION DE COMPRESORES DE FLUJO INTERMITENTE

1870 (HL) En 1878 se inventa en Alemania una forma de compresor con rotor
helicoidal
1880
1890
1900 (Rec) En 1904, Atlas Copco introduce el compresor de piston.
1910
1930 (HL) En 1930 se inventa el compresor de l6bulo helicoidal por Alf Lysholm | 20 a 30 psig

como parte del desarrollo de una turbina de gas en Svenska Rotor Maskiner.
El perfil creado atrapaba el gas y después lo sobre comprimia antes de ser
liberado, ocasionando baja eficiencia y altos niveles de ruido.

1940 (HL) A finales de los 1940s Hans Nilson, ingeniero en jefe de SRM realiz6
numerosas contribuciones al crecimiento técnico y comercial del compresor
helicoidal.

1950 (HL) En 1952 Hans Nilson inventa el perfil circular para el compresor

helicoidal. Usaba 4 16bulos machos y 6 16bulos hembra. El disefio elimin el
problema de la sobre compresiéon por la trampa de gas permitiendo un
angulo de hélice mas pronunciado. El resultado: mayores relaciones de
presion y mejores eficiencias.

(HL) EI siguiente evento significativo fue la aplicaciéon de la maquina
cortadora de rotores Holroyd para su produccién. Antes de esto la
produccidn era lenta y costosa.

(HL) La valvula de deslizamiento fue inventada a principios de los 1950s
dandole al compresor de SRM una nueva dimensién ddndole medios para el
control de flujo. El control de capacidad habia sido un factor limitante para
ciertas aplicaciones. Esta valvula fue ampliamente usada con la llegada de
los compresores lubricados con aceite.

(HL) En 1954 llega la patente del compresor lubricado con aceite probando
ser de 8 a 10% mas eficiente que el compresor seco con engranajes de
distribuciéon. El funcionamiento a bajas velocidades fue mejorado
permitiendo el uso directo de motores sin necesidad de engranajes de
distribucion.

(HL) En 1957 fue introducida la primera aplicacién comercial para
compresion de aire.

(HL) En 1957 Lars Schibbye ingeniero en jefe de SRM invent6 el perfil
asimétrico del rotor, que reduce el area de fuga y sella longitudinalmente
incrementando la eficiencia.

(Rec) Los compresores reciprocantes declinaron su popularidad de finales
de los 1950s a inicios de los 1970s debido a altos costos de mantenimiento y
baja capacidad.

1960 (HL) La valvula de deslizamiento es introducida para los compresores
lubricados en los 1960s y originalmente fueron usadas en el servicio de
refrigeracion. Mas recientemente fueron utilizadas en servicio de
compresion de gas.

(HL) Se introduce comercialmente el perfil asimétrico del rotor.

1970 Recientes crecimientos en costo energético y el advenimiento de nuevas
plantas de procesos le han dado al compresor reciprocante mayor eficiencia
aunque a costa de la capacidad

Linea cronoldgica de evolucion de compresores de flujo intermitente, datos tomados de Brown [3].
Rec: Reciprocantes, HL: Lébulo helicoidal




EVOLUCION DE TURBOCOMPRESORES

1850

(Ax) Los conceptos basicos de un compresor axial multietapa son
inicialmente presentados a la French Academie des Sciences en 1853 por
Tournaire

1880

(Ax) Experimentacién con turbina de reaccién multietapa operando en
reversa por Parsons en 1885. El desarrollo del compresor axial se estancd
posteriormente por la ignorancia de los principios fluido-dindmicos
subyacentes.

(Ax) En 1887 Parsons obtiene la patente del compresor axial.

Eficiencias
menores al 40%

1900

(Ax) Parsons obtiene eficiencias mayores mejorando los perfiles de las
propelas.

(Ax) Se abandona el compresor axial a favor de los centrifugos con
eficiencias del 70 a 80%

Eficiencias en
torno al 55%

1910

(Ax) La primera guerra mundial y el interés en la aviacién le dieron un
impetu renovado a la investigacién del compresor axial.

1920

(Ax) Griffith desarrolla los principios basicos de la teoria aerodinamica.

(Ax) El compresor compresor axial comenzé a dar servicio comercial en
ventiladores, aire acondicionado y ventiladores generadores de vapor.

1930

(Cen) En los principios de los 1930s la principal aplicaciéon estuvo en la
industria del acero, donde fue utilizada para conducir aire en procesos de
oxidacion para altos hornos.

(Cen) Los centrifugos remplazaron a las maquinas sopladoras de
compresion reciprocante usadas en esa época.

(Cen) Fueron utilizados en el proceso de conversién de carbén a coque.

(Cen) En los tardios 1930°s se crearon pequefios centrifugos en los inicios
del aire acondicionado para cines, tiendas, edificios, etc. Las ventajas
ganadas fueron la reduccién en tamafio y la ausencia de fuerzas de
sacudimiento.

(Ax) En el comienzo de los 1930s los compresores axiales comenzaron a
recibir atencién para su aplicacién en supercargadores para maquinas
reciprocantes con el fin de mejorar la potencia de salida y mejorar el
desempefio de vuelos en gran altitud.

(Ax) En 1936 la Royal Aircraft Establishment en Inglaterra comenzd el
desarrollo de compresores axiales para propulsion de jets.

(Ax) A mediados de los 30s se comenzaron a instalar compresores axiales
en varias plantas de procesos.

1940

(Ax) Una serie de compresores axiales de alto desempefio fue desarrollada
en Inglaterra e investigaciones similares eran hechas en Alemania.

(Ax) El trabajo de Griffith y su equipo permite llegar a la conclusion de que
eficiencias de al menos 90% pueden ser alcanzadas para etapas pequefias.

1950

(Cen) El crecimiento del tamafio de las plantas y el bajo costo energético
llevaron al compresor axial a su auge en los 1950°s

(Cen) Fueron hechas mejoras en confiabilidad, desempefio y eficiencia.

(Ax) La tecnologia de aviacion penetr6 a la industria de los compresores
cuando muchos de los reportes de la NACA fueron desclasificados.




1960 (Cen) A mediados de los 60s la necesidad de helicopteros militares
avanzados impulsados por pequefias turbinas de gas dio lugar al rapido
desarrollo del compresor centrifugo
1970 (Cen) Con el aumento en el costo energético las mejoras en eficiencia
ocuparon la maxima prioridad en el desarrollo de fundamentos tedricos. Nts=80-
Antes los esfuerzos se enfocaban en la confiabilidad (una meta 84,rp=4-6
razonablemente alcanzada).
Ntt=76.5,rp=6.5
(Ax) A partir de los 70s un cambio significativo y especial ocurrid. Se
introdujeron los dlabes de baja relacion de aspecto, obteniendo una alta
eficiencia para altas cargas y amplio rango.
(Ax) en 1972 Mellor & Balsa ofrecen modelos matematicos para la
prediccién de el desempefio de compresores axiales.
(Ax) Varios paises trabajan en la prediccién de capas limite anulares en rp=12.1,5
turbomaquinas y sus efectos en el desempefio. etapas,
N=81.9%
Nmax=90.9%
1980 (Mix) Wiggins(1986) describe el “Axi-fuge”, un disefio de flujo mixto. rp=6.5,
Mantiene la eficiencia y rp de un axial pero la simplicidad estructural y Nisund=84%
compacidad de un centrifugo.
1990 (Cen) Palmer & Waterman (Dieron detalles de un compresor centrifugo rp=14,
avanzado de dos etapas usado en el motor de un helicéptero) Ntt=80%,
3.3kg/s

Cen: Centrifugo, Ax: Axial, Mix: Flujo mixto

Linea cronolégica de evolucién de turbocompresores, datos tomados de Brown [3].




Tabla comparativa entre familias de compresion

Formas multiples
de conexidn con
actuadores

de sacudimiento

Masivas carcasas
para evitar
sacudimiento

Capacidad fija (Baja
comparada con
otras familias)

Altos costos de
mantenimiento
(comparados con
centrifugos)

anulares

Fugas

FAMILIA VENTAJAS DESVENTAJAS Regiones de Aplicaciones
pérdida comunes
Reciprocantes | Posibilidad de Necesitan camisas Valvulas (La mas | Plantas de
multiples gases en | de enfriamiento. importante) procesos
diferentes cilindros
Se generan fuerzas | Deslizamientos | Servicios de

refrigeracion y
aire

Lubricados

Alta eficiencia

Alto
mantenimiento

No lubricados Bajo Baja eficiencia
mantenimiento
Rotativos No valvulas Ver En los “secos” Cubren el drea
particularidades de | las pérdidas se entre los
Mas ligero que el cada subfamilia. deben reciprocantes y
reciprocante principalmente los centrifugos
a fugas del gas. aunque bien
No exhibe las cruzan el limite y
sacudidas y En los se sitlan en la
vibraciones que el “lubricados” las | region de los
reciprocante pérdidas se centrifugos.
deben
principalmente Los mas
al bombeo y pequefios estan
deslizamiento siendo
del lubricante. considerados
para servicio de
aire
acondicionado.
Los de tipo
“seco” se
detienen en los
50 [cfm]
Rotativo de Mas simples que Existen pérdidas de | Bombeo vy El limite del
[6bulo los no lubricados energia debidas al deslizamiento lubricado es de




helicoidal
(Flooded SMR)

por la eliminacién
de los engranajes
de distribucion
(timing gears)

El aceite funciona
como sello en los
espacios internos

Mayor eficiencia
volumeétrica a
velocidades mas
bajas (que los no
lubricados)

Conexion directa
con actuadores sin
necesidad de
engranajes de
distribucién (que
incrementan la
velocidad angular).
Eliminacién de
Timing Gears.

Se pueden
alcanzar relaciones
de presidon mas
altas (que los no
lubricados) por el
efecto enfriador
del aceite
inyectado.

Son posibles rp de
20a 1.

El aceite disminuye
pulsos internos
ayudando a la
supresion de ruido

Se alcanzan
relaciones de
presion altas sin
importar el peso
molecular (no asi
por ejemplo en un

bombeo y
deslizamiento de
aceite. (Aunque
existe una
velocidad de
operacién éptima
gue minimiza estas
pérdidas).

del lubricante.

7000 [cfm]

La mayoria de las
aplicaciones esta
en el aire
acondicionado y
la refrigeracion

Facilmente
extendible a
procesos de
servicio de gas.

centrifugo).
Lébulo recto Simplicidad. Fugas internas Las pérdidas se | Servicio de vacio
(Blowers o dependientes de la | deben al y de presion
magquinas de Compacidad. rp, peso molecular | deslizamiento




baja presion)

y material.

Deflexién de
I6bulos para altas
rpm o para lébulos
largos. (Esto se
evita
incrementando el
ndmero de lébulos
por rotor. (El limite
practico es 10 psi
para 3000 cfm, 12
psi para mas
pequefios)

interno del
fluido de trabajo
(sobre todo para
pesos
moleculares
bajos).

Compresion a
bajas rp

Paletas
deslizantes
(Sliding-Vane)

Simplicidad.
Compacidad.

Menor peso (que
reciprocante).

Debe monitorearse
el desgaste que
provocan las
paletas en el hueco
interno del rotor.

Necesitan camisas
de enfriamiento.
La eficiencia es
pobre.

Las pérdidas se
deben a fugas
internas (sobre
todo para pesos
moleculares
bajos).

Recoleccion de
gas y aceleracion
de gas en
competencia
directa con el
reciprocante.

Maquina
extractora de
vapor.




Tabla comparativa a partir de datos de Brown [3].
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Regiones de operacidn de las familias de compresidon mecanica [3].

4) Ventajas aparentes de turbocompresores

Después de la comparacion realizada, resultan atractivos los turbocompresores por su alta eficiencia, por su
alta relacion capacidad / peso y porque no necesitan de masivas carcasas para evitar sacudimiento. Las
caracteristicas anteriores podrian permitir cumplir con las necesidades de ahorro energético y reduccién de
volumen ocupado. Asi que surge la siguiente necesidad:

5) Necesidad

Determinar la viabilidad y predecir el desempefio de un turbocompresor como alternativa a los
compresores reciprocantes que se utilizan en refrigeracion doméstica. De la necesidad anterior surge el
planteamiento del objetivo de esta tesis.

Metodologia

La metodologia de investigacidon adoptada se basa en:

1) Reconocimiento de parametros gobernantes; los parametros pueden ser mecanismos fisicos
gobernantes, relaciones criticas entre algunas caracteristicas, analogias, etc.

2) La clave de un buen disefio es un suficiente entendimiento de los mecanismos fisicos subyacentes.
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| Definiciones

1.1 Definiciones de presiones

Si se considera el movimiento de una particula de fluido en un campo de flujo estacionario, a partir de la
conservacién del momentum lineal en regiones del flujo donde las fuerzas netas de friccién son despreciables,
se puede demostrar que la suma de la energia de flujo, la cinética y la potencial de una particula de fluido a lo
largo de una linea de corriente es constante [6].

V2
—+ ——+ ¢z = constante (1.1)
p 2

Suponiendo que a lo largo de un segmento diferencial dS de la linea de corriente la densidad no varia
apreciablemente se obtiene la ecuacién de Bernoulli (flujo estacionario e incompresible).

dP V?
I—Jr 7+ gz = constante (1.2)

P

Si multiplicamos cada término de esta ecuacion por la densidad O obtenemos:
2

P +V2+ gz = constante (1.3)

Cada uno de estos términos representa una presion [6].

1) P esla presién estdtica no incorpora efectos dindmicos; representa la presién termodinamica real del
fluido. Es la misma que se usa en las tablas de propiedades termodinamicas.

V2 S e ., . .
2) — es la presion dindmica, representa el aumento en la presién cuando el fluido en movimiento se

detiene de manera isentrépica.

3) pPOZes la presion hidrostdtica; explica los efectos del peso de fluido sobre la presién.

La suma de estas la presion estatica, dindmica e hidrostatica se llama presion total. Y |la ecuacién de
Bernoulli en esta forma, expresa que la presién total a lo largo de una linea de corriente es constante. La
suma de la presidn estatica y dinamica se llama presion de estancamiento y se expresa como:

V2

P.=P+— (1.4)
2

est
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1.2 Definiciones de eficiencia

En la terminologia de las bombas (ya sean dinamicas o de desplazamiento positivo), la potencia externa que se
proporciona a la bomba se denomina potencia al freno, la cual se abrevia como bhp (por sus siglas en inglés:
brake horsepower). En el caso representativo de una flecha rotatoria que suministra la potencia al freno [6]:

bhp :Wflecha = a)Tercha (1'15)
Se define la eficiencia de la bomba como la relacion de la potencia util y la potencia suministrada:
— Wpotenciaﬂtil
ﬂbomba W (1.6)

potencia flecha

Por otra parte, la eficiencia de una turbomadquina se define usualmente como la razén entre la salida neta de la
maquina a la entrada de la maquina. En los compresores, la salida neta puede ser descrita en términos de las
presiones totales o en términos de la presion estatica a la entrada y a la salida de la mdquina [1]. La entrada
también puede ser definida de diferentes formas. En algunas definiciones las pérdidas por rodamientos son
<<cargadas>> a la potencia de entrada. Por lo anterior, es esencial una distincién cuidadosa de las diferentes
posibles definiciones de eficiencia.

1.2.1 Eficiencia adiabatica

Ya que las pérdidas por rodamientos siguen diferentes relaciones de similitud que las pérdidas que gobiernan
la eficiencia interna de las turbomaquinas, es conveniente definir la potencia de entrada en los compresores
sin tomar en cuenta las pérdidas por rodamientos. Con esta definicion, el factor distintivo entre las diferentes
eficiencias de las turbomaquinas es el punto de referencia de las presiones. Es costumbre para los
compresores usar la presioén total para las condiciones de entrada. Usualmente se hace una diferencia entre la
presidn total y presidn estdtica para las condiciones de salida [1]. Entonces la eficiencia estdtica de un
compresor refiere la carga producida a la presidn total de entrada y a la presion estatica de salida, mientras la
eficiencia total refiere la carga a la presion total de entrada y a la presion total de salida. La diferencia entre
ambas eficiencias es la energia cinética a la salida de la maquina [1]. Luego entonces, las turbomdquinas con
grades velocidades a la salida tienden a tener grandes diferencias entre eficiencia estatica y eficiencia total.

Figura 1.1 Diagrama entalpia-entropia para un proceso de compresién [2].
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La eficiencia isentrépica de un compresor I, se define en general como [2]:

__energia hidrodinamica util de entrada al fluido por unidad de tiempo (1.7)
potencia de entrada al rotor

c

La potencia de entrada al rotor es siempre menor que la potencia provista al acoplamiento por pérdidas
externas de energia por disipacion. Entonces, la eficiencia general (overall efficiency) del compresor es [2]:

__energia hidrodinamica util de entrada al fluido por unidad de tiempo
potencia de entrada al acoplamiento del eje (1.8)

0

Por lo tanto:

Mo =Nl (1.9)

Para un compresor adiabatico la Unica eficiencia significativa es la eficiencia total también llamada eficiencia
total-a-total que es [2]:

y = minimo trabajo de entrada por unidad de tiempo _ hyye =y, (1.10)
° trabajo adiabatico real de entrada al rotor por unidad de tiempo  hy, —h,, '
La eficiencia estatica por otra parte se define como [2]:
h,, —h
Ny =201 (1.11)
hoz - h01

1.2.2 Eficiencia politropica

La eficiencia isentrdpica, aunque fundamental, puede ser engafiosa si se utiliza para comparar compresores de
diferentes relaciones de presién. Cualquier turbomdquina puede ser considerada como compuesta por un
numero grande de muy pequefias etapas (independientemente de las etapas reales de la misma). Si cada
pequeina etapa tiene la misma eficiencia, la eficiencia isentrdpica de la maquina completa serd distinta de la
eficiencia de pequefia etapa, la diferencia dependerd de la relacién de presiones de la maquina. Aunque quiza
sorprendente, lo anteriormente dicho es resultado de un simple efecto termodindmico implicito en la
expresion de eficiencia isentrdpica y se pone en evidencia en el siguiente argumento [2]:

La figura 1.2 muestra un diagrama entalpia-entropia en el cual la compresién adiabatica entre las presiones P,

y P, se representa por el cambio de estado entre los puntos 1y 2. El proceso reversible correspondiente es
representado por la linea isentrépica 1 a 2s. Se asume que el proceso puede ser dividido en un gran nimero de
pequefias etapas de igual eficiencia 77,. Para cada pequefia etapa el trabajo real de entrada es oWy el

correspondiente trabajo ideal en el proceso isentrépico es SW,_, . Con la notacion de la figura 1.2:

5Wmin _ hxs _hl _ hys _hx _
SW  h-h h-h 7

My =
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Angles equal

Figura 1.2 Proceso de compresion por pequefias etapas [2].

De la relacion para un proceso isobarico (Ghlﬁs)pl =T se observa que entre mas grande sea la temperatura

del fluido, mas grande serd la pendiente de las lineas de presion constante en el diagrama de Mollier. Para un
gas donde h es una funcién de T, las isobaras divergen y la pendiente de la linea P, es mas pronunciada que

la pendiente de la linea pP,para el mismo valor de entropia. Para los mismos valores de T, las lineas de
presion constante tienen la misma pendiente, Tds = dh —vdp como se indica en la figura 1.2.

25W = {(hx _h1)+<hy _hx)+"'}:(h2 _hl)'

Luego

7, = s —h)+ {0y, = )J+...f / (h, =),

La eficiencia adiabatica de la compresién completa es:
e = (hzs - hl)/(hz - h’l)
Debido a la divergencia de las lineas de presidn constante:
b =t)+ (e =h )+ > (b, =)
i.e. Z5Wmin =Wiin
Por lo tanto: n, >1,

Aunque la discusion anterior esta en términos de estados estaticos, su validez se conserva para estados de
estancamiento siempre y cuando la energia cinética para las entradas y salidas para ambos casos sean iguales.
(Nota: Durante el proceso de desaceleracidon adiabdtica reversible hasta velocidad igual a cero, la energia
cinética del fluido se convierte en entalpia, lo cual resulta en un incremento en la temperatura y presién del
fluido ya que para una sustancia simple compresible se sabe que: dh=(&h/aT ),dT +(6h/oT ). dT . Las

propiedades resultantes de esta desaceleracién adiabatica reversible se llaman propiedades de
estancamiento).
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Eficiencia politropica para gas ideal

La eficiencia politropica para la pequefia etapa es:

dh. vdp
_ang _ 1.12
7= gh T cdT (12
ya que para un proceso isentrépico T ds=0=dh, —ovdp
Sustituyendo o dp en la ecuacion (1.12):
RTd
np = Ciiip
, pdT
y entonces
ar _(-1)dp (1.13)
T ym, P

donde C, =R/(y-1)

Integrando la ec. (1.13) a través de todo el compresor y tomando eficiencias iguales para cada etapa

infinitesimal:
-1
T _ (pzj(y " (1.14)
Tl pl
La eficiencia isentrépica para un proceso completo de compresion es:
n.= (TZS _Tl)/(TZ _Tl) (1.15)
si se asume que la velocidad de entrada es igual a la velocidad de salida.

Para el proceso de compresion ideal 77, =1lvy:

()
T _ (sz (1.16)
T, Py

que también es obtenible de pv” =constantey puv =RT . Sustituyendo las ecuaciones (1.14) y (1.16) en la

(1.15) resulta:
0 (r-1)r 0 (r-V)fnpr
‘ ( Po Po (117)

La relacion entre el exponente politrépico y la relacién de calores especificos es [3]:
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1.3 Numero de Reynolds

Este nimero denota un valor caracteristico que compara las fuerzas de inercia con las fuerzas viscosas y se
define como:
ol (1.18)

14
Donde v denota una velocidad caracteristica, L una dimensién caracteristica, y V la viscosidad cinematica. El
término Re es uno de los parametros de similitud. Una condicién necesaria para la similitud entre dos
fendmenos es que sus numeros de Reynolds sean iguales. En las turbomdquinas, los numeros de Reynolds
para diferentes componentes (como el rotor y el estator) deben ser considerados por separado y son
usualmente diferentes. Para maquinas geométricamente similares, un nimero de turbomaquina de Reynolds
puede ser definido como [1]:

Re

Re* = % (1.19)
14

Donde u denota la velocidad de la punta de la rueda, D el didmetro el rotor, y V la viscosidad cinematica en la
entrada del compresor.

1.4 Numero de Mach y numero de Laval

Un criterio importante para juzgar el desempeiio de maquinas que manipulan medios compresibles es el
numero de Mach Ma, que denota la razén de una velocidad caracteristica del flujo a la velocidad del sonido
del medio.

C

S

CS = A\ KgRTSt (121)

Denota la velocidad del sonido. Se hace notar que la velocidad del sonido es definida en la ecuacion 1.21 por la
temperatura estatica T, del medio que fluye. En la mayoria de los casos, sin embargo, es la temperatura total

Donde:

del medio T, la que se conoce. Entonces es mas practico utilizar en lugar de la velocidad del sonido, una
definicidon que tome en cuenta la temperatura total, por ejemplo, la velocidad critica [1]:

. 2K

C.=.|—
T |

gRT, (1.22)

Y en vez del niumero de Mach, se utilizard un pardmetro que tome como referencia no la velocidad del sonido,
sino la velocidad critica, el nimero de Laval, definido como:

L
La=—~ (1.23)

Por practicidad serda mas conveniente referir la velocidad de la punta del impulsor a la velocidad critica,
teniendo asi:

La™=— (1.24)
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Este pardmetro es conocido como el numero periférico de Laval de la mdquina y sera otra condicién necesaria
para la similitud entre dos maquinas. La relacién de presiones de la maquina esta directamente relacionada
con el numero periférico de Laval. Para los compresores, se cumple que [1]:

p x 1 k‘/(kfl)
M1+ 222 La™ 1.25
Py ( K+1 Qao-c -4 ) ( )

Donde g denota un coeficiente de carga definido por:

_ Ha (1.26)
qad - uzlg

El coeficiente de carga es un pardmetro caracteristico que interrelaciona la relacién de presiones con la
velocidad de la punta del rotor, revelando asi la velocidad de punta mas deseable para obtener determinada
relacion de presion.

De manera similar, el incremento de temperatura en el compresor puede ser expresado por el nimero
periférico de Laval en la forma de una relacién de temperatura [1].

T3 K_l q - *2
8 142 —pMadec |
T, K+l g, a (1.27)
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1} Similitud

2.1 Condiciones de necesidad y suficiencia

Existen tres condiciones necesarias para similitud completa entre un modelo y un prototipo [6]:

1.- Similitud geométrica: misma forma entre modelo y prototipo.

2.-Similitud cinemadtica: Los vectores de velocidad en cualquier punto del flujo deben ser
proporcionales entre el prototipo y el modelo. Es necesaria la condicidon 1.

3.-Similitud dinamica: Todas las fuerzas en el flujo del modelo se escalan por un factor constante a fuerzas
correspondientes en el flujo del prototipo. Es necesaria la condicién 2.

En un campo de flujo general, la similitud completa entre un modelo y su prototipo se logra si y sdlo si existe
similitud dindmica, cinematica y geométrica.

Para garantizar similitud completa entre el modelo y prototipo, estos deben ser geométricamente similares y
todos los grupos Il independientes deben coincidir entre modelo y prototipo. Se escribe un enunciado
condicional para lograr similitud:

Si I1

2,m =1_[Z,p Y 1_[3,m =H3,p Y 1_Ik,m :Hk,p

Entonces I, =11, (2.1)

Las consideraciones de similitud ofrecen un método conveniente y exacto para reconocer caracteristicas
importantes de la turbomaquinaria. El resultado de estas consideraciones es que las maquinas que (1) son
geométricamente similares, (2) tienen tridngulos de velocidad similares en puntos similares del flujo, (3) tienen
la misma proporcion entre fuerzas gravitacionales y fuerzas inerciales actuando en la trayectoria de flujo y (4)
operan con fluidos que tienen las mismas cualidades termodinamicas, tendran caracteristicas fluido-dindamicas
iguales, v.gr. eficiencias iguales [1].

La eficiencia de una turbomdquina o cualquier cantidad fisica Q, esta interrelacionada con otras cantidades

Q,a Q, por[1]:
Q="f (szQs,Qm--Qn) (2.2)

Ya que la ecuacion anterior debe ser dimensionalmente homogénea, cada término Q debe ser adimensional

o debe ser escrito en la forma

I, =¢(I1,,T1,I1,..IT,) Teorema-I1 (2.3)

b . . A
Donde cada IT=Q},Q,...Q, vy el producto resultante debe volverse adimensional cuando cada término Q es
expresado en dimensiones primarias (longitud L, tiempo T, masa M).

Con esto podemos determinar el nimero de términos I, esto es, el nimero de agrupaciones de parametros

(parametros de similitud) necesarios para determinar un proceso fisico. En general, el nUmero de grupos
paramétricos es igual al nimero de variables menos el nimero de dimensiones primarias.
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Nueve variables independientes pueden ser definidas para turbomaquinas [1]: velocidad N , didmetro D,
flujo volumétrico V , densidad p, carga H, viscosidad 1, Potencia P, compresibilidad e, razén de
calores especificos k; con tres dimensiones primarias (masa, longitud, tiempo). Asi que del Teorema Pi de
Buckingham seis parametros adimensionales pueden ser formulados tales como la eficiencia, el nimero de
Reynolds de la maquina Re * el nimero periférico de Laval La*, la razén de calores especificos « , la
velocidad especifica N,y el didmetro especificod,. Aunque todos los grupos son verdaderamente

adimensionales, frecuentemente son citados por conveniencia en una forma dimensional ( N,y Dy ).

Adimensional ft3/s m3/s gpm
ft m ft
rpom rom rom

n, N, N, N,

1 128.8 52.9 2730

d, D, D, D,

1 0.42 52.9 2730

Tabla 2.1 Datos de conversion [1]

Un método menos abstracto de reconocer grupos de parametros significativos es presentado abajo para la
velocidad especifica y el diametro especifico. Podemos escribir la siguiente secuencia:

La razén de flujo V, que pasa por la entrada del compresor es proporcional a la velocidad caracteristica ¢ y al
area de flujo A. El 4rea es proporcional al didmetro al cuadrado del rotor, y la velocidad caracteristica c es
proporcional a la velocidad de la punta del rotor U,. Por tanto, el flujo que pasa por el compresor es
proporcional al producto de la velocidad rotacional Ny al cubo del didmetro del rotor.

V, cc CAoc cD? o UZD2 o« ND? (2.4)

. . 2 . .
La carga H,, producida es proporcional a c>0a U? y por consecuencia proporcional a N*D?

Comparando el flujo volumétrico y la carga de un compresor con el flujo volumétrico y la carga de un
compresor estandar (subindice s):

V. ND?
I - (2.5)
Vls NSD
y H,, N?D?
Had—s N52D52 (2.6)
Si H,s =V, =1 (asumiendo que los valores caracteristicos de un compresor estandar son la unidad) y

resolviendo para D :

13\ U3 12
O bien: D:V1 le}s D, - Haa N, Dy
N N

Velocidad especifica (2.7)
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Resolviendo las dos ecuaciones anteriores para velocidad rotativa N , asumiendo nuevamente que los valores
caracteristicos del compresor estandar son la unidad (H,, =V, ; =1), larelacién

_Vl Ns D53 _ H;(/ist Ds

N
D? D

es obtenida y puede ser reescrita como:

Diametro especifico (2.8)

Reemplazando la velocidad rotacional por la velocidad angular @ vy la carga por gH,; , los términos se
vuelven adimensionales.

C()x/v Nsﬂ-
= = > 2.9
T (a9 309 9
1/4
d = D(H,49) =D, g1/4 (2.10)

) WV

Las ecuaciones anteriores muestran que N,y d. son proporcionales a N, y a D,y su valor depende del

sistema de dimensiones utilizado.

Pueden ser formulados diferentes pero igualmente validos parametros adimensionales de similitud
independientes a partir de consideraciones de analisis dimensional.

La velocidad especifica N,y el didmetro especifico D, pueden ser convertidos en un coeficiente de carga o

razén de velocidades u/c, y un factor de flujo

d=c /u, (2.11)

Donde c,, es la velocidad meridional y u, es la velocidad periférica.

O a veces convenientemente en términos de un factor de trago

\Y

* =
= ND?

N,y D,son considerados erréneamente en ocasiones como falsos pardmetros de similitud debido a su

cardcter dimensional, cuando en realidad son pardmetros de similitud compuestos [1], sin embargo, también
es posible citar pardmetros simples si es preferible usar solamente valores adimensionales, es decir n, y d. .

Resulta que de forma general (para bombas, compresores, turbinas) [1]:

o pem -7

(2.12a)
Qe A1+ AP
I AR 9 (2.12b)

d = tad e V-T2
T g2 -2
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Donde A, &, se definen en la siguiente figura.

Axial machines

Radial machiows

C

£
7 |

Figura 2.1 Notacion general para turbomaquinas [1].

Con estas notaciones, las condiciones fluido-dindmicas en la linea media de corriente de la maquina estan
determinadas. Luego entonces el término velocidad especifica identifica el flujo y la presidon que manejan la
capacidad de una maquina (coeficiente de flujo ¢ y coeficiente de carga (,,), con ciertas identidades

geomeétricas como funcidn de la velocidad angular pero independiente de su diametro. El término didametro
especifico identifica el flujo y presidn que controlan la capacidad de una maquina como funcién de su
diametro, pero independiente de su velocidad angular.

Es importante notar que al menos dos términos siempre serdn necesarios para determinar la igualdad de los
triangulos de entrada y salida del rotor. Por tanto, la velocidad especifica como una expresion simple no define
por completo la similitud dindamica. Esta expresidon tiene qué ser ampliada por el didmetro especifico, el
coeficiente de flujo o el coeficiente de carga para una descripcién mas completa. En algunos casos, sin
embargo, por ejemplo, en consideraciones de disefio, el punto de operacién donde la maquina exhibe la
mayor eficiencia es de interés primordial. En tal caso, es frecuentemente suficiente graficar la eficiencia
maxima de las maquinas con ciertas caracteristicas geométricas comunes (por ejemplo, la razén de diametros
A o el mismo éngulo de entrada de los dlabes del rotor) o tipo de maquinas (por ejemplo, turbinas axiales o
radiales) contra velocidad especifica sin necesariamente mostrar el valor asociado de diametro especifico (Fig.
2.3).

Con valores fijos de n, y d, se definen las condiciones de operacién que permiten existir similares

condiciones de flujo en maquinas hidrodindmicas geométricamente similares. Con estos términos la similitud
en maquinas con fluidos compresibles o incompresibles, puede ser identificada. Detallando en esto resulta que
la eficiencia depende de los diagramas vectoriales, esto es, N,y ds , pero también dependen de las pérdidas

en la trayectoria de flujo. Para expresar estas influencias, deben ser introducidos pardmetros adicionales que
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representen los efectos asociados con la viscosidad, el cambio de densidad. Los pardmetros que se usan para
representar estos efectos son el nimero de Reynolds Re*, el nimero periférico de Laval La™*, la relacion de
calores especificos K para compresores (y el parametro de cavitacion de Thoma para bombas) [1].

Sélo seis parametros independientes de similitud pueden ser formulados para maquinas de un medio
compresible monofésico: 7,Re*,La*,x,n,d, 6 n,Re* La* k,4,q,,. Cada uno de estos conjuntos
determina completamente las condiciones fluido-dindmicas de la turbomaquina. Esto significa que no pueden
descubrirse nuevas interrelaciones introduciendo pardmetros adicionales y que otros parametros de similitud
no cubiertos anteriormente que se deseen adicionar seran resultado de productos o divisiones de éstos.

Identidades geométricas como la razdn de didmetros A 6 la razon de didmetros &, aparecen en las

ecuaciones 3.11y 3.12 y ademas las pérdidas son funciones de relaciones geométricas adicionales (angulos de
alabes del rotor, del difusor, de la boquilla de entrada (inlet nozzle), etc.). Luego entonces, las eficiencias de las
maquinas fluido-dindmicamente similares pueden ser iguales sélo cuando las maquinas son también
geométricamente similares. Esto quiere decir que ciertas identidades geométricas (/1,88, angulos de los
alabes) devienen o6ptimas , J.e. alcanzan maximas eficiencias para ciertas combinaciones de
Re*, La*, «,ng,d, . Por tanto pueden computarse diagramas que muestren la maxima eficiencia obtenible y

el disefio geométrico dptimo como funcién de n, y d para valores constantes de los demds pardmetros (
Re*, La*, k). Esta informacidn puede ser presentada en un diagrama bidimensional nsds, mostrando lineas
de isoeficiencia y de geometria éptima.

Es importante notar que la precisiéon de las relaciones de pérdidas, se basan necesariamente en evidencia
experimental disponible, asi que el diagrama n,d es dependiente del estado del arte. Nueva informacion

sobre coeficientes de pérdida puede cambiar la localizacién de las lineas en los diagramas, sin embargo, la
validez del concepto, no cambia. Esto es, no cambia el significado de los diagramas n,d; que es presentar la
eficiencia maxima y la geometria éptima de las turbomaguinas de una forma rigurosa, practica y formalmente
correcta.

Los términos Re™*, La™, x entran en juego en el diagrama ya que las pérdidas y por lo tanto la eficiencia son

funciones de esos términos. Por conveniencia del disefiador, el nimero de Reynolds y el de Laval son
expresados en términos de la geometria del rotor y las condiciones de operacién de la maquina definiendo
numeros de Reynolds de la maquina y de Laval periférico.

Para evitar ambigiiedad, el didmetro de la punta del rotor D se especifica como didmetro de referencia para
el didmetro especifico. Ya que en las maquinas axiales el didmetro medio D, representa las condiciones de

flujo promedio mejor que el didmetro de la punta del rotor, los vectores de velocidad pertinentes para las
condiciones fluido-dindmicas son referidos al diametro medio. La relacién de estos didmetros es:

2
D =D L+
2 (2.13)

De manera andloga, el didgmetro d, de la linea de corriente media es usado como diametro de referencia para

las condiciones fluido-dinamicas en la entrada de las mdaquinas de flujo de salida radial. La punta del didmetro
del rotor D es usada como referencia para las condiciones fluido-dindmicas a la salida de las maquinas con
flujo de salida radial.
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2.3 Bombas y compresores dinamicos

Para medios incompresibles, el flujo volumétrico V , permanece constante a través de la maquina pero
disminuye de la entrada a la salida cuando el medio es comprimido. Asi, surge la pregunta de qué flujo
volumétrico usar en las definiciones de n, y d, para medios compresibles. Ya que N,y d, representan los
tridngulos vectoriales en la entrada y salida del rotor, V reflejando los componentes meridionales (¢.1, Cn-2),
tanto el flujo volumétrico de entrada V, como el flujo volumétrico de salida V, pueden ser usados. Ya que V,
es mas facil de conocer se usa éste como valor de referencia. Entonces:

n = a)\/\Tl

7 (gH,,)" (2.14)

siendo H_, la carga producida por el compresor.

— D(gHad )1/4

s xM (2.15)

d

Nuevamente interrelacionados con otros valores caracteristicos utilizados, como el coeficiente de carga [1]:

(2.16)
q = Had :i
ad UZ/g nszdsz
Y el factor de trago [1]:
o* = v =q (1_12)772 _ 7
ND® " (1+4°)120s> 30n.d? (2.17)
Donde .
— “m-1
% u, (2.18)

2.4 Maquinas de desplazamiento positivo

En las maquinas de desplazamiento positivo, el flujo volumétrico se vuelve funcién de la velocidad y la
geometria. Cantidades que pueden ser representadas por N, y d,. La carga puede ser expresada por
pardmetros de similitud. Las pérdidas principales (por deslizamientos internos) pueden ser también
representadas por N, y d, y relaciones geométricas. Por lo tanto, las caracteristicas esenciales de las

maquinas de desplazamiento positivo pueden ser expresadas por pardmetros de similitud originalmente
derivados para maquinas dinamicas [1].
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2.5 Diagramas n,d,

El desempeiio de las turbomdquinas depende en gran parte de los compromisos hechos por el disefiador que
conciernen al costo de produccidén, robustez, estado del arte, costo de mantenimiento, facilidad de
manufactura, entre otros. Esto tiende a dar eficiencias <<promedio>>, las cuales son obtenidas con tiempos de
desarrollo comparativamente cortos. Con una mejor afinacién del diseifo del dlabe, esto es, consideraciones
cuidadosas de la mas ventajosa distribucion de flujo, por ejemplo, la distribuciéon de los vértices antes y
después del estator y de las filas de alabes en mdquinas axiales o la carga cuidadosamente controlada en
maquinas radiales, eficiencias mas altas pueden ser obtenidas con algo de tiempo adicional de desarrollo. Por
tanto, muchos diagramas n.d, pueden ser y han sido desarrollados representando el estado del arte en

diferentes momentos, mostrando eficiencias total a estdtica y total a total [1].

Un diagrama n,d, para compresores se muestra en la figura 2.2. Las mas altas eficiencias se obtienen a

velocidades especificas entre 0.5 y 1.0 para maquinas dindmicas y la eficiencia decrece incrementando o
decrementando la velocidad especifica. Los compresores axiales logran las mas altas eficiencias en el régimen
de alta velocidad especifica, mientras los radiales tienen mejor desempefio a bajas velocidades especificas. Los
compresores de flujo mixto cubren mejor el régimen de velocidades especificas entre 1.0 y 2.0, han sido sin
embargo, poco explorados debido al largo tiempo de desarrollo requerido para obtener cascadas
tridimensionales eficientes [1].

Un limite definido existe para la aplicabilidad de maquinas de una etapa. Este limite puede identificarse por un
coeficiente de carga limitante. Usualmente eficiencias extremadamente bajas se obtienen cuando el
coeficiente de carga excede valores de 1.0. Esto significa que a la izquierda de esta linea de coeficiente de
carga maquinas de desplazamiento positivo, maquinas hibridas (drag pumps) ofrecen un mejor desempefio.
Los datos de la figura 2.2 estan calculados para un nimero periférico de Reynolds de 2 x 10° y un nimero
periférico de Laval de 0.5. Las relaciones geométricas adicionales se indican en el diagrama, con las notaciones
presentadas en la figura 2.1.

Re* =2 x 108

s/A= 002 Axisl

s/by = 0.02 Radiel
/D = 0.001 Drag, Myitilobe

Figura 2.2 Diagrama n.d, para compresores de una etapa [1].
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En muchos casos, el objetivo principal para la seleccién de la turbomaquina es encontrar una configuracién
qgue dé la maxima eficiencia. En ese caso una presentacion es factible graficando la maxima eficiencia, como se
muestra en la figura 2.3 esto es, asumiendo que la maquina estd disefiada para el didmetro especifico éptimo.
Este tipo de diagrama permite un reconocimiento mas rapido del tipo mas eficiente de maquina para
determinados requerimientos de disefio y ofrece un modo mas sencillo de presentar las eficiencias maximas
de un modo mas intuitivo.

o e T (e (v e g o o 1 R N 5, 5 O OO
Mixed flow
08 / ?’\
pip=2|_— \

o u.m}b. e~ | // Radial '[ C\mr'vw \\
- Partial emission /-\ [Cros flow e

04
Drag ,___-—-——'f‘ , T“’l\ Re* =2 x 100
2 (La* =03 s/p = 0.02 Axlal

/b, = 0.02 Radial o
s/D = 0.001 Drag, Muitilobe
La®,,. =07
L1 Y I B Y MY
4 68 2 68 2 468 2 4
107 1072 10! 1 10
",

02

o (O O )11 TS
4

N b
L
D -
m-

Figura 2.3 Maximas eficiencias de compresores para diferentes valores de n, (suponiendo diametros éptimos)

[1].
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Figura 2.4 Diagrama N _D._extendido para bombas [5].



27

2.5.1 Comparacidén con datos experimentales

Una comparacién de datos calculados (lineas sdlidas) con datos experimentales (lineas discontinuas) es
presentada en la figura 2.5 para bombas centrifugas [7]. Este diagrama muestra que lineas de eficiencia
constante basadas en datos experimentales son desplazados a una velocidad especifica mayor y a un didmetro
especifico mayor. Hay varias razones para este desplazamiento: Los datos calculados se basan en una
geometria optimizada para maxima eficiencia, esto es, un nimero comparativamente mas alto de dlabes en el
rotor y secciones delgadas de entrada y salida en los dlabes del difusor. En contraste, los datos experimentales
son tomados de bombas comerciales, donde frecuentemente se tiene un pequefio nimero de dlabes y estos
tienen espesores mds burdos por razones de costo, comprometiendo asi la eficiencia. Adicionalmente, Ila
mayoria de bombas comerciales emplean alabes curvados hacia atras ( £, <90°) con el fin de extender su

rango de desempefio [1]. Por tanto, los disefios con alto valor de didmetro especifico han sido mas
ampliamente explorados por las bombas comerciales a comparacion de las bombas con didmetros especificos
mas pequefios donde la influencia del nimero de alabes es mas importante debido a la mayor carga por alabe
necesaria.

Calculated

09

Re* = 10°

0.06 008 0.1 02 04 06 08 1.0

Figura 2.5 Comparacion de lineas de eficiencia calculadas con datos experimentales en bombas centrifugas [7].

Otra comparacion importante es mostrada en la figura 2.6 donde las lineas sdlidas muestran la localizacién de
disefios eficientes de turbomaquinas (valores 6ptimos de d,) de acuerdo a la referencia [8]. Esta linea es
frecuentemente referida como linea de Cordier e indica que las maquinas axiales dominan el régimen mas alto
de velocidades especificas, mientras las radiales son mas eficientes en el régimen de bajas velocidades
especificas. Los puntos experimentales en este diagrama muestran los valores (N, d) de turbomaquinas
eficientes y muestran que estan aglomeradas cerca de la linea de Cordier. Proyectando la linea de Cordier en
los datos calculados de los diagramas n.d,, encontramos una buena correlacidn entre los valores éptimos de

d

s
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Figura 2.6 Linea de Cordier en el diagrama n.d; [8].

Una distincion cuidadosa debe hacerse entre las eficiencias total a total y total a estdtica para los valores
6ptimos de d, en las maquinas de velocidad especifica alta. Las lineas sélidas en la figura 2.7 muestran esta
distincidn, calculadas en [9]. Al mismo tiempo se muestra que la eficiencia total a total es mas alta que la
total a estdtica, como se discutid antes. Las lineas discontinuas muestran los didmetros especificos dptimos
para las diferentes definiciones de eficiencia como se calculan en la ref. [4] para turbinas y compresores. Es
importante notar que las eficiencias total a total y total a estdtica se hacen distintas para altos valores de N
la razon es la alta sensibilidad de la eficiencia a los coeficientes de pérdida. Datos de pruebas de la ref. [9]
(cuadrados en la figura 2.7) muestran altas eficiencias para disefios optimizados, mientras coeficientes de
pérdida conservativos han sido asumidos en el célculo de las lineas discontinuas [1].
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Figura 2.7 Valores dptimos de d, para disefios con altas velocidades especificas [9].
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2.5.2 Restricciones en los diagramas n.d,

2.5.2.1 Esfuerzos
Los esfuerzos en el disco y en la raiz de los alabes ocasionados por fuerzas centrifugas son consideraciones
importantes en el disefio de una turbomaquina que opera con gases de bajo peso especifico. Para ruedas

similares son una funcién de la velocidad tangencial y el peso especifico y,, del material del rotor.
Consideraciones de similitud muestran que el esfuerzo O sigue la relacién [1]

G=Su227—'\"

g

donde el factor S representa un valor caracteristico que depende de la geometria del rotor. Valores tipicos
para rotores axiales sin agujeros en el centro se muestran en la fig.2.8 graficando S contra la relacién h/D,

dondeh es la altura del dlabe y D es el didmetro del rotor (hasta la punta). Para bajas relaciones h/D

dominan los esfuerzos de disco y para relaciones altas dominan los esfuerzos en la raiz del alabe. Para rotores
radiales sin agujeros en el centro se presentan valores tipicos en la fig. 2.9 [10] como funcién de la razén de

radios I, /T, .

Para determinar el valor permisible de esfuerzo, debe calcularse la temperatura del material. Valores
aproximados para las temperaturas del borde del disco en turbinas axiales puede obtenerse asumiendo que la
temperatura del borde es igual a la temperatura del alabe. Este valor se calcula a partir del argumento de que
la temperatura del metal de un cuerpo en una corriente de gas difiere de la temperatura estatica del gas por la
temperatura de recuperacion [11]

T, =T o+t V(e -1)

= 2.19
st-gas r 2gRK’ ( )

con
t, = JPr

Para Pr <10y flujo laminar, t, denotando el factor de recuperacion de temperatura. Para flujo turbulento t,

se vuelve un poco mayor y aumenta con el nimero de Reynolds (alrededor de un 6%) [1]. El nimero de
Prandtl se define como la razon de la viscosidad cinematica a la difusividad térmica, i.e.

Pr=v/a

y tiene valores de 0.7 a 0.655 para aire (pero puede ser mayor y exceder valores de la unidad, v.gr. vapor
saturado al nivel del mar). Con estas relaciones la temperatura promedio del alabe puede ser computada
como una funcién de la temperatura del gas a la entrada y la razén de velocidades, dando la relacion [1]:

- 2 (2.20)
Gy A-p) (x-1) + \/ﬁwz

T, =T,
20xR 2gxR
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Figura 2.8 Valores de S para rotores axiales [1].
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Figura 2.9 Valores de S para rotores radiales [1].
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2.5.2.2 Efectos de compresibilidad

La interrelacidn entre las pérdidas y la geometria también es dependiente del nimero de Mach. Asi que es
importante notar que los datos presentados en el diagrama n,d no son necesariamente vélidos para todos los
numeros de Laval. Eficiencias mds bajas se obtienen para relaciones de presién mds grandes. Se observan
tendencias tipicas en la figura 2.10 para compresores centrifugos graficando la maxima eficiencia obtenible
como funcidn de la relacidon de presiones para un compresor para dos diferentes velocidades especificas (para
d, 6ptimo). Seguln Balje [1], la eficiencia disminuye con el incremento de relaciones de presion ya que la
anchura de la salida del rotor decrece. La razén de la longitud de la trayectoria a la anchura del canal decrece
cuando se incrementa la relacion de presiones. Esto provoca el crecimiento de la capa limite.

i —, = 078 A iy
CREL yevo:
0.88 0 ,1 10
B / :
0.84 ~ 8
~.] "
0.82 \\3\‘ \\’/ 7
‘\\ /
0.8 N / 6

Nyt plp
Lo

0.78 7/ 5 - 0.08
0.76 4 -1 0.06
b,/D 8
0.74 F=e 3 004~
1\
\.L\q L
0.72ps= 2 Jo.02
0.7
1.0 1.2 1.4 1.6 1.8 20 22 24 !

La*
Figura 2.10 Efecto de La™ y n, sobre la eficiencia [1].

Re*=4x10°1=0.5;5/b=0.02; B, =50°; 4, =30°; @, = 30°
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2.5.2.3 Parametros geométricos limitantes.

En algunas ocasiones puede no ser posible usar la geometria deseada (como el espesor al final del alabe, la
holgura entre la punta del rotor y la carcasa, y la altura del alabe) en este caso, la eficiencia citada en el
diagrama n.d, tiene qué ser reducida. Una de las reducciones mas comunes es la imposibilidad de usar la
holgura deseada, esto es el valor de referencia de S/h =0.02 para maquinas axiales. Un diagrama que muestra
el efecto de la holgura axial S, en compresores centrifugos tipicos estd en la fig. 2.11. Estos datos muestran

una incertidumbre experimental considerable por la dificultad de medir la holgura en condiciones de
operacion (rotacion del rotor) [12, 13].
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4 / Ref. 3.19)
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s (Ref. 3.18)-1

0.92
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0.02 0.04 0.06 0.08 0.1

s/,

Figura 2.11 Efecto de holgura axial en compresores centrifugos [1].

En el caso donde se disefa una cascada que recibe su flujo de una precedente, como por ejemplo para una
turbina de varias etapas, no es obvio cudles son las verdaderas condiciones de entrada para la segunda
cascada como se observa en la figura 2.12 [14] que muestra que inmediatamente detrds de la primera
cascada, la velocidad es casi constante e igual a la velocidad ideal (del nucleo del flujo), pero decrece en la
estela de los alabes [14]. Después de algunas etapas (5 o 7 longitudes de cuerda), la estela ha desaparecido
por completo y se tienen condiciones mezcladas, lo que significa que la velocidad promedio es menor que la
ideal. Esto sugiere que la segunda cascada debe disefiarse para las condiciones del flujo de nucleo si la
distancia axial es corta, pero para condiciones mezcladas si la distancia es larga [14]. Se tienen axialmente
pérdidas adicionales debido a la friccion con las paredes. También existe una distancia éptima entre las
cascadas porque también se generan pérdidas si estdn muy cerca, esto debido a que se tienen condiciones de
entrada cambiantes periddicamente en el borde inicial del rotor de la siguiente cascada [14 y 16] citan
diferentes penalizaciones para valores no dptimos (Fig. 2.13). Aunque parece haber un acuerdo de que A/C =

0.25 a 0.3 es un valor cercano al éptimo. Los datos de la referencia [14] son obtenidos para una turbina axial
con aproximadamente 30% de reaccion, operando con Reynolds relativamente bajos. Una menor influencia de
la brecha axial entre etapas es reportada en la ref. [16].
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Figura 2.12 Cambio en el perfil de velocidad con la longitud del flujo [Ref. 14].
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Figura 2.13 Efecto de la brecha axial sobre la eficiencia de una turbina [1].
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Figura 2.14 Influencia de brecha axial sobre eficiencia de turbinas y sopladores [1].

Aunque, la Ref. 3.23 reporta datos distintos. Estos se muestran en la figura 2.14 para una turbina (lineas
solidas) con nimeros de Reynolds medios, como los presentados en la figura 2.13, pero para numeros de
Reynolds menores, la eficiencia es maxima en brechas extremamente pequeias y decrece establemente hasta
una brecha de aproximadamente 50%. Parece que esta tendencia es tipica para bajos nimeros de Reynolds
donde puede ser argumentado que la exposicién del borde inicial del rotor a condiciones variables de entrada
incrementa la turbulencia y por tanto las pérdidas disminuyen para los dlabes del rotor. Por lo anterior, parece
que el efecto de la brecha axial depende de las condiciones de operaciéon y no ha sido completamente
explorado [1].

Parece que la penalizacion en la eficiencia a valores altos de A/C mostrada en la figura 2.13 se debe a dos

efectos, el incremento en el espesor de la capa limite en las paredes (endwall losses) y una redistribucién del
flujo causado por el centrifugado que ocasiona falta de flujo en la seccién cercana al eje y un aumento en el
flujo cerca de las puntas de los alabes, lo que ocasiona un desajuste entre el angulo del flujo y el dlabe.

En el disefio de cascadas se suele poner poca atencion en el espesor del primer borde. Esto es usualmente
aceptable para bajos nimeros de Mach, pero es intolerable para nimeros de Mach altos. Si en algun punto del
flujo la velocidad se vuelve supersénica (como la velocidad de succion debido a la curvatura de los alabes del
compresor centrifugo) existe un choque de compresién corriente abajo [18]. Un proceso que causa pérdidas
mayores a las estimadas en los calculos del rotor. Se ha observado que para un Ma aproximado de 0.8, el
Ma aumenta a la unidad en la garganta cuando el area se reduce Unicamente un 3%. Se esperan pérdidas
grandes para rotores que tienen bordes gruesos a velocidades de entrada relativamente altas. Pocos datos han
sido publicando esta influencia (espesor del dlabe) en coeficientes de pérdida en compresores centrifugos [19].
Y como es de esperarse el nimero de Mach relativo de entrada es un criterio significativo. Falta investigacion
al respecto [1].
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2.5.2.4 Efectos del nimero de Reynolds y de la rugosidad.

Es dificil determinar las pérdidas en el perfil en el régimen de transicién de Reynolds ya que no es claro cuando
el flujo es laminar o turbulento. Depende de muchos factores como el nivel de turbulencia y si la cascada esta
aislada o no y puede ser identificado por el nimero critico de Reynolds Re.. Para una discusién mas detallada
es conveniente referir el efecto del nimero de Reynolds a un comun denominador, esto es, el nimero de
Reynolds de la maquina Re*. Para una bomba centrifuga se tiene [1]:

@]

Re 1230

rotor
—_fotor — +

Re* & nd, D

para el rotor

para el estator

2

Re C | 230&°

e = ZQZZD\( N J (e*—cot (B,u*))
271 s's

donde y, representa la densidad de entraday y,la de salida y u*representa el deslizamiento (slip) en el
rotor.

Estas interrelaciones muestran que la razén de los nimeros de Reynolds depende de la velocidad especifica y
del didmetro especifico y ciertas relaciones geométricas. La figura 2.15 muestra que la razén de nimeros de
Reynolds para el estator decrece con el aumento de la velocidad especifica, mientras que para el rotor la razén
de nimero de Reynolds aumenta con velocidades especificas mayores. Se tiene qué hacer una distincién entre
las pérdidas dependientes del nimero de Reynolds (pérdidas viscosas) y las pérdidas independientes del
numero de Reynolds (pérdidas no viscosas). Esto puede expresarse por una razon v* entre las pérdidas
viscosas (de perfil y de rotor-carcasa) a las no viscosas (de mezcla, de separacion del flujo y de desvio del flujo
por espesor final del dlabe). Para el rotor, esta razén dependeria del numero de Richardson, de la razén
didametro/holgura, y del angulo de salida del dlabe; y para el difusor, del grado de reaccion y los detalles del
disefio del difusor. La ref. [22] parece asociar el factor v™*con la velocidad especifica citando un fuerte
deterioro de la eficiencia con Re decreciente para bajas velocidades especificas en comparacién con el
deterioro en la eficiencia para altas velocidades especificas. Sin embargo, en general pareciera imposible una
interrelacidon generalmente valida entre el nUmero de Reynolds y la eficiencia de un compresor debido a varios
factores, entre ellos que la proporcién de las pérdidas viscosas con respecto a las no viscosas y el numero de
Reynolds critico tienen que ser conocidos para determinar el efecto del nimero de Reynolds en la eficiencia.
Los efectos del numero de Reynolds son muy complejos y la evidencia disponible actualmente [1], es
insuficiente para establecer interrelaciones numéricas generales. En la discusién anterior se asume que las
superficies son hidraulicamente suaves, la rugosidad admisible es:

(Kj _100
I crit Re

donde K; es la rugosidad equivalente a la de la arena [18]
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Figura 2.15 Razén de nimero de Reynolds en bombas centrifugas [20].
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Figura 2.16 Influencia del nimero de Reynolds sobre la eficiencia hidraulica y la eficiencia de la flecha para
bombas centrifugas [20].



37

Radial infiow turbine

10
sevenses Test data, Ref. 4.5 Ll T
S

-

08— S Test data, Ref. 2.29

— = 0.47 }
Axial turbines
3 08 P n,=23
£
-
0.4
0.2 Reference point for n, is Re* = 5 x 108
107 10° 10t 10° 108 107

Figura 2.17 Efectos calculados del numero de Reynolds en turbinas [20].

Efficiency ratio, n/ng

05
10% 108 107 10°

Re*

Figura 2.18 Efectos calculados del nimero de Reynolds para puntos de disefio en turbinas axiales [24].
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2.5.2.5 Efectos de instalacion

Las suposiciones para las pérdidas en el rotor y estator son que la capa limite al frente de los alabes es
despreciablemente pequeia, de tal forma que se considera que comienza con un espesor inicial cero. Si
ductos largos preceden la etapa, el espesor de la capa limite se vuelve finito y pueden triplicar las pérdidas
secundarias en las paredes. Ya que la capa limite de |la pared es comparativamente pequefia con respecto a la
capa limite del perfil, para casos donde la altura del dlabe es grande (relacién de aspecto de 3:1 o mayor) el
factor de pérdida es tan pequeiio como 0.5%. Sin embargo, en casos donde la relacién de aspecto es pequefia
(donde la altura del alabe es menor que el 10% del didmetro de la rueda) las pérdidas secundarias en las
paredes son comparativamente grandes y el factor de pérdida puede ser de hasta 2%. Estos datos asumen que
el flujo es periféricamente simétrico, esto significa que el flujo en el nicleo es no perturbado. Para los
compresores pérdidas mas severas deben anticiparse cuando el flujo es asimétrico, por ejemplo si el flujo
entra mediante un codo o mediante un puerto de entrada mal disefiado. Asumiendo ahora que la mitad del
flujo de entrada es perturbado, esto es, se tiene menos flujo en una mitad que en la otra, una mitad puede
operar en ciertas condiciones, mientras la otra opera en otras, ninguna en el valor nominal de operacion.
Cuando el flujo es reducido por debajo de la regidon de operacion en la mitad del compresor, ésta puede caer
en surge y posteriormente el compresor completo lo hara; por otra parte, cuando es incrementado puede
llegar al choke y la eficiencia cae dramaticamente. Estas consideraciones hacen evidente que las reducciones
de la eficiencia y del flujo volumétrico dependen de la magnitud de las perturbaciones y pueden ser severas en
caso de un alto grado de asimetria en el flujo de entrada. Argumentos similares se pueden utilizar en el caso
de una obstruccidn al final de la etapa. Por tanto codos o pasajes asimétricos del flujo después de difusores de
salida en colectores de voluta provocaran pérdida en la eficiencia.
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1] Consideraciones fluido-dinamicas detalladas en un turbocompresor.

3.1 Carga tedrica H,, (Carga de Euler)

Para reconocer interrelaciones fundamentales entre condiciones de operacidn y los vectores de velocidad a la
entrada y a la salida del rotor, la carga tedrica o carga de Euler es un parametro Util. Este término denota la
carga que es producida en una bomba o compresor en el caso ideal, esto es, sin pérdidas. Esta carga tedrica
siempre esta relacionada con la diferencia en las presiones totales y en las temperaturas totales. Debido a las
pérdidas, la carga real producida siempre sera menor que la tedrica.

En los sistemas de alabes disefiados para convertir el trabajo de flecha en energia cinética o en energia de
presion, la carga tedrica es proporcional a la diferencia algebraica del momento del momentum entre la salida
y la entrada. Asi que se tiene:

— UZCU—Z + u1cu—1

Hn g g (3.1)

El signo negativo aplica cuando el momento del momentum de entrada actlda en la misma direccién que el
momento del momentum de descarga (remolino de entrada paralela), mientras el signo positivo aplica para
contraflujo en la entrada respecto a la salida. Los tridngulos de velocidad se muestran en la figura 3.1 donde el
subindice 1 denota el estado en la entrada (al frente del rotor) y el subindice 2 se refiere al estado en la salida

del rotor. El dngulo ¢, denota la direcciéon de la velocidad absoluta en la entrada, el angulo «,denota la
direccion de la velocidad absoluta a la salida del rotor, ﬂl denota la direccion de la velocidad relativa de
entraday [, denota la direccidn de la velocidad relativa a la salida del canal del rotor.
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Figura 3.1 Triangulos de velocidad para compresores [1].

De la figura 3.1 se observa que

C C
COt al = u-1 = —u-l (32)
Cna AU,
y
u, —C U, —C
cot ﬂz — 2 u-2 _ ZK u-2 (3‘3)
Cm—z ¢1 Ru2
siendo ¢, el factor de flujoy
K Cn-z (3.4)
R =
C
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expresa la razéon de velocidades meridionales en la salida y en la entrada del rotor.

Introduciendo las ecuaciones 3.2 y 3.3 en la 3.1 y refiriendo la carga tedrica al valor de referencia u;/g , se
obtiene un coeficiente de carga tedrica:

H _[cotoc1

=t — K, cot 1 3.5
qth u;/g R ﬁ2J¢l+ ( )

e

De aqui se observa que para K, constante, el trabajo tedrico obtenible es una funcion lineal del factor de

flujo con una pendiente que depende de la magnitud de la deflexion del flujo en el rotor y la relacién de
diametros &, . Los angulos de flujo «; y £, pueden diferir de los dangulos de alabe correspondientes, como

se mencionara posteriormente.

1

Figura 3.2 Factor de trabajo tedrico para compresores y bombas [1].

3.2 Pérdidas por friccion del flujo (operacidon en el punto de diseiio)

Para determinar la carga real requerida a desarrollar por un compresor, se deben determinar las pérdidas.
Para esto, se pueden adoptar muchos enfoques. Uno de ellos puede ser acudir a las bien conocidas
relaciones de pérdidas por friccién dentro de un tubo, donde la pérdida de carga es proporcional al
cuadrado de una velocidad de referencia (la de salida o la de entrada) y proporcional al coeficiente de
pérdida, que depende de la forma del tubo y es determinada experimentalmente o mediante argumentos
de la mecanica de fluidos. Esta pérdida de carga, representa la caida en la presién total. De hecho, este
enfoque puede dar resultados satisfactorios para turbomdquinas cuando pueden determinarse valores
apropiados para los coeficientes de pérdida.
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Estudios han mostrado que los argumentos de la teoria de capa limite ofrecen una base razonable para
calcular los coeficientes de pérdida para los canales de una turbomaquina para flujos que se aceleran o se
desaceleran y pueden representar el efecto de <<sobrecarga>> en los dlabes debido a las pérdidas. El
tratamiento analitico del desarrollo de la capa limite en cascadas casi se ha vuelto una disciplina especial de
la ingenieria donde se hacen esfuerzos para desarrollar teorias sofisticadas que quiza lleven eventualmente
a un mejor entendimiento de los mecanismos de pérdida en los canales de las turbomaquinas [1].

Sin embargo, las teorias mas avanzadas de capa limite no seran utilizadas para la siguiente discusién sobre
pérdidas. El énfasis primario esta en aspectos mas bdsicos. La intencidn principal es derivar relaciones que
sean suficientemente generales y que tengan precision aceptable, representandolas de forma simplificada
sin ignorar aspectos relevantes, como los efectos de Coriolis.

Por otra parte, cabe mencionar que la pérdida de exactitud es inevitable ya que no todos los aspectos de los
mecanismos de pérdida han sido completamente entendidos aun [1] y una teoria exhaustiva de pérdidas en
turbomdquinas sigue en estado de desarrollo.

3.2.1 Argumentos de capa limite

Existe una capa delgada entre una pared estacionaria y el nucleo del flujo (Fig. 3.3). Esta es la capa limite,
donde la velocidad en la cara de la pared es cero y la velocidad de lado del nucleo del flujo es denotada
como velocidad de corriente libre v, . Todas las pérdidas por friccion, son causadas por fuerzas cortantes

en la capa limite. Un criterio importante es el espesor de desplazamiento de la capa limite definido como:

b v
5:L 1- 2 |dy (3.6)

Diipre

y el espesor del momentum de la capa limite representando las pérdidas por momentum:

b » v
0=I —|1-——|dy
Diipre Diivre (3.7)
La razén de ambos valores:

(3.8)

SR

es usualmente referido como el factor de forma.

Ambos espesores crecen con la longitud de la trayectoria del flujo y con gradientes de presién adversa
(incremento de presion en la direccién del flujo).

Es dificil obtener soluciones exactas de las ecuaciones de capa limite en términos generales. Las
aproximaciones propuestas por Truckenbrodt [23] para el crecimiento de capa limite bajo gradientes de
presion adversa tienen la forma:

1/n
V |
AR 03" =C,+ A 0¥ dx (3.9)
2

Donde | denota la longitud del camino del flujo, v, la velocidad en la corriente libre a la salida de la

cascada, C, es el espesor del momentum de la porcién laminar inicial.
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Vfran Piree

Figura 3.3 Notaciones de capa limite [1].

A y N en el modelo de Truckenbrodt son constantes que dependen esencialmente de las caracteristicas de
flujo (N=1 si es laminar, N=6 turbulento, o N=4 turbulento cerca de la separacion). Asumiendo una
relacion cémoda para el cambio de velocidad con respecto al camino del flujo, puede integrarse la ec. 3.9
para determinar el espesor de la capa limite al final de la trayectoria del flujo. Si se asume un cambio lineal
de la velocidad con respecto al avance en la trayectoria del flujo, la integracién lleva a una relacidn de la
forma:

0, _ [A/(4+2/n)]™Y {1—(1//1)‘”2’" :|n/n+1
I

1/(n+1) 1_ 1
RE*Z ( /ll’l) (3'10)
donde
V2
H=— (3.11)
Vl
denota la razén de aceleracién o desaceleracion.
Cuando se ignora C; a ecuacién 3.10 se reduce a [1]:
An/(n+1)
(HZJ = (3.12)
I 0 Re—z

para L =1, esto es, para una trayectoria de flujo con velocidad constante.

Si graficamos el espesor del momentum contra el nimero de Reynolds para 4 =1 para el flujo turbulento y

laminar (lineas sélidas en Fig. 3.4) observamos que @/l laminary @/l turbulento ocurre para Re = 4x10*.
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Figura 3.5 Influencia de la tasa de desaceleracién en el espesor del momentum de la capa limite [1].
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El efecto de la aceleracién y desaceleracion lineal del flujo sobre el espesor de momentum puede ser
expresada por la razon de las ecuaciones 4.17 y 4.19 llevando a:

o | 1-@/ )t n/n+l
©1), {(1—(1/ ,u))(4+2/n)} (3.13)

que se representa graficamente en la fig. 3.5 y mostrando un rdpido crecimiento en el espesor referido de
momentum con valores decrecientes de 4 y un decrecimiento de &/l con tasas crecientes de aceleracion.

El rdpido crecimiento de @/l para flujos en desaceleracion puede reducirse cambiando la desaceleracion

lineal a una desaceleracién rapida. El espesor es calculado por una integracidn paso a paso de la relacién de
Truckenbrodt [23] dando como resultado:

/s +2/n +2/n n/(n+1)
0 _[AIEA+ 20" [uxfla*-2)/u] " a-x)-(a*/m**"] 5.12)
| ReM™ a*-1 1-a*/u '

para un patrén de flujo indicado en la figura 3.6a donde (& denota la relacion de aceleraciéon o
desaceleracion general y a* la desaceleracion en la porcidn inicial.

o* = (3.15)

El término denota la longitud inicial adimensionalizada con respecto a la longitud total

_h
It

X, (3.16)

Para el patrén esquemdticamente indicado en la fig. 3.6b,

4+2/n 4+2/n 242/n n/(n+1)
0 _[AIA+2/ 0" | pxfler*=1)ul™" | plx, - ) ~(aru) L - (54" ]
I Re!(™ a*-1 L*—a* 1-48*/u
(3.17)
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()

Figura 3.6 Métodos de desaceleracién del flujo [25].

Otro parametro importante es el espesor critico del momentum de la capa limite (Q/I) en el cual la

crit”’
separacion puede esperarse.

Para el célculo de tal parametro se requiere el nimero de Hagen Ha. Definido como la razén entre las
fuerzas de presién a las fuerzas viscosas.

Aplicando este concepto a un disco plano donde la fuerza viscosa es proporcional a la friccion a iguales
numeros de Reynolds, el resultado es:

(~dp/dx)5*bdx _ (dp/dx)s*

T pareq D AX T

Ha=

(3.18)

pared

donde 0* denota el espesor de la capa limite. Introduciendo:

2/(n+1)
Tpared ~ pC cS* (3.19)

y reemplazando el gradiente de presién por el de velocidad:
dp dc
- = m -
dx dx
La forma final es [26]:

Ha, dcédx HReZD (3.20)

n=7[26]y Re= Cvg

Puede postularse [26] un término de separacién a partir de consideraciones de similitud en términos de la
ecuacion de Prandtl de capa limite, de la forma:

Ha, —se|
o = Reg(“f’ = f(Re,) (3.21)
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Donde Ha, ,

denota el numero de Hagen en el que ocurre la separacion. Los datos mostrados indican
que ;kep =0.09/Re,, para el caso laminar y ﬂsep =0.0044 para flujo turbulento. Introduciendo esta

informacidn en la ecuacién 3.20, el espesor critico del momentum puede ser expresado como funcién de la
tasa de desaceleracion:

(9) = W para flujo turbulento (Re>10°) (3.22)

I crit (1—,[1)

(0) _ 0.045(1+ 1) para flujo laminar (3.23)
I crit Re&(l_lu)

El nimero de Hagen puede usarse no sélo para predecir el inicio de la separacidn, sino para indicar el
cambio de flujo laminar a turbulento, ya que existe una relacién entre el niUmero critico de Reynolds y el
numero de Hagen. Para esta comparacion, el nimero de Reynolds es definido usando el espesor de
desplazamiento de la capa limite como longitud caracteristica, i.e.

co
Re, =— (3.24)
Vv
y el nimero de Hagen (laminar) en la forma <<laminar>>:
5% de
Ha=—— (3.25)
v dx

obtenida de la ecuacién 3.20 observando que n=1 para flujo laminar y reemplazando el espesor de
momentum con el espesor de desplazamiento. La figura 3.8 indica que el cambio de flujo laminar a
turbulento a valores positivos altos del nimero de Hagen (flujo acelerado) ocurre comparativamente a
numeros altos de Reynolds, mientras el flujo tiende a volverse turbulento a nimeros bajos de Reynolds
cuando el nimero de Hagen es negativo, esto es, en flujos altamente desacelerados. Debe notarse que
estos datos resultan de condiciones de estabilidad [26] y determinan el nimero minimo de Reynolds para el
cambo de régimen. El nUmero de Reynolds al cual el flujo cambia de laminar a turbulento puede en realidad
ser mas alto.

Estos fendmenos pueden tener un efecto significativo en el crecimiento de capa limite en cascadas de

turbomaquinas que operan cerca de la interseccién de régimen turbulento y laminar, Re =4x10*, en la
fig. 3.4. Esto puede ser demostrado examinando los datos sobre el coeficiente de resistencia (que es
proporcional al espesor del momentum ec. 3.26) presentado en la figura 3.9 para diferentes grados de
turbulencia. Ya que las cascadas de desaceleracién exhiben un nimero de Reynolds critico particularmente
bajo (fig.3.8), la capa limite laminar en las cascadas para compresores y bombas serd comparativamente
corta (fig. 3.4) y los coeficientes de pérdida seran mayores que para turbinas en el régimen de nimeros de

Reynolds medianos (alrededor de 10°). A nimeros extremadamente bajos de Reynolds, la capa limite
tenderd a ser laminar en todos los casos y se espera un tipico comportamiento laminar (un aumento rapido
del coeficiente de pérdida con numeros de Reynolds decrecientes). Para numeros de Reynolds
extremadamente altos la capa limite sera turbulenta en su totalidad y un ligero aumento en el coeficiente
de pérdida ocurrira con numeros de Reynolds decrecientes.
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Figura 3.8 Numero critico de Reynolds como funcién del nimero de Hagen [26].

Este comportamiento puede esperarse siempre y cuando no ocurra separacion de flujo. Una capa limite
laminar separada causa mayores pérdidas que una capa limite turbulenta separada, la cual puede en
algunos casos volver a pegarse. Hay que sefalar que en un flujo separado las pérdidas no son controladas
por fuerzas viscosas como en la capa limite no separada. Por lo tanto la influencia del nimero de Reynolds
en las pérdidas en flujo separado es considerablemente menor si es que existe. Un esquema del
comportamiento de las pérdidas en cascadas con y sin separacién se muestra en la figura 3.9.
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Figura 3.9 Coeficiente de resistencia con y sin separacién [20].

Esta figura muestra los ampliamente efectos variables del nimero de Reynolds. Es evidente que la
influencia del nimero de Reynolds obedece un complejo patrén por la interaccion entre el Reynolds critico,
el grado de turbulencia y la separacién laminar y turbulenta. Los comentarios anteriores son para re
enfatizar el hecho de que los fendmenos de capa limite en canales de turbomaquinas pueden ser muy
complejos, particularmente en el régimen de transicién de laminar a turbulento, asi que las predicciones de
pérdidas pueden ser arriesgadas. Sin embargo puede obtenerse informacidn razonable para las tendencias
predominantes y su magnitud aproximada continuando las consideraciones de capa limite y definiendo un
coeficiente ¢, que represente las pérdidas por cada pared. Esta cantidad puede ser calculada del espesor

de momentum.

AN 1(6) 1

Donde H denota el factor de formay W* denota la anchura del canal .

Con esto puede calcularse la pérdida de presién para una cascada formada por dos paredes (superficie de
succidn y de presién)
ref

H perdida — (gO—S +gOP)zg (3.27)

donde C,; esuna velocidad de referencia, la velocidad de corriente libre a la salida de la cascada.

3.2.2 Pérdidas en el perfil
Cascadas axiales

En las cascadas de turbomdaquinas, la desaceleracién o aceleracion del flujo esta acoplada con una deflexion
gue causa que la velocidad de corriente libre en la vecindad inmediata de la superficie del perfil difiera de la
velocidad promedio en el canal.

Una distribucidn tipica de velocidad en la superficie de las cascadas de un turbocompresor se muestra en la
figura 3.10, que muestra que el flujo es acelerado y luego desacelerado en el lado de succidn, pero
rapidamente desacelerado inicialmente en el lado de presidn del adlabe.
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Figura 3.10 Distribucidn de velocidad en la superficie del alabe [1].

El parametro que serd usado como criterio para estimar (Q/I) en la superficie de succién es la razéon entre la
velocidad méxima en la superficie de succién a la velocidad de entrada v, ., /v, vy para la superficie de
presion, el criterio para estimar (H/I) serd la razén entre la velocidad minima en la superficie de presiony la

velocidad de entrada. v /v, . Investigaciones han mostrado que la relacién v ., /v, es el factor mas

p—min
influyente para determinar el espesor total (superficie de succion + superficie de presiéon) de momentum y

este parametro depende del pardmetro de circulacién [28] definido como

C - 20U
" of1+foot 2, - (ou/2)F | (3.28)
donde AU representa la carga de dlabe.
& = ACU” (3.29)

el término A, denota el angulo medio como se define en la Fig. 3.11 y o la solidez de cascada o =C/t.
Mas aun, los términos AUy A_ determinan los angulos de entrada y de salida de los vectores del flujo de la
cascada ya que:

cot A =cot A, — ;&I (3.30)

cot A, :cot/iw+;ci1 (3.31)
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siempre que C, se mantenga constante entre la punta inicial y final a lo largo de la cascada.
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Figura 3.11 Notaciones de cascada [28].

Unas relaciones aproximadas para las velocidades extremas para un medio incompresible son:

Vs _q,.0.9%mc 03¢, (3.32)
) C
[
M -09- 0.02 (3.33)
Uy o

donde d,,, denota el maximo espesor de cuerda. Estas relaciones son obtenidas calculando las relaciones

de [29] y tienen una buena correlacidon con los datos de [29] como se muestra en la figura 3.12. Valores
tipicos de la localizacion de vy ., v de U, ., son 30% y de 70% a 90% respectivamente de la longitud de

cuerda.

Sustituyendo estos valores en la ec. 3.14 y observando que a; =Us_ma /Uy » %_s =0.3 para el lado de

succion y ap =Up_in /U, X_p= 0.7 a 0.9 para el lado de presidn, valores totales de espesor de
momentum se obtienen y son mostrados en la fig. 3.13. De esta figura se observa que el espesor de
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momentum vy la relacién 6, /6, depende predominantemente del valor ¢gy comparativamente es una
una funcidn débil de la tasa de desaceleracion general.
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Figura 3.12 Velocidades minimas y mdximas en la superficie [28].

Asumiendo una superficie de distribucion de velocidad con doble pico como se muestra en la fig. 3.14, se

* *
calculan los espesores de momentum de la ec. 3.17 asumiendo valores similares de [y X, (ademds de @
y X, ) para el lado de succién. Este diagrama muestra nuevamente que el espesor total de momentum es

*
esencialmente una funcion de la desaceleracidon (/y de la razén de velocidades pico & . Esto implica que la

desaceleracion desde la velocidad pico vg_, hasta la velocidad de salida v, es uno de los parametros
principales y lleva a la definicion de un factor de difusion equivalente [30].

D, = U 1 /U, (3.34)

De tal forma que el espesor total de momentum (incluyendo ambos lados) puede ser expresado por la

relacién aproximada:
(‘9] _ 2(6') _ 0013 40y (3.35)
I ), | 2.62-D,
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Figura 3.13 Espesor referido del momentum como funcidn de la razén de las velocidades superficiales de
desaceleracion y de succién [44].

La validez de las relaciones citadas puede ser probada comparando los espesores de momentum calculados
con los datos experimentales como se muestra en la fig. 3.16, donde las lineas sélidas y los datos en la zona
achurada representan valores calculados de la ec. 3.14 y donde la zona sombreada y sus limites son
calculados de la ec. 3.17.

Este diagrama muestra una concordancia entre los datos tedricos y experimentales hasta un factor de
difusién de 2.4. Con un limite préctico de funcionamiento eficiente para 2> D, >1.9 [2]. Para D, >2.4 los

datos deben interpretarse con cuidado ya que puede ocurrir la separacién del flujo (ver ecs. 3.22 y 3.23). Las
relaciones citadas de capa limite son validas siempre y cuando el flujo no se separe.
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Figura 3.14 Espesor referido del momentum como funcién de la razén de las velocidades superficiales de
desaceleracién y de succion (para doble pico de succion) [44].

El limite de separacién puede ser expresado de manera aproximada por una solidez minima requerida. Ya
qgue las cascadas usualmente muestran pérdidas minimas cuando el flujo estda a punto de separarse, la
solidez minima requerida es al mismo tiempo la solidez dptima. Su valor se encuentra del coeficiente de
carga aerodinamico i/, definido como la razén entre la fuerza tangencial real a la fuerza tangencial ideal
(Zweifel, [31]). Este coeficiente se basa en la simplificacion de que la distribucién de presiones alrededor del

alabe tiene una forma rectangular. Con esa suposicion, la fuerza tangencial real por altura unitaria de alabe
es:

Tt = Cmt g(uu—Z - Uu—l) (3.36)

y la fuerza tangencial ideal:
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T, = guzzb (3.37)
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Figura 3.15 Espesor referido del momentum como funcién del factor equivalente de difusién D, [28].

El valor éptimo para el coeficiente de carga (coeficiente de Zweifel) es de 0.9 y la solidez 6ptima puede ser
calculada a partir de:

C 2(cotA,—cotA)sind, . , 23U [1+cot A sin A,
S : - sin“ 4, = (3.38)
t y, SN A, sin A wz[1+(cot/1w +ciJ/2)2J sin A,

(o}
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Figura 3.16 Comparacion de datos calculados y experimentales del espesor referido de momentum [44].

Habiendo determinado la solidez deseada y el espesor de momentum como funciones de la desaceleracion
en ambos lados del alabe (succién y presién), el coeficiente de pérdida del perfil puede determinarse de las
ecuaciones 3.26 y 3.27. En algunos casos es mas conveniente usar el componente meridional de la velocidad
de salida como valor de referencia. Segun la Ref. [69], |a relacién

.5

_1.286H%5(6/1), b+ (cot 4, +au/2) ]
h— Ho(6/1) 1+ (cot 4, +&u/2) J3

(3.39)

y puede usarse para calcular el coeficiente de pérdidas en el perfil como funcién de los parametros de
cascada AUy A_ . Los resultados se encuentran graficados en la figura 3.19 por lineas de coeficiente de

pérdida constante y solidez como funcién de pardmetros dUy A_para un nimero de Reynolds de cuerda
Re =4x10° definido por:

(3.40)

De la figura se observa que el coeficiente de pérdida para cascadas de desaceleracién es mas alto que para
las de aceleracién. También se observa que solamente valores comparativamente pequefios de AU pueden
ser tolerados para cascadas de desaceleracion sin que ocurra separacién. El valor D, = 2.4 representa el

limite de carga, lo que significa que la separacién es inevitable para valores mayores de D, . También debe
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observarse que las cascadas con valor alto de D, tienen poca tolerancia para la incidencia. Esto lleva a la

definicion del limite de tolerancia de alta incidencia.

De la ref. [29] después de presentar soluciones completas de flujo potencial para cascadas de compresor
simétricamente combadas (despreciando endwall losses) tomando en cuenta solidez, stagger, angulo de
ataque y espesor del perfil, las condiciones de stalling fueron identificadas definiendo dos parametros: el
factor de carga de impulso (ILF por sus siglas en inglés) y el factor de carga lisa (SLF). Los valores de ILF

representan la carga de la nariz del perfil y dependen en gran medida del dngulo de ataque «,, (ver figura
3.11). El valor SLF esencialmente representa la deflexion y desaceleracion del flujo, i.e. Uy A_.Los limites
de estos factores se reproducen en la figura 3.17 por lineas sélidas. Estos datos significan que dados valores
de duy A, los valores maximos permisibles de ILF (i.e. angulos de ataque «, ) estan limitados por stall

positivo y negativo. Ya que minimas pérdidas ocurren entre el stall positivo y negativo, se argumenta que la
geometria 6ptima de cascada puede identificarse por la linea punteada en la figura 3.17, esto es SLF = 3 ILF.

Esta sentencia brinda una interrelaciéon entre AU, A,,0, ¢, ylamaxima razén de espesor de alabe dpa./C.

Ya que A,y @, estan interrelacionadas por el stagger angle A, y ya que las cantidades dU, 1, , A, yo

estan relacionadas por el coeficiente aerodindmico de carga de alabe, existe una interdependencia entre la
solidez, el angulo de ataquey d_, /C para un valor constante de y/, .

> | T T T T T T

Limit loading

Figura 3.17 Diagrama de Stall [28].

Usando ahora una interrelacion para «, , como se muestra en la figura 3.18, se encuentra que los valores

correspondientes de SLF e ILF se localizan en |la zona sombreada de la figura 3.17 cuando se asume y,=0.9,
a la izquierda para y,< 0.8 y a la derecha paray,> 1.4. Esto tiende a confirmar la validez del coeficiente
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aerodinamico de carga como lo establecié Zweifel y sugiere y/,= 0.9 como un valor promedio razonable

(para el rango de valores de dngulo de ataque «,, que se presenta en la figura 3.18).

20°
03 )—us
-1.0 —15°
-2 / L~ s e
0.1 /27 / = N
& / / 15
c / m
0 Cotangent A\, = 0.5
0 - 0°
-\
—
— -\_
>\ 1.0 -5
-0.1 20
-10°
-0.2
0° 20° 40° 60° 80° 100° 120° 140° 160°
A\

Figura 3.18 Desviacion del dngulo de ataque [28].

El valor maximo permisible de SLF se encuentra alrededor de 1.8 mas alla del cual se presenta separacion
del flujo (aunque puede presentarse dentro del régimen dentro de las lineas de los <<limites de carga>>),
ocasionando altos niveles de pérdida. Otros criterios aerodinamicos, como el factor de difusiéon D, deben
determinarse para encontrar el limite de separacion mas especificamente.

La interrelacion entre los pardmetros de cascada AUy A, asi como el dngulo de deflexion A1 se muestra
muestran en la figura 3.20.

La figura 3.19 muestra que los valores AU permitidos para A, son relativamente bajos y la separacién debe

ser anticipada para ou > 1.2. Esta limitacién puede removerse usando cascadas con doble o triple dngulo de
ataque.

Los datos en la figura 3.19 son calculados asumiendo que la esquina trasera del alabe es relativamente
pequeia. En los casos donde la pérdida en la estela sea una porcién grande de la pérdida de cascada, una
relacién de la forma [24]

0052 2,1-5%-0" —t, tf JA—5*—t, ) +sin® ,A-5*t, 1)

c. =1 (3.41)
" 1+2sin? 4,|1-5*—t, tf —l-5%—0" -1, t)|
con 49*:(9) L _C (3.42) y
I J, CtsinA,

5 =HE

calcula el valor ¢, de las cascadas de perfil y las pérdidas detras de la punta trasera del dlabe. Valores

tipicos se presentan en la figura 3.21 que pueden usarse para corregir los coeficientes de pérdida obtenidos
de la figura 3.19. Notar nuevamente que los angulos 4,y A4, pueden o no coincidir con los correspondientes

angulos de alabe.
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Figura 3.21 Efecto de la punta final del dlabe sobre el coeficiente de pérdida [1].

3.2.3 Pérdidas en las paredes para cascadas axiales

Hay poca informacién sobre la magnitud exacta de estas pérdidas. Es tentador calcular el
coeficiente de pérdida para cascadas axiales con base en la aceleracion o desaceleracién de la linea
de corriente media, usando la ecuacién 3.10 para calcular el espesor referido de momentum. Esto
conduciria a un diagrama que presente un coeficiente referido de pérdida ¢ (h/C) como funcién
de los pardmetros de cascada A_y oU, donde ¢ nuevamente estd referido a la componente
meridional del flujo. Datos mas recientes [33], muestran coeficientes mas altos de pérdida (Fig.3.22)
e indican que los argumentos de capa limite que remiten a la linea media de corriente sobre
simplifican el problema y que el crecimiento de la capa limite en las paredes esta influenciado por el
gradiente de presién entre el lado de presién y el de succién. Las tendencias para este coeficiente
de pérdida son similares a las tendencias del coeficiente de pérdida en el perfil, esto es, se tienen
valores mas altos de ¢ para valores mas altos de carga del dlabe dU, particularmente para cascadas
de desaceleracién. Los datos disponibles actualmente indican que el coeficiente de pérdida en las
paredes es independiente del numero de Reynolds. En vez de esto, es significativamente
influenciado por el espesor inicial del desplazamiento de capa limite &, esto es, el espesor de capa

limite generado por el ducto o cascada precedente, asi que los valores minimos presentados en la
fig. 3.22 son obtenidos Unicamente para un espesor inicial cero.
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Fig. 3.22 Minimo coeficiente referido de pérdida en las paredes [28].

La figura 3.23 grafica la influencia de la razén ¢, /h (donde h denota la altura del canal del ducto
precedente) en el coeficiente de pérdida de la pared y muestra que ¢ puede aumentar hasta tres
veces el valor minimo para ¢, /h>0.03. Debido a que el coeficiente referido de pérdidas en la

pared exhibe una tendencia muy parecida al coeficiente de pérdida en el perfil, en muchos casos es
permisible calcular el coeficiente de pérdida en la pared a partir del coeficiente de pérdida en el

perfil.

Se =6, ::‘3 (3.43)
P

donde A?/Ap denota la razén del area de friccidn de la pared al area de friccidn del perfil.

3.0

0 0.01 0.02 0.03

:-]g'

Figura 3.23 Influencia del espesor inicial de capa limite en los coeficientes de pérdida de pared [28].
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3.2.4 Pérdidas por operacion fuera del punto de diseiio

Los pasajes aerodinamicos de las turbomaquinas usualmente estan disefiados de tal manera que en la
operacion en el punto de disefio ocurre el minimo de pérdidas. Esto significa que los bordes iniciales de los
alabes del rotor o del estator estan disefiados para coincidir con la direccién del vector de velocidad del gas
acercandose. Cuando la maquina opera fuera del punto de disefio, estos vectores no coinciden con el
angulo inicial de los alabes. Esta discrepancia causa pérdidas adicionales que son referidas como pérdidas
de incidencia. Estas pueden ser calculadas expresando las razones de velocidad superficial del perfil

Uq_rax /0y ¥ Ui [, como funcién de la diferencia en el éngulo del vector de flujo y el éngulo del borde

inicial del dlabe. Otro método aproximado es usar el teorema de impulso esquematicamente presentado en

la fig. 3.24 (Ref. 4.17).
// Bib

B, By b L

— s l-— ;-

-t

w-1

Figura 3.24 Teorema de impulso [1].

Si un chorro de gas se aproxima a una fila de adlabes en la direcciéon £, y si el borde inicial de la seccién del
alabe es ajustado en una direccion £, , entonces el flujo tiene qué cambiar su direccién de £, a S, para
entrar en la fila de dlabes. Con el fin de efectuar este cambio en la direccidn, cierta carga es requerida y ésta
es proporcional a la diferencia en el componente periférico w, , y W, ,, 0 mas especificamente:

(Wu—l B W: -1 )2 s*
H pérdida-incidencia — T =X E (3-44)

donde ¥ denota un factor de incidencia. El significado de este factor es que, para ciertas deflexiones, la

totalidad de la pérdida tedrica tendra qué ser tomada en cuenta, lo que significa que el factor de incidencia
se vuelve la unidad. Esto ocurre para cascadas de alta solidez. Para cascadas de baja solidez, la deflexién de
la direccion original a la direccién del borde inicial es mas gradual y sélo una fraccién de la pérdida tedrica
ocurrird. Por lo tanto la magnitud del factor de incidencia es predominantemente una funcién de la solidez
decreciendo con solideces decrecientes. Para flujo compresible, el factor de incidencia depende
adicionalmente del nimero local de Mach de la velocidad de acercamiento. Esta influencia puede ser
aproximada para flujos subsénicos mediante el factor de Prandtl:

P— \m (3.45)
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Entonces cuando M, ; denota el nimero de Mach de la velocidad relativa de acercamiento para el flujo
compresible en régimen subsoénico, una relacién aproximada para el coeficiente de incidencia es:

_ X

5 (3.46)

Ve

donde jy, denota el coeficiente de incidencia para flujo incompresible, esto es, un coeficiente que

representa la influencia de la solidez en las pérdidas por incidencia.

3.2.5 Pérdidas por holguras y fugas

La diferencia de presion entre el lado de succion y presidn sobre el dlabe ocasiona una fuga de flujo sobre
sus puntas en los rotores no cubiertos. Este flujo tiene dos efectos:

1) Una pérdida adicional
2) Un cambio en la deflexion del flujo en el régimen de la punta

Ambos efectos son funciones de la carga del alabe (5u) y de la geometria del dlabe. Un factor de pérdida

referido a las holguras puede ser definido para expresar las pérdidas encontradas en adicién a las pérdidas
de las paredes [35].

hh 19&1[1+(cotﬂw+aj/2)2]
Ysco J+cot? A,

(3.47)

donde s denota el espacio de separacion.

El efecto del flujo en la holgura sobre la deflexion del flujo puede ser promediado sobre la longitud de los
alabes y puede ser expresado por AB, = f, . — B, donde S, .. denota el dangulo promediado de flujo

después de tomar en cuenta la fuga. Se ha encontrado que el valor de A, es una funcion de la carga del

alabe y puede ser representado por la relacién aproximada:

:Aﬂcl = 75‘//2 (3.48)

Luego entonces, la deflexién promedio decrece por una cantidad que depende principalmente del la razén

s/h, v la carga promedio del dlabe &u” puede ser representada por Su” =du— A", donde A" puede ser
representada por la relacidn aproximada:

o 1+(cot A, +du/2)

_ 3.49
cot A, +&u/2+0.78/(w, s/h) 249
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3.2.6 Pérdidas por ventilacion (windage losses)

La friccion entre el disco del rotor y la carcasa estacionaria ocasiona una pérdida adicional que puede ser
expresada por la pérdida en caballos de potencia que sigue la relacion:

32
HPperdida= u2$5;/ﬂw (3.50)

donde A, representa un coeficiente de friccion que depende predominantemente en el nimero de

Reynolds y en algun grado de la holgura. Los valores que se reportan en la literatura para los coeficientes de
friccion se muestran en la figura 3.25. Las pérdidas por ventilacion también pueden expresarse por una
pérdida en la carga:

_75HP

erdidaw —
P w

H (3.51)

o adimensionalmente como:

H 2
q, = l:ez“;d&w = 1512 4V (3.52)
2/9 7y

10!
With housing
1072 >
\ %/2
R)Re*
5 bl , 0131
103 S
. ‘s~o e
R = fip radius ﬁ\
s, = axial gap 2 0.0089
2 @Ro'
10
10° 104 10° 108 10’
Re*

Figura 3.25 Coeficientes de friccidn de disco rotativo [1].

En los casos en que la punta del dlabe esta cubierta por una envolvente, ocurren pérdidas por ventilacién
adicionales. Para grandes holguras radiales S, (SR/D)> 0.0005 Ia multiplicacién de las pérdidas por un
factor (l+5b/D)[34] brinda datos razonables donde b denota el coeficiente de pérdida por ventilacién para
la seccion de la punta. Este coeficiente depende del nimero de Taylor, definido como:
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us, |2s
Ta= "% |=—R (3.53)
v | D
mostrado graficamente en la figura 3.26 (Ref. [27])
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o ® Test dota 4
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0.001

Figura 3.26 Efecto del numero de Taylor en el coeficiente de pérdida por resistencia en la punta [47]

3.3 Desviacion del flujo

En muchos casos es mas conveniente trabajar con dngulos de alabe que con angulos de vectores de flujo
utilizados hasta este punto. Esta distincidon tiene poca importancia en los casos donde existe suficiente
<<traslapo>> a la salida de la cascada, donde este término se define como la razén de la longitud del flujo
recto a la anchura de la garganta (Is/tt), fig. 3.27. Usualmente las razones de O.ZS(IS/tt)SO.S son
suficientes para hacer el angulo del vector a la salida de la cascada igual al dngulo del alabe. Tiene que ser
notado, sin embargo, que para un borde final del 4labe con espesor finito el angulo promedio de los
vectores de flujo después de la cascada es mas pequefio que dentro de la cascada debido al desplazamiento
del borde final. Este nuevo angulo es calculado a partir del argumento de que el componente periférico C,
generado por la cascada permanece sin cambio y que el componente axial es reducido por el
desplazamiento del 4labe, esto es:

tga =tga'(1—t, /t) (3.54)
Se usan las notaciones de la figura 3.27.
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Figura 3.27 Notaciones para cascadas axiales [1].
En casos donde no hay <<traslapo>>, ocurre una diferencia significativa entre el angulo del dlabe y el flujo a
la salida de la cascada. Un cdlculo exacto de esta diferencia tendrd que basarse en un conocimiento
detallado de la distribucién de flujo en el canal de cascada, un procedimiento que requerird un alto esfuerzo
computacional. Frecuentemente las aproximaciones ofrecen valores confiables donde la solidez se vuelve el
criterio clave. Carter [36] da la siguiente relacion aproximada para los angulos de desviacién.

Ap
ﬂélabe_ﬂflujo = Ka (3.55)
o
para cascadas desaceleradoras, para las aceleradoras:

A
Batave = ﬂflujo = 7’8 Ks (3.56)

A O

con valores de K,= 0.2 para cascadas de desaceleracion y K = 0.26 para cascadas de aceleracion algunas

veces citados.
Los datos disponibles sugieren que estos valores son sélo aplicables para grandes deflexiones de flujo Af.

Para valores pequefios de deflexién A/, se tienen qué usar valores mas altos de K, como se muestra en
la figura 3.28.

2.0
1.6 /‘
B = 105
1.2
K 0=1.0
08
20°
300
‘\-
0.4 E—
0
0° i 4° 6° 8° 10°
MI!

Figura 3.28 Factor K para cascadas de desaceleracién con o ~1.00 [1].

Los datos resultantes de las ecuaciones 3.55 y 3.56 aplican sdlo para alabes delgados. Cuando una deflexion
de flujo grande es deseada, resulta un espesor maximo del perfil comparativamente grande, causando
frecuentemente una diferencia entre los angulos de flujo y de alabe a la salida de la cascada. La diferencia
se cita en [37] con:

* d
ﬂélabe_lgﬂujo =K E

con valores de K de acuerdo a la fig. 3.29, esto es, independientes de la deflexion del flujo.

(3.57)
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Figura 3.29 Correccion de espesor de la cuerda [37].

3.4 Desempeno del difusor

El difusor es un elemento importante de las turbomaquinas y desempeno frecuentemente se evalla a partir
del factor de recuperacién definido como:

2_2Voal —H .
Cp _ [(U1 v, )lflz /gz]g perdida (3.58)

donde H perdida denota la carga perdida, v, la velocidad de entraday v, la velocidad de salida del difusor.

Un factor de recuperacidon de una unidad indica que toda la energia cinética entrando al difusor es
completamente recuperada, significando una velocidad de salida nula y pérdidas nulas.

Se muestra un diagrama de desempefio tipico en la fig. 3.30 [26], que grafica lineas de factores de
recuperacion constantes como funcién de la razén de didmetros D/d0 de un difusor cénico y la razén de
longitudes de trayectoria | al didmetro de entrada d,. Para grandes angulos de divergencia, el valor del

factor de recuperacidn cae rapidamente ya que la capa limite se ha separado, mientras que para pequefios
angulos de divergencia el factor de recuperacién cae mas gradualmente debido a friccidn excesiva.
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Figura 3.30 Datos experimentales para difusores cénicos [26].
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La comparacion de los datos experimentales con los calculos de capa limite se presentan en la figura 3.31

Los valores calculados utilizan la ecuacién 3.17 para calcular el espesor referido de momentum [26]

Donde (¢ representa la desaceleracién después de observar la el bloqueo de salida por la capa limite.

C, =1-4° 0|4(1+ H? Ij—,uz

| d, d, |
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Figura 3.31 Andlisis de datos experimentales de un difusor cénico [1].

Estudios anteriores [44] en difusores lineales, utilizando un modelo de flujo simplificado indicaron que el

criterio de separacion A (ecuacién 3.21) no depende sélo del nimero de Reynolds sino también del tipo

sep
de separacion. Usando los datos de la ref. [45], fue posible identificar un criterio de separacién para la
<<primera separaciéon>>, <<stall apreciable>>, <<stall bidimensional completamente desarrollado>>, <<flujo
con histéresis>> y <<flujo de chorro>>. La formulaciéon de Gruschwitz-Schmidbauer (ref. [46]) para el
criterio de separacion lleva a un espesor referido de momentum (6?/I)Cr_t que ha sido encontrado como

funcién de la razén de la longitud a la anchura de entrada |/w*y la tasa de desaceleracién u'

en),., = m
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con las constantes a y b mostradas en la tabla 3.1. La simplificacion del modelo de flujo fue omitir el término

correctivo [1+ 0.5(8/1)1/w*)H 2] en la ecuacion 3.26 y calcular la desaceleracién ' sin tomar en cuenta
el efecto del desplazamiento de la capa limite, esto es, para medios incompresibles:

_A
“T A,

Entonces la velocidad de referencia es la velocidad promedio en lugar de la velocidad de <<corriente
libre>>. Con base en lo anterior y calculando las pérdidas en las paredes de acuerdo con la ec. 3.43 (ver fig
3.32)

A _wri+Up)
A h 2

p

Endwall

“Profile” side

Figura 3.32 Notaciones de difusor [1].

La relacion para el factor de recuperacién en un difusor rectangular lineal resulta:

ot o)

La evaluacién numérica de esta relaciéon usando las constantes de la tabla 4.3 lleva al diagrama de
desempeno presentado en la figura 3.33 que muestra que los factores de recuperacion mas altos son
obtenidos cerca del régimen de <<stall apreciable>>y que los datos calculados concuerdan razonablemente

con la evidencia experimental.



a b
Primera separacién 0.94 417
Stall apreciable 1.255 200
Stall bidimensional completamente desarrollado 2.5 200
Flujo con histéresis 3.5 200
Flujo de chorro 3.95 200
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Tabla 3.1 Criterios de separacién [1].
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Figura 3.33 Comparacion de datos calculados y experimentales para el factor de recuperacion en difusores

lineales [1].

Estas consideraciones indican que de hecho ﬂsep no es constante sino parece depender de la razén de la

longitud a la anchura de entrada, la desaceleraciéon ' y el tipo de separacidn para difusores tipicos.

Resulta que la suposicién de un valor constante de ﬂ.sep =0.0044 dard valores conservativos para difusores
con altas relaciones de (I/W*) pero valores optimistas para difusores con bajas relaciones, por ejemplo para

angulos de divergencia @ <5°. Evidentemente se requieren relaciones mas sofisticadas de capa limite para
cubrir la totalidad de los regimenes de operaciéon adecuadamente. Parece sin embargo, que los argumentos
simplificados de capa limite usados aqui brindan datos aceptables en los regimenes de operacion mas
comunmente utilizados, hasta la <<primera separacion>> y el criterio de Gruschwitz-Schmidbauer extiende
el rango de validez a otras condiciones de stall.

Los datos en las figuras 3.30 y 3.31 son validos sélo para difusores cénicos rectos sin espesor de capa limite
inicial apreciable. En contraste, los datos de difusores lineales, presentados en la figura 3.33 asumen un
espesor inicial e capa limite de &, /h =0.0035, esto es en parte la causa de la diferencia en los factores de

recuperacion maximos para los diferentes difusores.
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De hecho el espesor inicial de capa limite y la curvatura de las paredes reduce el factor de recuperacién
obtenible, como se muestra en las figs. 3.34 y 3.35 donde la eficiencia del difusor

Ny = 1— H lost
D™ 2
01/29
se presenta en la referencia [47].
1.0
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Figura 3.34 Influencia de la curvatura y el espesor inicial de capa limite en la eficiencia del difusor [47].
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Figura 3.35 Influencia del espesor inicial de capa limite en el factor de recuperacién del difusor [47].
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El valor obtenible para el factor de recuperacion también estd influenciado por la condicién del flujo
después del difusor. En la fig. 3.36 se indica que un tubo cilindrico con una relacién de longitud/didmetro de
3 a 6 puede incrementar el factor de recuperacion y los angulos de divergencia permisible
significativamente (Ref. [47]). Un diagrama generalmente valido para el difusor cénico y anular se presenta
en la fig. 3.37 (Ref. [48]), que muestra que factores de recuperacion altos son obtenidos para relaciones de
dreade5al.
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Figura 3.36 Efecto de tubo de salida en el desempefio del difusor [26].
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Figura 3.37 Diagrama de desempefio tipico para difusores [48].
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Para expansiones subitas, el factor de recuperacién sigue la relacion:
_ 2
€= 2(/“ —H )
teniendo a un valor maximo de 0.5en £ =0.5.

Pueden ser obtenidas altas eficiencias con difusores radiales como se muestra en la fig. 3.38 (Ref. [26]), si se
hace que el radio de transicion entre la relaciéon axial y la radial sea del 36% del didmetro del tubo de
entrada. Esto implica que no debe intentarse ninguna aceleracién entre el tubo de entrada y la seccidn
radial.
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Figura 3.38 Eficiencia en difusores radiales [Ref. 26].

Es importante destacar que todos los factores de recuperacion discutidos hasta aqui son validos sélo si el
difusor entra con un flujo paralelo al eje, i.e. sin componente rotacional. Este no siempre es el caso en los
difusores que estan después de las turbomaquinas. Muchos tipos de distribucién de las componentes
meridional y rotacional son posibles como se muestra en la fig. 3.39. Las eficiencias obtenidas son
presentadas en la fig. 3.40 graficando la eficiencia del difusor como funcién del dngulo de arremolinamiento
y de la divergencia para diferentes distribuciones [26]. Este diagrama muestra que una distribucién donde el
componente meridional del flujo alcance sus valores mas altos en la linea central es favorable y que de
hecho con esta distribucién se incrementa la eficiencia del difusor cuando se incrementa el angulo de
arremolinamiento, particularmente si el angulo de divergencia es grande. Una tendencia distinta, es
observada para una distribucién de flujo en la que el componente meridional maximo ocurre en las paredes
externas. En este caso, la eficiencia del difusor decrece rdpidamente con angulos de arremolinamiento que
se muestra en las lineas punteadas de la fig. 3.40 [Ref. 26].
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Figura 3.39 Condiciones tipicas de flujo a la salida del rotor de una turbina [26].
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Figura 3.40 Efecto de la distribucidn de arremolinamiento en el desempefio del difusor [26].
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El efecto del numero de Reynolds en la eficiencia de los difusores cdnicos se muestra en la fig. 3.41 (Ref.
[47]). Los angulos de divergencia éptimos se incrementan con numeros de Reynolds decrecientes.
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7/ = e
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0 a 8° 12° 16° 20°

Diffuser angle, 26

Figura 3.41 Influencia calculada del nimero de Reynols sobre el dngulo de divergencia en difusores cdnicos
[47].

3.5 Formacién de nucleo en flujos rotacionales

En algunas ocasiones, por ejemplo en los ductos entre las etapas de maquinas multietapa, se forma un
vortice libre de tal forma que el componente periférico en el centro se deberia aproximar a infinito, esto es,
crear un vacio. De hecho, esto no ocurre ya que a determinado radio critico, el vértice libre cambia a un
vortice de tipo <<rotacidn de cuerpo sélido>>. Muchas teorias han hecho avances para determinar el radio
del nucleo r, [49 y 50]. Los resultados se presentan en las figuras 3.42 y 3.43, que muestran las mismas

tendencias; la razén I, /r, incrementa con angulos de arremolinamiento crecientes donde el angulo de

arremolinamiento se define como la desviacién de la direccién axial (& =90° sin arremolinamiento). En los
casos donde el radio de un pasaje sea menor que el del nucleo, existen pérdidas por separacién que
perjudican la eficiencia potencial de las turbomaquinas.
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Figura 3.42 Criterio para formacién de nucleo en flujos rotacionales [49].
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v Técnicas de analisis para turbocompresores

Dos métodos distintos de calcular la eficiencia en el punto de operacién de compresores son utilizados. Un
anadlisis basado en los argumentos de canal es mds frecuentemente aplicado a maquinas centrifugas,
mientras un analisis basado en argumentos de cascada es mds ampliamente usado para maquinas axiales.

Un proceso tipico de compresidon en un compresor se muestra en la fig. 4.1 graficando los cambios de
presion y temperatura en la trayectoria del flujo. Este proceso puede ser descrito de la siguiente manera:

Una compresion adiabética desde el estado inicial p,, T, hasta el estado final teérico p, T, , - La figura
4.1 muestra el incremento resultante en la carga adiabatica H, . Como consecuencia de las pérdidas
hidrodindmicas en el rotor, la presion total detras del rotor es menor que el valor tedrico p, ,,.La distancia
P,_i, — P.en la fig. 4.1 representa la pérdida de carga Hen el rotor. La temperatura permaneciendo

constante (se asume que no hay pérdida de calor por conduccién o radiacidon) el estado al final del rotor es
representado por p,, T, . La friccién de las pérdidas del disco causa un incremento en la temperatura

total. Para representar esta pérdida en el diagrama T-S se puede asumir que el incremento de temperatura
es impartido al flujo directamente después del rotor. Este incremento se representa en la figura 4.1 por la
distancia H . La temperatura final total T, permanece constante por el resto del proceso ya que no hay

energia afiadida después del rotor. Las pérdidas del difusor estan representadas por la distancia H en la
fig. 4.1, y el estado final por los valores p,y T, . Por lo tanto, la carga real producida por el compresor es
representada por la distancia H_, en la fig. 4.1. Mientras la divergencia de las lineas de presion en el

diagrama T-S puedan ser despreciadas, la carga real entregada por el compresor puede ser calculada por
adiciones y sustracciones de las diferentes cargas.
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Figura 4.1 Proceso de compresion en diagrama T-S [1].
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4.1 Analisis basado en argumentos de cascada

La eficiencia se calcula del coeficiente de carga tedrica y las relaciones de pérdida discutidas anteriormente.
Con el fin de aplicar los parametros de cascada directamente es conveniente expresar el coeficiente tedrico
de carga en términos de los parametros de cascada dUy cot A_ . Asumiendo que no hay rotacién en el flujo,

el coeficiente de carga puede ser expresado como:

0 = A (4.1)
" cot /10700 - (a'lo /2) rotor .
y la eficiencia hidraulica por
2
Moy =1- $o2s (4.2)
20,

Donde el término ¢ representa las pérdidas generales, esto es, la suma de las pérdidas del perfil, paredes
y holguras.

Zg = (gp +gE +gc' )rotor +(gp +gE )stator (4'3)

El término ¢170 en la ecuacion 4.2 denota el factor de flujo como se define en la ecuacién 2.18, que es
calculado de la relacidn:

8

_ 4.4
P o W (4.4)

La eficiencia hidraulica en la ec. 4.2 estd referida a la presidn total a total. Con el fin de calcular la eficiencia
total a estatica, la energia cinética tiene qué ser tomada en cuenta, esto es,

2

C
Mhest =Mt — = (4.5)
20,

Asumiendo ahora, un disefio libre de vortices, las pérdidas pueden ser calculadas directamente de los datos
de cascada primero determinando el angulo del vector medio de los dlabes, el cual sigue la relacidn:

1 n.d?
tA = (1— A2 sTs 4.6
0 o S( {(rx /rO )ﬂhns4 ! 8(r0 /rx )j| ( )

y la carga del dlabe como

_ A, 0-7)

A =
(rx /rO )nsns

(4.7)

X

donde A denota la razén de ejes y I, /I, la razon de radios, Iy refiriéndose al radio de la punta. Las

relaciones 4.6 y 4.7 sélo son aplicables para <<cero holgura>> en la punta o si una envolvente en la punta
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esta disponible. En casos donde se tenga que tomar en cuenta la holgura en la punta, las secciones de los
alabes del rotor tienen que ser disefiadas para una carga algo mas alta con el fin de compensar la carencia
de deflexién del flujo en la brecha en la punta. Entonces se cumple que

N =8+ A*

cot A, =cotA+ ;A*

con A* de acuerdo a la ec. 3.49 graficamente presentada en las figs. 4.2 y 4.3.
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Figura 4.2 Factor de desviacion de flujo A* para s/h=0.02[28].

El angulo del vector medio y el coeficiente aerodindmico de carga del estator son entonces:

a A

stator = rotor

1
cotA, , =——ad
2
si se hace la suposicion de que el flujo que deja el difusor tiene rotacién cero.

Usualmente es suficiente hacer la evaluacién de las pérdidas a tres diferentes radios, punta, medio y eje, y
luego promediar los coeficientes de pérdida. Valores tipicos de los coeficientes de carga aerodinamica y los
angulos medios de los vectores se presentan en la fig. 4.4, lo que indica que, en general, la carga en el eje es
mayor que la de la punta debido a la seleccidon de un disefio libre de vértices y que los valores para el
pardmetro de carga aerodinamico decrecen con velocidades especificas crecientes, mientras los valores
para el dngulo medio de los vectores se incrementan con velocidades especificas incrementandose.
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Figura 4.3 Factor de desviacion de flujo A* como funcién de s/h[28]

Con el fin de computar la eficiencia de eje, la friccion de disco tiene que ser tomada en cuenta mediante el
coeficiente de friccion de disco,

400
q, = jw—jzwy (4.8)
¢1—o 1- 1
con y, de acuerdo a la fig. 3.25. Por tanto, la eficiencia de eje es:
q
My = —— (4.9)
qth + qw

y la potencia de eje requerida (despreciando las pérdidas de los rodamientos) siguen la relacion:

Hp = HaV
7577sh

donde W denota el peso del flujo en kg/s.
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4.2 Andlisis basado en argumentos de canal

Este método puede ser discutido en términos aplicables tanto a los disefios axiales como a los centrifugos y
son igualmente aplicables a condiciones fuera del punto de disefio. Por conveniencia, un compresor
centrifugo es elegido como referencia. La carga entregada puede ser expresada como

H,,=H,-Hz;—Hp (4.10)

La carga adiabdatica provista al compresor puede ser entonces representada como

H=H,+H, (4.11)
Estas cantidades también pueden ser citadas en términos adimensionales, a saber,
Qag—+ =l —Udr —Up (4.12)
y
q=0y tQ, (4.13)

Por lo tanto, la eficiencia total a total se vuelve:

n, = Qa1 (4.14)
q

Cuando sélo se desea la eficiencia hidraulica (i.e., omitiendo las pérdidas por friccion de disco) la relacion de
la eficiencia es:

nhft — qad—t (4.15)
Qs

la cual es idéntica a la ec. 4.2. La eficiencia total a estatica es calculada tomando en cuenta la energia
. s 2 .
cinética (03 /29) a la salida de la etapa, esto es,

(CB/UZ)Z

Qad-st = Qag—t — (4.16)
2
y
7y = Jaist (4.17)
q
En muchos casos la velocidad absoluta de salida C; es igual al componente meridional C, _;, asi que
2
_ > (KeKo)
Gedst = Gagt ~fho ™ (4.18)
KrY K, denotando las razones de velocidad meridional a través del rotor y del difusor:
C
K, =-"2 (4.19)
C
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Ky =-"3 (4.20)

Las interrelaciones entre el coeficiente teérico de carga (,, condiciones de operacion y geometria del

compresor, fueron discutidas en la seccién 3.1; la interrelacién entre las pérdidas por ventilacion,
condiciones de operacidn y geometria en la seccién 3.2.6. Relaciones similares pueden derivarse para el
coeficiente de pérdida del rotor y del difusor. Para conveniencia del andlisis, estos coeficientes de pérdida
estan referidos al componente meridional a la salida del rotor o del difusor. Luego entonces, las relaciones
de pérdida en el rotor pueden ser presentadas en la forma:

CZ
Hp =gp -2 (4.21)
R =GR 29
o de forma adimensional:
K 2
Or = 7 0 SR (4.22)

donde ¢, denota un factor que tiene que ser determinado a partir de consideraciones de capa limite
discutidas en la seccion 3.2. La presuposicion para los célculos de ¢ es que el vector de flujo a la entrada

del rotor se aproxima a la cascada del rotor con una condicién de <<cero incidencia>> donde el angulo de
entrada del rotor es disefiado de acuerdo con la relacién:

cotf, , = +cota, (4.23)

0P
La pérdida en el difusor puede ser representada por la relacion:

K2 K2
0o = RZ = ¢12—0 Sp (4.24)
donde ¢, representa un coeficiente de pérdida, nuevamente calculado de los argumentos de capa limite

asumiendo una operacidn con cero incidencia.
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VvV Estudio detallado de compresor axial

5.1 Cascadas bidimensionales

Un tunel de cascada tipico de funcionamiento continuo se muestra en la figura 5.1.
La cascada lineal comprende un nimero de dlabes idénticos igualmente espaciados y paralelos unos con
otros.

Settli Contracti
Screen _Single-stage fan béﬂf:ﬁ L;:ft‘r‘imlr-m —Cascade
v Diffuser & ;? . L
] \\ i A 1
- == 1| | /|
—
-Scrccns--}_‘;
- i L | _
’ section traverse
v g -

Figura 5.1 Tunel de viento de una cascada de compresién de baja velocidad [2].

Para obtener realmente un flujo bidimensional se requeriria una cascada de extension infinita. Por
necesidad las cascadas deben tener un tamafo limitado y se tiene que poner atencidn especial en asegurar
gue por lo menos en las regiones centrales (donde se hacen las mediciones) el flujo se aproxime a un flujo
bidimensional. Para mdquinas axiales con una alta relacidon hub/tip A= d/D en la figura 2.1, las
componentes radiales de velocidad son despreciables y el flujo puede ser descrito con una razonable
aproximaciéon como un flujo bidimensional. Con razones menores A puede existir una cantidad apreciable
de torcimiento en los dlabes dependiendo del disefio (vértice libre o forzado).

5.1.1 Nomenclatura de cascadas

Un perfil de cascada puede ser concebido como una linea arqueada sobre la cual una distribucion de
espesor en el perfil es simétricamente superpuesta. La nomenclatura de las cascadas se muestra en la figura
5.2.

5.1.2 Fuerzas en una cascada axial

En el siguiente analisis el fluido se asume incompresible y el flujo estable. La suposicion de estabilidad es
valida para una fila aislada de alabes, pero en una turbomdquina el movimiento relativo entre las filas lleva
a efectos inestables de flujo. Se considera flujo incompresible debido a que en la mayoria de los
experimentos con cascadas se conducen a nimeros de Mach bajos (como 0.3 en cascadas de compresion)
donde los efectos de compresibilidad son despreciables.

Una porcién de un &labe aislado de cascada para compresor se muestra en la figura 5.3 Las fuerzas X y Y
son ejercidas por el fluido por profundidad unitaria de dlabe. Una superficie de control se dibuja con
fronteras alejadas corriente arriba y corriente abajo de la cascada y con fronteras laterales coincidiendo con
las lineas de corriente medias.
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Figura 5.2 Nomenclatura de cascada [2].

Aplicando el principio de continuidad a una profundidad unitaria de envergadura y suponiendo
incompresibilidad:

C,COSa, =C,C0S, =C, (5.1)
La ecuacidon de momentum aplicada a las direcciones % ¥Yon velocidad axial constante da:
X =(p,—p)s (5.2)

Y :pSCX(Cyl—Cyz) (5.3)

Y = psc?(tane, —tana, ) (5.3a)
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Control surface -~ ¢ -

Figura 5.3 Fuerzas y velocidades en una cascada de alabes [2].

5.1.3 Pérdidas de energia

Un fluido real que cruza una cascada experimenta una pérdida en la presién total Ap,debido a pérdida por
friccion <<de piel>>y efectos relacionados. Entonces

A&:m+1(cf_cg) (5.4)

P P

Notando que C12 —C22 =(C)2,l +Cf)— (CS2 +C§)=(Cyl +C),2XCyl —Cyz), sustituyendo las ecs. 5.2 y 5.3 en la

5.4 se obtiene la relacion

Aﬂ=i(—x +Ytana,,) (5.5)
p  ps
donde
tana,, = L(tane, +tana, ) (5.6)

Pueden definirse muchas formas para el coeficiente total de pérdidas de presién, de las cuales los mas
populares son:

¢ =Ap, /L pc; (5.7a)

@ = Ap, /% pc! (5.7b)
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Usando nuevamente el mismo parametro de referencia, un coeficiente de incremento de presion Cp y un

coeficiente de fuerza tangencial C; pueden ser definidos

c =Pe=P_ X

B V- A Yo .
Ci=- Y , =2(tane, —tana,) (5.9)
2 P5C,
usando las ecs 5.2y 5.3a
Sustituyendo estos coeficientes en la ec. 5.5, después de algunos reacomodamientos:
C,=Citane, —¢ (5.10)
5.1.4 Sustentacién y arrastre
Una velocidad media C,, se define como
c,=C,/cose, (5.11)

donde «, es definido por tane,, =%(tanal +tana2). Considerando una profundidad unitaria de alabe,
una fuerza de sustentacion L actia en direccién perpendicular a €, y una fuerza de arrastre D en

direccion paralela a C,; como se muestra en la figura 5.4.

O

Co

Figura 5.4 Fuerzas de arrastre y sustentacion ejercidas sobre un dlabe de cascada de envergadura unitaria

[2].

l’.'l'-Th

X

L D

Figura 5.5 Fuerzas tangenciales y axiales ejercidas por profundidad unitaria de alabe.
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Las fuerzas de sustentacion y arrastre pueden ser resueltas en términos de las fuerzas axiales y tangenciales.

Refiriéndonos a la figura 5.5,

L=Xsing, +Y cosqa,,
D=Ysing, — X cose,,

Delaec.5.5
D =cosa,, (Y tana,, — X )= sAp, cosa,,
Rearreglando la ec. 5.14 para X y sustituyendo en la ecuacién 5.12, resulta:

L=(Y tane,, —sAp, Jsine,, +Y cosa,,
=Y seca,, —SAp,Sine,,
= psc’(tana, —tana, Jseca,, —SAp, sine,,

después de usar la ec. 5.9.

Los coeficientes de arrastre y sustentacion pueden ser introducidos respectivamente como:

L
C =
C bl
C. =
Y

Usando la ec. 5.14 con la ec. 5.7

SAp, COS S
Cp, = SAP COSay, _ c=cos’a

1 2 m
5 PCH |

conlaec.5.15

c - psci(tana, —tana, Jseca,, —SAp, sine,,
?IOCmI

= ZTcos a, (tana, —tana,)-Cy tana,

Alternativamente, usando las ecs. 5.9y 5.17,

C = Iscosozm(cf —gsmgamJ

(5.12)
(5.13)

(5.14)

(5.15)

(5.16a)

(5.16b)

(5.17)

(5.18)

(5.19)

Con el rango normal de operacion en una cascada, los valores de C son mucho menores que los de C, .

Como «,, no excedera 60 grados, la cantidad C tane,, en la ec. 5.18 puede ser despreciada, resultando

en la aproximacioén:
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2 C
LG, M(tan a, —tana, )= sec’ (5.20)
D D 9 S

5.1.5 Eficiencia de una cascada

La eficiencia de una cascada de dlabes de compresor puede ser definida como la eficiencia del difusor; esto
es, la razén del aumento real de la presion estatica en la cascada al aumento tedrico maximo posible de la
presion.

p2 - pl _1 ApO

o = =47
;p(cf _¢?) ol tana, (tane, —tana, )

Insertando las ecuaciones 5.7 y 5.9 en la ecuacion anterior:

S

—— (5.21)
C, tane,,

np =1

Con las suposiciones de flujo incompresible y flujo estable, con la consideracién de que e excedera los

60° puede tomarse la siguiente aproximacion [2]:

2C,

- (5.22)
C,sin2a,,

1 =1

asumiendo una relacidn constante entre la sustentacién y el arrastre, la ecuaciéon anterior puede

diferenciarse para encontrar un angulo medio de flujo que sea dptimo para una maxima eficiencia.

Entonces:
ony _ 4C, cos 2c,, 0 (5.23)
oa, C, sin*2a,
Por lo tanto:
Ay opt = 45°
2C
y o =1— —2 (5.24)
Mo CL

donde C,y C, son los coeficientes de arrastre y de sustentacion respectivamente.

Este simple andlisis sugiere que la eficiencia maxima de una cascada se obtiene cuando el angulo medio de
flujo es de 45°, pero ignora los cambios de larelacidn Co /CL . Howell calculé el efecto de este cambio y sus

resultados se muestran en la figura 5.6.
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w
on

n, With varying Cp/C,

(n
=

we]
th

Lift coefficient

Efficiency, p %

Total drag coefficient

! 1 L 1 1 0.040
15 25 35 45 55 65 79

Mean flow angle o, deg

Figura 5.6 Variacién de la eficiencia con dangulo promedio de flujo [51]

5.1.6 Desempeiio de cascadas bidimensionales

Aparentemente los efectos de una cascada pueden ser deducidos completamente si se conocen los angulos
de entrada y salida junto con un coeficiente de pérdida de presidn. Sin embargo, para una cascada sélo
puede especificarse arbitrariamente una de esas cantidades y las dos quedan determinadas por la
geometria y en menor medida por los numeros de Mach y Reynolds. Para una familia de cascadas
geométricamente similar el desempefio puede expresarse funcionalmente como:

G, a, =(a1,Ma1,Re) Ma, representa el nimero de Mach de entrada y la longitud caracteristica del

’

numero de Reynolds es la longitud de cuerda.

A pesar de numerosos intentos no ha sido posible establecer las caracteristicas de desempefio sdlo
mediante recursos tedricos y el método experimental sigue siendo el método mds confiable [2].

5.1.7 El tunel de viento de cascada

La base de mucha de la investigaciéon en turbomaquinaria se deriva del tunel de viento de cascada. Un
ejemplo se presentd en la figura 5.1.

En un tunel de viento de cascada bien disefiado es importante que el flujo central se aproxime a un flujo
bidimensional, con un gran nimero de alabes largos. La separacion stalling puede retrasarse aplicando
succion controlada corriente arriba del dlabe para remover la capa limite. Si la capa limite no es removida,
los efectos de interferencia pueden ser pronunciados siendo mayores en los puntos de stalling donde
cualquier perturbacién pequeiia del campo de flujo corriente arriba puede precipitar la separacion stalling
en el alabe adyacente. El fendmeno es caracterizado por celdas periédicas de stall cruzando rapidamente de
alabe en alabe y se es conocido como stall propagante.

En una cascada de compresion el rapido aumento de presién a través de los dlabes ocasiona un crecimiento
marcado de la capa limite de las paredes y produce una contraccién del flujo que provoca que el area
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efectiva de flujo disminuya, aumentando la velocidad del flujo y contraponiéndose a la accion difusora de la

cascada. Debido a esto el trabajo tedrico nunca es alcanzado.

Wall boundary layer

(b)

I. _r:- {-ql’l':‘-‘_.-'i 1:"...-1‘_-|,: llI N .|i. L
\ End blade stalled

(a) Finite cascade without

suction

Finite cascade with
suction applied

Figura 5.7 Lineas de corriente en una cascada [2].

.-’;'fffff'fffff;’f’ff ff'f*h";’f

f.f’f‘f.:’f._ff.r'ffffx'f
B -——-—'_'."____
& - ﬂ
I — 3
e —— —
-.—E £ - g 2
[oh] E - _-_--E = |
] =
2 —Pg
L ""LLJ"
I . ______.-+—-—*-——"-—-—
’ff/fffff//ﬁf///fffffff; fffffr“!ff//.r’fff

Figura 5.8 Contraccion de las lineas de corriente debido a crecimiento de la capa limite [2].
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5.1.8 Desempeiio de una cascada de compresion

Un conjunto de resultados tipicos de cascada se muestra en la fig. 5.9 donde de la ec. 5.7:

1
Apo/zlocl2 =gcos’ o

40 f 0.10
Maximum deflection
=
a0k _Nominal deflection | 0075
éﬁ ] 2 sl = 0.9
W ] E =445
s 20} ] 4005 2 J- o5
= = 5 .
ki I"’I S  Re=3xi0°
hj Lorl ;
| ] &0
o
10 —~ - ! 2 10025 o
b S — =
Apo | [ a
2 | 4
ez | =
0 | | | ] 1.1 0 =
]
30 20 10 0 0 20 |

Incidence, i =w—u, deg

Figura 5.9 Caracteristicas de cascada de compresor [52].

Existe un pronunciado incremento en las pérdidas de presidn conforme la incidencia aumenta a partir de
cierto valor, en este punto se dice que la cascada se encuentra en stall. Es dificil predecir la incidencia
exacta en la cual se da el fenémeno, pero como se mencioné anteriormente, el rango de trabajo se define
convencionalmente como el rango de incidencia entre el stall positivo y el negativo, en el que las pérdidas
son el doble de la pérdida minima. Fisicamente el stall se caracteriza por una separacion del flujo del lado
de succidn stall positivo de los alabes. El stall negativo se define con la separaciéon del lado de presién.

Los datos de desempefio de cascada para ser usados facilmente, se presentan de forma condensada. Por
ejemplo en Estados Unidos, la NACA ahora NASA experimentd sistematicamente familias completas de
diferentes geometrias de cascaa, en particular las Series NACA 65 [53]. Los datos de estas series han sido
resumidos por Felix [54] donde el desempefio de una geometria fija de cascada puede ser encontrado.

5.1.9 Correlaciones de cascada de compresion

Muchas investigaciones experimentales han confirmado que el funcionamiento eficiente de los alabes de
cascada esta limitado por el crecimiento y separacién de las capas limite en el dlabe. Uno de los objetivos en
la investigacidn de cascadas es establecer las caracteristicas generalizadas de pérdida y los limites de stall de
los dlabes convencionales. Esta tarea es complicada por la cantidad de factores que pueden influenciar el
crecimiento de la capa limite: distribucion de velocidades, nimero de Reynolds en el dlabe, numero de
Mach a la entrada, turbulencia, inestabilidad del flujo y rugosidad. Del analisis de datos experimentales se
han establecido diferentes correlaciones con objetivos de prediccidn con suficiente precision para objetivos
de ingenieria.
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Correlacion de Lieblein: La correlacién de Lieblein [55], se basa en la observacién experimental de que una
gran cantidad de difusion de velocidad en las superficies del alabe tienden a producir capas limite gruesas y
eventualmente separacién de flujo. Lieblein estable la hipdtesis general de que en la regién de pérdida
minima, el espesor de la estela y por consecuencia la magnitud de la pérdida de presion total, es
proporcional a la difusién en la velocidad de la superficie de succién del alabe en esa region. La hipotesis se
basa en la consideracién de que la capa limite en la superficie de succién de un compresor convencional
contribuye mayoritariamente a la estela del dlabe. Lieblein encontré una correlacién entre el espesor de

momentum de capa limite referido &/1 y la razén de difusion C,, /02 :

0 Cmaxs
I—:O.OO4 1—1.17In( J (5.25)

C,

en el punto medio del rango de trabajo para los dlabes NACA 65-(A10) y los alabes de arco circular British

" /

20.04

0.02

Momentum thickness ratio,

1.0 1.4 1.8 2.2
Diffusion ratio, c /Cy

max =

Figura 5.10 Variacién media del momentum de capa limite de la ecuacién 5.25 para NACA 65. [55]

Correlacién de Howell: La correlacién de Howell de baja velocidad [52] ha sido ampliamente usada por
disefiadores de compresores axiales y se basa en la condicién nominal de que la deflexién & es el 80% de la

deflexion de stalling &.. Howell encontré que las deflexiones nominales de varios compresores son

.
primariamente una funcién de la relacién espacio-cuerda, el dngulo de salida y el nimero de Reynolds, esto

es:
&= f(s/l,a;,Re) (5.26)
La dependencia del nimero de Reynolds es baja para Re < 3x10° basado en la longitud de cuerda. Una

formula aproximada para los datos de la figura 5.11, citada por Howell y frecuentemente utilizada en
estimaciones preliminares es la regla de diferencia de tangentes:



. 155
1+1.55/1

cuando 0< o, <40°.

MNominal deflection, «* deg

0 ] | i
-10 10 30 50 70

Nominal outlet angle, a3 deg

Figura 5.11 Variacién de deflexion nominal con angulo de salida nominal para varias relaciones
espacio/cuerda [51].
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5.2 Compresores de flujo axial

Una etapa de compresor se define como una fila de alabes de rotor seguida por una fila de dlabes de estator

Direction
f blade motion

W\
Rm/ /_,..
Stator\ \

Guide
vanes

Figura 5.12 Arreglo de dlabes en un compresor axial. Los dlabes guia no forman parte de la etapa [2].

5.2.1 Termodinamica de una etapa de compresion axial

Sean los diagramas de velocidad para una etapa los mostrados a continuacién:

.ﬁ1 g
W Cy
B Wy1 ’l Cl'lul —l——
b
Rotor blade row u >
)82 l:1'2
We G
Cy,
= W, f—cy,
-~ U

N

Stator blade row

Figura 5.13 Tridngulos de velocidad para una etapa [2].
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El trabajo especifico hecho por el rotor sobre el fluido, de la ecuaciéon de energia para flujo estable
asumiendo flujo adiabatico y de la ecuacién de momentum:

AW =W /m=hy,—hy,, =U(c,, -c,,) (5.27)

1
Para cualquier maquina axial hOrel =h+ EWZ ([2] p. 141) es constante en el rotor, por lo tanto:

1 1
h, + wa =h, + Ew22 (5.28)

Esto es valido siempre y cuando no haya un cambio radial de las lineas de corriente a través del rotor (i.e.
u,=U,)

A través del estator h, es constantey

1 1

El proceso de compresion para la etapa (que incluye los efectos de irreversibilidad) es:

Figura 5.14 Diagrama de Mollier para una etapa axial [2].
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De las ecuaciones 5.27 y 5.29 el trabajo real desempefado por el rotor por unidad de masa del fluido es
AW =hy, —h,,. El trabajo reversible o trabajo minimo requerido para obtener la misma presién final de

estancamiento que el proceso real es:

AWmi n

= (hos - h01)_ (hoss - hOSss )_ (hos - hOSs )
~ AW — (Tos/Tz )(hz —hyg )_ (Tos/T3 )(ha - hss)

= h03ss - h01

usando la aproximacion Ah=TAS.

El crecimiento de temperatura en una etapa es sélo una pequeifia fraccion del nivel de temperatura total y
luego entonces, una cercana aproximacion es:

AW, = AW _(hz —hyg )_(hs - h3s) (5.30)

Nuevamente debido a que el cambio de temperatura es pequefio, el cambio de densidad es también
pequefio y es razonable la suposicidon de flujo incompresible. Esta suposicion sélo es aplicada a la etapa y
estd implicada la densidad media.

Las pérdidas de entalpia en la ec. 5.30 pueden ser expresadas como pérdidas de presidn de estancamiento
como sigue. Ya que h,, =h,, entonces:

1
hos =g, = 2(C§ - C??): [(poz - pz)_ (pos - p3)]/,0 (5.31)
ya que
1 . o .
Po—P= E,OC para un fluido incompresible

Alo largo de la linea de entropia constante 2-3s en la figura 5.14, T ds=0=dh—(1/p)dp, y entonces:

hy —h, =(ps = p,)/p (5.32)
Sustrayendo la ec. 5.32 dela 5.31
hy —hss = (Poz = Pos)/ 2 = U 2)APostaier (5.33)
similarmente:
h, — N, = (Power = Posrer )/ 2 = L/ 2)ABorotor (5.34)

La eficiencia total a total es:
Wp min ~1— (hz — h25 )+(h3 — hss)
W (hos - h01)

p
~1— ApOstator + ApOrotor
p(hos - h01)

My =

(5.35)
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5.2.2 Reaccion

Para el caso de flujo incompresible y reversible es permisible definir la reaccién R, como la razén del
incremento de presion estatica en el rotor al incremento de presion estatica en la etapa.

R=(p,—p)/(p;— ) (5.36a)

Si es compresible e irreversible una definicion mas general de reaccién es la razén del crecimiento de
entalpia estatica en el rotor al crecimiento de la entalpia estatica en la etapa:

R=(h, —h)/(h, —h,) (5.36b)

de la ecuacién 5.28, h, —h, = Z(le —w§). Para etapas normales, aquellas en las que C, =C,,

h,—h =hy,—h,, = U(Cy2 — Cyl). Sustituyendo en la ec. 5.36b:

2 2
W, —W.
R= 1 2 (5.36¢)
2Ulc,, —¢,

(Wyl + Wy2 )+ (Wyl - Wyz)
2U (cy2 —cyl)

donde se asume que C, es constante a través de la etapa . De la figura 5.13, ¢, =U —w,, y C,, =U —w,,

asique Cy, —C,; =W,; —W,,. Entonces:

R=(w,, +w,, )/(2U)=(c, /U)tan 3, (5.37)

donde tan B, = ;(tan B, +tanp,) (5.38)

Una expresién alternativa util es (con w,, =U —C,,), la ec. 5.37 da:

R= ;+ (tan B, —tane, ) c, /(2U) (5.39)

ambas ecuaciones se derivan a partir de las suposiciones de incompresibilidad, flujo reversible, con la
definicién de reaccién de la ec. (5.36a).

5.2.3 Eleccion de reaccion

La razén de reaccidén es un parametro de disefio importante para la eficiencia de etapa. ComiUnmente se
utilizan etapas con 50% de reaccidn [2] ya que el gradiente de presidn adverso se reparte igualmente entre
rotor y estator, minimizando la tendencia de la capa limite a separarse de las superficies sélidas, evitando
grandes pérdidas de presidon de estancamiento.
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Si R=0.5, ¢, = B, delaec.5.39, y el diagrama de velocidades es simétrico.

B2 o

-
U
(a) R> 560%
162 = Uy
B oy
-
U
{a} R < 50%

Bo < oy

Figura 5.15 Diagramas de velocidades para distintos grados de reaccién [2].

Una nota importante es que en las turbinas axiales el limite lo imponen los esfuerzos en los alabes del rotor,
pero en los compresores axiales el limite estd impuesto por el nimero de Mach. Con un limite de 0.7 en el
numero maximo permisible de Mach, el crecimiento en la temperatura y la eficiencia son maximos con una
reaccion de 50% de acuerdo con Horlock [56].

5.2.4 Factor de carga de etapa

El factor de carga de etapa |/ es otro parametro de disefio importante de una etapa de compresor. Afecta
fuertemente las caracteristicas fuera del punto de disefio. Se define como:

p=-0_To1_ 2 (5.40a)

con C,, =U —w,, se vuelve:

w=1-g(tane, +tan g,) (5.40b)

¢ =c, /U representa el factor de flujo
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5.2.5 Incremento de presion en una etapa:

Si consideramos una etapa que no tenga pérdidas de presion de estancamiento, a través del rotor p,,, es

constante Yy
1
P,— P = zp(Wf -w) (5.41a)

a través del estator: p, es constantey

1 2 2
P; — P, = zp(cz —03) (5.41)
sumando los incrementos de presién y considerando una etapa normal (C3 = Cl),

(ps = p)2/ p=(c — w2 )+ (w2 —cf) (5.42)
Para cada triangulo de velocidad (fig. 5.13) la regla del coseno da:

c? —U? +w? = 2Uwcos(z/2 - 3)

¢’ —w*=U’-2Uw, (5.43)
Sustituyendo lo anterior en el aumento de presidn:
2(p3 - pl)/p :U(Cyz _Cyl): h, —hy
Refiriéndonos al diagrama de velocidad nuevamente, Wy; =Wy, =C,, —C;
(ps - pl)/p:U(CyZ _Cyl):hS —h (5.44)
Es importante notar que para un proceso isentrépico, y a partir de la primera ley de la termodinamica:

Tds=0=dh—(1/ p)dp

luego entonces:
Ah = (1/,0)Ap (Incremento ideal de presién en una etapa)

El incremento de presidon en una etapa real (con irreversibilidades) puede determinarse si se conoce la
eficiencia de la etapa 77, definida como la razén entre el crecimiento isentrépico de entalpia vy el

crecimiento real de entalpia correspondiente al mismo incremento de presion.

_ Ahy
775 Ah

=(1/p)Ap /A

por lo tanto:
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(1/p)Ap =n,Ah =nUAC, (5.45)
para una etapa normal (C3 = Cl), 7], es una aproximacion cercana a la eficiencia total-a-total 77, . Aunque

las expresiones de esta seccion fueron desarrolladas considerando flujo incompresible, siguen siendo una
aproximacion valida para pequefios aumentos de temperatura y presién por etapa.

5.2.6 Relacion de presiones para un compresor multi-etapa.
El procedimiento requiere el cdlculo de los cambios de presién y temperatura para una sola etapa, las
condiciones de salida de la etapa determinan la densidad a la entrada de la siguiente etapa. Este calculo se

repite hasta que las condiciones finales son satisfechas. Para compresores con etapas idénticas es mas
conveniente recurrir a un simple andlisis de flujo compresible. Un ejemplo ilustrativo se muestra [2]:

Ejemplo: Un compresor axial multi-etapa se requiere para comprimir aire a 293([K], a través de una relacién
de presiones de 5 a 1. Cada etapa tiene una reaccidon de 50% y la velocidad media de los dlabes del rotor es

de 275 [m/s]. Un coeficiente de flujo de 0.5 y un factor de carga de etapa de 0.3 se toman por simplicidad
constantes en cada etapa. Determinar los angulos de flujo y el nimero de etapas si la eficiencia de etapa es

del 88%. Tomar Cp =1.005([KJ/kg °Cly y =1.4 para el aire.

De la ec. (5.40a) el factor de carga puede escribirse como

V= ¢(tan;81 —tan ﬂz)

de la ec. (5.37) la reaccion es:

R= g(tan p,+tan g,)

Resolviendo para f, y para [, y observando que para R =0.5el diagrama de velocidades es simétrico:

p=a,=524°y B, =a =35°
Escribiendo el factor de carga de etapa como ¥ = CpAT0 /U ? considerando gas ideal (Ah ~ Cp AT):
Despejando el incremento de temperatura, resulta:

AT, =y’ /C, =225[C]

Ya que el incremento de temperatura en una etapa es pequefio se puede aproximar la eficiencia de etapa a
la eficiencia politrépica. Denotando las condiciones de entrada y de salida del compresor con los subindices
I y Il . Paraun proceso de compresién no ideal se sabe que:

Tou _
T0| T0|

donde N es el numero requerido de etapas.
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Por lo tanto:

T e 293
N = o |[Pon ~1l= 7[51/3'“ —1]: 8.86
AT, |\ py, 22.5

por lo que se requieren 9 etapas. La eficiencia general se encuentra de la ecuacién (1.17):

0 (-0 0 (r-Vnpr
Ny = [ oll J 1 ( on j 1
Poi Por

=[5 1)+ ~1] = 86.3%

5.2.7 Estimacion de la eficiencia de una etapa de compresion axial

En compresores multi-etapa axiales la capa limite anular crece rdpidamente en las primeras etapas vy el
perfil de velocidad axial exhibe un pico en la parte central. En la regidén central del dlabe, la velocidad axial
es mas alta que el valor medio del flujo, la seccién media del dlabe hard menos trabajo que el estimado de
los tridngulos de velocidad considerando la velocidad axial media. Podria esperarse que en la raiz y en la
punta del dlabe se tuviera un efecto compensatorio debido a las bajas velocidades del flujo en esas
regiones, pero esto de hecho no ocurre debido a fugas y <<stalling>>. Howell [70] sugirié que el incremento
de entalpia en una etapa fuera expresado como:

hos =g, = AU (Cyz _Cyl) (5.46)

donde A representa un factor de trabajo realizado. Para compresores multietapa, Howell recomendd un
valor medio de A = 0.86 mientras otros estudiosos han sugerido valores de 0.96 en las primeras etapas y
una reduccion paulatina hasta 0.85 (Fig. 5.17).

Smith [57] comentd sobre el pronunciado deterioro que las cosas no son tan malas como aparentan. Como
ejemplo obtuvo las distribuciones de velocidad para un compresor axial de 12 etapas (Fig. 5.16). Esto ilustra
gue en las primeras etapas se tiene un cambio rapido en el perfil de velocidad, pero pasadas algunas etapas,
el perfil se estabiliza en una forma constante. Este fendémeno ha sido referido como ultimo flujo estable.

Existen modelos matematicos complejos que predicen el crecimiento de la capa limite en turbomaquinas
como el ofrecido por Mellor & Balsa [58]. Algunos investigadores como Daneshyar [59] han hecho revisiones
y comparaciones sobre este tipo de modelos.
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Figura 5.16 Perfiles de velocidad axial en las etapas de un compresor [2].

o
w0
n
T

0.90p

Mean work done factor
o
[+
in
|

1 1 1 1 1
4 8 12 16 20
Number of stagas in comprassor

Figura 5.17 Factor de trabajo en compresores multietapa [60].
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5.2.8 Fendmenos de stall y surge en compresores

El fendmeno stall fisicamente es una separacién del flujo de los alabes, puede ser comparado con el ala de
un aeroplano que al exceder un valor limite en el dngulo de ataque pierde la capacidad de sustentacion.

Una caracteristica sobresaliente en el mapa de desempefio de un compresor (Fig. 5.18) es el limite de
operacion estable conocido como limite de surge. Este limite puede alcanzarse reduciendo el flujo masico
(con una valvula) mientras se mantiene constante la velocidad rotacional. Cuando un compresor entra en
surge los efectos son muy dramaticos, se incrementa el ruido audible indicativo de una vibracién mecanica y
pulsaciones del flujo.

Ademas el flujo exhibe una alternancia entre flujo en retroceso y flujo hacia adelante. El flujo es altamente
inestable y la temperatura crece rdpidamente. Lo anterior ocasionado por el flujo retrocediendo en la
maquina y recomprimiéndose hasta el siguiente retroceso. Se han reportado casos donde los alabes que
son suficientemente fuertes para no romperse con la inestabilidad del flujo se han derretido con las altas
temperaturas alcanzadas en el compresor. Existe un niumero pequefio de frecuencias predominantes
superpuestas a un gran ruido de fondo. Las frecuencias bajas estan asociadas frecuentemente con una
resonancia del flujo de tipo Helmholtz a través de la mdquina con el flujo de entrada o de salida. Las altas
frecuencias se asocian con el stall rotativo y son del mismo orden de magnitud que la velocidad rotacional
del impulsor (40%-75% segun Brown [3]).

Lines of constant efficiency

1.0

Figura 5.18 Caracteristica general de un compresor [2].

El stall rotativo es un fendmeno de los compresores axiales que ha sido objeto de numerosas
investigaciones tedricas y experimentales. Explicado de forma simple cuando una fila de alabes alcanza el
punto de stall, los alabes no presentan la separacion del flujo al mismo tiempo, el stall se presenta en celdas
y mds aun viajan alrededor del anillo de compresidn (i.e. rotan).
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La celda se debe propagar de dlabe en alabe debido a que ésta ocasiona una obstruccidn del flujo que es
desviado a ambos lados del parche. La incidencia en los alabes a un lado de la celda de stall se reduce, pero
del otro lado se incrementa y ocasiona el desprendimiento del flujo. El efecto total resulta en un

desplazamiento de la celda. Fig. 5.19.

(-

<
- e
.J’ff A )
= e = &

1=
Figura 5.19 Modelo que ilustra la propagacién de una celda de stall [2].

El interés practico de este tipo de stall se encuentra en la descarga y carga ciclica que pueden inducir una
falla por resonancia si la frecuencia de carga estd cerca de la frecuencia de vibracidn del alabe.

5.2.9 Teoria del elemento de pala

Un elemento de pala en determinado radio puede ser definido como una superficie sustentadora de
envergadura o rango infinitesimal. En la teoria de disefio de ventiladores se asume que cada uno de esos
elementos opera como una superficie en dos dimensiones con un comportamiento independiente de las

demds regiones. Considerando un elemento de rotor dr a un radio I las fuerzas elementales axiales y
radiales dX y dY respectivamente, referidas a la figura 5.5 son:

dX =(Lsin g, —Dcos g, )dr (5.47)
dY =(Lcos B, + Dsin 3, )dr (5.48)
donde tan g, = %{tanﬁl +tanﬂ2} y Ly D la sustentacion y el arrastre por rango unitario de elemento.
Escribiendo tany =D/L=C,/C_
dX = L(sin B, —tanycos A3, )dr

Introduciendo el coeficiente de sustentacién [2]: C, = L/(% pwZ2l)

5 pe?IC dr sin(B, —7)
2cos’ . cosy

(5.49)
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con C, =W, COS 3,

El torque ejercido por un elemento de pala en el radio I'es rdY . Si hay Z dlabes el torque del elemento es:
dr=rzZdY
dz =rZL(cos 4, +tanysin 3, )dr
Usando la ec. 5.48 y rearreglando:

__ PeIC dr cos(3, —7)

- . (5.50)
2cos” B,  cosy

El trabajo realizado por unidad de tiempo por el rotor por unidad de tiempo en unidades de tiempo es igual
al producto del incremento de la entalpia de estancamiento y del flujo masico; para el anillo diferencial de
area 2zrdr:

Qdz=(C,AT )dm (5.51)

Donde C es la velocidad angular del rotor y el elemento diferencial de flujo masico dm = pc, 22r dr

Sustituyendo la ec. (5.50) en la (5.51):

C,AT, =C,AT =C, 2o 0s(/n ~7) (5.52)
2scos” ., cosy

con sS=2xrlZ

El incremento de la temperatura estdtica es igual a la temperatura de estancamiento cuando la velocidad
permanece constante a través del ventilador.

El incremento de presion estdtica del fluido completo que atraviesa la fila de alabes del rotor puede
encontrarse igualando la fuerza axial total sobre todos los elementos de pala en el radio I' con el producto
del crecimiento de presién estatica y el drea diferencial 2zrdr

ZdX =(p, — p, Joardr

usando la ecuacion (5.49) y reacomodando:

pc)fISin(ﬂm _7/)
" 2scos® 3 cosy

p,—p,=C (5.53)

Una discusién sobre la eficiencia de un elemento de pala puede encontrarse en [2].
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5.3 Flujos tridimensionales en compresores axiales

5.3.1 Modelo de equilibrio radial

En las secciones anteriores el flujo a través de los renglones de alabes se ha supuesto bidimensional. Esta es
una suposicién razonable para mdquinas axiales con una relacién A alta. Para maquinas con relaciones
menores a 4/5, las velocidades radiales a través de una fila de dlabes pueden volverse significativas, y la
consecuente redistribucién del flujo masico (con respecto al radio) afecta seriamente la velocidad de salida
y la distribucidn del angulo de flujo. Es el desequilibrio temporal entre las fuerzas centrifugas ejercidas sobre
el fluido y las presiones radiales el que restaura el equilibrio el que da lugar a flujos radiales. Para un
observador que viaja con una particula de fluido, el movimiento continuara hasta que suficiente fluido sea
transportado radialmente para cambiar la distribucidn de presiones hasta alcanzar el equilibrio. El flujo en
un pasaje anular en el que no hay componente radial de velocidad, cuyas lineas de corriente se encuentran
en superficies cilindricas y que es axisimétrico se denomina flujo en equilibrio radial.

Casing
DG iy e
“—
>
<
Hub N\
Streamlines
Axis ) )

Figura 5.20 Flujo de equilibrio radial a través de una fila de alabes de rotor [2].

Considerando un elemento diferencial de masa de fluido en equilibrio radial de fuerzas (fig. 5.21), de
profundidad unitaria, rotando alrededor del eje con velocidad tangencial C, enunradio I'.

l p+dp Mass/unit depth
prdadr

Velocity = ¢,

Figura 5.21 Un elemento de fluido en equilibrio radial (C, =0) [2].
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El elemento esta en equilibrio radial y la presidn equilibra el balance de fuerzas centrifugas;
(p+dp)(r +dr)dé— prdd—(p+1dp)drdé =dmc? /r

Escribiendo dm = prd&dr e ignorando los términos de segundo orden de magnitud, la ecuacién de arriba
se reduce a,

(5.54)

Si la velocidad rotacional C, y la densidad son funciones conocidas del radio, la variacion de la presion
radial a lo largo de la longitud del dlabe puede ser determinada,

punta 2 dr‘
ppunta_ Praiz = raiz PCy T (5.55a)
Para un fluido incompresible
punta dr
ppunta_ pral’z =p raiz Cg T (5.55b)
La entalpia de estancamiento se escribe (con ¢, =0)
hy =h+21(c? +c2) (5.56)
luego entonces,
dh, dh dc, dc,
—Y=""tc, —X+C, (5.57)
dr dr dr dr
La relacion termodindmica Tds = dh(1/p)dp puede ser reescrita como
h 1
pds_dh_1dp 555
dr dr pdr

Combinando las ecs. 5.54, 5.57 y 5.58, eliminando dp/dr y dh/dr, la ecuacién de equilibrio radial puede
ser obtenida,

d&_T dj=cx dc, +Cii(rca) (5.59)
dr dr dr r dr

Si la entalpia de estancamiento h, y la entropia S permanecen iguales a cualquier radio,
dh, /dr =ds/dr =0, la ec. 5.59 se vuelve:
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x 120~ (rc,)=0 (5.59a)

La ecuacion 6.6a sera valida para el flujo entre las filas de una turbomaquina adiabatica, reversible (ideal) en
el que las filas del rotor dan o reciben el mismo trabajo a cualquier radio. Ahora, si el flujo es incompresible,

en vez de la ec. 5.56 se utiliza P, = p+%p(cf +C§) para obtener:

1dp,_1dp o, o do,
p dr  pdr dr dr

(5.60)

combinando las ecuaciones 5.54 y 5.60,

1oy g don, € d ) (5.61)
p dr dr r dr

La ec. 5.61 claramente se reduce a la 5.59a en una turbomagquina en la que el mismo trabajo es entregado a
cualquier radio y las pérdidas totales de presién a través de una fila son uniformes con el radio.

La ecuacién 5.59a puede aplicarse en dos tipos de problemas: (i) el problema de disefio o problema
indirecto: La distribucién de velocidades tangenciales es especificada y se debe encontrar la variacién de
velocidad axial o (ii) El problema directo: La distribucién de angulo de torcimiento es especificada y las
velocidades axiales y tangenciales deben ser determinadas.

5.3.2 El problema indirecto
5.3.2.1Flujo de vértice libre

Este es el flujo donde el producto del radio y la velocidad tangencial permanece constante (rcg =Cte). El

término <<libre de vortices>> podria ser mas apropiado ya que la vorticidad (para ser precisos el
componente axial) es cero.

Consideremos un elemento de fluido inviscido rotando alredor de un eje fijo (Fig. 5.22). La circulacién I' se
define como la integral de linea de la velocidad alrededor de una curva que encierra un drea A o

I'= §cds. La vorticidad en un punto se define como el limite de la circulacion 6T dividido por el drea 6 A

cuando & Atiende a cero. Entonces la vorticidad es: @=d T /dA.
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Figura 5.22 Circulacion sobre un elemento de fluido [2].

Para el elemento mostrado en la figura5.22, ¢, =0y

dr" =(c, +dc, (r +dr)dd—c,rdd = [O(ljcr@+ Cr@jr dodr

Luego entonces, @ =dI'/dA=(L/r)d(rc,)/dr

Si la vorticidad es cero d(rce )/dr =0y entonces IC, es constante con el radio. Si I'C,es constante en la ec.
5.59a, entonces dc, /dr =0 y ¢, =a constante. Esta informacién puede aplicarse a una etapa de

compresor con vortice libre haciendo disponible la variacion radial en los dngulos del flujo, la reaccién y el
trabajo.

Para una etapa de compresor en la que rc,, =K, antes del rotory rc,, = K, después del rotor donde K;

y K, son constantes. El trabajo por unidad de masa hecho sobre el fluido es [2]:
AW =U(c,, —c,, )=Qr(K, /r —K, /r)=constante
Por lo tanto, el trabajo realizado es el mismo a cualquier radio.

Los angulos relativos (Fig. 5.13) entrando y saliendo del rotor son:

U Qr-K, /r
tanp,=——tana, =——*—
A= —tana =

Qr-K
tanﬂzzg_tanazzrizﬂ-
CX X

con C, =C,, =C,, para flujo incompresible
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Sustituyendo valores de tan A, y tan f3, en la ecuacién de reaccién (5.37) resulta:

R :1_rk2 (5.62)

donde k = (K, + K, )/(2Q)

Para flujo de vértice libre rc, = Ky después de integrar la ec. 5.54 la variacién de presion es:

p/p=cte—K/(2r?).

Ya que K es positiva, la reaccion aumenta de la raiz a la punta. De la misma forma, de la ec. 5.54
observamos que como C; /r siempre es positiva (exceptuando C, =0), la presién estatica aumenta de la

raiz a la punta. Para el flujo de vértice libre rc, = K, la variacion de presién estdtica es, después de integrar
la ecuacion 5.54:

p/p=cte—K/(2r?)
La simplicidad del flujo bajo condiciones de vértice libre es en términos de superficie muy atractiva para los
disefiadores [2]. Las caracteristicas de este flujo son las grandes deflexiones del fluido cerca de la pared
interna y nimeros de Mach altos cerca de la pared externa, ambos siendo perjudiciales para la eficiencia.

5.3.2.2 Vértice forzado

Llamada en ocasiones rotacién de cuerpo sélido debido a que C, cambia directamente con I.

A la entrada del rotor se asume que h,,es constantey C,, = K;r.

Con la ecuacién 5.59a
dfea)_ g g(K r?)
dr| 2 Yar vt

c’, =cte —2K/r? (5.63)

y después de integrar:

después del rotor
2
Cyo = Kyry hy, —hyy :U(cez _091): Q(Kz - Kl)r

Ya que como la distribucién de trabajo no es uniforme, la ecuacidn de equilibrio radial (5.59) se requiere
para el flujo después del rotor.

2

Moz _ ox(k, — K, )r = d(cxz j+ K, 9 (k,r?)

dr dr{ 2 dr
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Después de reordenar e integrar:
c2, =cte—2[K2 - (K, — K, )] r? (5.64)

y las constantes de integracion en las ecs. (5.63) y (5.64) pueden encontrarse de la continuidad del flujo
masico i.e.

m ft ft
20 C,rdr _jrh c.,rdr (5.65)

aplicable al asumido flujo incompresible.

5.3.2.3 Distribucion general de remolino

La distribuciéon de velocidad tangencial estad dada por:

C,, =ar"—b/r (antesdelrotor) (5.66a)
o1

C,, =ar" —b/r (después del rotor) (5.66b)

La distribucién del trabajo para todos los valores del indice N es constante con el radio, asi que si h, es

uniforme, entonces h2 también lo es con el radio. De las ecs. 5.66
AW =hy, —hy, =U(c,, —¢,, )= 2bQ (5.67)

Seleccionando diferentes valores de N se tienen muchas distribuciones distintas de velocidad tangencial
comunmente usadas en el disefio de compresores.

Conn=1, <<disefio de primera potencia>> el disefio de etapa es llamado aunque incorrectamente <<de
reaccion constante>>. Para determinado incremento de temperatura, la discusidon sobre reaccidon
presentada previamente sugeriria R =0.5a cualquier radio para obtener la méxima eficiencia de etapa.
Con las distribuciones de velocidad como:

C, =ar—nb/r C,, =ar—b/r (5.68)

antes y después del rotor respectivamente, y reescribiendo la ecuacidn de reaccion:

CX
R=1- o (tane, +tana,) (5.69)

luego, usando (5.68)

R=1-2 —cte (5.70)
o
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En la ec. 6.16 esta implicita la suposicidn de que la velocidad axial del rotor permanece constante, lo cual es
equivalente al equilibrio radial. La velocidad axial de hecho debe cambiar cuando atraviesa el rotor asi que

la ec. (5.79) es una aproximacién. Asumiendo entalpia de estancamiento constante en la entrada de la
etapa, integrando (5.59a), las distribuciones de velocidad axial antes y después del rotor son:

¢ =cte —4a(%ar2 —bln r) (5.71a)

c’, =cte—4a(%ar2 —bln r) (5.71b)
de forma dimensional. En <<[2]>> se presentan relaciones adimensionales.
5.3.3 El problema directo

La variacion del dngulo de flujo se especifica en el problema directo y el equilibrio radial hace posible
encontrar C,y C,.La ecuacion general de equilibrio radial puede ser escrita en la forma

dh ds ¢ dc c’sina _dc
0 T =04 "="""""4c (5.72)
dr dr r dr r dr
donde ¢, =csina
Si dh, /dr y ds/dr son cero, la ec. (5.72) integrada da:
., . dr
Iogc=—jsm ar—+cte
r
osiCc=C, enr =r,, entonces
Cc ro. dr
— =exp —J. sin“a— (5.73)
Cn fm r
Si el dngulo del flujo & se mantiene constante, la ec. 5.73 se simplifica ain mas
c c —sina
C r
C_C_% _ [J (5.74)
Cm me C9m rm

La distribucién de vortice representada en la ec. 5.74 es frecuentemente usada en la practica ya que los
alabes no torcidos son relativamente simples de manufacturar.

Puede hallarse la solucién general de (5.72) mediante un factor integrante adecuado y después hallar
soluciones particulares de la ecuacidn integro-diferencial resultante como las que presenta Dixon en [2].
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5.3.4 Modelo del disco actuador

En el método de disefio de equilibrio radial se asumié que todo el movimiento tuvo lugar dentro de la fila de
alabes. Sin embargo, en la mayoria de las maquinas con baja relacién hub-tip, se pueden medir velocidades
radiales apreciables fuera de la fila de dlabes. La componente axial y radial de la velocidad del flujo de una
fila aislada de alabes se redistribuye corriente abajo y corriente arriba de la fila aislada de alabes como
muestran Hawthorne y Horlock [61].

Una forma mas exacta de analizar el flujo tridimensional es el concepto de <<disco actuador>>. El concepto
de disco actuador se genera cuando se imagina que la longitud de cuerda de los dlabes se reduce mientras
se mantiene constante la altura del alabe, la relacion espacio/cuerda y los dangulos y longitudes generales de
la maquina. Cuando la longitud de cuerda tiende a cero, la fila se alabes se convierte en un plano
discontinuo de velocidad tangencial: el disco actuador. Como la deflexiéon del flujo a través de cada dlabe
gueda determinada por la geometria de cascada (aparte de los nimeros de Mach y Reynolds), el disco
actuador afecta de la misma manera al flujo que la fila original de alabes.

Una solucién aproximada del campo de velocidades corriente arriba y abajo puede ser encontrada en
términos de distribucién de velocidades. El andlisis detallado no es de interés por el momento, pero
involucra la solucién de las ecuaciones de movimiento, la ecuacién de continuidad y las condiciones de
frontera en el disco. Aunque nos puede interesar la forma de la soluciéon aproximada para predecir la
interaccidon entre filas de alabes.

Los subindices o,, o, denotan las condiciones lejanas corriente arriba y corriente abajo respectivamente.
La teoria del disco actuador muestra que en el disco (X =0) a determinado radio, la velocidad axial es igual

a la media de las velocidades axiales en X =00, y X=00, en el mismo radio:

Cyo1=Cy02 = %(chol + CXOcz) (5.75)

los subindices 01 y 02 denotan las condiciones inmediatas corriente arriba y corriente abajo
respectivamente.

Equivalent actuator disc

01 Az Tip

Y

iy
oy

———————"H}i‘

/ Hub
Streamlines

cl.

Figura 5.23 Suposicion de disco actuador [2]
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Actuator located at
Xx=0

o
X

Figura 5.24 Variacién de velocidad axial con la distancia al disco actuador [2].

En el campo de flujo corriente abajo (XZO), la diferencia en la velocidad axial en determinada posicién
(X, rA) a aquella en la posicion (X:oo, rA)es concebida como una perturbaciéon en la velocidad. Con
respecto a la fig. 5.24, la perturbacidn en la velocidad axial en el disco (X =0, I‘A) es denotado por A,y en

la posicién (,r, )por A.

Lo importante de la teoria del disco actuador es que las perturbaciones de velocidad decaen
exponencialmente cuando se alejan del disco. El resultado obtenido para la tasa de decaimiento es:

AJA, =1-exp[F x/(r, — 1, )] (5.76)
Donde los signos negativo y positivo aplican para la region de flujo corriente abajo y corriente arriba

respectivamente. La ecuacion (5.76) es llamada con frecuencia <<la regla de tasa de asentamiento>>. Ya
que C, =C,; +A, C, =C,y, —A ynotando que A, = %(le —CXOOZ), combinando las ecs. 5.75 y 5.76:

Cu=Chr — %(Cxwl ~Cr2 )eXp [ﬂx/(rt —h )] (5.77a)

Co =Chp + %(Cxwl - Cxwz)eXp [_ 7ZX/(rt - )] (5.77b)

En la fig. 5.25 puede notarse la cercana comparacién entre la teoria del disco actuador y los datos
experimentales.
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Figura 5.25 Velocidad axial en el eje en la vecindad de un rengldn rotatorio de alabes [2].

5.3.5 Efectos de interaccion entre filas de alabes

El espaciamiento entre filas consecutivas de dlabes en turbomaquinas axiales usualmente es
suficientemente pequefio y permite interacciones mutuas del flujo entre las filas. Esta interferencia puede
ser calculada mediante una extension de la teoria del disco actuador.

Como ilustracion se presenta la interaccion entre dos discos actuadores separados por una distancia O
entre si. La extension para un gran nimero de discos la presentan Hawthorne y Horlock [61].

Consideremos cada disco como si estuviera en aislamiento. Refiriéndonos a la figura 5.26, el disco A,
localizado en X =01a velocidad de un punto lejano corriente arriba cambia de C, ,a C, , en un punto

lejano corriente abajo. Supongamos por simplicidad que el efecto del disco B, localizado en X = ¢ cancela

el efecto del disco A (La velocidad corriente arriba del disco B es C,, , que cambia a C,, corriente abajo).

X002

Entonces para el disco A en aislamiento:

[—7|x

Cx = Cxool - %(Cxool - Cxoo2 )exp 7:-' ’ X< O (578)
—7|x

C,=C,, +1(C—C,,)EXD 7:' , x>0 (5.79)
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donde ‘X‘ denota el médulode Xy H =1, —r,.

Para el disco B en aislamiento:

C, =Cp,—3(C,—C,,)eXD _E:I_g} X<S (5.80)
C, =Cpy +3(Cpp —Cuy JEXD _ﬂ:I_g} X>0 (5.81)

El efecto combinado de los dos discos se obtiene extrayendo de las 4 ecuaciones de arriba las
perturbaciones de velocidad apropiadas para determinada regién y afadiendo éstas a la velocidad de
equilibrio radial relacionada. Para X <0 y para C,_, la perturbacién de velocidad de (5.78) y (5.80)

Xool

cC. =C _l(c —-C exp i‘x‘ —exp M (5.82)
X Xool 2 Xool X002 H H :
Paralaregion 0< X<,
€, =Cpp—1(Cpy —Cpp N EXD 7 +exp_M (5.83)
X X002 2 \Mxol X002 H I H .
Paralaregidon X=>0
C,=C., +21(c,,—C.,Kexp i‘x‘ —exp_M (5.84)
X Xool 2 Xool X002 H I H .

La figura 5.26 indica la variacidon de la velocidad axial cuando los dos discos son considerados aislados y
cuando son combinados. De las ecuaciones anteriores se puede ver que si la separacidn entre los discos
aumenta, las perturbaciones tienden a desaparecer. Cuando la separaciéon es pequeiia el analisis de
equilibrio radial es inadecuado.
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Figura 5.26 Interaccion entre dos discos actuadores cercanos [2].

5.3.6 Métodos asistidos por computadora para resolver el problema del flujo a través de una maquina
axial

Aunque la teoria del disco actuador ha brindado un mejor entendimiento del problema de flujo meridional
(a través del plano radial-axial) en las turbomaquinas de geometria y condiciones de flujo simples, su
aplicacion al disefio de compresores de flujo axial es muy limitada. Las extensiones de la teoria de disco
actuador a la solucién de problemas complejos tridimensionales con flujo compresible y relaciones A
variables y distribuciones no uniformes de presidon son muy complicados en la practica. Por otro lado han
surgido métodos computacionales avanzados que han evolucionado exitosamente para predecir el flujo
compresible meridional en turbomaquinas con paredes anulares acampanadas. La literatura en métodos
asistidos por computadora es extensa y sale de los alcances de este trabajo. El flujo real en una
turbomaquina es tridimensional, inestable, viscoso y usualmente compresible. De acuerdo con Macci [62] la
solucién de las ecuaciones de movimiento con las condiciones reales de la turbomdquina estd adn fuera de
los alcances de la mayoria de las computadoras modernas. Los mejores métodos tridimensionales son sélo
simplificaciones del flujo real. En cualquiera de los métodos <<a través del flujo>> las ecuaciones de
movimiento a resolver son simplificadas. El flujo se considera estable en los marcos de referencia absolutos
y relativos, el flujo se asume axisimétrico lo que significa que los efectos de las estelas corriente arriba de
filas de alabes se han mezclado. Dentro de las filas de alabes los efectos de estos mismos alabes son
modelados usando técnicas de promedios o procesos equivalentes. Claramente con este tipo de
suposiciones las soluciones obtenidas sélo pueden ser aproximaciones al flujo real.
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5.4 Consideraciones de disefio de un compresor axial

5.4.1 Vortice libre

Pueden hacerse muchas suposiciones para el disefio de la trayectoria de flujo para una bomba axial. De
particular importancia es la suposicién de la distribucidn entre el rotor y el estator, ya que esta suposicién
determina la distribucidn de flujo axial en el pasaje de flujo. Una distribucién de vértice forzado y una de
vortice libre son posibles. La mas cominmente usada es la de vértice libre, lo que significa que la carga
desarrollada por linea de corriente es igual para todas las lineas de corriente y que el componente axial de
la velocidad es constante de eje a punta. Con esta distribucién, el grado de reaccidn decrece de punta a raiz
y puede alcanzar valores negativos altos en la linea de corriente del eje. Esto significa que la presién
estatica en el rotor es menor que la presidn estdtica a la entrada del rotor, perjudicando el potencial de la
velocidad especifica de succion (relevante para cavitacién en bombas).

5.4.1.1 Efectos de holgura

Las tendencias mostradas en la fig. 5.27 cambian significativamente cuando el efecto de las holguras es
tomado en cuenta. El efecto de holgura sobre la deflexidn del flujo en la linea de corriente de la punta se
expresa en la seccidn 3.2.5 mediante el factor de correcciéon A*.

Figura 5.27 Desempefio calculado para una bomba de una etapa con s/h=0 [28].
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Este factor aumenta significativamente con valores crecientes de A_ y valores crecientes de la razén de

holgura en la punta s/h, como se muestra en la fig. 5.28. Por tanto el pardmetro de carga de alabe AU,
requerido para obtener la carga deseada, tendra que ser incrementado, particularmente hacia la punta del
alabe. Esto se muestra en la figura 5.29 presentando los parametros de cascada en la linea de corriente de
la punta y del eje para dos puntos de operacidon para tres razones de holgura. Un incremento significativo en
el pardmetro de carga de dlabe dUen la punta y en la linea media de corriente, particularmente para los
disefios de alta velocidad especifica, es evidente. Por tanto, los coeficientes de pérdida del perfil, de pared y
de fugas se incrementan a mayores razones de holgura (Ver figuras 5.30 a 5.32). Con base en esto, un factor

de correccidn de la eficiencia es calculado y mostrado en la fig. 5.33 para el régimen de operacién de la fig.
5.27.

La velocidad especifica de succién también es influenciada por el efecto de holgura ya que el factor K*
aumenta a coeficientes mayores de carga de alabe.

La figura 5.28 demuestra que el factor de correccidén para el coeficiente de carga del dlabe aumenta a
mayores valores de cot A . Esto significa que cot A, se vuelve un criterio para el detrimento de la
eficiencia y la velocidad de succién debidos a efectos de holgura. La figura 5.34 muestra que el valor de -
cot A1 aumenta con didmetros especificos crecientes, alcanzando valores tan altos como -100 para una
velocidad especifica de 23 y un didmetro especifico de 0.24 para una razon de holgura de 0.1, se vuelve
evidente que una reduccién medible en la eficiencia y en la velocidad especifica de succidn ocurre para
disefios de alto didmetro especifico. Luego entonces la eficiencia y la velocidad especifica de succidn
mostrados en la fig.5.27 son optimistas cuando los efectos de fugas tienen que ser considerados.
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Figura 5.28 Influencia de holgura de punta en el factor de correccién A* [28].
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Figura 5.31 Coeficiente referido de pérdida en pared para dngulos medios de vector altamente negativos
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Figura 5.33 Efecto de holgura de punta en la eficiencia y en la velocidad de succién [28].
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Figura 5.34 Pardmetros de cascada como funcion de parametros de similitud de maquina [28].
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5.4.1.2 Efectos del nimero de alabes y relacion hub-tip

Los datos discutidos hasta aqui son calculados para la eficiencia total a total y asumiendo un namero fijo de
alabes. De interés mas general, particularmente para los disefios de una etapa es la eficiencia total a
estatica. Usando las relaciones derivadas y calculando la eficiencia total a estatica para diferentes relaciones
de eje y numeros de alabes, se encuentra que hay cierta relacién de eje y cierto nimero de alabes éptimos
para valores fijos de velocidad especifica y diametro especifico. Datos tipicos son graficados en la figura 5.35
y 5.36, que muestran que la eficiencia cae rapidamente cuando una relaciéon no dptima es elegida. Usando
solo las relaciones de eje y el nUmero dptimo de alabes, lineas de maxima eficiencia pueden ser graficadas
como funcidn de velocidad especifica y didmetro especifico, como se muestra en la fig. 5.37 donde un rotor
con envolvente fue asumido, esto es, donde s/h =0y donde fue considerada la absorcién de potencia

debida a pérdidas por ventilacién. La eficiencia maxima obtenible cae mds rdpidamente a bajas velocidades
especificas y mas gradualmente a altas velocidades especificas. La relacidn dptima de eje que da la maxima
eficiencia _es alrededor de 0.5 y se incrementa con velocidades especificas decrecientes, pero decrece a
mayores velocidades especificas. Estos datos también muestran que un nidmero comparativamente alto de
alabes es deseado para disefios de baja velocidad especifica y que disefios de alta velocidad especifica
obtienen mejores eficiencias con menor nimero de alabes.
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Figura 5.35 Influencia de la razén A (hub ratio) sobre la eficiencia a bajas velocidades especificas [1].
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5.4.1.3 Efecto de un difusor corriente abajo

La linea cuasi-horizontal en la fig. 5.37 muestra el factor de energia de escape definido como:

7% G /(20)

5.85
H_ (5.85)

Este factor indica a qué grado de desempefio puede mejorarse si un difusor corriente abajo es provisto. En
tal evento, la eficiencia asociada a la salida del difusor puede ser calculada con la relacion:

n=n,0+ c,Z *) (5.86)
donde C, denota el factor de recuperacion del difusor corriente abajo. Las lineas para el factor Z*
constante muestran que el factor de energia de escape aumenta con didmetros especificos decrecientes ya

que sigue la relacidn

* 8
*= W (5.87)

Luego entonces pueden obtenerse mejoras significativas en la eficiencia para disefios de pequefio diametro
especifico (i.e. disefios de alta velocidad especifica) con un difusor corriente abajo.

5.4.2 Vortice forzado

Todos los datos calculados hasta el momento son para un disefio de vortice libre, lo que significa que la
velocidad axial es constante del eje a la punta y que la carga producida en cada linea de corriente es
constante. Esto significa que una deflexion alta del flujo es requerida en el eje del rotor, particularmente en
casos donde la relacidn de ejes es pequena. Por tanto el alabe del rotor tiene que estar altamente torcido.
Datos tipicos se muestran en la fig. 5.38 graficando el componente periférico a la salida del rotor C, , como

funcién de la razén de radios y la entrada requerida en el rotor y el dngulo de salida del rotor. La alta
deflexién del flujo en el régimen del eje causa altas pérdidas. Esto sugiere que se alcanzan mayores
eficiencias y alabes de rotor con menos torcimiento si se selecciona un diseiio de vértice forzado. Para este
modo de disefio, la velocidad axial no es constante del eje a la punta. Un cambio en las lineas de corriente
de la entrada del rotor a la salida del difusor ocurre, este cambio depende de la cantidad de trabajo
realizado por el rotor. El cambio de la velocidad axial entre el rotor y el estator y corriente abajo del estator
se calcula de condiciones de equilibrio radial y luego la distribucién de velocidad axial a la entrada del alabe
y a la salida se determina a partir de |la teoria de disco actuador. En los cdlculos de Binsley, la razén del
componente periférico a la velocidad de punta del rotor fue representada por la relacidn:

C,o Cuoi| a b (r} (r)z
= + +c+d| —|+€ —
u, u, [(r/r)’ (r/r) r r

conc=1-(a+b+c+d)
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Seleccionando varios valores de las constantes a,b,c,d,e, pueden ser simuladas distribuciones de vértice

libre asi como muchas de vdrtice forzado a la salida del rotor. Resolviendo la condicidn de equilibrio radial y
las relaciones de disco actuador para estas distribuciones, los vectores de velocidad a la entrada y a la salida
del rotor y del estator, y por tanto las pérdidas y la eficiencia de cada linea de corriente son calculadas.
Haciendo un promedio de la eficiencia para las diferentes lineas de corriente, eventualmente conduce a la
eficiencia general. Este procedimiento fue aplicado para disefios con diferentes valores para la velocidad
especifica y didmetro especifico, asi como para la relacién de ejes. Datos tipicos para la influencia de varias
constantes en la distribucion de vortice a la salida del rotor se muestran en la fig. 5.39, junto con la

distribucién de velocidad axial asociada.
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Figura 5.38 Datos tipicos para disefio de vértice libre para ng =4.65y d, =1.19[1].

rr

Symbol | « b d | n
———— |01 ] 08 | 0| 0 |0O597
—_— 02| 1 0 0 |0612
— | 03 | 108 | 0 | 005|068
! T T
Df P
06 f——
rir
04— —4— t
]
02 p—mm——t—q
0 | |
0 0.2 0.4
Cm. 208, Cm-3tt

Figura 5.39 Influencia de la distribucidn de voértice sobre la relacidn de velocidades y la eficiencia para

n, =4.65y d, =1.19[1].



128

Calculando las eficiencias para varias distribuciones, se ha encontrado [1] que las maximas eficiencias para
valores fijos de velocidad especifica y de didmetro especifico usualmente ocurren en condiciones donde el
componente periférico fue constante, esto es, independiente del radio. Esto lleva a una distribucion de
velocidad axial donde la velocidad axial aumenta a radios mayores, como se muestra en la fig. 5.40, junto
con el angulo de entrada del dlabe del rotor y el angulo de salida del rotor. Comparando estos datos con la
fig. 5.38, parece que el torcimiento es reducido considerablemente hacia la seccidn del eje para el disefio
de vértice forzado. Explorando la eficiencia de este tipo de disefio en una variedad de velocidades
especificas, diametros especificos y relaciones de eje, se encontré que da mayores eficiencias que el disefio
correspondiente de vdrtice libre a velocidades entre 2 y 4.65 y para didmetros menores a 1.2. La relacién de
eje tuvo una significancia comparativamente pequefia, aunque la mayoria de los datos tendié a favorecer
una razén de eje de 0.3. Las lineas punteadas en la fig. 5.37 muestran las lineas de isoeficiencia calculadas
para esta versién de disefio (vértice forzado).
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Figura 5.40 Datos tipicos para disefio de vortice forzado para n, =4.65y d, =1.19[1].

5.4.3 Etapas multicascada

Para ambos disefios (vortice libre y forzado), los adlabes del rotor y del difusor estan cercanos al <<limite de
carga>> cuando se disefan para diametros especificos bajos y bajas velocidades especificas. Entonces los
alabes tienen que ser fabricados con precision para evitar separacion del flujo. Puede reducirse la
sensibilidad a las tolerancias e incluso pueden obtenerse altas eficiencias y valores menores de S*en este
régimen de operacion cuando se utilizan dobles o triples cascadas para el rotor y el estator (fig. 5.42). En el
calculo del potencial de la eficiencia en este arreglo, los efectos de holgura en la punta fueron despreciados
y la circulacidon del alabe para cada subcascada y linea de corriente fue asumida constante, entonces
conservando la distribucidn de vdrtice libre entre las subcascadas y manteniendo una distribucion constante
de la componente meridional del flujo. Otra suposicién para el calculo de desempefio de bombas con
cascada multiple fue que la carga de dlabe fue dividida igualmente entre las subcascadas. Por tanto el
angulo medio del vector y el coeficiente de carga de alabe de las subcascadas siguen la relacién mostrada
en la figura 5.41.
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Table 6.1 Multiple Cascade Data

Double Cascaded Pump Stages

Rotor Stator
Overall Stage First Row Second Row First Row Second Row
ou ou du du
bu 5“,-3— 6"."? 614.-—2— 6““-?
CO!).. cotl.,.-ooll,—é; ml‘,.-ml""%u w!‘,l--”ﬂ Ool/l‘,,=—idu
Triple Cascaded Pump Stages
Rotor Stator
Overall Stage First Row Second Row Third row First Row Second Row Third Row
du du du ou u du
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Figura 5.41 Datos de castada multiple [1].
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Figura 5.42 (parte 2) Desempefio calculado de bombas de cascada multiple [28].

La figura 5.42 muestra que los disefios de bombas de doble cascada obtienen la misma eficiencia y la misma
velocidad de succién especifica a una velocidad especifica den, =2que una de cascada simple a una

n, = 3.5(Fig. 5.27). Entonces la tendencia general es que el régimen de operacién donde se obtienen

disefios de bombas eficientes se mueve a velocidades especificas menores incrementando el nimero de
subcascadas. Recordando que un régimen de velocidad especifica entre 0.8 y 3 es considerado el régimen
Optimo para bombas de flujo mixto, se sigue que los disefios de doble y triple cascada ofrecen las mismas o
mayores eficiencias que el flujo mixto en ese rango de velocidades especificas. Ya que el diametro general
de los disefos de flujo mixto es mayor que el didametro del rotor de disefios axiales, se vuelve aparente que
una ventaja adicional de los disefios multicascada es un menor didmetro de envoltura.

Podria ser argumentado ahora que una bomba con triple cascada (rotor y estator) requiere el mismo
numero de dlabes que una bomba de tres etapas de una sola cascada, asi que, aparte de ventajas en el
disefio mecanico, no hay beneficios adicionales obvios en disefios multi-cascada. La validez de este
argumento puede revisarse calculando el potencial desempefio de una bomba axial de tres etapas
monocascada, la cual produce la misma carga y flujo volumétrico y tiene el mismo diametro envolvente que
una de una etapa con triple cascada. Puede también asumirse que las tres etapas del primer disefio son
idénticas. Con el fin de cumplir estos requerimientos, la velocidad especifica n,_ .y el diametro especifico

d, (para cada etapa de una bomba de tres etapas con una cascada debe seguir las relaciones
n,_, = nH,Zy4 yd, = dS_OZlMdonde el subindice O se refiere al disefio de triple cascada y donde Z
denota el nimero de etapas. Asumiendo una velocidad especifica de n,_, =1.4y un didmetro especifico

d
tres etapas son N, =3.3y d._ =1.8 y que la eficiencia de la etapa, de acuerdo a la fig. 5.27 es 0.865. La

«o = 2.4 para el disefio de triple cascada, se encuentra que los valores correspondientes para el disefio de

eficiencia del disefio correspondiente de triple cascada se calcula como 0.88. De la misma forma la
velocidad de succién especifica para el disefio de triple cascada es 5% mayor que la de una cascada.
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Se hace notar que el potencial de eficiencia de una bomba multicascada se computa despreciando efectos
de interferencia entre las subcascadas. Esto puede parecer conservativo considerando que un stagger
6ptimo relativo entre las subcascadas existe y que el posicionamiento de la subcascada en el stagger éptimo
logra menores pérdidas generales que son menores que la suma de pérdidas individuales [21]. Luego
entonces parece que el potencial desempefio calculado de disefios multicascadas, presentados en la fig.
5.43 es conservativo.

Es importante recalcar que las figs. 5.27 y 5.43 fueron calculadas asumiendo un nimero de alabes constante
de (Z =16) y un alto espesor inicial de capa limite. Estas suposiciones ocasionan que los valores de
eficiencia en el régimen de baja velocidad especifica sean conservadores ya que Z >16es éptimo en este
régimen de operacién y ya que un bajo nimero de alabes conduce a una longitud de cuerda grande y
consecuentemente a pérdidas altas.
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Figura 5.43 Compensacion entre velocidad especifica de succidn y eficiencia para etapas de triple cascada
[28].

5.4.3.2 Comparacion de datos tedricos y experimentales

Una comparacion de los datos calculados con los datos experimentales [63] se presenta en la fig. 5.44, lo
gque muestra que los datos calculados reflejan razonablemente bien las tendencias de los datos
experimentales, a saber, eficiencias mayores y velocidades especificas de succion mayores a mayores
velocidades especificas. También los datos calculados y medidos del nivel de eficiencia estdn en valores
razonablemente cercanos. Las discrepancias se encuentran, sin embargo, evidentes en los valores de
didmetro especifico. La razén aparente es que la mayoria de las pruebas de eficiencia son obtenidas en la
calibracién de los sopladores. Ya que en los sopladores la cavitaciéon no tiene relevancia, pueden ser
tolerados grados negativos de reaccidon (condicion de <<subimpulso>>). Entonces no hay restriccion
impuesta en el valor minimo factible de didmetro especifico, en contraste con las bombas. Luego entonces
no es sorprendente que la mayoria de los puntos de prueba del soplador ocurran a diametros especificos
menores que los requeridos para evitar <<subimpulso>> en la linea de corriente del eje. También debe
notarse que algunos de los sopladores de prueba no estan disefiados para una distribucidon de vortice libre.
La filosofia de disefio es distinta que la aplicada para los datos calculados.
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Figura 5.44 Comparacién del desempefio calculado con resultados experimentales [28].

5.4.4 Maxima relacion de presiones obtenible en una cascada axial y choking

Se tienen limitantes en la razén de presiones maxima obtenible asi como la velocidad especifica méxima
factible para maquinas axiales usando medios compresibles. La limitante mas restrictiva se debe a choking
en el area de entrada del rotor. Aunque un calculo de este limite se vuelve muy complejo, es posible
reconocer las mayores tendencias mediante las siguientes consideraciones usando un modelo simplificado
de flujo.

Puede asumirse que el rotor estd disefiado para un flujo de vértice libre y <<cero arremolinamiento>> en la
entrada y que la linea media de corriente representa las condiciones promedio del flujo. En tal caso, el drea
de garganta de entrada relativa es:

Ay =A,Sinfy, =

- x) Z(Z‘ )in . (5.88)

Y el choking ocurre cuando el numero relativo de Laval en la linea de corriente principal se vuelve la
unidad. Observando la ec. 5.60 de [1] e introduciendo esta relacion junto con la ec. 5.88 en la definicidn de

velocidad especifica, el maximo valor N, (choking) puede ser expresado como funcion de los datos

geométricos, temperatura, relaciones de presion y el angulo de entrada del alabe en la linea media de
corriente.

15
tan g, = ( y2

1- 22) 1+ 2zn.d?
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Después de muchas transformaciones un valor limitante n.d? resulta

. /1_ (-2V0+2k  aha’ 559

a'b’z’2 -2 )+ 2)
Donde

Wmrll=27)

4% [La™ 2k /(x +1)

*2 xf(x-1) *2 xf(x-1)
b= 1+7La 5 1+7,8La 5
l1-ola* 1-pLa*
k-1 4
k+1(1- 2 7%n,d?

*2 *2 2
c=l14 ala s plLa :
l-ola* 1-pLa*

Resolviendo la ec. 6.25 por iteraciones, los valores limitantes nsdf son encontrados; estos se vuelven una
fuerte funciéon de Ay La* (Fig. 5.45).

o

220 T T I

-200

k=14
180

T 2
PR
g )
m, \

A=08 0.6

(8] mae

60

: / //

| | |
0807 aa YA Y TR

La*

Figura 5.45 valores nsdf limitantes para choking en el rotor [1].
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En vez de presentar valores de La*, es mas conveniente usar las relaciones de presién de etapa

2 , . .,
observando las interrelaciones entre (nsds) y 0,4 (Ec. 2.16) asi como la relacion de presién, La*y q,,
(Ec. 1.25), asi que eventualmente la relacién de presiones maximas obtenible (A la condicion de entrada por

choking) puede ser representada en un diagrama nsd como se muestra en la fig. 5.46. Las lineas

S ’
punteadas en la fig. 5.46 representan la relacién de presiones de etapa limitante cuando la relacién de

presiones total a estatica es el criterio.

- plp=1.1 a, = 90"
Re*=2Xx 10°

1.3

1.4~

0.8 - o

06 08 1 2 4 6 8 10 20 40 60

Figura 5.46 Limites de choke para los datos mostrados en la Fig. 5.37 [1].

Con esa suposicidn la maxima relacién de presiones (choking) en el régimen de méxima eficiencia se vuelve
muy pequefia, de 1.1 a 1.3. Cuando se asume que toda o una parte de la velocidad de salida de etapa puede
ser recuperada, los contornos de eficiencia y los valores 6ptimos de Acambian muy drasticamente,
moviendo a menores valores de d.y a mayores valores de n,. Los contornos de eficiencia mostrados como

lineas sdlidas en la fig. 5.47, asumen que la velocidad de salida puede ser recuperada con C, = 0.85 (Factor

de recuperacion de difusor) de acuerdo a los calculos de Buehning [9], mientras las lineas punteadas
asumen las relaciones de presién total a total, calculadas [12]. Las parejas de lineas sélidas y punteadas en
la fig. 5.47 representan las maximas relaciones de presién para 4 =0.4 y 0.6y muestran que los valores

maximos permisibles de N para determinada relacién de presiones se incrementa a valores menores de A

y que una relacion de presiones total a total de 1.6 puede ser obtenida con una eficiencia de
aproximadamente 89% cuando esta eficiencia puede ser obtenida con una relacién de eje de 4 =0.4. Se
reitera que estos datos son calculados para un disefio de alabes de vértice libre. Parece que datos mas
favorables pueden ser obtenidos con un disefio de dlabes de vdrtice forzado.
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Figura 5.47 Datos de choke en el rotor para etapas axiales [1].

5.4.4.1 Variaciones para compresores transonicos y supersonicos.

La suposicion para calcular el limite de choking de compresores transénicos fue que el nimero relativo de
Laval en la linea de corriente media de la entrada del rotor alcanza el valor de la unidad. Esto significa que el
numero relativo de Laval en la punta del rotor es supersdnico, mientras el nimero relativo de Laval en la
region del eje es subsdnico. Con el fin de evitar pérdidas excesivas, tienen que elegirse perfiles especiales de
alabe para los flujos transénicos y supersénicos. Datos tipicos son presentados en la fig 5.48 [64], los cuales
muestran que los coeficientes de pérdida para perfiles, donde el espesor médximo d, ., es localizado al 40%

de la longitud de cuerda, aumentan rapidamente cuando Ma > 0.7, particularmente cuando perfiles con
relaciones amplias de dmaX/C son usados. Cambiando la localizacion del espesor maximo al 65% de la

longitud de cuerda y reduciendo la razén dmax/C se reducen las pérdidas del perfil considerablemente.
Informacidn adicional de flujos transdnicos y supersénicos se pueden encontrar en las referencias [65 y 66].
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Figura 5.48 Influencia del nimero de Mach sobre resistencia en el perfil [1].

5.5 Caracteristica de desempeiio para bombas.

La caracteristica de desempefio de una bomba puede calcularse de los argumentos presentados en la
seccién 4.2, cuando se toman en cuenta las pérdidas por incidencia a la entrada del rotor y del difusor
usando el Teorema de impulso. En este teorema la cantidad S sigue la relacion:

1-0

y el coeficiente de pérdida por incidencia puede ser definido como:

2
Uincr = ;g?[l_ Z;j = 2;2:2[1_¢1‘C"e (COt By —cotey )]2 (5.90)

qinc—D

2 *2 ?
_ Xo# (coter, —cota, ;)= £0¥ S (5.91)
2 2 Ke  ¢0Keo
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En el rotor y en el difusor respectivamente. Donde x* denota el deslizamiento y ¢, el angulo del flujo a la
entrada del difusor, que sigue la relacion:

1
ta, =pu* —cot 3,
cota, =u |:(¢1OKR0) cot S }

con f3, denotando el angulo de salida de los &labes del rotor. El subindice cero en las ecs. 5.90 y 5.91
denota la condicién de disefio. Cuando el angulo de flujo S, (Después de tomar en cuenta la desviacién del
flujo) se usa, ©* se vuelve la unidad. Luego el coeficiente de carga puede ser presentado en la forma:

Qag—+ =Y —Ur —Uo —Uinc—r ~ Tinc-o (5.92)
de tal forma que la caracteristica de la bomba o compresor pueda ser calculada y presentada graficando el
coeficiente de carga, coeficiente de trabajo o la eficiencia como funcién del factor de flujo. Una
caracteristica tipica de bomba se presenta en la figura 5.49. Esta presentacion es valida para determinado
numero de Reynolds, ya que las pérdidas dependen de éste. Para niumeros de Reynolds menores, las

pérdidas aumentan y el coeficiente de carga asi como la eficiencia decrecen.

4

e ] P e

Stability
it

Guo-m

Gos - ut

Figura 5.49 Caracteristica tipica de bomba [1].
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5.6 Caracteristicas de desemperio para compresores

Las caracteristicas de desempefio de un compresor pueden ser calculadas de la ecuacion 5.92. Debe ser
observado, sin embargo, que el cambio de densidad a través del rotor y el difusor hacen a los factores de
aceleracién meridional una funcién del factor de flujo y el nimero periférico de Laval asi que la interrelacion
entre el coeficiente tedrico de carga y el factor de flujo deja de ser lineal y se vuelve exponencial.
Adicionalmente, la desaceleracién por medio de determinada geometria se incrementa a relaciones de
presién mayores, esto es, con niumeros periféricos de Laval mayores. Por tanto la interrelacién entre el
coeficiente de carga y el factor de flujo, y consecuentemente la eficiencia y el factor de flujo, se vuelven una
funcién distinta del nimero de Laval asi como del nimero de Reynolds. Las tendencias son que las
caracteristicas se vuelven mds pronunciadas a mayores numeros de Laval, como se muestra en la fig. 5.50
[15]. La complejidad de las relaciones gobernantes de los factores de aceleracién meridional puede ser
reconocida presentando las interrelaciones para K, que dicen:

K — An N An Prg Tog
n = =

(5.93)
Ano 72 An Pog Tig
Donde A, denota el drea meridional de flujo 'y
La*? 1 4 05,17
Post _ 114 0.5¢1{ = +K§(b+gR)—;(Ra2}+1(cota1+;gRa)+c— el (5.94)
pl—st € sin 0!1 ‘9e e
Tow _ .50 + La* [ cot ar /e, + 0,562 (Usin? a, + K2b)+ ¢+ £/g,] | (5.95)

Tl—st €
con

a=cot 3, —cota,

b =1+ (cot B,u*y

c=u* (u*-1)
g1
k-1
La*g i
e=08 d [j
sina,

Este conjunto de ecuaciones tiene que ser resuelto gréfica o iterativamente para K. Datos tipicos son
presentados en la fig. 5.51, que muestran que K es casi independiente del factor de flujo a valores bajos

de La™, pero decrece significativamente a nimeros mayores de Laval. Una particularidad significativa en la
curva caracteristica es la condicién de choke. En este punto la linea de velocidad se vuelve vertical.
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Figura 5.50 Caracteristica tipica de desempefo de un compresor [12].
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Figura 5.51 Cambio del factor de aceleracién meridional con el nimero de Laval y factor de flujo [1].
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Vi Estudio detallado de compresor centrifugo

6.1 Cascadas radiales

Un indicador de la distribucion de velocidad en la superficie en los canales radiales se obtiene considerando
las fuerzas que actuan sobre una particula en el canal rotativo (fig. 6.1). Las fuerzas perpendiculares a la
direccion del flujo son:

1) La fuerza centrifuga causada por la curvatura del canal (Wz/Ro)dm .

2) (raf cosﬂ)dm, causada por la rotacion.
3) Las fuerzas de Coriolis 2wadm.

rwldm

Figura 6.1/4.35 Fuerzas en un flujo de trayectoria centrifuga [25].

Estas fuerzas producen un gradiente de velocidad perpendicular a la direccién del flujo:

aw_, W (6.1)
dn R,

Por lo anterior, la velocidad relativa en el canal cambia casi linealmente con la anchura del canal. La
diferencia de velocidades Aw=w —W entre la superficie de presidn y la de succién de una

succion presion

cascada radial puede ser expresada por la relacidon aproximada [32]:

Aw = a(2w+ \gmj (6.2)

0

donde W, representa la velocidad relativa promedio y R, el radio de curvatura. Luego entonces, una

distribucidn tipica de velocidades en la superficie para rotores radiales tiene la forma mostrada en la fig. 6.2,
de tal forma que el gradiente de velocidad se vuelve el principal criterio para la distribucion de velocidades
en la superficie.
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Figura 6.2/4.36. Gradiente de velocidad relativa [1].

Si se asumen alabes con perfil de arco circular, el radio de curvatura se vuelve:

I, (52 —1)
R, = 1 )
° 2(ecos B, —cos B,) (63

donde ¢ denota la razén de didmetros del rotor. La anchura del canal a puede expresarse por el nimero de
alabes Z y el angulo de alabe

- 2ar,sin S,

(6.4)
ZR
y la velocidad promedio del flujo W, por la componente meridional C, y el dngulo de alabe
Wm — (-:m—x
sin S,
Con estas suposiciones, el gradiente de velocidad relativa se puede escribir:
A7w=47rsinﬂX rx(ulsinﬂX _gcosﬂz—cosﬁlj (6.5)
> .
W, Zy o\ CoaKr e -1

donde x denota una posicion en el radio I, y donde K, , =c__ /C. ; denota el factor de aceleracién

meridional local. El angulo /3 en lalocacidn x puede ser expresado como:

2
cos 3, = :{(&/21)1_1(5 cos 3, — oS 3, )+ cos ﬂl} (6.6)
&

. —
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El gradiente de la velocidad meridional se presenta en la fig. 6.3, lo cual muestra que el maximo gradiente
ocurre a una salida del rotor para £ <90° y aumenta a mayores angulos de deflexion. Para £ > 90°, el

maximo valor para el gradiente de velocidad relativa se mueve hacia la mitad del canal si el radio de
curvatura se mantiene constante. La ecuacién 6.5 muestra que AW/W,, es inversamente proporcional al
numero de alabes.

i
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Figura 6.3/4.37 Valores tipicos para el gradiente de velocidad meridional en rotores centrifugos.
[43]

El gradiente de presidn relativa determina la carga de presién del alabe. La diferencia de presiones a través
del alabe del rotor es:

Ap = 22(W52 —Wﬁ) (6.7)

Donde Wf denota la velocidad en la superficie del lado de succion y W la velocidad en la superficie en el

lado de presion.

Introduciendo:
w, =W, +0.5Aw

w, =Ww,, —0.5Aw
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El resultado para la diferencia de presiones es:
Ap = zl(zw Aw) (6.8)
g

De estos datos, se puede calcular el torque:
F}
T=2, j (Apbr)dr (6.9)
i}

Donde b denota el ancho del dlabe (Fig. 6.4) y Z el nimero de alabes en el rotor.

~ s |—

Figura 6.4/4.38 Notaciones para rotor centrifugo [1].

El torque también determina la carga ideal ya que:

C()T Z 1}
H,=——==R| (Apbr)dr 6.10
id W W "1( p ) ( )

Asumiendo medio incompresible y una trayectoria de flujo con un valor constante de w,,(i.e., Ry =0 y

w,, =C,, ) resulta después de la integracion:

H, = a;:(rj — rf) (6.11)

Es importante observar que la ecuacidn anterior sélo puede ser vélida en tanto que la velocidad en el lado
de presion no se vuelva negativa. (Esto ocasionaria flujo en retroceso y perjudicaria la validez de las
suposiciones de flujo potencial.) Por lo tanto el limite de integracién es Aw/w =2 = (Aw/w),, o:

Ao
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Cuando introducimos la ecuacion 6.4 en la 4.45, la 6.2 en la 6.11 y se expresa H;; mediante un coeficiente

adimensional, el resultado es:

H (Aww), 2242 (1-1/£2)

Qr=—>%, = (6.13)
Rouilg 167°
Con esta ecuacién puede determinarse el nimero minimo de alabes del rotor para una bomba con
S, =90°y operando sin pre arremolinamiento. Para el caso ideal ¢, ; =0, =1y con (AW/W)Iim =2
27
(6.14)

7 —-_ “*
" g1/

Esto es, se incrementa el numero de alabes decrementando el factor de flujo, para <<limitar la carga>>. Se
pueden obtener relaciones similares para £, = 90°. Sin embargo, una integracion cerrada es raramente

posible con la excepcién de dlabes rectos, donde €OS £, I, = COS f3,I, asi que la integracién puede ser hecha

graficamente en la mayoria de los casos.

Se debe hacer la observacién de que las relaciones derivadas son ideales ya que una carga de presion
trapezoidal fue asumida (lineas sdlidas en la fig. 6.5), mientras en realidad las diferencias de presién en el
borde inicial y en el borde final tiene que ser cero, asi que las lineas punteadas son mas realistas. Por tanto,
los valores de (;_; son optimistas y el nimero calculado de alabes es subestimado. Las relaciones

deducidas con base en una distribucion de flujo potencial dan indicaciones vélidas para el nimero deseado
de alabes con un limite de carga en tanto la distribucion de flujo potencial realmente se cumpla. Este no es
siempre el caso en rotores de compresores debido a las << tendencias de estratificacidn>> observadas en
este tipo de rotor.

Inlet ) Exn

Figura 6.5/4.39 Diagrama de carga del dlabe [1].
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6.1.1 Deslizamiento en cascadas radiales

Si el impulsor estuviera compuesto de un numero infinito de alabes infinitesimales, el flujo seria guiado
perfectamente y el dngulo de salida del flujo seria el mismo que el angulo de salida de los alabes. Incluso
bajo condiciones ideales (sin friccién) el flujo relativo que sale del impulsor de un compresor o bomba no
serd guiado de forma perfecta por los dlabes, sino que <<deslizara>>.

El factor de deslizamiento es una pieza de informacidon muy importante ya que da una estimacién exacta de
la transferencia de energia entre el impulsor y el fluido.

En rotores de flujo radial y mixto, la desviacidn es frecuentemente definida en términos de un “coeficiente
de deslizamiento”.

iy = G2 (6.15)

Cu—2—th

donde C, , , denota el componente periférico de salida producido cuando el angulo vector relativo del

flujo de salida es igual al angulo relativo de la salida del alabe del rotor. Aqui nuevamente un conocimiento
detallado de la distribucion del flujo en el canal del rotor se requiere para obtener valores precisos. Las
dificultades en la obtencidn de informacidn precisa en este aspecto se discuten en la seccién 6.2.1. Muchas
aproximaciones se ofrecen en la literatura. Stodola [38] argumenta que el flujo de salida del rotor tiene un
arremolinamiento relativo debido al gradiente de presidn relativo que rota con el vector de velocidad
angular @ contra la direcciéon de la rotacidn del rotor. Por lo tanto, la velocidad periférica absoluta a la
salida del rotor es decrementada por este componente; esto es, C, , =C, , ,, —C, €ON

*

c, =oR

*

(6.16)

[———

cll- e

A

u,

<

Figura 6.6/4.51 Vectores de velocidad a la salida del rotor para compresores centrifugos [1].
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Acy,

Relative eddy

‘—cﬂ-lh

Figura 6.7/4.52 Influencia en el arremolinamiento relativo sobre el deslizamiento [1].

El radio R es igual a la mitad del paso (blade pitch) cuando el canal fluye lleno, esto es, cuando no ha
ocurrido separacion del flujo antes de la salida y cuando se asume que no hay bloqueo por capa limite. Este
es el caso Unicamente para un nimero extremadamente alto de nimero de alabes. Por tanto un factor de

bloqueo t*/t [1] tiene que ser usado; esto es:

«~ Drm . t*
R =—sing, — (6.17)
Z Pa t

R
La ecuacion 6.16 asume un borde final de alabe recto y no toma en cuenta efectos de curvatura. Una
aproximacién para este efecto se obtiene escribiendo, en analogia con la ecuacién 6.17, el componente de

déficit periférico ¢ en la forma (c: = %AW).

; *
ac, = TSI Bla (17 4Ky D (6.18)
Z. t sing R,

R, denotando el radio de curvatura, como se muestra en la fig. 6.1. Con esta suposicién, la relacién para el

deslizamiento es:

4sin B,(1- ¢,K cot 3,)
que se simplifica a:
P (6.20)
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para £, =90°y por tanto R, =oo. Extendiendo la ecuacion 6.20 a diferentes angulos de alabe, se llega ala
aproximacion:
. zsin g, t*

_1_"Snp, (6.21)
a Z, t

El problema de aplicar la ecuacion 6.20 es que t*/t debe calcularse de un criterio de separacion del flujo en
el rotor; sin embargo, estos criterios son sélo tentativos. Valores de t*/t=0.7 a 0.8 se presentan en la ref.
[15].

Se han hecho muchos esfuerzos para obtener valores para el coeficiente de deslizamiento a partir de
modelos de flujo precisos [1]. Asumiendo que los alabes del rotor son formados como espirales logaritmicas
y aplicando argumentos de flujo potencial [39], el coeficiente de deslizamiento ha resultado ser encontrado
como funcion del nimero de alabes, del dngulo de salida y de la relacién de didametros. Las relativamente
complejas relaciones son aproximadas en la ref. [40] dando:

,U* :1_\7/8“’]%‘2 (6.22)

0.7
z R

para & > &,y

Zg' 1_(1/5)|im

} 3
71— % 1_[(1/8)_(1/‘9)%] (6.23)
para & < g, con

g —In" 8.16sin S, ,
ZR

Una concordancia razonable de estas relaciones con evidencia experimental es expuesta en la ref. [40].

Otra formulacién es presentada en la ref. [15].

* 1

" 1o (r/2)sin 4, , [2,0-1e) (6:24)

Y7,

Se presenta una comparacién de los datos obtenidos de esta relacién y de las ecuaciones 6.21y 6.23 en la
figura 6.13 la cual muestra casi valores idénticos para grandes razones de didmetros pero diferencias
significativas para bajas razones de diametros.

Es importante notar que las ecuaciones 6.22 a la 6.24 no contienen el factor de flujo ¢, , y ellas asumen que
el factor de deslizamiento depende Unicamente del angulo de salida £, ,, la razén de didmetros ¢ vy el

numero de alabes. Esto significa que el factor de bloqueo t*/t en la ecuacién 6.20 se asume constante

dada una geometria y es independiente de las condiciones de operacidn. Esto podria parecer sobre
simplificador en vista del complejo mecanismo de flujo dentro y detras del rotor que se reporta en las refs.
[41, 42 y 43].
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La informacidn presentada sobre el factor de deslizamiento en la ref. [34] sugiere adicionalmente que el
deslizamiento también es influenciado por las condiciones corriente abajo (en un difusor con o sin alabes).
Esto lleva a las conclusiones que los fendmenos de deslizamiento son dominados por el proceso de
desarrollo de la capa limite, que las relaciones citadas en las referencias [15] y [40] representan valores
promedios, mds aproximados cerca de la operacidn sin incidencia, y que valores mas precisos sélo pueden
ser esperados después de que el mecanismo de flujo cerca de la salida del rotor sea explorado de manera
mas completa.

Introduciendo el concepto de deslizamiento en la relacién para el coeficiente de carga tedrica, esto es,
reemplazando el dngulo de salida del vector del flujo S, por el angulo de salida del alabe del rotor £, , , el

resultado para el flujo de salida en compresores y bombas radiales es:

cota,

O = H*+ u*cot g, Ky (6.25)

e

Stanitz por otra parte, aplicé <<métodos de relajacion>> para resolver el campo de flujo potencial entre los
alabes de ocho impulsores con angulos de salida en la punta entre 0° y 45°. Concluyé que la velocidad de
deslizamiento de salida era independiente del dngulo de la punta del dlabe £, , y que sélo dependia del

numero de alabes [2]. También concluyd que los efectos de compresibilidad no afectaron el factor de
deslizamiento. El factor de deslizamiento de Stanitz es [2]:

_,_ 0637/Z (6.26)

O —
1- ¢2 tan ﬁsz

Wiesner [70] da una revisién extensa de diversos factores de deslizamiento, la mayoria para compresores
radiales (i.e., 5, =90°), algunos para retrocurvados, todas esas expresiones se derivan de la teorfa de flujo

inviscido. Aunque la suposicidn inviscida esta lejos se asemejarse al flujo real, los resultados siguen siendo
buenos.

6.2 Compresores radiales

Se usan normalmente dos tipos de rotor, el bidimensional y el tridimensional. El primero tiene menor costo
de fabricacion pero un mayor nivel de esfuerzos, particularmente la versién de doble envolvente. Hay
varios métodos para disefiar alabes bidimensionales. Un método comparativamente simple es no poner
alabes en la zona de cambio de direccidon de axial a radial y localizar el borde inicial en el punto del flujo
radial donde la velocidad es uniforme (linea sdlida en la fig. 6.8a). Para ambos casos el disefio 6ptimo se
encuentra de argumentos de capa limite, sin embargo, los efectos de estratificacion y la distribucién de
velocidad relativa tienen un profundo impacto en el desarrollo de la capa limite.



Figura 6.8 Disefios tipicos de rotores centrifugos [1].

6.2.1 Efectos de estratificacion de flujo
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Aunque los efectos de turbulencia no han sido completamente explorados, se sabe que cambian los

patrones de flujo y la estabilidad del crecimiento de la capa limite.

La velocidad en un punto particular es fluctuante, formada por particulas de alta y baja velocidad. Del

gradiente de presion ec. 6.27 se deriva la ec. 6.29 donde aparece el nimero de Richardson. Este niumero

gobierna la distribucion del flujo y el desarrollo de la capa limite entre las paredes de presidon y succion del

canal del rotor.

dp/da  w® u?

Reacomodando:

dp/da  w?

Yo,

————=sindcos S+ 2wwsind
R, r

[a+ @sin 5j—a)2rsin 5¢0s 3
al\R, w

A—Wzi+—2awsin5= Rigp
w R, w

(6.27)

(6.28)

(6.29)

donde el término en paréntesis es el gradiente de velocidad relativa, el término o es afiadido para cubrir

los rotores de flujo mixto y la porcidon mixta del flujo de los rotores centrifugos. Este término es conocido

como el nimero de Richardson Rigp .
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Investigaciones en flujo bidimensional pasadas las paredes curvas han mostrado que el flujo en el lado
convexo Ris > 0 es estabilizado (laminarizado) y la turbulencia tiende a suprimirse. En el lado cdncavo
Ri, < 0 es desestabilizado. En el lado convexo, la turbulencia decae en la seccidn inicial de la curva pero
aumenta de nuevo corriente abajo. Existen relaciones observables entre el nimero de Reynolds critico y el
numero de Richardson. El efecto de rotacion es similar al efecto de curvatura, el flujo en el lado de presion
se desestabiliza pero es estabilizado en el lado de succién.

Las particulas en determinado radio en la trayectoria de flujo estan en equilibrio sélo para una velocidad.
Particulas que vayan mas rapido que la velocidad promedio se moveran hacia el lado de presién/lado
céncavo. Las que vayan mas lento se acumularan en el lado de succidon/convexo (regién de baja presién). El
“multiplicador” de este efecto es el nimero de Richardson Rigp. Estos efectos se muestran en la fig. 6.9.

Low velocity =

particles ““High velocity particles

Stratification due to
wall curvature and

Ri>
ST 0 Cariolis forces
Stabilization
Decreased Ri<0
turbulence 2

Destabilization
Increased
production of
kinetic energy

Figura 6.9 Desarrollo del flujo en el rotor para nimeros moderados de Richardson [25].

El perfil de velocidades resulta mas plano que lo que predice el flujo potencial debido a la contribucién de la
energia de las particulas en el lado de presidn y succion que acelera y retrasa la velocidad de corriente libre.
A su vez, el crecimiento de la capa limite se retrasa en el lado de presidn y se acelera en el lado de succion.

Existe otro fendmeno asociado a la turbulencia. La generaciéon de remolinos. En los grandes remolinos
formados en las superficies productoras de turbulencia existe la mayor fluctuacion de energia cinética, mas
alta que la presién promedio y con una tendencia a intercambiar impulso y calor de forma perpendicular a
la direccion principal de flujo. Ya que son dominantes las fuerzas inerciales, los remolinos grandes se
tienden a agrupar en la superficie de presién, mientras que cuando se rompen en remolinos menores, éstos
tienden a agruparse en la superficie de succidn. La fluctuacion de energia cinética se disipa como calor
ocasionando que la temperatura total sea mayor a la tedrica promedio y la presidon total menor. En
resumen: el cambio en la fluctuaciéon de la energia ocasiona una pérdida no encontrada usualmente en
cascadas axiales. Estas desviaciones se incrementan a mayores nimeros de Richardson.
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Figura 6.10 Desarrollo de turbulencia en canales rotativos [1].

Cuando el numero de Richardson es aun mas alto, cambios mds drdsticos en la distribucion del flujo se
disparan. Lo anteriormente expuesto es evidencia de la insuficiencia del modelo de flujo potencial para
calcular las distribuciones de flujo en canales que rotan y tienen que ser introducidos “factores de
correccion” lo anterior también aplica para las predicciones de crecimiento de capa limite. No se tienen
relaciones numéricas generalmente validas. La herramienta mds poderosa para analizar el flujo turbulento
es el andlisis dimensional [67] y el nUmero de Richardson un parametro clave para la distribucidn de flujo,
estratificacion, capa limite y la evaluacion de datos en canales rotatorios en términos de estos pardmetros
podrian arrojar informacidn significativa.

Pueden obtenerse relaciones explicitas para el deslizamiento cuando la forma de los dlabes es simple (como
alabes rectos), las relaciones para formas mas complejas, por ejemplo alabes curvados hacia atras deben
obtenerse de una integracion grafica o computarizada de las relaciones pertinentes. El prerrequisito para la
precisién es una coleccion mas completa de datos en los mecanismos de turbulencia en canales rotativos.

Como es de esperarse, se necesitan también términos de correcciéon (de uno o dos pardmetros) para la
prediccién del crecimiento de la capa limite por el efecto asociado con las particulas de alta y baja energia
explicado anteriormente. La figura 6.11 muestra una correlacion de dos pardmetros para la correccion de
espesor de momentum referido de capa limite. Para el lado de succidn puede esperarse esa correlacion
hasta el punto de separacién (Ri = 1 a 1.2). Usando estos datos con la relacién para el factor de forma
para calcular el crecimiento de la capa limite (ec. 4.28) en [1] para las 3 razones de flujo reportadas en [68]
también se encuentra una razonable prediccidn para el punto de separacién. La tendencia general es que Ri
aumenta con la longitud de la trayectoria de flujo y la separacion ocurre para Ri de 0.9 a 1.2. Sin embargo
cierta cantidad de flujo separado puede ser admisible. La informacion anterior es preliminar y otros
parametros, por ejemplo, el dngulo del dlabe. Sin embargo los estudios en general indican que el nUmero de
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Richardson es el parametro de control principal del flujo en rotores centrifugos. Ademas el nimero de
Richardson puede usarse para expresar la diferencia entre el flujo potencial y el flujo real, ademas del
crecimiento real de la capa limite.
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Figura 6.11 Correlacién de dos parametros para el espesor del momentum de capa limite [1].

En la superficie de succion se formaran nucleos de baja energia cuando se comience a separar la capa limite.
Para altas cargas de alabe su area serd importante porcentualmente y se descargard un chorro de estela
fuera del rotor.

6.2.2 Trayectoria de flujo con balance de presién para rotores de flujo mixto

Un método conveniente de disefiar el dlabe, eje y foma de la envolvente de un rotor de flujo mixto es usar
el principio de la trayectoria con “balance de presién” [1].

El gradiente perpendicular a la direccion de flujo (gradiente de presidn transverso) sigue la relacion:

2 2
d—p:Z C—”co‘s,cﬁ—c—m
dn glr R

m

Las minimas pérdidas del rotor se obtienen para una trayectoria donde el gradiente transverso de presién
es cero. Una relacién del radio de curvatura deseado es:
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2 2
C C
M — U cosod
R r

m

Donde C, denota el componente absoluto del flujo en |a direccién periférica. Examinando con mayor detalle
la relacién, resulta que el radio de curvatura deseado R, empieza axialmente y termina radialmente y es

infinito en el borde inicial y en el borde final. Esta informacion puede ser usada para disefiar el contorno de
los rotores radiales (mas detalles se encuentran en [1]).

El énfasis principal del método es mantener nulo el gradiente de presién a lo largo de los planos
ortogonales a las lineas de corriente para evitar esfuerzos cortantes en la capa limite. Dos variables libres
guedan para calcular la trayectoria de flujo: el exponente de desaceleracidn que controla la tasa de
desaceleracién y Ky que controla el cambio en el angulo de flujo con la longitud de trayectoria recorrida. Se
presentan tendencias numéricas en la geometria de acuerdo a estos principios en [1].

6.2.3 Pérdidas por recirculacion

Se pueden obtener tendencias de comportamiento para trayectorias de flujo en el rotor con balance de
presidn. El parametro de interés es el numero de Richardson de salida Ri,, (calculado para flujo potencial).
Una distribucién de flujo razonablemente buena se obtiene para Ri,, entre 1y 1.3. El limite inferior indica
un disefio conservativo, con exceso de friccién en las superficies; el limite superior estda mas cercano a la
separacion (usualmente la trayectoria mas eficiente) con una notable estela. El vector de salida es no
uniforme pero tolerable si el inicio del dlabe del difusor se coloca a una razén de radios de 1.1 del alabe final
del rotor. Para mayores valores del niumero de Richardson de salida se presenta un flujo altamente
estratificado, altos gradientes de presidn y un régimen con estelas de importancia. En estas condiciones se
presenta recirculaciéon del flujo. Esta recirculaciéon contribuye poco con el aumento de presion y se
considera como pérdida. Ya que la causa aparente es la estratificaciéon, puede asumirse que el valor
caracteristico predominante para cuantificar estas pérdidas es el nimero de Richardson de salida.

6.2.4 Eficiencia del rotor

Habiendo determinado la geometria del rotor y las velocidades relativas en la trayectoria de flujo, se puede
calcular el crecimiento de capa limite con los argumentos de 6.2.1 (Influencias del nimero de Richardson)
Calculando el espesor de momentum referido a la salida del rotor para las cuatro superficies del canal, el
coeficiente de pérdida se calcula de la ec. 3.26 para las pérdidas de perfil y para las de pared, luego el
coeficiente de pérdida de carga q,4 _r-

En el calculo de los coeficientes de pérdida deben tomarse en cuenta los efectos del nimero de Richardson
(Sec. 6.2.1) Las correcciones derivadas para la capa limite son aplicables sélo hasta el punto de separacion.
En este punto se empieza a formar un nucleo de baja energia. Las particulas de este nucleo han disipado su
energia de fluctuacién en forma de calor.

En rotores de flujo mixto de radios pequefios, la separacion de la capa limite es disparada por el alto valor
del nimero de Richardson en el lado de la envolvente.

Para niumeros pequenos de alabe se tiene que considerar que el dngulo de flujo de la regidn de baja energia
es distinto al dngulo de flujo del régimen de chorro (regién de alta energia). Estos dos flujos generan
pérdidas por mezcla que tienen que ser tomadas en cuenta en el difusor sin veletas.
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Otra pérdida adicional es la generada por recirculacion [1], con valores de Ri,, mayores a 1.3, el flujo se

vuelve cada vez mds estratificado y tiene comparativamente grandes regimenes de estela y gradientes de
presidn. Se ha observado que bajo estas condiciones, <<bultos>> (lumps) de flujo saliendo del rotor con

bajos valores de «, se <<partiran>>y regresaran al rotor. Este fendmeno no incrementa significativamente

la presién y puede ser considerado como una pérdida adicional.

Se calculan eficiencias maximas para nimeros de Richardson de salida de 1.2 a 1.5. Los datos se calculan
observando el efecto del exponente K, para la tasa de desaceleracién de los dangulos relativos de flujo
w,/w; en el rotor. Este exponente controla el radio de curvatura; esto es un factor determinante para el
numero de Richardson de envolvente a eje. Cuando un exponente grande se elige, el radio de curvatura se
vuelve grande y el nimero de Richardson Rigy pequefio, asi que se genera un area de friccion grande. Para
bajos valores del exponente, el radio de curvatura se vuelve pequefio y el nimero de Richardson Rigy
grande, asi que una estratificacién severa de envolvente a eje tiene que anticiparse, lo que causa una
distribucién de flujo desfavorable para la siguiente seccidn difusora. Se ha encontrado que los nimeros
locales de Richardson del eje a envolvente no deben superar valores de 0.8 a 1.4, lo que significa que el
valor éptimo para el exponente de desaceleracion decrece con menores angulos de salida del rotor. Para
obtener valores cercanos a los 6ptimos de ambos nimeros de Richardson, no se calculd separacion del lado
de succién o de envolvente. Se tienen que escoger valores pequefios del nimero de Richardson de
envolvente a eje para evitar separacion de flujo del lado de la envolvente.

6.2.5 Difusor sin veletas

El concepto mas simple de difusién en una maquina de flujo radial es aquella en la que la velocidad
rotacional es reducida por un incremento en el radio (conservacion de momentum angular) y el
componente de velocidad radial es controlado por el area radial de flujo) [2]. Claramente, para obtener una
reduccion atil en la velocidad el difusor sin veletas debe ser grande, lo cual resulta una evidente desventaja
cuando el tamafo del compresor es importante.

Se da una expresidn (ec. 6.30) para las pérdidas basada en la ecuacidn de Truckenbrodt, pero sélo es vélida
para un numero bajo de Richardson de salida, para cargas mayores de alabe del rotor, la mezcla del régimen
de estela con el de chorro tienen que ser tomados en cuenta, aumentando el coeficiente de pérdida.

¢z (r,/v,—1)0 /), L+ 12) c?
H =G LML t _rs B _
Perdida = 29 sine,, 4(b, / D) S 29 (6.30)

6.2.6 Difusor con veletas

En un difusor con veletas, las veletas se usan para remover el arremolinamiento del fluido a una mayor tasa
de la que es posible con un simple incremento en el radio, de ese modo reduciendo la longitud de la
trayectoria del flujo y por tanto el didmetro. El difusor con veletas es ventajoso cuando un tamafo pequefio
es importante. En muchas aplicaciones lo es y el didmetro total debe ser minimizado. Con un difusor con
veletas la longitud del canal es crucial para fijar el tamafio final del compresor.
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Figura 6.12 Esquema de difusor con veletas [1].

Clements y Artt (1998) [73] consideraron esto y realizaron una serie de experimentos enfocados en
determinar la relacion éptima de longitud de canal a la anchura L/W . Encontraron que en el compresor en
el que experimentaron, incrementando L/W mads alla de 3.7 no se produjo ninguna mejora, el gradiente
de presién en ese punto siendo cero. Otro resultado significativo fue que el gradiente de presién en el canal
del difusor cuando L/W > 2.13 no fue mayor que el que pudo ser obtenido en un difusor sin veletas. Por
tanto, removiendo por completo esa porcién del difusor después de este punto llevaria a la misma
recuperacion de presién que con el difusor completo. El nimero de veletas en el difusor también tiene un
efecto directo en la eficiencia y en el margen de surge. Generalmente es aceptado que es mejor tener
menos veletas en el difusor que en el impulsor con el fin de lograr un rango libre de surge. Con muchos
pasajes adyacentes en el difusor compartiendo el gas de un pasaje del impulsor, la distribucién desigual de
velocidad de ese pasaje resulta en pasajes del difusor sin flujo o en choke. Esta condicidn inestable lleva a
retroceso del flujo y a surge.

Las pérdidas del difusor con veletas se calculan nuevamente con argumentos de capa limite a partir de la
geometria del difusor. Se presentan detalles y datos tipicos de los calculos de las pérdidas asi como
recomendaciones geométricas en [1]. Se puede mejorar el desempeno usando cascadas en tdndem y
difusores tubulares o cdnicos cuando el flujo descargado del rotor es altamente estratificado (altos nimeros
de Richardson).
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6.2.7 Potencial de eficiencia para compresores y bombas

De las relaciones citadas, es calculada la eficiencia general de un compresor centrifugo para un namero
optimo de Richardson Ri,,; y diferentes valores de la razon de diametros del difusor, del rotor y angulos de
salida de alabe el rotor, pero Re* y La* constantes (Fig. 6.13). Con notacion de la figura 2.1. Se muestra la
influencia de la inclinacion de los 4labes en la eficiencia obtenible. Se establece $;=30° como un 4ngulo de
entrada en la corriente media cercano al éptimo.

Re* =4 X 10° /b, =002
8 La* =10 ryfry = 1.1 —
=075 A =05 a, « 90
[
6 —
B
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0.2 0.4 0.6 08 1.0 2
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Figura 6.13 Diagrama n.d para compresores de flujo mixto [1].

En la figura 6.14 se observa el efecto del numero periférico de Laval. A mayores numeros periféricos de
Laval, menor la eficiencia maxima obtenible, esto es, con mayores relaciones de presion por etapa. Los
datos de eficiencia maxima son calculados sin tomar en cuenta limitaciones geométricas y de la fig. 6.13 a la
6.15 son eficiencias <<total a estatica>>. La diferencia con la eficiencia total a total puede ser significativa
dependiendo del nimero de Mach de salida. Fig 6.16.
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Figura 6.14 Influencia del nimero periférico de Laval en la eficiencia [1].
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Figura 6.16 Influencia del nimero de Mach de salida del difusor sobre la carga y la eficiencia [1].
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6.2.8 Limite de velocidad especifica para rotores de flujo mixto

Para disefios de alta velocidad especifica el componente axial de flujo en la entrada de rotores
tridimensionales puede ser muy alta y puede llevar a choking. El limite puede ser determinado

considerando la interrelacién del nimero relativo de Laval La,, , con la geometria del rotor.

Las relaciones se presentan en las ecs. 6.31 y 6.32, el desarrollo se presenta en [1]; éstas representan una

velocidad que no debe ser excedida. Para o; =90°:

N pex = Sy i Ltx (6.31)
1+ 2% La*®4/6.75q%"

Para La, , =1, (Fig. 6.17). La velocidad especifica maxima se incrementa con menores valores de (,, y la

razén de didmetros deseada &, aumenta a mayores nimeros periféricos de Laval.
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Figura 6.17 Velocidades especificas limitantes [1].



160
De manera equivalente:

_ =2 Jrl+w)[2(x - 1)/(x +2)]
S—max \ 1+ 12 i/ﬁ [réx_l)/,( _1]0.75

(6.32)
Para Laj,_; < 1, un factor de correccidn se calcula comparando las ecs 6.31 y 6.32. Valores tipicos se
muestran en la fig. 6.18.
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Figura 6.18 Efecto de numero relativo de Laval en el inductor [1].
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6.2.9 Limitaciones de velocidad especifica para rotores bidimensionales

Un valor aerodindmico limitante es el niumero relativo de Laval Lay,_; a la entrada del rotor. De la ec. 6.33
y de la suposicién de que en la zona de cambio de direccidn entre la salida del tubo de admisién de flujo y la
entrada del rotor no hay aceleracidn ni desaceleracién, para a; = 90°, se obtiene en [1] una velocidad
especifica limitante (Ec. 6.34). Esta velocidad especifica maxima siempre es menor que para un rotor
tridimensional y su relacién depende de la razéon R;/dy. Ya que Laj,_; = 1 es una limitacién y La;,_; < 1
es deseable para el punto de operacidn es aparente que los compresores bidimensionales estan restringidos
a una operacion de velocidades especificas bajas a medias.

\/”751 (6.33)

" € 0gy L+ 2(Ri /do)]

n_.. = ( La,, jlls |z (6.34)
- Ukt e 2(R, jd, )] 15(L - Lag, (e —1) (e + D)/3a3s°
Comparando las ecs. 6.34 y 6.35 resulta que:
Ny 5p _ 1+ 2 1 (6.35)
N ) |[20-2)1+2(R /d,) '

Lo que muestra que la velocidad especifica mdxima para dos dimensiones es siempre mas pequefia que la
correspondiente a tres dimensiones.

6.2.10 Relacion de presiones maxima obtenible

Consideremos un compresor centrifugo sin arremolinamiento en la entrada, comprimiendo un gas perfecto.
La transferencia de energia es:

AW = W, /m = hy; — hoy = Uzcy,
La eficiencia total a total es:

_ hozss —ho1 ¢y To1(Tozss/Tor — 1)

Te = hes — hog hoz — hop

= ¢ To1 (Tozss /Tor — 1)/ Uzco; (6.36)

La razén de presiones general es

Po1

Po3 (M)y/y_l (6.37)

To1
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Sustituyendo (6.36) en (6.37) y notando que c¢,Ty; = YRTp1/(y — 1) =a},/(y — 1), la relacién de

presiones se vuelve

Pos _ [1 + (y—=1n.Uzcpp tan az]y/()’—l)

2

Po1 ao

Para el tridngulo de velocidades a la salida del impulsor,
¢z = Cr2/Up = (tana, + tan ;) 7!

Luego entonces,

o _ [y 4 =Dt ey )1/07D
Po1 a(z)l (tan ay+tan f5)
Alternativamente y ya que cyp = acf;z = O'(Uz — ¢y tan Bé), luego
p . y/(r—1)
ﬁ = [1 + (y — 1)nca(1 — ¢, tan Bz)Maft]

U
Donde Ma,, = a—z se define como numero de Mach de dlabe.
01

(6.38)

(6.39)

(6.40)
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Analisis

7.1) Ubicacion en el diagrama compresor mabe-Sanyo C-BZN100L2G
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A partir de la hoja de datos del compresor reciprocante C-BZN100L2G utilizado en un ciclo de refrigeracion

doméstica se obtienen los siguientes parametros:

1.-APLICATION

EVAPORATING (°C) -35~-5

REFRIGERANT R134a

COMPRESSOR CooLING MeETHOD | NATURAL
CONVECTION

2.-RATED PERFORMANCE

CAPACITY KCAL/H (BTUM) 119 25% (472 25%)
INPUT (W) 99 £5%
CURRENT (&) 0,891%5%
EER KCAL'W-HR (BTU/W-HR) 1,20 (4.8)
NOISE dB(A) 42 MAX.
STARTABILITY (v) 6 Ka/cm® EQ. PRESS | 97 (V) MIN.
RATING CONDITIONS

EVAPORATING TEMP. (°C) -23,3
CONDENSING TEMP. (°C) 54,4
SUCTION GAS TEMP.  (*C) 32,2
LiouiD TEMP. (=C) 32,2
AMBIENT TEMP. (=C) 32,2
3.-COMPRESSOR

DESING | RECIPROCATING 1-CYLINDER
BORE (@ MM) 21,0
STROKE  (MM) 13,0
DISPLACEMENT (C.C./REV) 4,5
SUCTION LINE CONNECTION (@ 1D MM) 6,55
DISCHARGE LINE CONNECTION (@ 1D MM) | 4,9

OIL ALF 15szZT 280%10
OIL lcirL 10H

QIL JOMO FREOL ALPHA 10E (C.C.)

WEIGHT (INCLUDING OIL KGS.) 8,0

Figura 7.1 Datos de compresor reciprocante C-BZN100L2G



De los parametros anteriores se calculan los estados del ciclo simple de compresidn de vapor que se
muestran en la figura 7.2 por medio de puntos del 1 al 4

LN ‘</

Ta N\

/

Figura 7.2 Diagrama T-s para un ciclo simple (e ideal) de compresion de vapor

Tb

De la hoja de datos se tiene:
(Refrigerante 134a en tablas de [74]; T, °C; P, bar; h, Kj/kg; s, kj/kgK, b =m3/kg, p = kg /m?3)

T, = 322
T, = 54.4 de tablas de saturacion: P, = 14.7072

T, =-23.3 de tablas de saturacién: P, = 1.1521

Estado 1
P=P = 11521 de tablas de vapor h, = 280.4251
T,=T,,= 322 sobrecalentado: s, = 1.1074

v, = 0217

p, = 4.6082

164
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Estado 2
P, = P, = 14.7072 de tablas de vapor T, = 113.3275
s, =5, =1.1074 sobrecalentado: h, = 344.7691

v, = 0.0188

P, = 53.036
Estado 3
T,=544 de tablas de saturacién h, =h; L, = 12839
Estado 4

h, =h, = 128.39

Flujo masico

A partir del desplazamiento St (Stroke) que de obtiene de la hoja de datos, se calcula el flujo masico a partir

de la relacion:
M = Pprom V= Pprom N St A donde A = ®? /4

Pprom €s la densidad promedio
N son los ciclos de compresién por minuto

@ es el didmetro del piston

De lo anterior resulta:

7%0.0212

. (4—.6082 +53.036
m=\——

. [m?]) = 0.0079 [kg/s]

[kg/m3]) (3600[rpm])(0.013[m]) (
Capacidad de refrigeracion

Q = 1(hy — hy) = 0.0079 [kg/s](280.4251 — 128.39)[k] /kg] = 1.18[kW]
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Potencia de compresién

W =m(hy — hy) = 0.0079 [kg/s](344.7691 — 280.4251)[k] /kg] = 0.5[kW]

Datos adicionales

De [74]:

L v d J
Rgas = My 102.03[-%]| = 0.0814 [g K]

De un software en linea utilizado para calcular propiedades termodinamicas [75] dando como entradas la
temperatura en [°C] y la presidn en [bar] de los estados 1y 2:

py = 12.27 * 107%[Pa s] py = 15.71 x 107°[Pa s]
_ M — M
cp1 = 0.8653 [kg _ cpy = 1.0972 [kg |
K] K]
Cy1 = 0.7734 [kg—K] Cy2 = 0.9412 [@]
k; = 1.119 k, = 1.165

Donde k representa la relacion de calores especificos.

Prediccion de eficiencia en mapa N; D,

Ya conocidos los puntos del ciclo termodindmico y las variables necesarias y suficientes, se calcula la
velocidad especifica, de la ecuacion (2.7):

y 3/4
N, = NVS/HY

Donde V; = m/p; = 0.0079 ["Tg] /4.6082 [%] = 0.00027 [’”73]



Y se sustituyen los datos con las unidades requeridas en el mapa Nst de la figura 2.4

N, = (3600 [%]) (0.00027 [q"‘é] \ 35.3147 [%DO.S/(Msm_Z[m] N [g])m

Con las unidades requeridas para usar el mapa N,D, el valor de N; resulta:

N, = 0.032
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Esta cantidad no es adimensional, pero las unidades no son relevantes, sélo la magnitud para poder utilizar

el mapa.

Para calcular la eficiencia tedrica maxima alcanzable a este valor de N; se calcula el valor de Dy

correspondiente al didmetro dado en la hoja de datos.

A partir de la ecuacion 2.8 y utilizando nuevamente las unidades requeridas en el mapa N.D; :

(Hay un cambio de notacidn para el flujo volumétrico para coincidir con la presentada en los diagramas de

similitud y con la de las ecuaciones 2.14 y 2.15)

_DHY* (0.021[m] * 3.2808 [%D (74576.2[m] *3.2808 [%])1/4

D, = = - = 15.6925
1 (0.00027 —|*35.3147 |—= )
S m=
Nuevamente, no son de interés las unidades finales, sino Unicamente la magnitud de D, .
s
Ng5Dg pump chart
100 . [ "'7'1-7' T = ! B T T T 1
[ T | l | n dencles the efficienty reloled ‘o stotic |
&0 Eere= (o l’ o M | IS [ [ exbaust pressure onc totol infel pressure |
': 203 //Pi o :J'_'rrh')l l ossuming C_, *C_3
k) Pistan pump | : ‘»* 1 Ro* 10 > 108
i pot) -Partial ; |
e 0.4'ch04 #~ emission 1 Re —"',—6{-""’ ~
A NN05 Pump | &
2 10 Crag ;nmp! ‘%‘\ 06 rl I‘ | Mg <04 SEET) ‘
2 n=03 ‘
5 6 —04 s
= | e
Z 33— s WV, | ‘ T — Rotery pisten :;'6“'
] M -‘ wme. oL 7T
£ DH 4!/ of ;b ‘ o 0""‘.
B D ad ‘1 1 ! S
i ' P ' =
S —~ =-5/2 o
06—  N=rpm - -— ‘ : —— @g
i Uy = 13/sec Aston pump | Z
e 2 T | i —. Rctory piston
03 Hag= frib/ln I 1 ' pump
Dt ‘
| S/D= 2 b
[ | | | | | 1 a2 g | i BT T b
0.001 0.003 0.006 0.0 0.03 006 0. 03 08 A 6 10 30 6C 100 300 600 1000 3000 6000 10000

Specific speed (Ng)

Figura 7.3 Prediccion aproximada de la eficiencia del compresor reciprocante C-BZN100L2G en un mapa

N,D, tomado de la referencia [5].



168

De este mapa, se predice una eficiencia obtenible cercana a 0.7 (Si se puede cumplir con las relaciones de
holgura indicadas en el mapa) considerando que se cumplen las restricciones sobre el numero de Reynolds
y sobre el numero de Mach. Esto es, que no hay desviacion por efectos de compresibilidad (Secciones
2.5.2.2 y 6.2.7) ni por nimero de Reynolds (Seccion 2.5.2.4).

La razdn principal de estas suposiciones es simplificar el problema, ya que los nimeros de Reynolds y Mach
dependen de una velocidad caracteristica del fluido, y la velocidad que resultaria atil como velocidad
caracteristica es la velocidad del flujo que atraviesa la valvula de descarga o de admision. No resulta tan
simple (y no es de interés primordial aqui) determinar una velocidad caracteristica en estas condiciones de
forma tedrica debido a: 1) La naturaleza alternativa del movimiento en un compresor reciprocante (Lo que
implica un comportamiento complejo e inestable de la capa limite, del grado de turbulencia, que a su vez
depende del grado de vibraciones mecanicas, y de la posible separaciéon del flujo en las paredes del ducto de
descarga/admision) y a 2) la interaccién del flujo con la vélvula de descarga/admision [3]. Por las razones
anteriores, obtener la velocidad de la ecuaciéon de flujo madsico para flujo incompresible en régimen
permanente (m = pVA) se considera sobresimplificador y no representativo de la complejidad del flujo (ni
de las pérdidas). Para tener mas claridad en el tema, se tendria que investigar como se selecciond la
velocidad caracteristica cuando se generd la familia de curvas de las mdquinas reciprocantes (figuras 7.3 y
7.4). El andlisis de estos temas sale del alcance, enfoque y objetivo de esta tesis que no trata sobre la
fenomenologia fluido-dinamica detallada en compresores de desplazamiento positivo. En cuanto al
desempenio tedrico del compresor reciprocante comercial usado para refrigeracion doméstica sélo se buscd
una prediccién rdpida, razonable y simplificada con la finalidad de tener un pardametro de comparacion
cuando se haga una prediccion del desempefio de los turbocompresores, que seran analizados mas
adelante en este trabajo.

Por ultimo, es importante enfatizar que se utilizé6 un mapa de bombas ya que no se encontré un mapa de
compresores para bajas velocidades especificas ( N < 0.1). Para darse una idea a nivel cualitativo de la

diferencia o similitud entre un mapa de bombas y uno de compresores para N> 0.1 se presenta la figura

7.4.

T ok T TTTI =
— 1 7704 Regenaratwe  (n=0.4 {3 Fortisl sminion pumg Single-Stage Pumps
See S]] urmine [ | I').E'i Or eomarkisol o Compressors
g WERSSE % st 03 T o=
E 6 RO " Rediol flow
s i N - N R Y
3 (1, o | N R ia f|| Axiai fiow
g H'fﬂ ‘I‘ | #\I‘ 2 Eiqa
& u.q'\Hl as | 1 [ [N Os
w 11 Mh ﬂ_’ as
1 Aotary pums of - 30 =
0.8 - n:'”\‘ml_‘“ =4 - Prag puenp
[ O,=DH"T lﬂwm_-rt't:n ! =
03~ ~Speed, pm - g Rumdlal pumg or (1 Aia L
Q .=Flow, ftijs ! AT S A 'ﬁ,_
—H  =Head, ft o- JL e i
D =tmpeller dismeter, It 1 ,[f | pl g, 0 ”“
a1 'L g | | | 4
0.1 03 06 1 3 6 10 30 60 100 300 600 1,000 3000 10,000
- Specific speed, N,

Figura 7.4 Mapa N D, para compresores [76].
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7.2 Analisis de viabilidad y prediccion de desempero de la primera etapa de micro turbocompresores

axiales
7.2.1 Analisis basico

La secuencia que se desarrolld para el proceso basico de prediccion de didmetro y eficiencia de un
turbocompresor, se basé en el disefio preliminar de turbomaquinas presentada por Balje en [1] (p. 91) que
toma como datos independientes de entrada: 1) El gas refrigerante, 2) El estado 1, 3) La presidn de salida, 4)
El flujo masico y 5) La velocidad angular.

En este trabajo, a diferencia del método de Balje, se considerd que la velocidad angular y el flujo mésico no
son mutuamente independientes, por lo que es necesario un acoplamiento de estas dos variables, y esto es
lo que se hace en el primer paso. La secuencia basica adoptada es la siguiente:

1) Acoplamiento de flujo masico y velocidad angular (cascada axial)

De las ecuaciones 5.37 y 5.38 (con la notacién de la figura 5.13)
R = ;—Z(tan B1 +tanB,) (7.1)
Donde esta implicito que ¢,1 = Cy3

Pero de la ecuacién 5.39 se sabe que:
1
R=1+ (tan B, —tana, ) c, /(2U) (5.39)

Sustituyendo R de (5.39) en (7.1) y despejando c, , después de simplificar queda:

_ U

Cx = tan Bq+tan aq (7.2)
La ecuacidn anterior permite hacer una eleccién del angulo absoluto @, de entrada de flujo a la cascada. La
importancia de esto se vera posteriormente, cuando se utilice el diagrama detallado de régimen axial, cuyos
datos representan configuraciones con @;=90° (en notacién de la figura 3.1). Lo que resta es hacer una
eleccidn para los angulos 81 y 82 . Es necesario hacer un comentario respecto al procedimiento anterior:
para minimizar las pérdidas de presién y la separacion del flujo, y como consecuencia maximizar la eficiencia
de la etapa (como se explicd en la seccion 5.2.3), en realidad se optaria por elegir R = 0.5, lo que implica
que 8, = a4. Es decir, optariamos por fijar R en vez de a4. Sin embargo, el Unico mapa detallado del que se
dispone, sélo predice desempefio para etapas con a; = 90y por lo tanto éste es el pardmetro que se
decide fijar.

De las ecuaciones 3.30 y 3.31 (con la notacién de la figura 3.11)
1
cot A4 =cot A, —E&J (3.30)

cot 4, :cot/lw+;&J (3.31)
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De la figura 3.19 se eligen valores en una regidon debajo de la linea de factor de difusidn equivalente.
D, <0.4. Para cascadas de desaceleracién (compresores) , COt A <0. Una zona confiable es:
cot A, € [—3,0); 6u € (0,1] (8u se define en la ecuacion 3.29)

Se propone cotd, = —2 y du = 0.5

Sustituyendo en las ecuaciones 3.30y 3.31

A, =—0.42[rad] =—-23.96°
A, =—-0.51[rad] =-29.74°
En este punto es importante notar que A; es angulo complementario de 1y 4, lo es de [5;.

Por otro lado, la velocidad periférica del rotor se encuentra mediante la siguiente expresién
rev | [min| | 2n
U=a)r=N[——_ H—] [— T (7.3)
wminl 160 sl Lrew

Debido a que en una etapa el cambio de temperatura es pequefio, el cambio de densidad también lo esy es
razonable la suposicién de flujo incompresible, por lo que (con las notaciones geométricas de la figura 2.1)

2_q2
Th. — prA — W (7_4)

Observando las figuras 2.1y 2.8 se sabe que
h
=—=— 7.
hp =~ (7.5)

El valor para hp que minimiza simultdaneamente los esfuerzos en el disco y en la raiz del alabe, de acuerdo
con la figura 2.8 es hp = 0.13 para obtener un factor de esfuerzo cercano al minimo. Sin embargo, en la
evaluacion se prefiere elegir otro valor hp cuando sea necesario, a cambio de mayor confiabilidad en el
diagrama de la figura 5.37 de acuerdo con las lineas de A dptima.

Reacomodando la ecuacion (7.5) se obtiene:
d=D(1-hp) (7.5b)

Insertando (7.5b) en (7.4)

i = Pexm@2=(DA=hp))?) _ pexmD?(1-(1-ha)")

2 2 (7.6)
Finalmente, insertando la ecuacién (7.2) en (7.6) y considerando (7.3):
_ pUnD2(1-(1-hg)*) _ pw nD3(1-(1-h4)?) 7.7)

4(tan By+tan a;)  8(tan Bi+tan aq)

La ecuacion anterior representa un modelo razonable del acoplamiento del flujo masico con las
caracteristicas geométricas de la cascada axial y con la velocidad de rotacidn del rotor.

Si se desea conocer la reaccién, se puede obtener de las ecuaciones (7.1) o (5.39).
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2) Localizacién en el mapa n;ds
El algoritmo bdsico para predecir el didametro de una etapa de compresion es el siguiente:

A partir del modelo de gas ideal [74] :

P1U1=RT1
P; _ 1 _
RT, v, M

Se puede hacer esta aproximacién ya que tomando el estado 1 como estado de referencia a la entrada al
compresor el factor de compresibilidad tiene un valor Z = 0.98 calculado con la referencia [75].

El cambio de temperatura que ocurre en el rotor se calcula reacomodando la ec. 1.16 en la siguiente forma
y cambiando la notacién para la relacién de calores especificos (i.e., k = y)

(%)
AT,y =T [rp k- 1] (7.8)
Se obtiene la carga adiabatica mediante la siguiente expresién [3]:
k=1
K k-1
Had =R Tl (E) [rp( k ) - 1] (7.9)

Una vez que se elige la velocidad angular deseada (variable de control), de la ecuacion 2.14 se obtiene la
velocidad especifica (Se muestra nuevamente)

n, = “)\7/\713/4 (2.14)
(gHad)

El flujo volumétrico de entrada V; (en la ecuacién de arriba simplemente V; en consistencia con la notacién
de los diagramas y de [1]), calculando el flujo masico m con (7.7)

v m
1= —

P1

Una vez obtenida la velocidad especifica, de la figura 2.2, se busca el didametro especifico correspondiente
para el que se obtiene la mdxima eficiencia. Una vez seleccionado un diametro especifico que resulte

optimo (méaxima eficiencia), se despeja el diametro real D de la ecuacién 2.15 (se muestra nuevamente)

_ D(gHad )1/4

TN

d (2.15)
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3) Verificacion de aplicabilidad

1) El nimero periférico de Reynolds, ec. (1.19) que se muestra nuevamente, debe cumplir con la restriccion
indicada en el mapa nd;.

L
Re*= - (1.19)
v
2) El nimero periférico de Laval, ecuacion (1.24), debe cumplir la restriccion indicada en el mapa. Nunca

La*>1 para evitar choke (esta condicién puede iniciar antes, como se discutié previamente).

Lax="2 (1.24)
CS
donde (seccion 1.4)
. 2K
Cc. =, ——0RT 1.22
* \K+lg ' 1.22)

3) El nivel de esfuerzos esta dado por la relacién (Seccién 2.5.2.1)
g

En una primera iteracidn es necesario que por lo menos se verifique que este esfuerzo, cuyo factor S se lee
de la figura 2.8, sea menor que el esfuerzo de cedencia del material del rotor a la temperatura de
recuperacion (ecuacion 2.19) que se traté en la seccién 2.5.2.1. Para propdsitos de evaluacion, se considerd
como material del rotor Aluminio KO1. La eleccidn de un aluminio se debe a su bajo peso especifico, sus
propiedades se muestran en la figura 7.5.

T =T v*(x—1)
® " 20Rk

st—gas

+t (2.19)
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Figura 7.5 Propiedades del Titanio 679 y del Aluminio KO1 [1]

7.2.2 Evaluacion

Con la base en la secuencia de calculos explicada en la seccidon anterior, incluyendo las elecciones
mencionadas, y eligiendo R134A como gas refrigerante, se propone una secuencia ligeramente distinta para
predecir la viabilidad del compresor axial cuando el diametro es un parametro fijo. Todas las condiciones de
entrada al turbocompresor son idénticas a las del compresor considerado en la seccion 7.1 (estado 1 del
ciclo). La diferencia de presiones a lo largo del compresor (con el Unico fin de ilustrar la metodologia
desarrollada) se considera AP = 203 410[Pa]. Se considera que la diferencia de presiones a través de cada
etapa es la misma.

La finalidad de la busqueda es encontrar combinaciones de velocidad angular y diametros propuestos para
el compresor, de tal forma que se logre una eficiencia aceptable en régimen axial, sin exceder los niveles
aceptables de esfuerzos y del nUmero periférico de Laval. Se pueden seguir dos enfoques:
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1) Busqueda de diametro minimo y evaluacion de desempeiio con velocidad angular maxima disponible:
La utilidad de este enfoque, como se vera posteriormente, es minimizar el didmetro de disefio. En esta
evaluacion se buscé utilizar la velocidad angular maxima disponible para poder lograr velocidades
especificas en régimen axial con didmetros pequenos. En la evaluacién se consideré fisicamente posible
alcanzar hasta 200 000[rpm]. Esa consideracidn se debid a que en la referencia [77] se reporta un motor de
ultra alta velocidad (velocidad maxima de 201 600 [rpm] con 2.2 [cm] de didmetro total; en la referencia
[78] la velocidad angular de disefio para el impulsor de compresores de 32[mm] a 34[mm] fue de 150 000
[rpm] . Se encontré incluso un micro turbocompresor comercial (no axial) [79] de 5 [cm] de didmetro total
con una velocidad angular de 500 000 [rpm].

Para mayor exactitud en la evaluacién, los compresores propuestos se representan en un mapa detallado
de régimen axial (figura 5.37). Se itera con la relacién hp (paso 5 de la secuencia) para conseguir lecturas
confiables. Esto es, se hicieron iteraciones para encontrar datos cercanos a las lineas éptimas de A, tomando
como aproximacion inicial A = 0.5.

Secuencia de evaluacion de desempeiio (Enfoque 1):

1) Elegir datos de entrada: Estado 1, P, g4y, , maxima velocidad angular disponible, diametro propuesto.

2) Proponer relacién hp.

3) Calcular flujo mésico y flujo volumétrico.

4) Calcular velocidad especifica ng.

5) Buscar un valor de d; tal que el didmetro calculado con la ec. (2.15), coincida con el diametro propuesto.
6) Si el punto (ng,dg) no esta cerca de la linea correspondiente a la linea de 4 correspondiente al hp
seleccionado, repetir los pasos 2 a 4.

7) Si el punto (ng, dy) esta suficientemente cerca de la linea de A correspondiente al hp seleccionado,
estimar la eficiencia y los parametros limitantes Re*, La*, o.

Para encontrar el diametro minimo: Repetir la secuencia de evaluacidon para didmetros menores y/o
mayores, sin perder de vista el objetivo de minimizar didmetro mientras se conserva una eficiencia

aceptable.

No. | Etapas | N[rpm] | D[m] | ng[1] | d,[1] Eficiencia Re* La* | o[MPa] Grafico hp
1 12 150000 | 0.02 1.02 2.5 n <« 04 1.2E06 | 0.31 1.5 Punto rojo 0.2
2 12 150000 | 0.03 2.5 1.55 06 <n<0.7 2.7E06 | 0.47 6.8 Punto rojo 0.4
3 12 150000 | 0.04 | 4.17 1.23 05<n<06 4.8E06 | 0.62 14.8 Punto rojo 0.5
4 12 150000 | 0.05 | 6.18 | 1.04 04 <n<05 7.5E06 | 0.78 27.7 Punto rojo 0.6
5 12 200000 | 0.02 | 1.58 2.2 05<n<06 1.6E06 | 0.42 2.7 Punto azul 0.2
6 12 200000 | 0.03 | 4.31 | 1.19 0.5<n<0.55 3.6E06 | 0.62 16.2 Punto azul 0.55
7 12 200000 | 0.04 6.8 1.25 0.4 <n <045 6.3E06 | 0.82 31.1 Punto azul 0.6

Tabla 7.1 Resultados de la evaluacion tedrica para micro turbocompresores axiales a altas velocidades
angulares.




175

8
6 -
4 p—
1{‘ 2 e
l —
08 |-
. | I\ | 1 IR |
0.6 .
C.6 0.8 | 2 4 6 8 10 20 40 60

Figura 7.6 Localizacion en el mapa n.d; de los micro turbocompresores axiales evaluados en la tabla 7.1.

La anterior no pretende ser una busqueda exhaustiva de alternativas, sino una ilustracién de la metodologia
de evaluacién de desempefio y minimizacion de diametro, se establecieron altas velocidades para minimizar
diametros, ademas de elegir el nimero maximo disponible de etapas para minimizar la carga por etapa
(rp max = 1.06). Por otra parte, a pesar de no ser una blsqueda exhaustiva y de los pocos datos evaluados,
se encontraron configuraciones tedricamente viables, los valores de La* y o resultaron bajos en la
mayoria de los casos y estan suficientemente lejos de choking o de falla del material. Adicionalmente, se
observa que, cuando la carga es fija, a determinada velocidad angular corresponde un didmetro dptimo (i.e.,

gue maximiza la eficiencia), con un didmetro mayor o menor que el 6ptimo, se pierde eficiencia. También
es interesante notar que un menor didmetro no implica un menor didmetro especifico, como se podria
suponer. Lo anterior se debe a que el didmetro especifico no es unicamente funcién del didmetro, es
también inversamente proporcional a la raiz del flujo volumétrico, y con una reduccion de didametro, hay
una reduccién de flujo volumétrico; entonces mientras el efecto directo de la disminucién de didametro es
reducir el didmetro especifico, el efecto indirecto relacionado con el cambio de flujo volumétrico tiende a
aumentarlo. Acentuando la disminucidn de flujo volumétrico con reduccidn en el didmetro, es importante
recordar que se utilizaron menores relaciones de hp a menores didmetros (por razones de confiabilidad en
las lecturas). Finalmente se comenta respecto a las etapas de 2 [cm] de didmetro: mientras que para 150
000 [rpms] no fue posible alcanzar una eficiencia de 0.4, para 200 000 [rpms] se alcanzé una eficiencia
superior a 0.5. Parece que a mayores velocidades angulares que las utilizadas en la evaluacion, es posible
obtener etapas de menores didmetros dentro de la regiéon de n > 0.4 . De lo anterior se concluye que la
velocidad angular es un parametro critico si existe un didmetro maximo aceptable como restriccion, y de
hecho ésta es la base del siguiente enfoque.
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2) Busqueda de velocidad angular dptima y evaluacion de desempefio con un diametro maximo
aceptable:

La utilidad de este segundo enfoque es partir de un didmetro maximo aceptable y buscar la velocidad
angular que maximice la eficiencia.

Secuencia de evaluacion de desempeiio (Enfoque 2):

1) Elegir datos de entrada: Estado 1, P, _gqp, , didmetro maximo aceptable, velocidad angular propuesta.

2) Proponer relacién hp.

3) Calcular flujo masico y flujo volumétrico.

4) Calcular velocidad especifica ng.

5) Buscar un valor de d; tal que el didametro calculado con la ec. (2.15), coincida con el didmetro propuesto.
6) Si el punto (ng,dg) no esta cerca de la linea correspondiente a la linea de 4 correspondiente al hp
seleccionado, repetir los pasos 2 a 4.

7) Si el punto (ng, dy) esta suficientemente cerca de la linea de A correspondiente al hp seleccionado,
estimar la eficiencia y los parametros limitantes Re*, La*, o .

Para encontrar la velocidad angular éptima: Repetir la secuencia de evaluacién para velocidades angulares
menores y/o mayores, sin perder de vista el objetivo de maximizar la eficiencia.

No. | Etapas | D[m] | N[rpm] | n¢[1] | ds[1] Eficiencia Re* La* | o[MPa] Gréfico hp
8a 12 0.1 40 000 1.88 1.8 n = 0.6 7.8E06 | 0.41 3.8 Punto verde 0.3
8b 12 0.1 50 000 2.94 | 155 n = 0.7 1.1E07 | 0.55 9.3 Punto verde 0.4
8c 12 0.1 60 000 4.3 1.18 | 0.5<n < 0.6 | 1.2E07 | 0.62 15.9 Punto verde 0.55
9a 12 0.04 | 80000 1.13 | 2.41 n <K< 04 2.5E06 | 0.33 1.7 Punto morado 0.2
9b 12 0.04 | 110000 | 2.16 | 1.73 | 0.6 <n < 0.7 | 3.5E06 | 0.45 4.7 Punto morado 0.3
9c 12 0.04 | 150000 | 4.18 | 1.22 | 05<n < 0.6 | 4.7E06 | 0.62 14.5 Punto morado 0.5
10a 12 0.03 | 120000 1.6 1.95 n =05 2.2E06 | 0.38 3.3 Punto amarillo 0.3
10b 12 0.03 | 150000 | 2.71 | 1.41 n = 0.6 2.7E06 | 0.46 8.2 Punto amarillo 0.5
10c 12 0.03 | 200000 | 4.42 | 1.16 n = 0.5 3.6E06 | 0.62 17.6 Punto amarillo 0.6

Tabla 7.2 Resultados de la evaluacidn tedrica para micro turbocompresores axiales con un didmetro maximo

aceptable.
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Figura 7.7 Localizacion en el mapa n.d, de los micro turbocompresores axiales evaluados en la tabla 7.2 .

Se observa que, cuando la carga es fija, a determinado diametro existe una velocidad angular éptima (y por
lo tanto una velocidad especifica dptima), a menores o mayores velocidades se obtienen eficiencias
menores. Aparentemente para didmetros pequefios (menores a 10 [cm]), no se alcanzan eficiencias

mayores a 0.7 independientemente de la velocidad angular utilizada.

El enfoque del didmetro maximo aceptable se basa en la premisa de que el didametro podria estar
restringido por espacio ocupado, por limitaciones del actuador relativas a la inercia rotacional del rotor,

numero de Laval o nivel de esfuerzo en el rotor.

No se prosigue con una evaluacion exhaustiva en todo el espectro de velocidades angulares posibles ni
diametros aceptables, en primera porque queda fuera del objetivo de esta tesis; en segunda, con los datos
obtenidos hasta el momento, pueden observarse las tendencias suficientes.

En cuanto a las limitaciones del método, hay que recordar que estos mapas asi como las ecuaciones
utilizadas en el analisis de esta seccidn consideraron un disefio <<libre de vértices>>, eficiencias mayores se
pueden esperar para disefios de <<vértice forzado>>, asi como con la presencia de un difusor. Los modelos
del flujo utilizados fueron modelos simplificados, entre mas refinados sean los modelos, mayor serd la
exactitud de la prediccidn. Se pueden utilizar avanzados métodos computacionales para predecir el flujo
compresible en turbocompresores.
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7.3 Analisis de viabilidad y prediccion de desempeno de la primera etapa de micro turbocompresores
centrifugos

7.3.1 Analisis basico

Andlogamente a la seccion 7.2.1, el andlisis nuevamente se comienza acoplando el flujo masico con la
velocidad angular.

1) Acoplamiento de flujo masico y velocidad angular (cascada radial)
La velocidad relativa de entrada al compresor es:
wy = (cgq + U?)?
que es maxima al radio 1y¢ de la punta del inductor.
Y el flujo volumétrico a la entrada se vuelve:
V =cnd; =n(rd —rd)(wh — Q2rd)? (7.9)

Para 75; muy grande o muy pequefio (con V y 7,1 fijos), wg; se vuelve muy grande. Se desea que la
velocidad relativa a la entrada wy1 sea minima. De la ecuacidn (7.9):

1oV

2 2 2
rs — i )Q4T
=0 = 27y (W — Q2r3)Y% - (151 = 7 )0

W =)

0741

Simplificando:
2C)%1 = kUszl

donde k =1—(11/7s1)% v Usy = Qrgg
(Nota: No confundir esta k con la razén de calores especificos)

Por lo tanto, el dptimo coeficiente de flujo a la entrada es

¢ = cx1/Usy = cot Py = (k/2)1/? (7.10)

Donde 0.3 < 13,1/7s1 < 0.6, segun ref. [2]. Para tales valores resulta 6ptimo By € [56°,60°].
El area de flujo en el <<ojo>> es:
Ay =mrik =k U4 /02 (7.11)
Con velocidad axial uniforme, la ecuacién de continuidad es
m = p1A1Cx

Pero del diagrama de velocidad de entrada (figura 7.8)
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Cx1 = Wsp COS ﬁsl y Usl = Ws sin ﬁsl
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Figura 7.8 Etapa de compresor centrifugo y diagramas de velocidad a la entrada y a la salida del impulsor

[2].

Y de la ecuacién (7.11)

mQ? 3 .2
e = Wasin Bs1 cos fs1 (7.12)

Para un gas ideal es mds conveniente poner p; de la forma p; = f(Ty1, Py1), Ya que Ty, Pyy

(propiedades de estancamiento a la entrada del compresor) son usualmente constantes.

Ahora bien,

To
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-1 aj
con ¢,Tp =1+ YTMaZ = a—g donde a es la velocidad del sonido local y a, es la velocidad del

sonido de estancamiento. Ademds recordemos que Ma = c/(yRT)l/2 =c/a

Para flujo isentrdpico se sabe que:

1-y/(y-1) -1/-1)

A

donde py = Py/(RTy) ; Ma; = Ma,q cos s1; Wg1 = Ma,q a4
Usando estas relaciones con (7.12)

mQ*RTy; Ma3,a}

Pukm — [1 41y — 1)Ma?]

75— Sin®Bs1 cos fsy

ya que

1/2
ag1/a; = [1+ s — DMa?] y ao1 = (yRTo)'/?

finalmente queda la ecuacién:

mQ? Ma3,sin?f,, cos By

12 = 1/(y=1)+3/2
kmyPo1 (yRTo1) [1+ 14 — 1Ma? cos?B]

Dondek =1 — (1,1/751)> y R esla constante particular del gas.

Localizacion en el mapa n, d;
El algoritmo basico para predecir el diametro de una etapa de compresion es el siguiente:
A partir del modelo de gas ideal [74] :

P1171 = RTl
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Py 1

RT1=v_1=p1

Se puede hacer esta aproximacion ya que tomando el estado 1 como estado de referencia a la entrada al
compresor el factor de compresibilidad tiene un valor Z = 0.98 calculado con la referencia [75].

El cambio de temperatura que ocurre en el rotor se calcula reacomodando la ec. 1.16 en la siguiente forma
y cambiando la notacién para la relacién de calores especificos (i.e., k = y)
(%)
AT, =Ty [rp k- 1] (7.8)

Se obtiene la carga adiabatica mediante la siguiente expresién [3]:

Hoa =RT; () Ir(kk;l) - 1] (7.9)

k-1 p

Una vez que se elige la velocidad angular deseada (variable de control), de la ecuacion 2.14 se obtiene la
velocidad especifica (Se muestra nuevamente)

n, = 7“’\@/4 (2.14)
(gHad)

El flujo volumétrico de entrada V; (en la ecuacién de arriba simplemente V; en consistencia con la notacion
de los diagramas y de [1]), calculando el flujo masico m con (7.7)

I./_m
! P1

Una vez obtenida la velocidad especifica, de la figura 2.2, se busca el didmetro especifico correspondiente
para el que se obtiene la maxima eficiencia. Una vez seleccionado un didmetro especifico que resulte

optimo (méxima eficiencia), se despeja el didametro real D de la ecuacién 2.15 (se muestra nuevamente)

_ D(gHad )1/4

TN

d (2.15)

Verificacion de aplicabilidad

1) El nimero periférico de Reynolds, ec. (1.19) que se muestra nuevamente, debe cumplir con la restriccion
indicada en el mapa nd;.

Re*= " (1.19)

2) El ndmero periférico de Laval, ecuacion (1.24), debe cumplir la restriccién indicada en el mapa. Nunca

La*>1 para evitar choke (esta condicién puede iniciar antes, como se discutié previamente).

La*= (1.24)

o‘c
w %N
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donde (seccion 1.4)

. 2K

="
N\ k+1

gRT, (1.22)

3) El nivel de esfuerzos esta dado por la relacién (Seccién 2.5.2.1)

G:Suzﬂ/—“"
g

En una primera iteracidon es necesario que por lo menos se verifique que este esfuerzo, cuyo factor S para
los compresores centrifugos se lee de las figuras 7.10 y 7.11, sea menor que el esfuerzo de cedencia del
material del rotor. Para propdsitos de evaluacién, se consideré como material del rotor Aluminio KO1. La
eleccién de un aluminio se debe a su bajo peso especifico, sus propiedades se muestran en la figura 7.5.

El aumento de temperatura en el fluido para los centrifugos se estima [1] con:

2 2 2
us(k—1) cs(k—1) wy(k — 1)

AT 0t = - 0.85————
mat gkR eh 2gkR * 2gkR

con las notaciones de la figura 3.1. q;, denota el coeficiente de carga de Euler. Introduciendo el
deslizamiento pu* y expresando los vectores de velocidad por el factor de flujo ¢ y el dngulo de salida del

alabe,
2 %2 2172
uj(c—1) . M N N P“Kg N
ATy = gT{” - - dKp cot By (u* — 2) +— [cot?B,(0.85 — 2) —0.15]
Donde Kp = Zm_l ~ (0.9 (Seelige de fig. 7.9)
m-—2
1.2
1.0 /'/ / 7
u* 4 w—— Stodola
0.8 0.54 -
8, =30
52 4 900
0.39 e
0.6 ;
0 10 20 30 40 50

Zp

Figura 7.9 Datos calculados de deslizamiento [1].
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r/fz

Figura 2.9 (repeticion) Factores de esfuerzo para rotores radiales [1].
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Figura 7.10 Distribucién tipica de esfuerzo para rotores retrocurvados [1].
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7.3.2 Evaluacion

Todas las condiciones de entrada al turbocompresor son idénticas a las del compresor considerado en la
seccion 7.1 (estado 1 del ciclo). La diferencia de presiones a lo largo del compresor (con el Unico fin de
ilustrar la metodologia desarrollada) se considera AP = 203 410[Pa]. Se considera nuevamente R134A
como gas refrigerante y que todas las etapas son idénticas.

La finalidad de la busqueda, nuevamente, es encontrar combinaciones de velocidad angular y didametros
propuestos para el compresor, de tal forma que se logre una eficiencia aceptable en régimen radial, sin
exceder los niveles aceptables de esfuerzos y del nimero periférico de Laval.

Secuencia de evaluacién de desempeiio:

1) Elegir datos de entrada: Estado 1, P, , nUmero de etapas y velocidad angular propuesta..

2) Calcular flujo masico y flujo volumétrico.

3) Calcular velocidad especifica ng.

4) Elegir (de mapa n,d;) el menor de los diametros especificos que maximicen la eficiencia para esa n;.
5) Con la ec. (2.15), calcular el didmetro correspondiente.

6) Estimar la eficiencia y los parametros limitantes Re*, La*, o.

Para la evaluacién, se partié de la exploracién de un minimo de etapas que cumplieran (iniciando por la
izquierda del mapa n.d,) con el régimen radial y se fue incrementando este nimero en una unidad para
explorar el comportamiento de los pardmetros controlados de interés. Se hicieron variaciones en la
velocidad angular. Los resultados se presentan en la tabla 7.3.

No. | Etapas | N[rpm] | n, | ng[1] | ds[1] | D[m] Re* | La* | o[MPa] | Eficiencia
11 6 100000 | 2.13 | 0.18 | 11.32 | 0.087 | 1.5E07 | 0.89 18.3 n = 0.5

12 6 150000 | 2.13 | 0.18 | 11.32 | 0.058 | 9.9E06 | 0.89 18.3 n = 0.5
13 7 100000 | 1.82 | 0.22 | 11.1 0.09 | 1.6E07 | 0.93 19.8 n =~ 0.5
14 7 150000 | 1.82 | 0.22 | 11.1 0.06 | 1.1E07 | 0.93 19.8 n = 0.5
15 8 100000 | 1.6 | 0.27 | 9.33 0.08 | 1.3E07 | 0.83 15.9 n = 0.6
16 8 150000 | 1.6 | 0.27 | 9.33 | 0.054 | 8.7E06 | 0.83 15.9 n = 0.6
17 9 100000 | 1.41 | 0.33 | 7.85 | 0.073 | 8.7E06 | 0.75 13.1 n=0.7
18 9 150000 | 1.41 | 0.33 | 7.85 | 0.049 | 7.1E06 | 0.76 13.1 n = 0.7

19 10 100000 | 1.28 | 0.44 5.46 | 0.056 | 6.2E06 | 0.58 7.6 n = 0.75
20 10 150000 | 1.28 | 0.44 | 5.46 | 0.037 | 4.1E06 | 0.57 7.6 n = 0.75
21 10 200000 | 1.28 | 0.44 | 5.46 | 0.028 | 3.1E06 | 0.58 7.6 n = 0.75
22 11 100000 | 1.16 | 0.635 | 394 | 0.046 | 4.1E06 | 0.47 5.1 n = 0.85
23 11 150000 | 1.16 | 0.635 | 3.94 0.03 | 2.8E06 | 0.47 5.1 n = 0.85
24 11 200000 | 1.16 | 0.635 | 3.94 | 0.023 | 2.1E06 | 0.47 5.1 n = 0.85
Tabla 7.3 Resultados de la evaluacion tedrica para micro turbocompresores centrifugos
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Figura 7.11 Lineas de nimero constante de etapas para compresores centrifugos evaluados
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Algo interesante, es que en contraste con los compresores axiales, la velocidad especifica resulta insensible
a la velocidad angular (ya que el producto V% se mantiene constante), pero el efecto de éstas se ve
reflejado en el diametro final. A mayor velocidad se logra un menor didmetro. La velocidad especifica por
otra parte, queda determinada Unicamente con la carga, por eso cuando se tiene como dato la carga total
del compresor, el nimero de etapas determina la velocidad especifica y es posible trazar para esta carga
total, lineas de numero constante de etapas en el mapa n,d;, como se hizo en la figura 7.11.



186

7.3.3 Correcciones

Después de leer el potencial de eficiencia obtenible en un diagrama detallado como en el de la figura 6.13, o
de un mapa mas general como el de la figura 2.2, se debe hacer una serie de correcciones que tomen en
cuenta diversos fendmenos de mecanica de fluidos. Estas correcciones se presentan a continuacion.

1) Se corrigen los valores de P;_; y P,_; a valores estaticos [1]. Se estima la densidad estatica p;_g; = 0.9p;
2) Se elige un angulo de salida 5, y se predice el potencial de eficiencia de la figura 6.13

3) Se verifica La™ y se estima ng; (Figura 6.14)

4) Detrimento de eficiencia por holgura de punta s, /b, (Figura2.11)

5) Detrimento por Re* de referencia (Fig. 2.16 ‘Sélo cualitativo’)

6) Detrimento de eficiencia por espesor de borde inicial Fig. 7.12.

Se utiliza [1] en vez de un nimero de Mach relativo de entrada, un nimero de Laval relativo de entrada
w1

* —
Cs—1

w; =+/c4_; +U? donde U; = lg]—:

7) Como paso final, se verifica el valor estimado para la densidad [1]

— 1/(k-1)
23 O (1) 1o

Cm —
Donde La ==L 1
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Figura 6.13 (repeticién) Diagrama n, d, para compresores con rotor de flujo mixto [1].
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Figura 6.14 (repeticién) Influencia del nimero periférico de Laval sobre la eficiencia [1].
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Figura 2.11 (repeticion) Efecto de holgura de punta en compresores centrifugos [1].
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Figura 2.16 (repeticiéon) Influencia del nimero de Reynolds sobre la eficiencia hidraulica y sobre la eficiencia
de eje en bombas centrifugas [20].
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Figura 7.12 Datos preliminares del efecto del espesor del borde inicial en un compresor centrifugo [1].
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7.3.4 Esfuerzos maximos permisibles

Finalmente hay que mencionar que adicionalmente a la evaluacién presentada, se debe considerar el
comportamiento del material del rotor a la termofluencia y a la fatiga. Se presenta un esquema en la figura
7.13 del efecto que tiene la temperatura en la curva de termofluencia. En la figura 7.14 se muestran los
resultados de una serie de ensayos de termofluencia, y en la figura 7.15 se muestran la cantidad de ciclos a
la falla de dos materiales.

'Iiempo

100 1000 10000 100000
Vida de ruptura (h)

Figura 7.14 Resultados de una serie de ensayos de termofluencia [81].
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Figura 7.15 Curvas S-N, o de esfuerzo-cantidad de ciclos a la falla [81].

7.4 Analisis de viabilidad y evaluacion rapida en condiciones de refrigeracion doméstica

Para un compresor multietapa, el incremento total de presién es:

donde APy, es el incremento de presidn en cada etapa, suponiendo que el incremento es el mismo en cada
etapa. El incremento por etapa AP; es entonces:

P,—P
1= AP; (7.14)
Ng
Para la primera etapa: AP = P, — P
Donde P, ; significa presion de salida de la etapa 1.
La relacion de presiones en la primera etapa resulta:
Py + APg
TR
La relacion de presiones en la segunda etapa resulta:
P+ 2 APg
Tyg =—7"—
P72 7 P + AP
La relacién de presiones en la n-ésima etapa, resulta:
P1+n APg

o = inar 719

Donde Py es la presion a la entrada del compresor y P, es la presion a la salida del mismo.
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Con los datos de la seccidn 7.1, para P; = 115 210 [Pa] y P; = 1470 720 [Pa] se hace un analisis rapido
de viabilidad:

Como se tiene una diferencia de presiones muy elevada, lo primero que se hara sera evaluar las relaciones
de presién maximas permisibles por etapa, nuevamente, suponiendo que la presion se divide igualmente
entre todas las etapas. Con las suposiciones anteriores, las relaciones de presién en cada etapa son:

Etapa I
1.98046
1.49507
1.33113
1.24876
1.19921
1.16611
1.14245
1.12469
1.11087
1.0998
1.09074
1.0832

O [0 (N[O D W|N |-

=
o

[ERN
=

[y
N

Tabla 7.4 Relaciones de presion en cada etapa.

Ahora, de la figura 5.46 se observa que la primera etapa entra en choke para cualquier regién dentro de la
zona de 1 > 0.4 y aparentemente la segunda etapa también tendrd fuertes limitaciones. Entonces, no es
viable una division de presiones como la sugerida. Lo que debe hacerse es un disefio etapa por etapa para
administrar lo mejor posible las relaciones de presidn y evitar eficiencias bajas y/o choke.

Del analisis de la seccion 1.2.2:
ATad = T1 * (rp_geapa *~D/* - 1);

Si elegimos una rp_gepa (igual para todas las etapas) de 1.2 para evitar choke, (k promedio del proceso de

compresion)

= Ty, Poi o —-1|= 305| 14707204 -1{=16.25
AT, [\ py, 7 | 115210

Con esas consideraciones se tienen 17 etapas (Libres de choke en una seccidn considerable e importante
del mapa n,d;) y cada etapa tiene una AP distinta. Asi que con la restriccion r,_gppa COnstante se tiene que

disefiar etapa por etapa hasta alcanzar la presién deseada.
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Para las primeras dos etapas, la tabla de evaluacién para un compresor axial queda de la siguiente manera:

No. | Etapa | D[m] | N[rpm] | ni[1] | d,[1] | Eficiencia | Re* | La* | d[MPal] hp

25 | 1de17 | 0.02 | 350000 | 1.92 | 1.85 | n= 0.6 | 2.9E06 | 0.74 12.6 0.3

25 | 2de17 | 0.02 | 350000 | 1.89 | 1.85 | n =~ 0.6 | 2.8E06 | 0.73 12.4 0.3

Tabla 7.5 Resultados de la evaluacidn tedrica para micro turbocompresor axial en condiciones de
refrigeracién doméstica

Para comparar el desempefio que tendria un compresor centrifugo, se toma la misma r,_gepa Y por lo

tanto también 17 etapas, asi como la misma velocidad angular. Las caracteristicas geométricas particulares
de la etapa se detallaron en la seccion 7.3.

No. | Etapa D[m] | N[rpm] | ng[1] | d[1] | Eficiencia Re* La* | o[MPa]
26 | 1del17 | 0.016 | 350000 | 0.54 5.1 n = 0.8 1.8E06 | 0.58 7.7
26 | 2de17 | 0.016 | 350000 | 0.54 5 n = 0.8 1.7E06 | 0.57 7.6
Tabla 7.6 Resultados de la evaluacidn tedrica para micro turbocompresor centrifugo en condiciones de

refrigeracién doméstica

En este Ultimo caso, si se desea tener una relacidn de presiones mayor para reducir el nimero de etapas, la
carga aumenta y es de esperarse que tanto la velocidad especifica como la eficiencia, disminuyan. Se
tendria que hacer una eleccién entre una mayor eficiencia o un menor nimero de etapas.

La anterior, nuevamente no fue una busqueda exhaustiva de alternativas ni la pretensién de un disefio
detallado, simplemente una ejemplificacién del método desarrollado. La discusién detallada sobre las
evaluaciones, se presentd en las secciones 7.2.2 y 7.3.2.
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Conclusiones

Este trabajo presenta una metodologia de evaluacién rapida de viabilidad de turbocompresores a nivel
fluido-dindmico considerando de manera aproximada el nivel de esfuerzos en el rotor, y de prediccidon de
eficiencia siempre que se cumplan las restricciones para el uso de los mapas de Balje. Se muestran
directrices de correccién cuando uno se aleja de los rangos de validez de estos mapas.

El método se basa en el reconocimiento de los parametros de similitud necesarios y suficientes para
determinar el comportamiento de un turbocompresor. Las relaciones de pérdida dependen de la evidencia
experimental disponible, lo que hace a los mapas dependientes del estado del arte.

Los diagramas n.d; presentan la eficiencia maxima y la geometria éptima de una turbomaquina de forma
rigurosa, practica y formalmente correcta.

Se presentan las limitaciones fisicas generales en el disefio de turbocompresores: esfuerzos maximos
permisibles, relaciones de presion alcanzables, surge, choke, y algunos efectos geométricos de importancia.

La metodologia de evaluacidn puede ser utilizada para verificar la viabilidad del uso de turbocompresores
en refrigeracion doméstica y en dado caso, de asistir en el proceso de disefio en sus etapas tempranas.

Para refrigeracion doméstica, considerando R134A como gas refrigerante, de forma rapida se estimaron 17
etapas para una relacién de presiones de 1.2 por etapa, relacidon de presiones dentro del rango tipico de
rotores axiales. Ya que para rotores centrifugos las relaciones de presién tipicas son mayores
(aproximadamente del doble) es posible que este nimero de etapas pueda reducirse para determinadas
elecciones en la geometria y con la inclusién de difusores.

Es deseable tener el menor nimero de etapas posible para evitar problemas rotodindmicos que segun
Brown [3] y como guia general, comienzan a hacerse importantes a partir de 8 etapas; la reduccién en el
nimero de etapas del compresor axial (para determinada carga total) esta limitada por choke, mientras que
en el compresor centrifugo por la eficiencia, ya que en este Ultimo caso, a mayor carga por etapa disminuye
la velocidad especifica y es de esperarse una menor eficiencia. Se necesita investigacion adicional sobre las
limitaciones rotodindmicas especificas de micro turbocompresores en condiciones de refrigeracion
domeéstica (esto es, geometria y velocidad de rotacion).

Como observacién adicional, y a partir de los datos evaluados, dado que el flujo masico en los
turbocompresores puede llegar a ser significativamente mayor con respecto al del compresor reciprocante
(poco mas de 15 veces mayor en el caso del axial), también podria ocurrir que la carga total requerida en el
turbocompresor sea suficientemente menor que la requerida para un compresor reciprocante (para
mantener la misma transferencia de calor), y con ello reducir el nUmero necesario de etapas, ademas de
aumentar la eficiencia del ciclo termodindmico. Se necesita una evaluacion adicional al respecto.

Sélo basdndose en las evaluaciones que ejemplifican el método, pareceria viable el disefio de micro
turbocompresores con eficiencias aceptables que reemplacen a los compresores reciprocantes actuales.
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