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Resumen

Este Trabajo Fin de Grado afronta la optimizacién de un c6digo existente de predisefio y evaluacién de
comportamiento tanto en condiciones nominales como a carga parcial de una turbina de gas centripeta de
geometria variable, basado en el método de Aungier. [1]. Ademds de reducir considerablemente el tiempo de
célculo, también se han implementado y evaluado las toberas de geometria variable con el fin de conseguir
una operacion mas eficiente en condiciones fuera de disefio.

Una vez expuestos los conceptos previos necesarios para el correcto entendimiento del trabajo y detallado el
método de Aungier [1], comienza la optimizacién del c6digo, analizando su respuesta ante diferentes métodos
de actualizacion de variables de convergencia y consiguiendo asi una reduccion dréstica del tiempo de célculo.

Por dltimo, se presentan y se discuten las curvas caracteristicas de la turbina centripeta obtenidas a través de
la herramienta de cédlculo desarrollada en este trabajo, tanto para disefios convencionales como para disefios
con toberas de geometria variable.






Abstract

This Final Degree Project faces the realization of a program for the pre-design and evaluation of the behavior
in nominal conditions and outside of design conditions of a centripetal gas turbine with variable geometry.
Taking as reference the Aungier method for the pre-design and analysis [1], a previous code is optimized and
adapted, adding variable geometry nozzles and reducing calculation time.

The project starts by optimizing the code, analizing its response to different update methods for the
convergence variables, achieving a reduction in the computacional time of 98.6 %. In addition, variable
geometry blades are added, which improve the efficiency of the turbine in non-design conditions, and increase
its operating range. The design of a turbine is not a solved problem, empirical correlations and computer
programs must be used to get closer to the optimal solution.
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1 Introduccion

El disefio de una turbomdaquina es un problema abierto; es decir, no se existe una forma directa univoca de
obtener la solucién 6ptima a partir de unas condiciones de disefio. Para realizar un disefio, se deben utilizar
métodos de andlisis computacional y experimental que aproximen el disefio a la solucién 6ptima. Existen
tres métodos principales complementarios para realizar estos andlisis [2]:

* Métodos de andlisis unidimensional y bidimensional: Este método supone que las condiciones del flujo
en una determinada seccion de la maquina son homogéneas, no existiendo diferencias entre puntos
pertenecientes a un mismo plano. Logra obtener un predisefio limitado de la turbomdquina, dando a
conocer Unicamente informacién de la entrada y salida de componentes, y generalmente proporciona
datos sobre la tendencia de funcionamiento ante unas condiciones. Sin embargo, no tiene el alcance de
predecir la causa de las ineficiencias internas y es incapaz de realizar un disefio de detalle. Se utiliza
para el predisefio por su bajo tiempo computacional.

* Método de andlisis mediante herramientas CFD (Dindmica de Fluidos Computacional): Este método
realiza un andlisis combinando célculo numérico y dindmica de fluidos, proporcionando mucho mas
detalle y con mayor fiabilidad que el caso anterior. Permite calcular condiciones del fluido no sélo a la
entrada y salida de los componentes, sino también en su interior, permitiendo realizar el disefio de la
geometria interna en detalle, obteniendo la causa de las ineficiencias. Dada su mayor resolucidn, tiene
un elevado coste computacional.

* M¢étodos experimentales: Si bien se tienen ya métodos computacionales capaces de simular la flui-
dodindmica interior con alto detalle, es necesario realizar ensayos experimentales para confirmar los
resultados y generar mapas de funcionamiento reales. Estos ensayos, realizados en tineles de viento,
tienen un elevado coste; por ello se intentan reducir utilizando las herramientas informéticas.

Todos los métodos anteriores deben utilizarse en el proceso de disefio de una turbomdquina. David Japkise
[3] propone un orden de uso de estos para el disefio de turbinas de gas, compresores, etc., que se observa
en la Figura 1.1. En esta figura se observa cémo se debe comenzar con un predisefio obtenido con métodos
unidimensionales y cuasi-bidimiensionales, antes de entrar en el andlisis mediante CFD o FEM (Método de
Elementos Finitos). El disefio preliminar no solo se realiza para aligerar el tiempo de calculo de los andlisis
mds exhaustivos sino también para aportar informacién aproximada a la empresa fabricante sobre el coste de
fabricacion, rango de funcionamiento y mapas de comportamiento. Si bien no es muy precisa, se obtienen de
forma rdpida y barata, y otorga al fabricante una visién previa del disefio final.

Siguiendo la linea de la Figura 1.1, se comienza realizando el predisefio, que no es capaz de realizar el
detalle del interior de la turbina (turboméquina en la que se centrard este trabajo), sino que inicamente
trabaja con las condiciones iniciales y finales del fluido en estator y rétor. Por lo tanto sélo resuelve inicios y
finales de componentes, como dreas de entrada y geometrias mds simples. Para entrar en el rodete se emplea
un andlisis tridimensional con CCAD-PLUS, junto con andlisis CFD y FEM, utilizando programas como
COSMOS™, ANSYS™, o NASTRAM™. Estos programas ofrecen al usuario la posibilidad de analizar
geometrias al detalle, dando informacion de la evolucién del fluido en cada punto, permitiendo detectar los
motivos de la pérdida de rendimiento, y modificando la geometria acorde. Este proceso es tedioso, lento
y de un coste més alto al del disefio preliminar. Una vez obtenido un disefio adecuado, mediante el disefio
CAD se comienza a disefiar el proceso de produccion, asi como el tiempo de vida, el mantenimiento, las
necesidades de funcionamiento (refrigerante, motores, generadores...), etc. y se comienzan a disefiar moldes
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Figura 1.1 Proceso de disefio de turbomdquinas propuesto por Japkise [3].

para el anélisis experimental.

1.1 Objetivos y metodologia

Este trabajo se centra tinicamente en el predisefio de una turbina centripeta, utilizando el programa MATLAB®,
y el método de disefio propuesto por Ronald H. Aungier [1]. Este método utiliza correlaciones empiricas
y tedricas para la obtencién de un predisefio robusto, mas avanzado que el obtenido con un analisis uni-
dimensional. Este método define la geometria del rodete, de los dlabes y de las paredes interiores de la
turbina centripeta otorgando una imagen mds completa que otros predisefios. El objetivo de este trabajo es la
optimizacién de un cédigo de predisefio ya aportado, y su adaptacion a turbinas de geometria variable.

Se comenzardn explicando los principios de funcionamiento de una turbomaquina en el Capitulo 2,
desarrollando la ecuacién fundamental de las turbomdquinas y las diferentes componentes de una turbina
centripeta, asi como el procedimiento de andlisis de un disefio especifico. Una vez se tienen los conceptos
basicos de funcionamiento de una turbina se comenzara a desarrollar el disefio (Capitulo 3) de la turbina
centripeta, se seguird explicando el método de optimizacion, exponiendo la mejora de tiempo obtenida y
el rango de funcionamiento del programa.. Con el programa optimizado se adaptard el cdigo para incluir
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la posibilidad de una turbina centripeta de geometria variable en el Capitulo 4, realizando los mapas de
funcionamiento. Por dltimo se exponen las conclusiones obtenidas en el trabajo en el Capitulo 5.






2 Fundamentos de la turbina centripeta

Una turbina es una turboméquina motora, es decir, extrae energfa del fluido de trabajo que pasa a su través.
Este fluido atraviesa la turbina y cede su energia induciendo el desplazamiento tangencial de los dlabes del
rotor, lo que resulta en el giro del eje. Existen dos tipos principales de turbinas: las axiales y las radiales.
Son axiales aquellas en las que el fluido recorre a la turboméquina en el mismo sentido del eje, de manera
dominante, y radiales cuando el fluido se orienta en sentido perpendicular al mismo en alguna seccién de la
mdquina. Dentro de las radiales, encontramos a las turbinas centripetas, en las que el fluido entra en direccién
radial, en el sentido de radios decrecientes, y se expulsa con direcci6n axial. Esta se compone de dos partes
principales, el estitor, que puede tener o no toberas, y el rotor o rodete. Se muestra un esquema de la turbina
centripeta en las Figura 2.7.

Rotor

Mozzle

Inlet
Volute

Figura 2.1 Vista frontal de una turbina centripeta [1].

Siguiendo la direccién del flujo, el fluido primero entrard en la voluta, cuya tnica funcién es asegurar la
entrada uniforme del fluido a las toberas del estator, a continuacién se introduce en el rodete, responsable
de convertir la energfa del fluido a energia mecdnica, y por dltimo pasa por un difusor, para convertir parte
de la energia cinética del fluido en presién estdtica, minimizando la pérdida de energia en forma de energia
cinética a la salida. Para el desarrollo de los fundamentos de la turbina centripeta, se utilizard el subindice 1
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Inlet Violute

] Mozzle ]

Exhaust
DifTuser

Raotor

Figura 2.2 Vista lateral de una turbina centripeta [1].

para denominar la entrada al estator, el subindice 2 para la salida del estitor o entrada al rodete, y el subindice
3 para la salida del rétor.

2.1 Termodinamica de las turbomaquinas

Previamente a estudiar la fluidodindmica de una turboméaquina, es necesario conocer los principios termodi-
namicos en los que se basa la transferencia de energia del fluido al eje de la misma . Una turbina opera con
un caudal continuo de fluido que entra con alta entalpia, entrega a su paso parte de su energia a la turbina, y
sale con un nivel menor de esta. Se tiene por tanto un sistema abierto estacionario, quedando la ecuacién del
Primer Principio de la Termodindmica para un sistema abierto estacionario de la siguiente forma:

0=Q+W +rir(hg, — hyy) .1)

Siendo W la potencia mecénica desarrollada por la turbina, Q la potencia térmica cedida al ambiente
por ella, y r el flujo mésico. Ay, y hg, son la entalpia de remanso a la entrada y a la salida de la turbina
respectivamente. Durante este trabajo, se referird a la entalpia de remanso como £, y a la estdtica como h.
Siendo:

1
hy=h+ 5c2 (2.2)

Si se supone un flujo adiabdtico, es decir, que Q = 0, la ecuacién del Primer Principio para un sistema
estacionario aplicada a una turbina adiabatica quedaria:

W = A, (2.3)

Siendo Ahy = h, — h,. Con esta derivacién del Primer Principio, se observa que, si el calor Q > 0, la
potencia obtenida seria menor que la obtenida si éste fuera nulo, por lo que el calor desprendido por las
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paredes exteriores de la turbina representa siempre una ineficiencia. Ahora bien, si no existe una maquina
completamente adiabatica, se puede asumir que, frente a la potencia, el calor desprendido es despreciable, es

decir % << 1, justificando la utilizacién de la Ecuacién 2.3.

En la turbina, el rodete es el tinico elemento que intercambia trabajo con el fluido, al ser el inico componente
que se mueve. Por lo tanto, la entalpia de remanso s6lo variard en el rodete. Se puede observar la evolucién
de la entalpia del fluido a su paso por la turbina en la Figura 2.3, donde el eje de ordenadas representa la
entalpia y el eje de abscisas la entropia, que siempre aumenta al paso por la turboméquina y representa una
irreversibilidad (naturalmente, si la mdquina fuera adiabética y el flujo reversible, la entropia seria constante -
flujo isentrépico). En la imagen, el punto 1 representa la entrada al estdtor de la turbina, a través del cual el
fluido mantiene su entalpia de remanso: iy, = h,. Los conductos del estétor tienen geometria convergente
por lo que el fluido se acelera y, segtin la Ecuacién 2.2, disminuyendo tanto la presiéon como la entalpia:
h, < h;. El punto 2 representa la salida del estator y entrada al rodete. En este componente el fluido desarrolla
trabajo para girar el rodete a una cierta velocidad, siendo este trabajo igual a la disminucién de la entalpia de
remanso del fluido: W = h, — hy3. W representa el trabajo especifico, esto es, la potencia generada por unidad
de gasto mdsico. Los puntos hy,p y hg3p representan la etnalpia de remanso relativa del fluido, /2 4 W;, siendo
w la velocidad relativa. Se aprecia como el aumento de entropia representa una ineficiencia al comparar la
linea de expansion isentropica h; a hs, frente a h; a h5, produciendo la primera un mayor trabajo especifico.

h
01 D,z
1
02R
U‘l_ 1_13
2
O3R W
2
2s I
|
I 03 -
|
3ss —F

S
Figura 2.3 Diagrama h-s de la evolucién del fluido a través de una turbina centripeta [4].

El rendimiento de una turbina se define como el trabajo que ésta genera frente al maximo que podria
generar para las mismas condiciones de entrada (presion y temperatura de remanso) y salida (presion estética).
Existen dos tipos de rendimientos, el total a total y el total a estatico. En el primero se considera que la energia
cinética a la salida (no convertida en trabajo) no representa una pérdida y podra destinarse a un servicio ttil
aguas abajo de la turbina.

hOl — h03

2.4)
hOl - h03ss

Nrr =

En el rendimiento total a estdtico, por contra, se considera negativo que dicha energia cinética no haya

podido convertirse en trabajo en el interior de la maquina. Por ello, el caso ideal de referencia para la definicién
del rendimiento es aquel en el que la energia cinética a la salida del escalonamiento es cero:

hOl — h03

Mre=1——5 (2.5)
T hOl - h3ss
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2.2 Ecuacion fundamental de las turbomaquinas

En la seccién anterior derivamos el trabajo especifico a partir del principio de conservacion de energia. Euler
desarroll6 la Ecuacion Fundamental de las Turbomdquinas, también 1lamada Ecuacion de Euler, que permite
expresar el trabajo especifico a partir de la variacion de los diagramas de velocidades del fluido al paso por
el rodete. Para la derivacion de la ecuacién se seguird la misma linea de razonamiento que en Gambini y
Vellini [5]. El fluido realiza el trabajo en el rétor, el cual gira en torno al eje. Se representa esta situacién en
la Figura 2.4.

High pressure

Nozzle
blade ring

Rotor
blade ring =<Co3™

Figura 2.4 Canal rotativo para la representacién del balance de momento cinético [6].

Siendo las variables con subindice 2 las consideradas a la entrada del rotor, y aquellas con subindice 3 a la
salida de este. La velocidad absoluta ¢ se puede dividir en la velocidad periférica u, y la relativa w, que es
la velocidad que un observador veria si estuviera colocado sobre el dlabe y girando solidariamente con élI.
Siendo r el radio, @ la velocidad angular del rodete y « el dngulo que forma la velocidad absoluta c con la
radial. Si se considera que gira sobre el centro O, el principio de conservacién del momento cinético sostiene
que:

. db
M= 2.6
7 (2.6)

Siendo M el momento sobre el eje. Si se realiza un andlisis unidimensional, la variacién del momento

cinético b con respecto al tiempo seria:
db . _dm
— = JFqCr—— —F~H*CHh—
d 3 Pdt P

El par M ejercido por los dlabes del rodete sobre la corriente de fluido puede expresarse de este modo
segtin indica la Ecuacion 2.8 [5]:

dm [
=m(iy-C3— 15 ) 2.7

M:m(r3C3u_r2C2u) (28)

Siendo ¢,, y c3, la componente tangencial de la velocidad absoluta a la entrada y salida respectivamente,
que es la inica componente de la velocidad que genera momento sobre el eje de rotacién. Y siendo r, y r5 el
radio medio a la entrada y salida del rodete. Si el momento generado se multiplica por la velocidad angular
, se obtiene la potencia ejercida por el eje de la maquina sobre el fluido [4].

W = ma)(r3C3u — r2C2u) (29)

Sabiendo la relacién entre velocidad periférica y velocidad angular, se desarrolla la ecuacién anterior:

u=r (2.10)



2.3 Triangulos de velocidades

W :m(M2C2u_M3C3M) (211)

Utilizando la definicién del trabajo especifico, y utilizando el principio de accién y reaccién para calcular la
potencia desarrollada por el par ejercido por el fluido sobre el rodete de la maquina, la Ecuacién Fundamental
de las turbomdaquinas desarrollada por Euler resulta:

W = mWw (2.12)

W= UyCoy — U3C3y, (2.13)

Se observa, por lo tanto, que se tiene una forma de evaluar el trabajo especifico de la turbina mediante las
velocidades periféricas y tangenciales previas y posteriores al rodete, sin necesidad de evaluar sus propiedades
termodindmicas o entalpias.

2.3 Triangulos de velocidades

La Ecuacién de Euler 2.13 obtiene el trabajo especifico W a partir de las velocidades anterior y posterior al
rétor. Una herramienta ttil en el andlisis de las turboméquinas es la representacion de estas velocidades en
los llamados tridngulos de velocidades. Estos dividen la velocidad absoluta c, en periférica u y relativa w. La
velocidad relativa serd aquella que un observador veria si se situara sobre el rodete, a la entrada w;, y ala
salida w,. De acuerdo con lo anterior la relacion entre las tres velocidades es:

C=wWw+ii (2.14)

Utilizando el teorema del coseno con el tridngulo resultante de los tres vectores anteriores se obtiene [4]:

w2 =c?+u? — 2uc, (2.15)

uc,= —+—— — (2.16)

Esta resolucioén sirve tanto a la entrada como a la salida del rodete y, por tanto, se puede calcular el trabajo
especifico como:

W/__c% c%+_w% w%_%u% u3
T2 22 2 2 2

Para entender bien el significado de cada término, se vuelve a presentar la ecuacién de conservacién de la
energia combinando las Ecuaciones 2.13 y 2.16.

2.17)

C2 C2
W:@f@+§f§ (2.18)

Si se comparan las dos ecuaciones anteriores, se tiene que:

2 2 2 2
w3 wp U U3
hy—hy=———=+—=——= 2.19
N N R (19)
Donde se puede observar que la disminucién de entalpia del fluido se debe al incremento de energia

cinética relativa (incremento de velocidad en el canal) y al trabajo desarrollado por las fuerzas centrifugas

2 2
(término vinculado a la variacién de velocidad periférica). Siendo % — % responsable por la expansion
2 2
del fluido, y %2 - ”73 el trabajo realizado por las fuerzas centrifugas [4]. Este dltimo término explica porqué
la turbina es centripeta y no centrifuga, de tal forma que este trabajo sea positivo, y se aproveche mejor la
geometria de la turbomdquina. El trabajo especifico debido a las fuerzas centrifugas puede apreciar en la

Figura 2.3.

Los tridngulos de velocidades representativos del flujo a la entrada y salida del rodete estdn representados
en la Figura 2.5.
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Figura 2.5 Tridngulos de velocidades a la entrada y salida del rodete de una turbina centripeta (Adaptado de
Aungier [1]).

Los dngulos o y B representan el dngulo del flujo entre la velocidad absoluta y relativa con la direccién
radial a la entrada, y axial a la salida. A la direccién que sigue el fluido se le suele llamar direccién meridional.
Se puede ver como u3 €s menor que u,, proporcionando un valor positivo del trabajo de las fuerzas centrifugas.
De estos tridngulos se sacan distintas conclusiones para lograr que el trabajo especifico (W) sea maximo.
Para ello se necesita maximizar el término debido a las fuerzas centrifugas uZ;u% , realizando turbinas de
mayor tamafio (mayor radio para la misma velocidad angular @), o mayor velocidad angular. Ademas se

21,2
procuraré que la salida del flujo sea axial (a3 = 0). El término de expansién del fluido w depende de la

forma del rodete, realizando disefios que ayuden a reducir la velocidad relativa a la salida y una expansién
mds isentrépica mejorard el rendimiento. También se cumple que, si no se va a utilizar la velocidad a la salida

2
. . 2 . z . . . C . ..
para otra aplicaci6n, reduciendo el término de velocidad a la salida -, se obtiene un mayor rendimiento total
a estatico por lo que, en este caso, es conveniente un buen disefio del difusor a la salida de 1a turbina centripeta.

Si bien tenemos ya informacién sobre el disefio de componentes de la turbina, sélo se tiene informacion a
la entrada y salida de los mismos, y no se ha hablado atn de las pérdidas producidas en el interior de los
elementos de la turbina (el denominado camino de gases o flow path). Es decir, si bien la Ecuacién de Euler
resuelve el trabajo especifico con los tridngulos de velocidades de entrada y salida, se necesita un andlisis en
mayor detalle para poder realizar un disefio preliminar de la turbina en el interior del canal.

2.4 Coeficientes adimensionales

Para definir la relacién geométrica de los tridngulos de velocidades (exceptuando el tamafio de los mismos)
son necesarios unicamente tres parimetros. Los tres pardmetros mas representativos para ello son [4]:

» Coeficiente de carga: Hace referencia a la capacidad del escalonamiento para desarrollar trabajo para
una cierta velocidad periférica a la entrada del rodete y se define como:

Y= (2.20)

N:I\)‘ =

A mayor coeficiente de carga, mayor trabajo especifico para una turbomdquina dada. Refleja la carga
aerodindmica sobre los dlabes del rétor.

* Coeficiente de flujo: Hace referencia al tamafio de la mdquina para un gasto dado y se define como:

o=1 (2.21)
U
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Siendo c,, la velocidad meridional a la entrada del rodete. A mayor coeficiente de flujo menor tamaiio
para un mismo gasto.

» Grado de reaccion: Es el cociente entre el salto entdlpico en el rodete y el total en la maquina:

(2.22)

El grado de reaccién mide por tanto el reparto del proceso de expansién entre estitor y rétor. Si, como
es comiin, la velocidad absoluta del fluido tiene direccidn axial a la salida de la turbina para minimizar
la pérdida por energfa cinética, y la velocidad meridiana se mantiene constante, la Ecuacién 2.22 queda:

1 cptgh,

R =
2 2”2

(2.23)

Siendo f3, el dngulo relativo de entrada al rodete.

2.5 Influencia del angulo de entrada al rodete

El 4ngulo del flujo a la entrada del rétor influye de manera muy relevante sobre las prestaciones de la turbina.

Para valorar esta influencia, se evaluard a continuacién cémo varian los pardmetros mas importantes con
dicho dngulo bajo las siguientes hipétesis simplificativas: relacion cinematica constante 2 = cte, salida del
rétor en direccién axial o3 = 0, y velocidad meridiana constante ¢,; = c,, = ¢35 = ¢, Se pueden definir el
trabajo especifico, el salto entdlpico en el estétor, en el rotor, y el rendimiento total a estatlco en funcién del
dngulo del flujo relativo a la entrada al rodete 3, [4]:

W= ( + ~2 tan [32) (2.24)
1 2
1
Ahp = Eug ( — —tanz [52) (2.26)
2
Nre = W (2.27)
2+ 1+ ’2 tan B

Siguiendo los subindices el mismo orden que en la Figura 2.3, 8, no puede tomar cualquier valor. Se
advierte que para tan 3, = _cl‘%’ el trabajo especifico es nulo, y para valores menores de tan f3,, se tendria
un trabajo especifico negativo, pasando la turbina a trabajar como un compresor. También se debe evitar
un grado de reaccién negativo, dado que el rotor comprimiria el flujo. El grado de reaccién se anula para
tan B, = :Tzz [4]. Por lo tanto, los valores de 3, deben cumplir que:

——=<tanf, < —= (2.28)
Crz Cr

La dependencia de las anteriores variables con 3, se muestra en la Figura 2.6.

Siendo los mds frecuentes los dlabes radiales, por su simplicidad de fabricacidn; los dlabes curvados hacia
delante no se suelen utilizar y los curvados hacia atrds se emplean cuando se solicite un trabajo especifico
mayor.

Si se vuelve la mirada hacia la Figura 2.6, se tiene cémo el dngulo de entrada al rodete tiene un efecto
importante en la turbomdquina. En concreto, si los dlabes estdn curvados hacia delante, se ve como el
rendimiento desciende rdpidamente. Como se comenté anteriormente, si se necesita un trabajo especifico
mayor se tiende a dlabes curvados hacia atrds aunque, por cuestiones econdémicas, la mayoria de los disefios
son de tipo radial.
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Figura 2.6 Variacion del trabajo especifico, saltos entdlpicos en estétor y rotor, grado de reaccion y rendimiento
total a estdtico con el dngulo de entrada al rodete [4].

2.6 Pérdidas en un escalonamiento de turbina centripeta

Para poder analizar el funcionamiento de una turbina centripeta, se deben explicar primero las causas de las
pérdidas que sufre el fluido a su paso por la turbina centripeta. Estas pérdidas suponen una disminucién del
trabajo aportado a la turbina.

Para cuantificar estas pérdidas, se define el coeficiente de pérdidas Y, calculado como:

AR,
- PP

N

(2.29)

Siendo AF, la disminucién de presién de remanso, y Py, — P, la diferencia entre la presion de remanso a la
entrada y la presion estdtica a la salida. Se tiene entonces que la presion a la salida se calcula en funcién del
coeficiente de pérdidas como:



2.6 Pérdidas en un escalonamiento de turbina centripeta

13

Py, +YP,
F 0s —
1+Y
Siendo F,, la presion de remanso a la entrada. Se divide la turbina en componentes, y a cada componente
se le asignan unas pérdidas propias. Para poder describir todos los componentes de la turbina centripeta
a partir de ahora, se pasard a utilizar la nomenclatura de la Figura 2.7, realizando la divisién mostrada a
continuacién:

(2.30)

._l._-'

Figura 2.7 Componentes de una turbina centripeta [1].

. Entrada a la voluta

. Salida de la voluta - Entrada al estator

. Salida del estétor - Entrada al espacio sin dlabes
. Salida del espacio sin dlabes - Entrada al rodete
. Salida del rodete - Entrada al difusor

. Salida del difusor

AU B W -

El fluido sufre pérdidas de distinta naturaleza al pasar por cada componente al tener cada uno una funcién
diferente en el flujo. Existe una pérdida comun a todos ellos, la pérdida de presién por friccion, denominada
Y,.

2.6.1 Pérdidas por friccion

Dado que en la turbina el flujo sigue un camino de gradiente de presion favorable, la capa limite se mantiene
relativamente delgada. Se ha observado que el andlisis de capa limite es muy efectivo para calcular las
pérdidas de perfil, especialmente en las turbinas radiales, a excepcion del difusor.
Pai [7, 8] estudia modelos simplificados de célculo del espesor de la capa limite por cantidad de movimiento
0:
Cf L

0= "d 2.31
2u? Jo Hedt ( )

Siendo u, la velocidad de la capa limite, L la longitud de la trayectoria de flujo a través del componente,
ycpes el coeficiente de friccion. Pai utiliza a las soluciones de Thwaites [9] y Buri [10], y recomienda el
uso de n=5. Aungier [1] define los pardmetros de flujo en 3 estaciones de cada componente de la turbina
(Entrada, punto medio y salida), designa estas estaciones del 1 al 3 y calcula el espesor de la capa limite de

momento, Como:
u 3 u >
0 =CPaye l(‘) +2<2> +1] — (2.32)
Uy i3
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_P1t2ptps

Pave = 4 (2.33)

Donde u es la velocidad caracteristica de la capa limite en cada estacion, p la densidad, y p,,, la densidad
media calculada en la Ecuacién 2.33 para tener en cuenta que no se trata de un flujo incompresible. Para
el coeficiente Y, es necesario también tener el espesor por desplazamiento a la salida del flujo. Para ello
utilizamos la definicion de factor de forma, que da: 6* = H6. Si se asume un flujo turbulento a la salida, que
suele ser el caso, se puede utilizar la ley potencial de 1/7, igualando H = 1.2857. Para un perfil que obedece
la ley potencial, el espesor de la capa limite es:

8 =0H A+l (2.34)
H-1
Aungier [1] muestra dos formas de calcular el coeficiente de friccién de pelicula necesario para los calculos
anteriores: mediante correlaciones basadas en datos empiricos, no recomendado por el autor dado que la capa
limite se extiende por varios componentes de la turbomdquina y no se ajusta bien, y mediante correlaciones
generalizadas de coeficientes de friccion en tubos. En este caso, el didmetro caracteristico del nimero de
Reynolds serd la anchura de la seccidn de paso itil , b, en lugar del didmetro, d.

_ P3it3bs
H3

Esta aproximacioén asume una capa limite completamente desarrollada, sobrestimando el nimero de
Reynolds y subestimando el coeficiente de friccién. Aungier [1] asume el error como aceptable, al ser el
coeficiente de friccién poco dependiente del niimero de Reynolds. Este se calcula siguiendo los pasos de
Aungier [11] y Nikuradse [12], dependiendo del tamafio de Re.

Re, (2.35)

Si Re; < 2000, el factor de friccion es independiente de la superficie. y se utiliza directamente con el
factor de friccion de superficie lisa ¢ ;:

16
. 2.36
Cf Cfl Red ( )

Si Re; > 2000, Nikuradse [12] aporta un pardmetro para estimar la importancia de la rugosidad de la
superficie:

Re, = (Re, 2000)2 (2.37)

Siendo e la rugosidad pico a valle. Para evaluar el coeficiente de friccién serd necesario el resultado del
pardmetro anterior junto con los coeficientes de friccién de superficie lisa, ¢, y rugosa, cy,:

| 251
= _210810 —_— (238)
A/ 4CfS Red 4CfS
L o [L} (2.39)
A, %10(371a '

Los resultados experimentales de [12] muestran que para Re, < 60, podemos utilizar la aproximacién del
coeficiente de friccién de superficie lisa, y si es mayor debemos compensar los dos de la forma:

Cp = CpyiRe, <60 (2.40)

60
Cft = CfS + (Cfr - Cfs) (1 - ]€e> ;Ree > 60 (241)
e
Estas ecuaciones funcionan correctamente en flujos turbulentes, cuando el Re; > 4000. Sin embargo en
flujos transitorios (2000 < Re; < 4000), se realiza una media ponderada entre los coeficientes laminar y
turbulento:
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Red
Cf:Cf]+(cff_Cfl) (2000—1> (242)

La Figura 2.8 representa el coeficiente de friccion de pelicula en funcién del Reynolds en escala logaritmica.

1.2
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Figura 2.8 Coeficiente de friccién de pelicula [1].

Para el coeficiente de pérdidas de capa limite, Aungier [1] utiliza las correlaciones de Lieblen y Roudebush
[13] para estimarlo a partir de una aproximacién para el coeficiente de pérdida de presién de remanso por
capa limite en cascadas de compresor. Para adaptarlo a la turbina se intercambia la presion ideal a la entrada
del componente del compresor por la presion ideal a la salida del componente de la turbina. El coeficiente de
pérdidas de capa limite ¥, se calcula:

AP, 20+ A?
Y, = = +Y Ay (2.43)
P P03.id_P3 (I_Az) Z
0
0=3 (2.44)
6*
A=Y - (2.45)

Siendo b la longitud de paso efectiva. Esta aproximacion de la pérdida de presion de remanso supone una
mezcla instantdnea del flujo principal y la capa limite conservdndose cantidad de movimiento y masa. Para
el rétor y los dlabes, tenemos tanto capa limite sobre las paredes de la turbomdquina (superficies anulares -
casing) como sobre los dlabes. En este caso las ecuaciones 2.44 y 2.45 se desarrollan:

0

@:1—[1—21):} [1—2%} (2.46)

%

Azl—{l—zbw} [1—221 (2.47)

Siendo los pardmetros con el subindice w los referidos a las paredes de la turbomdquina y aquellos con el
subindice b referidos a la superficie de los dlabes. El paso efectivo a la salida de los dlabes b, = s3sen(f3),
con s indicando el paso de dlabe y B; el dngulo de la linea de curva.
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Como casos limite, nos podemos encontrar que las capas limite calculadas en 2.34 sean mayores que la
longitud disponible, al no contar el desarrollo anterior con los efectos de bloqueo viscoso del flujo principal.
Debera corregirse A de la siguiente forma:

b
A—>A <25> (2.48)

El segundo caso es que ® > 1, Aungier [1] lo corrige igualando A=® — 1 y luego ® = 1.
2.6.2 Pérdidas de la voluta
A su paso por la voluta, al fluido se le atribuyen dos pérdidas: las de friccion (Y),), y un coeficiente de

pérdidas por discontinuidad del momento cinético entre la entrada a la voluta (1), y la entrada al estétor (2).
Denominado Y, se calcula de la siguiente forma:

(2.49)

Figura 2.9 Parametros geométricos de la voluta [1].

Los subindices de la Ecuacion 2.50 hacen referencia a la entrada a la voluta (1), y a la salida (2), concorde
a la Figura 2.7. Los pardmetros geométricos mostrados en la Figura 2.9, hacen referencia a la definicion
geométrica necesaria en cada componente, donde se deberdn definir tres estaciones, la entrada (1), una estacion
intermedia (a), y la salida (3). Siendo r el radio, C la velocidad, y cg la velocidad tangencial. Finalmente para
calcular el coeficiente de pérdidas de la voluta se deben sumar ambos coeficientes, quedando:

Yvoluta = Yp + Y(-) (2.50)
2.6.3 Pérdidas del estator

En el estdtor sigue estando presente la pérdida por friccién desarrollada en el Apéndice 2.6.1, ademads existe
un coeficiente de pérdidas por incidencia en la zona del borde de ataque de los dlabes. Para distinguirla a la
pérdida por friccion Y),, ésta pérdida solo es relevante en caso de que la corriente de entrada al estdtor no esté
orientada para el dngulo de incidencia éptimo i*, diferencia entre el dngulo de entrada al dlabe del fluido ©
y el geométrico del dlabe 1. Este desvio en el dngulo de incidencia provoca un desprendimiento de la capa
Iimite a la entrada del estator, que aumenta las pérdidas de presion, reduciendo el rendimiento de la turbina.
Se contabilizan mediante:

Fp—b
Pz —P3

Yipe = sin®(t, — 3) (2.51)
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Figura 2.10 Pardmetros geométricos de las toberas del estétor [1].

Siendo las propiedades con el subindice 2 las obtenidas a la entrada del estdtor y 3 a la salida. Los dngulos
T, y 7; definen el dngulo de entrada al estdtor real e ideal respectivamente. Para el cdlculo del dngulo ideal
de entrada del flujo al estétor es preciso calcular previamente la incidencia ideal, utilizando la correlacién de
Herrig et al. [14] obtenida para cascadas de compresores axiales y adaptada por Aungier [1]:

#— |36, [ L0% n =0l [Las |- (2.52)

T =1, —i"signo(l3 — 1,) (2.53)

Yestamr = Y[) + YinL' (2'54)

Siendo 1, el espesor en el punto medio y L,_5 la longitud de la trayectoria entre 2 y 3.
2.6.4 Pérdidas del espacio sin alabes

Entre el estdtor y el rotor existe un espacio sin dlabes; este espacio anular sufre las pérdidas de friccion Y, y
pérdidas asociadas a la variacion de seccion entre la salida del estdtor y la entrada a este componente.

La expansion abrupta del fluido ocasiona un aumento de la entropia, una pérdida que dependerd de cuanto
varie el drea entre la salida del estdtor y la entrada al espacio sin dlabes. Aungier [1] utiliza la correlacion de

Benedict et al. [15]:

A Py —P.

o = [(‘13) sen(O@)} B3 (2.55)
Au3

Nombrando a las variables del componente anterior (estator) con el subindice u (upstream), y a las del
espacio sin dlabes d (downstream). El coeficiente de pérdidas del espacio sin dlabes queda:

Y, Y,+Y, (2.56)

espaciosinalabes — Lp i
2.6.5 Pérdidas del rodete

El rodete es el componente mds complejo de analizar de una turbina centripeta, dividiéndose sus pérdidas en
seis coeficientes frente a los demds componentes que se dividen en dos. Comenzando por el coeficiente de
pérdidas de friccion Y),, se sigue con un coeficiente andlogo al del estdtor debido a la incidencia de los dlabes

del rodete Y;,... Se calcula mediante:
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Figura 2.11 Pardmetros geométricos del espacio sin dlabes [1].
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Figura 2.12 Pardmetros geométricos del rodete, vista de perfil [1].

Poy— Py
Pys —Ps

Yipe = sin? (7, — ) (2.57)

Siendo las variables con el superindice ' las referidas al observador mévil, las del subindice 4 las referidas
ala entrada y 5 a la salida del rodete. Para calcular el dngulo 6ptimo de entrada a; se utiliza el factor de
deslizamiento (slip) introducido por Aungier [11], siendo este una modificacién del desarrollado por Wiesner
[16]. Este factor requiere correcciones en caso de que la solidez del rodete sea muy baja, utilizando un
coeficiente € = r3/r| (radios referidos a la Figura 2.12) para cuantificar este efecto (por comparacién con un
valor de referencia de dicho pardmetro g;,,):
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Figura 2.13 Pardmetros geométricos del rodete, vista frontal [1].

: sin(14)
6= vl 2.58
| Sln(¢4)| (N+NSB)0'7 ( )
_9-6
fin = T, (2.59)
Gy = sin(19+ %4) (2.60)

En caso de que se supere el valor limite € > ¢;;,,, el factor de deslizamiento debe corregirse de la siguiente
forma:

C.pr =0(1—¢) (2.61)
e 1@/
e {8 Slzm] (2.62)
1— Elim

En la ecuacién en la Ecuacion 2.58 deben contabilizarse tanto los dlabes completos N como los partidos
(splitter blades) Nqg. Finalmente la pérdida por incidencia se calcula de nuevo con la diferencia entre el
dngulo de incidencia éptimo 7} y el real 7,:

Coy =0 [Uy—cpycot(1y)] (2.63)
* Cm4

cot(ay) = = (2.64)
Cos

Siendo las variables con subindice 6 las tangenciales y las de subindice m las meridionales. En el rodete
deben tenerse en cuenta las pérdidas asociadas a la carga aerodindmica sobre los dlabes (Blade Loading, BL)
asi como la friccién con la superficie anular (radios de raiz o hub y cabeza o shroud), Yg; y Y. Para ello se
adaptan del cdlculo de los mismos coeficientes en el andlisis de funcionamiento de compresores centrifugos
de Aungier [11]. Se definen de la siguiente forma [1]:

1 [Aw]?
Yp = — | — 2.65
BT 24 [WS] (269
1 | K,b5Weai 2
) p—— m ~'5 "mediorotor 2.66
HS ™6 { W,, sin(15) } (2-66)

Siendo w la velocidad relativa, Aw la diferencia de velocidades relativas entre las caras de presion y succion

de los dlabes, k;, la curvatura media de la superficie y W, ior0r0r 12 velocidad relativa referida al punto 2 de
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la Figura 2.12. Estas se calculan utilizando:

|rscos — racoul
Aw = 2I1 (2.67)
Ly 5 (N+NggFsp)
K, = M (2.68)
As

Siendo As la coordenada meridional a la salida del rodete, L,_5 la longitud de la trayectoria entre 4 y 5, y
Fgp la fraccion de longitud de los dlabes splitter. Existen también pérdidas importantes por fugas en el rodete,
debidas a las holguras necesarias para el movimiento del mismo sin que haya contacto con las partes estdticas
de la carcasa. Para ello, Aungier [1] calcula primero el caudal de fugas, estimdndolo mediante:

2AP
Ucp = (269)
p(lVe
mey = 0.816p,,,ucrLy_s (N + NgpFyp) O, (2.70)
mgy; AP
Yo = —it—e (2.71)
m(Fys — Ps)

Siendo p,,, la densidad media del fluido en el rodete, desarrollada en el Apéndice 2.6.1 en la Ecuacion
2.33, ucy la velocidad del flujo de fugas a través de las holguras, AP la diferencia de presion media a través
de las holguras, y P} la presién de remanso a la salida del rodete referida al flujo relativo. Aungier [1] asume
una relacién de compresion de la holgura de 0.816 en la Ecuacién 2.70 y otorga también un coeficiente de
pérdidas a las pérdidas por humedad Y,, suponiendo que el agua presente en el flujo no genera trabajo:

_ AHypgy
Fos —Ps

Y (2.72)
Siendo AH, la pérdida de entalpia equivalente, suponiendo que el agua no genera trabajo.

Si se suman todos los coeficientes de pérdidas descritos anteriormente, el coeficiente de pérdidas del rotor
quedaria:

Y = YP+Yinc+YBL+YHS+YCL+YQ (273)
2.6.6 Pérdidas del difusor

Aungier [1] utiliza un método distinto a los anteriores para calcular las pérdidas del difusor. En este caso sélo
serd necesario especificar la geometria a la entrada y salida como se observa en la figura 2.14.

Figura 2.14 Parametros geométricos del difusor [1].
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Se utiliza un modelo de difusion de presion estatica de Aungier [11, 17, 18]. Es un modelo empirico de
correlaciones de A,, el bloqueo de descarga, basado en la divergencia efectiva del difusor 26, y de la relacién
de presi6n ideal P,,.:

(1)
20, =2tan | ———~ (2.74)
2Ls ¢
Py, —P,
P o 1 (2.75)

vr =
For =P jq

Definimos ademds un factor de difusién D, dependiente de P,,, calculado como:

7

( Pvr - 1)2
e — (2.76)

De Renau [19] establece que cuando 26, > 11°, la recuperacién de presion estdtica disminuye de forma
precipitada. Se afladen los términos dependientes de K para tener en cuenta este efecto. Este debe ser mayor
que los valores mostrados en la Ecuacién 2.77. Se define Ky, y los pardmetros K; y K, como:

D=

1<K, >26,/11 (2.77)
Ky—1
K, =0.005+ -2 (2.78)
26,
22K,
K,=20,——=¢ 2.79
27 77 125K, @.79)

El bloqueo parcial del difusor, con el que se calculard la presion a la salida queda finalmente:

LA,

Ay = [K + Ky (D~ 1)]A2bl

(2.80)

2.7 Analisis del comportamiento de una turbina centripeta

El disefio 6ptimo de una turbina a partir de unas ciertas especificaciones, es decir minimizando las pérdidas y
maximizando la eficiencia, no es directo y frecuentemente recurre a correlaciones empiricas o fisicas, ecuacio-
nes de optimizacion, que acerquen el predisefio a la solucién mas eficiente. El disefio de la turbina tratado en
este trabajo se realizard con el programa MATLAB®), siguiendo el método de disefio que describe Aungier [1].

El método de Aungier se divide en dos partes principales: el predisefio y el andlisis. Aungier [1] utiliza
correlaciones para realizar un predisefio de la geometria de la turbina centripeta, con unas condiciones en el
punto de disefio. Para la definicién de las condicién de funcionamiento, en este trabajo se eligen el gasto
(ri1pp), la velocidad especifica (n pp), 1a relacion de expansion (REpp), y la temperatura de entrada (7, pp).
Este disefio deberd ser analizado para calcular el gasto, relacién de expansién y eficiencia real (71, RE, ),
volviendo a realizar el predisefio si estos valores no se ajustan a los especificados. Se muestra un diagrama
del proceso en la Figura 2.15.

El método de Aungier [1] de andlisis se realiza de forma lineal; es decir, primero se obtienen las condiciones
tras la voluta, luego las toberas, etc., siguiendo la direccién del flujo en el orden definido en la Figura 2.7. La
forma de analizar cada componente siempre es la misma: se tienen las condiciones de entrada, (bien son
dato a la entrada de la voluta, bien vienen del resultado del andlisis del anterior componente), se calculan las
condiciones ideales a la salida, y se restan las pérdidas mediante correlaciones. Sin embargo, las pérdidas
dependen de las condiciones de salida, y éstas a su vez de las pérdidas, por tanto es un proceso iterativo que
converge en el valor del coeficiente de pérdidas Y. Se muestra el diagrama de flujo del andlisis en la Figura
2.16.

Se comienza con la suposiciéon de que no hay pérdidas, de forma que el coeficiente de pérdidas es nulo
(Y =0), por lo que la primera vez que se calculen las propiedades del flujo a la salida, corresponderdn a
una turbina con comportamiento isentrépico. A partir de este dato se itera introduciendo el valor real de las
pérdidas hasta converger en Y, teniendo asi las propiedades reales del flujo a la salida. Para abordar el andlisis
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- Inputs -
ns,pp, MPD, Te,PD, REPD

\

Nns,pD, MPD, Te,PD, REPD
- Prediseiio de la Turbina -

Geometria, wpb, NTE,PD
Error en m, ne, RE

Y

Geometria, wpp, mMpb, REPD
- Analisis de la Turbina -
m, nte, RE

- Outputs -
Geometria, m, RE, nTe, ®

Figura 2.15 Diagrama de flujo de predisefio de una turbina centripeta segin el método de Aungier.

se debe haber realizado previamente al menos un primer predisefio de la turbina (definir su geometria) y
comprobar, a través del andlisis, si cumple o no con las especificaciones de funcionamiento preestablecidas.
Se comenzard detallando el andlisis de la voluta, primer componente que se encuentra el fluido al entrar en la
turbina.

2.7.1 Andlisis de la voluta

Se usa el esquema proporcionado por Aungier [1], Figura 2.9. Dado que es el primer componente, las
condiciones de entrada son dadas por el usuario. La geometria queda definida por el radio y la secciéon
transversal de paso del fluido en tres estaciones de la voluta: entrada (r = ry), salida (r = r,) y un punto
intermedio en el cual se ha descargado la mitad del flujo mdsico que entr6 en la tobera (r = r,). El drea de la
salida no es necesario tenerla como dato, se calcula mediante:

A2 :27[r2b2 (281)

donde r, es el radio en la estacién 2 y b, la altura de los dlabes a la entrada de las toberas del estator.

El procedimiento de andlisis es el siguiente: con las condiciones termodindmicas iniciales y el gasto
madsico se obtiene la velocidad a la entrada de la turbina y, dado que no se intercambia trabajo en la voluta,
se cumple lo establecido en la Ecuacidn 2.3: hy, = hy;. Si la presion o entropia se conservase, se tendrian
las propiedades termodindmicas completas a la salida. Sin embargo existen pérdidas que influyen en las
condiciones de salida del fluido. Estas pérdidas dependen de las condiciones iniciales, de las especificaciones
de operacién y del disefio de la maquina, por lo que para alcanzar la convergencia es necesario conocer
las condiciones del flujo a la salida de la voluta. Para el cdlculo de la velocidad a la entrada de las toberas,
Aungier [1] emplea la siguiente ecuacion:

Cor = a (282)
)

Esta expresion supone que el momento cinético desde la estacién 2 (c,r,) hasta la estacién 2 (cg,1,) €S

constante, siendo cg, la componente tangencial de la velocidad en 2. Tal hipétesis se aceptable considerando

que la tnica fuerza actuante sobre el fluido (friccién en las paredes de la tobera) es muy pequefia'. Se deben

tener en cuenta las pérdidas descritas en el Apartado 2.6.2, se observa la necesidad de la pérdida Y dado

El teorema del momento cinético establece que la variacion de momento cinético del fluido es igual al momento resultante, respecto
del eje de referencia, de las fuerzas que actdan sobre el mismo.
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Analisis de la turbina Analisis de un componente Analisis de un componente
- Inputs - - Inputs - - Guess -
Geometria, wpb, Mep, REPD Geometria, M, Poe, Toe, Ce Y=0
l ( J
¥
Geometria voluta, mpp, Pat, T1t Geometria, m,Poe, Toe, Ce, Y
- Analisis de la voluta - - Balance de masa -
m, Poz. Toz, C2 m, Pos, Tos, Cs
ErrorenY
Geometria toberas, m, Poz. Toz, C2 Geometria, M, Poe, Toe, Ce, Pos, Tos, Cs
- Analisis de las toberas - - Balance de pérdidas -
m, Poz. To3, C3 Y

: ‘

Geometria e.s.a., m, Pos. Tos, C3
- Analisis del espacio sin alabes -
m, Pos. Tos, Ca

!

Geometria rodete, m, Poa. To4, C4, @
- Analisis del rodete -
m, Pos. Tos, Cs

!

Geometria difusor, m, Pos. Tos, Cs
- Andlisis del difusor -
m, Pos. Tos, Cs

!

- Outputs -
m, nte, RE, Pos, Pos, Tos, Tos, Ce

- Outputs -
Y, m, Pos, Tos, Cs

Figura 2.16 Diagrama de flujo de andlisis de turbina centripeta (izquierda) y de un componente (derecha)
segin el Método de Aungier.

que en la Ecuacién 2.82 se asume que no hay friccion (la introduccién de pérdidas por friccion hace que la
hipétesis de momento cinético constante no sea cierta).

Una vez calculadas todas las pérdidas, en cada componente deben sumarse los coeficientes correspondientes,

5, y modificar la presion de salida en consonancia. Se muestra en la Ecuacién 2.30 cémo este coeficiente
de pérdidas afecta a la presion de salida en funcién de la presion de salida ideal, calculada en la primera
iteracion del bucle mostrado en la Figura 2.16.

Teniendo la presion y entalpfa de remanso a la salida (Fy,) y kg, se pueden calcular todas las propiedades
termodindmicas de remanso a la salida de la voluta. Para el balance de masa, Aungier [1] utiliza el defecto de
masa A, que hace referencia a pérdidas internas de la turbomaquina. El cdlculo de este parametro se explica
en el Apartado 2.6.1. El balance de masa queda:

m=(1-A)A;pycy (2.83)

siendo p5 la densidad a la salida y c,,; la componente meridional de la velocidad a la salida. Y sabiendo
que:

1 1
hoy =hy + EC% =h,+ 5(0312 +c5y) (2.84)

y que la entropia s5 es la misma en condiciones de remanso que en condiciones estéticas, es posible calcular
todas las propiedades termodindmicas (de remanso y estdticas) a la salida de la voluta. Como se detall6
anteriormente, este es un proceso lineal, y es necesario conocer las condiciones del flujo a la salida de cada
componente antes de empezar con el siguiente. El siguiente componente por el que pasa el fluido son las
toberas.
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2.7.2 Andlisis del estator

Para poder analizar el paso del fluido a través de las toberas se deben saber todos los datos geométricos de
éstas, asi como el niimero de toberas y su disposicion. Esta informacién debe ser especificada, al igual que en
la voluta, a la entrada, a la salida, y en el punto medio. Estas secciones relevantes se muestran en la Figura
2.10 y son la entrada, la salida y la garganta: r,, r3, y r,;. La garganta es la seccion transversal con menor
area de paso del fluido y es, por tanto, donde este alcanzard la mayor velocidad (en toberas subsoénicas). La
anchura de garganta es o, t, es el espesor del dlabe y 1 el dngulo del dlabe a la salida de la tobera respecto de
la direccién tangencial.

En las turbinas radiales, en ausencia de dlabes en el estitor y debido a la conservacién del momento cinético,
el angulo a la salida del flujo es afectado por la diferencia de radios entre entrada y salida. Este fenémeno
no ocurre en las turbinas axiales en las que el angulo del flujo a la salida del estitor viene condicionado
fundamentalmente por la geometria de los dlabes. Para estimarlo, se emplea la siguiente ecuacion:

{Br} _ my(rs—=ry)  (my—my(rs—np)) (2.85)
om 3 mz(m3*m2) myni3

Siendo r la coordenada radial y m la meridional. Los subindices siguen la misma relacién que en la Figura
2.10, donde 2 es la garganta. Se calcula el gradiente de la coordenada radial » con respecto a la meridional m
en el borde de estela haciendo uso de una serie de Taylor truncada. Se aproxima el radio medio de garganta
mediante [1]:

ar] o?
= [Qm} 3283 (250
2r
G = Nr3 (2.87)

Siendo ¢; el paso de las toberas. Su calculo se muestra en la Ecuacién 2.87, con el nimero de toberas N.
El fluido que sale del estétor sigue la direccidn 73 respecto de la direccion tangencial, diferente al dngulo
formado por el dlabe en el borde de estela respecto de la misma referencia 1;. El 4ngulo de flujo se puede
calcular a partir del dngulo del flujo calculado con la regla del seno 7, de la siguiente forma[1]:

: b0
sin(7,,) = (2.88)
(%) G bs
tan (73) = 3 tan (T,) (2.89)

Tih
Siendo b,;, y b la altura de la tobera en la garganta y en la seccién de salida respectivamente. El drea en
cada estacion se obtiene con:

A=b(27rsin(1)—1,N) (2.90)

Siendo 1, el espesor del dlabe en cada estacion y N el nimero de toberas. Como se ha indicado, los dngulos
7 indican el dngulo que describe del flujo a su paso, mientras que los dngulos 1 son los dngulos geométricos
determinados por las toberas. Para el balance de masa, en la entrada (estacion 1) se tienen los datos de la
voluta mientras que en el punto medio suponemos T, = 1, y en la ultima estacion se ha obtenido 7; con el
desarrollo anterior. Por lo tanto, para calcular las pérdidas por friccion sobre los dlabes del estdtor (pérdidas
por perfil) ¥, basta con calcular la longitud de la trayectoria recorrida por la particula fluida a partir de la
integracién numérica de los datos de las tres estaciones. Ademads, es necesario realizar una diferenciacién
entre la cara de presion (céncava) y la de succién (convexa) de los dlabes, al tener el flujo velocidades
diferentes en cada una de ellas [1].

A la pérdida por perfil hay que afadir las pérdidas por incidencia descrita en el Apartado 2.6.3. Una vez
obtenidas las pérdidas se vuelve a realizar la convergencia en Y hasta hallar las condiciones de salida del
flujo. El balance mdsico queda:

m = (1 —A)TCr3 b3p3 C3 Sin(f:;) (291)

Y, volviendo a seguir el procedimiento anterior, las propiedades estdticas se calculan como:
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1
hy = hys — Ecg (2.92)

2.7.3 Andlisis del espacio sin alabes

Entre la salida del estator y la entrada al rodete existe un espacio sin dlabes, necesario para el perfil de
velocidades se haga mds homogéneo, Figura 2.7. Los datos mds importantes que deben especificarse se
muestran en la Figura 2.11, coordenada radial », coordenada axial z, y altura del paso de gases b en tres
estaciones: entrada 1, intermedia 2, y salida 3.

Los datos de entrada al espacio sin dlabes se obtienen de los resultados a la salida de las toberas. Aungier
[1] desarrolla dos tipos de pérdidas en este componente descritas en el Apartado 2.6.4.

2.7.4 Analisis del rodete

El rodete es el elemento mds complejo de analizar, dado que rota e intercambia trabajo con el fluido y, por lo
tanto, la entalpia de remanso del flujo no se conservard entre la entrada y la salida. Ademads, en su recorrido la
coordenada meridional realiza un giro de 90° hacia el difusor de salida. Se vuelven a definir 3 puntos donde
realizar los andlisis, Figuras 2.12 y 2.13. Donde r es la coordenada radial, b la altura del canal, ® es el dngulo
de curvatura del canal, y o, y o, son las holguras del rodete en las caras anterior del canal (cierre en la punta
de los dlabes) y posterior del disco. rs; y 75, son los radios interiores y exteriores de salida respectivamente,
y 14 es el dngulo geométrico de entrada al dlabe respecto a la coordenada tangencial.

Las condiciones de salida de flujo se calculan de forma andloga a las toberas, teniendo en cuenta que en las
turbinas puede eliminarse una cierta seccién de los dlabes impares en la zona préxima a la salida del rodete

para evitar posibles bloqueos; en tal caso, estos no contabilizan en el calculo de la seccién efectiva de salida.

El dngulo relativo del flujo a la salida 7§ cumplira:

b
sin(7),) = g;”b: (2.93)
2 .
o~ sin(¢s)
Ty, =Fs — (2.94)
tan(}) = > tan(t’, ) (2.95)
Ttn

El dngulo 7} se calcula de forma andloga a T, en las toberas, utilizando la regla del seno en la garganta (r,,),
con el paso de dlabe obtenido a partir de la Ecuacién 2.87 y utilizando el niimero de alabes y el radio medio
mostrado en la Figura 2.12. Con estos datos se calculan las pérdidas desarrolladas en el Apartado 2.6.5.

Para calcular las condiciones a la salida, sabemos que no se conserva la entalpia de y que la expresién de
la rotalpia debe ser modificada para tener en cuenta el trabajo asociado al rozamiento del disco.
I:h04+AHDF—a)r4C94 (296)

Siendo AHp-, el trabajo consumido por el rozamiento del disco rotando. Aungier desarrolla el cdlculo
de este pardmetro para turbinas axiales. La tnica correccion que debe hacerse es dividir el resultado por la
mitad. Por lo tanto, se tiene que:

1
hys =1+ 5(wrs)2 (2.97)

Por ultimo, se debe tener en cuenta el defecto de masa y calcular las propiedades termodindmicas estaticas
a la salida del rodete. Esta vez se resta la velocidad relativa.

m = (1 — A)ZﬂrS b5p5 Wy Sin(Tg) (298)

1
hs = hgs — Ewg (2.99)
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2.7.5 Anadlisis del difusor

Es el dltimo elemento por el que pasa el fluido a través de la turbina. Tendrd un perfil como el mostrado en la
Figura 2.14, donde se muestran los pardmetros geométricos mas importantes a especificar en ésta ultima
seccion, similares a los definidos en la Figura 2.12. En este caso solo hara falta especificar dos estaciones,
entrada y salida.

Una vez calculadas las pérdidas del difusor (Apartado 2.6.6) el procedimiento de célculo es el siguiente,
se calcula la velocidad angular cgg mediante conservacion de momento angular de la velocidad a la salida
del rodete. Mediante el balance de masa en entrada y salida, con cgg se tiene la Py estdtica ideal a la salida
del difusor. Se calcula el bloqueo parcial con estos resultados y se tiene ahora la presion de salida real con el
bloqueo parcial. Es necesario entonces un proceso iterativo que combine cgg Py. Utilizando hgs = A, este
codigo utiliza ahora un rendimiento constante de 0.97 que resuelve:

he = hos — Nairr(hos — he ja) (2.100)
2.8 Balance de masa

Como se ha visto en el desarrollo de este capitulo, es necesario un proceso de balance de masa robusto
y general, que se pueda utilizar en cada componente. Aungier [1] proporciona el diagrama de la Figura
2.17, sobre el cual se apoyard la explicacién del mismo. El balance de masa puede ser unidimensional, o
bidimensional, si la velocidad del flujo tiene dos componentes (siendo necesario especificar a la entrada cg o
7). En la Figura 2.17 se introduce cg, si el flujo es unidimensional se anularia esta variable (cg = 0), por lo
que ¢, = ¢. También es necesario introducir el drea de paso, mediante 7 se puede ajustar el drea de paso a
Asin T, y utilizarla de nuevo para calcular c,, y cg a partir de c. Una vez introducidos los datos de partida el
modelo de la Figura 2.17 puede utilizarse para calcular las propiedades del flujo a la salida.

El balance funcionard con una tolerancia €. Comienza calculando una solucién subsénica estimando
¢,, a partir del valor de la anterior estimacién de p. Se conoce como retraso de la densidad y produce una
convergencia robusta siempre que c,, sea subsonica. Si el flujo estd bloqueado, el bucle producird una solucién
que cumpla:

opc,,
oc,,

Si se da el caso el c6digo cambia un balance de flujo bloqueado. Sin embargo la Ecuacién 2.101 puede
darse por un error numérico. Por lo tanto se sigue utilizando el método de retraso de la densidad poniendo
como restriccion adicionalmente c,, < a. Si c¢,, = a dentro de la tolerancia y el flujo mdsico es menor que el
especificado, se produce el bloqueo. El c6digo debe ser capaz de avisar al andlisis para que proceda de forma
correcta.

<0 (2.101)
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Figura 2.17 Diagrama de flujo para balance de masa [1].






3 Método de disefo de turbina centripeta

En los capitulos anteriores se ha visto que el disefio de una turbomaquina es un problema que no esté resuelto
de manera directa y esto significa que no existe un método probado que encuentre el disefio ptimo para unas
especificaciones. Gracias al desarrollo de los ordenadores, se han podido crear métodos iterativos (Figura
2.15) que aproximen el predisefio a la solucién de mejor rendimiento, para luego ajustar el disefio de detalle
con programas de mayor potencia, como son los CFD y FEM. En este capitulo se desarrollara la estrategia de
predisefio de Aungier [1], que expone en su trabajo un método de predisefio completo, no sélo basado en sus
propias correlaciones, sino apoyandose también el el trabajo previo de numerosos autores.

3.1 Estrategia de disefno

Durante el desarrollo de este capitulo, se utilizardn los subindices de acuerdo con el esquema de la Figura
2.7, segtin el orden que marca el recorrido del fluido. Para realizar el predisefio, son necesarias unas especifi-
caciones de funcionamiento de la turbina. El disefio ajustard los pardmetros de la turbina centripeta de forma
que se ajusten a la informacién aportada por el usuario. Las propiedades que se deben especificar para el
disefio son:

* Temperatura total a la entrada T,

* Presion total a la entrada Fy;

* Flujo masico i

* Relacion de expansion total a estdtica Py, /Ps

* Velocidad especifica n;

* Eficiencia total a estdtica 1),

* Relacion de velocidades total a estética v,

Sin embargo, Aungier [1] utiliza los valores de nu, y 1, a partir de correlaciones con n,, recomendados
por la literatura de Wood [20], Linhardt [21], Rohlik [22] y Balje [23]:

v, = 0.737n% (3.1)

n, = 0.87 — 1.07(n, — 0.55)% — 0.5(n, — 0.55)3 (3.2)

Si bien los valores de ng y v, pueden ambos ser especificados por el usuario, el valor de 7, es consecuencia
de la eleccion anterior. Mediante el andlisis de la turbina del capitulo anterior, se obtendrd al final una
estimacion mejor del rendimiento que la calculada en la Ecuacién 3.2.

Se define n, siguiendo la bibliografia de Balje [23] como:

29
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n = VO (33)
s .
(Ahgig)*7
_om
Pos
Siendo Ah,, el salto isentrépico desde la entrada hasta la presion Ps de salida del rodete, Q5 el caudal
volumétrico a la salida del rodete, y pys la densidad de remanso en el mismo punto. Aungier [1] recomienda
que el valor de la velocidad especifica se encuentre entre 0.45 < n, < 0.75. Realmente se necesitan numerosos
pardmetros ademads de los anteriores, para la definicién de la geometria de los componentes. Esta solucién
seria poco efectiva para un predisefio, y resulta mas conveniente utilizar unos valores por defecto que resuelvan
una turbina de principio a fin. Al final del predisefio se modificaria esta geometria a gusto del usuario, dado
que un predisefio, se debe recordar, no trata de dar una solucion detallada de la turbina centripeta, sino una

aproximada. Si los valores por defecto estdn bien elegidos, el predisefio se acercard mds al disefio final, y
ahorrard tiempo de célculo en las fases posteriores.

Qs (3.4)

3.2 Diseno del rodete

Una vez se tienen las especificaciones de disefio, se comienza por completar el predisefio del rotor. La presién
a la entrada y la relacion de expansion otorgan la presion a la salida del rodete Ps. Mediante la definicién de
los especificaciones de entrada, se pueden obtener la velocidad periférica del rodete a la entrada y la entalpia
a la salida.

hos = hgy — Ahigm; (3.6)

Para las condiciones a la salida del rodete, al no tener la velocidad de salida, se aproxima la densidad del
flujo p5 mediante los valores de Ps y h5. Al buscar la minima velocidad a la salida del rodete, para minimizar
las pérdidas expuestas en el Capitulo 2, esta estrategia serd una buena aproximacién del valor real. Una vez
se tenga esta densidad, se resuelve la Ecuacién 3.3 para obtener @. Y mediante la velocidad angular y la
periférica u,, se tiene el radio del rodete en 4:

ry = ”54 (3.7)

El porcentaje de pérdidas que ocurren antes de que el flujo entre al rodete afecta a su disefio. Aungier [1]
aproxima la presion de entrada al rodete mediante:

Po1Ahgig(1—1y)
4

Y, dado que en el disefio se busca el mdximo rendimiento, se supone cg5; = 0 buscando minimizar las

pérdidas de velocidad de salida, teniendo que A, = hy;, utilizando la definicién de v, y 7, se puede derivar:

_ Uy ns

Coq = W (39)
N

Para el dngulo de entrada al rodete, Rohlik [22] recomienda estimarlo en funcién de la velocidad especifica.
La siguiente ecuacién se ajusta al gréafico proporcionado por el autor [1]:

7, = 10.8 4 14.2n2 (3.10)

El espesor de los dlabes y el radio interior a la salida del rodete ;5 dependen tanto de la aerodindmica
como de la resistencia mecdnica. Aungier [1] utiliza los siguientes valores por defecto:

tb4:0.04r4 (3]])

tys = 0.02r, (3.12)
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Tys 2018574 (313)

Para el radio de salida exterior r 5, se busca mantener una relacién razonable entre la altura de paso y la
curvatura. El procedimiento siguiente ha demostrado tener un buen funcionamiento:

c by \?
"ﬁ:1+5<4> (3.14)

Cma Ty
Teniendo ya las condiciones termodindmicas a la entrada, un balance de masa resolverd c,,4 y b4 a partir de

estas, y teniendo que se asume una salida axial (cgys) y que se calcul6 r,5 previamente en la Ecuacién 3.13.,
un proceso similar resuelve b5 y c,,5. La longitud axial del rodete se aproxima con los resultados anteriores

[1]:
AZR: 1.5(r55—rh5) (315)
Para el nimero de dlabes en el rodete, se utiliza la aproximacion de Rohlik [22] derivada de Jamieson [24],
redondeando al numero entero mas cercano el resultado:
Np = 1240.03(33 — 1,)? (3.16)

El d4ngulo geométrico de entrada de los dlabes 14, se determina buscando minimizar la pérdida por incidencia,
en un proceso similar al practicado en el Capitulo 3. En este caso, Aungier [1] utiliza una versién simplificada
del factor de deslizamiento, ignorando el efecto de la relacién del radio limitante, quedando:

senf,

NRtps
Kgy=1— —7F—7F— 3.18
B4 2mr, senfy -18)

Siendo K, un factor que tiene en cuenta el bloqueo de los dlabes. Aungier [1] aproxima la velocidad
tangencial ideal ¢, utilizando la misma densidad a la entrada del rodete y una vez dentro:

!
b =0 [u4 ~ 2 ‘4] (3.19)
b4
_* K
ﬁ:u—%+Mn{W4;M)M} (3.20)
m4
— o)k,
q:u—%+mn{W4;“)m} (3.21)
mé

Siendo i} y i, el dngulo de incidencia ideal y real respectivamente. Una vez obtenidos los pardmetros
que definen el rodete, existen una serie de comprobaciones recomendadas por Aungier [1] basadas en la
bibliografia de varios autores. Balje [23] recomienda:

02<c¢,;5/us <04 (3.22)
res/rs < 0.78 (3.23)
Rohlik [22] aconseja lo siguiente en cuanto al radio de salida del rodete:
res/ry = 1.29n, (3.24)
res/ry < 0.7 (3.25)
Wood [20], para la velocidad meridional sugiere:

1<c,s/c, <1.5 (3.26)
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Por tdltimo Balje [23], Linhardt [21], y Watanabe et al. [25], realizan diferentes recomendaciones para el
grado de reaccién, Aungier [1] las completa recomendando el siguiente rango:

045 <R<0.65 (3.27)

Con todos los pardmetros anteriores, se tiene informacion suficiente para un predisefio del rodete, de forma
que pueda ser evaluado por el procedimiento del Capitulo 3. Sin embargo, Aungier [1] también ofrece un
método de disefio del contorno de las paredes del rodete y sus dlabes, de forma que, aunque no deba ser la
solucion final, asegure un buen comportamiento de la turbina mediante lo que denomina un criterio de buen
disefio. Comienza por las paredes interiores del rodete, ajustdndolas a la forma de un cuarto de circunferencia:

r=ry+(ry—rgs)€e" (3.28)

i—Z5
E=——"+H 3.29
AZR _b4 ( )

Quedando el disefio final como se muestra en la Figura 3.1. Aungier [1] sugiere buscar en el punto medio,
el drea media A,, entre A, y As, eligiendo el exponente de la Ecuacién 3.28 entre 2 y 9.

"“'-‘Ti

Figura 3.1 Disefio del contorno de las paredes interiores del rodete [1].

Para el disefio de los dlabes ofrece dos opciones: dlabes de linea de curva mediante elementos rectilineos,
o dlabes radiales. La primera opcién ofrece un disefio tridimensional, construido definiendo la geometria de
los 4labes en el contorno de las paredes, y uniendo la linea de curva de los dlabes con la superficie definiendo
puntos de elementos rectilineos. Mientras que el segundo se construye con lineas radiales, y s6lo permite un
angulo 1, = 907, se utiliza para turbinas con prestaciones mecanicas muy exigentes. En nuestro c6digo se
utilizara la primera opcién, mostrandose los dos casos en la Figura 3.2.

3.3 Toberas

El dimensionamiento de las toberas requiere una altura de paso constante e igual a la de entrada al rodete
calculado anteriormente. Si se conoce el radio de salida de las toberas, la velocidad de salida del flujo se
puede calcular mediante conservacién de momento angular la velocidad angular a la salida de las toberas:

Co3 2064”74 (330)

r3



3.3 Toberas

33

100 ; r 100
%0 Hub Contour
o Hub Contour .
= =
= =
] < 80 1
W ko)
E E
=70 B T0r b
£ 2
= =
s 60 2 60
E E
= =
C 50 O sof 4
w; T w; T
= = = =
= Shroud Contour S L = = 1
= < o= Shroud Contour =
@l @ & @
30 i 30 . . , . . . R .
o0 01 02 03 04 05 06 07 08 09 10 00 01 02 03 04 05 06 07 08 09 L0
Dimensionless Meridional Distance Dimensionless Meridional Distance

Figura 3.2 Disefo del contorno de los dlabes del rodete [1], dlabes de linea de curva mediante elementos
rectilineos (izquierda), y de dlabes radiales (derecha).

El dngulo de salida de flujo se estima mediante la regla del seno despreciando la correccién del Capitulo 3
[1]. Utilizando un balance de masa para resolver los datos restantes del flujo a la salida.

2 —sint (3.31)
S

O _ P3G (3.32)
€3 p.a,

Siendo o el ancho de paso minimo y g3 €l paso de las toberas. Se utiliza la Ecuacién 3.31 para soluciones
subsoénicas y la Ecuacién 3.32 en caso de que el flujo sea supersénico a la salida, siendo las propiedades p, y

a, aquellas referidas al flujo supersénico. Para disefiar las toberas, es preferible definir primero su geometria.

En este caso, se utiliza una linea de curva de arco parabdlico, siguiendo la ecuacién de Aungier [26]:

I,—2a  (I.—2a)* 12 —4al,

2 c c c c
T 4b

Siendo [, la longitud de cuerda, b la altura médxima, y a su posicion. Se muestra un esquema en la Figura

3.3. Los dngulos de entrada y salida de la tobera y se obtienen derivando la Ecuacién 3.33:

Vv —lx— y=0 (3.33)

-

Profile

Figura 3.3 Linea de curvatura de tobera [1].

4b

c
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4b

tany; = ———
T3 da

El angulo de curvatura se define como [1]:

O=x+x

Para la distribucion de espesores, se utiliza una modificaciéon de Aungier [11], de forma que:

t= tref + (tmax - tref)ge

X
tef =1+ (13 —tz)g

£:g;x§d
l.—x
=—; d
€ 1 —d x>

[0.4
e=y/2 d[o.95(1—x(1—e)+0.05
lC lC

Mostrandose un esquema de la distribucion de espesores en la Figura 3.4.

(3.35)

(3.36)

(3.37)

(3.38)

(3.39)

(3.40)

(3.41)

Quedaria por determinar la longitud de cuerda y el dngulo de ajuste entre la cuerda y la direccién tangencial
7. definido en la Figura 3.5. Para calcular 73, se debe suponer un valor inicial y con este se tiene el ancho de
garganta (o) con las Ecuaciones 3.31 o 3.32. Es necesario un proceso iterativo para converger en el valor de o

requerido. Un procedimiento mejorado de estimacién de 5 a partir de la iteracién anterior es:

Umax

ty ts

L
ka,

Figura 3.4 Distribucién de espesores tobera [1].

. . o
sinyy— > siny;( 0—)

c

(3.42)

Siendo o, el ancho de garganta obtenido en la iteracion anterior. Aungier [1] limita el valor de ;3 para un

buen disefio:

El 4ngulo de entrada 7, por se obtiene:

(3.43)

(3.44)
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Figura 3.5 Angulo de ajuste tobera [1].

5 COSYs = I3 COSY3 (3.45)

L=Y—X (3.46)

Aungier [1] también ofrece una serie de valores por defecto que acaban por definir la cuerda y los demas
parametros. Utiliza un valor de ¢; /I, = 0.75, que, al tener g3, otorga el valor de la longitud de cuerda. Otros va-
lores utilizados, todos en funcién de la cuerda c, son: ® =0,a/l. =0.5,t, /1. =0.025,t, /1. = 0.012,1,,,. /1. =
0.06yd /I, = 0.4.

Por tltimo es necesario realizar una evaluacion del disefio para obtener el niimero de toberas, en este caso
Aungier [1] escoge este valor en funcion de los efectos de carga sobre estas, eligiendo el nimero minimo de
toberas que satisfaga:

463 sin(l, — 73)
I, sint, {1 +r3 Siny }

1y SinTy

<1 (3.47)

3.4 Voluta

El principal objetivo del predisefio de la voluta es obtener el tamafio exterior de la turbina (radial y axial),
aunque se tendrd que sumar la longitud axial del difusor si éste se utiliza. Su drea de entrada y dimensiones
se obtienen de la conservacion de masa y momento angular [1]:

pl ClAl =m (348)

riCgo1 =TrCqo (3.49)

Dado que las condiciones de salida de la voluta son las de entrada a las toberas, siendo las condiciones 1y
2 las de entrada y salida a la voluta respectivamente. El disefio depende del tipo de voluta elegido. El autor
recomienda una voluta externamente eliptica, como se muestra en la Figura 3.6.

Su drea externa se calcula mediante:

A = (in—s—l)AB (3.50)

ro=ry+B 3.51)
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—| by

Figura 3.6 Vuluta de exterior eliptico [1].

Siendo A y B los pardmetros geométricos definidos en la Figura 3.6. Para resolver la voluta es necesario
especificar la relacion de aspecto AR = A/B, se puede resolver el sistema, y la ecuacién 3.51 ofrece una
estimacion de r;. Se debe iterar hasta obtener un valor adecuado. Dado que se conocen las propiedades
termodindmicas a la entrada, A, se puede obtener mediante un balance de masa. Aungier [1] recomienda una
relacion de aspecto 0.75 < AR < 1.25.

3.5 Difusor

El predisefio del difusor se puede abordar como una mejora del rendimiento de la turbina. Definir los
pardmetros a la salida del difusor seria complicar los cdlculos, y si se sigue el método descrito en el Capitulo
3 se obtienen los datos de salida. Aungier [1] define al difusor con su divergencia ®,.:

(G- 1)
20, =2tan"' |bg —>—— (3.52)

Como se vio en el Capitulo 3, el coeficiente de recuperacién de presion se deteriora cuando 20, > 11°, luego
un valor de 20, = 11° se utiliza como aproximacién inicial razonable. El difusor podrd ser completamente
disefiado mediante la razén: Ag/As5 6 Ls_¢/bs.
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3.6 Analisis y optimizacion del cédigo

Los Capitulos 2 y 3 desarrollan el método de cdlculo, pero no hablan sobre la eficiencia del cédigo. Todo
c6digo debe tener en cuenta dos cosas: su eficiencia y su robustez. Esto es, reducir el tiempo de cdlculo y
funcionar correctamente en el mayor rango de situaciones posibles. A este trabajo se le entregd un cédigo
previo ya programado mediante el procedimiento de Aungier [1], que si bien era robusto, tenia una duracién
media de célculo de 45 minutos con mds de 2500 lineas de cédigo.

Para proceder a la optimizacién del cédigo, en lugar de comenzar analizando cada bucle, se seguira el
procedimiento de Gavagnin [27] para la optimizacién de un cédigo de MATLAB®, ya que, como se ha
desarrollado durante este trabajo, el método de Aungier [1] para el predisefio de una turbina centripeta
contiene numerosos bucles y convergencias, desde el cdlculo de la propia geometria de disefio a un simple
balance de masa.

Usando la herramienta Profiler se obtienen los datos de la Tabla 3.1, donde se muestra el nimero de veces
que las 5 funciones que mas tiempo consumen han sido llamadas, el tiempo total de calculo de cada funcién,
y su tiempo de cdlculo propio. El tiempo total de calculo es el tiempo que el programa tarda desde que entra
en la funcién hasta que sale, mientras que su tiempo de célculo propio es la diferencia entre el tiempo total de
célculo y los tiempos totales de cdlculo de todas las subfunciones que haya dentro de esa funcion.

Una vez realizada la Tabla 3.1, se centrard la atencion en aquellas funciones que consuman mads tiempo.
Para realizar la optimizacién se eligen como condiciones de funcionamiento de la turbina: 7, =900C,
m=0.12kg/s,y RE = 3.5.

ntrada

Tabla 3.1 Tiempo de computacién del predisefio de turbina centripeta previo a la optimizacién.

Nombre de la funciéon Llamadas (n®) Tiempo total (s) Tiempo propio (s)

Diseno de la turbina 1 2698.76 12.43
Analisis de la turbina 264 2567.18 1.74
CoolProp 6222561 2406.85 2406.85
Balance de Masa 110148 2220.84 27.80
Analisis del rodete 2754 1259.73 5.132

La funcién CoolProp representa el calculo de propiedades termodindmicas, consumiendo un 89.2 % del
tiempo de célculo de la turbina centripeta, siendo CoolProp una subfuncion distribuida por todo el cédigo.
Si bien el mayor tiempo de computacién se dedica a esta funcidn, no es objeto de este trabajo optimizar el
proceso de célculo de estas propiedades, centrdndose en reducir el nimero de veces que se llama a esta funcién.

Se tratard primero de reducir el exceso de llamadas al andlisis de la turbina, funcién a la que se llama 264
veces. El exceso de llamadas al andlisis se debe a un procedimiento poco eficaz de correccién del disefio
a partir de los errores devueltos por el andlisis, como se muestra en la Figura 2.15. Si la correccion en el
disefio es vaga o excesiva, el programa deberd analizar numerosas turbinas antes de dar con una que satisfaga
los requerimientos dentro de la tolerancia.

Al analizar el c6digo se observa un sobreamortiguamiento en las aproximaciones sucesivas del disefio de
la turbina. El amortiguamiento es una medida tomada por los programadores para dar robustez al cédigo,
si éste estd bien calculado, acelerard el proceso de convergencia, mientras que si se aumenta demasiado,
o por contrario es demasiado pequefo, puede resultar en un aumento brusco de las iteraciones necesarias
para la resolucién. A su vez, el cédigo posee una estructura escalonada de actualizacion del disefio: en lugar
de calcular un error global, dependiente de las tres especificaciones sobre las que converge (i1, 1y RE) y
optimizar sobre éste, se optimiza sobre los errores sucesivamente, un procedimiento que ralentiza sin motivo
el disefio.

El primer paso que se tomard para la optimizacion serd cambiar el modo de convergencia a un tinico bucle,
manteniendo la tolerancia antes impuesta. De un c6digo que actualizaba en dos variables distintas de forma
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escalonada, se pasard a un tnico bucle, como se muestra en la Figura 3.7. Este cambio permite ahora analizar
la respuesta que cada variable tiene en el c6digo, y amortiguar cada una de ellas correctamente.

- Inputs - - Inputs -
ns,pD, MPD, Te,PD, REPD ns,pD, MPD, TePD, REPD

\J Y

A

ns,pD, MPD, TePd, REPD ns,pD, MpPD, TePD, REPD
- Predisefio de la Turbina - | Erroren m y RE - Predisefio de la Turbina - |¢—————
Geometria, weo, NTEPD Etror en nre Geometria, web, NTEPD

Erroren nre, my RE

A Y

Geometria, wep, Mpp, REPD Geometria, wpp, Mpp, REPD
- Andlisis de la Turbina - - Andlisis de la Turbina -
m, nre, RE m, nre, RE
\i A\

- Outputs - - Outputs -
Geometria, m, RE, nTe, w Geometria, m, RE, nTe, w

Figura 3.7 Diagrama de flujo del disefio del c6digo escalonado (izquierda), y del c6digo optimizado (derecha).

Tras el cambiar la convergencia a un tnico bucle, se procederd a analizar el amortiguamiento. Para ello, se

utilizard la Ecuacion 3.53, donde la variable d’ es €l nuevo valor de la variable a, k, el error devuelto por
Aicie (Tesultado : : H — ! : 7

el andlisis ( objetivo 1), y g, el amortiguamiento. Se observa que si g, = o0, @ = a, y siempre se acabaria

evaluando el mismo disefio. Por otro lado si g, = 1 no se amortigua el resultado, lo que puede penalizar la

robustez del cédigo.

d=a/(1+k,/g,) (3.53)

Se llega a la conclusién de que para aumentar la robustez del cédigo éste esta sobreamortiguado al tener
g, un valor mayor del necesario, acercandose a’ lentamente a la solucién. En este trabajo, se ha realizado un
estudio de diferentes amortiguamientos posibles, analizando los errores (k,) de las diferentes variables de
optimizacion en los primeros 5 bucles. Con posterioridad, se ha seleccionado aquel resultado que reduce més
rdpidamente los errores, sin perder esa robustez que se buscaba al aumentar g,. En este procedimiento se ha im-
puesto que los errores sucesivos k, sean siempre menores que el anterior, esto es, k5 < k4 < k3 <k, <k,
asegurando asf la robustez del codigo.

Se comenzard por analizar diferentes amortiguamientos constantes. Se muestran los resultados en las
siguientes Tablas 3.2 a 3.7.

Tabla 3.2 Evolucién de errores relativos sin amortiguamiento.

Amortiguamiento Variable ky ky k3 ky ks
1 Flujo mésico 6.64 9.10 089 0.16 0.01
1 Relacion de expansion  14.12  1.17 0.09 0.01 0.01

1 Eficiencia 8.57 1.11 0.21 0.01 0.01




3.6 Andlisis y optimizacion del cédigo

39

Tabla 3.3 Evolucion de errores relativos con ligero amortiguamiento en flujo masico.

Amortiguamiento Variable ky k, ks ky ks
2 Flujo mdsico 6.64 531 3.62 183 0093
1 Relacion de expansion  14.12 1.17 0.09 0.01 0.00
1 Eficiencia 857 1.17 0.09 0.04 0.02

Tabla 3.4 Evolucion de errores relativos con ligero amortiguamiento en relacién de expansion.

Amortiguamiento Variable ky ky ks ky ks
1 Flujo masico 6.64 813 079 057 0.26
2 Relacion de expansion  14.12  8.16 4.5 248 1.35
1 Eficiencia 857 049 042 0.18 0.11

Tabla 3.5 Evolucién de errores relativos con ligero amortiguamiento en eficiencia.

Amortiguamiento Variable k, ky ks ky ks
1 Flujo masico 6.64 548 218 1.17 0.57
1 Relacion de expansion  14.12 1.24 0.04 0.00 0.01
2 Eficiencia 857 5.69 3.09 151 0.73

Tabla 3.6 Evolucién de errores relativos con gran amortiguamiento en flujo masico.

Amortiguamiento Variable ki k, ks ky ks
10 Flujo mdsico 6.64 247 331 3.00 270
1 Relacién de expansiéon  14.12  1.17 0.09 0.01 0.00
1 Eficiencia 857 122 0.04 0.01 0.01

Tabla 3.7 Evolucién de errores relativos con gran amortiguamiento en eficiencia.

Amortiguamiento Variable ky k, ks ky ks
1 Flujo mdsico 6.64 294 072 056 0.55
1 Relacion de expansion  14.12  1.39 0.09 0.08 0.12
10 Eficiencia 857 886 826 752 690

El andlisis de los diferentes casos muestra que para lograr el objetivo se debe centrar en amortiguar el
gasto mdsico, dado que este tiende a aumentar el error en las primeras iteraciones, y las demds variables
tienen una evolucién vdlida sin amortiguamiento. El objetivo es evitar es el aumento del error en el gasto
madsico en las primeras iteraciones, sin ralentizar en exceso el calculo del predisefio. En este caso se va a
seguir analizando la evolucién de los parametros anteriores si se amortiguase el flujo masico a partir del
error en la relacién de expansion (Tablas 3.8 a 3.13), dado que este error muestra una evolucién predecible
en todas las pruebas anteriores, siendo mucho mayor en la primera iteraciéon que en las siguientes. Utili-
zar este error permitiria tener un g, elevado en las primeras iteraciones evitando el aumento del error, y
pequefio en las ultimas reduciendo el tiempo de célculo. Se define k,, como el error en la relacién de expansion.
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Tabla 3.8 Evolucién de errores relativos con amortiguamiento en flujo mésico con gran dependencia en
relacion de expansion.

Amortiguamiento Variable ky k» ks ky ks
1+100x*k,, Flujo mésico 6.64 223 226 022 0.03
1 Relacién de expansion  14.12  1.16 0.09 0.01 0.00
1 Eficiencia 857 1.23 0.05 0.04 0.00

Tabla 3.9 Evolucién de errores relativos con amortiguamiento en flujo mésico con media dependencia en
relacién de expansion.

Amortiguamiento Variable ky k» ks ky ks
1+75x%k,, Flujo mésico 6.64 237 216 0.17 0.03
1 Relacién de expansién  14.12  1.16 0.09 0.01 0.00
1 Eficiencia 857 1.23 0.06 0.04 0.00

Tabla 3.10 Evolucién de errores relativos con amortiguamiento en flujo mdsico con dependencia en relacién
de expansion.

Amortiguamiento Variable ky k» k3 ky ks
1450k, Flujo mésico 6.64 263 202 0.13 0.03

1 Relacién de expansion  14.12 1.17 0.09 0.01 0.01

1 Eficiencia 857 1.22 0.07 0.04 0.01

Tabla 3.11 Evolucién de errores relativos con amortiguamiento en flujo mdsico con baja dependencia en
relacion de expansion.

Amortiguamiento Variable ky k ks ky ks
1 +25%k,, Flujo masico 6.64 331 177 0.09 0.03
1 Relacién de expansion  14.12  1.17 0.09 0.01 0.01
1 Eficiencia 857 1.21 0.08 0.04 0.01

Tabla 3.12 Evolucién de errores relativos con amortiguamiento en flujo masico con dependencia en relacion
de expansion al cuadrado.

Amortiguamiento Variable ky k, ks ky ks
14100 %K%, Flujo mésico 6.64 4.11 1.06 0.08 0.02
1 Relacién de expansion  14.12 1.17 0.09 0.01 0.01

1 Eficiencia 857 120 0.11 0.02 0.01
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Tabla 3.13 Evolucién de errores relativos con amortiguamiento en flujo mdsico con gran dependencia en
relacion de expansion al cuadrado.

Amortiguamiento Variable ky ky ks ky ks
14200 k2, Flujo mdsico 6.64 3.17 1.11 0.07 0.02
1 Relacién de expansion  14.12  1.17 0.09 0.01 0.01
1 Eficiencia 857 121 0.09 0.02 0.01

Una vez analizados los casos anteriores, se escoge 1+ 100 kfe, que, como se comentd anteriormente,

tiene un amortiguamiento mayor en la primera iteracién y menor en las siguientes, resultando en la disminu-
cién continua de todos los errores. Ademads de optimizar por el método de actualizacion de pardmetros se
realiza una limpieza del c6digo, eliminando lineas inservibles o repetidas, errores que consumian tiempo de
computacién. Gracias a esta optimizacion se ha reducido el niimero de veces que se 1lama al andlisis de 264 a 6.

Una vez realizada la optimizacién en el diseo, el siguiente paso es el andlisis de la turbina, centrando la
atencion en el balance de masa que ocupa el 87.5 % del tiempo total del andlisis, como se observa en la Tabla
3.1.

Si bien el tiempo propio del balance de masa es bajo, éste sélo utiliza CoolProp como subfuncién interna,
por lo que optimizar este subprograma de forma que requiera menos iteraciones resultara en una reduccién
importante del tiempo de cdlculo del andlisis.

Se realiza un método similar al anterior para optimizar el amortiguamiento. Sin embargo, ésta es una
funcién muy sensible, al estar muy relacionada con célculos de propiedades termodindmicas. Segin se
variaba el modo de convergencia, se reducia la robustez del cédigo, dando lugar a diferentes llamadas de
errores. Por otro lado, se not6 que existian dos tipos de convergencia en el balance de masa: aquellas que
necesitaban menos de 10 iteraciones para converger, y aquellas que necesitaban mds de 100. Esta diferencia
en el nimero de iteraciones se debe a la versatilidad que tiene esta funcién, utilizindose en numerosas partes
del andlisis. Se decidi6 eliminar el amortiguamiento en las primeras iteraciones, y aumentarlo bruscamente
cuando estas llegaran a un valor limite (Figura 3.8):

- Inputs -
Ce, Oe, Toe, Poe, A

\J

f

No

Ce, Oe, Toe, Poe, A

- Balance de masa - - gp=0.05
CS, Os, Pos, Pos < !
J gp=1
R
A\
- Outputs -

CS, Os, POs, Pos

Figura 3.8 Diagrama de flujo del balance de masa optimizado.
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Siendo i el numero de iteraciones, i,,,, €l nimero maximo de iteraciones antes de realizar el cambio, y 8p
el amortiguamiento en la densidad, siendo ésta la variable de convergencia del balance de masa. Este método
permite la resolucién rdpida de casos sencillos y eliminar problemas de subamortiguamiento para casos mas
complicados de computar. Una vez optimizado el cédigo, volvemos a generar la Tabla 3.1 con los valores

optimizados. Los resultados se muestran en la Tabla 3.14.

Tabla 3.14 Tiempo de computacion del predisefio de turbina centripeta optimizado.

Nombre de la funcién Llamadas (n®) Tiempo total (s) Tiempo propio (s)

Diseqo de la turbina 1 37.55 0.78
Andlisis de la turbina 6 34.64 0.14
CoolProp 88718 32.69 32.69
Balance de masa 2481 26.70 0.37
Analisis del rodete 65 15.00 0.20

Se observa como ahora el balance de masa ocupa un menor porcentaje del andlisis, el 77 %, frente al 87.5%
anterior. La reduccién mds importante es el ntimero de llamadas a la funcién andlisis, que se ha reducido
significativamente, de 264 a 6, obteniéndose en total una reduccioén del 98.6 % en el tiempo de cédlculo.

Una vez optimizado, se debe estudiar el rango de funcionamiento del programa. Puede suceder que fun-
cione correctamente dentro de un rango pequeifio, y al salir, no llegue a la solucién correctamente, teniendo
problemas de convergencia. Para esto, se estudiard en un rango de condiciones de funcionamiento amplio, y
se analizard el tiempo que tarda el programa en cada situacion. El resultado, en segundos, se muestra en la
Tabla 3.15.

Se observa que el pardmetro que mds influye en el tiempo de cdlculo es la relacién de expansién. Si se
aumenta ésta demasiado, el programa tiende a ser mucho mads lento, e incluso da errores a bajas temperaturas
y grandes caudales. Si se aumenta la temperatura de entrada de la turbina, aumenta ligeramente el tiempo de
célculo, aunque estabiliza las soluciones a grandes relaciones de expansion. Se observa que el flujo masico
no tiene un efecto importante.

Tabla 3.15 Sensibilidad a la temperatura de entrada a la turbina, relacién de expansion y gasto masico en el
tiempo de resolucion de una turbina centripeta.

Tiempo de simulacién (s)

Temperatura (°C)  Relacién de expansion (-) 0.05kg/s O.1kg/s 0.15kg/s 02kg/s

700 2 23,56 20,46 21,44 24,33
700 3 25,67 25,72 26,14 25,79
700 4 67,85 67,73 98,17 ¢ 120,834
800 2 22,65 24,12 21,93 20,91
800 3 24,79 25,65 25,02 24,82
800 4 67,91 83,82 69,58 95,34
900 2 22,71 23,48 25,39 24,64
900 3 19,1 24,94 29,02 24,47
900 4 71,53 66,95 72,03 61,2
1000 2 23,95 22,57 24,03 24,1
1000 3 17,6 29,1 23,12 24,95
1000 4 80,41 78,4 73,8 78,4
1100 2 26,41 24,58 25,16 24,85
1100 3 23,02 20,21 23,03 23,87
1100 4 124,46 65,23 72,32 69,71

“ Se producen errores durante el cilculo del disefio.
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El método de predisefio busca la geometria més eficiente de una turbina centripeta para unas condiciones de
funcionamiento dadas, como se ha visto en el capitulo anterior. Sin embargo rara vez se dan esas condiciones
con exactitud en la realidad, funcionando la mayoria de veces a carga parcial. Es necesario estudiar que ocurre
cuando estas varian, es decir, como se comporta una turboméquina fuera de las condiciones llamadas de disefo.

Para el estudio de funcionamiento de una turbomdquina se utilizan las llamadas curvas caracteristicas. En
el funcionamiento de una turbomdaquina intervienen numerosas variables, utilizando como variables depen-
dientes Ah, (Salto de entalpia isentrépico), 17 (Rendimiento total a estdtico), y P (Potencia suministrada).
Como variables independientes se tienen [4]:

* Variables de control: i (Gasto mdsico) y N (Velocidad de giro).

* Variables geométricas: D (Didmetro caracteristico).

* Propiedades del fluido: p, (Densidad de remanso), a, (Velocidad del sonido de remanso), it (Viscosidad
dindmica), y v (Relacién entre calores especificos).

Ahm nTE7P = f(mvN»DaP()vao,.UyY) (41)

La representacion de estas curvas en una grafica seria excesivamente tediosa y confusa, por lo que se pasan
a utilizar un niimero menor de variables adimensionales. Si se utiliza el teorema de 7 de Vaschy-Buckingham,
se reducen las variables independientes de la Ecuacion 4.1:

AT, it/ RT; ND
@711770: " UlvRea e (42)
poi T VYDpo; VYRTy,

Siendo 22 ] salto isentrépico adimensional, y T , la potencia adimensional. Siguiendo el desarrollo de
Sdnchez et al. [4], suponiendo una turbomdquina de un tamafio dado, con un gas de unas caracteristicas dadas,
y un Re » 1, se puede volver a simplificar la Expresion 4.2, suprimiendo D y ¥ que dejan de ser variables
para pasar a ser especificaciones, y Re al dejar de tener un efecto significativo en las curvas.

AT, /T,
P2 0 _ (™ o N (4.3)

7717’ = )
por T Foo /Ty

Siendo estas las variables adimensionales a representar en las curvas caracteristicas de la turbina centripeta.
Se le suele llamar en la literatura a la primera variable independiente gasto adimensional, y a la segunda
velocidad de giro adimensional [2].

4.1 Curvas caracteristicas

Una vez descritas las variables a representar en las curvas caracteristicas de una turbina radial, se procede a
calcularlas utilizando el cédigo programado en los Capitulos anteriores. Se representa por tanto la relacién de
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Figura4.1 Curva caracteristica de turbina centripeta con condiciones de disefno riz = 0.15 kg/s, RE=2.5,
Ty; = 800 °C para diferentes velocidades de giro adimensional corregidas.
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Figura 4.2 Curva caracteristica de turbina centripeta con condiciones de disefio iz = 0.15 kg/s, RE=2.5, Tj); =
800 °C para diferentes velocidades de giro adimensional corregidas con islas de isorendimiento
total a estatico.
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Figura 4.3 Curva caracteristica de turbina centripeta con condiciones de disefio 7z = 0.15 kg/s, RE=2.5, Tj); =
800 °C para diferentes velocidades de giro adimensional corregidas con islas de isorendimiento
total a estatico con zoom.
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Figura 4.4 Rendimiento total a estético frente a gasto mésico adimensional corregido para una turbina
centripeta con condiciones de disefio 7z = 0.15 kg/s, RE=2.5, T;; = 800 °C.
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Total to static efficiency [-] mi
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Figura 4.5 Rendimiento total a estético frente a relacién de expansién corregida para una turbina centripeta
con condiciones de disefio 7z = 0.15 kg/s, RE=2.5, T;;; = 800 °C.

En las condiciones de disefio, la velocidad de giro adimensional es TL\/TO*] = 338. Las turbinas centripetas
generan curvas similares a la de las toberas, con la diferencia de que el bloqueo depende de la velocidad de
giro del rodete como se aprecia en la Figura 4.1. A medida que se aumenta la relacion de expansién también
lo hace el gasto mdsico, hasta que se alcanza el bloqueo del flujo y se obtiene la asintota vertical caracteristica
de una turbina bloqueada. El bloqueo puede ocurrir tanto a la salida del rodete como en la garganta de las
toberas. Si ocurre en el rodete, se obtiene un mapa similar al de la Figura 4.1 con diferentes lineas de bloqueo
para cada velocidad de giro, y si el flujo bloquea en las toberas todas las rectas anteriores coincidirfan en un

mismo gasto, como ocurre para velocidades de giro bajas.

Se aprecia que si aumenta el régimen de giro de la turbina, el bloqueo sucede a una mayor relaciéon de
expansion y a un menor gasto masico. Al aumentar la velocidad de giro el fluido sufre una mayor expansion,
reduciéndose su densidad y, por tanto, bloquedndose para un menor gasto, desplazando la curva hacia la
izquierda. Ademads, el aumento de la expansion del fluido permite a la turbina trabajar con mayores relaciones
de expansion, desplazando la curva hacia arriba.

La Figura 4.1 muestra los puntos de equilibrio de la turbina para una relacién de expansién y un gasto
adimensional especificos. Atendiendo a la eficiencia que tiene la turbina en cada uno de esos puntos, se
muestra en la Figura 4.2 las islas de isorendimiento total a estético, en la Figura 4.4 el rendimiento total a
estético frente al gasto adimensional corregido, y en la Figura 4.5 el rendimiento total a estatico frente a la
relacién de expansion corregida.

Se observa como el rendimiento maximo (0.801) ocurre para los menores gastos (Figura 4.4) y para
menores relaciones de expansion (Figura 4.5). Segiin aumenta el gasto masico, el rendimiento empeora al
aumentar las pérdidas por perfil Y,,, y alejarse la turbina de las condiciones de disefio. El rendimiento cae
bruscamente al acercarse al punto de bloqueo. Dado que la relacién de expansion estd relacionada con el
gasto, ocurre un proceso similar, empeorando el rendimiento cuando aumenta la relacién de expansion. Para
menores valores de régimen de giro (\/%), el rendimiento maximo se produce a menores valores de gasto
madsico y relacién de expansion, luego si se puede variar la velocidad angular del eje, la turbina seria capaz
de moverse por lineas de isorendimiento mostradas con zoom en la Figura 4.9 para cualquier condicién de
funcionamiento. Podria entonces la turbina trabajar siempre con rendimientos altos. Se muestran ahora las
Figuras anteriores para otras condiciones de disefio: menor gasto (riz = 0.05) y mayor relaciéon de expansiéon
(RE =4).



4.1 Curvas caracteristicas

47

22—

Normalized expansion ratic
i
T

0.4 50%
0.2 0.3 04 0.5 0.6 0.7 0.8 0.9 1 11

Normlized mass flow rate |- ’”,‘,1‘“‘
]

Figura 4.6 Curva caracteristica de turbina centripeta con condiciones de disefio riz = 0.05 kg/s, RE=4, T;,; =
800 °C para diferentes velocidades de giro adimensional corregidas.
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Figura 4.7 Curva caracteristica de turbina centripeta con condiciones de disefio i1 = 0.05 kg/s, RE=4, T;); =
800 °C para diferentes velocidades de giro adimensional corregidas con islas de isorendimiento
total a estético.
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Figura 4.8 Rendimiento total a estdtico frente a gasto masico adimensional corregido para una turbina
centripeta con condiciones de disefio i1 = 0.05 kg/s, RE=4, T;;; = 800 °C.
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Figura 4.9 Rendimiento total a estético frente a relacién de expansién corregida para una turbina centripeta
con condiciones de disefio 7z = 0.05 kg/s, RE=4 Tj,; = 800 °C.

Se observa como para menores gastos y mayores relaciones de expansion, el mapa de funcionamiento de la
turbina centripeta corregido no sufre cambios significativos, abriéndose ligeramente las lineas de bloqueo. El
cambio mds importante lo tiene el rendimiento, cayendo a velocidades de giro menores. Si se comparan las
Figuras 4.9 y 4.4, 0 4.9 con 4.5, el rendimiento para la velocidad de giro nominal en las nuevas condiciones
cae para menores gastos y menores relaciones de expansion, mientras que no se ve este efecto en las primeras
curvas. Se tiene un rendimiento mas sensible a aumentos del régimen de giro.

La variacion de la velocidad de giro del eje de puede no ser posible al estar la turbina funcionando en
conjunto con un turbocompresor u otra disposicion que no permita la variacion libre del régimen de giro. Es
por tanto que se pasa a estudiar una turbina de geometria variable, que modifique su curva de funcionamiento
sin necesidad de variar la velocidad de giro del eje.

4.2 Turbina centripeta de geometria variable

Una turbina centripeta de geometria variable consiste en una turbina capaz de variar el dngulo de ajuste de las
toberas 73, mostrado en la Figura 3.5. Estos dlabes se denominan alabes guia, y se muestra su funcionamiento
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en la Figura 4.10.

Figura 4.10 Fucionamiento de dlabes guia en turbina centripeta de geometria variable [28].

Los édlabes guia varian el drea de paso por las toberas, adaptando el gasto para una misma relacién de
expansion. Si éstos se cierran, la turbina tendrd un menor gasto mésico para la misma relacién de expansion,
regulando el punto de funcionamiento de la turbina sin necesidad de variar la velocidad de giro.

Ademads de adaptar la turbina a nuevas condiciones, los dlabes guia ayudan a reducir las pérdidas por
incidencia en el rodete Y;,.. Como se ve en la Figura 4.11, si c¢; varfa, se modifica el dngulo de incidencia al
rodete, y como se ha visto en el Capitulo 3, esto supone mayores pérdidas de incidencia. Esta variacion del
dngulo de incidencia ocurre cuando el gasto varia: si el gasto disminuye, al no disminuir conjuntamente el
drea de entrada, la velocidad meridional disminuye, aumentando asi el dngulo de incidencia. Si aumenta el

gasto ocurre el proceso contrario.
e

Figura 4.11 Variaci6n del dngulo de incidencia al rodete por variacién en el gasto mdsico.

N\

Pey A

Para solucionarlo se instalan los dlabes gufa. Estos redirigen el flujo para corregir el angulo de incidencia
disminuyendo las pérdidas por éste fenémeno, modificando a su vez la curva de funcionamiento de la turbina.
En la Figura 4.12 se observa como un buen uso de los dlabes guia es capaz de adaptar un caudal masico
menor al de disefio, para mejorar la incidencia a la entrada del rodete.

Se observa en la Figura 4.12 como sin los dlabes guia (izquierda) el dngulo de incidencia se diferencia del
mismo en el punto de disefio. Si se utilizan los dlabes guia, se varian las condiciones del flujo hasta alcanzar
el tridngulo de velocidades mostrado a la derecha, minimizando las pérdidas de incidencia.

Se adapta ahora el cédigo, previamente optimizado con el procedimiento del Capitulo 3, para poder generar
turbinas centripetas con geometria variable, de forma que el usuario pueda introducir el dngulo de ajuste de
las toberas ¥; manualmente. Se genera el mapa de funcionamiento para la misma turbina de la Figura 4.1
pero esta vez con el dngulo de ajuste especificado. Se obtienen las Figuras 4.13 y 4.14.
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Figura 4.12 Ajuste del dngulo de entrada al rodete por dlabes guia, en negro el tridngulo de velocidades a la
entrada del rodete en el punto de disefio, en rojo el mismo tridngulo a un gasto mdsico menor.
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Figura 4.13 Curva caracteristica de turbina centripeta con condiciones de disefio 7z = 0.15 kg/s, RE=2.5,
Ty; = 800 °C, con 4dngulos de ajuste de las toberas 10°, 15°y 20°.
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Figura 4.14 Rendimiento total a estético frente a gasto adimensional de turbina centripeta con condiciones de

disefio m = 0.15 kg/s, RE=2.5, T;; = 800 °C, a velocidad de giro adimensional de disefio para
diferentes angulos de ajuste en las toberas (10°-20°).
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Figura 4.15 Curva caracteristica de turbina centripeta con condiciones de disefio i = 0.15 kg/s, RE=2.5,
Ty; = 800 °C, a velocidad de giro adimensional de disefio para diferentes dngulos de ajuste en

las toberas (10°-20°).

En la Figura 4.13 se aprecia que para valores pequefios de J;, el flujo llega a bloquear en las toberas,
provocando que para cualquier velocidad de giro, siempre se bloquee el flujo al mismo gasto. Un aumento
del dngulo de ajuste tiene un efecto de fuelle en el mapa caracteristico, a medida que y; aumenta se separan
las lineas de bloqueo, al ser éstas menos dependientes de la garganta en las toberas.

En la Figura 4.14 se observa que al aumentar el 4ngulo de ajuste se reduce el rendimiento méximo total a
estdtico para un mismo régimen de giro, sin embargo si se comparan la Figura 4.14 y la 4.4 se observa como
se ha ampliado el rango de funcionamiento para una misma velocidad angular y, si se adapta correctamente el
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angulo de ajuste en las toberas a las condiciones de funcionamiento, se tienen rendimientos mucho mayores.
La Figura 4.15 muestra para una misma velocidad de giro las diferentes curvas de funcionamiento de una
turbina centripeta a diferentes dngulos de ajuste de las toberas. Al aumentar el dngulo se desplaza la curva
hacia la derecha, al aumentar el ancho de garganta en las toberas y permitir el paso de un mayor gasto mésico.



5 Conclusiones y lineas futuras de trabajo

En este trabajo se describe el procedimiento de optimizacién del método de predisefio y andlisis de una turbina
centripeta descrito por Aungier [1], y la posterior adaptacién del cédigo a una turbina de geometria variable.
En base a la informacion y resultados presentados en este trabajo, se presentan las siguientes conclusiones:

* El procedimiento de actualizacion de variables en un bucle de un c6digo es el pardmetro mds importante
a la hora de su optimizacion, siendo el tiempo de computacién muy sensible al amortiguamiento
utilizado. Este amortiguamiento no debe ser excesivo ni escaso. Si es excesivo, el codigo variaria
bruscamente la variable de disefio, resultando en evaluaciones muy dispersas que no acaban por
converger. Mientras que si estd subamortiguado, las evaluaciones serdn muy similares a las anteriores,
reevaluando continuamente disefios semejantes. En este trabajo se presenta una optimizacion de este
ultimo caso en la que se ha conseguido una reduccién de las reevaluaciones del andlisis de 264 a 6.

* En funciones con abundantes cdlculos termodindmicos, el método de optimizacién debe atender a la
alta sensibilidad de estos cdlculos. En este trabajo se ha procedido a realizar dos tipos de convergencias:
rdpida y lenta. Una convergencia rdpida sin apenas amortiguamiento durante las primeras iteraciones
para aquellos cédlculos sencillos, y una convergencia lenta en el caso de exceder un nimero elevado de
iteraciones con un alto amortiguamiento que aumente la robustez.

* En el caso de una convergencia con varias variables, para el andlisis de la optimizacién es preferible
evitar las convergencias escalonadas y asi poder estudiar los errores sucesivos conjuntamente, permi-
tiendo ademds, el amortiguamiento de unos en funcién de otros, como se ha realizado en este trabajo,
logrando una reduccioén en el tiempo de célculo del 98.6 %.

* Al reducir dngulos de ajuste de las toberas del estdtor, las curvas caracteristicas de la turbina centripeta
se mueven hacia la izquierda, reduciendo el gasto masico en el bloqueo. Si este dngulo se reduce
hasta el bloqueo en la garganta de los dlabes de estétor, se produce una Unica recta de bloqueo al no
depender éste del régimen de giro. Si se aumenta el dngulo, se van separando estas rectas, al perder
influencia el fendmeno anterior, teniendo el aumento del dngulo de ajuste un efecto de fuelle en las
curvas caracteristicas.

* Al aumentar el dngulo de ajuste de las toberas del estétor se reduce el rendimiento maximo de la turbina
y se tienen éstos a mayores gastos masicos. Esta reduccion de rendimiento es menor que de la que sufre
la turbina si se variara el gasto sin el cambio en el dngulo de ajuste. Se concluye que el rendimiento
es muy dependiente del dngulo de ajuste de los dlabes de estétor, permitiendo su ajuste obtener el
rendimiento maximo a diferentes valores de gasto masico.

* Lainstalacion de dlabes de estator de geometria variable aumenta el rango de funcionamiento de la
turbina centripeta, mas que si s6lo se variase la velocidad de giro. Ademads, permite a la turbina trabajar
con mejores rendimientos en condiciones fuera de disefio, siendo una solucién excelente para turbinas
que trabajen habitualmente a carga parcial.

Como lineas futuras de trabajo seria aconsejable realizar un estudio del angulo de ajuste de los dlabes
de estdtor 6ptimo maximizando el rendimiento para que, al variar el gasto mdsico en la turbina, también lo
hiciera este dngulo. Por otro lado se deberian enfrentar las curvas caracteristicas obtenidas en el andlisis con
curvas empiricas de turbinas con geometrias similares, para asi poder evaluar la similitud entre el cédigo y la
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realidad. La linea futura de trabajo mds notable seria la realizacién del disefio final de una turbina centripeta
a partir del predisefio logrado con el cédigo de este trabajo.
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