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RESUMEN

El presente trabajo final de méster de Ingenieria Aerondutica se centra en la imple-
mentacién de un modelo de choque, basado en el fenémeno fisico, que pueda predecir la
limitacién y el funcionamiento posterior de un compresor centrifugo. El objetivo es ob-
tener el mapa del compresor con la mayor rapidez posible sin perder precision ni sentido
fisico. Partiendo de un cddigo ya desarrollado, han sido necesarias varias modificaciones
antes del estudio del choque. Se ha incluido el andlisis de varios modelos de pérdidas y
validarlos.

Palabras clave: Compresor Centrifugo, Choqueo, Mapa del Compresor, Estudio Uni-
dimensional
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Abstract

This master’s thesis in Aeronautical Engineering focuses on the implementation of
a choke model, based on physical phenomena, that can predict the limitation and follo-
wing operation of a centrifugal compressor. The goal is to obtain the compressor map as
quickly as possible without losing accuracy and physical sense. Starting from an already
developed code, several modifications have been necessary before the study of choke. The
analysis of several loss models and their validation have been included.

Resum

El present treball final de master d’Enginyeria Aeronautica se centra en la implementacid
d’un model de xoc, basat en el fenomen fisic, que puga predir la limitaci6 i el funciona-
ment posterior d’un compressor centrifug. L’ objectiu €s obtindre el mapa del compressor
amb la major rapidesa possible sense perdre precisio ni sentit fisic. Partint d’un codi ja
desenvolupat, han sigut necessaries diverses modificacions abans de I’estudi del xoc. S’ha
inclos 1’analisi de diversos models de perdues i la seua validacio.
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1. INTRODUCCION

La idea de introducir aire a mds presion que la atmosférica a la cimara de combustién
de un motor surgié como respuesta a la reduccion de la densidad con la altura; problema
que afecta notablemente a los aviones. Es durante el primer cuarto del siglo XX cuando se
desarrollan las primeras patentes que pretenden dar solucién a esto. El primer turbocom-
presor se instalé en 1915, giraba gracias a una turbina que aprovechaba la energia de los
gases de escape (tal como ocurre actualmente); sin embargo, no tuvo éxito. En 1925 Al-
fred Biichi logré la primera aplicacion comercial de un turbocompresor, fue en un motor
diésel radial de 10 cilindros.

Durante la primera mitad del siglo XX las aplicaciones de los turbocompresores se
centraron bien en aumentar la potencia que era capaz de desarrollar un motor, bien en
evitar que esta se redujese como consecuencia de una disminucién de la densidad at-
mosférica. Es decir, se limitaron a pesados vehiculos o maquinas estaticas y al mundo
aerondutico (con el fin de aumentar el techo maximo operativo). No obstante la aparicion
y desarrollo de los motores a reaccion desde mediados del siglo XX relegé los motores
alternativos a Uinicamente pequefias aeronaves.
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Fig. 1.1. Potencia con y sin turboalimentacién. [1]

Por otro lado, no fue hasta la década de los 50 cuando los fabricantes de automoviles
empezaron a interesarse. El Chevrolet Corvair Monza fue el primer coche en incluir un
turbocompresor en 1962. En dichos primeros automoviles, y los que les siguieron, la
inclusién de un turbocompresor respondia a aumentar el desempefio médximo del motor,
intentando lograr la maxima potencia sin tener que aumentar en exceso la cilindrada (que
conlleva necesariamente un motor mas grande). Consecuentemente, los turbocompresores
estaban reservados a coches deportivos de alta gama.



Fue con la crisis del petréleo de 1973 cuando los fabricantes empezaron a preocu-
parse por el consumo de combustible; no por razones medioambientales sino puramente
econdmicas. Es a partir de entonces cuando se empieza a plantear la inclusién de tur-
bocompresores para aumentar la eficiencia del motor. Ademads, como se ha comentado
previamente, un compresor permite reducir el tamafio del motor sin comprometer su po-
tencia. Un menor motor significa menor peso, y mds espacio disponible dentro de una
misma carroceria o fuselaje. Si bien en automdviles esto supone una ventaja competitiva
clara, la reduccidn de peso en aeronaves conlleva un efecto multiplicador que hace de ello
una mejora clave.

Fig. 1.2. Turbogrupo BorgWarner estudiado

La creciente fundada preocupaciéon medioambiental de las dltimas tres décadas, junto
al aumento del precio de los combustibles, ha hecho del aumento de la eficiencia energé-
tica y reduccion de consumo un aspecto central del desarrollo de los motores que montan
los coches actuales. Paralelamente, la reduccion de peso y tamafio, la simplicidad y la
facilidad de mantenimiento son requisitos que han sido culpables del éxito de los com-
presores centrifugos frente a los axiales o los de desplazamiento positivo.

La caracterizacion del desempefio de un motor es una parte de su desarrollo que ne-
cesariamente se ha de realizar, y cuyo refinamiento repercute en gran medida sobre el
funcionamiento posterior del mismo. Por ello, el cdlculo del mapa del compresor es un
paso clave en dicho proceso. No sélo el desempeifio en la zona 6ptima donde el compresor
estd diseflado para operar, sino todo el rango de operacién y las inestabilidades que tienen
lugar en ambos extremos del mapa.

En la actualidad existen multitud de métodos capaces de calcular las condiciones de
salida del fluido en funcién de las condiciones de entrada y los pardmetros de disefio.
Meétodos unidimensionales, como el que en este trabajo se realiza; métodos de dos zonas,
métodos estadisticos (basados en datos empiricos) y mecdnica de fluidos computacional,
CFD por sus siglas en inglés. El CFD ha experimentado una enorme mejora en los ul-
timos 20 afios, gracias principalmente al aumento de la potencia computacional de los
ordenadores, y es en la actualidad el método que permite una mejor caracterizacion de
un compresor. Es capaz no solo de calcular las condiciones de salida, sino de mostrar las



propiedades del fluido a lo largo y ancho del compresor; evidenciar si existe desprendi-
miento de flujo, si las inestabilidades son causadas por la geometria... Sin embargo, ain
con la potencia computacional actual, sigue siendo un método costoso; también desde el
punto de vista humano pues es necesario definir gran cantidad de parametros y configu-
raciones antes de siquiera poder comenzar con el cdlculo. Por todo ello, no es vélido para
el propdsito que se plantea: un cédlculo rdpido y preciso que entregue las condiciones de
salida del compresor.

El método unidimensional desarrollado en el presente trabajo pretende ser una herra-
mienta prictica en las primeras etapas de disefio o cdlculo de un compresor. Y es que el
disefo de este se puede interpretar como una serie larga de pasos donde algunos llevan
aparejados mucha mds complejidad que otros. Una herramienta capaz de entregar cual
serd el rendimiento del compresor, cudndo empezard a ser inestable y el porqué de esto
introduciendo solo las condiciones de entrada, las propiedades geométricas del compre-
sor y la velocidad a la que gira puede ahorrar una cantidad importante de tiempo humano
y costes. Ademds, las relaciones termodindmicas relativamente sencillas sobre las que
se apoya el método facilitan la comprension del mismo; sirviendo asi de base sélida y
evitando fallos conceptuales en pasos posteriores.

Otra posible aplicacion del trabajo es su implementacion dentro del sistema de con-
trol del motor, tanto para aecronaves como para automoviles. Un calculo rdpido y preciso
es esencial para que la E.C.U. calcule correctamente sobre que pardmetros actuar para
obtener el rendimiento maximo u 6ptimo del motor en cada momento.

Diffuser
vanes

Rotating

guide
vanes

Impeller

Fig. 1.3. Compresor centrifugo. [2]



Como consecuencia de los requisitos planteados, la solucién adoptada es un compro-
miso entre precision, sentido fisico y celeridad. Si bien el requisito de la velocidad es
fundamental pues para obtener una perfecta precision existen otros métodos. Para inten-
tar asi mismo reducir el tiempo de ejecucién en su conjunto, cuantos menores parimetros
geométricos sean necesarios para el cdlculo, menor tiempo de medicion serd necesario.

Tanto compresor estudiado, el BorgWarner 54389700001, como el dambito de aplica-
cion del trabajo (que es una continuacion del trabajo de fin de carrera de Jorge Saavedra
Gracia [3]) se limita a compresores centrifugos. Ademads, no se estudia su acople con la
turbina encargada de mover el propio compresor.

1.1. Compresores Centrifugos

(Por qué se emplean en el presente compresores centrifugos y no axiales? ;Cudles
son sus principales ventajas e inconvenientes? Antes de pasar al desarrollo del trabajo es
indispensable responder estas cuestiones.

Para vehiculos terrestres como automdviles o camiones, y para pequefias aeronaves,
los compresores centrifugos se han impuesto indudablemente frente a los axiales; ocurre
al contrario en aplicaciones con motores de grandes dimensiones (donde ademads se apro-
vecha la superior eficiencia alcanzable de estos). En los primeros normalmente se busca
que el compresor sea pequefio mientras que el flujo mdsico sea relativamente elevado,
pese lo menos posible, sea capaz de soportar altas temperaturas, permita un gran rango
de operacién y sea confiable. Estos, unido al ratio de presiones alcanzable por una sola
etapa de compresor centrifugo, en contraste con la que permite uno axial, son los aspec-
tos que hacen del compresor centrifugo el indicado para las aplicaciones mencionadas.
La figura 1.4 muestra las eficiencias tipicas en funcion la de velocidad especifica y una
comparacion preliminar del area frontal de cada compresor.
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Fig. 1.4. Eficiencia y drea frontal para distintos compresores. [4]



La raiz del gran salto de presiones que permite un compresor centrifugo frente a uno
axial es el aumento en el radio a través del compresor que sufre el flujo. Es decir, el
trabajo que recibe el fluido, siguiendo la ecuacidon de Euler de las turbomdaquinas, no es
unicamente producto del cambio en la velocidad tangencial del fluido sino también de la
velocidad del cambio en la velocidad rotativa de la pala. Pese a que es una pala solidaria,
gira a las misma revoluciones en la entrada del rodete y a la salida de este, la variacion en
el radio hace que la velocidad sea mucho mayor. La figura siguiente muestra los rangos
tipicos de ratio de presiones y flujo masico para distintos tipos de compresor.

=1
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r'_ RECIPROCATING
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Fig. 1.5. Rango tipico para distintos compresores. [5]

En la figura 1.5 se puede comprobar como los compresores centrifugos de una sola
etapa aportan ratios de compresion y gastos que los hacen idoneos para aplicaciones en
automoviles.

1.2. Mapa del Compresor

El mapa de funcionamiento del compresor es la herramienta grafica mediante la cual
se presenta el funcionamiento del mismo. Relaciona las revoluciones, el gasto masico y
la relacion de compresion; conocidas dos es posible conocer la tercera. Ademds, muestra
las lineas de isorrendimiento mediante las cuales se puede evaluar el desempefio concreto
del compresor. De un solo vistazo es posible conocer los pardmetros de salida requeridos
y la eficiencia con la que funciona el compresor.
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Fig. 1.6. Mapa de funcionamiento del compresor. [4]

En el mapa anterior el gasto mésico (7i7) y la revoluciones (V) no aparecen solas sino
que estdn divididas entre algunas variables. Esto se debe a la necesidad de comparar ma-
pas cuyas condiciones ambiente (que influyen sobre los pardmetros de entrada) son dis-
tintas. Para ello se define una temperatura y una presion de referencia, tipicamente 293.3
K y 101 kPa, a partir de las cuales se definen los ratios de temperatura (6 = 7'/T!, Y
presién (6 = P'/P!, ) Sin embargo, en el presente trabajo no se han corregido debido a
que las medidas experimentales del compresor realizadas lo hicieron con la misma tem-
peratura y presion de entrada que se ha definido en el c6digo, atn asi su introduccién es
muy sencilla.

Si bien el mapa del compresor recoge los resultados mas relevantes, no es suficiente;
pues la evaluacion de las pérdidas, el factor de deslizamiento o la incursién de fendmenos
desestabilizantes son salidas que hay que interpretar para comprender el funcionamiento
del mismo o controlar el motor si de una E.C.U. se tratase.

La relaciones bésicas que se deducen a primera vista del mapa son:

= Para un régimen concreto, a medida que aumenta la relacién de compresion, el gasto
masico disminuye. Si hay maés aire, aplicando el mismo trabajo por segundo, este
recibird menos trabajo por unidad de masa. Esta explicacion no abarca la multitud
de fendmenos presentes, que se evidencian en la horizontalidad e incluso descenso
tras una relaciéon de compresion maxima (en regimenes elevados), pero es muy
clarificadora en primera instancia.

= Para una misma relaciéon de compresion, un aumento de régimen significa un au-
mento del gasto mésico. Mds velocidad de giro significa mayor trabajo vertido sobre
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el fluido por segundo. Es decir, se puede “energizar’” mds gasto mésico lo suficiente
para vencer un gradiente de presion adverso x.

= La eficiencia maxima coincide aproximadamente con la relacién de compresion
algo inferior a la maxima. Ciertos fenémenos que afectan al aumento de las pérdidas
en un compresor se agudizan a partir de dicho maximo, impidiendo aumentar més
la relacién de compresion.

= Existen dos limites, dos lineas que unen todos los regimenes y los delimitan, son la
linea de bombeo y la linea de choqueo, a izquierda y derecha respectivamente.

El choqueo, fendmeno que ocurre cuando el flujo masico es demasiado elevado y se
alcanzan velocidades sénicas que derivan en ondas de choque, grandes desprendimien-
tos de capas limite y bloqueo, se analiza detalladamente més adelante. Por su parte, el
bombeo es un fendmeno transitorio que tiene lugar cuando el gradiente de presiones exi-
gido es tan grande que el flujo se desprende y parte del aire fluye en direccion contraria a
la establecida, pudiéndose dar incluso valores negativos del flujo mdsico. La presencia de
estos flujos en sentido inverso disminuyen drasticamente la relacién de compresion alcan-
zada, readheriéndose el flujo y aumentando a su vez el gasto. Si las condiciones exigidas
al turbocompresor no se alteran, las situaciones descritas componen un ciclo infinito que
facilmente desembocan en problemas estructurales del compresor a consecuencia de las
grandes solicitaciones. Si, ademads, la frecuencia del ciclo es similar a la frecuencia de
resonancia de alguna parte o componente del compresor, este colapsaria.

A diferencia del choqueo, el fendmeno del bombeo se ha estudiado profundamente
en numerosos trabajos. Ademads, no es el propdsito de este trabajo, por ello si el lector lo
desea puede profundizar en alguna de las referencias citadas [1].

Fig. 1.7. Mapa del compresor extendido incluyendo bombeo y
choqueo. [6]
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2. OBJETIVOS

El desarrollo de este trabajo final de mdster responde a ciertos objetivos fijados preli-
minarmente de acuerdo a un fin propuesto por el profesor Andrés Omar Tiseira [zaguirre
en conjunto con el autor presente, a partir de un trabajo previo de Jorge Saavedra Gar-
cia. Se estableci6 la necesidad de estudiar la zona de choqueo (mucho gasto mésico y
poca compresién) en un modelo ya programado en MatLab por Jorge Saavedra. De esta
premisa bésica surgen los siguientes objetivos fundamentales:

= Familiarizarse y mejorar el modelo unidimensional del compresor centrifugo Borg-
Warner 54389700001 desarrollado por Jorge Saavedra Garcia, especialmente en la
zona cercana a la entrada en choqueo.

= Estudiar el rango de operacidn relativo a la entrada en choqueo de un compresor
centrifugo, buscando, mediante razonamientos fisicos y relaciones semi-empiricas,
caracterizar correctamente esa zona del mapa.

= Desarrollar un cédigo cuyo desempeiio sea una soluciéon de compromiso entre la
precision y el tiempo de cdlculo.

= Validar los nuevos resultados con los datos empiricos obtenidos del compresor es-
tudiado u otros trabajos.
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3. MODELO ANTERIOR

El presente trabajo, como se introdujo en el capitulo anterior, continua el modelo
desarrollado durante el trabajo final de carrera por Jorge Saavedra Garcia en 2013 [3],
tutorizado por Andrés Omar Tiseira Izaguirre. Este se titula: Estudio paramétrico pa-
ra la realizacion de un modelo predictivo de compresor centrifugo, y aborda el estudio
del funcionamiento transitorio y estacionario de un compresor centrifugo BorgWarner
54389700001

Se dividi6 el compresor en 4 elementos: canal de entrada, rodete con la carcasa y
voluta, que se subdividi6 en la zona en la que se produce realimentacién y el tramo que
parte de esta seccion hasta la descarga en el colector de admision. Las dos subpartes de la
voluta y la entrada se modelaron como tuberias, mientras que el rotor con su carcasa se
analizé individualmente como un todo.

Uno de los objetivos del trabajo de Jorge era, como en el presente trabajo, la celeri-
dad en el célculo por ello, hipétesis simplificadoras mediante, las tuberias se resolvieron
unidimensionalmente con las ecuaciones de Euler (deducidas de las de Navier-Stokes con
simplificaciones). Las tuberias se discretizaron en la direccién del flujo consiguiendo asi
un mallado unidimensional. Previo a la resolucion del funcionamiento del compresor, se
resolvid un problema de tuberias con solucién conocida donde se hacian presentes ondas
de choque y se obtenia la distribucion de temperatura y presion a fin de compararlas con la
solucion de referencia. Asi se definié el método 6ptimo a implementar; aunque el cédigo
permite usar todos los métodos que se estudiaron.

Sin embargo, la solucién estacionaria del problema solo se ve afectada, en cuanto a
las tuberias se refiere, por las pérdidas de friccion. No compensa el tiempo invertido en
resolver las mismas con el modelo propuesto, por ello se reservé el célculo de las tuberias
para los problemas transitorios mientras que en el modelo estacionario las pérdidas por
friccién en el rotor se modelan con un coeficiente similar al resto de las pérdidas.

Previo al estudio experimental del compresor, donde se ensay6 el BorgWarner a fin de
obtener el mapa de compresor para validar el modelo planteado, se caracterizdé geométri-
camente el compresor. Las dimensiones como el didmetro de entrada o la altura del canal
de descarga se obtuvieron mediante un calibre mientras que los dngulos de los dlabes, en
la entrada y salida, se determinaron mediante el andlisis de fotografias del mismo. Los
calculos transitorios quedaron validados mediante la comparacion descrita con los resul-
tados de Winterbone y Pearson [3], pues no se ensay6 experimentalmente los transitorios.

El ensayo experimental necesita de una selecciéon de equipos y montaje asi como de
un sistema de recopilacion de los datos recogidos por los sensores que se detallan en el
trabajo de Jorge. Debido al uso de dichos resultados en el presente trabajo la lectura de la
descripcion realizada por Jorge es especialmente interesante y se recomienda al lector su
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consulta; no obstante, en este trabajo no se han llevado a cabo medidas experimentales,
por ello el detalle de los distintos sistemas necesarios se ha obviado.

La caracterizacién geométrica, las ecuaciones que modelan el funcionamiento del
compresor y los modelos de pérdidas implementados se desarrollan de igual manera que
en el trabajo de Jorge en el capitulo del modelo de compresor, contrastando con los cam-
bios introducidos; consecuentemente no se tratan en este capitulo.

Los resultados estacionarios para los distintos regimenes ensayados que se obtuvieron
por Jorge se presentan en la grafica siguiente. En la misma las lineas continuas representan
los resultados experimentales y el trazado con x las soluciones del modelo implementado.

1 | 1 | I 1 | | |
0.02 0.03 0.04 005 006 007 008 009 0.1 0.1 0.12
g [ke/s]

Fig. 3.1. Mapa de funcionamiento del compresor modelado. [3]

El andlisis del mapa de Jorge concluye [3]:

= El modelado del compresor es considerablemente preciso, en las relaciones de com-
presion intermedias para cada régimen los resultados son practicamente coinciden-
tes con los experimentales.

= En la zona de baja relacion de compresion, la de choqueo, las diferencias aumentan,
sobrestimando el rendimiento respecto al experimental.
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= El dltimo punto calculado antes del bombeo tiene lugar antes del obtenido en ensa-
yOs.

= La caracterizacién de bombeo y choqueo es deficiente, pues no aproxima correc-
tamente el bombeo y no es capaz de detectar el gasto mdximo (correspondiente al
choqueo). Se necesita tanto de una toma de medidas méas cuidadosa en esos puntos
como de un mejor modelado de los mismos que a partir de ciertas variables sea
capaz de recoger los fendmenos.

= E] valor medio cuadratico del error del gasto masico es del 4,3 %. Valor meritorio
considerando la rapidez del cdlculo y los pocos pardmetros geométricos necesarios

3.1. Continuacion del trabajo

Partiendo de los objetivos fijados en el capitulo homénimo y con el trabajo de Jorge
Saavedra como base, el camino a seguir es claro: intentar introducir un modelado de los
fendmenos fisicos que tienen lugar en las relaciones de compresion mds baja conocidos
como choqueo. La modelizacién, en caso de ser posible, se busca dependa de los para-
metros geométricos y operativos ya definidos o en su defecto dimensiones medibles y
pardmetros sencillos que aporten nueva informacién o complementen la ya existente.

La familiarizacion con el cdédigo es el primer paso a realizar. Durante el mismo se
llevaron a cabo mejoras del c6digo menores que facilitaron la interpretacion del mismo
eliminando lineas de cddigo redundantes o comentadas que claramente no iban a ser usa-
das. En todas las funciones usadas se han declarado, mediante comentarios en el cédigo,
cudl son las variables de entrada y salida, de qué se encarga la funcién y, en los mode-
los de pérdidas, se referencia de donde provienen las férmulas empleadas. También una
clasificacion de las funciones necesarias para el trabajo actual, ya que el cddigo de Jorge
incluia las funciones del calculo transitorio (modelo de tuberias) y la manera de interac-
cionar con el c6digo era a través de una interfaz grafica muy util entonces pero que carece
de sentido para este trabajo.

Durante el proceso de familiarizacion con el c6digo y en el desarrollo siguiente se han
vectorizado funciones e intentado acelerar el mismo eliminando bucles for y condiciones
while o if donde ha sido posible.

Los problemas y cambios necesarios en el cddigo durante el trabajo han sido muchos,
algunos de especial importancia. Sirviendo este apartado como introduccidn, y detallando
los cambios menores en una serie de puntos a continuacion, las principales correcciones
estdn en los coeficientes de pérdidas; especialmente en el factor de deslizamiento, pues es
la influencia del bloqueo (generado por los desprendimientos consecuencia de las ondas
de choque) en el mismo, el punto de partida de los cambios acometidos. Los nuevos
modelos se comparan en el apartado de pérdidas en pos de la facilidad en la interpretacién
y comparacion paralela con los modelos anteriores.
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En primer lugar, el c6digo de partida, previo a cualquier cambio posterior, del presente
trabajo arroja la solucién mostrada en la figura siguiente.

2.6
——90000
o4l —%— 110000
_ —3— 130000
& —%—150000
[ 170000

0.02 0.04 0.06 0.08 0.1 0.12
m,, kg/s]

Fig. 3.2. Mapa de funcionamiento del compresor modelado.

Comparandola con la solucion dispuesta en el trabajo de Jorge, las diferencias, aun-
que no importantes, si son apreciables a simple vista. Con este precedente, que indica que
el codigo habia sido alterado después del cdlculo expuesto en el documento, la hipStesis
principal fue que en el intento por refinar el codigo o mejorarlo era la raiz de la divergen-
cia. Ademas, los coeficientes de pérdidas era una parte a revisar por la facilidad de alterar
algin aspecto y que los resultados cambiaran pero no radicalmente.

La siguiente lista recoge los cambios menores realizados en el cédigo:

= Introduccién de variables de entrada como la viscosidad o la densidad a la entrada
se incorporan a la estructura data, donde se almacena de igual manera la presién o
temperatura de entrada.

= Reduccién del niimero de operaciones, especialmente en funciones que son llama-
das en el célculo iterativo.

m Borrado de vectores redundantes o inservibles en estructuras de datos como las
relaciones de compresion.

= Criterio no coherente sobre qué radio utilizar para los calculos en la entrada. Empleo
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del radio medio en la entrada por defecto, en caso de utilizar otro, se referencia
apropiadamente.

= Incoherencia con el sistema de referencia propuesto en el trabajo pasado del 4ngulo
absoluto de salida. Si bien no influye en los célculos, si lo hace en el resultado

mismo.

= La velocidad absoluta en la entrada (estacién 1) estaba mal calculada. La densidad
se calcula con las condiciones estaticas y no las absolutas. Célculo vectorizado
con el concepto de Mass Flow parameter, o MFP por sus siglas en inglés, de la
velocidad en la entrada.

= La densidad en la salida también estaba mal calculada, pues se aplicaba mal las
férmulas.

= Mejora del criterio de parada en el cdlculo iterativo que asegura la continuidad de
la solucioén. Introduccidn de errores relativos en lugar de absolutos debido a que los
2 cirterios propuestos tienen ordenes de magnitud distintos.

= La definicién del nimero de dlabes no era coherente con las referencias empleadas.
La definicién de dicho nimero, aunque pueda parecer trivial no lo es, pues la suma
de dlabes mas splitters no es homogénea entre los distintos autores, incluso puede
cambiar en un mismo autor en funcién de qué fendmeno se esté modelando.

= E] célculo de pardmetros que son resultados y no influyen de manera alguna en el
proceso iterativo se calculan ahora fuera de la iteracion, acelerando asi el calculo.

El problema esencial del cédigo heredado se trata en el apartado siguiente separada-
mente por su centralidad en la ejecucién del trabajo.

3.2. El reto del Factor de Deslizamiento

Es imprescindible aclarar que el estudio de 1a implementacion de distintos coeficientes
de pérdidas no es un objetivo del trabajo, pero ha requerido una cantidad de tiempo muy
elevada debido a varios errores del c6digo previo, especialmente los relativos al factor de
deslizamiento o slip factor.

Del ajuste casi perfecto que se puede ver en la figura 3.1 se deduce directamente que
si bien puede haber algunos fallos menores, el modelo es mds que bueno. Sin embargo,
durante el estudio del choqueo, mds concretamente sobre el intento de caracterizar el blo-
queo causado por las capas limite que reducen el drea de paso y afecta considerablemente
al factor de deslizamiento se descubri6 que el planteamiento del mismo era incorrecto. En
la bibliografia se manejan comtinmente dos definiciones de deslizamiento, la estadouni-

dense (o) y la europea (o), respectivamente:
i
ACQ’M Cz u C2,u

=]-—-— (3.1)
175 Uy

o=1
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(3.2)

El factor europeo de deslizamiento también se le nombra en ocasiones factor de re-
duccién de trabajo debido a su validez como relacion de entalpias [4], y se representa con
la letra griega p. La definicion estadounidense proviene de la medicién del impacto de la
vorticidad en la salida. Ambas se pueden relacionar de la siguiente manera:

(I-0) u

o =1- (3.3)

1

C2,u

El problema estd en que en el cddigo heredado el factor de deslizamiento se calculaba
con la definicién europea, referenciando el libro de Erian A. Bashkarone [7], pero se actda
sobre la velocidad relativa o = w,» /wui’z. Esto conlleva que un mayor factor de desliza-
miento deriva en una mayor velocidad absoluta tangencial de salida, pues la velocidad
periférica a la salida (u,) es una constante, es decir un mayor trabajo aplicado sobre el
fluido.

Ademads, las pérdidas asociadas a dicho factor de deslizamiento se introducian de ma-
nera doble, por un lado se introducia una pérdida de presion y por otra se alteraba la
magnitud y direccién del flujo a la salida. Existen ejemplos de introduccion de esta pér-
dida (que no es una pérdida estrictamente) de ambas maneras; sin embargo, se tiene que
optar por una. Y por dltimo, el deslizamiento afectaba a la componente radial del de sa-
lida. En base al desarrollo tedrico que se puede consultar en la bibliografia citada, esto
ultimo tampoco es coherente.

La correccién del factor de deslizamiento alterd los resultados enormemente, desaco-
plando los resultados computacionales de los empiricos como se puede ver en la figura
siguiente. La posibilidad de haber seguido con el cddigo anterior limitdndose al estudio
del choqueo y bloqueo fue inasumible debido a: la influencia que la velocidad de salida
tiene en esto ultimo, la necesidad futura de cambiar el modelo con la alta probabilidad de
que el estudio del choqueo necesitase de modificacion, el sentido fisico del que se pre-
tende dar al modelo y el hecho no menor de trabajar con algo que estd incorrectamente
planteado.
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Fig. 3.3. Mapa de funcionamiento del compresor modelado, deslizamiento corregido.

En este punto, tras revisar si el resto del cédigo era igual a los desarrollo tedricos
expuestos [3] y comprobar que si, se plantearon varias hipdtesis que pudieran explicar las
divergencias en los resultados obtenidos respecto a los empiricos:

= Existia algin error en el planteamiento tedrico del cédigo y la introduccion de las
pérdidas, o fallos en la programacion.

= Las medidas y dngulos del cédigo no eran las mismas que con las que se habia
presentado el trabajo. Es decir, bien se habia intentado ensayar otro compresor o el
cddigo no era el definitivo.

= Uno o varios coeficientes de pérdidas bien estaban mal referenciados, implementa-
dos o habia otros modelos para el mismo fendémenos mejores.

La primera hipétesis se descarto rapido, pues el desarrollo tedrico y la programacion
del mismo era correcta.

La segunda hipétesis se reforzé con el hecho de que el nimero de splitters, el &ngulo
de entrada del metal y la longitud del rotor no eran correctos o no coincidian entre cédigo
y documento. Andrés Tiseira busc6 el compresor en cuestién para poder tomar medidas
una vez mds y cotejar asi las medidas. Estas se recogen mds adelante. Como se explicita
en esa parte las medidas coinciden con el BorgWarner 54389700001, pero la dispersion
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de las medidas de los dngulos en base a la fotografia y su influencia sobre los resultados
hacen imprescindible una futura mejor caracterizacion de estos para mejorar el modelo.

La segunda hipétesis no se descarta definitivamente por las razones expuestas, si bien
la coincidencia con las medidas del trabajo previo significa que el problema es de preci-
sién en la caracterizacion geométrica y no de un problema de desfase entre el trabajo y el
codigo programado, a excepcion del dngulo de entrada del dlabe (se trata en el capitulo
siguiente).

La tercera cobr6 especial fuerza pues el factor de deslizamiento ya se habia demostra-
do erréneo. Se buscaron las fuentes citadas de cada coeficiente de pérdidas y se comprobd
la incorrecta implementacién de varios modelos. La mayoria de los errores estaban rela-
cionados con la introduccidén de variables que en la referencia no aparecian, o con el paso
de salto de entalpia a ratio de presiones.

La correccién de los coeficientes de pérdidas era por tanto insuficiente debido a que
no era una leve rectificacion sino una reconfiguracion general. Asimismo, los resultados
computacionales distaban demasiado de los empiricos.

En el apartado dedicado a las pérdidas se ha realizado un estudio y optimizacion de
las referencias empleadas con el fin de lograr un mejor resultado.
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4. MODELO DE COMPRESOR

Siguiendo el trabajo de Jorge Saavedra el compresor se modela mediante un modelo
unidimensional de una sola zona.

La imposibilidad de extenderlo a un estudio de dos zonas (unidimensional) como el
propuesto por R. Van den Braembussche [4] se debe al desconocimiento del ratio de
difusién que es funcién de la evolucion del drea de paso, y especialmente del drea de
garganta y la localizacion de la misma; tampoco se cuenta con un ajuste o informacién
sobre la evolucién de las capas limite y la amplitud de estela a la salida en funcién de
varios parametros. Este tipo de modelos suelen dividir el flujo en Jet-Wake y dos zonas,
la previa a la separacion de la capa limite y posterior a esta. Son especialmente utiles para
cuantificar el bloqueo, que tiene gran relacién con el choqueo.

El trabajo que mds se aproxima a esto, dentro de la bibliografia consultada, es el de
C. Stuart y otros [8], que caracterizando el factor de deslizamiento, proponen la division
del flujo a la salida en tres zonas: corriente principal, estela y recirculacién en la punta
del alabe. Anaden relaciones que sirven para medir el bloqueo en base a los pardmetros
que el presente trabajo incluye; sin embargo, la validacion (especialmente del espesor
de la estela) de las relaciones empiricas propuestas se realiza mediante CFD para los
compresores que se estudiaron. Por ese motivo, la ausencia de inclusiéon de este modelo
en otros trabajos y el cambio desde la base que requeriria el cédigo, se ha descartado su
implementacion.

Existen también modelos bidimensionales que estudian la evolucién del flujo en el
plano meridional, y obviamente el CFD que es capaz de obtener resultados muy precisos
tridimensionales; sin embargo, ambos métodos incumplen el requisito de velocidad en los
calculos y necesitan de una precisa caracterizacion geométrica.

En primer lugar se define el criterio de dngulos seleccionado que define el tridngulo
de velocidades, especialmente por la gran variedad de criterios encontrados en distinta
bibliografia.
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Fig. 4.1. Criterio de angulos empleado. [9]

La velocidad absoluta estd representada por la letra ¢ mientras que la relativa por la
w, la u representa la velocidad rotativa de la pala (también llamada velocidad periférica).
Los subindices numéricos indican la estaciéon en la que se miden los dngulos, siendo
1 la entrada y 2 la salida. Por su parte, los subindices u y m indican si se refiere a la
componente circunferencial/tangencial o a la meridional respectivamente. La ausencia de
subindice indica que es la velocidad total, suma de ambas componentes. Los dngulos se
definen respecto a la direccién de la velocidad rotativa de la pala (#) y no respecto a
la componente meridional (convenio usado en numerosa bibliografia); siendo a y S los
angulos de las componentes absoluta y relativa.

Se presentan todas las medidas geométricas necesarias para los cdlculos segin el mo-
delo de compresor planteado que se presenta en este mismo capitulo mds adelante. Las
medidas, que se tomaron inicialmente por Jorge Saavedra con ayuda de un calibre, se
volvieron a medir en el presente trabajo, comprobando asi una vez mds la validez de las
mismas. Algunas, como la distancia axial, se tomaron por primera vez. La tabla siguiente
las recoge todas.
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Parametro Valor ‘ Unidad
R v 0,0050 [m]

R med 0,0105 [m]
Ryip 0,0160 [m]

R, 0,0230 [m]

A 726107 [m?]
A, 42210 [m?]
A 5,55-107* [m?]

b 0,003 [m]

Iy 0,001 [m]

N° Alabes 6 -]

N° Splitters 6 [-]

R, 0,007 [m]

AX 0,0155 [m]

Ly 0,0255 [m]
By 47,5 [°]

Ba.vi 45 [°]
dp/dm -3,6 [°/mm]

TABLA 4.1. RESUMEN PARAMETROS GEOMETRICOS

Se incluyen varias imdgenes del compresor estudiado con el objetivo de facilitar la
conceptualizacion de las medidas y dngulos incluidos. La primera estd incluida en el tra-
bajo de Jorge Saavedra, mientras que la segunda corresponde a la verificacion realizada.
Estas ultimas no incluyen medidas més alld de los 4ngulos pues la tabla anterior las define,
siendo todas coincidentes.

Fig. 4.2. Caracteristicas geométricas del rotor. [3]
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Fig. 4.3. Caracteristicas geométricas del rotor.

El dngulo de entrada se ha medido en el encastre y en la punta del dlabe. Haciendo la
media de ambas medidas, se obtiene una valor de 8, = 47,5° que contrasta con el valor
fijado en el trabajo base de 8; = 35°, coincidente con el valor en la punta. Sin embargo,
como se sefialo en la segunda hipétesis de las razones de la divergencia entre los resultados
del célculo y los empiricos en el apartado El problema del Factor de Deslizamiento, el
valor de B; en el trabajo y base y en el cédigo heredado eran distintos. En el cédigo
B1 = 50°, en contraste con los 35° recogidos en el trabajo. Evaluando todos los valores,
la hipdétesis elegida es la de que en el codigo el valor estimado durante la realizacion
del trabajo anterior es la correcta pues 8; = 50° ~ 47,5° # 35°. Ademads, introduciendo
B1 = 35° en el cédigo heredado los resultados cambian sustancialmente.

Preliminarmente se puede establecer un serie de rangos geométricos como indicadores
del posible desempefio posterior del compresor.

1. Risip/Rs se suele encontrar entre 0,5 y 0,8. Ratios menores resultarian en canales lar-
gos que devendrian en altas pérdidas por friccion. Ratios mayores significan canales
demasiado cortos que impiden la necesaria difusion en el flujo del tip especialmente
(pues es donde estd es mayor). Generalmente ratios de 0,6 a 0,65 son 6ptimos.

2. by/R, se sitia idealmente en el rango 0,05 a 0,15 dependiendo de la velocidad
especifica. Valores menores implican demasiadas pérdidas de friccion (canal muy
estrecho, tener en cuenta la capa limite). El valor mdximo se establece para limitar
la difusién que pudiera tener lugar en el rodete, que conllevaria grandes desprendi-
mientos.

3. Rijuw/Risip depende del flujo masico; pero valores demasiado pequefios resultan en
bloqueos elevados en el encastre debido a la propia presencia de los dlabes. Mientras
que el maximo viene limitado por la propia resistencia estructural del compresor,
ademds también llevan aparejados velocidades de entrada relativa elevadas. el rango
tipico esté entre 0,3 y 0,7.
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4. B1ip debe ser mayor de 20° para evitar demasiado bloqueo debido a los dlabes y
demasiada difusion en el rodete/impeller. El rango 6ptimo se encuentra entre 30° y
40°, tratando de minimizar el M, ,,.

5. @, debe situarse entre 10° y 25°. El mdximo valor solo se suele dar en compresores
cuyo difusor tiene dlabes, y puede que desarrolle demasiadas pérdidas por friccién.
En difusores sin dlabes puede conllevar inestabilidades. Valores pequefios significan
poco trabajo vertido sobre el fluido.

6. M, debe mantenerse menor a 1, pues se trata de un compresor subsonico.

7. wy/wy es el ratio de deceleracion de la velocidad relativa en el impeller. Valores de-
masiado pequeios (gran trabajo vertido sobre el flujo) significan posibles despren-
dimientos; mientras que valores demasiado elevados conllevan grandes pérdidas de
eficiencia.

8. Para compresores con difusor sin alabes, la relacion ¢, ,/c,,, se situa entre 2y 3

’ Parametro Rango Valor 6ptimo ‘ BW5438
Risip/ Ry 0,5y 0,8 0,6 a 0,65 0,6957
by/R, 0,05a0,15 — 0,1270
Ripu/Rusip 0,3y0,7 — 0,3125
Biip > 20° 30° y 40° 50°
1% 10°y 25° — —°
M, <1 — -
wa/wi — — -
CoulCom 2a3 — —

TABLA 4.2. VALORES GEOMETRICOS RODETE

Hay ciertos valores que dependen del punto de operacion del compresor estudiado; por
ello, solo se pueden sacar conclusiones una vez estudiados dichos puntos. Sin embargo,
otros son fijos, y se pueden sacar varias conclusiones a priori.

La relacién de radios de entrada en la punta y de salida es, segtn los valores 6ptimos,
un poco elevada. Esto significa que la longitud podria ser insuficiente para difundir la
velocidad como se necesita. Es decir, el gradiente de presiones podria ser demasiado
elevado resultando en un prematuro desprendimiento.

El ratio entre la altura del canal de salida y el radio de salida se encuentra en el rango
tipico, si bien estd mds cerca del méximo. Es decir, la difusién tenderia a ser (o nece-
sitar ser) demasiado elevada. Resultando, como en el pardmetro anterior, en una posible
separacion.
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Por su parte, la relacion entre los radios de los anillos concéntricos que definen el
area de entrada es notablemente pequefio. Por ello, serd necesario estudiar con cautela el
bloqueo en el encastre del impeller.

El dngulo de los dlabes en la entrada se encuentra en el rango 6ptimo, evitando exce-
sivo bloqueo y velocidades por encima de la del sonido.

En el capitulo de resultados, se incluye una valoracion de los resultados obtenidos
interpretando asi el desarrollo que el flujo podria tener en la realidad.

4.1. Conceptos basicos

Antes de detallar el modelo implementado, especialmente los modelos de pérdidas y
el estudio del choqueo, se explicitan los principios fisicos que sustentan el cdlculo de un
compresor centrifugo, asi como las hipétesis principales y conceptos necesarios.

Un compresor centrifugo es una turboméquina encargada de aumentar la presion del
fluido que lo atraviesa mediante la aplicacién de un trabajo sobre el mismo. El compresor
introduce, a partir de la energia mecanica del eje, energia cinética al fluido (aumenta su
velocidad) que es equivalente a un aumento de las condiciones totales del flujo. Poste-
riormente, se transforma en un aumento de la presion estatica en el difusor y voluta. La
geometria de estos favorece la propia compresion y descarga del fluido hacia el siguiente
componente.

El difusor que monta el BorgWarner 54389700001 no posee alabes por lo que su
estudio es mucho mds sencillo. Ademds, si bien el trabajo de Jorge Saavedra incorpora
un modelo de tuberias dedicado a estudiar los transitorios que incluye a la voluta, el
estudio estacionario del compresor no contiene la definicion geométrica de la misma ni
el estudio paramétrico necesario para caracterizar el rendimiento global y las posibles
inestabilidades.

La deduccién y desarrollo de los principios termodindmicos paso a paso se puede en-
contrar en numerosa bibliografia, tanto en la mayoria de los libros citados en este trabajo
como en la bibliografia de motores consultada a lo largo del grado y el master. Por ello,
aqui se presentan Unicamente las férmulas empleadas, junto con las asunciones e hipétesis
necesarias para llegar a las mismas, y no la deduccién detallada de las mismas.

Conceptos como presion, temperatura, densidad, gasto masico, relacion de compre-
sién o entalpia, se asumen conocidos por el lector; en caso contrario se invita al lector una
vez mds a consultar los libros citados en la bibliografia.

Por simplicidad se asumen las siguiente hip6tesis:
= El proceso es adiabatico. Durante el tiempo que el flujo permanece en el compresor,

no hay intercambio de calor. A bajos gastos masicos, donde el tiempo de residencia
mayor, esta hipétesis puede ser excesivamente optimista.
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= Las condiciones totales de temperatura y presion a la entrada son constantes.

= El flyjo a la entrada es completamente axial. El compresor estudiado no posee éla-
bes guia.

= Guiado perfecto de la corriente de flujo relativa dentro del rodete. La incidencia y
el deslizamiento se modelan afiadiéndolos como una pérdida de eficiencia.

= [a viscosidad del aire no se tiene en cuenta. Se introduce un coeficiente de pérdidas
por friccion que modela en parte sus efectos.

Si no existieran ineficiencias en el proceso, se podria modelar el mismo como una
compresion isentropica; donde, como el nombre indica, no se produce aumento de entro-
pia. Sin embargo, en la realidad tienen lugar ineficiencias, es decir, siempre aumenta la
entropia. La cantidad de entropia generada muestra el rendimiento del proceso, es decir,
si el proceso es muy ineficiente, la temperatura necesaria para alcanzar un ratio de presio-
nes concreto serd considerablemente mayor a la isentropica; de igual manera el aumento
de entropia serda importante. El diagrama siguiente entalpia-entropia (H — ) muestra el
proceso de compresion, las relaciones entre temperatura absoluta y estatica, y lo que seria
un proceso isentropico mediante el subindice s.
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Fig. 4.4. Compresion iséntropica frente a real. [2]

Se asume que el calor especifico a presion constante, no varia, por ello los diagramas
temperatura-entropia son equivalentes a los entalpia-entropia. Ademds, este calor especi-
fico permite calcular la temperatura estdtica a partir de la total conociendo la velocidad,
y viceversa. Se deducen las siguientes férmulas, donde la férmula 4.2 es equivalente a la
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4.3:

y-1

T! P\ 1
2-(2) =a 4.1)
T, \P
V2
T, =T+ — 4.2)
2c,
Tl ’y - 1 2
—=1+—M 4.3
T 5 (4.3)

Como se ha explicado, el trabajo necesario que se habra de aplicar sobre el fluido
serd mayor que el tedrico isentrépico. Siguiendo tal desarrollo, se define el rendimiento o
eficiencia del proceso como el trabajo especifico isentrépico entre el real.

y-1

(M5 =-T)  n7 -1

T’ = =
opT=T)  Z-1

4.4)

De la definicion de entalpia, con las hipdtesis propuestas y asumiendo que es un gas
ideal se puede deducir:
hz,t - hl,t = Cp(TZ,t - Tl,z) 4.5)

Otra relacion central es la ecuacion de Euler de las turboméquinas. De la ecuacion
del torque en funcién del cambio de velocidad tangencial, se llega a la ecuacién de la
potencia:

P = m(cl,uul - Cz,uuz) (4.6)

Ecuacién de la que se deriva la férmula del trabajo especifico que, mediante el primer
principio de la termodindmica se puede relacionar con el cambio de entalpia:

W = cruy — Colty = Ahy

Coutty — iy = Cp(Toy — T y) 4.7)

Donde u; = wR;. Con la férmula 4.7 se puede comprobar como la diferencia entre u; y u,
permite que los saltos de presion en los compresores centrifugos sean mayores.

Capas limite

En el modelo no se tienen en cuenta la viscosidad del aire, ya que las fuerzas inerciales
son muy superiores a las viscosas. Esto se evidencia mediante el nimero de Reynolds, que
relaciona ambas fuerzas; de la siguiente manera:

Fuerzas Inerciales pDV
Re = =

(4.8)

Fuerzas Viscosas u
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; sin embargo, la condicién natural de no deslizamiento implica la presencia de capas
limite. La caracterizacion de estas, tamaiio, crecimiento, energia contenida, gasto, etc., no
se realiza pero su desarrollo es determinante sobre el bloqueo en los diversos canales vy,
por tanto, sobre el choqueo. Por este motivo, se introduce una explicacion cualitativa de
las mismas. Ademads, mediante el coeficiente de pérdidas por friccién aerodindmica, que
serd presentado més adelante, se introduce una modelizacion de los efectos de las mismas.
También se puede dar el desprendimiento por la interaccién con ondas de choque.

Las capas limite a lo largo de las paredes estdn sometidas a los mismos gradientes
de presion que el flujo libre adyacente. Es decir, la presion estética serd igual en la capa
limite que en flujo libre contiguo. Sin embargo, la velocidad si serd gradualmente inferior
en estas. La separacion de la capa limite se producird cuando la energia cinética que posee
el flujo dentro de esta sea inferior a la necesaria para superar el gradiente de presiones
negativo impuesto. El flujo ird perdiendo energia cinética debido a fricciones al tiempo
que se nutrird de la energia cinética del flujo libre como resultado de la mezcla turbulenta
de ambos flujos.

Por todo ello la separacién de la capa limite es mas probable que ocurra en compre-
sores que en turbinas (pues en estos se ha de vencer un gradiente de presiones adverso);
y en flujos laminares que en turbulentos, pues en capas limite turbulentas la mezcla de
particulas es mucho mayor y la capa limite se nutre de la energia de estas particulas. La
contrapartida de estas, es que las ineficiencias son mayores; sin embargo, el requerimiento
de no-desprendimientos es mucho mds importante.

La existencia de un gradiente de presiones perpendicular a la capa limite como re-
sultado de la existencia de alguna fuerza afecta a estas. Las fuerzas que afectan en com-
presores centrifugos se deben al efecto Coriolis 0 a la curvatura de las paredes (fuerza
centrifuga). Siguiendo el detallado desarrollo presentado por R. Van den Braembussche
[4], estas fuerzas son responsables de que en el lado de presiéon o en paredes concavas
(encastre) el intercambio de energia del flujo principal con las capas limite sea mayor que
en el lado de succidn o en paredes convexas (punta). Cuanta mayor interaccion haya entre
las particulas del flujo libre y las de la capa limite, mayor intercambio de energia, mas
dificil serd que una capa limite se desprenda pues contard con mayor energia para vencer
el gradiente de presiones. En las caras de succion y superficies convexas serd donde la
separacion tendrd lugar con mayor facilidad. En un compresor de palas regresivas como
el del estudio, estas condiciones se dan en la punta de las caras de succidn.

Aunque el c6digo no incluye un célculo de la evolucion de las capas limite, el modelo
debe ser coherente con el fendmeno fisico real. Este indica que se debe prestar atencion a
la distribucion de la velocidad en la punta de la cara de succion para prevenir la separacion
del flujo. Esto es tipico del limite de bombeo, cuando el gradiente de presion es demasiado
elevado. No obstante, la influencia sobre el bloqueo y los posibles desprendimientos que
se dan por la interaccién con ondas de choque hacen de la comprensién de las capas
limites un aspecto vital para una correcta caracterizacién del choqueo.
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4.2. Modelo de rotor

Como ya se introdujo en el apartado previo, la ecuaciéon fundamental para modelar el
comportamiento del compresor es la ecuacion de Euler de las turbomdquinas. Partiendo
de la férmula 4.7, considerando que el flujo entra uniformemente axial en el rodete (no
existen dlabes guia que doten de componente tangencial) ¢;,, = 0 y descomponiendo la
velocidad tangencial de salida:

Cou = Uy — Wpy (49)
La ecuacién 4.7 queda:
Cp (T — Try) = ua (2 — way) (4.10)
Despejando:
C Tl’ T _ 1
Wau = Uy — ol 1) @.11)
U

La relacion T,,/T;, se puede obtener de dos formas distintas, vélidas y equivalentes.
Teniendo en cuenta que habra ineficiencias por lo que la férmula 4.1 no sirve, no es una
evolucion isentropica; se puede aplicar dicha férmula con una eficiencia asociada o bien
un proceso politropico. La primera variante se deriva directamente de la férmula 4.4:

y—1

T -
T _ml 21, (4.12)
T, n

Y, mediante un proceso politrépico:

T2t "Zﬁl
e (4.13)
Tl,z

Debido a las inestabilidades que tienen lugar cuando el rendimiento es muy bajo en el
cddigo se usa el rendimiento politrépico. Introduciendo la misma en la ecuacion 4.10:

np—1
np
cpTh; (ﬂc - 1)

Wou = + uy (414)
17%)

Con la velocidad relativa tangencial a la salida se puede calcular la componente radial
(conociendo el dngulo de salida del dlabe ,), y con ambas componentes la velocidad
relativa total.

Wam = Wy, - tan(B,) (4.15)

wy = (w3, +ws, (4.16)

Del triangulo de velocidades, sustituyendo ¢, = Wy, ¥ Ca = Up — Wy, S€ despeja:

_ 2 2 _ 2 2 2 .
Ccr = \/c +oy, = \/wz’m +uy +wy, 2-up-wyy, “4.17)

2.m
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Conocida la velocidad absoluta, se puede calcular la densidad a la salida con la tem-
peratura y presion estdtica (ecuacion gases ideales); y a partir de esta calcular el gasto

masico:
np-1 C2
T,=T, n/" ——— (4.18)
2-cp
T e
=
P,=Py, - (—2) (4.19)
T,
P,
= 4.20
P2 =5 T (4.20)
my = py-cy- Ay 4.21)

El drea de salida se calcula como un rectangulo igual a la circunferencia de salida por
la altura del canal, mientras que el de entrada es un anillo circular.

Ay=2-m-Ry-b (4.22)

Ay =7 (R} = R (4.23)

Con el gasto masico (continuidad), las dimensiones del drea de entrada y considerando
que el flujo entra de manera completamente axial se puede calcular la velocidad a la entra-
da del compresor. En este punto se ha cambiado el método de cédlculo, con la introduccién
del MFP, que se calcula como:

MFP = =
AP, y—1

M (1 + %IMZ) (4.24)

Para ello se suponen varios nimeros de Mach y se selecciona aquel que arroja un
MFP igual al resultado de la expresion central de la férmula anterior. Con el nimero de
Mach y las temperaturas totales de entrada se pueden calcular las condiciones estaticas,
la densidad y la velocidad absoluta de entrada. Por ultimo, el cdlculo de las condiciones
relativas a la entrada es directo pues la velocidad relativa se calcula con la velocidad de
entrada absoluta (completamente axial) y la velocidad periférica (u,).

Se itera la evaluacion de las ecuaciones propuestas hasta que el error relativo de la
velocidad meridional de salida (c,,,) y el rendimiento (17) sean menores que 107*.

Con todas estas variables calculadas, se puede despejar también el flujo de entalpia
que sale del compresor o la potencia comunicada por el rodete.

Existen multitud de modelos de pérdidas, siendo las diferencias entre ellos notables.
Ciertos modelos incluyen fendmenos que otros no, modelan la pérdida como un salto de
entalpia o como un salto de presién o utilizan pardmetros distintos entre si.

Siguiendo con el razonamiento planteado por Jorge, las pérdidas se modelan como
un ratio de presiones. Esta eleccion se justifica partiendo de las variables de entrada en
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el calculo. Al ser un modelo de compresor, y no de turbogrupo completo, se introduce
un salto de presién a conseguir con unas revoluciones concretas, siendo esta la razén
fundamental de la eleccion de un salto de presion para introducir las pérdidas.

Existen modelos de pérdidas que son regresiones esencialmente empiricas que se ba-
san en el estudio de un compresor concreto o una serie de ellos para establecer un ajuste
que sea capaz de modelar con la mayor precision el funcionamiento del compresor. Tanto
en el trabajo base como en este se ha intentado no usar este tipo de ajustes pues, en mu-
chas ocasiones, sirven solo para un compresor o tipo concreto, y sobre todo que se pierde
el sentido fisico. Existen también modelos que, basandose en la fisica del problema y
utilizando pardmetros del problema son capaces de estimar las pérdidas. Del compromiso
entre velocidad, precision y capacidad de representar correctamente los fendmenos fisicos
que ocurren en el compresor se han seleccionado los distintos modelos.

Cada uno de los modelos se explica con profundidad en su apartado correspondiente,
pero el método de introduccién de los coeficientes hallados y el calculo del coeficiente
politrépico se presenta a continuacion. La figura siguiente muestra la diferencia entre una
evolucioén isentropica (n, = y = 1,4) y otra con pérdidas, cuanto mayor sea el coeficiente
politrépico mayor son las pérdidas.

T[K]

201 .

2 1 | 1

8 /K mol]

Fig. 4.5. Salto de presion y coeficiente politrépico. [3]

A mayor coeficiente politrépico, se requiere de un salto de entalpia mayor para alcan-
zar la misma presion. Dicho de otra manera, el salto isentropico de presion equivalente
serd mayor cuanto mayor sea el coeficiente politrépico. De este modo se incorporan las
distintas pérdidas.

La mayoria de las pérdidas incluidas resultan una de entalpia que se pierde, por tanto,
es necesario definir como pasar a un salto de presion. De manera similar, el cambio de
exponente politropico a rendimiento conviene desarrollarlo. Conocido un salto de entalpia
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de unas pérdidas (Ah) que afectan al rendimiento:

Al AR D=1
=t = =L (4.25)
Ah Ah' + Z Ahperdidas % -1

Te

Y el salto de presion isentrépico equivalente se define como:

P,
Teeq = P_gtq (426)

1.t

Desarrollando el salto de entalpia isentrépico y real:

. . y=1
AR = cp(TéJ —Ti) =cpTy, (ﬂc - 1)

y-1
Ah = Ahl + Z Ahperdidas = Cp(T2,t - Tl,t) = CpTl,t (ﬂ'c,yq - 1) 4.27)

Despejando el ratio de presiones isentropico equivalente:

Y

rl Ah erdidas 7T

Mewq = (ng + p—"”’) (4.28)
CPTIJ

El ratio entra la tedrica presion de entrada para el ratio de presiones equivalente isen-
tropico y la presion de entrada se define:

eq eq
Pl,t _ e P[Py, _ Pl,t

AP = = = =
Pl,t Teeq Pz,t/Pl’, Pl,t

(4.29)

De manera que la presion total de entrada equivalente incorporando todas las pérdidas se
calcula:

Pliq = (1—[ APperdidas) : Pl,t (430)
Conocido el salto de presiones equivalente, resta despejar cual es el coeficiente poli-
tropico de manera que con el ratio de compresion real el ratio de temperaturas sea igual:

y-1

(n-c)nz;l = (ﬂc,eq)i 4.31)

Despejando se llega a:

g (32)
o8 (£2) - 5 1og 72

Existen modelos de pérdidas, como se ha comentado, que definen la pérdida no como

(4.32)

l’lp:

un variacion de entalpia sino como un ratio de presiones o como una pérdida de rendi-
miento; el cambio a salto de entalpia se logra recombinando las ecuaciones anteriores.
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4.3. Modelos de pérdidas

Debido a los errores ya explicados en el capitulo sobre el modelo anterior, se ha inclui-
do un andlisis y comparacion de los coeficientes con la bibliografia citada con el objetivo
de elegir una configuracion coherente y definitiva, que no perjudique el tiempo de cdlculo
en exceso y que mantenga el sentido fisico del modelo. Se analiza individualizadamente
cada pérdida en su subapartado.

Para este cometido han sido especialmente utiles ciertos papers y trabajos que reco-
pilan y comparan los distintos coeficientes de pérdidas existentes pues ahorran mucho
tiempo. Pero en muchos de ellos la definicién de las variables empleadas es deficiente,
teniendo que recurrir a los libros o trabajos donde se desarrolla el coeficiente. Asimismo,
la coleccion de pérdidas elegidas en cada uno de ellos es Optima para un compresor o tipo
concreto que puede no ser la mds adecuada para el BorgWarner 54389700001

Debido a que en los subapartados de pérdidas se cita la referencia inicial de la que
proviene el coeficiente, los “recopilatorios” consultados no se incluyen. Debido a la gran
utilidad de los mismos se explicitan aqui: el trabajo de P.Y. Li y otros [10], el de X. Gong
y R. Chen [11] y el de H.-W. Ohy otros [12].

Los resultados de las pérdidas se han representado en funcion del coeficiente de flujo
debido que es la forma elegida por varios autores y a que es un parametro muy deter-
minante en muchas de ellas. Muestra de ello es la coincidencia de los resultados de las
pérdidas a distintas revoluciones con el mismo coeficiente de flujo. El c6digo permite
también representarlas en funcién del fasto mdsico o la relacion de compresion.

4.3.1. Pérdidas por deslizamiento

Debido a los problemas con el factor de deslizamiento ya explicados y su influencia
en el choqueo, se profundiza especialmente el desarrollo de este fendmeno.

El nimero de palas es finito, por ello la trayectoria del flujo no es la marcada por
el angulo de salida de los 4labes (3,). Al contrario, la velocidad tangencial relativa serad
mayor, y por tanto la relativa absoluta menor, por lo que el trabajo introducido sobre el
fluido serd menor que el calculado idealmente: AH = U,V,, — U V.

Las pérdidas por deslizamiento en realidad no son tal, si no que es parte del trabajo que
el compresor no es capaz de comunicar al fluido. Por sencillez, se denominan pérdidas.

En la figura 4.1 ¢ sefala el deslizamiento a la salida. La figura siguiente muestra lo
que supone para el flujo el deslizamiento.
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throat a,

Fig. 4.6. Fenémeno de deslizamiento. Velocidad relativa, lineas discontinuas corresponden al flujo
que sigue B2 pi[9]

Las dos definiciones de factor de deslizamiento, la estadounidense y la europea se
detallaron en el apartado de los problemas con el factor de deslizamiento. En este se
indican solo los ajustes en funcion de parametros geométricos y del flujo. El apdstrofe
indica que se sigue la definicion europea.

Para pasar el factor de deslizamiento a salto de presion equivalente se emplea la si-
guiente ecuacién que vienen de la necesidad de conseguir mds velocidad tangencial de
salida tedrica para que en la realidad sea justo la que se necesita. En lugar de afectar so-
bre la velocidad de salida, se modela como una pérdida mds, y siguiendo el desarrollo
planteado como un ratio de presiones.

.
y=1 y-1

—+1 (4.33)

Jorge Saavedra utiliza el modelo de Baskharone [7], que para compresores de palas
regresivas propone la siguiente férmula, donde Z es el nimero total de dlabes mas split-

ters:

o= [1 - % \/sin,ez,,,l] [1 _ Wom L] (4.34)

U, tanps

Wiesner [13] propuso la siguiente ecuacion, la cual ha sido ampliamente utilizada, a
partir de datos experimentales:

_ Yoo (4.35)

o= 70,70

Solo aplicable hasta un limite de solidez definido por:

T tip 1

€imit = —— = Swo (4.36)

8,16sin 3
r e 7
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En caso de que el ratio fuera mayor (menor diferencia entre ambos radios), la férmula

n o . 3
o= [1 - —Vsm’gz] [1 - (Z—Elmt) } (4.37)

Z070 1 — €imit

queda:

Aungier [14], introduce algin cambio en el modelo propuesto por Wiesner mejoran-
dolo para los compresores que estudid. Para contar el nimero de dlabes, a diferencia de
Baskharone [7] que propone que el nimero de dlabes total es la suma de 4labes y splitters,
Aungier suma al numero de dlabes compeltos el nimero de splitters multiplicado por su
longitud relativa respecto a los dlabes completos.

Los modelos propuestos resultan en un deslizamiento excesivo, lejos de intervalos
tipicos en la bibliografia. En 2011, X. Qiu junto a otros [15], analiz6 los modelos de
deslizamiento tipicos tratando d encontar un modelo que sirviera para compresores cen-
trifugos, axiales y mixtos. Extrajo varias conclusiones iniciales:

= [.os modelos tipicos consiguen modelar correctamente el deslizamiento en compre-
sores de palas rectas cerca del punto de disefo. Pero fallan en compresores de palas
regresivas y lejos del punto de disefio.

= Debia haber algin pardmetro que no se estaba teniendo en cuenta, mas cuando
ningun pardmetro del flujo entraba como variable. Experimentalmente se observa
que el deslizamiento cambia con el punto de funcionamiento. Esto se deriva de la
deduccion inicial de Stodola del vortice relativo.

= Dentro del rodete, el flujo estd afectado por la fuerza de Coriolis, la fuerza cen-
trifuga y la curvatura de los dlabes. Cuando el flujo llega a la salida, estas fuerzas
desaparecen y hacen que el flujo se desvie de su trayectoria prevista.

Partiendo de estas deducciones, el objetivo de Qiu fue el de cuantificar la carga de
los 4labes en el ultimo punto donde el flujo estd completamente guiado por lo dlabes, la
zona identificada con a, en la figura 4.5. De esta manera se puede calcular la diferencia
en las velocidades entre los lados de presion y succidn, y posteriormente el factor de
deslizamiento. Y plantea la siguiente ecuacion:

| Cslip 1 Fr COSﬁzb sin Y2 FS2¢2 d,B
o =1- = — — A
U2 Zz 4 COS,BQJ,[ dm ) (4 38)
+ Fasysin oy (dpb .
4p2b2 dm 2

Donde F es un factor de forma que relaciona el espacio entre dlabes con la longitud del
arco que une la ultima seccién con alabes a los dos lados. Siempre es igual o menor a la
unidad, y debe ser mayor que el ratio entre radio de entrada y salida. Se define:

b

F=1-2sin (le) sin (Z% +,6’2b) cos (Bap) Siny, — S2TS,32b (4.39)
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Donde y, armoniza la transicién entre compresores axiales y centrifugos, en los centrifu-
gos puros este dngulo es 90° por lo que el término completo vale 1. Se divide el factor de
deslizamiento en 3 componentes:

oc=1- AO_radial - AO-turn - AO_passalge (440)

El primero, refleja la carga debida a las fuerzas de Coriolis, es decir, para compresores
axiales es 0, mientras que en compresores centrifugos es el término dominante. Modela
el mismo efecto que las anteriores formulas.

El segundo plasma la influencia que tiene la curvatura del dlabe. Es por esto que es
funcidn del ratio de cambio de la curvatura (dB/dm). En compresores radiales este puede
ser positivo, negativo o nulo. También es funcidn del coeficiente de flujo, es decir, del
punto de funcionamiento del compresor. Cuanto mayor sea este (mds flujo atraviesa el
compresor), mayor serd el deslizamiento. El razonamiento inverso se sigue en caso de
que la variacién de curvatura sea negativa (como en el compresor estudiado).

El tercer término modela la aceleracion o difusion que sufre el flujo cerca de la salida.
Como es muy pequeilo en comparacion con el resto se obvia, tanto el trabajo de Qiu como
en el presente.

En el trabajo de Busemann de 1928 sobre el factor de deslizamiento, uno de los prime-
ros, este estudié compresores con una ley de curvatura logaritmica, que anula el segundo
término pues la variacion del dngulo de salida es nula. Casi todos los trabajos posterio-
res se han basado en este, o en otros basados en el de Busemann. Esto, unido a la poca
influencia del término en algunos otras configuraciones explica el éxito de los modelos
pasados y el no contar con este pardmetro [15].

La figura siguiente muestra la diferencia en los factores de deslizamiento para el com-
presor centrifugo de Eckardt de palas regresivas [15]. Es necesario sefialar que dicho
compresor es considerablemente mayor que el BorgWarner estudiado y tiene muchas mds
palas.
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Fig. 4.7. Factor de deslizamiento, resultados empiricos
y varios modelos. [15]

Es destacable el buen comportamiento del nuevo modelo y el bajo desempefio del
resto de modelos. Se concluye por tanto que el coeficiente de flujo y la curvatura juegan
un papel importante en el factor de deslizamiento.

La figura 4.7 muestra los resultado obtenidos con los modelos de Wiesner, Baskharone
y Qiu en el compresor estudiado. Las curvas de las distintas revoluciones colapsan con el
mismo coeficiente de flujo de salida.
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Fig. 4.8. Resultados del factor de deslizamiento

Se hace mds evidente atin la mala caracterizacion de los modelos previos, que arrojan
unas pérdidas que llegan incluso a anular el rendimiento. El factor de Qiu muestra una
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evolucién similar a los resultados empiricos de Eckardt, y a los propios cdlculos de Qiu,
suave y proporcional al coeficiente de flujo.

El trabajo ya citado de C. Stuart [8] muestra atin asi ciertas deficiencias del modelo de
Qiu en compresores de automoviles. Aunque es interesante dicho trabajo, especialmente
porque analiza compresores de coche similares en tamafio al BorgWarner 54389700001
como ya se expuso, el empirismo del célculo de la extension de la estela (que no se puede
validar en el actual) junto con la indeterminacién del punto de desprendimiento de la capa
limite imposibilitan la implementacién del modelo.

4.3.2. Pérdidas por incidencia

Siguiendo el mismo proceder que con el deslizamiento se presentan varios modelos
que caracterizan las pérdidas por incidencia con el objetivo de justificar la eleccién del
mas adecuado.

Las pérdidas por incidencia se deben a la diferencia entre el dngulo de los dlabes de
entrada (B, ;) y el dngulo de entrada del flujo. Conocida la velocidad de entrada, que en el
caso presente ¢; = ¢y, = Wi, y la velocidad periférica u;, el dngulo de entrada se obtiene
directamente. Asumiendo que el flujo se adapta instantdineamente al dngulo del dlabe, se
produce un cambio en la velocidad relativa, de w; a w; ;. En base a esto existen varios
modelos que intentan cuantificar la cantidad de movimiento asociada a la componente
tangencial de la velocidad relativa se ha perdido como consecuencia de la adaptacion.

Del libro de Watson y Janota [16], estas se pueden introducir como una diferencia de
entalpia:
*x 2

lu
’ 4.41
> (4.41)

w
Ahinc =

En la siguiente figura se puede ver a que velocidad w} , se refiere.

Bi By

Wim

Fig. 4.9. Cambio en la velocidad relativa de entrada. Inciden-
cia. [16]
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A partir del esquema se define wy :

1
Cim (4.42)

*
w =u—Cly— —
1u 1 Lu L,
tanﬁu,[

R. Van den Braembussche [4] propone: a la entrada del rodete se produce una ace-
leracién, que se considera isentropica, como consecuencia del bloqueo generado por la
presencia de los dlabes mds la capa limite. En primera aproximacién se considera solo el
bloqueo generado por los dlabes ():

_ thZ
B 27TR1

€kp (443)

Pasando la velocidad media a ser: V,,,1,; = V.1 /(1 — €/ cos B151). Es decir, existird una
incidencia 6ptima de entrada de manera que debido a la aceleracién debida a los élabes,
la incidencia final acabe siendo justo la de los propios dlabes. Calculdndose la misma:

€ Sin
tan ikbl = —kb ﬁlbl (444)
I — &y, cos By

Pudiendo asi definir las pérdidas por incidencia [17]:

2
Wl,Tip

2

1 — l{)[)t

2 . .

CreAi CreAi
Donde se interpreta la incidencia como positiva con menor flujo del éptimo y viceversa.

C’ es una constante que vale 2.5 para incidencias mayores de la 6ptima, y 2 para menores.

La figura siguiente muestra las pérdidas, como cambio de entalpia respecto al cambio
de entalpia total isentrdpico, de los dos modelos implementados para distintos regimenes
en funcién de | coeficiente de flujo a la salida.
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®o

Fig. 4.10. Pérdidas por incidencia
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El modelo implementado en el modelo es el de Watson y Janota, que coincide con el
modelo elegido por Jorge, pues el modelo de R. Van den Braembussche resulta en unas
pérdidas demasiado pequefias compardndolas con otros trabajos.

4.3.3. Pérdidas por friccion

Si bien el modelo unidimensional no contempla la viscosidad del fluido, la condicién
de no deslizamiento (que es consecuencia de la accidn de las fuerzas viscosas entre el
metal y el aire) sobre las paredes es necesario tenerla en cuenta. Esta establece que la
velocidad en las paredes es nula, es decir, perpendicularmente a cualquiera de las paredes
existe un gradiente de velocidades que termina con velocidad nula justo en la propia pared.
Esta zona del dominio se conoce como capa limite.

Este fendmeno causa pérdidas de presion total que es conveniente incluir y se conocen
como pérdidas de friccion o de friccion aerodindmica. Si bien el modelado de este fend-
meno es un método sencillo de incluir los fendémenos viscosos en primera aproximacion,
el método propuesto por Gravdhal [18] no contempla el espesor de la capa limite ni su
tendencia, en cambio se fijan como pardmetros la geometria del compresor, la velocidad
del fluido y un factor de friccion que depende del nimero de Reynolds. En el mencionado
trabajo se propone la siguiente ecuacion:

2
Ah = Chg—};% (4.46)
Donde Ly es la longitud diradlica media del canal, Dy el didmetro hidraulico medio
del canal, w, la velocidad relativa en la direccidn del dlabe (la tedrica) y Cj, el coefi-
ciente de friccion superficial. Existen varias férmulas en la bibliografia para calcular la
longitud media del camino recorrido por el aire dentro del rodete. También se midi6 pre-
liminarmente 27, Smm en el encastre y 23mm en la punta, pero esta longitud no considera
los fendmenos tridimensionales del flujo que alteran el recorrido total de una particula. R.
Van den Braembussche [4], al igual que Jansen [19], propone:

1 (Rl,hub + Rl,tip) n 1
Ly~ —|AX+R, — — - 4.47
D) - 2 2 (B1+B21) ( )
COS —

Mientras que el didmetro hidrdulico medio D se define como:

D=— (4.48)
a

Donde A es el drea de paso medio y a el perimetro medio. Es decir, los valores medios de
entrada y salida.

El factor de friccién depende del niimero de Reynolds y de la rugosidad de las paredes.
Sin embargo, como esta no es muy marcada (para reducir la friccion) se desecha del
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calculo. La férmula del nimero de Reynolds:
_ pcD
u

Para niimero de Reynolds menores de 10°, el factor de friccién se puede calcular con la

Re (4.49)

expresion de Blasius:
f =0,3164(Re) "% (4.50)

El nimero de Reynolds en el compresor es del orden de 10°, pero lo supera, se deberia
usar entonces la ecuacion propuesta por Prandtl y Von-Karman que necesita de las fun-
ciones de Lambert [3]. Debido al tiempo que necesitan estas funciones para su resolucion,
se acepta la formulacién propuesta por Gravdhal donde una vez superado el nimero de
Reynolds 10°, el factor de friccion se puede modelar como:

Cp=4f (4.51)

Por dltimo, la inclusién de wy , = ¢;/sin(B; ;) cambia entre la bibliografia consultada.
Jansen [19] y Oh [12] proponen respectivamente:

2wy + Wisip + Wi hub

W =
4

(4.52)

Cliipt Co+Wigip+2 - Wip +3-W,
4

W= (4.53)
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Fig. 4.11. Pérdidas por friccidon aerodindmica

Los tres modelos entregan resultados similares y siguen una evolucién paralela. Sin
resultados que validen uno de los modelos en especial, se ha elegido el modelo de Jansen
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debido a que la combinacion del mismo con el resto de pérdidas caracteriza Optimamente
el compresor.

4.3.4. Pérdidas por flujo intersticial

Entre la carcasa y el propio rodete existe un espacio destinado a evitar el roce entre
ambos componentes, que se conoce como intersticio, pero por este también pasa fluido de
la zona de presion a la succién de un mismo dlabe. Cuanto menor sea el intersticio, menor
serdn las pérdidas y mayor el riesgo de que rocen los componentes. Debido a las fuerzas
centrifugas y axiales el intersticio es funcion de la condicidn concreta de operacion.

Ademais de afectar al rendimiento, este flujo secundario en ocasiones es el responsable
de ciertas inestabilidades, especialmente cuando aparecen ondas de choque cerca de la
punta de los dlabes. Existen varios modelos que caracterizan las pérdidas causadas por el
flujo intersticial.

Algunos se basan en cuantificar la cantidad de gasto mésico que se “cuela” por el
intersticio [20]:
1

mlzz'p'dcl'LH'Z (454)

Donde 6., es la medida aproximada del intersticio en parado, o en caso de contar
con ello la evolucion del mismo con el régimen y Z el nimero de palas (contando con
los splitters en funcién de su tamafo). El resto de pardmetros ya han sido definidos. Se
calcula una pérdida de presién como consecuencia de la energia perdida directamente del
gasto mdsico calculado que pasa por el intersticio:

y-1

Ty, - %p%”% B
AP =| — (4.55)
T,

Pampreen [21] propone un modelo mas sencillo basado en una pérdida de eficiencia:

Oc
An = 0,3;’ (4.56)

Baskharone propone también una pérdida de eficiencia:

R€ Ccr "
nL/ncr =1-(- ncr) (R_’) 4.57)
Donde 7, es la eficiencia de la etapa incluyendo el flujo intersticial, Re es el nimero
de Reynolds, Re,, es el nimero critico de Reynolds (1,15 - 10%) y 7., es la eficiencia
correspondiente al nimero critico de Reynolds definida:

Oci

Ner = 0,7113 = 0,1415——<L
Rl,tip — I\ hub

6 2
—0,6189 (—l) (4.58)
Rl,tip - Rl,hub
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Y por tltimo, el exponente (n) se define:
O O
n=7189-30389——<  _ 101,583( l

Rl,tip — I\ hub

intersticio entre los dlabes se calcula como una pérdida de entalpia:

2
Oct thip 2
Ahy =243 1 - 21y
l bz[ R%] i

La figura 4.11 muestra un buena idea de qué dimensiones estan involucradas.
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Fig. 4.12. Intersticio en un compresor centrifugo. [3]

Rl,tip - Rl,hub

Diffuser

)2

R. Van den Braembussche [4] caracteriza las pérdidas debidas al flujo que atraviesa el

(4.60)

Los resultados obtenidos con los 4 modelos estudiados se presentan en la figura si-
guiente. Debido a los excesivos resultados del modelo de R. Van den Braembussche no se
aprecia correctamente el resto de pérdidas. Se descarta este y el modelo propuesto en el
trabajo base debido a que las pérdidas son practicamente nulas con el mismo. Se incluye

una grafica mds de los dos modelos restantes.
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Fig. 4.13. Pérdidas por flujo intersticial.
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Fig. 4.14. Pérdidas por flujo intersticial. (2)

Debido a la formulacion del modelo de Pampreen, como una diferencia de eficien-
cia, y a los peores resultados que da dicho modelo, las pérdidas por flujo intersticial se
caracterizan con el modelo de Baskharone.
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4.3.5. Pérdidas por carga

El flujo a través del rodete, y por tanto las capas limite también, se ve obligado a ven-
cer un gradiente de presiones adverso. Si dicho gradiente es demasiado elevado, la energia
con la que cuenta el flujo a la entrada es insuficiente desembocando en desprendimien-
tos de la capa limite (tras un prolongado crecimiento de la misma); de manera similar
al mecanismo de bombeo. Pero esta condicion hace que, antes de entrar en bombeo ya
conlleve una cierta pérdida de rendimiento. Gravdhal caracteriza estas pérdidas como una
pérdida de eficiencia del 3 % constante. Otros, como J.E. Coppage [22], relacionando el
crecimiento de la capa limite con la difusién del fluido en el propio rodete, propone la
ecuacion:

Ah=0,05- D7} - uj (4.61)
Donde el factor de difusiéon (que mide la variacion de la velocidad relativa) se define:

W2 + 0a75AhEuler/U§
Wisip— (Wrip/W2)[Z/m) (1 = D1ip/ D2) + 2Dyip/ Ds

D;=1- (4.62)

Aungier [14] propone una pérdida de presion también basada en la difusién del fluido

dentro del compresor:
2
1,2 (Aw)” 1
aWaP2 %) 2
AP=1-22 ( 1) 24
Pl,t

Donde Aw cuantifica la difusién de manera similar a D en la férmula de Coppage.

(4.63)
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Fig. 4.15. Pérdidas por carga.

En el cdlculo se ha usado el modelo de Coppage debido a que la definicién de Aw
de Aungier es compleja y necesita de pardmetros geométricos no disponibles, habiéndose
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usado una estimacion siguiendo el trabajo de Jorge. Aedmads, siguiendo el razonamiento
fisico las pérdidas por carga deberian aumentar conforme aumenta la carga. Esto ocurre
con bajos coeficiente de flujo.

4.3.6. Pérdidas por mezcla a la salida

A la salida del rodete en direccién al difusor, el flujo principal se mezcla con las
capas limite, donde la velocidad es considerablemente menor. Aungier [14] modela estas
pérdidas suponiendo cierta parte del fluido estancado (estela), que se mezcla con el fluido
de la corriente libre:

Ah =05 Wsgp — Wa)? (4.64)
Donde
W, - D,,
2
Por la dificultad en el calculo del factor de difusion equivalente (D,,), que guarda relacion

WSEP = (465)

con el Aw de las pérdidas por carga, se ha estimado consultando la bibliografia citada

Como no se han estudiado modelos alternativos, los resultados se presentan mas ade-
lante comparandolos con el resto de pérdidas.

4.3.7. Pérdidas por friccion en el disco

Cuando un cuerpo circular gira en un fluido, debido a la viscosidad del propio flui-
do se producen tensiones de cizalladura en la superficie proporcionales al coeficiente de
friccidn, que depende del nimero de Reynolds y de la rugosidad del metal. La rugosidad
se desprecia una vez mas. En el compresor estos esfuerzos se dan en la cara posterior del
rodete.

Daily y Nece propusieron la siguiente ecuacion [23]:

PRIU
Ahgs = far—p = (4.66)
m
Donde: N
p=tE (4.67)
2’—375, Regr < 3 X 10°
fap = N (4.68)
0’03222, Redf >3 X 105
Red’f
U>R
Reys = i 2 (4.69)
2
M.R. Galvas [24], de manera similar, propone:
_ P2 2.3
Ahgr = 0,01356 02D2u2 4.70)
mRe™
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Los resultados de ambos modelos, como se puede comprobar en la figura siguiente,
siguen distribuciones paralelas; sin embargo, las pérdidas caracterizadas por Galvas son
mayores.
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Fig. 4.16. Pérdidas por friccion en el disco.

Se ha elegido el segundo modelo debido a una mejor combinacién con el resto de
pérdidas.

4.3.8. Pérdidas por recirculacion

La recirculacién representa el trabajo adicional que se ha realizar sobre el fluido que
no tiene energia suficiente para soporta el gradiente de presiones adverso y se queda en
el propio rodete en lugar de salir hacia el difusor. Conforme la relaciéon de compresion
aumenta, para un mismo régimen, se observa una acusada reduccién del gasto mésico.
Esto es equivalente a decir que conforme aumenta la relaciéon de compresion la cantidad
de trabajo asociado aumenta, reduciéndose el gasto masico. Es decir, conforme aumenta
la relacién de compresion,el gradiente de presiones adverso es mayor por lo que hay mas
parte del flujo que recircula.

De la misma manera que las pérdidas por carga, la recirculaciéon depende de la difu-
sién en el rodete, una excesiva difusion llevaria a desprendimientos que se traducirian en
recirculacion.

Coppage [22] propone, contando con el factor de difusion presentado en las pérdidas
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de carga, la siguiente ecuacion:

Ah = 0,020 - tan (’—2r - az) Dy i @4.71)
Estas pérdidas son muy dependientes del dngulo de salida absoluto del flujo (7/2 es la
correccion necesaria debida al criterio de dngulos elegido), siendo muy pequefias con
alto flujo (@, grande) y convirtiéndose en las mas elevadas con flujo mésico reducido
(a, pequefio) debido a la inclusion de la tangente. Consiguiendo de esta manera que las
pérdidas sean importantes solo cuando el gradiente de presiones es grande.

A partir del modelo de Coppage, Oh [12] propuso la férmula siguiente buscando un
aumento mas rapido de las pérdidas cuando el gasto se reducia a cierto valor:

Ah =8 -107 sinh (3,503) D} U; (4.72)
Rodgers [17] y Jansen [19] proponen respectivamente:
2
Ah = 0,032(2) 2 (4.73)
Cl,m
Ah = 0,02 y/tan(e2) D3 (4.74)

Del modelo de Rodgers resultan pérdidas demasiado elevadas, y ademds no sigue el
razonamiento fisico expuesto. Por ello no se ha incluido en la gréafica siguiente.
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Fig. 4.17. Pérdidas por recirculacion.

En comparacién con los resultados obtenidos por Oh, que se muestran en la figura
4.18, el aumento acelerado en las pérdidas por recirculacién debido al gradiente de pre-
siones lo recoge mejor el modelo de Coppage. Por ello, siguiendo el desarrollo de Oh, se
utiliza el modelo de Coppage.
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Fig. 4.18. Pérdidas por recirculacién, por Oh [12]

4.3.9. Pérdidas por fugas

Existen fugas por las distintas juntas que envuelven el rodete, incluso con los sellos de
laberinto tipicos, cierta parte del gasto escapa por los mismos. La figura siguiente muestra
esquemdticamente en que consisten estos y los parametros geométricos que los definen.

L ,
d = ll/—LAND I%

Fig. 4.19. Sello de laberinto. [14] y [4]

Aungier [14] propone una férmula en la que las pérdidas se calculan a partir de la
relacion de gasto masico que escapa por el sello. Para esto es clave obtener la diferencia

49



de presion a ambos lados del sello. La ecuacidn, recogida por Oh [12], es:

Ahy = et "t 2”;11 42 (4.75)

Donde:
uq = 0,816 (2AP /ps)

m {I’zCuz - (rlcul)m}

APcl =

ZrLn
roRith (4.76)
2
B = ]’ll + /’l2
2

el = P22 Lyug

Como no se han implementado més modelos, como en las pérdidas por mezcla a la salida,
los resultados se exponen con el resto de pérdidas.

4.3.10. Comparacion de pérdidas

En el cédigo se usan los modelos 6ptimos, pero se puede elegir qué modelo usar y
observar la evolucién de cada uno.

Siguiendo el criterio de Oh [12], se dividen las pérdidas en internas y pardsitas. La
tabla siguiente recoge los modelos implementados.

Pérdida ‘ Tipo ‘ Modelo
Deslizamiento - Qiu
Incidencia Interna Watson y Janota
Fricciéon Aerodi- | Interna Jansen
namica

Flujo Intersticial | Interna Bashkarone
Carga Interna Coppage
Mezcla Interna Aungier
Friccién Disco Parasita Galvas
Recirculacion Parasita Coppage
Fugas Parésita Aungier

TABLA 4.3. CLASIFICACION DE PERDIDAS

En el trabajo de P. Harley y S. Spence [25] se estudia la influencia de cada una de las
pérdidas caracterizadas por Oh como una fraccion del salto de entalpia tedrico. El factor
de deslizamiento lo calculan mediante la férmula de Qiu en vez de la de Wiesner que usa
Oh. Las figuras siguientes muestran la evolucion de las pérdidas internas y pardsitas para
dos regimenes distintos.
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ah/dh,, [ -]

—&— Incidence->38%
—&— Skin Friction->38%
Mixing -> 38%

—©—-Incidence->88%
#--Skin Friction -> 88%
Mixing -> 88%

JmF

- Blade Loading ->38%
—— Clearance->38%
—+— VL Diffuser ->38%
—£+--Blade Loading -> 88%
—%--Clearance->88%
—=--VLDiffuser ->88%
—+

Fig. 4.20. Pérdidas internas para dos regimenes (38 % y 88 % so-

bre el maximo). [25]

0040

0035

0030

0025

#- Disk Friction -> 38%
—®-Recirculation ->38%
Leakage-> 38%
& Disk Friction -> 88%
-&- Recirculation ->88% | |
Leakage-> 88%

0020

Bh/ah,,[-]

0015

0010

0005

0000

06

Fig. 4.21. Pérdidas pardasitas para dos regimenes (38 % y 88 % so-

bre el maximo). [25]

Se presentan los resultados obtenidos con el cédigo programado de manera que se
puedan comparar y validar los resultados. En el modelo actual el deslizamiento se modela
como una pérdida mas y no se han caracterizado las pérdidas en el difusor. Se presentan 4

gréficas, dividendo las pérdidas en internas y pardsitas y estudiandolas en dos régimenes,
110000 y 170000 rpm.
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— 110000 Incidencia =====110000 Carga
= = =110000 Friccion ==M==110000 Intersticio
= 110000 Mezcla  *ro= 110000 Deslizamiento

025

01

Fig. 4.22. Pérdidas internas, 110000 rpm.

011

e {10000 Disco
0.09F — 110000 Recirculacion
1llllllllll] ]0000 Fugas

002

Fig. 4.23. Pérdidas pardsitas, 11000 rpm.
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012

— 170000 Incidencia === 170000 Carga
= = = 170000 Friccion === 170000 Intersticio
—f 170000 Mezcla  srvsssseen 170000 Deslizamiento

01

Ah
Ahi
g

0.04

0.65

Fig. 4.24. Pérdidas internas, 170000 rpm.

008

----- 170000 Disco
— {70000 Recirculacion
[ P 170000 Fugas

0.06

——

0oz

001

0.2 0.25 0.3 0.35 0.4 0.45 0.5 0.55 0.6 0.65

Fig. 4.25. Pérdidas parésitas, 170000 rpm.

Los resultados obtenidos presentan distribuciones muy similares a los de P. Harley y S.
Spence. Mas importante aun es que las proporciones entre pérdidas a un mismo régimen,
y para una pérdida entre régimen son semejantes.

Por ejemplo, las pérdidas de friccién y mezcla a un régimen medio-bajo crecen con
el coeficiente de flujo (que es similar al gasto mésico) alcanzando una relevancia notoria
hacia los valores més elevados de este. A alto régimen, muestran una evolucion andloga,
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pero no son tan influyentes. Otro buen ejemplo es la incidencia o las fugas; esta dltima
pérdida es la responsable de que el modelo detecte gastos negativos en los resultados a
elevadas relaciones de compresion (anulando asi el resultado). En la gréfica pese a que se
observa el aumento exponencial inversamente proporcional al coeficiente de flujo, parece
no tan grande comparado con las otras dos pérdidas pardsitas; pero no se corresponde con
la realidad. La evolucién es muy similar a la mostrada por P. Harley.

Sin embargo, existen también diferencias entre ambos resultados. Las pérdidas inter-
nas por flujo intersticial muestran una distribucién uniforme para un mismo régimen; a
diferencia de la evolucion en el trabajo de P. Harley. Pero el modelo de pérdidas por flujo
intersticial no es el mismo que el que implementa el mencionado trabajo, siendo esta la
razon parcial de ciertas discrepancias.

El c6digo permite representar estas mismas gréficas en funcién de el ratio de presiones
o el gasto mésico, asi como comparar las pérdidas internas con las pardsitas a cualquier
régimen o representar la pérdida como una pérdida de presion. Se incluye también los
resultados de las pérdidas totales para cada régimen:

——— 190000 Total
——— 110000 Total
0.55 F ——— 130000 Total
—— 150000 Total

170000 Total

AR
AR?

0.25
0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 0.8

Fig. 4.26. Pérdidas totales

Se han conseguido subsanar la serie de errores del cédigo base y referenciar, y asi
validar relativamente, los resultados obtenidos. Ademas, como se muestra mas adelante,
el mapa de compresor obtenido se valida con los resultados experimentales previos.
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5. CHOQUEO

El choqueo es un fenémeno que aparece cuando se alcanza el gasto mdsico maximo
que el compresor admite. Este gasto masico vendra limitado por la zona del compresor
donde la combinacion de area de paso, densidad y velocidad sea maxima. Coincide con
el momento en el que el flujo alcanza velocidades sénicas en la zona mencionada.

En realidad, el choqueo aparecera con gastos inferiores a los calculados teéricamente
con el drea de paso debido a la no uniformidad del flujo y el bloqueo debido a las capas
limite. Para llevar a cabo una estimacion precisa del drea de garganta y de la evolucion
de las capas limite, que es fundamental para la caracterizacion del choqueo, es necesario
un modelo preciso de la geometria del compresor. Modelo con el que no se cuenta en el
trabajo presente y que implicaria una cantidad de trabajo no coherente con el objetivo de
modelado sencillo y rapido. A lo largo del capitulo se explica como se ha estimado el
area de garganta. En cuanto a las capas limite, la introduccion realizada en el apartado de
conceptos basicos sirve como base para la coherencia de los resultados con los fendmenos
fisicos involucrados.

En comparacién con el bombeo, el choqueo a penas se ha estudiado, los mapas de
compresor que incluyen una correcta caracterizacién de puntos de funcionamiento con
relaciones de compresion que se acerquen a la unidad son contadas excepciones; y una
rareza aquellos por debajo de la misma. Esto es debido a que la zona de baja relacién de
compresion y alto gasto mdsico es muy ineficiente y durante la operacién no es comun
entrar en la misma. Su estudio y modelos presentados en los libros citados es igualmente
pobre, incluso algunos ni lo tratan.

En conductos que giran como el rodete, alcanzar esta condicién no significa nece-
sariamente que no pueda incrementarse el flujo mésico pues la velocidad de giro puede
aumentar. Esto deriva en la necesidad de analizar separadamente la entrada, el rodete y el
difusor, que son las tres zonas donde el choqueo puede darse.

Todo indica pues que mas alld de motivos académicos, el choqueo no interesa a los
fabricantes de compresores. La realidad es que el estudio de esta zona es complejo, espe-
cialmente en relaciones de compresion por debajo de la unidad pues no basta con abrir las
vdlvulas de restriccion a la salida del compresor en un banco de ensayo si no que es nece-
sario crear una relacion de presion negativa. Y, lo que es ain mds relevante, en motores de
automoviles (que incorporan compresores como el estudiado) existen situaciones donde
el motor puede forzar al compresor a entrar en esta zona de operacion. Son esencialmente
tres:

= Cuando el motor en frio exige empuje estacionario. La turbina no es capaz de ex-
traer potencia de los gases frios de salida, por tanto el motor absorbe el flujo, ace-
lerandose el flujo en el compresor como si fuera una tobera.
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= El uso del freno motor durante largos periodos, especialmente en bajadas. La expli-
cacion es similar a la del punto anterior.

= En sistemas de compresion de dos o mds etapas, si existe algtiin desajuste entre ellas.

Uno de los principales problemas de que el compresor funcione en esta zona es la
posibilidad de que el gradiente de presién permita o fuerce una direccion negativa del
flujo de lubricante, entrando este en el compresor y pasando a continuacién al motor.

En la entrada del rodete, el choqueo puede aparecer si se alcanzan velocidades sonicas
en la garganta, situacién que puede ocurrir con incidencias muy negativas (gran gasto) o
con elevadas incidencias, dlabes de gran espesor y un drea de garganta pequefio. En ambos
casos se produce una aceleracion desde velocidades subsdnicas hasta Mach unidad en la
garganta, por lo que hay pocas pérdidas mds alld de las de incidencia. El segundo tiene
relacion a su vez con el fendmeno de bombeo, por lo que se estudia esencialmente la
situacion de elevado gasto.

Estudios como el de O. Leufvén y L. Eriksson proponen un método para elaborar
mapas de compresor que caractericen enteramente el funcionamiento del mismo mediante
regresiones a partir de datos empiricos [6]. Sin embargo, pese a los buenos resultados
alcanzados, el objetivo de este trabajo pasa por incluir el modelado fisico del problema. Es
por ello que se ha descartado cualquier caracterizacion mediante regresiones polindmicas
basadas en datos empiricos.

Otros sistemas de control (E.C.U.) simplemente extrapolan las lineas de funciona-
miento en las zonas de baja relacién de compresion. Es importante diferenciar entre re-
voluciones reducidas y elevadas; en las primeras la linea de funcionamiento permanece
relativamente plana hasta el choqueo, mientras que a altas velocidades existe una asintota
con una gran pendiente negativa. En el segundo caso, pequefias variaciones del gasto méa-
sico implican grandes cambios de la relacion de compresidn, por tanto, el gasto masico
ya no es un buen parametro de entrada, el funcionamiento del compresor es distinto y el
planteamiento del problema ha de cambiar. Muchos sistemas de control emplean una sim-
ple regresion lineal. La extrapolacion omite la base fisica del problema y puede conducir
a grandes errores en la potencia necesaria y gasto masico calculados.

M. V. Casey y M. Schegel [26] proponen un método unidimensional que cuenta con la
fisica del problema, es capaz de estimar correctamente la linea de funcionamiento fuera
y en la zona de choqueo y que no requiere de una definicién precisa de la geometria del
compresor. Muestra de la falta de estudios del choqueo es que un método asi no se habia
propuesto hasta el citado, en 2009.

Estos proponen usar el coeficiente de flujo a la salida, pues el flujo volumétrico
([m?/s]) de salida no para de aumentar, asi se puede realizar mejor una extrapolacion.
Pero esto de momento no cuenta con la fisica del problema. Ademas, a partir del punto
de choqueo, el coeficiente de flujo se define completamente por el ratio de densidades; a
partir del cual despejan la eficiencia. Introducen también una forma interesante de calcu-
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lar el drea de garganta: a partir del dltimo resultado obtenido para cada régimen donde se
presenta choqueo (donde el gasto mésico es maximo), se despeja el drea. Con todo ello
consiguen una mejor extrapolacion del mapa en puntos no estudiados experimentalmente.

Pese a ser una extrapolacion “con sentido fisico”, se basa de igual manera en datos
empiricos que extrapola y hace uso de herramientas matemadticas como la férmula de
Black-Scholes, siendo estos los motivos de la no implementacién del método.

5.1. Caracterizacion

El cédigo base incluye una muy preliminar caracterizacién del choqueo. Debido a la
deceleracion en la velocidad relativa y la aceleracion en la absoluta a través del compresor
se estudia solo el Mach absoluto a la salida.

La velocidad del sonido, y por tanto el Mach, se calcula:

a = \yRT (5.1
M, =2 (5.2)
a

De manera andloga se analiza en el presente trabajo el nimero de Mach absoluto y
relativo (que es el determinante dentro del rodete) en entrada y salida. Completando ain
mas el modelo, y contando con el estudio preliminar de la entrada en el capitulo anterior,
la entrada se divide en tres puntos a estudiar: el encastre, el radio medio y la punta. Las
diferencias en la velocidad relativa, como consecuencia de la ausencia de dlabes guia
y la propia velocidad circunferencial, entre encastre y punta son grandes. Los graficos
siguientes recogen la evolucion de los distintos Machs calculados.

Ademads, se puede definir el gasto por unidad de drea maximo en el conducto de ad-
misién y en la entrada y salida del rodete. De la definicion de rotalpia, asumiendo flujo
isentrépico y usando la ecuacion de continuidad, se deriva la siguiente ecuacién [2], que
es una reordenacion de los ecuacion del MFP.

i T 2 ) (y+D/2(y-1
= = — I+
(A)max pl’tal’r(Tl,t Y+ 1 ( 2CpT],t)]

v+ 1 ]

(y+1)/2(y=1)
) = P11

(5.3)

= P1,A1

Donde a,; es la velocidad del sonido utilizando condiciones totales. La misma férmula
reordenada se puede expresar [26]:

y+1/2(y-1)

Ly
A 1 |2+ 0= D(DumiD:) 02|
D} My y+1

(5.4)

¢tl,méx =
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El inconveniente de las férmulas anteriores es que se necesita el drea de garganta.
Area del que no se tiene ni la localizacion ni el valor exacto como se explic al comienzo
del capitulo.

En una primera aproximacion se asume que la garganta, perpendicular a la direccion
del flujo, se encuentra en la entrada la propia entrada del rodete. La figura siguiente el
drea sombreada ayuda a la comprension del concepto:

Fig. 5.1. Area de garganta. [4]

Teniendo en cuenta en el primer tramo del rodete, como se observa en las imagen es-
quematica del compresor adjuntada en el capitulo de introduccion, el radio apenas cambia,
el area de garganta se calcula:

Ap=Arsinfyp — ty - (Risip — Rijun) - Z (5.5)

El 4rea de garganta depende por tanto del angulo del metal en la entrada (8, ;) y del
espesor de los propios dlabes. Un incremento del primero aumenta el drea de garganta al
tiempo que aumenta la incidencia; por lo que si no aumenta la velocidad meridional el
limite antes de bombeo es menor. Reducir el espesor de los dlabes aumenta también el
area de garganta, pero estructuralmente no se puede reducir infinitamente. Una solucién
de compromiso es el curvado de los dlabes pues sin alterar la incidencia, aumenta el drea
de garganta. Sin embargo, no siempre desemboca en un aumento del gasto pues al girar
desde la entrada hasta la garganta el perfil de velocidades es menos uniforme y el caudal
madsico siempre menor que el teérico a Mach unidad como se esquematiza en la figura
siguiente:
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pW

() (b)

Fig. 5.2. Area de garganta. [4]

Por ello el curvado puede llegar a ser contraproducente, y no se tiene en cuenta el
aumento del drea de garganta en el codigo.

En la figura anterior se aprecia también como el Mach es superior en el lado de suc-
cién. Esta no-uniformidad es responsable también del aumento de la severidad de las
ondas de choque (respecto a valores promediados) y el aumento del bloqueo por la capa
limite. Estas aparecerdn antes de la tedrica velocidad sonica con flujo uniforme.

De igual manera, en la entrada al difusor el flujo serd méximo con velocidad sonica,
se deduce:

. o) (y+1)/2(y-1)
m ) (5.6)

A_2 = P22 (m

Resumiendo, se analizan las velocidades a entrada y salida; y el gasto masico maximo
en un area de garganta estimado y en la salida. El andlisis del gasto masico no muestra
ningun punto donde se haya alcanzado velocidad sénica, siempre existe la posibilidad de
aumentar algo mas el gasto. En la figura siguiente se presentan los resultados:
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Fig. 5.3. Coeficientes de bloqueo.

Se comprueba asi como el bloqueo en la entrada y en la garganta de la entrada siguen
una distribucién similar, con resultados de menor a mayor respectivamente. Pero todos
ellos lejos del choqueo. El coeficiente a la entrada al difusor si resulta en valores cercanos
a la unidad, especialmente con altos regimenes; pero nunca lo supera.

El propio esquema de célculo, donde el flujo mésico se deduce de las velocidades
calculadas en funcién de la ecuacién de Euler, el coeficiente politrépico y el propio drea
de salida hace que si se reduce el area de salida dentro del cdlculo de la iteracién (hipo-
téticamente) el gasto se reduzca. Se necesita de un modelado efectivo del drea de salida
efectivo, tras el cdlculo de zonas de recirculacion y estela, como se menciona en el apar-
tado del factor de deslizamiento [8], que aplique tinicamente al cdlculo del bloqueo. Una
férmula, que permitiera el cdlculo del drea de paso geométrica a lo largo del plano meri-
dional también seria 6ptima.

También se analiza el nimero de Mach de las velocidades en la entrada y salida del
rodete. Se adjuntan, en orden, los Mach relativos a la entrada, los absolutos (colapsan
las tres posiciones en un mismo resultado) y el nimero de Mach a la salida absoluto y
relativo.
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Fig. 5.4. Mach relativo a la entrada.
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Fig. 5.5. Mach absoluto a la entrada.
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Fig. 5.6. Mach a la salida.

La velocidad absoluta a la salida resulta en velocidades superiores a las del sonido
para el régimen superior. Esta caracterizacion, que ya se incluia en el cédigo base, resulta
por tanto insuficiente.

El Mach relativo en la salida del rodete supera la velocidad del sonido ampliamen-
te. Esto ocurre debido a la componente meridional es grande (pues hay mucho gasto), y
el trabajo vertido sobre el flujo es pequefio; es decir, la componente circunferencial de
la velocidad absoluta es pequefia. Resulta consecuentemente una velocidad relativa to-
tal grande, mayor cuanto mayor sea el gasto masico y las velocidad periférica (u,). Son
los tres regimenes superiores los que presentan velocidades relativas superiores a la del
sonido.

Esto supone que en el ultimo tramo del rodete aparecen ondas de choque, el punto
exacto de aparicion de la onda no es posible calcularlo pero no serd justo en la propia
salida sino algo antes. El desprendimiento de las capas limite con el consiguiente bloqueo
y choqueo producto del aumento repentino de la presion que acarrean las ondas de choque
es muy probable. Si no ocurriera esto, si aumentaria bastante el espesor de la capa limite
que aumenta asi el bloqueo acelerando ain més el flujo.

La explicacion anterior muestra la gran incertidumbre, en términos de caracterizacién
fisica del modelo, que lleva consigo el c6édigo unidimensional. Ni se define la posicion
de la onda de choque, que con casi total seguridad tendrd lugar en la cara de succién
(figura 5.2), ni el bloqueo a causa de los desprendimientos causados. Igualmente, la no-
uniformidad del flujo hard que existan puntos donde se alcance la velocidad sénica antes
del punto detectado asumiendo uniformidad, que es una propiedad inherente de la unidi-
mensionalidad. En este punto del trabajo es preciso aclarar que: con un c6digo unidimen-
sional, sin informacién del desarrollo de las capas limite, de la extension de estela a la
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salida, de la circulacién o de la propia garganta del compresor el estudio del choqueo es
dificil.

Se incorpora al cédigo la condicién de que si alguna de las velocidades, o los coefi-
cientes de bloqueo, supera la unidad el gasto es maximo y a partir de ahi se producira
una reduccién aguda de la relacion de compresion, si bien el flujo volumétrico seguird
aumentando. El mapa del compresor, que se analiza en el capitulo de resultados, incor-
porando esta condicién queda (las lineas discontinuas indican el resultado con evolucién

. L, .
isentropica):
26
Cadigo Empirico

~. —3— 90000 90000

241 "~ =3 110000 == 110000

~. |——130000 130000

= —— 150000 150000

170000 ——— 170000

002 003 004 005 006 007 008 009 01 0.11

it /el
m, [kgf 8]

Fig. 5.7. Mapa del compresor.

El mapa calculado predice con precision el choqueo en el régimen més elevado (asu-
miendo que la dltima posicidon medida corresponde con el choqueo), al tiempo que no
estima que aparezca bloqueo para los dos regimenes menores. Sin embargo, falla en la
prediccion exacta para el resto de regimenes centrales. Esto no solo se debe a la predic-
cion del bloqueo en si, sino al modelo en su conjunto.

Dentro de los trabajos consultados citados, es interesante la propuesta de medir el
area de garganta a partir de los propios datos empiricos [26]. Asumiendo que el punto de
mayor gasto en cada régimen corresponde con el choqueo, se puede despejar el drea de
garganta en la entrada con la férmula 5.3:
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Régimen Area [cm?] ‘
90000 2,161
110000 2,646
130000 3,170
150000 3.674
170000 4.097

TABLA 5.1. AREA DE GARGANTA EN LA ENTRADA

El 4rea de entrada al rodete es de 6,600 [cm?] y el de la garganta estimado de 5,054 [cm?].
Ambos superiores al tedrico drea de garganta de choqueo despejado. Resultados coheren-
tes con los coeficientes de bloqueo calculados a la entrada, todos lejos de la unidad que
supondria flujo sénico. Ademads, el drea de garganta deberia ser constante entre los distin-
tos regimenes, al menos entre aquellos en los que se considera aparecen Mach superior a
1. La suposicion de que el dato empiricos con mayor gasto representa el choqueo puede
ser la razén de esta divergencia.

Por otro lado, este célculo parte de la suposiciéon de que el drea donde se produce el
choqueo es en la garganta proxima a la entrada. Se puede calcular siguiendo el método
anterior suponiendo que el choqueo se produce a la salida con la férmula 5.6. Sin embar-
go, en la salida las condiciones totales dependen del modelo implementado, por lo que
la comparacién con los resultados del c6digo no se puede considerar concluyente. Se in-
cluye pues la comparacion con los coeficientes de bloqueo hallados y con los areas de
garganta en la entrada.

Régimen ‘ Area [cm?] ‘
90000 1,38 — 1,55
110000 1,57 - 1,96
130000 1,74 — 2,42
150000 1,84 —2,92
170000 1,86 — 3,33

TABLA 5.2. AREA DE GARGANTA EN LA ENTRADA

El 4rea de salida es de 3,869 [cm?] por tanto, no existe bloqueo en ninguna de las
revoluciones estudiadas. El punto que mds cerca estd del bloqueo es con alto régimen y
mucho gasto, de idéntica forma a los calculos presentados anteriormente.

Se pueden encontrar trabajos sobre la influencia de las ondas de choque y los vortices
intersticiales con el rango de operacion, los esfuerzos que estos causan sobre el compresor
o la evolucioén de las ondas de choque en funcién de numerosos pardmetros [27]. Pero to-
dos ellos trabajan con CFD y caracterizaciones experimentales de las mismas, sin aportar
desarrollos unidimensionales del fendmeno. Ademas, la mayoria de los mismos versan
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sobre compresores transonicos, que no es el caso del compresor estudiado; y asumen que
el choqueo ocurre en el drea de garganta cerca de la entrada, asuncién que no parece
correcta en el compresor estudiado.
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6. RESULTADOS

La figura siguiente muestra el mapa de rotor obtenido finalmente, donde también apa-
recen los valores experimentales ensayados.
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Fig. 6.1. Mapa de compresor final

En las mismas condiciones, y el mismo nimero de iteraciones (sin incluir el tiempo
de representacion grafica del mapa), el c6digo base tardaba en realizar el calculo 5.70
segundos mientras que el nuevo codigo tarda 5.25 segundos. Los tiempos han resultado
de la media de 5 cdlculos, y la herramienta Run and Time de MatLab penaliza, por lo
que ejecutando el calculo sin la misma es esperable que ambos codigos obtengan valor.
Supone asi una mejora de 8 %, que aunque a priori parece pequefia, el nuevo cédigo
implementa muchas funciones mas, por lo que en realidad la mejora es bastante sustancial.
En el actual cédigo, usando la funcionalidad 7ic-Toc el tiempo es de unos 4.5 segundos.

Ademads, si en el mapa del compresor no se necesita conocer las lineas de isorrendi-
miento, el tiempo de célculo se reduce notablemente pasando a ser de solo 0.85 segundos
y 0.25 sin la herramienta Run and Time, evaluandolo con Tic-Toc. Todas las medidas estan
sujetas al ordenador con el que se realicen.

Siendo un método unidimensional cuyas limitaciones se han tratado a lo largo del
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trabajo los resultados finales son satisfactorios. Es una herramienta util para los propé-
sitos que se fijo como objetivos: célculos rapidos preliminares o sistemas de control con
limitada potencia computacional a partir de una caracterizacion geométrica sencilla.

Asimismo, se ha dotado al cédigo de numerosas gréficas con las que se puede consul-
tar numerosos parametros de funcionamiento asi como la evaluacién pormenorizada de
cada coeficiente de pérdidas y su comparacion con el resto. Siendo muy util esto de cara
a posibles mejoras futuras facilitando la deteccion de las zonas donde se podria mejorar
el calculo.

6.1. Interpretacion

El modelo se ajusta con relativa precision en la mayor parte del mapa. En general, pre-
dice mejor el funcionamiento con los regimenes més elevados, especialmente con grandes
gastos. No obstante, a bajas revoluciones y gasto medio-elevado, el modelo sobrestima el
rendimiento del compresor calculando (para una relacién de compresién concreta) un
gasto mayor que el empirico.

La caracterizacion del choqueo es aceptable para regimenes elevados, el régimen su-
perior obtiene un resultado casi perfecto. Conforme se reduce la velocidad, las diferencias
van aumentado. Comparando con la caracterizacion de esta zona en el trabajo de Jorge
Saavedra se puede observar una notable mejoria.

La caracterizacion del bombeo es dispar, pero en todos los regimenes el ultimo punto
de operacion, el de menor gasto, estd sobrestimado. Esta zona podria calcularse mejor
con la inclusién de més medidas experimentales que permitieran incorporar un modelo de
bombeo, el cual es un fendmeno transitorio que presenta un bucle de operacién mas que
un corte abrupto del funcionamiento del mismo.

Comparando el mapa con el obtenido con el cédigo base recibido, que corresponde
con la figura 3.2 (y no con la 3.1), la precision es bastante similar, caracterizando mejor
el anterior c6digo (con errores muy importantes) las bajas revoluciones que el presen-
te. Por otro lado, la mejora respecto al mapa resultado tras la correccion del factor de
deslizamiento (figura 3.3) es muy notable.

En cuanto a la interpretacion del funcionamiento del compresor, englobando también
el capitulo anterior, la tabla 4.2 se puede completar sirviendo asi de ayuda:
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’ Parametro Rango Valor 6ptimo BW5438
Ryip/R> 0,5y0,8 0,6 20,65 0,6957
by/R, 0,05a0,15 — 0,1270
Ripub/ Rusip 0,3y0,7 — 0,3125
B ip > 20° 30°y 40° 50°
@ 10°y 25° — 18,5 — 84,5°
M, 4ip <1 — 0,45 -0,92
wa /Wi — — 0,7-2,3
CoulCom 2a3 — 0,1 —3,2

TABLA 6.1. VALORES GEOMETRICOS RODETE

Como ya se mencioné en el capitulo anterior, las relaciones entre los radios y entre
la altura del canal de salida y el radio de salida favorecen una difusion demasiado rapida,
que puede conllevar desprendimientos. A su vez, la relacidn entre el encastre y la punta
en la entrada es demasiado pequeia, favoreciendo el bloqueo en el encastre por la propia
presencia de los dlabes.

De los nuevos valores incorporados, como el dngulo de salida absoluto o las relacio-
nes de velocidad a la salida, los rangos tan amplios en comparacion con los estimados
“normales” engafian. Los valores limite corresponden con puntos cerca del bombeo y con
puntos que ya sobrepasan el punto detectado de choqueo. En general si estdn dentro, o
cerca, de los rangos comunes.

Los valores limite del angulo de salida absoluto, que se relacionan directamente con
el ratio de velocidades absolutas a la salida, junto con el ratio de velocidades relativas
indican que la posibilidad de que se produzcan grandes desprendimientos a bajos gastos
es reducida, pues el ratio minimo es 0,7; si bien el ratio introduciendo la velocidad relativa
en la punta a la entrada llega a valores minimos de 0,5. Por ello, como ya se ha apuntado
con anterioridad, los desprendimientos de capas limite se producirdn cerca de la carcasa
(concretamente en la cara de succion). La figura siguiente recoge ambas evoluciones:
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Fig. 6.2. Ratio de velocidades relativas.

En cuanto al choqueo, los dngulos y la relacion de velocidades relativas (w,/wy), lle-
gando esta relacion a mds del doble (debido a la gran componente meridional, el ratio
¢2.u/C2.m 10 evidencia), presentan valores muy lejos del rango tipico. Como ya se explico
en el capitulo anterior, la presencia de ondas de choque dentro del compresor es segura.
En el cédigo detectadas a la salida, pero en la realidad antes de esta.

Por dltimo, el ratio de radios a la entrada (de encastre entre punta) indica un posi-
ble bloqueo elevado en el encastre. Unido a las altas velocidades cerca del choqueo, la
afectacion de este al perfil de velocidades en la entrada seria un punto a tener en cuenta.
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7. CONCLUSIONES

De los objetivos fijados al comienzo del trabajo se concluye lo siguiente:

= El c6digo unidimensional base se ha mejorado en varios aspectos. Se han corregido
los errores, algunos como el del factor de deslizamiento de gran importancia, se
ha mejorado el cddigo desde el punto de vista de la programacién, se han incluido
nuevos modelos de pérdidas, el cédigo permite una mejor interpretacion de resul-
tados mediante numerosas graficas que permite dibujar y se han incluido nuevos
parametros.

= Tras haber explorado los trabajos mas recientes disponibles buscando un modelado
del fendmeno del choqueo, dentro de las limitaciones de un c6digo unidimensional,
se ha caracterizado el choqueo con cierto éxito.

= De la solucién de compromiso entre la precision y el tiempo de célculo, a la vez
que se ha intentado mantener el sentido fisico de los célculos, se ha logrado reducir
el tiempo de cdlculo incorporando mds funciones y variables de salida.

= El modelo propuesto se ha validado con los datos empiricos del compresor ensaya-
do por Jorge Saavedra, obteniéndose un acople aceptable. Para validar los modelos
de pérdidas elegidos se han comparado con otros trabajos citados a lo largo del
desarrollo de este.

No obstante no se ha podido desarrollar el trabajo como se plante6 en un principio.
Los fallos en los coeficientes de pérdidas, las medidas del compresor y esencialmente
el problema con el factor de deslizamiento han hecho que la mayor parte del tiempo
empleado haya sido en la busqueda de referencias para implementar factores de pérdidas y
validarlos con otros resultados. No se ha podido dedicar el tiempo que se habia proyectado
a estudiar el choqueo.

Aun con eso, la inexistencia actual de modelos sencillos que cumplan con los objetivos
de celeridad, datos geométricos no complejos y sentido fisico no hubiera permitido un
desarrollo mucho més profundo de la caracterizacion tal y como se ha realizado.

El modelar con mayor precision el fendmeno del choqueo necesita: una mucho mejor
caracterizacion geométrica y un estudio experimental o mediante CFD especifico de la
zona a estudiar. La incorporacion dentro del modelo, manteniendo el objetivo inicial de
mejorar un programa unidimensional, hubiera sido mediante algin coeficiente especial-
mente derivado del estudio con CFD o experimentalmente. Un ejemplo de un proyecto
similar a esto es el trabajo, citado en los capitulos previos, es el de C. Stuart y otros [8].
Es preciso destacar que el tiempo necesario y esfuerzo para esto excede el objetivo del
presente trabajo.
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Mediante CFD también podria comprobarse si las explicaciones conceptuales realiza-
das a lo largo del trabajo, con objeto de comprender fisicamente el proceso, son correctas.

Por tltimo, el nuevo modelo de factor de deslizamiento cambia el planteamiento an-
terior y entrega resultados coherentes a diferencia del anterior. La validacion del mismo
con resultados de otros trabajos ha sido un éxito y un punto de inflexién en el desarrollo
del trabajo final de master.
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8. FUTUROS TRABAJOS

Como ya se ha detallado en el capitulo de conclusiones una futura mejora de la ca-
racterizacion del choqueo pasaria obligatoriamente por una mejor caracterizaciéon geomé-
trica, detallando el area de garganta y su localizacion. También por el estudio mediante
dindmica de fluidos computacional de la zona de choqueo. Si fuera posible estimar el drea
ocupada por la corriente principal, la estela, la recirculacidn, la evolucién de la difusiéon y
el punto de separacion, y relacionar esto con los pardmetros geométricos y operativos del
compresor una mejora posible seria la de incorporar un modelo de dos zonas, como el que
se detalla por R. Van den Braembussche [4] . Este no perderia la unidimensionalidad del
modelo por lo que la velocidad de cdlculo seguiria siendo elevada al tiempo que podria
mejorar sustancialmente la caracterizacién del choqueo.

Antes de realizar un estudio en profundidad de la geometria del compresor, si seria
conveniente intentar medir los dngulos del compresor en encastre y punta a entrada y
salida mediante algiin método mejor que con el procesado de fotografias.

Mas alld de mejorar el calculo del choqueo, el c6digo base permite calcular la evolu-
cion en las prestaciones del compresor durante fendmenos transitorios. Seria interesante,
aprovechando el modelo de tuberias previamente programado, comprobar cémo responde
este a los cambios introducidos en el modelo de rotor y si sigue siendo vélido.

La caracterizacion del bombeo, con extensas referencias disponibles, podria ser otra
linea a seguir en la mejora del codigo. Por otra parte el modelado del bombeo requiere
de un mejor ensayo experimental, enfocdndose en esto. De la misma manera que para
el choqueo, la falta de puntos experimentales cerca de ambos fendmenos imposibilita la
validacién de una mejor caracterizacion.

El difusor no se ha estudiado en el presente trabajo, habiendo modelos de funciona-
miento unidimensionales disponibles. El trabajo de P. Harley, por ejemplo, con el que se
han validado los modelos de pérdidas, incorpora el difusor en los célculos.

También se podria introducir, como ya apunté Jorge Saavedra en el trabajo base, una
modelizacién de los fenémenos de transmision del calor, importantes especialmente con
flujos masicos reducidos.

Se podrian mejorar los coeficientes de pérdidas mediante el andlisis con CFD del fun-
cionamiento del compresor. Unido a la primera propuesta de continuacidn, el conocer con
precision el flujo intersticial, la recirculacion o el desarrollo de las capas limite serviria
para validar definitivamente los las ecuaciones de pérdidas o introducir correcciones y
nuevos modelos.

Finalmente, seria muy interesante estudiar el funcionamiento del turbogrupo en su
conjunto y no tunicamente del compresor. Para ello, el cambio de ratio de presiones a

72



saltos de entalpia de las distintas pérdidas ya se incluye en el cddigo presente. Atn asi,
esto requeriria de un desarrollo importante de c6digo nuevo.
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9. PLIEGO DE CONDICIONES Y PRESUPUESTO

Se presenta a continuacion el pliego de condiciones y presupuesto necesario para la
realizacion total del proyecto. Se incluyen los recursos materiales y humanos.

9.1. Pliego de condiciones

Hardware

Las especificaciones del equipo utilizado, con una potencia de cdlculo y procesamien-
to adecuado, para la realizacion del trabajo ha sido:

» Modelo: MSI Modern 14 A10Rb

Procesador: Intel(R) Core(TM) i7-10510U

Memoria RAM : 16GB

Memoria: SSD de 512GB

Sistema Operativo: Windows 10

Software
Para llevar a cabo el trabajo final de master se han utilizado los siguientes programas:

= MatLab: Programacién del c6digo y representacion gréfica de resultados.
= Texmaker: Edicion de texto.

= AutoCAD: Procesado de fotografias.

9.1.1. Condiciones del puesto de trabajo

Las condiciones en las que se desarrolla el trabajo afectan al autor del mismo, no
unicamente durante la realizacién del trabajo sino a la salud en general. Es por tanto
importante prestar atencidn a los posibles riesgos intentando minimizarlos lo maximo
posible.

El Real Decreto 488/1997 del 14 de Abril, explicita las disposiciones minimas re-
queridas para la seguridad y la salud en el trabajo con equipos que incluyen pantallas de
visualizacidn, es el documento a partir del cual se fijan las condiciones laborales.

Los riesgos se dividen en
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= Seguridad: caidas, traslado de equipo, contactos eléctricos.
= Higiene industrial: condiciones iluminacidn, ruido o temperatura.

= Ergonomia: correcto ajuste del espacio de trabajo.
Las condiciones mas relevantes se resumen a continuacion:

= Mesa de trabajo: dimensiones suficientes, estabilidad y ajuste de acuerdo a impedir
movimientos excesivos de cuello y 0jos.

= Teclado: independiente del equipo, debe existir espacio suficiente para la colocacion
de brazos de tal manera que se llegue a cualquier tecla sin problemas.

= Asiento: Estable, permitiendo libertad de movimientos al trabajador. Debe ser re-
gulable permitiendo el ajuste en varios ejes. Si el usuario lo precisa, se incorpora
un reposapiés.

= Espacio: El puesto de trabajo debe contar con unas dimensiones suficientes y estar
acondicionado de modo que permita el movimiento del trabajador.

= [luminacién: Los niveles de iluminacién asi como su tono deberdn ser adecuados.
Ademads habran de guardar una relacién con el nivel de brillo de la pantalla 6ptimo.

= Reflejos y deslumbramientos: Las distintas fuentes de luz deberan evitar la focali-
zacion directa sobre el trabajados asi como las ventanas y otros objetos tales como
espejos se dispondran evitando reflejos incomodos.

= Ruido: El ruido de los equipos deberd ser tal que no altere la atencién ni cause
fatiga.

» Temperatura y humedad: se debe garantizar unas condiciones correctas en invierno
y verano. Se ha de considerar el aporte de extra de calor de los distintos equipos.

9.2. Presupuesto

Se dividen los distintos costes en lo referido a mano de obra y el equipo informéatico
necesario para la realizacion del trabajo. La unidad monetaria con la que se ha cuantifica-
do el coste es el euro. Finalmente se le aplica el IVA del 21 % al coste total.

Las tablas siguientes recogen los costes de personal asociados y el coste del software

empleado:
Categoria ‘ Tiempo [h] ‘ Coste [€/h] ‘ Total
Ingeniero técnico | 380 15 5700
Profesor Doctor 22 30 660

TABLA 9.1. COSTES DE PERSONAL
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Software

Licencia [€]

MatLab 800
Texmaker 0
AutoCAD 1900

TABLA 9.2. COSTES DE SOFTWARE

A estos costes se le suman los correspondientes al consumo eléctrico y al coste de
amortizacion. El primero se estima multiplicando el nimero total de horas por el consumo
de ordenador por le precio medio del kilovatio hora de 0.16 €/kWh. Por su parte, para
el coste de amortizacion, se fija el periodo de amortizacion del ordenador en 4 afios con
un valor residual del 40 % posterior, y un tiempo de elaboracion del trabajo de 2 meses y
medio. A ambos valores no se les aplica el IVA, pues ya estd recogido dentro del precio.

La tabla siguiente recoge el coste total final del proyecto.

Categoria ‘ Coste [€] ‘
Personal 6360

Software 2700

Subtotal 9060

IVA 1902,6
Electricidad 18,3

Amortizacion 30,2

TOTAL 11011,1

TABLA 9.3. COSTES TOTALES

El precio final del proyecto asciende a once mil once euros con 10 céntimos.
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