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Resumen

El enfoque general de este trabajo consiste en el desarrollo de una herramienta computacional, integrable
en orta herramienta global de simulacién de microturbinas de gas, que permita realizar tanto el predisefio
de un turbocompresor centrifugo como la posterior evaluacion de prestaciones en condiciones nominales y
en operacion fuera de disefio. Por ello, el modelado de la herramienta estd desarrollado teniendo presente
que el turbocompresor estd ensamblado en un eje solidario con la turbina centripeta y, por consiguiente, que
las condiciones de disefio no son libres sino que estdn sujetas a los pardmetros de disefio de la mencionada
turbina asi como del propio ciclo de trabajo del motor.

En este trabajo se presentan diferentes mapas de comportamiento del turbocompresor centrifugo para
diferentes disefios de la maquina, los cuales son analizados con el fin observar las diferentes tendencias tanto
de los pardmetros de disefio seleccionados para el compresor como de los elementos incorporados en el
mismo.

La principal innovacién con respecto a otro trabajos previos realizados en el Grupo de Maquinas y Motores
Térmicos de Sevilla es, ademds de la capacidad de integracion en la herramienta completa de simulacién de
turbinas de gas, la incorporacion de dlabes guia de geometria variable a la entrada del compresor, provocando
que en condiciones fuera de disefio, el rango de operacién de la microturbina sea mayor. Este dispositivo
también permite mejorar el rendimiento del compresor en operacién fuera de disefio. El objetivo tanto
del médulo de disefio y andlisis de turbocompresores como de la herramienta de simulacién completa no
es otorgar un disefio definitivo de la mdquina, sino un disefio preliminar, con su correspondiente andlisis
en condiciones de carga parcial, que permita facilitar y acotar la region de interés de disefio, reduciendo
en la medida de lo posible tanto la fase experimental, que es sin duda la fase mds costosa del proceso de
disefio de una turbomdaquina, como de la fase de simulacién con Softwares mds detallados (y con gran coste
computacional) como las herramientas CFD.






Abstract

The general aim and scope of this work is the development of a computational tool for the one-dimensional
design and performance analysis of centrifugal compressors for the future integrationinto another global
micro gas turbine simulation platform. Thus, the programming has been developed taking into account that
the compressor is assembled on a single shaft along with the turbine and, furthermore, the design conditions
are set by the mentioned turbine and by the working cycle requirements.

In this work, many different compressor performance maps are shown for different designs of the centrifugal
compressor, which are analysed in order to observe the different trends of the selected design parameters for
the compressor as well as the components assembled in the compressor.

The main innovation with respect to previous works carried out by the Thermal Power Group (GMTS) of
University of Seville is, apart from the adaptation capacity into the global simulation platform, the integration
of variable inlet guide vanes in the compressor. This enables an increase of the operating range of the micro
gas turbine when the compressor operates in off-design conditions. This device also improves the compressor
efficiency in off-design performance. The aim of both compressor design and analysis modules is not to
provide a final and definitive compressor design but to provide a preliminary design along with the off-design
performance maps.
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1 Introduccion

El disefio de una turbomdquina nunca suele realizarse desde cero sino a partir de una maquina existente cuya
geometria se modifica para adaptarse a unas nuevas condiciones de trabajo. No obstante, en aquellos casos en
los que si se realiza un nuevo disefio, éste suele partir del disefio bidimensional del escalonamiento para,
posteriormente, desarrollar la geometria tridimensional.

En el estudio fluidodindmico de una turbomdquina, pueden considerarse en general los siguientes métodos
de andlisis:

* Andlisis de modelos unidimensionales: Este tipo de modelos aportan una informacion basica, aportando
especificaciones puntuales en las secciones de entrada y salida de la turbomdquina, y es apto para
para analizar las tendencias en el comportamiento del compresor o turbina en diferentes condiciones
de trabajo o para realizar un predisefio de la misma. Sin embargo, los modelos unidimensionales
no permiten estudiar el problema local en el interior de la turbomdquina, por lo que no otorgan
informacion sobre el origen tltimo de las ineficiencias. La gran virtud de estos modelos es su minima
carga computacional.

* Andlisis a través de herramientas CFD: Estos modelos realizan un estudio en detalle de todo el sistema
completo, tanto en las secciones de entrada y salida como en el interior de la turboméquina. Las
herramientas CFD representan los fenémenos fluidodindmicos del sistema con un grado de fiabilidad
elevado, no sélo en las secciones de entrada y salida sino también en el interior de los elementos
constitutivos de la maquina; el principal inconveniente es el elevado coste computacional.

* Realizacién de ensayos experimentales: En general, los métodos experimentales son caros y por ello
se reducen en la medida de lo posible. Ademds, los ensayos tanto de compresores como de turbinas
s6lo dan informacién parcial y no informacion completa de la turbomdquina (interaccion estator-rétor,
disefio tridimensional, flujos secundarios, etc.) por lo que no constituyen en si mismos una etapa final
de disefio. No obstante, debe reconocerse su gran valor como confirmacion de los estudios numéricos
realizados con otras herramientas.

David Japikse [1] propuso un resumen del proceso iterativo 6ptimo para disefiar turbomdquinas del que se
extrae la figura 1.1 y en la que se puede observar como numerosos métodos, incluidos CFDs, son usados en
diferentes etapas. Segtn la propuesta de Japikse, para realizar simulaciones a través de herramientas CFD,
célculos basados en modelos de elementos finitos, estudios rotodindmicos, etc. es necesaria una geometria de
la turbomdquina a estudiar, es decir, un predisefo. El interés de un disefio preliminar no se reduce tinicamente
al punto de partida, en la industria el disefio de sistemas complejos es un proceso que requiere de numerosas
fases e iteraciones y, en los primeros compases del desarrollo, resulta muy valioso conocer el comportamiento
aproximado de los equipos que conforman el sistema sin invertir demasiados recursos. En estas fases no se
persigue obtener una alta precision, si no unos valores aceptables que otorguen una aproximacién en cuanto
a rendimientos, prestaciones y costes se refiere.

Observando la figura 1.1, en la parte superior se encuentran los procesos cuasi-bidimensionales y unidi-
mensionales como herramienta propuesta para generar estos disefios preliminares. El cdlculo unidimensional
no caracteriza el flujo en el interior del rodete del compresor, turbomdaquina sobre la cual se centra este
trabajo, sino que proporciona estimaciones de rendimiento a partir de las caracteristicas del flujo a la entrada
y a la salida del mismo, y de algunos pardmetros geométricos tanto del rodete como del difusor. Al contrario
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Figura 1.1 Proceso de disefio de turbomdquinas propuesto por Japikse [1].

de como ocurre con las herramientas CFD, estos procesos no proporcionan informacién detallada sobre el
comportamiento aero-termodindmico, pero son de facil aplicacién y con tiempos de cdlculo muy pequeios,
convirtiéndose en un método adecuado para el inicio del proceso de disefio.

Actualmente existen softwares comerciales como AXSTREAM®O o Concepts NREC©O que incluyen en
sus especificaciones la generacién de disefios preliminares que cumplen con estos requerimientos; sin
embargo, éstos presentan varias limitaciones importantes. El c6digo de estos programas es de caracter
privativo y, por tanto, normalmente es inaccesible al usuario. Esto limita el conocimiento y control sobre las
decisiones tomadas durante el proceso de predisefio, pudiendo llegar a limitar el campo de aplicacién de estas
herramientas si, por ejemplo, se trabaja con fluidos o condiciones poco comunes y que olbigarian a introducir
consideraciones adicionales. Por otra parte, estos cddigos también resultan incompatibles con procesos de
optimizacién o herramientas externas que buscan la mejora y automatizacion del proceso iterativo de disefio
de las turbomdaquinas.

El objetivo del trabajo es desarrollar una herramienta que permita abordar el (pre)disefio unidimensional
de un compresor centrifugo de manera robusta y rdpida, con un nivel de detalle superior al otorgado por
otras metodologias tamién de cardcter unidimensional. Esta herramienta deberd ser, ademads, capaz de
estimar el comportamiento fuera de disefio de la mdquina disefiada. Como elemento novedoso, se considera



la posibilidad de que el disefio incorpore dlabes guia de geometria variable para el control del gasto. La
herramienta desarrollada se basa en el método presentado por Ronald H. Aungier en la referencia [2], si bien
el disefio y caracterizacion del comportamiento de los dlabes guia es desarrollo propio del autor basado en
otras referencias bibliograficas.






2 Fundamentos de los turbocompresores
centrifugos

El turbocompresor centrifugo es una turbomaquina que consiste en un rotor, normalmente denominado rodete
en este tipo de maquinas, que gira dentro de una carcasa, seguido de un estator. El rodete es el elemento que
convierte la energia mecdnica del eje en energia cinética y de presion (entalpia) del fluido. El otro elemento
principal de un turbocompresor centrifugo es el difusor, que se encuentra a la salida del rodete y convierte
la energia cinética del fluido en energia de presion (entalpia), completando asi el proceso de conversion de
energia. A la salida del difusor, se encuentra el colector o voluta, cuya funcién es recoger el flujo del difusor
y dirigirlo hacia el conducto de salida.

En el rodete se distingue una zona a la entrada donde los dlabes estdn curvados con objeto de desviar la
velocidad relativa hacia la direccién axial. Este tramo es conocido como zona inductora. Ademads, existen
rodetes donde los dlabes alternos, conocidos como splitters, comienzan no a la entrada del rodete sino en el
interior de la zona inductora, reduciendo asi a la mitad el nimero de dlabes a la entrada. De esta forma se
consigue incrementar la seccion libre de paso y evitar el bloqueo del flujo a la entrada del compresor.

El difusor afecta de forma notable al rendimiento del compresor ya que aproximadamente la mitad de
la energia del fluido a la salida del rodete es energia cinética que se transforma en presion estitica en el
difusor. Los difusores de los compresores centrifugos pueden ser con o sin dlabes. Los difusores sin dlabes
son mds econémicos; sin embargo, para la misma relacién de difusion, los difusores con dlabes son mas
cortos (profundidad radial) y presentan mejor rendimiento.

La Figura 2.1 muestra la seccién meridional y radial de un compresor centrifugo de referencia, el cual
incorpora un difusor con dlabes. Cada una de las estaciones numeradas en dicha figura corresponden a:

i
i

_u

Figura 2.1 Secci6n radial (izquierda) y meridional (derecha) de un compresor centrifugo [14].

1. Entrada al rodete
2. Salida del rodete - Entrada al espacio sin dlabes

3. Salida del espacio sin dlabes - Entrada al difusor
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4. Salida del difusor - Entrada a la voluta

5. Salida de la voluta
2.1 Triangulos de velocidades. Ecuaciones generales

El intercambio entre la energia mecdnica del eje y el fluido se realiza, en cualquier turbomdquina, en el rétor.
Para expresar la energia por unidad de masa intercambiada en el rodete y asi poder tener una base analitica
para el disefio, es necesario realizar un conjunto de hipétesis de partida.

En efecto, el flujo a través de un escalonamiento de un compresor centrifugo es un movimiento tridimensio-
nal con cierta complejidad, pero puede simplificarse a través de la denominada aproximacion unidimensional,
que supone que las condiciones del fluido son uniformes en determinadas secciones transversales del flujo.
De esta forma, es posible definir los vectores de velocidades a la entrada y a la salida del rodete para formar
los denominados tridngulos de velocidades con los que poder formular la ecuacién fundamental de las
turboméquinas, también conocida como ecuacién de Euler.

El triangulo de velocidades se refiere al tridngulo formado por tres vectores de velocidad:

* Velocidad absoluta respecto del observador fijo (sistema de referencia inercial), c.

* Velocidad relativa respecto del observador mévil solidario al rodete (sistema de referencia no inercial),
w.

* Velocidad periférica o de arrastre, debido al movimiento del sistema de referencia no inercial, u.

Desarrollando el Teorema del Momento Cinético de acuerdo a las velocidades previamente definidas, se
obtiene la ecuacion fundamental de las turbomdquinas o ecuacion de Euler:

W:M]'Celfl/lz'Cez (21)
donde:

* W es el trabajo especifico o trabajo por unidad de masa
* u; y u, son las velocidades periféricas a la entrada y salida del rodete, respectivamente.

* ¢,1 Y ¢,n son las componentes tangenciales de las velocdades absolutas a la entrada y salida del rodete,
respectivamente.

En el caso concreto de un turbocompresor centrifugo, los tridngulos de velocidades a la salida y a la entrada
del rodete se encuentran en planos perpendiculares, como se puede observar en la Figura 2.2

El diagrama h-s mostrado en la Figura 2.3, representa la evolucién del fluido a través de un escalonamiento
de turbocompresor centrifugo.

El tramo 0-1 representa el proceso de aceleracion del fluido en el conducto de entrada al escalonamiento,
el tramo 1-2 representa el paso del flujo por el rodete y el tramo 2-3, el paso del flujo por el difusor.

En el conducto a la entrada se cumple la siguiente ecuacion de conservacidn, asumiendo que dicho conducto
sea adiabatico:

3 c?
ho+§:h1+5 5 hoo = hoy 22

En el rodete, al aplicar la ecuacién de conservacién de energia segun el observador fijo, bajo la misma
hipétesis de adiabaticidad, se obtiene:

e 3
i+ 4+W=h+2 (2.3)
2 2
De igual forma, si se aplica la ecuacién de la energfa al observador mdvil, resulta:
2 2 2 2
wi  m—u w32
h4+ —+——=h+— 2.4
1+ 3 + > s+ > (2.4)
o bien:
2.2
u—m
hoy rer + = hop el (2.5)

2
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Figura 2.3 Evolucién del fluido de un escalonamiento de turbocompresor centrifugo [15].

El aumento de entalpia en el rotor seria, por tanto:

@ A-w

(2.6)



Capitulo 2. Fundamentos de los turbocompresores centrifugos

El primer término del segundo miembro representa la contribucion de la difusion de la velocidad relativa y
el segundo término la contribucién de las fuerzas centrifugas. Gracias a que la accién centrifuga no tiene
efecto sobre el desprendimiento de la capa limite, es posible alcanzar una elevada relacion de compresion (y
frecuentemente un elevado rendimiento) en esta parte del proceso de compresion.

La combinacién de las ecuaciones anteriores permite reformular el principio de conservacion de energia

de la siguiente forma:
2 G- B wi-wl

(= Iy) = 2ot 2o 2.7)

El difusor es un conducto estdtico y, por tanto, no se realiza trabajo mecanico. La ecuacién resultante del
aumento de entalpia (presion) estética del fluido de &, a h; que, por efecto de la desaceleracion del mismo
disminuye la velocidad desde ¢, hasta c3, queda de la siguiente forma:

W:

3 4
h2+ E = h3 + E 5 /’loz = h03 (28)

2.2 Parametros caracteristicos

Para la definicion de los tridngulos de velocidades y, con ello, también de la propia maquina, se emplean
una serie de pardmetros que los caracterizan. Los mds empleados son el grado de reaccion, el coeficiente de
carga y el coeficiente de flujo. Definidos estos tres pardmetros queda definido el tridngulo de velocidades.

2.2.1 Grado de reaccion

El grado de reaccion se define como la relacion entre el incremento de entalpia estitica en el rotor y el
incremento de entalpia de remanso total en el compressor (trabajo consumido).

h2_hl _ hz_hl
hOl_h03 w

El grado de reaccion suele ser ligeramente superior a 0.5 en turbocompresores centrifugos, lo que se
traduce en un mayor incremento de la presion el rodete que en el difusor.

R= 2.9

2.2.2 Coeficiente de flujo

El coeficiente de flujo es la relacién entre la velocidad radial y la velocidad periférica y se evalian frecuente-
mente a la salida del rodete. No obstante, esta convencidn no es universal y el pardmetro también puede ser
definido a la entrada del rodete.

o= (2.10)
L)

Este factor afecta al tamafio de la maquina: valores altos del coeficiente de flujo conducen a maquinas mas
compactas.

El coeficiente de flujo suele tomar valores proximos a 0,5 cuando se evalda a la salida del rodete aunque
su valor puede cambiar notablemente cuando la evaluacion es a la entrada del mismo. Al aumentar el
coeficiente de flujo, el rendimiento disminuye levemente a cambio de tener mayor flexibilidad en el disefio.
Por el contrario, al diminuir este factor, se vuelve mas inestable. Para aplicaciones donde el funcionamiento
permanezca en torno al punto nominal, interesaria un coeficiente de carga bajo, frente a aplicaciones donde
exista variaciones de la carga donde la tendencia es disefiar con coeficientes de flujo altos.

2.2.3 Coeficiente de carga

El coeficiente de flujo es la relacién entre el trabajo consumido en el compresor y el cuadrado de la velocidad
periférica a la salida del rodete.

¥ =

w
— (2.11)
u

Refleja la variacion de presidn y temperatura a través de la turboméquina.



2.3 Influencia del dngulo de salida del rotor. Tipos de alabes

2.3 Influencia del angulo de salida del rotor. Tipos de alabes

El pardmetro fundamental que caracteriza el dlabe de un turbocompresor centrifugo es el dngulo de salida del
rodete, denominado f3,. El estudio de este pardmetro se realiza a través del grado de reaccién. Si se hace la
hipétesis de que la velocidad absoluta a la entrada del rodete tiene entrada axial, ; = 0, y se supone que la
velocidad meridiana c,, es constante a lo largo del rotor, tanto el trabajo especifico como el grado de reaccién
pueden definirse como sigue:

quz'(uz_crz'tanﬁz) (212)
1 1 ¢

R=-+--"2.¢ 2.13
272, an @13

De este modo, existe un valor de 3, que anula el segundo término dentro del paréntesis de la expresién del
trabajo y, a partir de este, pueden clasificarse los dlabes del rodete. Si se toma como referencia la direccién
tangencial al rodete, valores def3, menores de 90° dan lugar a dlabes curvados hacia atrds. De la misma forma,
con valores de 3, mayores de 90° surgen dlabes curvados hacia delante y con 3, igual a 902, los dlabes serdn
rectos a la salida del rodete.

Figura 2.4 Rodete de turbocompresor centrifugo con élabes: a) curvados hacia atrés; b) curvados hacia
delante; c¢) de salida radial [15].

Los alabes curvados hacia atrds dan lugar a compresores mds estables y con relaciones de compresion
mads bajas, dado un cierto valor de velocidad periférica a la salida del rodete (combinacién de radio de
salida del rodete y velocidad de giro). La curva de actuacién (en operacion fuera de disefio) de este tipo de
compresores es relativamente plana. Al tener un grado de reaccién mayor de 0,5, la compresion tiene lugar
fundamentalmente en el rodete, lo que genera un mayor rendimiento. Cabe destacar que, a dia de hoy, se
conoce que el difusor es la zona de menor rendimiento, aunque las razones que originan este hecho no estén
adecuadamente explicadas en la literatura. Este factor hace que el disefio se centre en comprimir sobre todo
en el rodete, dlabes del rodete curvados hacia atras, aunque el trabajo especifico sea menorpara una cierta
velocidad periférica a la salida del rodete. Este tipo de dlabes se emplea en aplicaciones industriales donde el
tamafio del compresor no sea una limitacién de disefio.

Por otra parte, en aviacién o en disefio de grupos de sobrealimentacion el tamaio si es una de las principales
condiciones a la hora de disefiar por lo que suele emplearse grado de reaccién 0,5 y, en consecuencia, dlabes
radiales. El trabajo especifico es mayor en este caso que con dlabes curvados hacia atrds. La curva de actuacién
es también una caracteristica que premia el uso de este tipo de dlabes.

El uso de alabes curvados hacia delante implica generalmente un aumento del trabajo absorbido respecto
de los casos anteriores, teniendo estos escalonamientos un grado de reaccién menor de 0,5 y comprimir mas
en la zona de bajo rendimiento. La curva de funcionamiento es mds inestable que las anteriores, lo que genera
un comportamiento incierto fuera del punto de disefo. Por este motivo, no suelen emplearse este tipo de
rodetes.
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2.4 Influencia del angulo de entrada al rotor

El 4ngulo de entrada al rodete, ¢, se impone mediante el uso de dlabes guia a la entrada del compresor.
Estos pueden ser fijos o méviles, pudiendo variar asf el angulo de entrada segiin convenga en el punto de
funcionamiento (condiciones fuera de disefio). La entrada puede ser en contrarrotacion, si ¢, es menor que
cero; axial si o vale cero o en prerrotacion si o es mayor que cero.

Lo mads habitual es encontrar entrada axial o en perrotacién, ya que la entrada en contrarrotacién conduce
a velocidades de flujo relativo demasiado altas, que pueden provocar ondas de choque. Valores habituales del
dngulo de entrada son entre 15°y 20°. Ademads, se intentan disefar los dlabes de forma que produzca flujo en
torbellino libre. El flujo en torbellino libre es una ley torsional que permite resolver las ecuaciones generales
del flujo tridimensional en una turbomdquina térmica. Este andlisis tridimensional queda fuera del alcance de
estudio de este trabajo.

2.5 Otros factores que afectan al disefo

Existen ademads otros factores que afectan en menor medida al disefio del turbocompresor centrifugo, como
es el angulo de incidencia. El d4ngulo de incidencia se define como la diferencia entre el dngulo de entrada
del flujo y el dngulo de entrada del dlabe, ambos en la seccién de entrada al rodete:

i=a —a (2.14)

En turbinas este dngulo suele ser nulo y afecta poco al rendimiento del escalonamiento. Sin embargo, en
compresores este valor estd comprendido entre -10° y 10° para evitar que se produzca desprendimiento de
capa limite y optimizar de este modo el incremento de presion estatica del fluido. Para valores pequeiios,
elangulo de incidencia tiene poca influencia sobre el rendimiento del rodete pero puede llegar a afectar de
manera importante cuando la incidencia toma valores elevados.

El regimen de giro afecta también al comportamiento de la maquina. Al aumentar la velocidad de giro,
aumentan las velocidades perféricas y relativas, asi como el dngulo del flujo relativo a la entrada (y, por tanto,
la incidencia). Si la velocidad relativa fuera excesiva, podria conducir a niimeros de Mach superiores a 1 en
la seccién exterior de entrada y esto dar lugar a ondas de choque y bloqueo del compresor. Como norma
general, se impone que el nimero de Mach relativo en la seccién exteiror de entrada (didmetro exterior) no
supere 0,85 y que la velocidad periférica a la salida del rodete no sea superior a unos 450 m/s, esta dltima por
limitaciones mecdanicas.

La relacién de compresion maxima en un turbocompresor centrifugo con entrada axial dado el tridngulo
de velocidades a la salida del rodete y las condiciones del fluido a la entrada del mismo viene dada por la
expresion:

Pout Y- 1 Uy Coo ) -l
M. — (P _ (Y=l 4o (2.15)
e ( Pin )méx ( Y R- Tl

Si la relacién requerida fuera mayor, se recurrirfa a un turbocompresor centrifugo con varias etapas.



3 Diseno de turbocompresores radiales.
Implementacion

Un turbocompresor se disefa para alcanzar unos requerimientos de relacién de compresion y gasto masico,
con un cierto margen de operacion estable (margen de bombeo) y con una alta eficiencia en el punto de
disefio [6]. Los pasos del disefio y construccion de los compresores son cinco, y cada una de estos pasos va
afiadiendo un mayor grado de fidelidad con respecto al paso anterior, el cual aumenta la certeza y veracidad
de los resultados en cuanto a la prediccion del flujo en el interior de la maquina se refiere [5]:

1. Disefio de los pardmetros principales de operacion en la linea media de secciones de representativas de
la maquina.

2. Disefio basado en estudio de multiples lineas de corriente (Multi-stream) en las mismas secciones
representativas de la maquina.

3. Optimizacion del flujo en secciones representativas de la maquina, incluidas secciones en el interior de
los componentes principales Throughflow.

4. Optimizacién basada en herramientas CFD.

5. Ensayos experimentales.

El incremento de la fidelidad en la prediccion del comportamiento del compresor viene dada por un
aumento de la carga computacional, empleando cdlculos de mayor orden y complejidad. El disefio en base a
la linea media define tanto la seccion anular del compresor como el flujo entre dlabes a través del radio medio.
En esta primera fase, el flujo se considera potencial (no viscoso) y unidimensional, y tanto la viscosidad
como los efectos tridimensionales y las pérdidas se calculan a partir de correlaciones empiricas. Los disefios
Multi-stream o Multi-meanline incluyen la variacién de los triangulos de velocidades en la direccion normal
a la coordenada meridional, con el fin de determinar la torsion tridimensional de los alabes. El analisis
Multi-meanline estd basado en el equilibro radial, suponiendo que la presion, en direccion radial, de cada
linea de corriente qe atraviesa el compresor debe compensar la fuerza centrifuga provocada por el mismo. En
este método de disefio también se abordan las pérdidas mediante correlaciones empiricas.

El disefo conceptual del compresor otorga al disefiador los pardmetros necesarios para el disefio de los
dlabes, los cuales se incluyen en los métodos de optimizacion tridimensionales y Throughflow. El disefio
conceptual del compresor otorga también los pardmetros requeridos para los calculos conceptuales de peso,
ruido y coste del mismo.

La optimizacion Throughflow estd basada en el andlisis de la curvatura de las lineas de corriente, caracteri-
zando asi el paso del fluido por cada linea de corriente en cada conducto formado entre dlabes contiguos.
Este método de aproximacién continda asumiendo el equilibrio radial ya asumido por el método anterior. Sin
embargo, la caracterizacién de los perfiles de los dlabes pasan a ser variables de disefio y los modelos de
pérdidas no se aproximan mediante correlaciones empiricas.

La optimizacién tridimensional basada en herramientas CFD puede predecir completamente los flujos
tridimensionales en el compresor, teniendo en cuenta los efectos viscosos, incluso en la capa limite aunque
sea de manera simplificada en este dltimo caso. Este andlisis es no obstante muy pesado desde el punto de
vista computacional.

11
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El objetivo final de realizar el disefio completo de un turbocompresor es garatinzar que dicho compresor
es construible y que cumplird con los requisitos de disefio. Un disefio conceptual de un compresor, seguido
de un andlisis y un método de optimizacién es capaz de proporcionar un mapa de comportamiento del
compresor. Un disefio basado en la linea media seguido de un andlisis Multi-meanline no supone una carga
computacional elevada y puede ser incorporado dentro de una herramienta que permita obtener los mapas
de comportamiento del compresor partiendo de sus pardmetros de disefio. En su conjunto, la menor carga
computacional y flexibilidad/robustez de estas herramientas permite su incorporacién en un algoritmo de
optimizacién para realizar estudios de sistemas complejos con un coste computacional asumible.

Modelos de comportamiento

El flujo que atraviesa el compresor puede ser descrito como viscoso, transitorio y rotacional, con acusados
gradientes de presion. Ya que el andlisis de linea media y de lineas de corriente suponen fujo potencial
bidimensional, los efectos asociados a la viscosidad y los efectos tridimensionales se tienen en cuenta a través
de modelos de pérdidas. Estos modelos predicen las pérdidas de presién de remanso en el compresor y los
flujos secundarios en diferentes condiciones. Existen muchos modelos de pérdidas en la literatura, incluidos
los expuestos por Aungier [2] y por Koch & Smith [7] entre otros.

La historia del disefio de los turbocompresores se ha desarrollado en base a los ensayos realizados con
tineles de viento y andlisis de actuaciones de cascadas de dlabes. Estos andlisis han dado como resultado
diferentes correlaciones de pérdidas que definen el disefio preliminar de los compresores y facilitan la
implementacion de nuevos métodos de disefio. Aunque las correlaciones empiricas derivan de estos modelos
de pérdidas y contribuyen a un mejor entendimiento de las turboméquinas, estos modelos siguen siendo
dependientes de ser contrastados con datos experimentales [8].

Los modelos de pérdidas son necesarios no solo para aumentar la precision a la hora de predecir el
comportamiento Optimo del compresor, sino también para predecir y caracterizar las zonas y regimenes de
comportamiento inestable del compresor, como el bombeo o el bloqueo. Predecir el bombeo y el bloqueo
del compresor es necesario si se quiere obtener un mapa de comportamiento util. La linea de bombeo es
especialmente necesaria en el disefio del compresor ya que el compresor debe estar disefiado para evitar
comportamientos inestables en cualquier condicién operativa [9]. Las caracteristicas y efectos del bloqueo
y del bombeo poseen una naturaleza claramente tridimensional. Las aproximaciones requeridas para un
andlisis de linea de corriente axisimétrico no permiten caracterizar estos efectos tridimensionales provocados
por el bombeo y/o bloqueo del compresor, por lo que es necesario otro criterio para determinar cudndo se
produce este comportamiento inestable [10], el cual proporciona limites y restricciones en la operacién de
los compresores que deben ser tenidas en cuenta en la fase de disefio [9].

Para crear un rdpido disefio conceptual de turbocompresor para una determinada aplicaciéon y generar sus
mapas de comportamiento, se deben seguir las siguientes cuatro tareas [5]:

1. Crear un método de disefio paramétrico conceptual para definir la geometria.
2. Implementar un modelo de pérdidas para el andlisis del comportamiento basado en esa geometria.
3. Encontrar el punto de operacién 6ptimo.

4. Generar los mapas de comportamiento del compresor para ese disefio.

Siguiendo estos cuatro pasos expuestos, se consigue adaptar y combinar los elementos y caracteristicas
principales del diseilo Multi-meanline y andlisis del comportamiento del compresor, abordando un método
de toma de decisiones y garantizando que los requerimientos y restricciones se cumplen en la fase de disefio
conceptual.

Son muchos los métodos de disefio conceptual que aparecen en la literatura, incluyendo los procesos de
disefio empleados por la NACA. Debido a la dependencia entre muchos de los pardmetros caracteristicos para
predecir el comportamiento del compresor en su punto de disefio, existen muchos planteamientos diferentes
para definir la geometria del compresor. Por ejemplo, el compresor transénico de cinco escalonamientos de
la NACA se determiné definiendo el factor de difusién en punta del dlabe (shroud) para un rango aceptable
de comportamiento estable del compresor [11]. Por otro lado, en el disefio del compresor subsénico de ocho
escalonamientos, el cual utilizaba otra serie de suposiciones, se determiné el nimero de escalonamientos a
partir del coeficiente de sustentacion de los dlabes. Debido a la existencia de modelos mas modernos que
permiten la caracterizacion de la difusién y los dlabes transénicos, el uso del factor de difusién o el coeficiente
de sustentacion como pardmetro de disefio conceptual no se aplica en la actualidad.

Cohen, Rogers y Saravanamuttoo [12] presentan un método de disefio de compresor que considera el
incremento de entalpia de remanso por escalonamiento como pardmetro de disefio. Farokhi [13] presenta un



3.1 Método de Aungier

13

método de disefio similar que emplea el coeficiente de carga para determinar el incremento de entalpia en cada
escalonamiento. Mediante cualquiera de estos procedimientos es posible desarrollar un disefio conceptual de
turbocompresor. Dicho disefio se puede llevar a cabo en cuatro simples pasos, asumiendo flujo adiabatico,
estacionario y uniforme[5]:

1. Disefiar la seccién anular de entrada y salida.

2. Calcular la relacién de compresion del escalonamiento y su geometria.
3. Resolver secuencialmente los tridngulos de velocidades.
4.

Definir los pardmetros geométricos de los dlabes.

Para definir los pardmetros geométricos de los dlabes serd necesario emplear correlaciones empiricas de
pérdidas. De igual manera, los tridngulos de velocidades correspondientes al paso 3 son necesarios para
caracterizar la relacion de compresion del escalonamiento, siendo necesario un célculo iterativo para la
resolucién del mismo.

3.1 Método de Aungier

El método de disefio propuesto por Aungier [2] se basa en un disefio escalonado y en cascada, en el que los
diferentes elementos que componen el compresor se disefian de manera independiente y en orden natural de
aparicion (rodete, difusor y voluta). En cada componente se evaldan tres zonas caracteristicas: entrada, salida
y garganta. A partir de los estados termodindmicos en estos puntos, se calculan las pérdidas de cada uno de
los componentes, resultando ser un proceso iterativo debido a que son necesarias las condiciones de salida
para el célculo de dichas pérdidas. En la Figura 3.1 se representa el diagrama de flujo del proceso general de
célculo del pre-disefio de un compresor centrifugo:
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]
LY

4 R P

I ller IR
> mpe \
Design '
Guessed losses do not
v include Impeller since these
- will be taking into account
Diffuser _ when designing it. Therefore
Design ™. they only include elements
\ appearing after it
\
L 4 AT
— -
Volute/RC === "
Design
| —
. - Re-evaluate whole
\ 4 R COMmpressor

Figura 3.1 Diagrama de flujo del pre-disefio de un compresor centrifugo [4].
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La eleccion de las variables iniciales para el disefio de tubocompresores es flexible y en la literatura se
proponen numerosas combinaciones de variables y pardmetros adimensionales para inicializar dicho proceso
de disefio. Los pardmetros adimensionales mds cominmente empleados son la velocidad especifica n; y el
didmetro especifico d,. Balje [16] presenta en su libro numerosos diagramas, para diferentes turboméquinas,
en los que se representa el rendimiento esperado de la mdquina en funcién de su velocidad especifica ng y su
didmetro especifico d,. Sin embargo, en este trabajo se han seleccionado los coeficientes de flujo ¢ y carga y
como pardametros de disefio, los cuales son equivalentes a la pareja de valores (n,d,) definidos como:

c w
o=-"2 v== 3.1
I/l2 I/l2

Es importante abordar la eleccion de los valores de los pardmetros de disefio en base a un cierto criterio.
Entre los que se encuentran en la literatura, se puede destacar los criterios seleccionados por Aungier [2], Balje
[16], Khan [17] y Whitfield y Baines [18], los cuales proponen intervalos recomendables y valores 6ptimos
para turbocompresores centrifugos (ver Tabla 3.1), contemplando consideraciones tanto aerodindmicas y
termodindmicas como consideraciones mecdnicas e interaccion entre rodete y difusor.

Tabla 3.1 Limites y valores 6ptimos en las variables de disefo de turbocompresores centrifugos [2] [16] [17]

[18].
Parametro Valor minimo Valor maximo Valor éptimo
Coeficiente de flujo, ¢ 0.01 0.1 0.04 - 0.05
Coeficiente de carga, ¥ 0.48 0.54 0.5
Grado de reaccion, R 0 1 >0.5
Namero de Mach, M, - 1 0.6-0.7
Relacién de compresion - 4.2 <3.5
Velocidad especifica, n, 0.1 1 0.6
Didmetro especifico, d, 2 10 35
Velocidad periférica, u, - 500 -

A continuacién se expone el proceso de disefio de cada uno de los subsistemas que componen el turbocom-
presor centrifugo, segiin la metodologia propuesta por R. Aungier.

3.2 Aplicacion del método de Aungier al diseio del rodete

En un turbocompresor, el inico elemento que aumenta la entalpia del fuido y, por tanto, consume trabajo
mecdénico, es el rodete. En el disefio del rodete se estiman previamente una serie de pérdidas asociadas
a diferentes elementos del turbocompresor, con el fin de evaluar el trabajo global (trabajo de compresion
mas pérdidas) que debe transmitir el rodete al fluido para suplir dichas ineficiencias. A partir tanto de esa
estimacion de pérdidas, se inicia el proceso iterativo de disefio del rodete hasta conseguir la convergencia de
la solucién que cumpla las siguientes caracteristicas:

* Se alcanza una presién de remanso a la salida (p,,) compatible con la estimacion de pérdidas de los
elementos del compresor que se encuentran aguas abajo del rodete.

* Se cumple el balace de masa a través del rodete.
» El rendimiento interno del rodete se encuentra entre limites aceptables.

* El coeficiente de carga de los dlabes es aceptable.

Para alcanzar esa presion de remanso py,, se necesita un salto entdlpico tal que pgy, = f(hgy,s,). El salto
entédlpico necesario por tanto se calcula en funcién del rendimiento isentrépico del rodete y las condiciones
de entrada, siendo éste ademds coincidente con el trabajo a realizar sobre el fluido.

hoy = hoy +W (3.2)

gy —hoy

(3.3)
hoa s — oy

ns,rot -
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Figura 3.2 Representacién de un rodete abierto [4].

hoy = hoy +1-15 (3.4)

Siendo I, "Work Input Coefficient” el coeficiente de carga del rodete. Este pardmetro es, como se ha
dicho anteriormente, una medida de la energia que se aporta al fluido en el rodete y engloba tanto el trabajo
necesario para realizar la compresién como todas las pérdidas incurridas en el rodete, desde las pérdidas de
incidencia a la entrada, a las pérdidas de recirculacion, fugas, etc. Ademads, este coeficiente incluye numerosos
factores pero no todos son tratados de igual manera. Se pueden distinguir entre dos grupos de pérdidas que
implican un necesario aporte de trabajo adicional al trabajo de compresién minimo; es decir, un / mayor: 1) I
que hace referencia a las pérdidas producidas en el mismo rodete; 2) I,,,,, las pérdidas pardsitas (rozamiento
del disco, recirculacion y fugas) que disipan potencia sin verse traducido en un impacto sobre la evolucién de
la presi6n del fluido en el interior del rodete.

[=1Iy+1,, 3.5)
Ly =lyp+1,+1; (3.6)

Las pérdidas asociadas al rodete (1) no se calculan directamente a través de una correlacion sino que se
imputan directamente con el aumento de entropia del fluido, es decir, afectando al rendimiento y la presién
alcanzable a la salida del rodete. La entropia a la salida del rodete, s,, se obtiene a partir del aumento de
entalpia y presion relativas a la salida. Conviene notar que A, ,,; queda definida y fijada una vez se tiene el
radio de salida y velocidad de giro del rodete. No es asi, sin embargo, con la presion, siendo necesario un
nuevo bucle de convergencia para calcular el factor de correcién, f,,,,.

2 2
U, —u
hoa ret = hot rer + 21 5 ! 3.7)
Po2,rel = P02,s +fcorr . (pOLrel - pl) ’ Z Oyt (3.8)
fcorr = f(pOZ,rel’ h02,rel) (3.9

El sumatorio de pérdidas } w,,, engloba numerosos factores de pérdidas, en concreto pérdidas por inciden-
cia, difusion, bloqueo, friccién, gradientes de presion blade-to-blade y hub-to-shroud, expansion brusca,
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mezcla, fugas y flujo supercritico, todos ellos definidos de manera detallada en el trabajo de Aungier [2].

Qrot = Z wrot = winc + wdif + wCH + wxf + Wpy, + wHS + w)k + wmix + wcl + wcr (310)

Una vez conocidos /iy o1 Y P2, rer» 52 queda definido por las ecuaciones de estado s, = f(hga ers Po2.rer) Y
las condiciones a la salida del rodete quedan por tanto fijadas a partir del balance de masa. Finalmente el
coeficiente de carga I se obtiene segin la Ecuacién 3.15, siendo ¢ el factor de deslizamiento y B, el factor
de bloqueo a la salida del rodete (ver Ecuacién 3.34).

Cr2
= 3.11
2 senf3, G.11)

2

h :hoz—% (3.12)
P2 = f(s2,h,) (3.13)

n
Crz_Az'(l—Bz)'Pz G19

t .
IB:c-<1—A-c,2-C°uf2)—”‘u§‘“ (3.15)
2

Con la entalpia de remanso a la salida del rodete caracterizada, es posible definir completamente el estado
termodindmico del fluido a la salida del rodete, incluyendo la presién de remanso p,. En la Ecuacién 3.15
es necesario conocer previamente el dngulo de salida de los dlabes, el cual es fijado previamente como
pardmetro de disefio. En lineas generales, los dlabes curvados hacia atrds producen un mejor rendimiento a
costa de un menor aumento de entalpia en el rodete [3]. Siguiendo dicho criterio, se intenta mantener f3,
curvado hacia atrds siempre que sea posible.

B, = tan “©2 (3.16)
%)
MZ'CQZZAhO+ul 'Cel (317)

La componente tangencial de la velocidad absoluta necesaria para conseguir el salto entdlpico de remanso
deseada se determina a través de la ecuacién de Euler (Ecuacién 3.17), siendo necesario a su vez conocer
previamente dicho salto de entalpia de remanso que se producira en el rodete y, por ende, en el compresor.
Centrandonos tnicamente en el disefio del rodete, para caracterizar dicho salto de entalpia a partir de la
relacién de compresion desada es necesario conocer el rendimiento de éste. Este rendimiento es desconocido
en primera instancia, por lo que serd necesario implementar un nuevo bucle de convergencia para estimarlo.

En relacién al factor de deslizamiento, o, el modelo original de Aungier [2] utiliza la correlacién de
Wiesner (Ecuacién 3.18) [19], corregida para calcular este pardmetro segtn la Ecuacién 3.19.

o=1- Yin(p) (3.18)
Ziot
e_g. \Vh/0
Opp=0-|1— (1_ sjl-m) para € > g, (3.19)
m
Siendo:
e="1 (3.20)
)
€im = exp (—8.16-sen (B,) /Z,/) (3.21)
Lypii
Zef = Ztot +Zs‘plit : %t (3.22)

tot
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Siendo Z,, y Z;;, el nimero de dlabes completos y de longitud reducida respectivamente y L, y L;;; 1a
longitud de los mismos. Siguiendo las ecuaciones anteriores, el factor de deslizamiento solo dependeria de la
geometria y este hecho no es completamente cierto. Para un compresor con una geometria especifica, las
condiciones de operacion también influyen en el factor de deslizamiento [23, 20] . Debe tenerse en cuenta
que la influencia de las condiciones de operacion es poco relevante durante el proceso de disefio, ya que la
geometria s6lo depende del valor de o. Sin embargo, durante la operacion, si es necesario considerar las
condiciones especificas para calcular las pérdidas vinculadas al deslizamiento. Este aspecto serd tenido en

cuenta en el estudio del comportamiento fuera de disefio.

El célculo del factor de deslizamiento no es algo trivial; es mds, a dia de hoy se siguen encontrando nuevos
articulos cientificos en la literatura en los cuales se expone como estimar este factor de deslizamiento de
manera mds precisa. En la referencia [21] los autores proponen una correlacion que presenta, segin los
resultados publicados, una buena aproximacion a gran parte de los resultados experimentales. No obstante,
la implementacién de este método implica la definicion geométrica de los canales del rodete, siendo esta
geometria mayoritariamente desconocida en el modelo unidimensional expuesto en este trabajo. En la
referencia [22] se aborda un método de célculo basado en las correlaciones originales de Whitfield y Baines
[23] sin la necesidad de conocer la geometria interna del canal. Combinando los expuesto en las referencias
[20] y [22], es posible implementar un método iterativo de calculo siguiendo el modelo de flujo de Jet-Wake.

Uw::ko
Jet Wake =

Figura 3.3 Representacion del modelo Jer-Wake [24].

Los modelos Jet-Wake dividen la salida del canal en dos zonas, idealmente uniformes y con un flujo distinto
entre ellas. En la cara de presion de los dlabes aparece un flujo acelerado mientras que en la cara de succién
la velocidad de salida es reducida. El objetivo es obtener un factor de deslizamiento medio a partir de los
respectivos O, ¥ Oy,qt, Siguiendo el procedimiento presentado en la Figura 3.4 y las Ecuaciones 3.23 - 3.29:

m

X = —m" (3.23)
o = 1+ (1= ) (3.24)

.
Bpju =5 iv; _ (3.25)

et
B, —1 U, Ap e

= 405. 2. £ t 3.26
ﬂZ,]et 2 + sen WZ,jet fz r 'b2 .th + anﬁZ Cosﬁz ( )

Ap
Ay j = —22 (3.27)

Cos 327 Jjet
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A,
=1- =< 3.28
€ 4, (3.28)
x =0.93¢% +0.007¢ (3.29)
Siendo:
f,=5.73-10"%-(90 - B,) (3.30)

Una vez conocida la relacion de gastos mdsicos para cada zona, es posible calcular el factor de deslizamiento
de cada zona de la siguiente manera:

COoS
cjet=1—#.(1+s) (3.31)
tot
”2
c=1-126- 3 & (1-0j,) (3.32)
o—(1-yx) o,
Gwake:—( XX) i (3.33)

Otro factor relevante a la hora de afrontar el disefio de turbocompresores es el factor de bloqueo a la
salida del rodete (Ecuacién 3.34), apareciendo su efecto en la Ecuacién 3.15. Este factor estd asociado con
el desprendimiento de la capa limite en los dlabes (y por lo tanto también con el flujo de recirculacién) y,
a medida que éste aumenta, la velocidad relativa de salida también lo hace. Si el factor de bloqueo crece
demasiado, puede ocurrir que se produzca bloqueo en el rodete (Mach igual a la unidad).

— -d b3 ] A2-py-b 5.
B2 = wfr - cot <p01 pl ) . Wl H + |:03 + 22:| L p2 2 + cl (334)
Do2 — D2 wy - by Lig| Pp1-Lep  2:02

Para concluir, es necesario determinar el nimero de dlabes que compone el rodete. Es importante que el
rodete incorpore una cantidad de dlabes minima que garantice que ciertos pardmetros permanezcan dentro
del rango recomendado en la literatura. En concreto, el propio Aungier propone que se controle la carga
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aerodindmica sobre los dlabes (BL, Blade Loading), relacionada directamente con la relacion de difusion (Aw,
variacion de velocidad relativa a través del rodete) [2]. En caso de no cumplir con los valores recomendados,

se va aumentando paulatinamente el niimero de 4labes del rodete hasta conseguir un valor minimo aceptable.

Aw

BL=2.— "%
W]+W2

BL<1 (3.35)

4'””'2'142'13

Aw = (3.36)

Ze - LF B
Si la carga aerodindmica (BL) es grande, la diferencia de velocidades y, por tanto, de presiones entre las
caras de succion y presion de los dlabes crece, aumentando por lo tanto las pérdidas asociadas a la estela. En
contrapartida, un mayor nimero de dlabes implica una mayor pérdida asociada a la friccién.

Por otra parte, los rodetes presentan un incremento pronunciado del ya mencionado "work input coefficient
1" cuando operan con una alta relacién de compresion y gasto mdsico pequefio, asociado a la recirculacién
de flujo en la parte superior del canal entre dlabes (shroud), desde la descarga del compresor hacia la entrada
del mismo. En el método de Aungier [2] se facilitan una serie de correlaciones empiricas, generalizando el
factor de difusion de compresores axiales expuesto por Lieblein [40] para compresores radiales y de flujo
mixto:

A

Wiy = L2 E AW W; raw (3.37)
W. 2

D, = WLz (3.38)

(D%f1>.(%—2-cotﬁz)20 si Deq>2

I = (3.39)
0 si Deq <2

Siendo A, la relacién de difusion ya definida en la Ecuacién 3.36. Lieblein destacé en su trabajo [40]
que, para un factor de difusi6n equivalente pequefio (D,, < 2), el factor /, es nulo ya que la influencia sobre
la capa limite y su deprendimiento es minimo. Sin embargo, para valores mayores del factor de difusién
equivalente, éste adquiere su valor correspondiente a partir de la Ecuacién 3.39.

Para concluir, el diagrama de flujo simplificado del disefio y andlisis del rodete se presenta en la Figura 3.5
3.2.1 Tipos de rodete

La mayoria de compresores incorporan rodetes abiertos. Es decir, no existe pared de dlabe a dlabe en la
parte superior del canal. Sin embargo, en algunas aplicaciones puede resultar interesante emplear rodetes
cerrados. Existen algunas ventajas y desventajas para cada tipo por lo que ambos deben ser considerados
como opciones de disefio. A nivel de método de célculo, esto implica la incorporacién de correlaciones
especificas para el rodete cerrado al conjunto de ecuaciones que componen el modelo original del rodete
abierto.

El tipo de rodete afecta fundamentalmente a las pérdidas que se producen en su interior. Los rodetes
cerrados presentan mayores perdidas por rozamiento, @y, ya que incorporan una nueva superficie de contacto
con el fluido de trabajo.

w 2L
wfr —4. Cf' ( mean) . tot (3.40)
wq dH,mean

Las pérdidas de rozamiento se modelan siguiendo el principio de pérdidas en tuberias, siendo la variable
dy el didmetro hidraulico equivalente del canal. Aunque la Ecuacién 3.40 es la misma tanto para rodetes
abiertos como para rodetes cerrados, no lo es el valor de dj;. El perimetro mojado del rodete cerrado incluye
la superficie superior de cierre del rodete mientras que en los abiertos no. Por ello, para el mismo drea de
paso, el didmetro hidrdulico equivalente del rodete cerrado serd menor que en el caso del rodete abierto,
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Figura 3.5 Diagrama de flujo simplificado del disefio y andlisis del rodete de un turbocompresor centrifugo

(4].

(@) Rodete cerrado [26]. (b) Rodete abierto [25].

Figura 3.6 Tipos de rodete.
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incrementando por tanto las pérdidas por friccién. Debe tenerse en cuenta que el drea y el perimetro mojado
usados para calcular el didmetro equivalente es una media entre la entrada y la salida.

dy+dy,

dH,mean = ) (341

4. Area1 /Zt()t B thl
2-b)+ [2”‘71,h/zmz — 1] -sen (By ;) + [zn'rl,s/ztot —I;] -sen ([31,3)

. Area, / (Zy +Zsp1it) — Iy
2-by+2- 2712/ (Ziy +Zsplit) —t] -cos (B,)

Por otra parte, en los rodetes abiertos existe una corriente del fluido que fluye entre canales adyacentes por
el intersticio entre los dlabes y la carcasa, desde el lado de alta presién de los dlabes hacia el lado de menor
presion (ri1;), reduciendo asi la presion total alcanzable. Esta pérdida se imputa de dos maneras diferentes
en los rodetes: a través del pardmetro @,;, incluido en el coeficiente de carga del dlabe I, y también como
pérdidas parésitas, ;. La razén de esta dltima se debe a que el flujo mésico a través del intersticio del rodete
debe ser comprimido de nuevo por el compresor [2]. Sin embargo, existen otro tipo de pérdidas parasitas
relacionadas con las fugas. Entre la carcasa y la cubierta se crea un canal entre dos puntos de diferentes
presiones (entrada y salida) produciendose flujo mésico a través de éste y en direccion meridional que se
conoce como leakage mass Flow. Al flujo deseado a través de los canales del rodete habra que afiadir esta
recirculacion, siendo por tanto el gasto masico en el interior del rodete mayor que en el difusor (sin incluir
las fugas que puedan existir hacia el exterior a través de los sellos del eje). El caudal de recirculacién sufre

dH,l =

(3.42)

dy,=4 (3.43)

la misma evolucién que el resto del fluido, absorbiendo asi parte del trabajo consumido por el compresor.

Ademads, esta energia comunicada al fluido en forma de trabajo se pierde completamente cuando retorna de
nuevo hacia la entrada debido a la friccién con la carcasa y el propio rodete, es decir, la energia se disipa
en un proceso de laminacién a través del juego rodete-carcasa, disminuyendo el rendimiento de este como
consecuencia de las cargas pardsitas /; .

Aungier [2] propone el cdlculo de este flujo masico de fuga hacia la admisién utilizando las correlaciones
publicadas por Egli [27] para sellos de laberinto, tanto para rodetes cerrados como para rodetes abiertos. La
geometria tipica de los sellos de laberintos usada para esta correlacion se puede observar en la Figura 3.7.

Para rodetes cerrados:

-
=28 (3.44)
m
i, =m-d-8,-C,-C,-C,-p-VR-T (3.45)
1
C.,=1-— — s T (3.46)
3+ [‘1+1065/z}

2.143 - [log(N) — 1.464] 0.375TT,e

= N—4.322 L= T 7 e (3.47)
5 5

Co= 14X |5 =Xy log (14 )| /(1-X,) (3.48)
X, =15.1—0.05255-exp0.507 - (12— N) N<12 (3.49)
X, =13.1540.1625-N N>12 (3.50)
X, = 1.058+0.0218-N N<I12 (3.51)

X, =132 N>12 (3.52)
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Para rodetes abiertos:

Ty - Uy

I, = ———== 3.53
L 2'1/{2 m ( )
mCL = p2 Zef . 6 'Lm U, (354)

2-A
uey = 0.816- [ = =PCL (3.55)

%)

- (rycop—1°Co1)
A = _ 3.56
Pcr Z,, 7 b1, (3.56)
F=tn (3.57)
2

h— @ (3.58)

Siendo 0 el hueco entre el rotor y el cierre de laberinto (ver Figura 3.7) y L,, como la longitud meridional
del rodete en base a la linea media.

| i
FIN

LAND 8*
f I - IT

d - D —=

Figura 3.7 Pardmetros geométricos de referencia del cierre de laberinto [2].

Otras pérdidas que presentan diferencias en cuanto a incorporar un rodete abierto o cerrado se refiere son
las de rozamiento con la carcasa o, mejor dicho, las pérdidas que produce el rozamiento del fluido alojado
entre el disco soporte del rodete y la carcasa de la parte trasera del mismo (lado del eje). La carcasa estdtica
frena el movimiento del fluido que a su vez frena el rodete, suponiendo por tanto una pérdida de eficiencia. A
este efecto se le conoce como friccién en el disco (Disk friction) o venteo (Windage) y las pérdidas asociadas
se calculan a partir de la Ecuacién 3.59 segtin [28], siendo C;, un coeficiente en el que se contabiliza el
rozamiento del disco, Cy;;, y €l rozamiento asociado a la parte superior del canal en los rodetes cerrados
Cys.- Este ultimo coeficiente es nulo en los rodetes abiertos.

2
.u .r
Liy = (Cora+Cre) - 7‘)22.; 2 (3.59)

La definicién del pardmetro Cy,,. aparece detalladamente expuesta en los trabajos realizados por Daily y
Nece [41, 42]. Para su correcta definicion, se deben considerar cuatro regimenes de operacion diferentes:

1. Laminar, capa limite adherida.

2. Laminar, capa limite desprendida.

3. Turbulento, capa limite adherida.

4. Turbulento, capa limite desprendida.
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Figura 3.8 Perfil de un rodete cerrado, m,,,,, (destacado en rojo) y cierre de laberinto (destacado en verde)
[4].

Siendo 0 el hueco entre el rotor y el cierre de laberinto (ver Figura 3.7), w la velocidad de giro y r,,, el
radio del rodete, el pardmetro C;, queda definido como el médximo valor de las siguientes expresiones

(3.60)
Ly
(Cl) CMI,& = (LZS-RL)
Trot s 01
0 C 37'(@)
( ) M2,s (L Re
Cyys = max rot (3.61)
' (¢) Cus 0
(% 6 .Red
0102-(%)01
(d) Cyay = —f02

Por otra parte, definiendo € como la rugosidad rugosidad relativa del rodete y L,, como la longitud

m
meridional del rodete a la altura de la linea media, el resto de contribuciones al factor ’ quedan definidas
de la siguiente manera:

0.25
L =3.8-log)g (rmt) —24. (5) (3.62)
CM" € Tyor
€ —0.4
Re,+/Cyys = 1100 (r> (3.63)
rot
Re, = 1100+ (2£) =6 10° (3.64)
ooy lee(rd)
CM” _ CMs + (CMr CMS) log(%g) si Re < Rer
CMr

(3.65)
si Re > Re,
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Tanto en el trabajo de Aungier [2] como en los trabajos realizados por Daily y Nece [41, 42], se proponen
dos correlaciones para corregir el factor C;, ideal, basados en factores definidos como K y K:

| Cyy  si Re > Reg
Cono = { Cys si Re<Re, (3.66)

(1-K))

Cy=Chype—— 27 3.67
u = o T ko) 07
(]
Cy.=0.75-L,-Cy - —= (3.68)
"3 ot — 1 rot
Cya = 0.75-Cy (3.69)

3.3 Aplicacion del método de Aungier al disefo del difusor

A diferencia del rodete, el procedimiento de disefio cambia sustancialmente dependiendo del tipo de difusor
seleccionado. Aunque existen numerosos tipos de difusores, se pueden separar en dos grandes grupos: sin
dlabes y con dlabes. Desde el punto de vista de un andlisis unidimensional, como el propuesto por Aungier
[2], no existe una gran diferencia entre un difusor con 4labes tipo cufia o con un perfil aerodindmico, ya que
al igual que en el caso de rodete, no se analiza el flujo en el interior de cada componente.

Vaneless diffuser
e I - e _Vaned diffuser
“ - e L

N
e * Impeller

Figura 3.9 Esquema de un difusor sin dlabes (izquierda) y de un difusor con dlabes (derecha) [29].

3.3.1 Difusor sin alabes

Las principales caracteristicas geométricas de un difusor sin dlabes se reducen a los radios y alturas a la
entrada y salida del difusor: r3,r4,b5,b4. La evaluacioén de un difusor sin dlabes se aborda a través de la
conservacion de la masa y el momento cinético. Tedricamente se deberfa estudiar la evolucidn infinitesimal a
lo largo de una linea de corriente pero, como en otros cdlculos similares, se evalia de manera incremental
entre un nimero de puntos intermedios (seccidén genérica a) de manera que, considerando un difusor sin
alabes recto, la ecuacion de continuidad se define como:

m:cr2'p2'(2'7r'r2'b2) :Cra'pa'(2'7r'ra'ba) (3.70)

Coo 1y =Coq 1y (3.71)
Por otro lado, considerando las pérdidas asociadas al difusor sin dlabes (principalmente pérdidas por

friccioén y difusién):

dp  c}-sen(a,) de, c¢-¢,-cp dl
i A i 4 (.72
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Siendo %’ las pérdidas asociadas a la difusién:

dlp 1 dc
=D — 2.(p—p)-(1—E) — - — 373
Ir (pi—=p)-( )p'c 5 (3.73)
E=1 D<0 (3.74)
1)2
E=1-02 - 0<D<D, (3.75)

D
E=08\/7 D>D, (3.76)

Las siguientes correlaciones (Ecuaciones 3.77 y 3.78) han sido calculadas en funcién de datos experimen-
tales segun [2].

b d
p=-2.% (3.77)
c dr
b\ 035
D, =04- <L1> -senq (3.78)

El coeficiente de pérdidas ¢, se calcula de igual manera que en el rodete, es decir, en funci6n del nimero de
Reynolds y la rugosidad relativa de las superficies del canal. Una vez conocidos los coeficientes de pérdidas,
es posible calcular de manera incremental las velocidades C,, y Cg, del punto bajo estudio en el interior del
canal, empleando las Ecuaciones 3.70 y 3.72 hasta obtener el valor de convergencia del 4ngulo ¢, o del radio
de salida r,. Aungier propone la siguiente correlacion experimental para estimar el radio objetivo en funcién
del coeficiente de flujo y el radio de salida del rodete.

r4:(1.55+%)-r2:(1.55+¢)-r2 (3.79)

En la Figura 3.10 se muestra el procedimiento de disefio de un difusor sin 4labes de manera simplificada.

o
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conditions and
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N

Cm ' Cteths <

-
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S

Incremental
changes

Terminate
desing

Repeat until
reached R

Figura 3.10 Diagrama simplificado del célculo de un difusor sin dlabes [4].
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3.3.2 Difusor con alabes

Antes de que el fluido entre en el difusor con dlabes se encuentra con una zona previa llamada espacio sin
dlabes cuyo fin es homogeneizar el flujo a la salida del rodete. Esta zona tiene una profundidad radial de
aproximadamente el 10 % del radio del rodete y su modelado es andlogo al del difusor sin dlabes.

Debido a la naturaleza del célculo, el método mas sencillo para disefiar un difusor con dlabes es contemplar
diferentes geometrias de difusor y, una vez realizados todos estos disefios, analizar cial de las opciones es la
que presenta mejor comportamiento. En este trabajo, cada candidato se elige en base a dos pardmetros: la
relacion de dreas, AR, y el nimero de dlabes, Z;; .

De manera andloga al caso del rodete, la evolucion del fluido a lo largo de los canales del difusor y, por
tanto, el rendimiento, se ve afectada por las condiciones a la salida y viceversa. Por otra parte, las pérdidas
que aparecen en el difusor con dlabes son: pérdidas por incidencia en la entrada del canal ®;,., pérdidas
asociadas a la no uniformidad del campo de velocidades del fluido a la salida del difusor, ,,;,, pérdidas por
rozamiento @y, y pérdidas por bloqueo si lo hubiese ®¢y. Las condiciones de salida del difusor quedan por
tanto definidas de la siguiente manera:

Pos = Po3 — (Po3 — P3) - Y @aiyy (3.80)

Pa = f (hos504)

Qi = Z Oyiff = Oy + Oy + Oy + Ocy (3.81)
2
hy = hoy — %4 (3.82)
C
o = tan ( ’4) (3.84)
Cos

Siendo el dngulo de salida oy funcién del dngulo de salida del dlabe. El 4ngulo del flujo a la salida del
difusor B, depende de éste dngulo y de la desviacién 0%, la cual se calcula a través de una correlacién basada
en experimentacion [31, 30].

26
054:.34—5*—ﬁ'(/33—0‘3) (3.85)

Con el fin de comprobar que el disefio del difusor con dlabes es valido se emplean algunas variables de
control como el coeficiente de carga de los dlabes BL;;, el dngulo de divergencia 6, y el factor de bloqueo a
la salida del difusor B,.

2.6, <11 (3.86)
1
BLyy <3 (3.87)
L
B,=[K|+K,(Cg*—1)]- Wi (3.88)

En la Figura 3.11 se muestra de manera simplificada el procedimiento de disefio de un difusor con alabes.

Por otro lado, la decisién sobre la geometria y disefio del difusor varia segtin la aplicacién. En algunas oca-
siones puede resultar mas interesante primar la recuperacion de presion estatica, sacrificando el rendimiento,
o viceversa ya que el punto de disefio que corresponde al maximo rendimiento del difusor no coincide con el
de médxima recuperacion de presion estdtica [36, 2]. Cuanto mayor es la relacién de dreas entrada/salida del
canal, mayor serd el aumento de presion pero también mayores las ineficiencias producidas. A su vez, con
respecto al desprendimiento de capa limite, con una mayor relacion de dreas se espera que el comportamiento
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Figura 3.11 Diagrama simplificado del cédlculo de un difusor con édlabes [4].

inestable por bombeo del compresor aparezca antes, reduciendo el margen de operacion. Esta inestabilidad
se describe en la seccion siguiente.

También es posible que no se busque ninguna de las dos casuisticas anteriores y se quiera fijar el nimero de
alabes del difusor. En ese caso, para evitar las irregularidades producidas por la distribucion de velocidades
considerada en el modelo Jer-Wake, se suele utilizar un menor nimero de dlabes en el difusor que en el
rodete [3], de tal manera cada canal del difusor estd alimentado por mds de un canal del rodete con el fin de
homogeneizar el flujo.

3.3.3 Fendmeno de hombeo

El fenémeno conocido como bombeo hace referencia al desprendimiento generalizado de la capa limite
en el interior del compresor. Este desprendimiento puede producirse de manera localizada, suponiendo un
incremento de las pérdidas pero permitiendo la operacién del compresor, o conducir al fallo del compresor
cuando se produce de forma generalizada en una zona amplia del mismo.

El comportamiento inestable asociado al bombeo se manifiesta antes en compresores que disponen de
difusores con dlabes pero también puede aparecer en aquellos cuyos difusores no tienen dlabes. Una de las
formas mas comunes de aparicién del desprendimiento de capa limite en turbocompresores axiales es el
conocido como desprendimiento rotativo (rotating stall) que ocurre cuando el desprendimiento es tal que
impide el paso de flujo a través de uno o varios canales del difusor. Normalmente es un efecto momentaneo y
al cabo de un tiempo el compresor vuelve a comportarse de manera estable. Lo interesante de este fendmeno
es que el bloqueo de un canal induce a que el mismo fenémeno ocurra en el canal adyacente, produciéndose
asf una perturbacién que avanza por el difusor en sentido opuesto a la de rotacién del rodete (con una
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frecuencia variable). Existen muchos estudios sobre cémo predecir, evitar e incluso retornar de nuevo hacia
el comportamiento estable del compresor [33, 32], pero a dia de hoy sigue sin ser un problema resuelto.

Los difusores sin alabes no tienen canales fisicos como tales pero estd demostrado que la propia difusién
del fluido al aumentar la seccién de paso puede provocar zonas con comportamientos similares a las descritas
anteriormente [34], creando pseudo-canales entre capas del propio fluido (tubos de corriente). Debido a esto,
el fendmeno de desprendimiento rotativo puede ser también observado en difusores sin dlabes. Aunque existe,
este efecto se manifiesta de manera significativamente mds tardia que en los difusores alabeados por lo que el
rango de operacion de los difusores sin dlabes suele ser mayor. De hecho, si el compresor estd correctamente
disefiado y dimensionado, este fenémeno serd poco probable [2]. Segtin lo expuesto en [35] o a través de
la Figura 3.12, se puede determinar el punto en el que se produciria el desprendimiento de la capa limite
en funcion del dngulo de salida flujo del difusor ¢; para valores de dicho dngulo inferiores al denominado
"o, aparece el desprendimiento de la capa limite [2].

14 L] L] 1 T L] Ll

STABLE

STALL ANGLE
®

ROTATING STALL

0
0.00 0.02 0.04 0.06 0.08 0.10 0.12 0.14
l:),2 / r,

Figura 3.12 Limite del comportamiento estable de un difusor sin alabes [2].

3.4 Diseno de la salida del compresor

En funcién de la aplicacién donde se esté empleando el compresor, puede resultar interesante recolectar el
fluido con una voluta o mediante otros métodos como un canal de retorno. La voluta es mas frecuente en
aplicaciones donde el fluido es devuelto a una red de tuberias mientras que el canal de retorno suele estar
presente en compresores de multiples escalonamientos o en turbomdaquinas destinadas a la prupulsion.

3.4.1 Canal de retorno

El modelo de un canal de retorno es andlogo al modelo del difusor sin dlabes. Aunque existen canales de
retorno con dlabes guia que optimizan el flujo para la siguiente etapa de compresion en este trabajo no se
han contemplado este tipo de canales de retorno sino solamente canales de tipo "pasaje anular". El modelo
original de Aungier no aborda este problema con un gran nivel de detalle [2] por lo que se propone un método
simplificado a partir de la Ecuacién 3.89. El modelo del canal de retorno consiste en dividir el canal en tres
partes (ver Figura 3.13): dos secciones con curvatura y un tramo recto.

C
L-=k (pos — ps) - ean_ (3.89)

C mean ( 05 5) 13pc
Como el objetivo del canal de retorno es tinicamente conducir al fluido bien al siguiente escalonamiento,
bien al siguiente elemento no existe aumento de presion estdtica. Para mantener la presion de salida del
difusor es necesario contrarrestar las pérdidas por friccién que se producen en el canal a través de la difusion
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Figura 3.13 Geometria simplificada del canal de retorno [4].

de velocidad, provocando asi una relaciéon de dreas entrada/salida del canal mayor a la unidad; es decir, es
necesaria una cierta difusion de velocidad.

Pos < Pos ARs 4> 1
hos = h04 — CS < C4 (390)
Ps = D4 05 >0, 040 >0

3.4.2 Voluta

La geometria tipica de la voluta es la de un canal circular que va aumentando su seccién gradualmente
a medida que envuelve al difusor y recoge el fluido que sale del mismo. Normalmente, en aplicaciones
industriales donde el espacio no es un recurso limitado, el radio de salida del compresor no suele ser un factor
determinante, premitiendo construcciones similares a la de la Figura . Sin embargo, si fuese necesario, es
posible cambiar dicha geometria para reducir el radio exterior maximo del compresor en su conjunto, voluta
incluida.

Figura 3.14 Geometria tipica de la voluta [4].
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En el caso de la voluta, el célculo es mds simple que en elementos anteriores debido a que no se considera
el problema de bloqueo. Las pérdidas que se producen en la voluta son: por rozamiento @y, por reduccién a
cero de la velocidad meridional w,, y un factor experimental asociado a la velocidad tangencial y el swirl
porducido (®,) [2].

Zwval = wn1+wu+@fr (391
2
c

w, = (cj) (3.92)

.C3 1
0, = =0 [1—2} sP>1 (3.93)

(rs-C3) SP

1 r4-c(294 1 2

®,==- B — SP<1 3.94
"T2 ls) | sP G99

El parametro SP, sizing parameter, determina el radio méaximo del compresor a costa de inducir pérdidas
adicionales en la voluta, siendo su valor 6ptimo la unidad.

SP — %56695 (3.95)
6t6



4 Comportamiento fuera de diseno de los
compresores centrifugos

El comportamiento de un turbocompresor se representa habitualmente mediante curvas que representan
la variacién de la relacion de compresion y de la temperatura de salida con respecto al gasto masico para
diferentes valores de velocidad de giro. Sin embargo, estas representaciones son simplificaciones de un caso
general en el que las variables dependientes indicadas dependen de otras variables independientes como las
condiciones de presion y temperatura a la entrada o las propiedades del fluido de trabajo. Considerar todas
estas variables en los experimentos que permiten obtener la informacién recogida en las curvas anteriores
llevarfa a la necesidad de realizar un gran nimero de ellos; la representacién de éstos seria, por extensa,
confusa.

Utilizando el andlisis dimensional se pueden reducir el nimero de variables que representan una situacion
o problema fisico. Con la aplicacién de esta técnica a las turbomdquinas se obtienen resultados que permiten:

* La prediccion del comportamiento de un prototipo a partir de los ensayos realizados sobre un modelo
a escala.

* La eleccién del tipo de mdquina que trabajaria con mayor rendimiento para una gama de saltos de
enrgia, velocidades y gastos dados.

En general, el comportamiento de una turbomdquina (incremento de entalpia Ak, rendimiento 7 y potencia
W) depende de las siguientes variables: viscosidad p, nimero de revoluciones N, didmetro caracteristico D,
gasto mdsico i1, densidad py;, velocidad del sonido ay; y coeficiente isentrépico ¥ [3]:

Ah()mnvw:f(:quaDamapm?aOUY) (41)

Aplicando el teorema 7 de Buckingham [3] [38] y considerando los siguientes pardmetros adimensionales,
se tiene:

— = PRACH )
por Ty VYDpo; V YRTy,
Para una miquina de tamafio dado y que funcione con un tnico gas se pueden suprimir las dependencias
Dy v ya que estos pardmetros son invariantes del problema. Si, ademds, la maquina opera con un nimero

de Reynolds alto (lo cual es habitual) o en una pequefia gama de regimenes de giro se suprimird también la
dependencia del ntimero de Reynolds. Quedara en este caso una expresion de la forma:

I N 4.3)

4.2)

Py /Ty

Estas son las variables normalmente utilizadas para la representacion de las caracteristicas de funciona-
miento en compresores y otras turbomdaquinas. Las variables indpendientes entre paréntesis son conocidas en
la literatura como gasto adimensional y velocidad de giro adimensional.

P o ATy _
P01’ ’T(n

f
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4.1 Curvas caracteristicas de los turbocompresores centrifugos

Si se representa la curva relaciéon de compresion-gasto mdsico para diferentes velocidades de giro se tendrdn
curvas caracteristicas de relacién de compresion para la gama completa de gastos masicos y velocidades de
giro (ver Figura 4.1):

5
Do
P,
) /\0.65 ,
. /
4 L
i Eincle: de ,Q..70,' ;
Turbocompresor OMDEOL” & ; 1.0
3T centrifugo
2k
L . f '
\
~ o
1 L L L L ] ,
0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0 12
mVTo
p01

Figura 4.1 Curvas caracteristicas de un compresor centrifugo. Curvas de isorrendimiento y de relacién de
compresion-gasto adimensional [3].

La forma general de las curvas es similar en compresores axiales y centrifugos. Existen tres zonas esenciales
en el mapa del compresor. La zona central es la de funcionamiento estable. Los extremos de las curvas
correspondientes a cada velocidad de giro marcan el limite de funcionamiento estable. Uniendo el gasto
minimo para cada una de estas lineas, se obtiene la linea de bombeo. La zona que deja a la izquierda esta linea
es de funcionamiento inestable. Los extremos de la derecha de las diferentes lineas de velocidad constante
indicaran los puntos en los que se produce el bloqueo. Esta clasificacién constituye una version simplificada
de los limites de funcionamiento reales cuyo estudio en mayor detalle queda fuera del alcance del presente
trabajo.

Las curvas de rendimiento en funcién de las condiciones de operacion se pueden representar ya sea sobre
los mismos ejes relacion de compresion-gasto o en ejes separados (rendimiento-gasto) (Figuras 4.1 y 4.2,
respectivamente). El rendimiento representado frente al gasto varia de forma andloga a como lo hace la
relacién de compresion. En este caso el valor mdximo de rendimiento es aproximadamente el mismo para
cualquier valor de la velocidad. Dicha zona de maximo rendimiento se encuentra naturalmente en la zona
central de funcionamiento estable. Ademads, en la préctica, la linea que une el punto de médximo rendimento
para cada caracteristica de velocidad tiende a ser mds o menos paralela a la linea de bombeo y a cierta
distancia de esta cuando se emplean difusores sin dlabes y muy cercana a la linea de bombeo si el difusor
tiene dlabes.

A partir de estas dos curvas se puede representar la curva relacion de temperatura-gasto masico, inicamente
se ha de tener en cuenta la relacién siguiente:

Toy, — T
o= 4.4
02 01

No obstante, la representacién de esta tltima variable no es frecuente por ser redundante con las dos
anteriores.
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Figura 4.2 Curvas caracteristicas de un compresor centrifugo. Curvas de rendimiento-gasto adimensional

[3].

4.2 Influencia de los alabes guia a la entrada del compresor

Los élabes guia de geometria variable a la entrada del compresor se utilizan de manera frecuente en la
industria ya que con ellos se consigue ampliar el rango de operacién del compresor. En la mayoria de los
casos, los dlabes guia consisten en una serie de dlabes (rectos o con curvatura) colocados aguas arriba de
la secién de entrada al rodete y cuya orientacion respecto de la direccion del flujo de entrada al compresor
puede modificarse para provocar una pre-rotacioén del flujo determinada. Comparado con otros métodos de
regulacién del gasto que atraviesa al compresor, los dlabes guia pueden regular las condiciones de entrada
al compresor sin necesidad de interrumpir la operacién del mismo e incluso puede realizarse de manera
continua y automatizada a través de elementos como por ejemplo un servomotor [37].

(a) (b)

Figura 4.3 Representacién de un turbocompresor centrifugo con dos dngulos de cierre de dlabes guia diferen-
tes: (a) dlabes guia fijados a 0° y (b) dlabes guia fijados a 38.6°. Ambos dngulos medidos respecto
de la direccion axial [37].

Segtin [37], los dlabes guia pueden operar en un rango comprendido entre -20° y +60°. Sin embargo,
cuando el dngulo de calado de los dlabes guia aumenta mucho, se produce una gran pérdida por incidencia a
la entrada de los mismos y la interaccién estator (dlabes uia) - rodete se vuelve inestable debido a la estela
provocada por los dlabes gufa. Ademds, esto no s6lo desemboca en un peor comportamiento aerodindmico
del compresor sino que también provoca un incremento de la carga aerodindmica experimentada por los
alabes del rodete, pudiendo provocar dafios e incluso la rotura de uno o varios dlabes. Por lo tanto, el objetivo
de los édlabes guia es conseguir una operacion fuera de disefio del compresor més flexible y eficiente, sin
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aumentar en exceso las solicitaciones mecdnicas de la maquina.

Suponiendo que en todo momento la entrada al compresor es completamente axial, es decir, ¢; igual
a cero, la finalidad de los dlabes guia es corregir el dngulo de incidencia de la velocidad relativa 3; a la
entrada del compresor. En la operacién en condiciones nominales (de disefio) del compresor, el dngulo de
entrada del flujo relativo 3 y el dngulo del metal ﬁl, g coinciden, o lo que es lo mismo, la incidencia es nula
(aproximadamente). Cuando el compresor opera a carga parcial (menor gasto masico) sobre una caracteristica
de velocidad constante, la velocidad axial a la entrada del compresor disminuye puesto que la densidad y
el area de entrada al rodete se mantienen constantes. Como el régimen de giro del compresor no varia y,
por lo tanto, tampoco lo hace la velocidad periférica Uy, el resultado es que se crece la incidencia ya que el
dngulo 3,/ correspondiente al funcionamiento a carga parcial es mayor que el dngulo ; correspondiente
al funcionamiento en condiciones nominales. El hecho de que la incidencia a la entrada del rodete no sea
nula hace que aparezcan pérdidas aerodindmicas en el compresor, afectando a su rendimiento. Por esto se
afiaden los dlabes guia de geometria variable a la entrada del rodete ya que con ellos se puede corregir dicha
incidencia que aparece como consecuencia de la carga parcial, desviando la velocidad absoluta a la entrada
del rodete de la direccion axial y consiguiendo de este modo mantener nula la incidencia del flujo relativo a
la entrada del rodete. Este funcionamiento aparece reflejado en la Figura 4.4.

Cqp ’a’I

Figura 4.4 Influencia de los dlabes guia en los tridngulos de velocidades a la entrada del compresor. Tridngulo
de velocidades a carga parcial sin dlabes guia (izquierda) y con dlabes guia (derecha).

Observando la Figura 4.5 se puede comprobar que, tal y como se ha mencionado anteriormente las pérdidas
se disparan para valores superiores a los 60° de cierre de dlabes gufa. Por el contrario, para valores por debajo
de 40°, las pérdidas por incidencia que suponen los dlabes guia son minimas y completamente asumibles,
mucho menores a las que supondria la incidencia del flujo relativo a la entrada del rodete si no se dispusiera
de dlabes guia. En cuanto a la desviacién del flujo, volviendo de nuevo a dicha figura, se puede observar
cémo se alcanzan valores incluso mayores a los 20°. Es importante tener este factor en cuenta ya que, para un
dngulo f3; deseado, es necesario cerrar los dlabes guia un dngulo superior a éste debido a la desviacidn, lo
que supone tanto un aumento de las pérdidas por incidencia en los dlabes guia como una reduccién del rango
de operacién del compresor, ya que los mencionados 60° de cierre maximo no equivale a un dngulo de flujo
de salida de 60°, sino a un 4dngulo inferior.

Para la implementacion de la herramienta de calculo, las correlaciones en las que se obtienen tanto el
dngulo de salida del flujo como el coeficiente de pérdida de presién de remanso (Ecuaciones 4.6 y 4.7) se
han aproximado mediante curvas de regresion. Por simplicidad, se ha supuesto que el 4ngulo de salida de los
dlabes guia es constante con el radioe igual al valor en el radio medio.

2
pc
Po1r = Po1 — 71 ‘Ko (4.5)
Ky =1913-1077 - o* —1.636- 1075 - &® +-5.173-10* - &> — 0.005 - (4.6)

oy =3.829-107%. a* —7.346- 107 . a* +0.042- &> +0.131 - ot — 1.611 .7
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Figura 4.5 Comportamiento de los dlabes guia a la entrada del compresor en funcién del dngulo de cierre [1].
4.3 Resultados

Los mapas de comportamiento del compresor centrifugo generados con la herramienta desarrollada en este
trabajo son andlogos a los ya expuestos al inicio de esta seccion en las Figuras 4.1 y 4.2. En concreto, se
distinguirdn entre cinco mapas de comportamiento diferentes, cuya toplogia se ve influida por las condiciones
de disefio, como pueden ser: gasto madsico, relacién de compresion, coeficiente de flujo y carga, etc. Por
otro lado, en los mapas expuestos en este trabajo se representan tanto las islas de isorendimiento como las
lineas de velocidad de giro constante (o en su defecto velocidad de giro adimensional). Estas tltimas se
corresponden con un rango de velocidades comprendido un 50% y un 110 % de la velocidad de giro nominal,
representados en saltos de cinco puntos porcentuales, haciendo un total de trece lineas de régimen de giro
constante. La linea situada en el punto mas bajo del mapa se corresponde con la linea de régimen de giro del
50% con respecto al nominal y la linea situada en el punto més alto del mapa es la correspondiente al 110 %
con respecto al régimen de giro nominal. En la Tabla 4.1 se presenta un desglose de los mapas presentados
en esta seccion:

Tabla 4.1 Leyenda de los diferentes mapas de comportamiento del compresor centrifugo.

Eje de ordenadas
1 Relacion de Compresion [-]

Eje de abcisas
Gasto mésico [kg/s]

2 Rendimiento [-] Gasto masico [kg/s]

3 Relacion de Compresion [-] Gasto adimensional (mp—(:(”) [-1
4 Relacion de Compresion [-] Gasto adimensional p01’1i\1' o7 [-]
5 Salto entdlpico isentrépico [kJ/kg]  Gasto adimensional POrlhal ) [-1

Con el fin de poner de manifiesto la influencia de la incorporacién de los dlabes guia de geometria variable a
la entrada del compresor, a continuacion se representa la superposicién de un mapa de comportamiento de un
compresor centrifugo con y sin dlabes guia, en ambos casos para un compresor sin dlabes en el difusor. Para
apreciar con mayor claridad la influencia de los dlabes guia de geometria variable, ademds de no representar
las islas de isorendimiento a diferencia del resto de casos, es conveniente observar y analizar simultdneamente
las Figuras 4.6 y 4.7 (correspondientes a los mapas denominados 1y 2 en la Tabla 4.1):

Tanto en la Figura 4.6 como en la Figura 4.7 aparecen, para cada régimen de giro constante, dos lineas
superpuestas, una correspondiente al compresor sin dlabes guia (linea negra continua) y otra correspondiente
al compresor con dlabes guia (linea compuesta por diferentes tramos). La linea de régimen de giro constante
para el compresor con dlabes guia se compone de tres tramos diferentes, correspondientes a las diferentes
estrategias de control de los propios dlabes guia. Tomando com referencia el punto de mayor gasto masico
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Figura 4.6

Isentropic efficiency

Compression ratio

0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12 0.14
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Compresor centrifugo con difusor sin dlabes. Relacién de compresién 3.5 y gasto masico nominal
0.12 kg/s. Superposicion de mapas de relacién de compresion [-] frente a gasto masico [kg/s]
(mapa 1 de la Tabla 4.1), mostrando lineas de velocidad de giro desde el 110 % hasta el 50 %.
El caso sin dlabes guia de geometria variablese presenta en trazo negro continuo. El caso con
dlabes guia de geometria variable se muestra en tres tramos: i) dlabes guia completamente abiertos
(negro); ii) cierre de dlabes guia hasta 50° (trazos azules). iii) dlabes guia fijados a 50° (cruces
rojas).
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Figura 4.7 Compresor centrifugo con difusor sin dlabes. Relacién de compresién 3.5 y gasto mdsico nominal

0.12 kg/s. Superposicion de mapas de relacion de compresion [-] frente a gasto masico [kg/s]
(mapa 2 de la Tabla 4.1), mostrando lineas de velocidad de giro desde el 110 % hasta el 50 %.
El caso sin dlabes guia de geometria variablese presenta en trazo negro continuo. El caso con
dlabes guia de geometria variable se muestra en tres tramos: i) dlabes guia completamente abiertos
(negro); ii) cierre de dlabes guia hasta 50° (trazos azules). iii) dlabes guia fijados a 50° (cruces
rojas).

(punto mas a la derecha de cada linea de régimen de giro constante) y avanzando hacia gastos masicos
menores, se pueden diferenciar los siguientes tramos: un primer tramo, comprendido entre el punto de
mdaximo gasto posible, a partir del cual se produciria el bloqueo del compresor, y el punto de operacion de
méximo rendimiento. Este tramo es coincidente con el mapa del compresor sin dlabes guia, puesto que no se
aborda ninguna estrategia de control adicional. Un segundo tramo, representado mediante una linea de trazos
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de color azul, en la que la relacién de compresion es ligeramente inferior a la correspondiente al compresor
sin dlabes guia. Durante este tramo, se regula el gasto masico cerrando paulatinamente los dlabes guia, con
el fin de mantener el mismo dngulo f3; que en el punto de mdximo rendimiento o, lo que es lo mismo, la
incidencia nula en el rodete, hasta un 4ngulo méximo de cierre de 50°. Por dltimo, aparece el tercer tramo,
representado mediante cruces de color rojo, en el que se sigue reduciendo el gasto manteniendo el dngulo de

cierre de los dlabes guia en 50° hasta alcanzar la zona de comportamiento inestable por bombeo del compresor.

En este caso, y como ya se habia adelantado en la seccién anterior, al tratarse de un compresor con difusor
sin dlabes, el comportamiento inestable por bombeo del compresor aparece de manera mucho mads tardia que
en el caso de que incorporase un difusor con dlabes. Debido a este hecho, en este trabajo se ha asumido de
manera arbitraria que la operacién con rendimientos menores al 65 % equivalen a comportamiento inestable,
ya que en ningun caso resultard interesante trabajar con rendimientos tan bajos.

Con respecto a la disminucién de la relacién de compresién en comparacion con el caso del compresor
sin dlabes guia, a pesar de no ser un fendmeno deseado, es algo esperado y que se pone de manifiesto en la
ecuacion de Euler (Ecuacién 4.8), ya que en el caso del compresor sin dlabes guia, la entrada se considera
axial, por lo que la componente radial de la velocidad a la entrada del rodete ¢, ; es nula, lo que equivale a un
mayor valor absoluto del trabajo especifico (el signo negativo denota que el compresor consume potencia) y,
por consiguiente, de la relacién de compresion.

W =uj-co;—uy-coy 4.8)

Por otro lado, se ha tomado 50° como dngulo de cierre méximo de los dlabes guia en concordancia con la
Figura 4.5 ya que las perdidas por incidencia en los dlabes guia comienzan a dispararse a partir de dicho
angulo. Observando la Figura 4.7 se aprecia qu, para todos los regimenes de giro, el rendimiento a partir de
dicho dngulo cuando el dngulo de cierre de los dlabes guia es pequefio que en el caso de no incorporar dlabes
gufa. Sin embargo, para altos dngulos de cierre de los dlabes guia, el rendimiento es mayor, provocando por
un lado una mayor estabilidad en el rendimiento (principalmente a altos regimenes de giro) y, por otro lado,
un aumento del rango de operacién del compresor. Esta es la gran ventaja que otorga el empleo de labes
guia de geometria variable a la entrada del compresor.

Por el contrario, para el caso en el que se emplea un difusor con dlabes, al aparecer el comportamiento
inestable por bombeo de forma mds prematura (como puede observarse en las Figuras 4.8 y 4.9), no se aprecia
la influencia de los dlabes gufa de geometria variable ya que, aunque estos alivien las pérdidas por incidencia
en el rodete, el bombeo se produce en el difusor, elemento sobre el que la influencia de los dlabes guifa a la
entrada es minima.

25F \
< 2F -
—
c §
A=)
z \\\
o L
Y
aQ, _
E 15] : \\
@) \s
:l\\
1 L L L L L L L I L |
0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08 0.09 0.1 0.11 0.12

Mass flow rate kg/s

Figura 4.8 Compresor centrifugo con difusor con dlabes. Relacién de compresién 2.0 y gasto mdsico nominal
0.09 kg/s. Superposicién de mapas de relacion de compresion [-] frente a gasto mdsico [kg/s]
(mapa 1 de la Tabla 4.1), mostrando lineas de velocidad de giro desde el 110 % hasta el 50 %.
El caso sin dlabes guia de geometria variable se presenta en trazo negro continuo. El caso con
dlabes guia de geometria variable se muestra en dos tramos: i) dlabes guia abiertos completamente
(negro); ii) cierre de dlabes guia hasta alcanzar el comportamiento inestable.
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Figura 4.9 Compresor centrifugo con difusor con dlabes. Relacién de compresién 2.0 y gasto mdsico nominal
0.09 kg/s. Superposicién de mapas de rendimiento [-] frente a gasto masico [kg/s] (mapa 1 de
la Tabla 4.1), mostrando lineas de velocidad de giro desde el 110 % hasta el 50 %. El caso sin
dlabes guia de geometria variable se presenta en trazo negro continuo. El caso con dlabes guia de
geometria variable se muestra en dos tramos: i) dlabes gufa abiertos completamente (negro); ii)
cierre de dlabes guia hasta alcanzar el comportamiento inestabl..

A continuacion se presentan los cinco mapas expuestos en la Tabla 4.1, tanto para compresores con difusor
con dlabes como sin dlabes, para una relacion de compresién de disefio de 3 y un gasto mésico de disefio de
0.1 kg/s:
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Mapa 1: Rendimiento [-] frente a gasto masico [kg/s]
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Figura 4.10 Mapa de relacién de compresion [-] frente a gasto masico [kg/s] (mapa 1 de la Tabla 4.1) para
un compresor centrifugo con difusor sin dlabes y con dlabes guia variables a la entrada del
compresor. Angulo de cierre maximo: 50°. Relacién de compresién 3.0 y gasto mdsico de disefio
0.1 kg/s..
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Figura 4.11 Mapa de relacion de compresion [-] frente a gasto mdsico [kg/s] (mapa 1 de la Tabla 4.1) para
un compresor centrifugo con difusor con dlabes y con dlabes guia variables a la entrada del
compresor. Relacion de compresion 3.0 y gasto mésico de disefio 0.1 kg/s.
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Mapa 2: Relacién de compresion [-] frente a gasto masico [kg/s]
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Figura 4.12 Mapa de rendimiento [-] frente a gasto mdsico [kg/s] (mapa 2 de la Tabla 4.1) para un compresor
centrifugo con difusor sin 4dlabes y con dlabes gufa variables a la entrada del compresor. Angulo
de cierre maximo: 50°. Relacién de compresion 3.0 y gasto masico de disefio 0.1 kg/s.
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Figura 4.13 Mapa de rendimiento [-] frente a gasto mésico [kg/s] (mapa 2 de la Tabla 4.1) para un compresor
centrifugo con difusor con dlabes y con dlabes guia variables a la entrada del compresor. Relacién
de compresion 3.0 y gasto mdsico de disefio 0.1 kg/s.
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Mapa 3: Relacion de compresion [-] frente a gasto adimensional (’"Tf”) [-]
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pol
4.1) para un compresor centrifugo con difusor sin dlabes y con dlabes guia variables a la entrada

del compresor. Angulo de cierre maximo: 50°. Relacién de compresién 3.0 y y gasto mésico de
disefio 0.1 kg/s.

Figura 4.14 Mapa de relacion de compresién [-] frente a gasto adimensional (m—TOl) [-] (mapa 3 de la Tabla
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Figura 4.15 Mapa de relacién de compresion [-] frente a gasto adimensional ('"T:‘”) [-] (mapa 3 de la Tabla

4.1) para un compresor centrifugo con difusor con dlabes y con dlabes guia variables a la entrada
del compresor. Relacién de compresion 3.0 y y gasto mdsico de disefio 0.1 kg/s.
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Mapa 4: Relacion de compresion [-] frente a gasto adimensional (pm’j\’, o3 ) []
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Figura 4.16 Mapa de relacién de compresion [-] frente a gasto adimensional (#W) [-] (mapa 4 de la

Pressure Ratio

Tabla 4.1) para un compresor centrifugo con difusor sin dlabes y con dlabes guia variables a
la entrada del compresor. Angulo de cierre maximo: 50°. Relacién de compresién 3.0 y gasto
masico de disefio 0.1 kg/s.
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Figura 4.17 Mapa de relacién de compresion [-] frente a gasto adimensional (%W) [-] (mapa 4 de la

01
Tabla 4.1) para un compresor centrifugo con difusor con dlabes y con dlabes guia variables a la

entrada del compresor. Relacién de compresion 3.0 y y gasto masico de disefio 0.1 kg/s.
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Mapa 5: Salto entalpico isentropico [kd/kg] frente a gasto adimensional ( P(;:lal ) []
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Po14a1
la Tabla 4.1) para un compresor centrifugo con difusor sin dlabes y con dlabes guia variables a la

entrada del compresor. Angulo de cierre maximo: 50°. Relacién de compresién 3.0 y y gasto
masico de disefio 0.1 kg/s.

Figura 4.18 Mapa de salto entélpico isentropico [kJ/kg] frente a gasto adimensional ( s ) [-] (mapa 5 de
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Figura 4.19 Mapa de salto entélpico isentrépico [kJ/kg] frente a gasto adimensional (IJOT—QI) [-] (mapa 5 de

la Tabla 4.1) para un compresor centrifugo con difusor con dlabes y con dlabes guia variables a
la entrada del compresor. Relacion de compresion 3.0 y y gasto mdsico de disefio 0.1 kg/s.
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Conclusiones y lineas futuras de trabajo

En este trabajo se ha expuesto cémo, siguiendo el método desarrollado por Aungier [2], se genera tanto
el disefio preliminar de un turbocompresor centrifugo como su posterior andlisis del comportamiento en
condiciones fuera de disefio, prestando especial atencion a la influencia que presentan los dlabes guia variables
a la entrada del mismo. En base a la informacién y resultados presentados en este trabajo, se presentan las
siguientes conclusiones:

Los élabes guia de geometria variable hacen que el rango de operacién a carga parcial para los
compresores con difusores sin dlabes sea mayor. Sin embargo, para compresores que incorporan
difusores con dlabes, la influencia no es relevante debido a que el comportamiento inestable provocado
por el bombeo aparece a partir de cargas no tan bajas.

Al tratarse de un cédigo donde se busca que la carga computacional sea baja, no se pretende reflejar el
comportamiento real del compresor con la mayor fidelidad posible y no se tienen en cuenta algunas
ineficiencias que sf aparecen en el las maquinas reales. Sin embargo, en la herramienta desarrollada se
aprecia claramente la sensibilidad de algunos elementos como la incorporacion de dlabes guia o si el
difusor incorpora dlabes o no.

Como todo codigo de generacidn propia, presenta una transparencia en el modelado que no otorga una
herramienta comercial. Ademads, la capacidad de integrar el médulo de predisefio de turbocompresores
centrifugos desarrollado en este trabajo en una herramienta de simulacién completa de microturbinas
de gas aporta un valor afiadido y un interés ge no se puede conseguir empleando un software comercial.

A pesar de que el compresor con difusor con alabes presenta un rendimiento mayor que con un difusor
sin dlabes, el rango de operacion a carga parcial es menor. Ademads, el uso de difusores sin dlabes
habilita y hace interesante la incorporacién de dlabes guia a la entrada del compresor, ya que aumenta
aun m4s el rango de operacidn a carga parcial del mismo y, por consiguiente, de la microturbina de gas
en la que se encuentre integrado.

Por otra parte, la herramienta desarrollada en este trabajo presenta ciertas carencias, las cuales podria ser
interesante abordar en trabajos futuros, de las cuales podemos destacar:

La caracterizaciéon del comportamiento inestable debido al bombeo en compresores con difusor sin
dlabes se ha realizado mediante una correlacién propuesta por Aungier [2] (Figura 3.12) pero la
herramienta desarrollada en este trabajo no presenta sensibilidad aparente ante dicho comportamiento
inestable. Por esta razén, en este trabajo se ha decidido fijar un rendimiento minimo (65 %) y asumir
que por debajo de este rendimiento, no resulta interesante utilizar la maquina.

Las pérdidas por incidencia provocadas por los dlabes guia estan definidas, por simplicidad, a través
de una correlacién [1]. En la literatura existen otros métodos, generalmente mas complejos, para
caracterizar estas pérdidas que podrian ser empleados en trabajos futuros.

La herramienta desarrollada en este trabajo carece de validacion experimental por lo que no es posible
garantizar que la sensibilidad de dicha herramienta sea suficiente para capturar ciertas tendencias o
comportamientos del compresor, tales como el ya mencionado comportamiento inestable por bombeo.

En cuanto a las lineas futuras de trabajo, el camino a seguir es claro: desarrollar un médulo andlogo al
expuesto en este trabajo para la turbina centripeta y conseguir una herramienta de simulacién de microturbinas
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de gas robusta y fiable. Existen proyectos de investigacion, liderados por el Grupo de Motores Térmicos de
Sevilla (Dpto. de Ingenieria Energética de la Universidad de Sevilla), como el proyecto SOLMIDEFF [39],
en el cual se estd desarrollando una herramienta de simulacién completa para microturbinas de gas. Dicho
mdédulo empleard el submédulo de disefio y andlisis de compresores desarrollado en este trabajo. Ademads, en
dicho proyecto estd prevista una estancia en CITY University (Reino Unido) cuyo objetivo es complementar
la herramienta desarrollada en este trabajo con la fase experimental, con el fin de conseguir una herramienta
de disefio y andlisis de compresores consolidada, robusta y fiable. Como trabajo adicional, también seria de
interés el realizar una herramienta de simulacién como la expuesta en este trabajo apta para otros tipos de
fluidos como pueden ser aire hiimedo o diéxido de carbono en estado supercritico.
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