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Resumen

El presente trabajo se enmarca en el ambito de las tecnologias a la generacion distribuida de
potencia. En concreto, el trabajo aborda el estudio y disefio parcial de una microturbina de gas para
producir una potencia inferior a 100 kW a partir de combustible fosil.

La primera parte del trabajo aborda el estudio del ciclo Brayton de la turbina de gas. Se estudian las
prestaciones del ciclo y se realizan andlisis de sensibilidad a distintos parametros, con el objetivo
final de establecer las condiciones de operacion de cada componente del motor y las prestaciones
estimadas del mismo.

A partir de las especificaciones anteriores, la segunda parte del trabajo aborda el predisefio del
turbocompresor que forma parte de la turbina de gas. A partir de las condiciones de operacion del
compresor obtenidas en el estudio del ciclo de trabajo, se estiman algunos parametros de disefio del
motor a partir de herramientas tradicionales para el disefio unidimensional de este tipo de maquinas.
Estos parametros de disefio se introducen luego en el programa AXSTREAM para proceder a un
estudio mas exhaustivo. AXSTREAM permite explorar un buen niimero de disfios posibles,
resultantes de combinar diferentes geometrias y condiciones de operacion, todos los cuales cumplen
con las especificaciones exigidas por el ciclo. El trabajo estudia las prestaciones ofrecidas por cada
solucion posible y selecciona la que permite alcanzar mayor rendimiento.

El disefio finalmente seleccionado es estudiado en detalle y, como ultimo paso, se estiman las
prestaciones del motor para las especificaciones del compresor concreto que se ha disefiado
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Abstract

The present work is part of the field of distributed power generation technologies. In particular, the
work addresses the study and partial design of a gas microturbine to produce a power of less than
100 kW from fossil fuel.

The first part of the work deals with the study of the Brayton cycle of the gas turbine. The
performance of the cycle is studied and a sensitivity analysis is carried out to different parameters,
with the final objective of establishing the operating conditions of each engine components and their
estimated performance.

From the previous specifications, the second part of the work deals with the pre-design of the
turbocharger that is part of the gas turbine. From the operating conditions of the compressor obtained
in the study of the work cycle, some engine design parameters are estimated from traditional tools for
the one-dimensional design of this type of machines. These design parameters are then entered into
the AXSTREAM program to proceed to a more exhaustive study. AXSTREAM allows to explore a
good number of possible designs, resulting from combining different geometries and operating
conditions, all of which comply with the specifications demanded by the cycle. The work studies the
benefits offered by each possible solution and selects the one that allows achieving greater
performance.

Finally, the selected design is studied in detail and, the engine performance is estimated according to
the specifications of the compressor that has been designed.
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1 INTRODUCCION

1.1 Motivacion del proyecto

En los ultimos afios se esta produciendo un cambio en la forma de generacion y distribucion de
energia eléctrica, teniendo cada vez més importancia lo que se denomina Generacion Distribuida de
Energia Eléctrica, cuyo objetivo es ir sustituyendo las grandes centrales de produccion de potencia
por centros mds pequefos y cercanos al punto de consumo. La generacion distribuida se puede
implementar mediante varias tecnologias: células fotovoltaicas, aerogeneradores, o microturbinas,
entre otros, que se pueden usar de manera independiente o combinadas, formando parte de un gran
sistema. Con la generacion distribuida se consigue no sélo obtener fuentes de produccion de potencia
mas cercanas al destino de uso final, sino fuentes de calor en forma de gas o vapor, o incluso agua
caliente, que permiten el maximo aprovechamiento de energia, tanto térmica,, como en forma de
electricidad. Ademas, al disminuir la distancia que tiene que recorrer la energia hasta llegar al punto
de consumo, se disminuyen notablemente las pérdidas en el transporte, asi como los costes tanto en
infraestructura como en mantenimiento de las lineas. Por ultimo, destaca que una pequefia planta de
potencia es un proyecto mucho mdés accesible de abordar y amortizar que grandes plantas con
enormes inversiones iniciales y gastos de mantenimiento [1].

De entre las diferentes formas para producir energia, las turbinas de gas y los motores de combustion
interna alternativos son dos de las tecnologias basadas en combustible fosil mas limpias. Los motores
de combustion interna son una de las alternativas favoritas de los usuarios debido,
fundamentalmente, al bajo precio de adquisicion que tiene. En contraposicion, este tipo de motores
son muy ruidosos, ademas de producir N O, en su combustion debido a las elevadas temperaturas de
combustion, lo que requiere el uso de filtros especiales y un mantenimiento mas caro. Hay que afiadir
que los motores alternativos tienen limitaciones de caudal y, en consecuencia, de potencia, por ser
maquinas volumétricas.

Abordando las microturbinas de gas, es uno de los sistemas que mejor encajan en cuanto a
generacion distribuida se refiere debido, fundamentalmente, a la seguridad de abastecimiento que
proporcionan este tipo de motores, al bajo perfil de emisiones, sobre todo en NO,, y a la gran
flexibilidad de conexion a la instalacion que ofrece. Ademas, el hecho de producir energia cerca de la
zona de consumo mediante este tipo de motores, proporciona una fuente de calor con un amplio
abanico de posibilidades de aprovechamiento. Esta energia se puede aprovechar mediante un
recuperador para producir vapor, agua caliente sanitaria, calefaccion en edificios, o puede suplir
necesidades industriales. Con este doble uso de la instalacion se consigue un notable aumento de
eficiencia, no en términos del rendimiento del motor en si mismo, pero si en el cociente entre
recursos obtenidos frente a recursos empleados.

Hay que destacar la figura de “prosumer”, esto es, consumidor y productor de electricidad al mismo
tiempo. Con las turbinas de gas se puede conseguir, a parte de la produccion de energia para el
consumo propio y la fuente de calor para diversos usos ya mencionados, producir un exceso de
energia que se vende a la red, cuando baja la demanda de las necesidades energéticas, por ejemplo.
Este uso de la red eléctrica requiere una serie de dispositivos de seguridad, control y mantenimiento
que garantice el buen estado y buen uso de la misma, pues el flujo de energia ya no es unidireccional,
sino que debe admitir ambos sentidos: de la red al consumidor y viceversa.
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1.2 Objetivos y alcance

Por todo lo anterior, en el presente trabajo se propone el disefio de una microturbina de gas de unos
100kW, cuya utilidad sea la generacion distribuida de potencia eléctrica. Este tipo de usos se
caracteriza por una carga estable, ya que se disefia con el fin de cubrir la carga base de la instalacion
que abastece, por lo que interesa que el rendimiento maximo lo alcance a su carga nominal de
disefio. La energia para cubrir la demanda pico de la instalacion se suministra mediante otras
alternativas, que pueden ser placas fotovoltaicas o generadores e6licos, entre otros, complementados
con una conexion a la red, siempre y cuando sea posible; o simplemente se utiliza la energia de la red
eléctrica para aportar la electricidad necesaria.

En el disefio de la microturbina de gas, se hard un analisis general del ciclo termodindmico que sigue
la microturbina, asi como una breve explicacion de su funcionamiento y los elementos que
componen el motor. Se analizara mas en profundidad el prediseno del turbocompresor centrifugo. En
primer lugar, con la aproximacion unidimensional y las ecuaciones de conservacion del momento
cinético (ecuacion de Euler), con el fin de obtener un rango de valores aproximado de las
dimensiones y geometria del compresor que permita iniciar la segunda fase del disefio.En segundo
lugar, con la herramienta AxStream de la empresa SoftinWay, que permite obtener diferentes
geometrias a partir de unas especificaciones de contorno dadas.

Para entender mejor este tipo de motores, se hablara de la clasificacion de las turbomaquinas y las
herramientas basicas para el disefio unidimensional de las mismas: la ecuacion de Euler y los
tridngulos de velocidades. También se hard un breve analisis de las configuraciones mas comunes del
ciclo termodinamico y que mas se adaptan a las especificaciones de disefio, argumentando el ciclo
escogido y las prestaciones que ofrece, a través de la herramienta MATLAB.

1.3 Estructura del proyecto

Con el fin de justificar los motivos que llevan a escoger una geometria concreta, en primer lugar se
realizard un andlisis general del sistema. Partiendo de unas condiciones de contorno impuestas, se
establecerd el ciclo termodinamico de trabajo, tras analizar las diferentes opciones, y teniendo en
cuenta las restricciones que introducen las turboméquinas debidas, fundamentalmente, a factores
mecanicos. Una vez obtenidas las condiciones de contorno de las turbomaquinas, se procedera a su
estudio detallado, concretamente del turbocompresor centrifugo. Para ello, se explicaran los
fundamentos para el disefio de turbomaquinas, haciendo incapié¢ en la ecuacion de Euler y los
triangulos de velocidades. Se determinard un predisefio del turbocompresor basado en el analisis
unidimensional. A continuacion, se explicard en qué consiste la herramienta AxStream, asi como la
estructura de trabajo que sigue, con el fin de entender las distintas conclusiones que se van a obtener
de dicha herramienta. Finalmente, se van a analizar diferentes pardmetros geométricos del
turbocompresor centrifugo en funcion de distintos factores, con el objetivo de obtener algunas
relaciones o ratios para simplificar o analizar futuros disefios de este tipo de tecnologia. Finalmente,
se concluird el disefio mas adecuado para el motor que se quiere disefiar.



2 ANALISIS DEL SISTEMA

2.1 Condiciones de contorno y especificaciones

Se pretende disefiar una microturbina de gas de unos 100 kW de potencia, con el fin de cubrir la
demanda base de una urbanizacion de 50 viviendas situada entre Cordoba y Sevilla. Tras un anélisis
de los posibles combustibles para dicho motor, se concluye que el gas natural, con un poder
calorifico aproximado de 39900 kJ/kg, es el combustible mas rentable, con un abastecimiento mas
fiable y con las emisiones mas bajas. Para cubrir los picos de demanda se utiliza una instalacion de
células fotovoltaicas instalada en la cubierta de las viviendas, ya que la provincia cuenta con una
media de mas de 3000 horas de Sol al afo. La instalacion esta disefiada para cubrir la totalidad de la
demanda, y posee baterias para el almacenamiento de la energia y su posterior utilizacion. Ademas,
esta conectada a la red eléctrica para consumir energia cuando los recursos de los que dispone no
sean suficientes para cubrir la demanda asi como para vender a Red eléctrica el excedente de energia
que no se pueda almacenar.

Por tanto, para el disefio de la turbina de gas de entre 75 y 100kW de potencia, se supone que el
combustible es gas natural. Es comin en el diseno de méquinas suponer que las condiciones
ambientales correponden a las condiciones ISO: una temperatura de 15 °C, una humedad relativa del
60% y una presion de 101.4 kPa (1.014 bar). No obstante, dado que en Sevilla y Coérdoba, la
temperatura media es mayor de 15°C, se van a suponer la humedad y presion de las condiciones ISO,
y una temperatura ambiente de 25°C.

En cuanto al fluido de trabajo, suele estar compuesto, principalmente, por aire en el compresor y
productos de combustion de gas natural en la turbina. No obstante, dado que el motor trabaja con un
exceso de aire muy elevado, se puede suponer en primera aproximacion que el fluido de trabajo es
esencialmente aire. Usando aire como fluido de trabajo y bajo ciertas hipotesis como la
aproximacion de gas ideal, se comete un error asumible y se simplifican las ecuaciones que
gobiernan el comportamieto del motor.

2.2 Ciclo de trabajo: opciones

2.21 Ciclo Brayton

Las turbomaquinas térmicas se emplean como elementos de intercambio de trabajo con el fluido de
trabajo en los ciclos termodindmicos, de manera adiabdtica y casi reversible (rendimientos
isentropicos proximos al 80%). Asi, en las plantas de produccion de potencia con vapor, basadas en
el ciclo ideal Rankine, se usa una turbina de vapor donde se produce la expansion del fluido; y en las
plantas de produccion de potencia con turbina de gas, basadas en el ciclo Brayton, el incremento de
presion del fluido se realiza mediante un compresor y el proceso de expansion mediante una turbina
de gas. A continuacion, se detallara el ciclo Brayton mas en profundidad.
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Figura 1: Ciclo de Brayton [2].

El motor turbina de gas tiene como base termodinamica el ciclo Brayton, también conocido como
ciclo Froude o ciclo Joule. Este ciclo ideal, representado en la Figura 1, consiste en cuatro etapas por
las que pasa un fluido compresible: una primera etapa de compresion adiabética, seguida de un
calentamiento idealmente isobarico y luego una etapa de expansion adiabatica; finalmente, el aire
con una temperatura menor que a la entrada de la turbina pero mayor que la temperatura ambiente, es
enfriado hasta la temperatura de entrada al proceso de compresion (idealmente a presion constante).
En la practica, dado que el motor es en la mayoria de los casos de combustion interna, este ultimo
proceso se sustiyuye por una renovacion del fluido de trabajo. Esto es, se expulsan al ambiente los
gases de escape de la turbina y se admite aire atmosférico al compresor [3]. En la Figura 2 se
representa la diferencia entre el ciclo abierto y el ciclo cerrado. , siendo este Gltimo aquel en el que
los gases de escape de la turbina son enfriados hasta las condiciones de entrada al compresor (caso
menos habitual).

Je

intercambiador
de calor

e

fuel »| camara de

combustion

W compresor turbina s
compresor ——
intercambiador
) de calor
aire productos ' 0
)

Figura 2: Motor de turbina de gas en ciclo abierto y cerrado [2].

Como se ha indicado, las turbinas de gas reales suelen operar bajo el ciclo abierto ya que se debe
alimentar aire nuevo al compresor continuamente para que la combustion en la camara de
combustion sea posible. El ciclo cerrado se refiere a la situacion ideal en la que los gases de escape



de la turbina ceden toda la energia térmica que llevan al fluido de trabajo mediante un intercambiador
hasta que éstos alcancen de nuevo la temperatura ambiente.

Una de las caracteristicas mas atractivas de este tipo de motor es la elevada potencia especifica que
tiene; esto es, es capaz de producir gran cantidad de potencia a pesar de su reducido tamafio, por lo
que su principal mercado estd en el sector aeronautico, con un disefio de motores basado en el ciclo
simple no regenerativo.

2.2.2 Ciclo simple de una turbina de gas: regenerativo y no regenerativo

Para alcanzar elevados rendimientos en una turbina de gas, se requieren relaciones de compresion
relativamente elevadas, solo alcanzables con mas de una etapa de compresor. A pesar de que los
turbocompresores centrifugos tienen mayor relacion de compresion por etapa que los axiales, una
unica etapa no resulta suficiente para alcanzar la presion deseada. Esto representa un problema de
diseno, ya que uno de los grandes problemas de los turbocompresores centrifugos de pequefias
potencias consiste en la dificultad de poner varias etapas de compresion en serie debido a las
pequenas secciones de paso que se requeririan en las etapas posteriores a la primera y que
incrementarian de manera muy notables las pérdidas de energia.

Para aumentar el rendimiento a baja relacion de compresion, el ciclo simple puede contener un
intercambiador de calor para calentar la corriente que sale del compresor y entra en la camara de
combustion aprovechando la energia térmica contenida en los gases de escape de la turbina. Si el
motor incorpora este tipo de dispositivos, se habla de ciclo regenerativo; si no lo incorpora, se refiere
a un ciclo simple no regenerativo. Con el regenerador, se reduce el consumo de combustible en la
camara de combustion, ya que el fluido ya comprimido se introduce al combustor a mayor
temperatura gracias a la energia cedida por los gases de escape. Por tanto, a pesar de perder potencia
especifica, pues el volumen del regenerador es considerable en comparacion con el resto del motor,
se consigue un aumento de rendimiento que puede ser critico en la viabilidad de un proyecto de este
tipo. En los motores terrestres, donde las limitaciones de espacio no resultan tan determinantes, suele
ser interesante usar el ciclo simple regenerativo, representado en la Figura 3, donde se recupera parte
de la energia que llevan los gases de escape. La cantidad de energia recuperada depende del tamafio,
tipo de intercambiador, sentido de los flujos y la efectividad del intercambiador, entre otros factores
termodinamicos como la relacion de compresion del motor.

Regenerador

vt
3 Cimara do
combustién

P1

oo
o

Temperatura (T)

Compresor f——————=—o Turbina

e

Entropia (s) i

Figura 3: Ciclo ideal simple regenerativo [4].
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2.2.3 Ciclo combinado

Otro uso frecuente de las turbinas de gas son los ciclos combinados, donde los gases de escape de la
turbina de gas se utilizan como fuente de energia para generar vapor y producir potencia con una
turbina de vapor o con otro fluido de trabajo similar (fluido orgénico), como se muestra en la Figura
4. Este tipo de ciclos acopla un ciclo de Brayton, que trabaja con los gases de combustion, con un
ciclo de Rankine, que trabaja con agua y vapor de agua.

Esquema de una central térmica de ciclo combinado

Generador
eléctrico

e = I

Entrada . Gas—e__
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Electricidad
alared
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de vapor eléctrico
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. “J'-
:
: ST Y
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de vapor
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gases frios

Condensador
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Agua fria

Figura 4: Esquema de central térmica de ciclo combinado [5].

En las microturbinas de gas, que suelen incluir un regenerador para alcanzar una eficiencia aceptable,
la energia de los gases de escape a la salida del intercambiador no es suficiente para implementar un
ciclo Rankine tras el ciclo Brayton. Una buena forma de aprovechar la energia a la salida de la
microturbina es mediante ciclos organicos. Esto es, utiliza la misma tecnologia que el ciclo Rankine
pero, en lugar de vapor, utiliza un compuesto organico, como el butano, metano, R123, etc. Con este
tipo de esquemas se consigue aprovechar al maximo la energia aportada al ciclo. [6]

Aunque tiene el inconveniente de la gran inversion inicial y los altos gastos en mantenimiento que
conlleva la planta. Esta tecnologia es muy versatil, y ofrece la mayoria de demandas que cualquier
industria pueda tener, como puede ser: electricidad para el consumo, generacion de electricidad a
distintas frecuencias, fuente de calor a unos 400°C, fuente de frio, etc. Ademas, su puesta en marcha
es rapida comparada con las grandes plantas de produccion de potencia, por lo que en casos de
emergencia, necesidades inminentes de electricidad, es una opcidon muy ventajosa.

2.3 Restricciones ligadas a las turbomaquinas

La potencia producida (o consumida) por cada turboméquina es proporcional al gasto masico
circulante, a las condiciones del fluido a la entrada y a la relacién de compresion (o su equivalente
aproximado, el salto de temperatura de remanso) del fluido de trabajo a su paso por ella. La
temperatura y la presion que lleva el fluido en su entrada a la turbina son fundamentales para
determinar el ciclo que sigue la turbina de gas y, en consecuencia, su rendimiento y trabajo
especifico, siendo estos mayores cuanto mayor son la temperatura y la presion en ese punto. Esto es
cierto hasta alcanzar un valor limite de la relacion de compresion a partir de la cual la potencia
especifica y el rendimiento del motor empiezan a disminuir (debe tenerse en cuenta que el maximo



rendimiento y trabajo especifico se alcanzan para relaciones de compresion diferentes). Cuando el
motor opera bajo el ciclo regenerativo, la relacion de compresion que hace maximo el trabajo
especifico se mantiene aproximadamente constante pero la que maximiza el rendimiento dosminuye
considerablemente, pues esto incrementa la diferencia de temperatura entre el escape de la turbina y
la descarga del compresor.

Ademas de lo anterior, se busca que la temperatura de entrada a la turbina sea lo mas alta posible. El
limite de esta temperatura viene marcado por los materiales que hay hoy en dia en el mercado y el
precio de los mismos, por lo que para el disefio y la eleccion de la temperatura de entrada a turbina
del ciclo habria que tener en cuenta tanto las prestaciones como la inversion en la construccion y
mantenimiento del motor. Esta temperatura suele estar en torno a 1200K y tiene un limite practico en
1500K, aproximadamente. En contraposicion, la temperatura de entrada al compresor interesa que
sea lo menor posible para que el consumo de potencia en el proceso de compresion sea menor [7].

El otro factor fundamental a la hora de determinar el ciclo es la relacion de compresion del
compresor, tal y como se ha indicado. Los compresores, al forzar el flujo a un gradiente adverso de
presiones, tienen mayor tendencia al desprendimiento de la capa limite y, por lo tanto, implican
mayores pérdidas en cada escalonamiento que las turbinas. En consecuencia, para reducir las
pérdidas de energia, se trabaja con ratios de relacion de compresion moderados, entre 1.05 y 2 para
compresores de flujo axial. En los turbocompresores centrifugos entra en juego la compresion debida
a los esfuerzos centrifugos, a causa del incremento radial que sufre el flujo a su paso por el rodete,
por lo que se consiguen valores de relacion de compresion de hasta 7:1 en disefios muy optimizados.
Aunque la mayoria de turbocompresores tienen un limite practico de relaciones de compresion de
5:1, conseguidos con un disefo relativamente mas sencillo, que implica un menor coste de la
maquina. Estos valores se representan de forma mas detallada en la Tabla 1.

Compressor Characteristics

Types of Pressure Ratio Efficiency Operating
Compressors Industrial Aerospace  Research Range
Positive Up to 30 - - T5-82% -
Displacemnt
Centrifugal 1.2-1.9 2.0-7.0 13 75-87% Large 25%
Axial 1.05-1.3 1.1-1.45 2.1 80-91% Narrow 3-10%

Tabla 1: Caracteristicas de compresores [8].

2.4 Analisis termodinamico del ciclo

En la Figura 5 se ha representado tanto el trabajo especifico como el rendimiento del ciclo tedrico de
la turbina de gas frente a la relacion de compresion. Este ciclo tedrico esta simulado bajo la hipdtesis
de que el fluido de trabajo es gas perfecto y que las turbomaquinas no son isentropicas (los
rendimientos de compresor y turbina se han tomado como 85% y 90%, respectivamente); ademas, se
ha supuesto que las pérdidas de carga en el interior del motor son nulas. El eje de ordenadas de la
Figura 5 se refiere al trabajo especifico del ciclo. En €l se han representado también los rendimientos
del ciclo simple y regenerativo para diferentes efectividades del regenerador, R. Los rendimientos
estan escalados para poder representarlos en una misma grafica junto al trabajo especifico. En el eje
de abcisas se representa la variable 9, siendo:
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§=p; Y pc: Relacion de compresion
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Figura 5: Trabajo especifico y rendimiento del ciclo tedrico de una turbina de gas.

Como se observa, en la grafica se distinguen dos partes: la zona gris delimita las zonas del ciclo con
una relacién de compresion mayor de 4:1. La turbina que se desea disenar es de un escalonamiento y,
aunque se ha hablado acerca de que la relacion de compresion por escalonamiento de un
turbocompresor centrifugo puede alcanzar hasta 7-8:1, tiene un limite practico en cuanto a coste y
dificultad de disefio en valores de 4:1 aproximadamente. Por lo tanto, la zona sin sombrear representa
el posible espacio de disefio del ciclo, en €l se puede ver que la configuracion de ciclo regenerativo
permite alcanzar mayores rendimientos del motor que la del ciclo no regenerativo . Atendiendo al
regenerador, cuanto mayor sea su efectividad, mayor serd rendimiento del ciclo, y el rendimiento
maximo se alcanzara para relaciones de compresion menores.

A la vista de los resultados, se establece la relacion de compresion del ciclo en 3.8:1 y se asume que
el regenerador escogido tendra una efectividad del 80%. Cuanto mayor sea la efectividad del
regenerador, mayor sera su tamafo y, en consecuencia, su coste; ademas, mayor pérdida de carga
aportara al ciclo.

2.5 Resolucion y prestaciones del ciclo termodinamico

Una vez establecidas las condiciones de contorno del ciclo, se procede a su resolucién. Se ha
analizado el hecho de trabajar con un ciclo simple con o sin regenerador, y haciendo un rapido
andlisis frente a los beneficios que aporta y el coste que supone usar o no regenerador, se ha optado
por usar el ciclo regenerativo, ya que el rendimiento del ciclo aumenta notablemente, como se vera
mas adelante. Escogiendo un regenerador con un rendimiento del 80%, su tamafio y su coste son
asequibles para la instalacion y muy recomendable su incorporacion para aumentar la eficiencia del



motor, e incluso puede ser imprescindible para la viabilidad del proyecto.

Para la resolucion del ciclo, se supondran unos rendimientos del compresor y de la turbina basados
en valores de mercado. Ademas, hay que tener en cuenta las condiciones ambientales y las pérdidas
de carga que encuentra el fluido a su paso por los distintos elementos del ciclo. El objetivo en esta
primera fase es establecer las condiciones de presion y temperatura en las que se encuentra el fluido a
la entrada y salida de cada componente del ciclo: compresor, camara de combuston, turbina y
regenerador, con el fin de determinar el diagrama h-s (entalpia-entropia).

Las condiciones del punto 1 del ciclo, esto es, la entrada al compresor, vienen marcadas por la
presion ISO menos la pérdida de carga que introduce el filtro de entrada, supuesta en 10 mbar. Por lo
tanto la presion del punto 1 resulta: 100325 Pa (1 bar). La temperatura de entrada, como se ha
comentado anteriormente, se va a suponer igual a 25°C (298K) ya que la temperatura media de
Sevilla difiere bastante con la temperatura que marcan las condiciones ISO.

El punto 2 del ciclo marca las condiciones de salida del compresor y entrada al regenerador. En una
primera aproximacion, se ha supuesto una relacion de compresion (p.) del compresor de 3.8:1 y un
rendimiento (1.) del 85%. Las condiciones de presion a la salida del compresor se calculan
multiplicando la presion de entrada por la relacion de compresion. Para obtener la temperatura a la
salida del compresor se utiliza la ecuacion de la isentropica y se tiene en cuenta el rendimiento del
compresor. Para su célculo, en primer lugar, se obtiene la temperatura a la salida, suponiendo que el
proceso de aumento de presion ocurre a entropia constante, y con ella se calcula la temperatura de
remanso a la salida del compresor como sigue. Se supone que el fluido es gas ideal, por lo que la
relacion de calores especificos y toma el valor 1.4.
y-1

Tozs = To1 - Pc ¥ 2.1
Toy = Tor +72-2  (22)

Al ser un ciclo simple regenerativo, entre el compresor y la camara de combustion se encuentra el
regenerador, donde se aprovechara la energia de los gases a la salida de la turbina para precalentar el
aire que entra a la cdmara de combustion. Este punto se denominara 2R. Las condiciones del fluido
se calculan mediante las ecuaciones que gobiernan el comportamiento de los intercambiadores. El
intercambiador se supone tubular, de flujo cruzado, de tal tamafio que su efectividad (g) sea del 80%.
La pérdida de carga del intercambiador se estima en un 2% a cada lado. En la Figura 6 se muestra la
evolucion de las temperaturas dentro de un intercambiador regenerativo. Una vez obtenida la
temperatura de salida de los gases de la turbina, como se muestra en la siguiente ecuacion, mediante
la efectividad se obtiene la temperatura del aire a la entrada de la camara de combustion (T, ).

c (Toa—T
TOZR = TOZ + £- —pgc ( 0% bz) (23)
air
Siendo: Ty, la temperatura a la salida de la turbina, y Cp el calor especifico a presion constante de los
gases de combustion y del aire, marcado por su subindice.
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Figura 6: Evolucion de las temperaturas en el regenerador [9].

El punto 3 se refiere a las condiciones del fluido a la salida de la cAmara de combustion y entrada a la
turbina. Se ha supuesto que la cdmara de combustion tiene una pérdida de carga del 2% y que el
rendimiento de la cdmara (1..) es del 96%. El poder calorifico inferior del combustible (Hp) se toma
igual a 39900 kJ/kgK. El objetivo en la camara de combustion es alcanzar la temperatura de entrada
a la turbina impuesta por el disefiador. Como ya se ha comentado anteriormente, cuanto mayor sea
esta temperatura, mayor rendimiento tendra el ciclo, pero esta limitada debido a la resistencia térmica
de los materiales que hay hoy en dia en el mercado. Haciendo un balance entre el coste de los
materiales, el mantenimiento que acarrea la turbina y la temperatura méaxima alcanzable, la
temperatura de entrada a la turbina (TIT) se ha impuesto en 777°C (1050 K). La presion de este
punto se obtiene teniendo en cuenta la pérdida de carga que supone el paso del fluido por la cdmara
de combustion. Haciendo un balance energético en la camara de combustion se obtiene el dosado
(F), esto es, la relacion entre la masa de aire y la masa de combustible que entra a la camara de
combustion. El dosado permite obtener el gasto de combustible.

— hoz—ho2 (2.4)
Nec'Hp—ho3 ’

Siendo: hy, y hy3 las entalpias de entrada y salida a la cdmara de combustion respectivamente.

La salida de la turbina corresponde al punto 4. Para calcular las condiciones en este punto, se han
utilizado la ecuacion de la isentropica y la del rendimiento, al igual que con el compresor. En este
caso hay que tener en cuenta que el fluido sufre una expansion y que se trata de gases de combustion
en lugar de aire, por lo que la constante de los gases, y,., vale 1.33. La temperatura se obtiene del
mismo modo que para el compresor, suponiendo un rendimiento de la turbina (n;) del 90%. En
cuanto a la presion a la salida de la turbina de gas, remarcar que el interés es que sea lo menor
posible ya que cuanto mayor expansion sufra el fluido a su paso por la turbina, mayor trabajo
especifico va a producir. Pero hay que tener en cuenta que tras la turbina se encuentra el regenerador
y el conducto de salida que aportan una pérdida de carga al fluido, por lo que la presion a la salida va
a ser mayor a la atmosférica.

pr = Py3/Pos (2.5)
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Toss = o=t (2.6)

Ygc—1
pr Y9¢

Toa = Toz — N1 * (Toz — Toas) (2.7

Una vez introducidas todas las ecuaciones que rigen el comportamiento de cada uno de los
componentes del ciclo en la herramienta MATLAB, en la Tabla 2 se representan las condiciones de
remanso de los puntos definidos anteriormente.

Punto Temperatura (K)  Presion (Pa) h (J/kg) s (J/K)
1 298 100325 424287.4 3882.8

2 460.8 381235 588967.9 3940.1
2R 766.8 373610 912174.0 4482.4
3 1050 366138 1229961.9 4840.4

4 796 103903 944412.9 4891.2

Tabla 2: Caracteristicas del ciclo de la turbina de gas.

En la Figura 7 se muestra el diagrama h-s resultante del ciclo calculado. La linea rojiza a rayas
representa el ciclo no regenerativo, mientras que la azul lisa, el ciclo regenerativo. Observando el
diagrama, se confirma que en el ciclo con regenerador, el punto de entrada a la cdmara de
combustion se encuentra a mayor temperatura.

En cuanto al trabajo especifico de las turbomaquinas, los valores de los mismos se representan en la
Tabla 3. Como ya se ha comentado, el regenerador aumenta la pérdida de carga del sistema por lo
que, para una relacion de compresion del compresor dada, la expansion en la turbina se reduce en el
ciclo regenerativo de modo que el trabajo especifico de la turbina en este tipo de motores se ve
ligeramente reducido. Analizando los valores obtenidos, se comprueba que el compresor utiliza el
50% del trabajo producido por la turbina. Este valor es ligeramente inferior al de motores de gran
potencia y se debe a que estos ultimos trabajan con mayores relaciones de compresion.

WCompresor (]/kg) WTurbinasm reg. (]/kg) WTurbinac,m reg. (]/kg)

164680.54 293120.10 285549.00

Tabla 3: Trabajo especifico de las turbomaquinas.
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Figura 7: Diagrama h-s del ciclo.

Finalmente, se desea obtener el rendimiento especifico del motor. Para ello, con el trabajo efectivo
que se desea que proporcione la maquina, el dosado y el trabajo especifico de cada turboméquina, se
obtiene el gasto de aire con el que debe trabajar el motor. Con el gasto de aire y el dosado, calculado
en el balance energético en la camara de combustion, se obtiene el gasto de combustible. Sabiendo el
combustible que consume y el trabajo especifico que proporciona el motor, se deduce el rendimiento
térmico o global del mismo.

Wefectivo (28)

Wcompresor

Mgy =
(1+F) Wryrbina Mmec— Tmec

Meyer = Myijre F (29

Nglobal = % (2.10)
En la Tabla 4 se representan estos valores para el ciclo tanto regenerativo como no regenerativo. Se
observa que el ciclo regenerativo necesita mayor gasto de aire ya que el trabajo especifico es menor
como consecuencia de las mayores pérdidas de carga. A pesar de ello, el gasto de combustible y, en
consecuencia, el rendimiento son mayores, alcanzando un rendimiento aceptable para este tipo de
tecnologia y su campo de uso.

Ciclo mg;, (kg/s) mfuel (kg/s) nglobal (%)
No Regenerativo 0.837 0.0145 17.32
Regenerativo 0913 0.0078 32.04

Tabla 4: Datos del ciclo.



Conviene afiadir que no cualquier tipo de intercambiador beneficia al ciclo. Si su efectividad es baja
y/o aporta mucha pérdida de carga, el salto de presiones disponible en la turbina se reducira tanto que
la ganacia de rendimiento asociada a la regeneracion se vera anulada por los efectos anteriores.

En la Tabla 5 se representa, a modo de ejemplo, como varian las prestaciones del ciclo para
diferentes pérdidas de carga del regenerador (AP) y diferentes efectividades (€). Se observa que un
aumento de las pérdidas de carga conlleva un aumento mas acusado del gasto de aire del ciclo, pero
pierde menos puntos de rendimiento que una disminucion de la efectividad del regenerador. No
obstante, en el ejemplo expuesto del aumento de la pérdida de carga, al aumentar tanto el gasto de
aire, se incrementara considerablemente el tamafio del motor y, por lo tanto, su precio. De esto se
deduce que es prefereible una pérdida de efectividad del regenerador antes que un aumento en la
pérdida de carga que anade al fluido, dentro de un rango razonable.

Ejemplo My (kg/s) Myye1 (kg/s) Ngiobar (%)  Wrurbinacon ey, J/KG)
AP =2% £=80% 0913 0.0078 32.04 285549.00
AP =2% £=60% 0.907 0.0098 25.56 285549.0
AP =8% £=80% 1.167 0.0093 26.92 261303.4
AP =8% £=60% 1.159 0.012 20.87 261303.4

Tabla 5: Prestaciones de diferentes regeneradores.
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Figura 8: Ciclo termodinamico con diferente pérdida de carga del regenerador y efectividades.
La comparativa entre diferentes ciclos se puede ver en la Figura 8. Se observa que para una pérdida

de carga del regenerador dada, al aumentar la efectividad del recuperador, el aire tendrd mas entalpia
a la entrada a la camara de combustion (se comparan los puntos rojos (€=60%) y azules (€=80% ), es
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por ésto que consumird menos combustible el ciclo con un regenerador de mayor efectividad. Por
otro lado, comparando la linea lisa azul y la linea rayada naranja, para un rendimiento del compresor
fijo, cuanto mayor sea la pérdida de carga, menor sera el salto disponible en la turbina, por lo que
sera necesario mayor gasto de aire, mayor consumira el compresor, y menor sera el rendimiento.

En el disefio del ciclo se ha seleccionado la temperatura de entrada a turbina en 1050K, pero en la
Figura 9 se muestra como seria el ciclo si se hubiese seleccionado una temperatura mayor o menor.
Al reducir la temperatura de entrada a la turbina (TIT), el salto entalpico en ésta se reduce tanto que
puede incluso ser menor que el salto entdlpico que se produce en el compresor. En cambio, se
observa que un aumento de 100°C en la temperatura de entrada a la turbina no supone un aumento
del salto entdlpico en la turbina muy grande, pero si encareceria el coste de los materiales de
fabricacion de la misma. Se argumenta de este modo la eleccion tomada de fijar la temperatura de
entrada a la turbina en 1050K. Las distintas graficas corresponden a 950 K en la linea roja de puntos,
1050 K en la linea azul lisa y 1150 K en la linea naranja rayada.
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Figura 9: Ciclo termodindmico para diferentes TIT.



3 TURBOMAQUINAS TERMICAS

3.1 Funcionamiento de una turbina de gas

Seglin se expuso en la introduccion, las turbinas de gas son sistemas de produccion de potencia que
usan aire y gases de combustion como fluidos de trabajo. Este tipo de turbomdaquinas destaca por su
versatilidad y alta eficiencia y pueden ser usadas en industrias de todo tipo: aviacion, generacion de
electricidad en una planta de potencia, plantas de procesos o una mezcla de las aplicaciones
anteriores [10]. Para poder realizar trabajo, el aire procedente de la atmosfera entra en el compresor
donde se comprime; a continuacion, en la cdmara de combustion, el aire comprimido se mezcla con
el fuel y se produce la combustion, aumentando tanto su temperatura como su volumen especifico;
por ultimo, los gases de la combustion a elevada temperatura son introducidos en la turbina, donde se
expanden y producen trabajo en el eje. Esto es, una turbina de gas que trabaja en un ciclo abierto
simple consiste en dos turbomaquinas, compresor y turbina, y una cdmara de combustion entre ellas
para elevar la temperatura del fluido de trabajo.

Figura 10: Turbina de gas axial [11].

3.2 Caracteristicas generales de una microturbina de gas

Se consideran microturbinas, aquellas turbinas con potencias nominales en el rango entre 20 y 400
kW aproximadamente, si bien este rango no esta universalmente definido. Estos motores tuvieron
una crisis de demanda alrededor de la década de los 90 pero se ha retomado el interés puesto en ellas
debido al creciente mercado en la generacion distribuida. El combustible que suelen usar es Diésel o
Gas Natural y el nivel de emisiones contaminantes es relativamente bajo. Las microturbinas pueden
usar turbomaquinas tanto de flujo axial como radial, en funcién de los requerimientos de potencia o
espacio requeridos. Los costes iniciales no son muy elevados, ya que con la tecnologia que hay hoy
en dia desarrollada, se consiguen rendimientos de hasta el 35%, y ademas tienen una alta potencia
especifica, lo que disminuye la cantidad de material necesaria para su construccion. Idealmente, lo
que se espera de una microturbina es: alta eficiencia, arranque rapido, bajo coste de produccion,
compacidad y minimas emisiones [8].
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3.3 Componentes de una microturbina de gas

Debido al pequefio tamafio de la microturbina objetivo, ésta estard compuesta por turbomaquinas
radiales. Por regla general, las maquinas axiales tienen mayores rendimientos que las radiales pero
para el caso de pequefias potencias y, en consecuencia, pequefios gastos de aire resultan mas
beneficiosas las maquinas radiales. Un disefio de méaquina axial con poco gasto implica areas de paso
muy pequenas, lo que dificulta el paso del flujo, incluso a llegar hasta el bloqueo, y se produce una
caida de rendimiento. Otra ventaja de las maquinas radiales es que se puede conseguir mayor
relacion de compresion por etapa, con lo que se reduce el tamafio de la maquina y, en consecuencia,
el coste. A continuacion se detallaran las caracteristicas principales del turbomcompresor centrifugo
y la turbina centripeta.

3.3.1 Turbocompresor centrifugo

El turbocompresor es el dispositivo encargado de aumentar la presion del fluido de trabajo. Esta
compuesto de una parte mévil, llamada rodete y una parte fija, denominada difusor, como se observa
en la Figura 11. Ademas una voluta envolvente recoge el fluido a la salida del difusor. Una de las
caracteristicas mas importantes de este tipo de tecnologia es su gran tolerancia a las fluctuaciones en
las condiciones de operacion (rango de operacion amplio) y la gran fiabilidad que ofrece. Su
rendimiento, en torno al 75-87%, es muy importante ya que esta maquina consume
aproximadamente el 60% de la potencia que produce la turbina del motor. En cuanto a relacion de
compresion por etapa, esta estd en un rango entre 3:1 y aproximadamente 8-10:1, que se consigue
alcanzar en algunos modelos experimentales. La mayoria de compresores existentes trabajan con una
relacion de compresion entre 3:1 y 7:1; aunque a partir de relaciones 5:1 aproximadamente el disefio
del difusor se complica ya que el fluido alcanza velocidades supersonicas (M>1) y hay riesgo de que
se produzcan ondas de choque.

Figura 11: Turbocompresor centrifugo.

El funcionamiento de un turbocompresor centrifugo se basa en incrementar la presion del fluido bien
por reduccion de la velocidad del mismo, bien por efecto de las fuerzas centrifugas. El rodete gira
debido a la potencia transmitida por la turbina en su eje. El fluido entra axialmente al rotor y se
acelera, recorre el rodete y sale del mismo en direccion aproximadamente radial. Se aumenta la
presion del fluido a partir de la desaceleracion del flujo y gracias al efecto de las fuerzas centrifugas.
Al salir del rodete, el fluido entra en el difusor, la parte fija, donde acaba de transformar la velocidad
del fluido en presion. Se pretende que esta velocidad sea, por otro lado, no demasiado alta, a fin de
reducir en la medida de lo posible las pérdidas por friccion. El difusor mas elemental estd formado
por dos discos fijos separados, normalmente, la altura que tiene el rotor en la seccion de salida y



puede tener o no alabes tangenciales (aproximadamente) a la direccion del fluido. Por ultimo, para
recolectar el aire y llevarlo al regenerador o a la camara de combustion del motor, el compresor tiene
una voluta con un disefo en espiral [8].

Para obtener relaciones de compresion elevadas en un solo escalonamiento, se hace preciso funcionar
con grandes velocidades periféricas, superiores a los 400 m/s. Las velocidades absolutas de salida del
rotor son de este orden, resultando ligeramente supersonicas. Generalmente, en este ultimo caso, la
velocidad tangencial se reduce en el intersticio radial existente hasta el borde de ataque de los alabes
del difusor. De esta forma, se alcanzan dichos alabes con velocidades subsonicas, requisito
imprescindible para que el difusor funcione sin formacion de ondas de choque y pueda alcanzar un
buen rendimiento.

Para mejor compresion de lo explicado, en la Figura 12 se representa en un plano meridional la
variacion de la velocidad absoluta y de sus componentes axial, tangencial y radial que suftre el fluido
a su paso por el canal formado por dos alabes consecutivos. Se observa que la velocidad axial es
grande a la entrada del rodete, ya que la entrada suele ser practicamente axial, y conforme trasiega el
fluido por el canal, ésta va disminuyendo hasta practicamente ser nula en el difusor. La velocidad
tangencial sufre una evolucion totalmente opuesta, siendo méxima a la entrada del difusor. En cuanto
a la velocidad radial o periférica, va aumentando a medida que aumenta la distancia del paso del
fluido con el eje, siendo maxima en la interfase entre el rodete y el difusor. Este punto es critico por
la posible formacion de ondas de choque, ya que el Mach alcanza su valor maximo, como se observa
en la Figura 13.
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Figura 12: Distribucion de velocidades en un turbocompresor centrifugo.
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Figura 13:Evolucion del nimero de Mach en un turbocompresor centrifugo. Los valores
representados se refieren al Mach relativo en el rodete y al Mach absoluto en el difusor.

En cuanto a la distribucion de presiones, se observa cémo el incremento de presion estdtica se
alcanza tanto en el rodete como en el difusor mientras que la presion total (de remanso) se alcanza
exclusicamente en el rodete. En el difusor, la friccion ocasiona una ligera disminucion de la presion
de remanso que se aprecia en la Figura 14.
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Figura 14: Distribucion de presiones en un turbocompresor centrifugo.



3.3.2 Camara de combustion

La camara de combustion es el elemento en el que el aire, ya comprimido, incrementa su temperatura
hasta la temperatura de entrada a turbina (TIT). La combustion en su interior se produce de forma
practicamente estequiométrica, usando aproximadamente un tercio (o menos) del aire que se
comprime en el compresor. El resto del aire se usa para bajar la temperatura a la salida de la cdmara
y mezclarlo con los gases de combustion para obtener un flujo uniforme y garantizar que no se
supere la maxima temperatura que puede soportar la turbina. El proceso de elevacion de la
temperatura del fluido idealmente es a presion constante, sin embargo, el fluido sufre una pequena
pérdida de carga en torno al 5%.

La camara de combustion juega un papel muy importante en la turbina de gas ya que el motor tendra
mayores prestaciones cuanto mayor sea la temperatura a la salida de la camara de combustion y
menor la pérdida de carga que sufre el fluido a su paso por ésta. Cada uno de estos parametros esta
condicionado por diferentes factores. La temperatura de entrada a la turbina depende, principalmente,
de la temperatura méxima que el material por el que estd formada soporta, ademas de las posibles
limitaciones en las emisiones de NO,.. Por otro lado, la pérdida de carga esté relacionada con factores
geométricos de la camara de combustion. La geometria usada estd directamente relacionada con la
aplicacion del motor, esto es, si se quiere disefiar un motor de aviacion, el objetivo es que sea lo mas
compacto posible; en cambio, si lo que se desea es un motor estacionario, hay que tener muy en
cuenta garantizar una buena combustion con el fin de tener un control mejor en las emisiones.

Las camaras de combustion mas comunes pueden ser, de mayor a menor pérdida de carga:
multitubular, anular, tuboanular, o anular Unica. En una cdmara de combustion, por regla general, se
distinguen tres zonas, representadas en la Figura 15: la zona primaria (o de combustion), la zona
secundaria (o de dilucion) y el espacio anular, que envuelve la camara. Como se dijo anteriormente,
para la combustion del fuel en la zona primaria se usa menos de la tercera parte de aire que sale del
compresor; el sobrante recorre el espacio anular hasta que va siendo introducido en las zonas de
combustion y dilucion, como se observa en la imagen. La forma de la cdmara y el porcentaje de aire
usado en cada parte depende del tipo de motor, el tipo de aplicacion, el combustible, el material, las
prestaciones que se desean, el ciclo que se quiere conseguir, los niveles de emisiones permitidos, etc.

[8] [12].
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Figura 15: Zonas en una camara de combustion [12].

3.3.3 Turbina centripeta

En cuanto a la turbomaquina motora, el 90% de las turbinas usadas para la generacion de energia son
de tipo axial, ya que su principal atractivo es la reducida seccion frontal que tienen. Pero tienen el
inconveniente de que, para grandes relaciones de compresion, requieren varias etapas por lo que
resultan demasiado alargadas. La turbina axial también presenta disminuciones de rendimiento para
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potencias moderadas cuando el flujo es pequefio. Por lo que en este rango de operacion tiene ventaja
la turbina radial. En cuanto a turbinas radiales hay, fundamentalmente, dos tipos: cantiléver y
puramente radial. Entre estas dos, la segunda es mas comun. Sus componentes, representados en la
Figura 16, son los mismos que en un compresor centrifugo, si bien colocados en orden inverso,
aunque presentan varias diferencias en cuanto a la funcion de cada uno de ellos. En este caso, la
voluta de admision se encarga de distribuir el gas de forma uniforme por toda la periferia de la
turbina. Aguas debajo de la voluta se encuentran las toberas del estator, cuyo objetivo es acelerar el
flujo en un proceso de expansion. Entre las toberas y el rotor es frecuente que haya un espacio sin
alabes, cuya funcion principal es hacer que el flujo a la entrada del rotor sea uniforme. La
transferencia de energia en este tipo de maquinas solo se produce en el rotor y, con el fin de
minimizar las perdidas, éste se disefia minimizando la energia cinética del flujo a su salida. Una de
las grandes ventajas que tienen este tipo de turbinas es su bajo coste de produccion [13].

Voluta
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4

Figura 16: Esquema de una turbina radial centripeta [13].

3.3.4 Regenerador

No todas las microturbinas de gas tienen un regenerador, pero es remarcable el papel que juega este
elemento en la viabilidad de muchos proyectos. El intercambiador de calor tiene dos corrientes de
gases: los gases de combustion a la salida de la turbina, todavia calientes, y el aire que sale del
compresor a alta presion. El aumento de energia térmica que consiga el aire es ahorro de combustible
en la cdmara de combustion para conseguir la temperatura de entrada a la turbina deseada.

En el disefio del intercambiador, hay que tener en cuenta que ambos fluidos son gaseosos y uno de
ellos es producto de la combustion. A pesar de ser una combustion relativamente limpia, hay que
contar con el posible ensuciamiento del lado de los gases de combustion, por lo que interesan
intercambiadores con un mantenimiento mas o menos sencillo. Algunos de los mas usados para esta
aplicacion son: en espiral, de placas, o de carcasa y tubo, mostrados en la Figura 17. Para su
dimensionamiento, hay que hacer un balance entre el ahorro energético que supone el calor
recuperado en el intercambiador y su coste, siendo ambos pardmetros aproximadamente
proporcionales a la superficie de intercambio. En esta decision intervienen tanto la inversion inicial,
como los costes de operacion y mantenimiento. Con esto, se llegard a un disefio optimo, que hara
aumentar la eficiencia del motor y disminuir el gasto de combustible.



Figura 17: Intercambiadores de calor [14].

3.4 Turbomaquinas térmicas: definicion y clasificacion

Las turbomaquinas térmicas, llamadas también maquinas dinamicas o de corriente, son aquellas que
transforman la energia que lleva el fluido a su paso por ellas en energia mecénica en un eje, como
sucede en las turbinas de gas o de vapor (maquinas motoras) o que absorben energia mecanica en el
eje para elevar la energia del fluido, como ocurre en los ventiladores, bombas o compresores
(maquinas generadoras). Este intercambio de energia se debe a la variacion del momento cinético del
fluido a su paso por el elemento dotado de movimiento rotativo. El estudio basico de este tipo de
maquinas estd basado en el teorema del momento cinético y se denomina ecuacion de Euler o
ecuacion fundamental de las turbomaquinas [15].

La clasificacion de las turboméaquinas se puede realizar en funcion de tres criterios: la
compresibilidad del fluido de trabajo, el sentido en el que se produce el intercambio de energia y la
direccion que sigue el flujo a su paso por la maquina.

e En funcién del tipo de fluido que utilizan se distingue entre maquinas térmicas y maquinas
hidratilicas. En las méquinas térmicas el fluido de trabajo es compresible, es decir, su
densidad varia a su paso a través de la maquina; mientras que en las maquinas hidraulicas el
fluido es incompresible, esto es, se considera que el volumen especifico o la densidad del
fluido no varia al atravesar la turboméquina. Ejemplos de méaquinas térmicas son la turbina
de gas, el compresor o la turbina de vapor.Por otro lado, las bombas, los ventiladores o las
turbinas hidratlicas se consideran maquinas hidraulicas.

e Atendiendo al sentido en el que intercambian energia el fluido y la méquina se distingue
entre turbomaquinas motoras y generadoras. En las maquinas motoras el fluido disminuye su
energia a su paso por la maquina, transfiriéndola al eje de esta; esto es, el fluido se expande
hasta una presion mas baja y produce potencia. En las maquinas generadoras es la
turbomaquina la encargada de transferir energia al fluido; es decir, el fluido absorbe potencia
para incrementar su presion. Las turbinas son ejemplos de maquinas motoras y los
compresores, bombas o ventiladores de maquinas generadoras.

e Por ultimo, se puede diferenciar segun la direccion que sigue el flujo a su paso por la
maquina entre turboméquina de flujo axial, radial o mixto. Se habla de turbomaquina axial
cuando la trayectoria que sigue el flujo es paralela al eje de rotacion; de turboméquina radial
cuando el flujo sigue una trayectoria perpendicular al eje de rotacion; y se habla de flujo
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mixto cuando la direccion del flujo a la salida del rotor es diagonal al eje de la maquina. La
turbina axial o el compresor axial son ejemplos de turbomaquinas axiales mientras que el
turbocompresor radial o la bomba centrifuga son ejemplos de turbomaquinas radiales.

En las siguientes figuras se exponen algunos ejemplos de turbomaquinas. En la Figura 18 se muestra
una turbomaquina hidradlica generadora de flujo axial o también llamada bomba hidraulica. En la
Figura 19 se muestra una turbomaquina hidratlica motora de flujo radial.
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Figura 19:Turbina hidraulica de tipo Francis [17].

En la Figura 20 se observa una turbomaquina térmica motora de flujo radial que utiliza un
gas a alta presion y temperatura para producir trabajo mecéanico. Este trabajo puede ser
aprovechado en un turbocompresor centrifugo como el representado en la Figura 21, siendo esta
maquina una turbomdaquina térmica generadora de flujo radial.



Figura 21: Turbocompresor centrifugo [19].

Por 1ultimo, en la Figura 22 se representan las turbomaquinas que integra el motor turbina de gas: a la
izquierda esta situado el compresor axial, turbomaquina térmica generadora de flujo axial, seguido de
una turbina axial, turbomdquina térmica motora de flujo axial. Se observa que el compresor tiene
mayor nimero de coronas de alabes que la turbina, debido a que la relacion de compresion que se
puede conseguir en una etapa de compresion es mucho menor que en una etapa de turbina. Esto se
explica por las limitaciones en cuanto a geometria y curvatura que tiene el disefio del compresor
debido al desprendimiento de la capa limite del fluido con la pared de los alabes, ya que la tendencia
natural del fluido es hacia gradientes de presion menores.
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Figura 22: Turbina y compresor axial [20].

3.5 Fundamentos para el disefio de turbomaquinas: Ecuacion de Euler

La ecuacion fundamental de las turbomaquinas es la ecuacion de Euler. En ella se expresa la energia
por unidad de masa intercambiada en el rodete entre la maquina y el fluido suponiendo flujo
unidimensional, con lo que se obtiene una base analitica para el disefio del mismo. El rodete se
considera el elemento principal de la turbomaquina, ya que es el inico componente donde se puede
intercambiar energia entre el fluido y la maquina. Este intercambio de energia se analiza mediante la
aplicacion del teorema de conservacion del momento cinético sobre la masa de fluido que evoluciona
por el rodete y de la tercera Ley de Newton: “principio de accion y reaccion”. Asi, el valor del
momento que las paredes del canal ejercen sobre la masa de fluido puede calcularse mediante el
teorema del momento cinético [21]. La potencia de una turboméquina, representada en la ecuacion
(1), se obtiene a partir del trabajo especifico, calculado con la ecuacion de Euler (2), y el gasto de
fluido que atraviesa la maquina.

W=Ww, -m [kW] (3.1
k
We =1uy -1y — Uy - Coy [%] (3.2)

La ecuacion de Euler es aplicable a maquinas tanto térmicas como hidratlicas con geometria axial o
radial. Para usarla, unicamente es necesario conocer las velocidades absoluta y relativa del fluido a la
entrada y la salida del rotor, la corona de alabes moviles. Para trabajar con la ecuacion de Euler se
habla de tridngulo de velocidades. Este se define a la entrada y a la salida del rotor del
turbocompresor o turbina. El tridngulo de velocidades se refiere a la magnitud y direccion que lleva
el fluido a su paso por el alabe y esta formado por tres velocidades: ¢, velocidad absoluta del flujo; u,
velocidad periférica o “de arrastre” producida por el giro del rotor; y w, velocidad relativa del flujo.
La velocidad relativa se define en un sistema de referencia movil referido a un observador solidario
al rotor, esto es, la velocidad que lleva el fluido con respecto al rotor.En la Figura 23 se muestra el
triangulo de velocidades de una turbina axial. Se diferencia de una etapa de compresor porque las
etapas de turbina tienen mayor curvatura y mayor inclinacion con respecto a la entrada del fluido. Es
tipico en el predisefio de turboméquinas axiales suponer que la velocidad periférica se mantiene
constante ya que €sta depende de la velocidad angular y del radio a la altura media del alabe, y se
toma como hipoétesis que el radio medio permanece constante, aunque realmente suele variar.



Figura 23: Triangulo de velocidades de una turbina axial [22].

El significado fisico de la potencia que aporta (o consume) la turbomaquina se explica mediante la
fuerza resultante debida la diferencia de presiones producida por la deflexion que sufre la corriente a
su paso por los alabes, incrementando la presion del fluido en la cara concava, y disminuyendo en la
convexa. Aplicando la ecuacion del momento cinético, el primer principio de la termodinamica, la
ecuacion de Euler y las relaciones trigonométricas, se puede expresar el trabajo especifico de la
maquina en funcién de las velocidades del triangulo de velocidades del fluido. Este trabajo especifico
generado (o consumido) por la maquina proviene de la disminucioén (o aumento) de la entalpia del
fluido, debido fundamentalmente a la expansion (o compresion) del fluido de trabajo en la méaquina,
y a la disminucion (o aumento) de la energia cinética del mismo [23] [13].
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Con el fin de obtener el maximo partido de la herramienta AXSTREAM vy sacar buenos resultados, se
van a unir los conocimientos adquiridos en las asignaturas de Termodindmica, sobre ciclos
termodinamicos; la asignatura de Méaquinas y Motores Térmicos, sobre turbinas de gas y plantas de
potencias; la asignatura de Turbomdaquinas Térmicas, sobre el disefio de turbocompresores
centrifugos; y los conocimientos sobre el disefio en intercambiadores adquiridos en la asignatura
Tecnologia Energética.

Para ello, se ha realizado un predisefio del ciclo, asumiendo un rendimiento de las turbomaquinas,
con el fin de escoger el tipo de ciclo mas adecuado para esta aplicacion. Ademas, se van a imponer
unas especificaciones o restricciones: trabajo especifico de la maquina, temperatura de entrada a la
turbina, relacion de compresion maxima del turbocompresor, condiciones de entrada al compresor,
entre otras. Una vez definidas las especificaciones, se van a introducir en la herramienta MATLAB
las ecuaciones estudiadas en Turbomaquinas Térmicas para el disefio del compresor, con lo que se
conseguiran unos datos de partida sobre las dimensiones del turbocompresor, gasto masico, potencia
que consume, triangulos de velocidades, etc, para introducirlos en AXSTREAM y buscar posibles
soluciones en un rango mas cercano al disefio buscado.

Una vez seleccionado un disefio, se volvera al ciclo de partida con los datos reales del compresor y se
vera como se modifican las prestaciones. Con esto se consigue un disefio del ciclo mas refinado y
unas caracteristicas fiables para terminar el disefio del compresor objetivo, en el que se ha
comprobado mediante el software su comportamiento en condiciones nominales de operacion. Hay
que tener en cuenta que el programa usado es una herramienta, al igual que las ecuaciones de disefio,
modelan y proporcionan unos parametros para fabricar las turbomaquinas. El comportamiento real
de las mismas se comprueba despué¢s de su fabricacion, por lo que habrd que ensayar el
turbocompresor para ver si garantiza las prestaciones que a priori ofrece en el predisefio.

4.2 Predisefio del turbocompresor centrifugo con las ecuaciones basicas de las
turbomaquinas térmicas

4.21 Introduccion

En apartados anteriores se han resuelto las prestaciones del ciclo planteado. En este apartado se va a
hacer uso de las ecuaciones incluidas en el libro de la asignatura Turbomaquinas Térmicas de 4° del
Grado en Ingenieria de Tecnologias Industriales con el fin de obtener un punto de partida del disefio
y tener una orientacion sobre las caracteristicas que se esta buscando en el disefo del turbocompresor
centrifugo. A partir de esta informacion podra iniciarse el proceso de disefio en AXSTREAM.

Para el disefio del compresor se necesitan, en primer lugar, las condiciones de contorno del mismo,
obtenidas en la resolucion del ciclo. Debido a que el flujo que atraviesa un escalonamiento de
turbocompresor centrifugo sigue un movimiento tridimensional, es frecuente utilizar una
aproximacion unidimensional para un primer estudio del mismo. Esto consiste en considerar que las
condiciones del fluido son uniformes a la entrada y salida, tanto del rodete como de la maquina
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completa, y que el movimiento est4 contenido en un plano paralelo al eje de la méaquina en la seccion
de entrada al rodete y en uno normal al eje a la salida de dicho componente [13].

La tecnologia necesaria para la resolucion del disefio de turbocompresores, maquinas influidas tanto
por las propiedades mecanicas y geométricas de sus componentes, como por la evolucion del
movimiento tridimensional que suftre el fluido a su paso por ellas, no siempre se ha tenido al alcance.
Es mas, aunque cada vez estan mas refinadas las técnicas, los softwares y los ensayos que se realizan
para el disefio de turbomaquinas, predecir el comportamiento de la evoluciéon de un flujo
tridimensional hoy en dia no es una ciencia 100% infalible. Hay que remarcar que la fuente de
informacion de la resolucion al problema que se realiza en este apartado data de 1986. Muchos
ratios, valores tipicos, relaciones y ecuaciones de los que se van a utilizar a continuacién han sido
obtenidas de forma experimental. A pesar de ello, se obtienen resultados muy satisfactorios con el fin
de obtener una primera guia de soluciones.

Como el célculo de las condiciones del fluido se debe hacer a la entrada y salida del rotor y de la
maquina, en la Figura 24 se representa la nomenclatura que se va a seguir en adelante para cada
seccion. Las condiciones “1” definen la entrada al rotor, las condiciones “2” son para la salida del
mismo, y las condicioness “3” se suponen que son las condiciones a la salida del difusor. La voluta
esta situada detras del difusor para recoger el aire que sale del mismo, y el disefio de la voluta sera tal
que las condiciones del fluido apenas varien en ella.. Como el turbocompresor es de una sola etapa,
las condiciones “3” van a representar también las condiciones a la salida de la maquina.

Figura 24: Nomenclatura de las secciones del compresor.

Por lo tanto, con los datos obtenidos del ciclo, se tienen las condiciones de remanso del punto “1” y
la presion de remanso del punto “3”. Ademas, en el difusor la entalpia de remanso se conserva, ya
que su funcion es convertir la energia cinética que lleva el fluido en energia de presion (entalpia), es
decir, no se produce ningln intercambio de energia con componentes externos. Con esto, se conoce
la entalpia y, por tanto, la temperatura del punto “2”.

4.2.2 Hipétesis de partida

Como hipétesis de partida, se supone que la entrada es axial y la salida radial. El &ngulo de entrada al
compresor se puede modificar mediante el uso de alabes guia de manera que, cuando el angulo
absoluto de entrada al rotor es negativo (contrarrotacion), se consigue aumentar la relacion de



compresion y el trabajo especifico, si bien esto aumenta la probabilidad de que se formen ondas de
choque debido a un aumento de la velocidad relativa a la entrada del rodete. Los motores que usan
contrarrotacion suelen trabajar en condiciones muy estables de funcionamiento para evitar que se
produzca este bloqueo ante cualquier cambio de las condiciones de operacion. En cambio, con un
angulo de entrada positivo (prerrotacion), se fomenta que el flujo sea de torbellino libre y tenga, por
lo tanto, menor dispersion radial, aunque en este caso la energia transferida al fluido se reduce. En
consecuencia, suele interesar disefar con un angulo de entrada nulo (entrada axial) por motivos
econdmicos o ligeramente positivo para evitar las ondas de choque.

Incluso bajo condiciones ideales sin friccion, el flujo relativo que abandona el rodete no recibe un
guiado perfecto de los alabes, esto es, desliza respecto de la direccion marcada por el borde de estela
de los alabes. Por ello hay que utilizar un factor de deslizamiento (o) que indica la diferencia entre
los angulos de flujo y alabe, y que va a depender fundamentalmente del nimero de alabes del rodete.
A priori no se sabe el numero de alabes. Se va a realizar una estimacion y una vez resuelto el disefio,
se comprobara el nimero de alabes que requiere; es un calculo iterativo. El nimero de alabes (Z)
suele oscilar entre 16 y 32; en este caso, debido al pequefio tamafio, se ha supuesto que tiene 20
alabes. Valores deseables del factor de deslizamiento son entre 0.85 y 0.9 con el fin de no penalizar
demasiado el rendimiento cuando un nimero excesiamente elevado de alabes incrementa la friccion
experimentada por el fluido. Ademas, para tener en cuenta las pérdidas asociadas a la friccion que se
produce entre el fluido y los elementos mecanicos de la maquina, y otras pérdidas, se introduce un
factor de potencia (ky), que suele tomar valores entre 1.02 y 1.04. En este caso, se ha supuesto un

factor de potencia de 1.03.

Se supone un régimen de giro (N) de 55000 rpm, obtenido a partir del diagrama de velocidad y
didametro especificos (Balje). El espesor de los alabes se supone 4 mm, ya que interesa que sea lo
menor posible, pero compatible con las propiedades mecanicas del material con el que estd
construido. Siguiendo con hipotesis geométricas, normalmente, la relacion entre el radio a la salida
del rodete y el radio medio a la entrada del mismo suele estar entre 1.7 y 2. Se ha supuesto una
relacion de 1.8.

Por ultimo, se ha comentado que una velocidad relativa muy elevada a la entrada del rodete conlleva
numeros de Mach relativos muy altos y, en consecuencia, se pueden producir ondas de choque a la
entrada. Denotar que en la seccion de entrada al compresor se distinguen tres radios: el radio medio,
el radio interior y el radio exterior, donde mas aumentan las velocidades y mayor probabilidad hay de
inestabilidad del flujo. Es por esto que una caracteristica habitual de disefio es limitar el nimero de
Mach relativo (M, ) a la entrada al rodete en torno a 0.85, valor que se ha escogido.

En la Tabla 6 se muestra un resumen de los valores que se han supuesto para los distintos ratios
nombrados:

ai (9 0 [ Z 20

B: () 0 | ks 1.03

ry /T4 1.8 I N (rpm) 55000
espesoryape(m) 0.004 I M,,4 0.85

Tabla 6: Hipotesis de partida.
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4.2.3 Ecuaciones

Las caracteristicas geométricas del turbocompresor centrifugo y las condiciones en las que se
encuentra el fluido en las secciones de interés descritas anteriormente estan relacionadas con las
velocidades que lleva el mismo y el dngulo con el que entra (o sale) de cada seccion. Se define, de
este modo, el tridngulo de velocidades. El modelo utilizado en el libro de turbomaquinas térmicas
esta formado por expresiones que forman sistemas de ecuaciones, relaciones entre pardmetros e
hipotesis de partida en las que los valores escogidos de algunas variables simplifican el disefio del
turbocompresor. Es por esto que el planteamiento realizado esta abierto a modificaciones, cambios
en el valor de algunos coeficientes e incluso se pueden plantear diferentes sistemas de ecuaciones.

En la resolucion del tridngulo de velocidades se parte del trabajo especifico del compresor.
Suponiendo entrada axial y salida radial, el trabajo del compresor es directamente proporcional al
cuadrado de la velocidad periférica a la salida del rodete. Anadiendo el factor de deslizamiento y el
factor de potencia para contabilizar las pérdidas, se obtiene u,; y de la definicion de factor de
deslizamiento, se obtiene cg,. El radio a la salida del rodete se obtiene a partir de la definicion de
velocidad periférica.

0.63-

c=1 @.1)

_ Wcompresor
U, = /—G.kf 4.2)

Cor =Uy -0 (4.3)
30

T'Z == uz . ﬁ (44)

Una vez obtenido el radio de salida del rodete, y usando relacion 1, /1y supuesta, se obtiene el radio

medio a la entrada del rodete. De nuevo, a partir de la definicion de velocidad periférica se puede
hallar u; .

‘N
u1 = Tl . T;_O (45)

El resto de componentes del triangulo de velocidades a la entrada del rodete estan relacionadas entre
si, por lo que se plantea un sistema de ecuaciones que engloba: la ecuacion del nimero de Mach
relativo, partiendo del valor supuesto, la relacion entre las componentes del triangulo de velocidades
y, por ultimo, la relacion entre entalpia de remanso y estatica. Suponiendo que el calor especifico de
los gases apenas varia en este rango de actuacion, con la tltima ecuacion se relacionan directamente
las temperaturas estética y de remanso.

Wl = MWl . y * R * T]_ (46)

cZ=ul-wi 47

cf
2:Cp

T1 = T01 - (4.8)

Siendo: R (constante de los gases) =287 J/kg K ; y Cp (calor especifico del aire) =1007 J/kg K.

Con los resultados obtenidos hasta ahora se puede determinar el area de entrada al rotor ya que se
conoce el gasto de aire, la velocidad que lleva y las condiciones en las que se encuentra el fluido en
ese punto. El caudal que pasa por una seccion es directamente proporcional al area de paso, a la
velocidad absoluta que lleva el fluido y a su densidad. Se necesitara, entonces, obtener la densidad
absoluta del fluido en la seccion “1”, que depende de la temperatura y presion estaticas:

Ty
Py =Py - (a)”_l 4.9)



P.
pr = e (410)

Area,; = % (4.11)

En la seccion de entrada al rotor se conoce el radio medio y el area de paso que necesita el fluido,
pero falta por determinar el radio interior y el radio exterior a la entrada del rodete. Mediante un
sencillo sistema de ecuaciones se obtienen dichos radios y la altura del alabe a la entrada del rotor.
Hay que tener en cuenta que el eje tiene un diametro minimo de fabricacion, calculado en funcion del
momento de torsion maximo admisible del material, T, con el que esta fabricado.

Area; =m- (3 —15) (4.12)
T'le = T'l + 7 (413)

h
rli - T1 - ?1 (4.14)

3 [16-Potencia
Aminimo = /T_L_l (4.15)

Completando el calculo del triangulo de velocidades a la salida del rotor, se ha supuesto la condicion
de disefo de que la velocidad meridiana se conserva; esto es, la velocidad de entrada axial es igual a
la velocidad de salida radial del rotor. Como se ha supuesto también que la entrada es axial, se iguala
la velocidad absoluta en la seccion “1” a la velocidad radial en la seccion “2”, determinando el
triangulo de velocidades a la salida del rotor.

Crp = C1 (416)
c2=cf,+c% (417
La presion a la salida del rotor no es conocida. A partir del difusor y su rendimiento, y mediante la
ecuacion de la isentropica, se puede obtener la presion del punto “2” tanto estatica como de remanso

y, con ello, la densidad. En la Figura 25 se muestra que los estados nombrados coinciden en una linea
de entropia constante. El rendimiento del difusor (14;5) se supone del 85%.
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Figura 25: Evolucion del fluido a través de un escalonamiento de turbocompresor centrifugo [24].
C2

Tz = Toz - ﬁ (418)

Toss = Tz + Nair - (Toz — To2) (4.19)
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T,
P, = Pys - (E)Y_l (4.20)

Toz
T

Por = Py - (271 (421)

P
pr =t (422)

La altura del alabe a la salida del rotor termina de definir las caracteristicas de éste. Este parametro se
obtiene de la definicion de gasto que pasa por una seccion determinada.

hy = —8— (4.23)

@) crap;

Por tltimo se van a obtener los parametros adimensionales tipicos utilizados en el disefio de las
turbomaquinas; esto es, los coeficiente de carga y de flujo y el grado de reaccion. Hasta aqui estaria
resuelto el predisefio mediante las ecuaciones basicas de las turbomaquinas.

¢ = i—z (4.24)

ll} — Wcompresor (4.25)

2
uz

Reaccion = =T cp (4.26)

compresor

4.24 Resultados

Los estados termodindmicos a la entrada y salida del rotor y a la salida del difusor se representan en
la Tabla 7 y en la Figura 26 se representa el diagrama h-s obtenido a partir de éstos valores.

Zona To(K) T(K) Py(Pa) P(Pa)
1 298 284.2 100325 85009.5
2 460.8 375.49 420725.5 205504
3 460.8 447.02 381235 342814.50

Tabla 7 : Estados termodinamicos a la entrada y a la salida del rotor y salida del difusor.
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Figura 26: Diagrama h-s del compresor.
u(my/s) 229.89 | u, (m/s) 413.8
wy(m/s) 282.36 I cg2(Mm/s) 372.85
c1(m/s) 163.95 I c2(m/s) 163.95
ri(m) 0.0439 I c;(m/s) 407.3
rii(m) 0.0352 | ro(m) 0.079
T1.(M) 0.05256 | h,(m) 0.0053
h,(m) 0.0173 |
A ninimo (M) 0.012 | B1() 54.5

Tabla 8: Triangulo de velocidades y dimension de los 4labes a la entrada y salida del rotor.

Los triangulos de velocidades y las caracteristicas del alabe tanto a la entrada como a la salida del
rotor se representan en la Tabla 8. Las soluciones obtenidas estdn dentro del rango de soluciones
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razonables. Por ejemplo, para compresores industriales, la velocidad periférica a la salida del rotor
suele estar entre 380 y 430 m/s; y el resultado obtenido es 413 m/s. También se recomienda que
B esté entre 50° y 60°, hecho que se cumple.

Hay que remarcar que el tamafio obtenido del compresor es muy pequefio y esto puede tener ciertas
dificultades a la hora del mecanizado y funcionamiento del mismo. El funcionamiento de las
turbomaquinas implica no sélo factores geométricos dimensionales sino que para permitir el
movimiento relativo entre las piezas, la turbina o compresor necesita unos espacios minimos de
separacion que, al trabajar con fluidos en movimiento, provocan una desviacion en el
comportamiento del fluido respecto al de disefio. Cuanto menor sea la maquina, mas importancia
tendra la holgura entre los componentes de la misma y, por lo tanto, la eficiencia se vera mas
afectada. Este problema de escalado es tipico para maquinas de dimensiones reducidas en las que
ademas el Reynolds caracteristico se ve fuertemente reducido.

Por ultimo, en la Tabla 9 se muestran las caracteristicas generales del médulo de compresor
calculado. Como se ve, el grado de reaccion es algo mayor de 0.5 por lo que la compresion
producida en el rodete es ligeramente mayor a la que se produce en el difusor. El régimen de giro es
el impuesto en el disefioy los coeficientes de flujo y carga estan dentro de los rangos que utilizan este
tipo de tecnologia. Por lo tanto, se puede afirmar con los resultados obtenidos que el predisefio es
fiable ya que las soluciones son acordes a las caracteristicas que tienen los modelos ya existentes.

Régimen de giro (rpm) 50000
() 0.396

P 0.928

Grado de reaccion 0.56

Tabla 9: Caracteristicas generales del compresor.

4.3 AxSTREAM: Una herramienta para el diseio de turbomaquinas

431 Qué es AxStream

AxXSTREAM es un software disefiado por la empresa SoftinWay con la que se puede realizar un sin
fin de calculos y estudios relacionados con las turbomdquinas. Con esta herramienta, se pueden
realizar predisefios y disefios de turbinas y compresores, tanto axiales como radiales o de flujo mixto,
incluso de varias etapas, a partir de unas condiciones de contorno dadas y bajo un enfoque integrado
y simplificado. Ademas, una vez elegido un disefio, se pueden realizar calculos termodindmicos del
fluido para condiciones distintas a las de disefio, lo que permite hacerse una fiel idea de como pueden
funcionar las turboméquinas para las distintas situaciones de operacion, incluso cuando ya esta
realizada su instalacion. A modo de ejemplo, en la Figura 27 se representa la pagina principal de un
nuevo disefio. En esta pagina se elige el sistema en el que representan las unidades y los modelos de
pérdidas. Una vez seleccionado el tipo de maquina que se quiere disefar, antes de establecer las
condicines de contorno, se pueden elegir algunas caracteristicas impuestas: difusor con o sin alabes,
con o sin voluta, tipo de flujo,etc, como se observa en la Figura 28.
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Figura 28: Configuracion de un turbocompresor centrifugo en AXSTREAM.

Las principales opciones que AXSTREAM oftrece son [25]:

e Preliminary Design: disefio preliminar. Para turboméquinas de una o varias etapas, todas

iguales o diferentes entre si.

e Meanline/Streamline Analysis: andlisis del disefio en la linea media. Con esta opcioén se
puede ver como varian las condiciones de cada etapa: velocidad, triangulo de velocidades,
modificando las condiciones de contorno. Ademas, permite ver una aproximacion de las
condiciones termodinamicas del fluido a su paso por la turbomaquina.

e AxMAP. Para distintos disefios, se pueden observar y comparar curvas caracteristicas que
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indican las prestaciones de la méaquina en diferentes condiciones de operacion, por ejemplo:
gasto frente a rendimiento. Sirve de gran ayuda para seleccionar un disefio u otro en funcioén
de las prestaciones que se necesitan.

e AxPLAN. Utiliza métodos rapidos para el disefio de experimentos, para varias tareas de
disefio
e Profiling and 3D Blade Design. Para modificar el disefio tridimensional de los alabes de la

turbomaquina Se pueden utilizar graficos interactivos para el perfilado de secciones planas y
el apilamiento de hojas 3D.

e AxCFD. Permite el analisis mediante Dindmica de Fluidos Computacional (Computational
Fluid Dynamics) de los disefio obtenidos tanto en 2D como en 3D.

e AXSTRESS. Se puede hacer un analisis rapido de los alabes mediante elementos finitos.

e AxSLICE. Es la herramienta para hacer el problema directo;es decir, a partir de la geometria
de alabes existentes, obtiene los modelos en 3D del comportamiento del fluido.

e Bearing Calculation and Analysis: calculo y analisis de cojinetes. Con esta opcion se puede
determinar el rendimiento hidrodindmico y las caracteristicas mecénicas de los cojinetes.

e RotorDynamics. Para calcular el comportamiento rotodindmico de la maquina. Ademas,
determina las caracteristicas que necesitan el apoyo y el soporte del rotor, ya que calcula la
respuesta al desequilibrio y la estabilidad mediante analisis laterales y de torsion.

e RotorDesign. La parte mas critica en el disefio de un turbocompresor es el rotor. Con esta
herramienta se puede hacer un disefio completo del rotor basado en el numero de alabes, su
posicion, accesorios, etc. Esta herramienta se puede usar de forma independiente, o
incluyendo cémo se comporta el flujo a su paso por el compresor.

4.3.2 Coémo funciona AxStream

Una vez definidas las principales opciones que tiene este software, es necesario plantear qué sistema
de almacenamiento de informacion tiene. AXSTREAM tiene integradas las ecuaciones que modelan
las turboméquinas. Lo primero que hay que hacer al empezar un disefio es elegir el tipo de
turbomaquina que se desea: compresor o turbina; axial o radial, etc, de las opciones representadas en
la Figura 27, y establecer unas condiciones de contorno. El proceso de busqueda de posibles
soluciones es mediante combinacion de los parametros de entrada de modo aleatorio, introduciendo
valores dentro del rango que el usuario proporciona al programa en las ecuaciones internas del
mismo. Cuando AXSTREAM encuentra posibles soluciones, las representa en un mapa en funcion
de tres parametros de interés, a elegir por el usuario. Estos pueden ser rendimiento total a total,
coeficiente de carga, coeficiente de flujo, presion a la salida, trabajo especifico, o incluso parametros
geométricos. Cuando se obtienen varios puntos, tras confirmar que las soluciones son validas, se
pueden ir comparando las prestaciones que ofrece cada una de ellas y las caracteristicas que tienen.
Los diferentes puntos de prediseiio se pueden ir también estudiando en un mapa de caracteristicas del
disefio preliminar. En este mapa, se pueden realizar varias busquedas con diferentes filtros y cambiar
las condiciones de contorno, por lo que habra cambios que empeoren las prestaciones del disefio
objetivo. Este programa tiene la ventaja de que se puede modificar el mapa de predisefio sin alterar el
fichero guardado. En caso de que los cambios introducidos sean favorables, se prodece a afiadirlos al
mapa de disefio.

Lo mismo ocurre con el arbol del proyecto, capa profunda del programa en el que almacenan todos
los datos del disefio en cuestion. Se pueden ir aplicando diferentes disefios y, hasta que no se
encuentra uno que se acerque mas al disefio objetivo, no se afiade al arbol de proyecto, quedando éste
ultimo como solucion del proyecto. Al ir buscando y variando variables, se puede llegar a puntos
muy alejados de la solucion objetivo, entonces AXSTREAM ofrece la opcion de descargar el



proyecto para volver al punto de inicio. Este sistema de almacenamiento de informacion, por capas,
es muy util ya que permite en todo momento realizar modificaciones y buscar nuevas soluciones en
base a las soluciones que se tienen, pero sin modificar los resultados obtenidos anteriormente.

4.4 Predisefio del turbocompresor centrifugo mediante AxStream

441 Parametros de trabajo

Siguiendo la metodologia explicada anteriormente, una vez obtenidos unos valores iniciales para
iniciar la busqueda de soluciones, se van variando los distintos pardmetros de entrada para comparar
las prestaciones de los diferentes compresores que satisfacen las especificaciones de disefio. Las
primeras decisiones que hay que tomar para empezar con el predisefio es el tipo de turbocompresor
que se desea disefar. En este caso, se va a optar por un turbocompresor de flujo radial con dlabes en
el difusor y con voluta. Con esta seleccion realizada, se introducen los datos requeridos para iniciar la
busqueda de soluciones. En la introduccion de datos, se proporcionan valores minimo y méximo para
cada parametro de entrada con la posibilidad de, si se desea imponer un valor fijo de alguna
condicion, simplemente poner el mismo valor en el maximo, el minimo y el inicial. En la Figura 29
se puede ver el espacio de predisefio para un turbocompresor de entrada axial y salida radial, con
voluta y difusor con alabes.
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Figura 29: Espacio de predisefio de AXSTREAM.

En la Figura 30 se muestran los diferentes parametros de trabajo del software. En primer lugar, se
establecen las condiciones de contorno:

e Las condiones de presion y temperatura de remanso a la entrada del turbocompresor estan
impuestas por las condiciones ISO, por lo que son valores fijos.

e En la presion a la salida se introduce un intervalo en torno al valor escogido como relacion
de compresion del ciclo, dentro del cudl las soluciones resultarian vélidas. Permitir que la
presion a la salida y, en consecuencia, la relacion de compresion sea mas flexible facilita la
busqueda de soluciones ya que este es un pardmetro critico.

e El gasto masico es una variable que se ha modificado introduciendo tanto valores especificos
como intervalos, pero siempre en torno al gasto masico obtenido en el predisefio con las
ecuaciones basicas que modelan el turbocompresor centrifugo.
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En cuanto al angulo de entrada, se ha considerado que la velocidad absoluta del fluido a la
entrada tiene direccion axial. Para el angulo de incidencia se ha introducido un intervalo
entre -6 y 6° ya que, segun las actuaciones de cascadas de alabes, se consigue mayor
rendimiento con incidencias en torno a 0° o ligeramente positivas.

Para el régimen de giro, se establece un intervalo en torno al valor obtenido en la resolucion
de las ecuaciones de disefo.

A continuacion se introducen valores a los siguientes parametros o ratios:

Diametro de entrada al rotor. Hay que tener en cuenta el diametro del eje de la maquina vy,
aunque sea un motor pequefio y por tanto, con poco gasto el diametro y la seccion de paso
del turbocompresor tienen que ser suficientemente grandes para evitar problemas de bloqueo
de la maquina.

Relacion entre el diametro de salida y el didmetro medio de entrada al rodete. En la practica
se recomienda que esta relacion tome valores entre 1.7 y 2. Para valores mayores de 2
aumenta mucho la friccidn y, en consecuencia, las pérdidas y para valores inferiores a 1.7 se
reduce la compresion debida a las fuerzas centrifugas y aumenta la difusion del flujo relativo.
Todas estas variables afectan notablemente al rendimiento.

Relacion longitud del alabe/longitud del canal. Con esta relacion se puede modificar la
profundidad a la que empieza el dlabe en el interior del canal con el objetivo principal de no
congestionar la zona inductora del rodete y, por lo tanto, producir el bloqueo del
turbocompresor. En primera instancia se supone que el dlabe tiene la misma longitud que el
canal.

Coeficiente de flujo. El coeficiente de flujo esta ligado al tamaiio de la maquina para un gasto
dado. En este caso se define como el cociente entre la componente axial de la velocidad y la
velocidad periférica en la seccion de entrada a la altura del radio medio. Para los
turbocompresores centrifugos, ese coeficiente toma valores entre 0.2 y 0.4. Si el coeficiente
de flujo estuviera definido en la seccion de salida, el rango de valores estaria entre 0.5 y 0.8.
En ambos casos, para valores menores, se consigue un funcionamiento mas estable del
turbocompresor pero, a su vez, disminuye el rendimiento y para valores mayores se alcanzan
rendimientos mas elevados pero se reduce considerablemente el intervalo de valores de gasto
para los que el funcionamiento es estable.Gradiente de la velocidad meridiana. En el disefio
de turbocompresores es frecuente utilizar como regla de disefio que la velocidad meridiana es
constante a lo largo de toda la maquina. En el disefio mediante AXSTREAM se hace la
misma hipotesis, por lo tanto el gradiente es 1.

Por tltimo, el software solicita un rango para una serie de valores constantes:

Numero de etapas. El turbocompresor es de una sola etapa.

Angulo de salida del alabe del rotor. Se supone salida radial, pero para ser un poco mas
flexible en la busqueda de soluciones, se varia entre §9.8° y 90.2°.

Diametro interior de entrada al rotor. En la seccion de entrada del turbocompresor se analizan
tres didmetros: el didmetro a la altura media del 4labe, el didmetro interior (hub) y el
didmetro exterior (shroud o casing). Los valores iniciales que se utilizan se obtienen en
funcion del area de paso calculada en el predisefio con las ecuaciones propias de las
turboméquinas y el didmetro medio obtenido. El &rea de paso lo marca el triangulo de
velocidades y el gasto de aire. Ademas, a la hora de establecer el diametro medio, hay que
tener en cuenta que la relacion didmetro interior/didmetro exterior en la mayoria de disefios
suele estar entre 0.3 y 0.6.

Didmetro a la salida del rotor. Aparte de lo comentado en el apartado de la relacion entre el
radio de salida y de entrada del rodete, se proporciona un valor de referencia para este



didmetro que estd vinculado con la velocidad de giro y la relacion de compresion del

compresor.

Data Uit Min Yalue M ax
Boundary conditions

inlet total prezzune bar 1.013000 1.013000 1.013000
inlet total temperature K. 288.130000 288.130000 288.130000
total prezsure at outlet bar 3100000 3141380 3.500000
mazs flow rate kads 1.000000 1.000000 1.000000
inlet flow angle tan. deg | 90.000000 90.000000 90.000000
incidence angle deg 2.000000 5903915 E.000000
zhaft ratational speed Tpm B5000.000000 B3028.606415 F0000.000000
Parameters

Rotar inlet mean diameter i 50.000000 £3.564339 80.000000
Fotor diameter ratio ([D2/D1] - 1.500000 2 007566 2100000
blade length ratio ko channel length - 1.000000 1.000000 1.000000
Flow factor [21z2/ul] - 0.500000 0735836 0.850000
meridiohal welocities gradient on ratar [C224C1] - 1.000000 1.000000 1.000000
Constraints.

rumber of stages - 1 1 1

Rotor blade exit angle tan. deg | 29.800000 90.043398 90, 200000
Fotar inlet hub diameter i 25000000 3251513 55.000000
Rotor outlet diameter i 100.000000 127609610 130.000000

Figura 30: Pardmetros de trabajo de AXSTREAM.

4.4.2 Anilisis de parametros con AXSTREAM

4421 Caso 1: Alabes en el difusor (Van) y Voluta

El difusor se puede disefiar con o sin alabes. En primer lugar se van a analizar las caracteristicas para
los disefios con difusor con 4labes. Tras realizar varias busquedas con el explorador de soluciones, en
la Figura 31 se muestran las posibles soluciones (combinaciones de parametros de entrada que
cumplen las especificaciones de disefio) que el programa ha encontrado. De todas ellas se va a hacer
una discretizacion en funcion de los datos que se desea analizar. En este caso, se representa el
coeficiente de carga (“psi”) frente al de flujo (“phi”) para cada solucion, mostrandose en un codigo
de colores el rendimiento de cada uno de ellos.
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Figura 31: Espacio de predisefio.

De todas las soluciones encontradas a priori, se seleccionan en primer lugar las que resultan mas
interesantes para continuar trabajando con ellas. Por lo tanto, las soluciones que se van a estudiar
llevaran dos filtros en serie. El primero de ellos, es si cumple las caracteristicas deseadas o las
restricciones impuestas y el segundo filtro consiste en la validacion de las soluciones que pasan el
primer filtro mediante un calculo mas refinado del disefio del compresor, ya que en ocasiones los
céalculos preliminares no resultan plenamente compatibles cuando se someten a un célculo mas
refinado.
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Figura 32: Espacio de predisefio con filtro para Mach relativo en la seccion de entrada = 0.9.

En este caso, muchas de las soluciones tienen ntimeros de Mach relativos a la entrada que resultan,
en sus valores maximos, mayores que 1 lo que lleva a disefios con la aparicién de ondas de choque
en la zona inductora. Si bien estos valores de Mach relativo pueden ser admisible en ciertos disefios,



para este disefio cuyo fin es proporcionar carga base a unas instalaciones no es rentable utilizar este
tipo de soluciones, por lo que la restriccion principal que se va a poner a este espacio de disefio es
que el numero de Mach no supere el valor 0.9. En la Figura 32 se muestran las soluciones que pasan
ambos filtros mientras que las que no lo superan aparecen marcadas en gris. Por lo tanto, éstas son
las que se van a a analizar y comparar.

A continuacion se van a analizar los puntos obtenidos con dos regimenes de giro diferentes: con su
régimen de giro de disefio y todos con un régimen de giro de 58000 rpm. Se ha seleccionado éste en
concreto porque el régimen de giro de los disefios analizados giran en torno a este valor. El analisis
consiste en mantener la geometria del compresor obtenido en la exploracion del espacio de disefio y
someterlo a condiciones de contorno diferentes. Cada punto es obtenido modificando la presion de
descarga de manera que el gasto comprimido y el rendimiento de la maquina también varian. El
objetivo de este analisis es ver la respuesta de los posibles disefio obtenidos inicialmente cuando se
ponen a trabajar en condiciones de operacion similares.

En la Figura 33 y Figura 34 se ha representado el rendimiento del compresor y la relacion de
compresion frente al gasto masico de aire, respectivamente, de cada disefio operando con su régimen
de giro nominal. El gasto de disefio para todos los puntos incluidos en esta comparativa es de 0.72
kg/s. Se observa que, por ejemplo, la solucion p-4 esta al limite de este valor y tiene el rendimiento
medio mas bajo pero, en cambio, su relacion de compresion es la mas alta. Por otro lado, la solucion
p-5, a pesar de tener uno de los mejores rendimientos, tiene la presidon maxima alcanzable mas baja.
Esto naturalmente representa un problema en el motor, ya que esta variacion de la relacion de
compresion supone una pérdida de trabajo en la turbina. De ambas gréficas se deduce que el disefio
mas favorable por el momento es el que corresponde p-6. No sélo por tener un rendimiento y una
relacion de compresion elevados sino, ademas, porque su rango de operacion estable es el mas
amplio.
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Figura 33: Grafica rendimiento del compresor frente a gasto de aire.
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Figura 34: Grafica relacion de compresion frente a gasto masico.

A continuacion, se va a tener en cuenta que todos los disefios operen en el mismo régimen de giro,
para comprobar las prestaciones que ofrecen en un campo mas neutral. Hay que notar que el régimen
de giro escogido para ello, 58000rpm, beneficia mas a unos disefios que a otros. Analizando los datos
de la Tabla 10, Figura 35 y Figura 36 se observa como para las soluciones p-20 y p-4, cuyo régimen
de giro es el mas alejado de 58000, su rendimiento no se ve muy afectado; pero la presion a la salida
alcanzada aumenta notablemente debido, sobre todo, al incremento en los efectos de las fuerzas
centrifugas. Este aumento respecto a sus condiciones de disefio hace que el rango de caudales se vea
ligeramente incrementado porque al aumentar la densidad a la salida del rodete se retrasa la aparicion
del bloqueo.
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Figura 35: Grafica rendimiento del compresor frente a gasto de aire (58000rpm).



Diseno p-6 p-32 p-20 p-5 p-4

TPMyiseiio 384873047 584873047  56547.9279  58711.4258  56069.3359

Tabla 10: Regimenes de giro de disefio de los diferentes disefios para el caso van y voluta.
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Figura 36: Grafica relacion de compresion frente a gasto masico (58000rpm).

Por ultimo en cuanto al régimen de giro, de la Figura 37 y Figura 38 se deduce como al aumentar el
régimen de giro a todos los compresores su rendimiento no se ve muy afectado pero la media de las
relaciones de compresion del compresor asciende, incluso llegando el disefio p-4 a relaciones de
compresion de 4:1 cuando su relacion de compresion de disefio era 3.5:1. Las conclusiones que se
obtienen de esto es que si se desea aumentar la potencia consumida por el compresor, y por tanto su
relacion de compresion, se puede aumentar el régimen de giro siempre y cuando ésto sea compatible
con las tensiones mecanicas que puede soportar el rotor. Este hecho se puede comprobar en la Tabla
11, donde se hace una comparativa sobre la potencia maxima que proporciona cada compresor para
cada régimen de giro.

Disefo p-6 p-32 p-20 p-5 p-4
TPMyiseno 124757 W 110500 W 118060 W 111766 W 118175 W
60000 rpm 143840 W 120740 W 145386 W 130269 W 142766 W

Tabla 11: Potencia maxima de los diferentes disefios para el caso difusor con 4labes y voluta.
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Figura 37: Grafica rendimiento del compresor frente a gasto de aire (60000rpm).
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Figura 38: Grafica relacion de compresion frente a gasto masico (60000rpm).

Comparando los coeficientes de carga, 1, de los distintos disefios se observa como en el rango
operativo del motor, esto es, con gastos mayores de 0.5, el coeficiente de carga esta entre 0.86 y 0.88
en todos ellos. Con esto se comprueba que el valor tipico de disefo, en torno a 0.8, se cumple en las
soluciones encontradas. La relacion que guardan el coeficiente de carga y el gasto nominal es
inversamente proporcional; esto es, cuando el gasto aumenta, el coeficiente disminuye (cuanto mayor
sea la relacion de compresion menor es el gasto comprimido). Ademas, observando la Figura 39 y
Figura 40 se puede afirmar que la variacion del régimen de giro es un pardmetro que no tiene un
efecto notable en el coeficiente de carga pues se produce un aumento simultaneo y proporcional del
numerador (trabajo especifico) y el denominador del mismo (velocidad periférica al cuadrado).
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Figura 39: Grafica coeficiente de carga frente a gasto de aire.
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Figura 40: Grafica coeficiente de carga frente a gasto de aire (60000rpm).

En relacion al coeficiente de flujo del motor, ¢, en coherencia con su definicion, aumenta con el
aumento del gasto de aire siempre que el régimen de giro se mantenga constante. Su valor en el
rango operativo esta en torno a 0.2 y 0.35. En la Figura 41, Figura 42 y Figura 43 se ve cémo éste
parametro si tiene una relacion con el régimen de giro: cuando el régimen de giro es menor, el
coeficiente de flujo toma valores mayores porque se produce una reduccion de la velocidad periférica
(denominador del coeficiente de flujo) y viceversa, para un gasto dado.
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Figura 41: Gréfica coeficiente de flujo frente a gasto de aire.
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Figura 42: Grafica coeficiente de flujo frente a gasto de aire (60000rpm).
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Figura 43: Gréafica coeficiente de flujo frente a gasto de aire (55000rpm).



Como ya se ha comentado, los valores tipicos del coeficiente de carga estan en torno a 0.87. Si se
aumenta ligeramente este valor, el rendimiento del motor se ve muy afectado, llegando a valores por
debajo del 70% de rendimiento. Esto se muestra en la Figura 45.

Siguiendo con el andlisis de las posibles soluciones, dos de los factores mas determinantes a la hora
de definir la geometria del compresor son el coeficiente de carga y el coeficiente de flujo. En la
Figura 44 se observa como coeficientes de flujo elevados, ¢, implican menores secciones de paso
(mayor velocidad meridional) para un gasto dado y, en ocasiones, mayor esbeltez del rotor.

Por otro lado, cuando aumenta el coeficiente de carga , v, la altura del alabe aumenta. Estos son
tipicos parametros de disefio que pueden modificarse en funcion de las limitaciones que tenga la
solucion que se desea obtener.
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Figura 44: Geometria en funcion de ¢ y .
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Figura 45: Grafica rendimiento del compresor frente a coeficiente de carga.

La Figura 46 y la Figura 47 muestran la sensibilidad de la relacion de compresion y el rendimiento
del compresor cuando varia la potencia consumida por el mismo, lo que se asocia a la variacion de
gasto masico principalmente y, también, a la de la relacién de compresion asociada. Se puede ver
que hay variaciones de relacion de compresion apreciables de aproximadamente 0,5 puntos mientras
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que el rendimieto llega a perder hasta 10 puntos porcentuales cuando las oscilaciones de
gasto/potencia son muy notables.
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Figura 46: Grafica relacion de compresion frente a potencia del compresor (W).
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Figura 47: Gréfica rendimiento frente a potencia del compresor (W).
4422 Caso 2: Sin alabes en el difusor (Vaneless) y voluta

Una vez analizadas las prestaciones generales que ofrece el compresor con alabes en el difusor y
voluta, se van a analizar las que ofrece el compresor sin dlabes en el difusor (vaneless) y con voluta.
Observando la curva de rendimiento frente al gasto en la Figura 48 se puede ver que el rendimiento
alcanzado por estos compresores es, por lo general, menor que el rendimiento alcanzado en los
compresores con alabes en el difusor. Ademas, mientras que en el caso anterior las curvas eran

bastante planas, en este caso, el rango de gastos en el que se alcanzan rendimientos proximos al
MmAaximo es menor.
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Figura 48: Grafica rendimiento del compresor frente a gasto de aire (vanless).

Analizando la relacion de compresion frente al gasto en la Figura 49 se observa que tiene una
tendendia similar a la del rendimiento, esto es, se alcanzan relaciones de compresion algo menores y
en un rango de gastos mucho mas reducido. Con esto se deduce que el rango de caudales de
operacion en los compresores sin alabes en el difusor estd mas limitado, al menos en lo que a
condiciones de operacion que permitan alcanzar rendimientos muy elevados se refiere, por lo que su
uso estard destinado para utilidades en las que el compresor trabaje bien con un gasto proximo al
nominal, bien con una necesidad de rango muy amplio.
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Figura 49: Gréafica relacion de compresion frente a gasto masico (vanless).



72 Predisefio del turbocompresor centrifugo

En la Figura 50 se ha representado el coeficiente de carga frente al gasto masico de aire. En este
parametro no se aprecia diferencia frente al caso del compresor con alabes en el difusor. Si se
observa el coeficiente de flujo frente al gasto en la Figura 51, se deduce lo mismo, pues el rango de
valores de los coeficientes es muy similar en ambos casos. La conclusion obtenida de estas graficas
es que disefar un turbocompresor con o sin alabes en el difusor no afecta al coeficiente de flujo ni de
carga y, en consecuencia, al tamafio de la maquina. Esto es, naturalmente, congruente con la
definicion de estos parametros proporcionada anteriormente.
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Figura 50: Grafica coeficiente de carga frente a gasto de aire (vanless).
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Figura 51: Grafica coeficiente de flujo frente a gasto de aire (vanless).



La Figura 52 muestra la relacion entre los coeficientes de carga y flujo del compresor. A velocidad
constante, el incremento de la presion de descarga supone un incremento del coeficiente de carga
(aumenta el trabajo especifico) y, a la vez, una disminucion del gasto masico que se traduce en una
reduccion del coeficiente de flujo. Este comportamiento es equivalente al mostrado anteriormente,
aunque es interesante mostrarlo de nuevo para observar que, si bien existe una relacion entre ambos
coeficientes, esta no es lineal.
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Figura 52: Gréfica coeficiente de carga frente a coeficiente de flujo (vanless).

Lo altimo que se va a analizar en el caso del compresor sin alabes en el difusor es la potencia
consumida por el compresor. En este caso, aparte de alcanzar relaciones de compresion menores, lo
que disminuye el salto entélpico disponible en la turbina, la potencia consumida es mayor porque es
necesario hacer circular un gasto masico mayor por el motor para producir la potencia deseada. Esto,
sumado a que de media los rendimientos son menores, lleva a la conclusion de que no resulta
interesante considerar un disefio en el que no se incluyan alabes en el difusor del compresor.
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Figura 53 Grafica relacion de compresion frente a potencia del compresor (W) (vanless).

44.2.3 Caso 3: Como afecta la relacion de compresion al rendimiento.

Una vez finalizado el estudio de las prestaciones del turbocompresor centrifugo en funcioén de sus
parametros, las siguientes graficas (Figura 54, Figura 55, Figura 56 y Figura 57 ) representan el
rendimiento del compresor frente al gasto de aire. Para ello, se han seleccionado puntos con una
relacion de compresion similar y diferentes gastos de disefio, entre 0.72 y 1 kg/s, del mapa de
predisefio del caso 1. Se observa que los compresores con mayor gasto de disefio tienen una curva
mas plana de rendimiento, es decir, proporcionan buenas prestaciones utilizando gastos menores al
de disefio. El motivo de optimizar el disefio del compresor y conseguir un buen rendimiento con el
gasto minimo posible es econdmico. A mayor gasto masico de aire de disefio, mayor seccion de
paso, mayor cantidad de material requerira el compresor y, por lo tanto, mayor sera su coste de
adquisicion.

En cuanto al rendimiento alcanzado en funcion de la relacion de compresion, se comprueba que se
pueden alcanzar buenos rendimientos tanto con relaciones de compresion de 3.1 como de 3.5. Por lo
tanto, lo que mas afecta al rendimiento en el desplazamiento de las condiciones de operacion
respecto de las nominales es el gasto masico de aire de disefio. Cuando se consideran gastos de
disefio demasiado bajos, las secciones de paso son tan pequeiias que practicamente todo el flujo es
capa limite y las pérdidas aumentan notablemente ante cualquier incremento de gasto masico.
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Figura 54: Grafica rendimiento del compresor frente a gasto de aire (RC=3.1-3.2).
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Figura 55: Grafica rendimiento del compresor frente a gasto de aire (RC=3.2-3.3).
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Figura 56: Grafica rendimiento del compresor frente a gasto de aire (RC=3.3-3.4).
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Figura 57: Grafica rendimiento del compresor frente a gasto de aire (RC=3.4-3.5).



4.4.3 Solucion seleccionada

Una vez analizados grosso modo las relaciones que guardan entre si los diferentes parametros, se
deduce que el disefio con mejores caracteristicas es el que corresponde al disefio p-20 del caso 1; es
decir, el diseo con alabes en el difusor y voluta. A pesar de tener una relacion de compresion mas
baja que el resto, su coeficiente de carga es el mas alto, por lo tanto, desarrolla mas trabajo por
unidad de masa para una cierta velocidad periférica. Su rango de actuacién con un buen rendimiento
es muy amplio y este hecho es muy favorable en caso de querer modificar la potencia del motor. El
parametro del coeficiente de flujo es muy importante a la hora de escoger un disefio ya que éste esta
ligado al tamafio de la maquina y, en consecuencia, a su coste. Cuando aumenta el coeficiente de
flujo para un gasto dado, el tamafio de la maquina disminuye. No obstante, en los disefios
comparados, el coeficiente de flujo apenas varia por lo que no ha sido un factor determinante a la
hora de escoger un disefio u otro.

Las caracteristicas generales de este disefio se representan en la Tabla 12. Se observa que tanto el
gasto como la potencia son menores que las obtenidas en la resolucion del ciclo. Hay que denotar
que en el disefio de turbomaquinas, la potencia que produce la misma no suele ser un requerimiento
estricto, ya que éste suele estar sujeto a variaciones en las condiciones de operacion. Esto es, se
escoge el mejor disefio cuyas caracteristicas se ajusten mejor a las deseadas, bajo un buen
rendimiento y el minimo coste.

Pc ¢ 1I) Ntotal-total npolitrépico Potencia (W) mair(kg/s)
3.14 0.150 0.878 0.804 0.850 -100410.1 0.72

Tabla 12: Caracteristicas generales del disefio p-20.

En la Tabla 13 se representan los valores del tridngulo de velocidades a la entrada y a la salida del
rotor. En la Figura 58 se observa que el programa, AXSTREAM, hace el calculo en tres secciones
diferentes: linea media y ambos extremos del alabe (raiz y cabeza), tanto a la entrada como a la
salida del rotor. Se comprueba que los valores recogidos en la tabla (correspondientes a la seccion
media) son muy similares a los obtenidos mediante la aproximacion unidimensional en el apartado
anterior, cumpliendo con los valores tipicos y los ratios utilizados que han sido obtenidos de
recomendaciones de base empirica.

Seccion 1 Seccion 2 Seccion 3

Figura 58: Triangulo de velocidades a la entrada y salida del rotor en la seccion 2.



78 Predisefio del turbocompresor centrifugo

u, (m/s) 199.7 [ u,(m/s) 398.65
wq(m/s) 233.73 I wy(m/s) 134.56
c1(m/s) 121.59 I c,(m/s) 362.04

Tabla 13: Triangulo de velocidades a la entrada y salida del rotor en la seccion 2.

En cuanto a valores geométricos, en la Figura 59 se muestra la geometria de la solucion escogida, el
modelo p-20. Los valores en cada punto se muestran en la Tabla 14. La zona llamada ‘hub’
corresponde a la linea que sigue el extremo interno del 4labe a través del rotor (raiz), mientras que
‘tip’ se refiere a la linea que sigue el perfil externo del alabe (cabeza). De nuevo, el rango de valores
obtenidos coincide con el obtenido en el predisefio mediante la aproximacion unidimensional. Esto
refleja la estrecha relacion que guarda el programa con el modelo de disefio que se ha estado
utilizando, pero con la ventaja afiadida de su rapidez, amplia casuistica y la posibilidad de hacer
andlisis tridimensionales del flujo de forma rdpida y fiable.

min. max.
Altura del dlabe (m) 0.00735 0.02437
Diametro de raiz(m) 0.04309 0.20169
Diametro de cabeza(m) 0.09183 0.20169
Diametro del rotor (m) 0.04309 0.13464
Mach maximo 0.886
Longitud axial (m) 0.02998

Tabla 14: Geometria del disefio p-20.



Figura 59: Geometria del disefio p-20.

Como ya se ha comentado, el programa también ofrece caracteristicas termodinamicas del fluido a su
paso por el compresor. En la Figura 60 se puede observar como a la entrada del rotor la velocidad es
puramente axial y a la salida del mismo, ésta es practicamente radial. Ademas, la evolucion de la
presion es muy homogénea a lo largo del compresor, hecho que coincide con tener un grado de
reaccion de 0.56. Ademaés, a modo de estudio de posibles bloqueos del compresor, se puede ver que
la zona mas critica es la salida del rotor, ya que es donde se alcanzan las velocidades mayores.

Velocidad axial Velocidad radial Presion Mach

Figura 60:Evolucion de la velocidad, la presion y el nimero de Mach del fluido del disefio p-20.

En la Figura 61 se representa el diagrama h-s del compresor, en ella se puede observar la evolucion
del fluido en cada elemento del compresor. La linea roja representa la evolucion del fluido en el
rodete, le sigue una pequefia zona de homogeneizacion del flujo (la linea negra) antes de entrar en el
difusor, representado en azul y, por ultimo, en verde se muestra la evolucion del fluido en la voluta.
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Se observa que el diagrama obtenido en el disefio mediante AXSTREAM no es una fiel réplica del
diagrama h-s teorico estudiado en el disefio mediante la aproximacién unidimensional. Las
diferencias se deben a que este diagrama incluye algunas caracteristicas del disefio obviadas en el
diagrama teorico simplificado.
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Figura 61: Diagrama h-s de la solucion p-20.

Resuelto el predisefio del compresor, se puede analizar la compresion que aportan los esfuerzos
centrifugos para analizar la ventaja o no que supone utilizar turboméquinas radiales. A partir del
triangulo de velocidades, se puede determinar la energia aportada por los esfuerzos centrifugos
mediante la diferencia de las velocidades periféricas a la entrada y a la salida del rotor al cuadrado, es
decir, el segundo término de la ecuacion.

2_.,,2 2_.,2
wo—wi + Uz —uy

2 2

Se obtiene que el 76% de la energia aportada al fluido en el rotor es debida a las fuerzas centrifugas.
Esto explica la gran diferencia de relacion de compresién por escalonamiento que hay entre
turbocompresores radiales y axiales. Mientras que los radiales pueden llegar a relaciones de
compresion por escalonamiento de 5:1, la media de los axiales esta alrededor 1.5:1.

Finalmente, con los datos del disefio del compresor y el gasto de aire, se calcula de nuevo las
prestaciones del ciclo del motor. El objetivo de disefio era conseguir un motor de entre 75 y100 kW
de potencia. Este compresor tiene la ventaja de que tiene un rendimiento alto para un rango amplio
de gastos, por lo que va a tener buenas prestaciones desde su gasto nominal, 0.72 kg/s, con el que
consigue una potencia efectiva del motor de 73300W, hasta con un gasto de 0.82 kg/s, con el que el
motor tiene una potencia efectiva de 84500W, llegando a trabajar con un 33% de rendimiento
térmico.









5 CONCLUSIONES Y LINEAS DE TRABAJO
FUTURAS

El objetivo de éste trabajo ha sido ofrecer una vision general sobre las fases que hay en el disefio de
un motor, desde definir las prestaciones que se requieren, hasta predisenar de forma mas o menos
detallada uno de los componentes principales, pasando por la eleccion del tipo de tecnologia que mas
se ajusta a las condiciones establecidas. Con el disefio del ciclo se han obtenido las condiciones de
contorno de las turbomaquinas, y con la aproximacion unidimensional en el disefio del
turbocompresor centrifugo se han conseguido valores orientativos sobre el resultado buscado.Una
vez obtenidas diferentes soluciones en AXSTREAM, se ha podido analizar la relacion que guardan
unos parametros con otros en el turbocompresor, hasta elegir el modelo mas adecuado.

El prediseno/disefio de las turbomaquinas es un proceso abierto ¢ iterativo, sujeto siempre a cambios
y mejoras. Ademas, con la herramienta utilizada, se han determinado de forma rapida una multitud
de posibles soluciones. Con todas estas soluciones, se ha comprobado que los pardmetros de disefio
estandarizados en la aproximacion unidimensional y obtenidos hace mas de 30 afos, no se alejan
mucho de los valores obtenidos mediante esta potente herramienta. Con ésto se deduce que la
metodologia aplicada para la resolucion del problema ha sido acertada, ya que los valores de los que
se ha partido han ayudado a obtener resultados aceptables desde un primer momento. Estos
resultados se han ido puliendo con mayor o menor fortuna hasta conseguir las soluciones mostradas,
con rendimientos del orden del 80%.

Como ya se ha comentado, AXSTREAM ofrece un sin fin de herramientas. Haciendo uso de las
mismas, se plantean las siguientes lineas de desarrollo de lo tratado en este proyecto.

Se podria hacer un estudio detallado sobre las prestaciones que ofrece el compresor seleccionado en
condiciones fuera de disefio y ver qué tipo de modificaciones mejoran y empeoran las prestaciones.
Por modificaciones se puede entender la utilizacion de alabes guia, la variacion del angulo de
incidencia del flujo, del angulo de salida del alabe o el régimen de giro, entre otros muchos posibles
parametros.

Utilizando las herramientas de dinamica de fluidos computacional de AXSTREAM (AxCFD), se
puede analizar mas detalladamente la evolucion del flujo a través de la méaquina, estudiando mas a
fondo los modelos de pérdidas, la forma de los alabes, la curvatura de alabe optima. Se podria
verificar si las relaciones geométricas coinciden con las soluciones Optimas obtenidas a partir del
calculo tridimensional del flujo.

Cambiando de rama ingenieril, se podria ampliar éste trabajo haciendo un estudio mecéanico
relacionado con los posibles materiales de construccion, la compatibilidad entre ellos, o las
prestaciones que ofrecen. Sabiendo los materiales de construccion y el tamano de la maquina, se
podria hacer un analisis de coste y comprobar realmente la viabilidad del proyecto. Siguiendo con el
estudio mecanico, al tratarse de turbomaquinas, podria hacerse un estudio sobre el equilibrado del
motor.

Por tltimo, se propone continuar con el disefio del motor y hacer un andlisis de la turbina acoplada a
éste compresor, desde un predisefio con la aproximacion unidimensional hasta un andlisis de
prestaciones en AXSTREAM. Una vez obtenido el disefio completo del motor, se puede estudiar la
variacion del ciclo ideal supuesto en un principio respecto al real obtenido.
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