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RESUMEN

En la actualidad, los compresores centrifugos son parte fundamental de los
motores de combustidon interna alternativos sobrealimentados en consecuencia su
disefio y optimizacién son fundamentales para maximizar la capacidad operativa de
del sistema motor asi como también comprender cada uno de los fenémenos que
pueden afectar su correcto desempefio en dicho sistema. En los ultimos afios la gran
competencia industrial ha despertado un interés inusitado representado por los
estudios e investigaciones referentes al disefio, desempefio y limitaciones de la
maquina justificado por el incremento de alguna de las prestaciones del motor como
la merma del consumo de combustible, el aumento de potencia o el descenso de
emisiones contaminantes. Por medio de la experimentacion y la realizacion de
modelos mateméticos ademas de la experiencia que se va recogiendo de trabajos ya
realizados no solo en el campo de los compresores centrifugos sino también de la
experiencia adquirida en la industria de la aviacién con los axiales sobre todo en
términos de limitaciéon y fendmenos de inestabilidad son los caminos seguidos
orientados al desarrollo de los nuevos compresores empleados en la automocion. A lo
largo de los afos, en el Departamento de Maquinas y Motores Térmicos se ha ido
desarrollando un modelo de compresor que puede servir como diagnostico a la hora
de evaluar la utilidad y desempefio de un compresor centrifugo en un motor
sobrealimentado, el cual puede ser modelado en su integridad gracias al robusto
modelo de acciéon de ondas denominado WAM, que ha sido concebido integramente
en el propio departamento sin embargo un compresor posee limites de
funcionamiento que también deben ser tenidos en cuenta como el caso del fenémeno
de bombeo, el cual puede romper el compresor y cuyo origen puede depender de
varios factores. En el marco de esta tesis doctoral se han realizado varios estudios
experimentales que tienen que ver con la evaluacién del bombeo, su caracterizacion,
las variables que lo afectan y tal vez lo mas importante, la evaluacién de distintas
metodologias empleadas en la btisqueda rapida de su deteccion afin de evitar dafios
en el compresor. Sin embargo como se vera existen varios tipos de bombeo alguno de
los cuales pueden no ser daninos para el compresor o para el sistema en que se halle.
Se presenta un nuevo modelo de compresor, posible de colocar en el programa WAM
y con el cual se pueden modelar condiciones estables e inestables de trabajo tanto en el
motor como fuera de éste, de modo de apreciar cuando un compresor puede sufrir la
aparicion del fendmeno de bombeo. En esta tesis se presenta un analisis exhaustivo de
diferentes modelos que se pueden encontrar en la bibliografia asi como el estudio de
la dindmica, disefio y problemas de estabilidad del compresor. Sobre el tiltimo tema se
analiza la influencia que posee la geometria aguas arriba y aguas abajo del compresor
respecto de su estabilidad de trabajo y en que circunstancias puede o no ser mejorado
el limite impuesto por el fendmeno de bombeo. Por lo tanto en esta tesis se lleva a
cabo un estudio modelado y experimental del fenémeno de bombeo evaluado en el
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banco motor y en el banco de turbos en que se presentan finalmente resultados que
permiten mejorar las capacidades de funcionamiento del compresor en cualquier
sistema en que se halle funcionando.
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RESUM

En l'actualitat, els compressors centrifugs sén part fonamental dels motors de
combustié interna alternatius sobrealimentats en conseqliencia el seu disseny i
optimitzaci6 son fonamentals per a maximitzar la capacitat operativa dels
compressors en el sistema motor aixi com també comprendre cada un dels fenomens
que poden afectar el seu correcte exercici en el dit sistema. En els ultims anys la gran
competeéncia industrial ha despertat un interés inusitat representat pels estudis i
investigacions referents al disseny, exercici i limitacions de la maquina justificat per
lincrement d'alguna de les prestacions del motor com la minva del consum de
combustible, I'augment de potencia o el descens d'emissions contaminants. Per mitja
de I'experimentacio i la realitzacié de models matematics a més de l'experiéncia que es
va arreplegant de treballs ja realitzats no sols en el camp dels compressors centrifugs
sind també de l'experiencia adquirida en la industria de l'aviacié amb els axials
sobretot en termes de limitacié i fenomens d'inestabilitat sén els camins seguits
orientats al desenrotllament dels nous compressors empleats en I'automoci6. Al llarg
dels anys, en el Departament de Maquines i Motors Termics s'ha anat desenrotllant un
model de compressor que pot servir com diagnostique a I'hora d'avaluar la utilitat i
exercici d'un compressor centrifug en un motor sobrealimentat, el qual pot ser
modelatge en la seua integritat gracies al robust model d'accié d'ones denominat
WAM, que ha sigut concebut integrament en el propi departament no obstant aixo un
compressor posseix limites de funcionament que també han de ser tinguts en compte
com el cas del fenomen de bombament, el qual pot trencar el compressor i 'origen del
qual pot dependre de diversos factors. En el marc d'esta tesi doctoral s'han realitzat
diversos estudis experimentals que tenen a veure amb l'avaluacié del bombament, la
seua caracteritzacio, les variables que I'afecten i tal vegada el més important,
l'avaluacié de distintes metodologies emprades en la busca rapida de la seua deteccid
afi d'evitar danys en el compressor. No obstant aixd com es veura hi ha diversos tipus
de bombament algun dels quals poden no ser danyosos per al compressor o per al
sistema en que es trobe el compressor. A altres es presenta un nou model de
compressor, possible de collocar en el programa WAM i amb el qual es poden
modelar condicions estables i inestables de treball tant en el motor com fora d'este, de
mode d'apreciar quan un compressor pot patir I'aparicié del fenomen de bombament.
En esta tesi es presenta una analisi exhaustiva de diferents models que es poden
trobar en la bibliografia aixi com l'estudi de la dinamica, disseny i problemes
d'estabilitat del compressor. Sobre I'iltim tema s'analitza la influencia que posseix la
geometria aigiies dalt i aigiies baix del compressor respecte de la seua estabilitat de
treball i que circumstancies pot o no ser millorat el limit imposat pel fenomen de
bombament. Per tant en esta tesi es Du a terme un estudi modelatge i experimental del
fenomen de bombament avaluat en el banc motor i en el banc de turbos en que es



presenten finalment resultats que permeten millorar les capacitats de funcionament
del compressor en qualsevol sistema en que es trobe funcionant.
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Abstract

Nowadays, centrifugal compressors are a fundamental part of reciprocating internal
combustion engines. This implies that their design and optimization is essential to
maximise the operational capability of the compressors in engines, as well as
understanding all the phenomena that may affect their performance.

In recent years there has been many studies and research in the design, performance
and limitations of centrifugal compressors. This has raised the interest of the
automotive industry due the numerous benefits they can provide to engines such as
reduction in fuel consumption and pollutant emissions, as well as substantial increase
in power.

Not only through experimentation and implementation of mathematical models are
these new compressors been developed, but also through past experience of work
already done in centrifugal compressors, as well as with the knowledge acquired by
the aviation industry in axial compressors, especially in terms of limitations and
instability performance.

Over the years, the “Departamento de Maquinas y Motores Termicos” has developed
a compressor model that can be used as a diagnostic tool to asses the convenience and
performance of a centrifugal compressor in any supercharged engine. The engine can
be entirely modelled using a robust wave action model software, known was WAM,
developed in the same department. Unfortunately, the compressor has certain
operational limits which must be taken into account such as the phenomenon known
as surge, as its origin may depend on several factors and it can end up breaking the
Ccompressor.

As part of this thesis, there have been several experimental studies carried out that
deal with the evaluation and characterisation of surge, as well as the variables
affecting it and, more importantly, the evaluation of different methodologies used to
rapidly detect surge in order to avoid possible damage to the compressor. However,
as it will be explained later on, there are several types of surge, some of which may
not be harmful to the compressor or to the system.

In addition, throughout this dissertation a new compressor model has also been
generated with enhanced surge prediction. It allows for testing with steady and
unsteady work conditions, with or without a direct connection to an engine, as well as
including the possibility of combining it with WAM software.

Furthermore, this thesis also presents a comprehensive analysis of the different
models that can be found in literature, as well as the study of the compressor’s
dynamics, design and stability problems. Discussion of the effect of the geometry
upstream and downstream of the compressor with respect to its stability is also
included in order to determine in which situations the surge limit can be improved.
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Consequently, in this thesis a numerical and experimental study of the surge
phenomenon is carried out, evaluated in an engine and turbocharger test bed,
presenting results which will allow increasing the performance of a compressor when
installed in any system.
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Capitulo 1 Introduccioén a la tesis

1.1 Antecedentes

El turbocompresor fue inventado por el ingeniero suizo Alfred Biichi quien
tras trabajar con turbinas de vapor lo aplicé a motores de combustidn interna en 1905.
Una de las primeras aplicaciones de un turbocompresor le corresponde al ingeniero
de General Electric, Standford Moss, quien asocio el turbo a un motor de gasolina V12,
Liberty, para uso aeronautico en 1917. Este motor fue probado a 14.000 pies
demostrando que se eliminaban las pérdidas de potencia que experimentan los
motores de combustidn interna debido a la altitud [1.1]. En el grafico de la figura 1.1
extraida de [1.2] se relaciona para un mismo motor a plena potencia, el cociente entre
la potencia a diferentes niveles de vuelo y la potencia asociada al nivel del mar para el
motor con y sin sobrealimentador. Para distintos niveles de vuelo la linea que
representa el motor sobrealimentado se encuentra siempre por encima de la curva del
motor atmosférico.

—&— motor atmosférico

—&— motor sobrealimentado

0,75 4

0,5 1

0,25

potencia/potencia a nivel del mar

altitud [km]

Figura 1.1 Potencia de un motor con y sin turbocompresor.

Las turbomaquinas asociadas a motores de combustion interna alternativos
solventan las dificultades de éstos en las condiciones de vuelo a cierta altura donde la
densidad en oxigeno del aire es baja y por tanto el motor no trabaja con buen
rendimiento en condiciones de admisién atmosférica. Estudios llevados a cabo por
Lapuerta et al. [1.3][1.4] revelan las variables dentro de un motor que se ven afectadas
por el cambio de las condiciones atmosféricas debidas a la altura a la que se halle
cualquier motor de combustion interna alternativo.
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Capitulo 1 Introduccién a la tesis

A partir de esta fecha el uso de turbocompresores fue generalizado en todos
los motores de combustion interna alternativos de aviacidon ya que permitia
incrementar el techo de vuelo del avion al compensar la caida de presidon atmosférica
debida a la altitud de vuelo. Los motores sobrealimentados de aplicacién en el mundo
de la aviacion tenian la particularidad de que las condiciones de trabajo son mucho
mas estables, entiéndase por estable como estacionarias, ya que el régimen del motor
se mantiene constante en cada una de las diferentes fases del vuelo. Por ello tan sdlo
se tienen que optimizar las actuaciones del motor para régimen maximo en la fase de
despegue y en régimen 6ptimo en la fase de crucero. Con la aparicion y desarrollo de
los motores a reacciéon en la industria aerondutica que conseguian mejorar
sustancialmente la relacion peso/potencia respecto a los motores alternativos
anteriores. Por lo tanto el empleo de motores de combustién interna alternativos
sobrealimentados pasé a pequefias aeronaves donde el bajo coste y facil
mantenimiento priman sobre las actuaciones.

El ingeniero aleman Rudolf Diesel inventé el motor de combustiéon interna
autoencendido, denominado comtnmente como motor diesel, en 1892 pero debido a
las particularidades propias de este tipo de motor, altas relaciones de compresion y
temperaturas, y a la deficiencia de los materiales y procesos productivos de la época,
no es hasta los afios 20, cuando comienzan a aparecer motores diesel en barcos y
locomotoras asociados a turbomdaquinas que permitan aumentar la presion de
admision. Se trataba de motores muy pesados y lentos con elevadas vibraciones que
no aceptaban con agrado los cambios bruscos de regimenes de giro.

Fue en el afio 1912 cuando este motor se incorporé a la construccidon naval
sustituyendo las turbinas de vapor, el buque cisterna Vulkanus fue el primero en
probarlo. Posteriormente el motor diesel se populariza al grado de que todos los
barcos (pesqueros, mercantes, de transporte y de guerra) lo utilizaban asocidndose a
turbocompresores de altas prestaciones para mejorar su rendimiento, sin embargo hoy
en dia este tipo de transporte solo lo emplea en pequenas embarcaciones ya que los
barcos militares o de salvamento emplean turbinas de gas y aquellos mas grandes
como portaaviones o cruceros emplean turbinas de vapor por medio de energia
nuclear.

En el caso de la industria ferroviaria se desarrollan tanto motores diesel que
aporten la traccion directamente a través de una caja de cambios mecanica como
asociados a maquinas eléctricas en las que el motor diesel es acoplado al generador
eléctrico y éste a su vez alimenta a un motor eléctrico con lo que se evita que el motor
diesel tenga que modificar su régimen de giro en el proceso de conduccion.
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La paulatina reduccién de peso, volumen y vibraciones de estos motores y
anadiendo la experiencia depositada en el sector aerondutico, permite entrada de la
turbomaquina en el mundo de la automocion de la mano de los grandes camiones a
principios de los afios “50.

En 1952 se utiliza por primera vez un motor alternativo de combustion interna
de gasolina sobrealimentado en un coche para competir en la Indianapolis 500. El
primer coche en produccién dotado de motor sobrealimentado fue el Oldsmobile
Cutlass Jetfire de 1962 que montaba un turbo Garrett TO-3 acoplado a un motor V8 de
gasolina.

Los problemas de fiabilidad de los motores sobrealimentados en los
automoviles de gran produccion hizo que su uso se restringiese durante afios a la
competicion, donde llegaron a su maximo desarrollo en la Féormula 1 durante la
denominada “Era del turbo”, que comenzé de la mano de Renault en 1977 con un
pequefio motor V6 a 90° de apenas 1.500cc que rendia una potencia superior a los
1.000 CV. El resto de marcas se unieron a la fiebre de los motores turbo hasta que
debido a lo extremo de su pilotaje y a una serie de desgraciados accidentes se
prohibieron en el afio 1989.

La evolucién de estos motores durante esta época permitié que los motores
sobrealimentados llegaran a los catalogos de ventas de todos los fabricantes, con
vehiculos fiables y de altas prestaciones. La mejora en los procesos productivos y de
materiales, asi como los avances en investigacion, permitié que se comenzaran a unir
motores de combustion interna autoencendidos con turbo-compresores en vehiculos
ligeros como los coches. En 1978 se lanza al mercado uno de los primeros coches con
motor turbodiesel, el Peugeot 604.

Las ventajas en lo bajos consumos de estos motores unido a la crisis energética
de 1992 hizo que estos motores diesel sufrieran un impulso, en detrimento de los
turbo de gasolina, que los ha llevado hasta un nivel de desarrollo altisimo con los
motores turbodiesel de inyeccion directa en los que cada una de sus componentes
tiene un nivel de calidad absoluto. Es por ello que se requiere de un conocimiento
exhaustivo de cada componente que permita el perfecto funcionamiento y el preciso
ajuste en la funcion de cada uno.

1.1.1 Downsizing y bombeo

La tendencia en la sobrealimentacion de motores diesel es seguir
incrementando el grado de sobrealimentacion hasta el limite mecénico y térmico. Para
reducir las presiones maximas y las emisiones de éxidos de nitrégeno, la tendencia es
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reducir la relacién de compresion y retrasar el inicio de la inyeccidn, llegando incluso
a producirse éste, después del punto muerto superior. Ademas lo que se busca es
disminuir el tiempo entre cada uno de los transitorios de motor, sobre todo a bajas
revoluciones, donde los mayores problemas se suscitan en pos de las mejoras de
versatilidad y bajo consumo, junto a la disminucién de contaminantes, esta tltima de
gran preocupacion por las restrictivas normas europeas de contaminacion aplicadas a
la automocién como por ejemplo la Euro IV y su evolucién denominada Euro V [1.5].
En los préximos afos aparecera Euro VI de restricciones mucho mas duras sobre los
indices de contaminacion. La sobrealimentacién puede ser una posible solucion para
alcanzar los limites exigidos por dicha norma, tal como lo plantean algunos
fabricantes de automocion [1.6].

La tendencia en el disefio de los motores diesel de automocién en los tltimos
afnos que consiste en aumentar la potencia especifica de los motores de manera que se
consiguen reducciones de la cilindrada necesaria para alcanzar una determinada
potencia. De esta manera, se consiguen ventajas en consumo de combustible y
emisiones contaminantes. A esta tendencia se le llama con el término inglés
downsizing, haciendo referencia a la disminucion de tamafio de los motores. Sin
embargo, el downsizing esta limitado por varios fendmenos como las limitaciones
mecanicas y térmicas que se alcanzan en condiciones operativas cercanas a la plena
potencia, esto es a alto régimen de giro. Otro de los problemas de los motores
downsized es el mal comportamiento del par motor a bajas vueltas del motor. En
particular, estos motores tienen una peor respuesta en aceleracion a bajas revoluciones
porque el par maximo a alcanzar a altas vueltas es mas elevado y porque la energia
disponible en los gases de escape del motor es mas reducida.

Con el objetivo de solucionar el problema del mal comportamiento de los
motores de alta potencia especifica se estdn empezando a utilizar nuevos sistemas de
sobrealimentacion. La primera medida para mejorar el par en bajas vueltas del motor
es reducir el tamano de la turbina. Una turbina pequefia se adapta mejor al
funcionamiento con gasto masico en el escape reducido, permitiendo aumentar la
presion de sobrealimentacion a menor régimen de giro del motor. Sin embargo, esta
pequena turbina va a producir una contrapresién excesiva a altas vueltas de motor
que se traduce en mayor consumo y mayores limitaciones térmicas en el punto de
maxima potencia. Este efecto negativo puede contrarrestarse con una turbina de
geometria variable capaz de variar su seccion efectiva adaptandose a los cambios en
gasto masico. Puede llegar a darse el caso de tener que afiadir a la turbina de
geometria variable una valvula de descarga del tipo waste-gate para aumentar el rango
de operacion del sistema. En el disefio del compresor sin embargo no se ha producido
en los tltimos afios ningtin cambio que permita ampliar su rango de operacion. Todos
los datos apuntan a que una vez generalizado el uso de las turbinas de geometria
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variable y la tendencia en la disminuciéon de su tamafio, es el compresor el elemento
limitante en el proceso de downsizing. Efectivamente, en el sistema de admision del
motor no se puede instalar un sistema de by-pass como se hace en el escape, ya que es
necesario comprimir el aire. Por el compresor ha de pasar todo el aire admitido por el
motor y teniendo en cuenta la elevada potencia especifica la tendencia no es, desde
luego, a reducir el gasto masico maximo del compresor. Por otra parte, debido al
menor tamafio de la turbina la potencia que ésta puede suministrar al compresor en
bajas vueltas hace que la relacién de compresion suministrada por el compresor a
bajas vueltas de motor suba de manera notable. Esto requiere pues un aumento del
rango operativo del compresor para gastos pequenos. Esto equivale a aumentar el
margen de bombeo de los compresores. En este escenario de maximizacion de la
potencia especifica de los motores diesel es cuando el bombeo, que hasta ahora no era
un problema mayor en el disefio del sistema de sobrealimentacion esta apareciendo de
forma generalizada. En motores de generaciones anteriores (Euro III, IV y algunos en
Euro V) la turbina era tan grande que solo cuando estaba cerrada completamente era
capaz de conducir a bombeo en el compresor.

Otro de los aspectos que esta haciendo llegar al limite de los sistemas de
sobrealimentacion actuales es la generacion de tasas suficientes de gases recirculados
(EGR) para la reduccion de las emisiones contaminantes. En efecto, dado que los
valores limite de las emisiones en las sucesivas normativas se reducen de forma
dramatica, el nivel de gases recirculados ha de aumentar en la misma medida. Esto,
unido al dowmsizing que hace que se monten motores de pequena cilindrada en
vehiculos pesados, conduce a que se obtengan mas gases recirculados a mayor nivel
de carga del motor. Asi pues, el sistema de sobrealimentacion ha de ser capaz de
suministrar aire suficiente para mantener un exceso de aire suficiente a la vez que
gases recirculados para el control de las emisiones de NOx. En algunos motores, o
bien el sistema de sobrealimentacion no es capaz de proporcionar la relacion de
compresidn necesaria, o bien la reduccion del gasto masico que implica la
recirculacion de gases conduce el compresor a bombeo.

Para poder salvar el limite que representa la limitacion de relacion de
compresion para gastos trasegados pequenios se han presentado diferentes soluciones
tecnolégicas. En primer lugar, se intenta modificar el limite de bombeo de los
compresores mediante la optimizacién de su disefo interno, logrando compresores
que permiten aumentar el rango de operacién a gastos bajos manteniéndolo a gastos
elevados. En segundo lugar, se estdin empleando dispositivos que permiten modificar
el flujo de entrada al compresor afectando a su aerodinamica interna y modificando
de la forma buscada el limite de bombeo. En tercer lugar, se esta planteando la
utilizacion de compresores de geometria variable en los que mediante unos vanos de
inclinacion variable en el difusor se puede modificar el comportamiento del
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compresor permitiendo su adaptacion a las distintas condiciones operativas del
motor. En cuarto lugar, estan apareciendo distintas versiones de motores con dos
turbocompresores o con un turbocompresor mas un compresor movido por el propio
motor. Existen distintas soluciones de este tltimo tipo, pero todas tienen un elemento
comun y es la utilizacion de un turbocompresor mas pequefio que funciona
especialmente a bajas revoluciones de motor que cumple dos requisitos, tiene una
menor inercia mecanica mejorando su respuesta en aceleraciones, y tiene un mayor
margen frente al bombeo ya que su rango operativo es menor. Todas las soluciones en
doble sobrealimentacion permiten mejorar el par y la respuesta en aceleraciones a bajo
régimen. Las distintas soluciones en doble sobrealimentacion se distinguen en la
disposicion de los compresores y de las turbinas de sobrealimentaciéon que pueden
estar en serie (doble etapa) o en paralelo. También se pueden distinguir los sistemas
de sobrealimentacion de tipo secuencial en los que uno de los dos compresores se
puede desconectar del flujo del motor cuando la adaptacion asi lo requiere de manera
que algunas veces trabaja con un solo turbo y otras con dos. Por ultimo, como se ha
comentado, se han presentado soluciones que combinan la utilizacién de compresores
centrifugos con compresores de desplazamiento positivo, o también compresores
movidos con turbina de escape combinados con otro arrastrado por el propio motor.

En la generacion de motores correspondientes a la norma europea Euro VI, los
fabricantes estan explorando todas estas soluciones tecnologicas que permiten salvar
la limitacion del bombeo del compresor del sistema de sobrealimentacion hasta ahora
habitual. Sea cual sea la solucion tecnologica explorada y adoptada se ha
incrementado en los disefiadores de motores el interés por el fenémeno del bombeo en
distintos aspectos. En primer lugar, dado que las prestaciones del motor estan
limitadas por el bombeo del compresor, es necesario conocer de forma precisa el
margen real disponible para un determinado compresor a fin de a poder optimizar el
motor sin poner en peligro el funcionamiento y la duraciéon del compresor. Sin
embargo, es una experiencia generalizada que el limite de bombeo de los compresores
medido en las instalaciones especificas dedicadas a ello no coincide con el limite de
bombeo cuando el mismo compresor se instala en el motor. De alguna manera, existen
diferencias en el comportamiento debido a las condiciones diferentes de ensayo en un
caso y en otro. La experiencia dice que el margen frente al bombeo es generalmente
mayor en motor que en banco de compresores, de manera que existe un margen para
aumentar la relacion de compresion en baja en relacion a las caracteristicas que
ofrecen los fabricantes del turbocompresor. Esto hace que, en la fase de disefio del
motor no es posible definir de forma precisa el margen de bombeo que tendra el
motor. Solamente en la fase de puesta a punto del motor en vehiculo se puede
optimizar el margen del bombeo y por lo tanto la presiéon de soplado y el par motor en
bajas vueltas.



Capitulo 1 Introduccioén a la tesis

En segundo lugar, también es una experiencia generalizada entre los
disefiadores de motores que el margen de bombeo de un compresor no depende
solamente del mapa de operacién del compresor sino de los parametros geométricos
de la linea de admision tanto aguas arriba como aguas abajo del compresor. Es
habitual que al cambiar el volumen del filtro de aire o del conducto a la salida del
compresor el limite de bombeo pueda sufrir cambios. También es conocido que la
geometria del conducto justo a la entrada del compresor afecta el comportamiento del
compresor. En este sentido es importante destacar que la adaptacién de cada motor al
habitaculo en el que se aloja es complicada. Esto hace especialmente dificil la
adaptacion de un mismo motor a distintos vehiculos, una practica cada vez mas
habitual. Estas limitaciones de espacio conducen de forma habitual a conductos de
entrada al compresor de geometria inadecuada [1.7], que complican los procesos de
puesta a punto de cada adaptacion.

Todos estos efectos sobre el comportamiento del bombeo son conocidos en
cuanto a que han sido experimentados o sufridos por los ingenieros de disefio o de
puesta a punto. No obstante, no existen en general reglas de disefio que permitan
tenerlos en cuenta en el proceso de disefio, especialmente porque no existen modelos
matematicos adecuados para su prediccion.

1.1.2 Modelado de motores

En el estudio y desarrollo de los motores, ya desde sus inicios, tuvo una
importancia mayuscula el proceso de modelado que permitiese predecir las
actuaciones del motor a priori sin tener que construir y ensayar el motor completo en
cada ocasidon. De hecho se puede decir que el desarrollo de la Termodinamica, a lo
largo del siglo XIX, fue de la mano de la evolucién de los motores térmicos. El primer
uso de ciclos de simulaciones de motores de combustion interna fue llevado a cabo
por el britanico Sir Dugald Clerk (1845-1932), quien propuso una serie de métodos
para calcular las propiedades termodinamicas de los flujos en los diferentes procesos
del motor, siendo el primero en usar un ciclo de aire estandar para comparar la
eficiencia térmica de motores de combustion interna. También el propio Rudolph
Diesel propuso una serie de modelos para motores alternativos con diferentes modos
de combustion (presion constante, temperatura constante, etc). Un gran avance llego
del trabajo de Hottel, que desarrolld un mapa de las propiedades termodinamicas de
la mezcla de gas quemada segun el equilibrio termodinamico de los productos de
combustion.

Pero es en las ultimas décadas que gracias al aumento en la capacidad de
calculo aportado por la informatica, se dedica un especial esfuerzo al desarrollo de
programas de modelado del ciclo operativo de los motores, que permitan predecir las
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cualidades de éstos de una forma mas econémica que mediante los ensayos directos
sobre el motor. Inicialmente aparecieron modelos sobre el proceso de combustion del
motor. El conocimiento de la cinética de la formacion de NOx ha sido desarrollado
ampliamente y el uso de transferencia de calor con flujo turbulento en el motor ha
sido explorado y evaluado en profundidad continuando hoy en dia con la mejora de
dichos procesos [1.8].

La evolucion en el desarrollo de modelos informaticos se ha extendido a todos
y cada uno de los componentes del motor, algunos de ellos capaces de modelar los
conductos de escape del motor en 1D. [1.9]. Otros métodos menos complejos adoptan
el calculo 0D mediante la adopcion volimenes que representen ciertas partes del
motor, estrategia conocida como de llenado y vaciado [1.10]. Pero existen algunos
muchos mas robustos como el propuesto por Payri et al. [1.11] donde es posible
representar cada uno de los procesos que se llevan a cabo en el motor mediante la
unificacion de la filosofia llevada a cabo por los anteriores trabajos nombrados.
Mediante estos sistemas en el campo de los motores térmicos de combustion interna
alternativos en la actualidad las tareas de modelado supongan un importante proceso
en el disefio y puesta a punto de un nuevo motor[1.12].

Debido a la gran competencia, los constructores de motores estan obligados
reducir los costes en el desarrollo de nuevos motores y a mejorar los disefios ya
existentes. En el pasado, cuando se intuia una posible mejora en el motor, ésta se
probaba directamente en el mismo, mediante un prototipo, obteniéndose unos
determinados resultados que eran comparados con los originales para ver si era
rentable o no dicha mejora, resultando asi un proceso lento y costoso. Por este motivo
se investigd en modelos matematicos que simularan el funcionamiento del motor,
para obtener unos resultados estimados del nuevo motor a ensayar de forma rdpida y
econdémica. Los modelos tedricos no dan con exactitud lo que sucede en realidad en el
motor, ya que los fendmenos que ocurren en éste son modelados mediante ecuaciones
que pueden llegar a ser muy complejas para su resolucién, por lo que se adoptan una
serie de hipdtesis simples y féormulas empiricas de forma, que sin perder su sentido
fisico, den una aproximacion lo mas exacta posible de lo que ocurre en el motor, pero
con tiempos de ejecucién relativamente bajos.

Ademas, con estos modelos se obtiene el andlisis de parametros y variables
del motor muy dificiles o imposibles de medir en el mismo. Por lo tanto, aunque hay
que tener en cuenta que siempre sera necesaria una validacion de los resultados
mediante el ensayo del motor, la estimacion de los resultados de los motores
ensayados sera mas rapida y economica.
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De todo lo anterior se desprende la importancia que para el proceso de
renovacion de la carga en motores alternativos tienen dichos modelos y de ahi se
justifica el incremento en el uso de los mismos, en mayor medida, cuanto mejores son
los conocimientos de los procesos fisicos que tienen lugar en el motor y mejores son
las herramientas de calculo de que se dispone. En la actualidad y debido al avance
informatico que existe, se han logrado tiempos de ejecucion relativamente cortos.

De entre todos los modelos, los mas utilizado para el disefio de los sistemas de
renovacion de la carga y sobrealimentacion de los motores son los modelos
unidimensionales de accion de ondas. Estos modelos hacen la hipotesis de que el flujo
en los conductos de admisién y de escape de los motores es esencialmente
unidimensional. Ademas estos modelos pueden calcular los movimientos de las ondas
de presién dentro de los conductos con la hipétesis de que la amplitud de estas ondas
es finita y que existen fenémenos no lineales como la transmisién de calor, friccion y
cambios de seccion. En esto se distinguen de los modelos actsticos lineales en los que
la amplitud de las ondas de presion es supuesta infinitesimal. Este tipo de modelos
permite calcular de forma precisa el flujo pulsante en admisién y especialmente en el
escape de los motores.

En todos los centros de disefio de sistemas de sobrealimentacion se ha
generalizado el uso de programas informaticos basados en los modelos 1D de accién
de ondas como GT-power de Gamma Technologies, Boost de AVL o WAVE de
Ricardo. Sin embargo, pese a que el flujo en los conductos del motor se puede calcular
con precision y coste computacional aceptables, el calculo de elementos singulares en
los sistemas de admisién y de escape del motor se ha de hacer mediante hipotesis
adicionales en funcion del elemento que se trate. Un punto capital en los modelos es la
manera en que se implementan las ecuaciones de compresores y turbinas de
sobrealimentacion.

En los modelos de accidon de ondas actuales el compresor es calculado a partir
de la informacion del mapa caracteristico de funcionamiento medido habitualmente
por los fabricantes del sistema de sobrealimentacion. El compresor se calcula de forma
quasi-estacionaria, esto es se considera que la relacion de compresion producida por el
compresor es funcion solamente del gasto masico que se trasiega en cada momento tal
como se representa en el mapa de funcionamiento estacionario. Se considera que el
funcionamiento del compresor en un momento dado no depende de la historia pasada
sino de las condiciones que existen en ese instante. Sin embargo, tal como se explica en
el capitulo siguiente, el bombeo o los fendémenos que conducen al bombeo son
claramente no estacionarios por lo que no se pueden predecir de forma adecuada con
semejantes modelos. Ademas, dado que el funcionamiento del compresor en la linea
de admisién de un motor suele ser pulsante por las aspiraciones secuenciales de los
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cilindros, la prediccion de las oscilaciones de gasto masico y relacion de compresion
alrededor del punto de operacién de equilibrio no se pueden calcular de forma
precisa, especialmente cuando el punto de operacion se acerca a la linea de bombeo.

Debido a la imposibilidad de los modelos actuales para predecir y para
calcular en la zona de bombeo del mapa del compresor, se hacen simplificaciones que
permitan que aunque no se calcule de forma adecuada, al menos el calculo no se vea
interrumpido. Asi, es habitual que los modelos permitan transitar por la zona de
bombeo a sabiendas de que el calculo durante el bombeo no sera correcto.

Dado el escenario descrito en el apartado anterior en el que los motores
actuales trabajan en el limite del bombeo a fin de maximizar las prestaciones a bajas
vueltas, los modelos utilizados en el disefio han de permitir predecir la aparicién del
bombeo. Estas herramientas de disefio han de ser capaces de analizar el efecto de la
geometria de la linea de admisién del motor sobre el funcionamiento del compresor,
de manera que se pueda establecer en las primeras etapas de disefio cual es el
potencial real de un determinado compresor en cuanto a la maxima relaciéon de
compresion admisible a bajas revoluciones de motor y por lo tanto predecir el par
motor. El mismo argumento se puede hacer sobre el maximo gas recirculado que se
puede conseguir en determinadas condiciones de alta carga y bajo régimen de motor.
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1.2 Justificacion

Tal como se ha expuesto en el apartado anterior la evolucion de los motores
diesel ha puesto el fendmeno del bombeo en el centro de la atencién de los ingenieros
encargados del disefio de los sistemas de sobrealimentacion de motores. Aunque el
fenomeno del bombeo es conocido desde el comienzo en su utilizacién en motores de
aviacion, estaciones de compresion e incluso en la sobrealimentacién de motores, no
existen ni las herramientas ni la experiencia necesaria para integrar este nuevo factor
de disefio en las fases de disefio de los motores.

Las investigaciones realizadas en el marco de elaboracion de la tesis doctoral
se han encuadrado dentro de los motores sobrealimentados mediante turbomaquina,
donde la turbina extrae la potencia de los gases de escape y mediante la unién por
medio de un eje se la comunica a un compresor.

Existen basicamente dos tipos de compresores segun sea la direccién de la
velocidad de salida respecto de la de entrada paralela o perpendicular: los axiales y
los centrifugos. Los primeros han sido profundamente estudiados en la industria
aeronautica y son habitualmente utilizados en los aerorreactores por su menor area
frontal y menor peso, aunque la elecciéon de incorporar uno u otro depende del gasto
masico necesario para el cual el tipo de aeronave que sea pueda ser suficiente. En la
figura 1.2 se resalta el campo empleado por los compresores axiales y centrifugos
dependiendo de su caudal y su relacién de compresion.
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Figura 1.2 Rangos de empleo de los compresores axiales y centrifugos
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Hay que afadir que la principal razon del profundo estudio del fendmeno de
bombeo (“surge”), en los motores de reaccién aeronduticos, es debido a la
configuracion de éstos en la que las cdmaras de combustion estan inmediatamente a
continuacion del compresor, por lo que la inversién del flujo de aire produce la
descarga de llamaradas hacia el exterior a través del compresor con el consecuente
deterioro de los alabes y la perdida total de empuje. Sin embargo en la industria de la
automociéon donde los gastos de aire son bajos y el peso no esta tan penalizado, el
funcionamiento de pequefnos compresores centrifugos es mucho mas efectivo y
econdmico, tanto en su construccion como en su mantenimiento.

Es por ello que este proyecto procura hacer una extension de los
conocimientos adquiridos entorno a los compresores axiales aeronduticos en su
funcionamiento en régimen inestable y aplicarlo a los pequefios compresores
centrifugos usados en automocién y estudiar la forma en la que este funcionamiento
anémalo puede generar ventajas en referencia a los puntos de funcionamiento criticos
que lleguen cerca del limite de uso del compresor.

Se trata de ahondar en la comprension del fenémeno del bombeo para, tras
ello, conseguir evadir las inestabilidades que conducen a éste o al menos retrasar el
fenomeno lo maximo posible, lo que traducido en un mapa caracteristico del
compresor significa mover la linea de bombeo conformada por los puntos de bombeo
de cada régimen de giro hacia la izquierda del mapa, consiguiendo a bajos valores de
caudal masico consumido por el compresor, una estabilizaciéon y un valor de relaciéon
de compresién mas alto o igual al que se tenia sin modificar el punto de bombeo
original. Esto conlleva a su vez un mayor rango de operacion del compresor al
disminuir el margen necesario para evitar la entrada en bombeo del compresor a
cualquier régimen de giro y proporcionar una mejora en la capacidad de
funcionamiento del motor, sobre todo, a bajos nimero de revoluciones.

En la bibliografia es posible encontrar diversos sistemas, los primeros solo de
indole mecanica y luego mecanicos asociados a control, que producen el movimiento
de la linea de bombeo sobre la margen izquierda del mapa. No siempre estos
elementos pueden ser utilizados por los fabricantes de motores de automoviles
debido a las caracteristicas dimensionales del motor y al espacio reservado para la
admision del mismo. Por lo tanto el estudio y desarrollo de nuevos elementos
adaptados a la exigencia geométrica de los motores, debe ser continuado con las
nuevas disposiciones de los fabricantes de automocion, para cada uno de los modelos
nuevos puestos en el mercado, con el afdn de conseguir una mejora en la respuesta
del compresor cercana a la zona de bombeo, por lo que se justifica el trabajo que se
presenta sobre este punto en esta tesis.
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La importancia de lograr un control del bombeo radica en que las
fluctuaciones del aire provocadas por el bombeo tienen una incidencia destructiva
sobre el compresor. Los ensayos experimentales en bombeo se pueden clasificar como
ensayos destructivos sobre la turbomaquinaria. Una forma de evitar este proceso sin
que se precise someter a un compresor a bombeo o ver la posibilidad de que una linea
de admisién de un motor de coche propicie el bombeo, es desarrollar el modelado del
compresor capaz de representar el fenémeno de forma unidimensional en un modelo
de accion de ondas como es el WAM. Los objetivos del modelado y de los sistemas de
control en lazo cerrado son evitar las pérdidas rotatorias y el bombeo para extender el
rango de funcionamiento estable, aumentando la zona de funcionamiento en
equilibrio estable del compresor. Su importancia radica en la posibilidad de evaluar
diferentes situaciones de operacidon de un compresor, sin correr el riesgo de entrar en
bombeo experimentalmente y por las ventajas tanto econdmicas como de tiempo que
conllevan los modelos informaticos para acelerar la puesta en funcionamiento de los
prototipos disefiados.
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1.3 Objetivos

Por lo comentado en los dos apartados anteriores el principal objetivo que
persigue esta tesis, es contribuir al mejor conocimiento del fendmeno del bombeo de
los compresores centrifugos utilizados para la sobrealimentacion de motores diesel de
automocion. La intencion es que este mejor conocimiento del fenémeno permita
mejorar el disefio de los sistemas de sobrealimentacién de los motores actuales
mediante la obtenciéon de criterios de disefio de los sistemas y mediante la generacion
de herramientas que permitan facilitar el proceso de desarrollo de la
sobrealimentacion.

Este objetivo global se puede particularizar en aspectos diferentes alrededor
del fenémeno del bombeo. Un primer objetivo concreto de esta Tesis es el desarrollo
de un modelo de compresor que permita el calculo no estacionario del flujo en el
compresor. Este modelo matematico ha de ser capaz de predecir en qué condiciones se
va a producir la entrada en bombeo a partir de las condiciones de operacion del
motor, por lo que este modelo de compresor ha de ser implementado en un modelo
global de motor del tipo unidimensional de accién de ondas.

Un segundo objetivo especifico de la Tesis sera el analisis del efecto que tiene
la geometria de entrada al compresor sobre el limite de funcionamiento estable del
compresor. Desde otro punto de vista, este objetivo también se puede enfocar como la
btusqueda de geometrias del conducto de entrada al compresor que permitan
aumentar el margen de bombeo del compresor.

El tercer objetivo de la Tesis es analizar el efecto que tienen las condiciones del
flujo en el compresor sobre el limite de bombeo del compresor. En particular, se busca
entender los mecanismos por los que modificaciones en las condiciones aguas abajo
del compresor pueden afectar al funcionamiento del mismo en bombeo.
Especificamente se pretende analizar el efecto del flujo pulsante habitual en los
motores alternativos sobre el limite de bombeo.

Junto con estos objetivos especificos de la Tesis se plantean otros de tipo
metodoldgico. El primero y mdas importante seria, a partir de los estudios realizados,
proponer metodologias de medida y de caracterizacion del bombeo que permitan
obtener informacion relevante que pueda utilizarse en las fases de disefio del sistema
de sobrealimentacidon para optimizar las prestaciones evitando el funcionamiento en
bombeo. El segundo es establecer la validez de las herramientas de calculo de flujo
computacional multidimensionales (CFD) para analizar el fendémeno del bombeo en
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compresores y proponer elementos que por medio de la ayuda de métodos de control
activo o sin éste ayuden a retrasar el fendomeno de bombeo.
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1.4 Metodologia

La metodologia que se propone para alcanzar los objetivos fijados se basa en
la combinacién de estudios experimentales junto con los estudios teéricos mediante
modelado. Ademas, como en cualquier trabajo de investigacion, se propone realizar
una revision bibliografica exhaustiva en la literatura especializada que permita centrar
la investigacion y establecer el punto de partida en el estado del arte en este momento.

En cuanto a la investigacion bibliografica se buscara en las fuentes los trabajos
relacionados en general con el bombeo de compresores, con el control del bombeo en
compresores y con los objetivos especificos establecidos en esta Tesis. Esto es,
modelado del fenémeno del bombeo, efecto de la geometria del conducto de entrada
al compresor sobre el bombeo y efecto de las condiciones aguas abajo del compresor
de sobrealimentacion sobre el bombeo.

En el lado experimental se propone la realizacion de ensayos en banco de
turbocompresores en donde se puede medir de forma controlada todas las variables
operativas del compresor. También se proponen ensayos del compresor instalado en
el motor, esto es, ensayos en banco motor en los que las condiciones para medir son
mas restringidas, pero en cambio, las condiciones de ensayo son similares a las de
funcionamiento real del sistema de sobrealimentacién del motor. Por ultimo, se
desarrollaran metodologias de medidas especificas y novedosas para la
caracterizacion del fendmeno del bombeo, tal como se ha mencionado en el apartado
de objetivos.

El trabajo tedrico se centrara en la utilizacion de modelos de calculo de flujo
computacional (CFD) para el analisis de las distintas geometrias del conducto de
entrada al compresor como medio para entender el mecanismo de interaccion entre el
flujo producido por una geometria en particular con el funcionamiento del compresor.
También se plantea la utilizacion del propio modelo de compresor y el modelo global
de motor unidimensional de acciéon de ondas, una vez validado, para analizar el efecto
de la geometria aguas abajo del compresor sobre el bombeo del compresor.
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1.5 Planteamiento

El planteamiento que se ha seguido para alcanzar los objetivos de la Tesis ha
tenido los siguientes pasos basicos en su desarrollo que se ha plasmado en los
distintos capitulos en los que se divide esta Tesis:

En el capitulo 2 titulado bombeo en compresores relativos se resume la
informacion obtenida de la revisiéon bibliografica realizada sobre trabajos en la
literatura describiendo el bombeo y los fendmenos de inestabilidad que conducen a
él. El objetivo buscado es recoger e unificar los distintos trabajos realizados en este
area de investigacion a fin de establecer el estado del arte y el punto de partida de
este trabajo. En este capitulo se hace una introduccion muy bésica acerca de los
distintos tipos de compresores, la nomenclatura empleada, los mapas de
funcionamiento utilizados, etc. A continuacion se hace una descripciéon
fenomenoldgica del proceso de bombeo y se introducen los procesos inestables que
conducen al bombeo de los compresores. En los tltimos apartados del capitulo se ha
hecho una revision bibliografica de los sistemas de control que permiten evitar el
bombeo en compresores empleados principalmente en aviacidén y en estaciones de
compresion, pero que potencialmente podrian tener algtin tipo de aplicacién en la
sobrealimentacién de motores. Por tltimo, se realiza una revisién de los dispositivos
que permiten ampliar el margen del bombeo de un compresor.

En el capitulo 3 se describen las instalaciones y ensayos experimentales
utilizadas o desarrolladas en la presente Tesis. En primer lugar se realiza una
descripciéon de los entornos experimentales utilizados, esto es, de mas simple a mas
complicado, el banco de flujo estacionario, el banco de ensayo de turbocompresores y
el banco de ensayo de motor. A continuacion se hace una reflexién sobre la medida
del bombeo y en qué medida la forma en que se realizan los ensayos determina el tipo
de resultados que se puede obtener. Se establecen aqui los distintos tipos de ensayo
que se pueden realizar para obtener informacién relevante acerca del fenémeno del
bombeo. Por tltimo, se analiza la cuestion de como se han de medir de forma precisa
las condiciones en las que se alcanzan condiciones de bombeo, esto es, la linea de
bombeo, tanto en banco de compresores como en banco motor.

En el capitulo 4 se presenta el modelo no estacionario de compresor
desarrollado en la presente Tesis. Se introduce el capitulo explicando el modelo de
compresor de partida disponible en el grupo de investigacién como punto de partida
del trabajo. El modelo existente es, por supuesto, no estacionario e inadecuado para
predecir y calcular el bombeo. A continuacién se presenta una revision bibliografica
de los distintos modelos propuestos por diferentes autores, prestando especial
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atencion al modelo de Greitzer en el que se ha basado el modelo desarrollado. En el
apartado central del capitulo se presentan las hipdtesis del calculo y el sistema de
ecuaciones utilizado. En un subapartado se describe el método de resolucion del
sistema de ecuaciones y su implementacién en el modelo global de motor de acciéon
de ondas. Al final del capitulo se presenta un primer ejemplo del funcionamiento
adecuado del modelo, antes de su validacion que se presenta en el capitulo 6.

El capitulo 5 titulado “Estudio de las condiciones aguas arriba” se centra en el
estudio de la influencia de la geometria inmediatamente aguas arriba del compresor
en el funcionamiento del mismo y en particular de la linea de bombeo. En el capitulo
se hace un repaso a distintos tipos de geometria que habitualmente se encuentra en
los compresores de sobrealimentacion como son codos, conductos cénicos y
elementos en los cuales se produce un movimiento de rotacion del flujo. En el
capitulo se muestra la cuantificacién del efecto de la geometria sobre la linea de
bombeo mediante la medida de los mapas correspondientes en banco de
compresores. También se aportan para el analisis calculos del flujo en cada uno de los
elementos mediante CFD como elemento para justificar los resultados
experimentales.

El capitulo 6 titulado “Estudio de las condiciones aguas abajo” se centra en el
analisis de los efectos geométricos aguas abajo del compresor sobre el bombeo, y en
particular el efecto de las condiciones pulsantes del flujo. En la primera parte del
capitulo se presentan los resultados de los ensayos de caracterizacion, descritos en el
capitulo 3, necesarios como datos de entrada para el modelo desarrollado y descrito
en el capitulo 4. A continuacién se comparan los resultados de distintos ensayos
realizados en el banco de compresores con flujo continuo pero con distintas
geometrias del sistema de compresion aguas abajo del compresor. Por ultimo, se
presentan los resultados de una campana realizada con flujo pulsante en el compresor
y su comparacion con los resultados del modelo.

El capitulo 7 recoge las principales conclusiones extraidas del trabajo de
investigacion realizado y se proponen las lineas de continuacion del trabajo en el
futuro.
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2.1 Introduccion

En este capitulo se hace una sencilla mencién sobre los tipos de compresores
rotativos, prestando principal atencion a la constitucion de los compresores
centrifugos, tipo de compresor que ha sido utilizado para los objetivos trazados en
esta tesis doctoral, cuyo tema principal es el estudio del bombeo. Por lo tanto es
importante en este capitulo la definiciéon y descripcion del bombeo, mencionar las
causas que lo producen y resaltar las magnitudes empleadas en su caracterizacion.

Como el bombeo es un fenémeno de limitacion en las caracteristicas de
funcionamiento de cualquier tipo de compresor rotativo, son mencionados algunos de
los métodos encontrados en la bibliografia que consiguen retrasar o bien evitar entrar
en ésta situacion mediante la instauracion, por ejemplo, de sistemas de control o
sistemas aerodindmicos empleados en la mejora de la estabilidad externos al
compresor.

Por ultimo, al finalizar este capitulo se realiza un resumen de lo mas
destacado en las explicaciones dadas sobre las inestabilidades de los compresores en
especial el bombeo, los pardmetros de caracterizacion, las formas de control, y
métodos de atenuacioén vistos.
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2.2 Caracteristicas de los compresores

Existen dos grandes conjuntos entre los compresores rotativos que acusan por
su disefio problemas de inestabilidad como el fenomeno de bombeo. Este tipo de
compresores son clasificados en axiales o centrifugos, dos conjuntos perfectamente
definidos por sus caracteristicas geométricas. Dentro de estos dos grandes conjuntos
podemos encontrar gran diversidad de tamanos y formas para ser implementados en
diferentes tareas o ramas de la industria en general.

221 Compresores axiales

Los compresores axiales, son llamados de asi por mantener la direccion del
flujo que se corresponde con el eje del propio compresor.

Los compresores axiales tienen dos componentes basicos denominados rotor y
estator, el primero se caracteriza por tener una rueda de alabes dispuestos en forma
radial que giran en torno al eje. El segundo componente es contiguo al primero y esta
compuesto por otra corona de alabes al igual que el primero pero de forma fija, por lo
que carecen de rotacion. El conjunto formado por ambos componentes se denomina
etapa de compresor. El trabajo de este conjunto es responsable de la generacién de
aumento de presion entre la entrada y la salida de la etapa. Cabe destacar nuevamente
que entre la entrada y la salida de la etapa no ha habido por parte del fluido cambio
de sentido, la componente de velocidad es siempre en forma axial.

Los compresores axiales son muy utilizados en la industria aerondutica y en
centrales energéticas, en donde el nivel de consumo de aire junto a la magnitud final
de relaciéon de compresion es muy significativo. Para poder alcanzar valores de
relacion de compresion importantes, de 5:1 o mayores, es necesaria la incorporacion
de varias etapas. Como ejemplo, un compresor axial como el instalado en el
turborreactor ATAR 9C empleado en los diferentes tipos de aviones militares de
combate Mirage, usados sobre los afios 60, para obtener un ratio de 5,5:1 necesitaba de
9 etapas, por lo tanto es facil suponer que la magnitud geométrica de los compresores
axiales es notoria. Algunos pueden alcanzar el metro longitud, mientras que el
consumo de aire puede rebasar facilmente los 80 kg/s. Los parametros de temperatura
presion y densidad del gasto aumentan en su paso por cada etapa del compresor y
por ello el drea de paso desciende.

En la figura 2.1 se muestra un tipico compresor axial y a su lado una etapa del
mismo compresor compuesta por alabes moviles (rotor) y alabes fijos (estator),
ademas es de destacar como a medida que aumenta el namero de etapas, la esbeltez
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de los alabes es cada vez menor. La explicacion fécil y sencilla es que uno de los
factores de disefio de los dlabes responde al aumento de la presién total del fluido en
el compresor a medida que el fluido va superando las diferentes etapas y que la
presion sobre la superficie de los mismos aumenta, por tanto es necesario reducir la
esbeltez de los alabes.

Figura 2.1 a) Compresor Axial b) Etapa de compresor axial

Los compresores axiales se pueden adecuar a las diferentes exigencias de la
industria modificando la cantidad de etapas, o bien el area transversal de entrada por
donde pasa el fluido o también por el disefio y configuracion de los diferentes tipos de
alabes.

222 Compresores centrifugos

El segundo conjunto de compresores rotativos, lo componen, como se ha
dicho en un principio, los compresores centrifugos o radiales. Este tipo de
compresores son mas antiguos que el axial. La primera industria en aplicarlos de
forma continua fue la aviacion, aunque paulatinamente fueron reemplazados por los
axiales debidos a diversos factores, en especial, por la evolucion en el disefio de las
aeronaves, la busqueda de simplificar los problemas de disefio en los motores de
turbinas de gas y porque los compresores centrifugos limitan el area transversal de
paso de flujo; ademas de variar la direccion del fluido desde el sentido axial al sentido
radial para luego redirigirlo nuevamente en sentido axial, contrario, a la forma simple
de trabajo de los compresores axiales que mantienen el mismo sentido. Por lo tanto se
necesitaba de un componente mas en la turbomdaquina que pudiera redirigir el flujo
con el sentido de vuelo de la aeronave.

En el conjunto de los compresores centrifugos, asi como en los axiales, se
encuentran gran variedad de disefios, creados con el fin de adaptar su funcién a

26



Capitulo 2 Bombeo en compresores rotativos

muchas tareas. Un ejemplo simple es la sobrealimentacion en los motores de
automocién. La ventaja que poseen los compresores centrifugos es que pueden variar
el tamafio del rotor desde escasos centimetros hasta alcanzar un valor de diametro
contabilizado en metros y conseguir una relacién de compresion significativa.

Como se ha comentado en el capitulo de introduccién, los compresores
centrifugos tienen una fuerte evolucion en la sobrealimentacién de motores. Haciendo
una breve resefia histérica sobre la sobrealimentacién, entre los afios 30 y 50 del siglo
veinte, los compresores de este tipo se emplearon en forma masiva en los motores de
aviacion alternativos, ya que durante la segunda guerra mundial debian
sobrealimentar a motores que equipaban a aviones que volaban a gran altitud. Sin el
sistema de sobrealimentacion la potencia decae por la disminucién de la densidad del
aire con el aumento de la altura, pero con la incorporacién de un turbo (compresor y
turbina centrifugos), menoria perdida de potencia es mas débil.

Hoy en dia los compresores centrifugos se encuentran en pequenos
aerorreactores de aviacién, helicopteros, tanques o bien en centrales energéticas, sin
embargo en la actualidad, el compresor centrifugo ha encontrado gran utilidad en la
industria automotriz donde su uso como medio de sobrealimentacién en los motores
de combustién interna alternativos de combustibles diesel o gasolina es muy efectiva,
metodologia derivada de los motores a piston de la aviacién donde su uso aplicado a
la aviacién militar era destacado.

En los dltimos afios existe un gran desarrollo e investigacion aplicado a los
compresores centrifugos llevado a cabo por la industria del automoévil e impulsada
por la necesidad de mejorar las prestaciones de los mismos, en lo que
sobrealimentacion se refiere. En esta tesis se presentan trabajos desarrollados para tal
fin y que perfectamente algunas conclusiones que pueden ser extensibles, no solo al
resto de los compresores centrifugos, sino también a los axiales.

En el siguiente apartado se enumeran y explican los componentes de un
compresor centrifugo destacando cada uno ellos antes de abordar los distintos temas,
de modo de ubicar al lector cuando se hable de los distintos componentes a lo largo de
la tesis doctoral.

2221 Componentes

Las partes que componen un compresor centrifugo se muestran en la figura
2.2, en la que se puede observar en primer lugar el rotor compuesto por varios alabes.
Muchos investigadores llevan a cabo trabajos que dan como resultado el
establecimiento de una mejora en el disefio de los alabes incrementando la eficiencia y
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rango de gasto masico pasante por el compresor como el caso mostrado por Adler
[2.1], el cual plantea un proceso de estudio empirico para comprender el complejo
campo desarrollado por la corriente en el rotor de un compresor centrifugo y cuales
son los puntos mas débiles a mejorar en un compresor teniendo en cuenta cada uno de
sus componentes. Existen muchas formas de disefiar un compresor donde se debe
tener en cuenta la importancia de la geometria de las palas, de la cuerda y del borde
de ataque y fuga.

Una metodologia a tener en cuenta para un correcto disefio es empleado por
Bosman [2.2] que define las formulas aplicadas al disefio de alabes centrifugos en tres
dimensiones agregando el efecto del vdrtice descrito por el fluido provocado por el
movimiento radial de las palas. El método de disefio por medio de las ecuaciones en
tres dimensiones se ha seguido desarrollando incluyendo otros parametros como la
viscosidad, tal como se refleja en el trabajo publicado por Moore et al. [2.3], en que
definen la importancia de elegir el camino mas propicio hacia un buen disefio. Otros
investigadores como Wang et al. [2.4], mejoran la teoria sobre la base del calculo
empleado por Moore evolucionando la forma de calcular los perfiles de los rotores.
Este tipo de estudios han contribuido a que hoy en dia se empleen herramientas
fiables de computacion unidas a métodos de calculo CFD (Computational Fluid
Dynamics) con modelos 3D o bien la bisqueda de nuevas alternativas menos costosas
y mas sencillas que igualmente aseguren un disefio dptimo de las palas de los rotores
de los compresores centrifugos [2.5]. El empleo de este tipo de programas, no es
nuevo. Uno de los primeros investigadores en ejemplificar resultados por este medio
disefiando nuevos perfiles ha sido Krain [2.6] empleando un programa de CAD y
basando su trabajo en la investigacion y desarrollo por la teoria comprobada por
Moore.

Ultimamente son muy usadas las herramientas de estudio sobre el disefio de
cada uno de los componentes que constituyen los compresores centrifugos bajo
programas de calculo denominados CFD o 3D, donde su utilidad deriva de las
conclusiones que se pueden extraer referentes a la mejora de la eficiencia de las
superficies aerodinamicas producto de las conclusiones que se pueden extraer al
poder observar en el resultado el comportamiento del gasto masico entre las palas del
rotor del compresor. Algunas investigaciones realizadas empleando programas de
CFD se pueden contemplar en trabajos publicados por Larosiliere et al. [2.7] o
Koumoutsos et al. [2.8], referentes al estudio de la mejor disposicion entre las palas del
rotor en funcién de un determinado rango de caudal masico pasante por entre los
canales formados por las caras opuestas de dos palas, ademas de estudiar la
interaccién entre las palas del rotor junto a los vanos del difusor. Es decir, investigan
las consecuencias que acarrea en la eficiencia de todo el trabajo del compresor un mal
disefio de los vanos del difusor relacionado con la salida del fluido de las palas del
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rotor. Muchas veces un mismo disefio de alabe es empleado en diferentes
compresores, la diferencia radica en disminuir o aumentar las dimensiones
geométricas de todo el compresor.

En ocasiones resulta adecuado mantener la esbeltez de los perfiles del rotor
pero reduciendo su longitud (reducir la cuerda), haciéndolo posible desde el borde de
ataque del propio alabe. La acciéon de adecuar la geometria de una misma forma de
alabe variando la geometria de la forma comentada se denomina “ajuste” (“TRIM”en
inglés). Las ventajas y desventajas asociadas a la magnitud en el cambio geométrico de
un alabe, no solamente puede deberse a la tnica modificacién de su cuerda sino de
también su esbeltez, es decir, a la modificacion de la altura del inductor. Reduciendo o
agrandando la seccién de paso de flujo a través del rotor se evidencia una variaciéon
del rango de caudal lo que modifica los puntos de operacion, tal como se ejemplifica
en un trabajo publicado por Oh et al. [2.9]. Sin embargo, ajustar un compresor seguin
el trabajo que se quiere que efectiie con una misma eleccion del perfil de los alabes del
rotor, no es el inico modo de “trimar” un compresor centrifugo. La literatura ofrece
otros métodos muy bien explicados y ejemplificados en el libro sobre
sobrealimentacion realizado por Watson y Janota [2.10], donde se ejemplifican dos
formas mas, a las ya mencionadas de cdmo ajustar un compresor a la carcasa y
compatibilizarlo con la demanda de gasto masico que necesite el sistema en que se
encuentre.

Tras el rotor centrifugo se establece un difusor que puede contener vanos o
no, para que luego el flujo que sale del mismo salga al encuentro del canal de
convergencia contenido en lo que se conoce comtinmente como voluta del compresor
cuyo canal se desenrolla alrededor del difusor terminando en un tubo recto de salida.
En este caso el conjunto formado por rotor y difusor, no se considera como una etapa
como en los compresores axiales (rotor-estator), pero el trabajo entre ambos forja el
aumento de presion del fluido sobre el que también contribuye la forma que tiene la
voluta, pues aumenta su seccidn transversal conforme se desenvuelve, actuando
también en forma de difusor.
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Alabes rotor

. Alabes difusor

Alabes rotor

Figura 2.2 Compresor Centrifugo

2.2.2.2 Rotor

El rotor esta formado por una serie de alabes dispuestos en forma radial y
asentados sobre la base de un disco que gira alrededor de un eje. Los alabes por su
disefio, tienen dos zonas perfectamente definidas denominadas inductor e impulsor.

En la zona del inductor el dlabe se comporta en forma similar a un 4labe de
compresor axial. El borde de ataque esta dispuesto axialmente a las lineas de
corriente, y su funcién es introducir con la mayor eficacia posible el fluido dentro de la
zona del impulsor. En otras palabras, guia el fluido por los conductos creados entre
cada uno de los alabes del disco (rotor), de forma que el impulsor imponga la
direccién radial necesaria para converger hacia el difusor incrementando, por la
dinamica del gasto masico en el rotor, un determinado porcentaje el valor de presion
en el fluido.

Los alabes de un compresor centrifugo estan disefiados de tal forma que el
inductor tenga un borde de ataque que sea capaz de repartir uniformemente el fluido
en las dos caras del alabe, cada una de ellas denominadas superficies de presion y
superficie de succion. El fluido entra en la zona de succién y es conducido por el
movimiento del rotor hasta la superficie de presion. En realidad la dinamica del alabe
es similar a la que se puede encontrar en un perfil de ala. Por la superficie de presion,
el fluido es mas lento que en la superficie succién, como en el caso del intrados y el
extradds en las alas de los aviones. Es por lo tanto facil de suponer que es posible
hacer extensible, con algunas salvedades, la teoria fluidodindmica basada en los
perfiles aerodinamicos hacia los alabes caracteristicos de un rotor centrifugo, lo cual se
justifica al tener que desarrollar una explicacion sobre los problemas de estabilidad
dinamica del fluido en el perfil [2.11].
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Dentro del propio rotor, por lo general se colocan alabes secundarios
denominados “splitters” en inglés, carentes de inductor, intercalados con los que si los
poseen. Su finalidad es evitar pérdidas que afecten al valor de la eficiencia del
compresor por problemas de deslizamiento del fluido, evitando una incorrecta
distribucién del gasto masico desde la salida del rotor hacia la entrada del difusor
[2.7]. La finalidad consiste en reducir la seccién transversal de paso que habria entre
cada alabe principal si no se pusiera el secundario, en cuyo caso se generarian vortices
que producirian disipacién y perdida de la energia cinética del gas a su paso por el
rotor [2.12].

2.2.2.3 Difusor

El difusor del compresor recibe el fluido con una componente radial muy
acentuada. Con la cantidad de movimiento otorgada por el rotor al fluido se alcanza el
aumento de presién final tomado de la energia cinética del caudal que se suma al
aumento de presion aportado por el rotor segtin sea el grado de reaccién, el cual se
define como la energia empleada por el rotor en variar la presion estatica y dividida
por la energia total empleada a lo largo de toda la etapa del compresor centrifugo.

El grado de reaccidn del propio compresor se encuentra ligado al valor del
angulo formado por la pala y la linea tangente al disco del rotor. Este valor esta
asociado a los valores de velocidad del fluido y la velocidad de giro tangencial de
rotor, lo cual puede ser facilmente demostrado partiendo desde la ecuacion de Euler,
relacionando las velocidades caracteristicas de un sistema como el compresor [2.10].

Los tipos de estator de un compresor centrifugo pueden ser divididos por sus
caracteristicas de construccion, resaltando tres de ellas, las cuales son detalladas a
continuacion:

e El Difusor sin vanos es aquel que carece de vanos o alabes de difusor.
El fluido recibido desde el rotor entra al difusor que por su geometria
logra aumentar la presién como producto de la disminucién de la
velocidad propia del flujo.

e [El Difusor con vanos es aquel que posee varios canales formados por
los propios vanos cuyas areas crecen formando toberas divergentes,
formaron con el fin de conseguir un aumento de presion a costa de
frenar el gasto masico pasante por cada canal.

e Difusor con vanos variables, es un tipo de difusor que posee vanos
que modifican el angulo de ataque dependiendo del angulo de
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entrada del fluido desde el rotor. Los vanos del difusor son capaces de
modificar su angulo de ataque respecto del fluido que los va a
atravesar mejorando el angulo de incidencia. En este punto puede
observarse la fuerte dependencia aerodinamica de los perfiles del
rotor como de los vanos del difusor. El angulo de ataque del vano se
modifica con el objetivo de disminuir las pérdidas por desviacion del
angulo de salida del rotor que posee el fluido. El vano tiene un
mecanismo por medio del cual puede pivotar respecto a un punto fijo
perteneciente a su longitud o cuerda.

2.2.2.4 Voluta

Por su forma geomeétrica la voluta actia como un segundo difusor. El fluido
que se reparte a lo largo de los 360° del desarrollo de la voluta desciende su velocidad
y hace aumentar la presion. La voluta es un canal de seccion transversal de area
variable que aumenta con el angulo girado, cuyo centro de giro coincide con el eje del
compresor. Entre los 300° y los 360° dependiendo de que el difusor tenga vanos o no,
la voluta se modifica en forma de canal recto por donde se libera el flujo pasante por
el compresor. El fluido al entrar a la voluta lo debe hacer de forma ordenada y con
una componente de velocidad 6éptima con la idea de mejorar las perdidas por friccién
y mejorar el trabajo de todo el conjunto compresor. La geometria que posee la voluta
es muy sencilla, ya que consiste en un canal de convergencia que recibe el gasto
masico que viene del difusor.

El canal de evacuacion del gasto masico posee un drea transversal que
aumenta conforme la voluta se desenrolla alrededor del difusor. La relacion entre del
aérea junto al didmetro medido desde el centro del compresor hasta la linea media del
canal en forma de caracol se denomina A/R. El punto maximo de A/R donde el gasto
abandona la voluta y por lo tanto el angulo maximo en que debe girar la misma, es
analizado en Qi et al. [2.13] argumentando que es posible conseguir una mejora en la
eficiencia de la maquina, debido solo al disefio de la propia voluta.

2.2.3 Mapa de compresor

Cuando se disefia un nuevo compresor con cada uno de los componentes
mencionados, se definen sus prestaciones y se establece el rango de operacion que
depende de las limitaciones de funcionamiento. En otras palabras, se definen los
rangos de consumo de flujo masico, los limites de velocidad de giro, los valores de
relacion de compresion que se pueden obtener y la eficiencia que el compresor es
capaz de alcanzar en su trabajo de compresién para un determinado valor de gasto
masico. Toda la informacién basada sobre la funcionalidad del compresor se puede
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resumir en un solo grafico donde se representan cada una de las variables antes
mencionadas (gasto masico, relacién de compresion, velocidad de giro y eficiencia),
aunque también pueden ser expresadas por medio de los puntos de equilibrio
definidos mediante la potencia del compresor y la resistencia que genera el sistema en
que se encuentre el compresor, al que se le denominara sistema de compresion y que
comprende: aguas arriba del compresor desde la atmoésfera y aguas abajo, desde éste
hasta el elemento que genera la resistencia en el sistema, como por ejemplo, una
valvula de control de caudal o bien, por ejemplo, las valvulas de admisiéon de un
motor.

El gréafico que contiene dichas variables es llamado cominmente mapa de
compresor. Para poder obtener dicho mapa, el compresor es sometido a un estudio
experimental en que se miden cada una de las variables involucradas (presion
temperatura, gasto masico y régimen de giro del rotor). Al finalizar el estudio, se
relacionan cada una de las medidas de los diferentes parametros y se establece el
mapa en que se hallan los rangos de caudal masico y relaciéon de compresion de
trabajo y los limites de funcionamiento para cada velocidad de giro del rotor del
compresor. El procedimiento de caracterizacion de compresores es valido tanto para
los axiales como para los centrifugos.

En la figura 2.3 se muestra un mapa de compresor, donde las curvas de trazo
continuo constituyen los valores constantes de la velocidad de giro. Cada uno de los
puntos de estas curvas es determinado por medio del valor del caudal masico que
consume el compresor corregido con las condiciones a la entrada del compresor y la
relacion de compresion total a total. El mapa de compresor puede ser considerado
como una funcién escalar porque permite relacionar cada una de las variables que
intervienen sin necesidad de establecer una expresion matematica para tal fin.

De todas formas existe la posibilidad de dar una expresion sencilla a esta
relacion mediante la ecuacién (2.1) y (2.2). La primera de ellas expresa el valor de la
relacion de compresion como funcién del gasto masico y de la velocidad de giro del
rotor del compresor, mientras que la segunda expresa la eficiencia en funcion de las
mismas variables anteriores.

Poo _gm [T P [T ) 1)
POl Tref POl TOl
T Pre Tre
n=&m [ LN [T (2.2)
Tref POl TOl
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La eficiencia o rendimiento del compresor para cada uno de los puntos que
componen el mapa, se presenta en trazos discontinuos mediante lineas de forma mas

o menos elipticas que representan valores constantes de rendimiento en todo el rango
de operacion.
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Figura 2.3 Mapa de compresor y zona de bombeo

También es posible representar un mapa de compresor por medio de las
curvas resistentes impuestas por el sistema de compresion y las lineas de velocidad de
giro constante, como se representa por medio de la figura 2.4. Esta forma de presentar
el mapa del compresor es usada por muchos investigadores para mostrar la fuerte
vinculacién que existe entre el equilibrio del sistema de compresion, en donde se
encuentra funcionando el compresor, con la transicién a la inestabilidad del sistema
debido a la aparicién de inestabilidades aerodinamicas acontecidas en algtn o algunos
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de los componentes del compresor, sobre todo en los vanos del difusor o bien en las
palas del rotor [2.14][2.15].
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Fiqura 2.4 Mapa formado por lineas a resistencia constantes

Cabe acotar que dos compresores de iguales en geometria y en perfiles
aerodinamicos de sus alabes, deben tener el mismo mapa. Esto debe tomarse como
algo logico siempre y cuando no se tengan en cuenta cuestiones tales como la
dispersion en la mecanizacion y fabricaciéon de los componentes que componen los
compresores, tales como, alabes de rotor o difusor. Esto puede traer alguna leve
variacion del mapa, aunque muchas veces ésta llega a ser despreciable por los
fabricantes de estos componentes. En general, por cuestiones de rentabilidad, se usan
diferentes escalas de un mismo disefio de palas, para satisfacer la demanda de
distintas ramas de la industria. Como ejemplo vale el caso de los rotores de los
compresores centrifugos, en que para poder ser empleados en diferentes cometidos
para distintos rangos de caudal consumido por el compresor junto a la relacién de
compresion usan los mismos alabes aunque variando la anchura y largo. Japikse en
una de sus publicaciones [2.16] muestra como un mismo disefio de compresor puede
valer para muchas utilidades dependiendo de su tamafio, es decir, un compresor con
las mismas caracteristicas aerodinamicas al que solo se le aumenta su tamafio para ser
usado en distintos trabajos industriales.

224 Limites de un compresor

Los limites de funcionamiento de cualquier compresor rotativo con élabes
determinan el campo de operacion o de funcionalidad de la maquina. Segun sea su
constitucion aerodinamica, un compresor puede ofrecer diferentes prestaciones. Asi
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pues, existen diferentes tamafos y formas. Si se efectuara una comparacion entre dos
mapas de compresores, uno axial, empleado comunmente en la aviaciéon, y uno
centrifugo empleado en la automocion, se veria claramente que el consumo de aire
producido por el axial es notablemente mas elevado que el pequefio compresor
centrifugo ubicado en la admisién de un motor de automdvil o vehiculo industrial.

Aunque los tamanos sean distintos, los limites caracteristicos encontrados en
los compresores que limitan el mapa caracteristico de funcionamiento son
exactamente los mismos sin importar su tipo. Esta consideracion es fundamental pues
muchas de las conclusiones encontradas para compresores axiales han podido ser
aplicadas en los compresores centrifugos o bien ser usadas como punto de partida
para las investigaciones realizadas con ellos.

Los limites mas importantes a tener en cuenta en el funcionamiento de un
compresor son los que imponen el caudal masico consumido o bien por velocidad de
giro del rotor, los cuales son definidos en los siguientes apartados.

2.24.1 Limite por velocidad de giro

Los valores de velocidad de giro maxima de un rotor de compresor son
dependientes de las caracteristicas dimensionales del mismo. Asi por ejemplo, los
pequefios compresores centrifugos usados para la sobrealimentacién de los motores
de automocion, de radio de rotor 28mm pueden alcanzar valores de 250000rpm
siendo este maximo inalcanzable para compresores con un diametro de rotor de
algunos centimetros mas; como el caso de los usados en los vehiculos industriales
donde el radio del rotor alcanza los 50mm pudiendo llegar tan solo hasta los
150000rpm. La velocidad maxima de rotacién va disminuyendo conforme el radio del
rotor del compresor va en aumento pues la masa del compresor crece afectando al
valor de inercia. Por lo tanto, un rotor de 2 metros de diametro, alcanza la modesta
velocidad de tan solo 5000rpm.

El limite de un compresor, por sobrepasar el régimen de giro permitido, se
define cuando se alcanza un valor maximo que no afecte la mecénica interna de la
maquina, es decir, que no debe deteriorar los cojinetes en los que apoya el eje que une
a turbina y compresor. La exposicién de la turbomaquina a un exceso de energia
proporciona un valor de velocidad de rotacion al eje que afecta directamente a la
pelicula de aceite formada entre éste y la camara en que se aloja, pues aumenta la
temperatura de trabajo y deteriora la calidad del aceite [2.17]. También hay que tener
en cuenta que pueden sobrevenir problemas de vibraciones criticas que afecten alguno
de los elementos que componen el asentamiento del compresor o bien de la turbina. El
sistema formado por los cojinetes debe ser capaz de resistir las fuerzas centripetas
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provocadas por el mismo movimiento de la turbina y compresor asi como también
aguantar la fuerza de empuje en sentido longitudinal al eje. Ambas fuerzas crecen en
magnitud al ser la velocidad del turbo mayor. Esta situacion conlleva a alcanzar
velocidades de giro mayores a las permitidas en que se pueda perder la pelicula de
lubricacién en los cojinetes, y se posibilita el contacto entre el material del eje rotante y
la propia cavidad. Por lo tanto esta accién desencadena un desgaste desmesurado del
material que da como resultado un desequilibrio. La pérdida del mismo produce un
desgaste sobre dichos apoyos que hacen que las palas del rotor de turbina o
compresor se toquen con la pared de la carcasa por culpa del cabeceo producido por el
movimiento rotante desequilibrado, dando como resultado final la ruptura del eje. Los
estudios sobre la solicitacion al eje y la importancia de la lubricacién pueden ser
contempladas en los trabajos [2.18][2.19]. Es evidente que el limite considerado en este
apartado es dependiente de las prestaciones mecanicas y no respecto a limites de
estabilidad dinamica como sucede con los dos limites restantes por describir que
responden a consecuencias mas bien de origen aerodinamico en el rotor o difusor en
el caso de los centrifugos o en el rotor-estator de los axiales y que son los responsables
de limitar el rango de caudal para cada una de las velocidades de giro del rotor, y que
comunmente se les conoce como choque y bombeo.

2242 Limite de choque y bombeo

Los puntos de choque estan relacionados con el fenomeno de compresibilidad
provocado por las velocidades cercanas al valor sénico dentro del compresor. El area
transversal del canal, formado por dos alabes, es afectada por una onda de choque
provocada por la alta velocidad del gasto masico. En consecuencia el valor del gasto
masico tiene un limite por la estrechez de la garganta formada por la onda de choque,
sin que se pueda ser superado dicho valor.

Cualquier velocidad de giro en un compresor es capaz de trasegar un maximo
valor de caudal, limitado por la aparicion de fenémenos de compresibilidad que
limitan el 4rea de paso por los canales formados entre cada pala del rotor. Es un
fendmeno que se observa tanto en compresores axiales como centrifugos. El efecto de
compresibilidad puede aparecer en cualquiera de los dos componentes del compresor
siendo factible su aparicion sobre la salida del rotor y entrada a difusor, ya que en
general es en esa zona donde se alcanzan las mayores velocidades de avance del gasto
masico.

El alcanzar la velocidad sénica dentro del compresor se explica por la razén
que a la entrada del rotor la velocidad del fluido es de por si muy significativa, tal
como se explica por la ecuacion de continuidad, donde el caudal es directamente
proporcional a la velocidad de paso, ecuacion (2.3). Aguas arriba del compresor la
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densidad tiene leves variaciones y el area es invariable. Por lo tanto, cuando aumenta
el valor de gasto masico también aumenta la velocidad.

Los puntos de choque en cada régimen de giro se caracterizan por ser los de
mayor caudal mdsico y menor relacién de compresion. Para alcanzar estos puntos en
un ensayo experimental es necesario generar la menor resistencia al trasiego del fluido
aguas abajo del compresor, es decir no se obstaculiza el paso de gasto masico aguas
abajo del compresor para evitar elevar la resistencia del sistema de compresion sobre
la energia que posee el compresor.

En un punto de choque la diferencia entre las presiones aguas arriba y aguas
abajo del compresor es minima. Se define como gradiente adverso de presién, en un
compresor, la progresion de la presion en direccidon contraria al paso de caudal que es
importante al aumentar la diferencia de presion. La minima relacion de compresion es
debida a los alabes carentes de la suficiente eficacia para conducir la gran cantidad de
volumen pasante a través de ellos, induciendo al caudal a pasar de la zona de succién
a la zona de presion, provocando pérdidas de energia e impidiendo transformar parte
de la energia cinética en presion. En los puntos de choque, el gradiente adverso de
presion es muy poco significativo respecto a la corriente libre que pasa por los 4labes
por lo tanto la velocidad en el borde de fuga es elevada. Por lo tanto en un punto de
choque el gradiente no es significativo y por ende no se genera grandes tensiones de
corte sobre la cercania de la superficie de los alabes que origine desprendimientos de
flujo. El gradiente de presiones es motivado por el aumento de la diferencia de
presion que se consigue manteniendo el régimen de giro constante y descendiendo el
nivel de gasto por el compresor.

El bombeo es justamente el otro limite que se destaca en el mapa. Los puntos
de bombeo se sittiian en el extremo opuesto a los puntos de choque de cada una de las
curvas de iso-régimen. La unién entre cada uno de los puntos por medio de una curva
conforman, la denominada linea de bombeo, la cual establece el limite de
funcionamiento de un compresor para valores minimos de flujo masico.

Lo mas destacado de estos puntos es que para cada velocidad de rotacién casi
siempre tienen el valor mas alto en relaciéon de compresion es decir que el gradiente
de presion es elevado. Para poder obtener estos puntos la resistencia sobre la energia
transferida al compresor debe ser importante. Aunque lo mas destacable sobre la zona
denominada de bombeo es cuando se trata de superar la linea que establece el limite,
pues el compresor pierde toda capacidad de trabajo. Es muy diferente al limite de
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choque, porque el compresor, si bien no puede trasegar mas caudal que el que pasa
por su area de entrada, no ve afectado su funcionamiento. El punto de bombeo se
considera el ultimo punto de operacion antes de la aparicién del fenémeno que lleva
el mismo nombre, el cual tiene la capacidad de inestabilizar el funcionamiento por
completo con el aditamento lamentable de ser un fendémeno muy peligroso para la
mecanica del mismo. El fenémeno de bombeo se origina a consecuencia de procesos
aerodindmicos de inestabilidad provocados por factores que seran analizados mas
adelante motivados sobre todo por el avance del gradiente de presion desde aguas
abajo hacia aguas arriba del perfil del alabe de rotor y difusor.

Debido a la fuerte dependencia que demuestran algunos investigadores entre
el punto de bombeo y los fenémenos aerodindmicos, se encuentran en las bibliografia
algunos métodos planteados con la finalidad de modificar el punto de bombeo
retrasando la entrada del compresor en esta inestabilidad indeseable y
proporcionando en algunos casos la extension del rango de trabajo con caudales mas
pequenios.

En los siguientes puntos de este capitulo se analizan las inestabilidades
aerodinamicas de las que ya se ha hecho menciéon y en la que también entra el
fenomeno de bombeo haciendo una descripcion exhaustiva con la finalidad de dejar
claro qué es en si mismo el bombeo y qué relacion tiene con las inestabilidades,
relacionando cada caso con el desequilibrio del sistema de compresién en que trabaja
el compresor. Junto a ello son resaltados los métodos mas diversos hallados en la
bibliografia empleados en la evasion o modificacion del fenémeno.

2.2.5 Inestabilidad en los compresores

Los compresores tienen como funcion comprimir el caudal de fluido que los
atraviesa. Por lo tanto los alabes trabajan con presiones menores en sus bordes de
ataque y mayores sobre sus bordes de fuga. Esto significa que la corriente que
remonta sobre el perfil tiene que vencer un gradiente de presiéon adverso, que se
opone a su movimiento. El gradiente adverso de presion es uno de los factores a tener
en cuenta en la consecucién de causas que arriban al desencadenamiento de
inestabilidades que luego desembocan en el fenémeno de bombeo.

Los 4labes de un compresor son tratados como pequefios perfiles
aerodinamicos y responden a toda la teoria elaborada para tal fin en 2D, tal como lo
define Japikse [2.11]. Segtin White [2.20] en su libro dedicado a la mecanica de fluidos,
los perfiles delgados son muy estables cuando la presion aguas arriba del perfil es mas
alta que aguas abajo del mismo, es decir, cuando en la zona del borde de ataque hay
mas presion que sobre la zona del borde de fuga, descontando en este caso la
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influencia del angulo de incidencia que se encuentra relacionada con la magnitud del
espesor de la capa limite laminar o turbulenta. Sin embargo, esta situacién de
estabilidad se invierte cuando la presién es mayor sobre el borde de fuga que sobre el
borde de ataque, y a su vez, se le agrega la influencia de la diferencia de presiones
entre un lado y otro de los perfiles centrifugos a lo largo de toda su cuerda. El primer
caso es aplicable a los 4labes de cualquier tipo de compresor, pues la presion crece
aguas abajo de ellos, por lo tanto es un sistema que tiende a la inestabilidad conforme
la presion aumenta.

No es de extrafar que en el caso de los perfiles usados en los alabes de
compresor, sean diseflados con la finalidad de eliminar cualquier situaciéon de
desprendimiento temprano de la capa limite desde el borde de fuga hacia el borde de
ataque, evitando encontrar rapidamente una situacion de inestabilidad que ocupe la
mayor parte de la superficie de los alabes del rotor o difusor perdiendo
completamente la eficiencia, lo que significaria una entrada en pérdida repentina del
flujo en cada uno de ellos, situacion que se conoce como desprendimiento abrupto o
“abrupt stall”. Las formas empleadas para los 4labes del compresor se disefian en torno
al valor de caudal pasante por entre ellas. Una vez realizado el disefio y comprobado
por visualizacion su éptimo desempefio se procede luego a corroborar si soporta los
esfuerzos provocados por el propio movimiento rotacional debido al material
empleado en la construccién [2.21].

Lamentablemente no es sencilla la realizacion de alabes de compresor sin
evitar tener en cuenta los procesos que originan las inestabilidades del fluido debido a
las condiciones de trabajo. Existe gran dificultad en evitar una situacion tardia de
inestabilidad, pues el compresor es propenso a la generacion de alguna inestabilidad
en algiin punto de trabajo en que se sitie. Los desprendimientos pueden ir en
aumento hasta provocar un desprendimiento abrupto o total del fluido sobre las
superficies de los alabes provocando el bombeo. Algunos estudios sobre la geometria
de los alabes se basan en el comportamiento del fluido sobre la generacion del efecto
denominado estela o “wake” en ingles, o la combinacién entre éste y el fendmeno
conocido como jet, aceleracion del fluido provocada por la reduccién de la secciéon del
canal de salida formado entre las paredes de dos palas consecutivas en la que una de
ellas origina la estela. El efecto de estela o “wake” es probablemente similar al
considerar una separacion del fluido en algtin punto sobre la superficie de la pala a lo
largo de la cuerda, aunque difiere de ello, pues mas bien es influenciada por la fuerza
centrifuga combinada con la fuerza de Coriolis provocada por el propio movimiento
del rotor del compresor [2.23]. El trabajo presentado por Larosiliere et al. [2.7] intenta
sintetizar la eficiencia de los alabes junto a la estructura que conforma el flujo a un
valor medio de relacion de compresion en un compresor centrifugo aplicando la
herramienta del calculo computacional fluido-dinamico (CFD). Trata de dar respuesta
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a los procesos de difusion, “wake-jet” y flujo secundario ademas de su importancia en
la eficiencia del alabe. Estudia la disposicion que debe tener la pala primaria sabiendo
que la misma tiene una zona denominada inductor (figura 2.2), por donde entra el aire
al rotor, junto con la secundaria (“splitter”) y ademas la abertura que hay entre cada
una de ellas sobre el borde de fuga, es decir, cuando el fluido abandona el rotor del
compresor. Los resultados obtenidos muestran la posibilidad del redisefio del alabe
atenuando los procesos de difusién con el uso del CFD que es validado mediante
estudios experimentales. E1 CFD como herramienta de disefio fue implementado y
validado por Krain [2.6] en 1984, que concluye que los procesos dinamicos en los
alabes modelados junto a las medidas efectuadas en forma experimental mediante
laser tenian un gran grado de acuerdo. Coincidiendo en tiempo de investigacion,
Moore et al. [2.22] publican como puede verse afectada la eficiencia de los alabes
agregando al calculo la viscosidad del fluido. La investigacion se realiza también
mediante un cédigo en 3D demostrando como conforme se reduce el caudal masico
por las palas del compresor la eficiencia de éstos empeora por el aumento del
gradiente de presion. Por otra parte Jonson et al. [2.24][2.25] dedican gran parte de sus
estudios a los procesos causados por el flujo secundario junto al fenémeno de estela y
jet, relacionando cada uno de estos fenémenos con la presion, la velocidad, el efecto de
la capa limite junto a la fuerza de Coriolis y cual es su grado de aporte a los procesos
que ocurren en los alabes junto a su desarrollo, haciendo principalmente hincapié, en
el flujo secundario, la turbulencia de la capa limite, y el propio “wake”. Ademas,
ponen de manifiesto la dependencia de los vanos del difusor a los procesos que sufren
los alabes del rotor. Por lo tanto, el problema de los desprendimiento en las
superficies de los perfiles es un fendémeno que no sélo afecta a los 4labes de rotor si no
también a los vanos del difusor. Asi, los procesos de inestabilidad afectan en mayor o
menor medida a cada uno de los componentes de un compresor ya sea el conjunto
rotor — estator (axial) o rotor — difusor (centrifugo).

Los procesos de inestabilidad en un alabe evolucionan desde el punto de fuga
sobre el perfil, es decir se produce una difusién, sobre la superficie del alabe
provocada por la generacion de vértices que contribuyen a dicha disipacion de
energia. La velocidad del gasto masico a la salida del mismo se ve retardado producto
de dicha difusion, por lo tanto llega un momento en que el fluido es incapaz de seguir
el camino marcado por el alabe sobre su superficie. Esta accién induce el inicio del
crecimiento del espesor de la capa limite que crea un hueco entre la pared del alabe y
la linea de corriente mas proxima a él, donde empieza a evolucionar un cambio de
sentido del fluido desde aguas abajo del perfil hacia aguas arriba originando el
denominado flujo secundario al que se conoce como “wake-jet” sobre la salida del
rotor pues el perfil de velocidades a la salida del mismo no es uniforme.
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Al ser mayor la presion, en el borde de fuga del 4dlabe que en el borde de
ataque, la cantidad de movimiento del gasto masico es de escasa magnitud para poder
doblegar al gradiente adverso de presidon que eleva en la zona de desprendimiento del
fluido las tensiones de corte o fuerzas viscosas. En un determinado punto de la
superficie del alabe en donde coincida tal situaciéon de equilibrio, la velocidad de
avance del fluido es cero, por lo que aguas abajo comenzara la desviacion de las lineas
de corriente de la pared del dlabe provocando el aumento del espesor de la capa
limite. Al acrecentar su espesor provoca la aparicion de los reflujos cerca de la pared
del alabe. Por lo tanto junto al desprendimiento llega el cambio de direccion del flujo
en la zona de la pared que abarca el espesor entre la pared y la primera linea de
corriente cercana a ésta. Pero esto no es la tiica consecuencia del desprendimiento
porque también se produce una deflexion de las lineas de corriente aguas arriba del
perfil del alabe. La deflexion provoca el cambio en la aproximacion de las lineas de
corriente sobre el borde de ataque, obligando a un cambio del valor en el angulo de
incidencia. En la medida que la cantidad de movimiento del fluido desciende se
magnifica el desprendimiento porque el punto de equilibrio donde la velocidad del
flujo se anula avanza hacia el borde de ataque del dlabe. Esto hace desviar aun mas las
lineas de corriente, variando el angulo de incidencia a valores extremos que perturban
seriamente la eficiencia del 4labe sobre las lineas de corriente, acorde a la
argumentacion realizada por Whitfield sobre el cambio de actitud por parte del gasto
masico al haber una variacién de la presion en el sistema de compresién marcada por
el compresor [2.26]. Japikse, también ejemplifica ésta accion al variar el gasto [2.11].

En compresores axiales se genera ruido producto de las inestabilidades del
sistema tras el cual se produce el llamado “bang” que significa que el motor ha entrado
en bombeo y el empuje cae vertiginosamente. En [2.27] se analiza el ruido causado por
los fenémenos de desprendimiento que se definen como pequefias celdas de
inestabilidad las cuales rotan a una velocidad menor al del compresor y que se conoce
como fendmeno de desprendimientos rotativos (“rotating stall”) junto a ella se asocia
la aparicion del bombeo (“surge”) en un motor de aviacion compuesto por un fan.

En [2.28] se evaltia el aumento del sonido emitido por los fendémenos de
inestabilidad analizados al pasar del desprendimiento rotativo al bombeo y cémo el
fan va perdiendo eficiencia en su trabajo conforme el ruido aumenta su magnitud. A
su vez se analiza la influencia los fenémenos de inestabilidad al tener un dispositivo
de vanos guiadores de entrada (“inlet guide vanes” abreviado como IGV) junto a los
vanos guia de salida (“outlet guide vanes” abreviado como OGYV). Los primeros se
abordaran mas tarde como métodos de atenuacidn de las inestabilidades halladas en
los compresores, no asi los segundos que solo laminan la salida hacia la camara de
combustion.
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En los compresores centrifugos existe un sonido audible que se relaciona con
la aparicion del fenémeno de bombeo junto al desprendimiento rotativo, provocado
por la fluctuacién del fluido en su movimiento oscilante en el sentido axial coincidente
con el eje de la maquina. Por lo tanto una de las formas de saber que existe bombeo en
un compresor funcionando en un sistema de compresion se debe al sonido provocado
por la aparicién de éste [2.29] junto a la frecuencia de fluctuacion.

De todos los desprendimientos que causan inestabilidades en el interior del
compresor se destacan en la literatura diferentes tipos de los que algunos ya han sido
mencionados en los parrafos anteriores.

2.2.5.1 Desprendimiento (“stall”)

Las inestabilidades mas importantes evidenciadas en los compresores
centrifugos o axiales se originan por los desprendimientos del flujo sobre las paredes
de los alabes, como ya se ha mencionado.

La informaciéon sobre los distintos fendmenos causados por los
desprendimientos que afectan al funcionamiento de los compresores ha sido
divulgada en estudios realizados mayoritariamente sobre compresores axiales mas
que en los compresores centrifugos. El principal motivo es la utilizaciéon masiva de los
primeros en la industria aeronautica, la cual se aboca a evitar cualquier tipo de
situacion adversa en condiciones de vuelo normales. Los distintos casos de
desprendimientos han sido clasificados por Pampreen [2.30].

A una de las clases de desprendimiento que solamente afecta a un
determinado porcentaje de la cuerda del alabe se le denomina porcion parcial de celda
de desprendimiento sobre el area frontal del compresor o “part — span stall”. En
segundo lugar puede haber una separacion mads generalizada cuyo porcentaje de
desarrollo y afectacion es mayor sobre las palas del rotor, denominada porcion total
de las celdas de inestabilidad sobre el area frontal del compresor conocida con la
palabra en ingles “full — span stall”. Lakshminarayana [2.31] establece que la aparicién
de uno u otro fendmeno dependen de la energia del rotor apareciendo en forma
pausada cada uno de los fenémenos de desprendimiento descritos hasta el momento.
En un compresor que puede acelerar hasta los 150000rpm, se establece que por debajo
de 90000rpm se puede apreciar primeramente la aparicién del fenémeno de part-spam
stall, para luego continuar hacia el full-spam stall, o bien caer en abrupt stall y terminar
finalmente en el bombeo del compresor. En la figura 2.5 se muestra un ejemplo de
cada una de ellas. En la bibliografia se menciona que el caso de abrupto
desprendimiento del fluido, es acompafiado de una significativa pérdida de presién
que suelen evidenciar los compresores axiales antes de entrar en bombeo y que es
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caracteristico a altos regimenes de giro del compresor, combinada con la gran
diferencia de presién entre la entrada y la salida del compresor en el sistema de
compresion.

Cuando se produce el proceso de desprendimiento del fluido suele aparecer
lo que se conoce como celda de inestabilidad. Consiste en un desprendimiento local
del fluido que afecta a una parte del compresor pero que no tiene ninguna influencia
sobre el resto de las partes de un mismo componente [2.32]. Las celdas por lo general
giran en el sentido en que lo hace el compresor, por le que a este proceso se lo conoce
con el nombre descriptivo de desprendimiento rotativo o “rotating stall”, siendo un
fenémeno muy comun de los compresores axiales, pero que en los compresores
centrifugos, si bien el fenémeno estd presente, se discute atin la forma en que éste
fenomeno se desarrolla [2.33][2.34]. Una de las razones es la cuerda de sus alabes de
rotor, mucho mas extensa que en los compresores axiales, y el comportamiento del
flujo al trabajar el compresor en una zona predominantemente de inestabilidad.

La aparicion de desprendimientos causa un cambio en la dindmica del flujo
que atraviesa el compresor centrifugo. La descripcidn de lo que sucede por ello, puede
ser vista o explicada en forma bidimensional o tridimensional. Desde el punto de vista
bidimensional los desprendimientos existentes en un perfil de alabe son comparables
a los que aparecen en un perfil alar, por que las fuerzas de viscosidad crecen aguas
abajo del perfil y a la vez se produce una desviacion de las lineas de corriente aguas
arriba que afectan al valor del angulo de incidencia formado entre el propio flujo
entrante y el angulo del borde de ataque del propio perfil.

En un compresor centrifugo considerando una forma tri-dimensional de
separacion o de desprendimiento, el flujo secundario originado por la capa limite
turbulenta y el proceso de “jet-wake” deben ser considerados, porque estos procesos
inciden fuertemente en una marcada tendencia tangencial del fluido al abandonar el
rotor produciendo una desviacion hacia la entrada del difusor o de la voluta en el caso
de un difusor sin vanos y que conlleva a acrecentar aun mas los reflujos. El flujo
secundario en turbomaquinas se produce por la separacion del fluido sobre la pared
de succidén. Es evidente que para que haya desprendimientos hay que contar con un
flujo secundario sobre los canales formados por los alabes con la aparicidon de voértices
que producen la desviacién del flujo. Algunos de los trabajos de investigacion tienen
como objetivo investigar el origen del flujo secundario y la forma de ser atenuado
[2.24] o bien que siguen su linea de investigacion como los realizados por Brun et al
[2.35].

Al producirse el desprendimiento en uno o algunos de los alabes del
compresor se genera la correspondiente deflexion de las lineas de corriente. El nuevo
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recorrido del fluido acarrea dos problemas, por un lado la deflexién de las lineas de
corriente a la entrada y por otro lado su desviacion en el angulo de salida al
abandonar el rotor. Estas acciones afectan seriamente el angulo de entrada del fluido
respecto del angulo de ataque de los vanos del difusor al tratarse de un compresor
centrifugo o de los alabes de estator si se estuviera hablando de compresores axiales y
que esta directamente influenciado por el valor de gasto masico entrante al compresor
(velocidad de entrada). Algunos investigadores como el caso de A. Whisfield [2.26],
aseguran que en los compresores centrifugos los desprendimientos aparecen no sélo
en el inductor del rotor del compresor si no también en los vanos del difusor. La
informacion de la separacion se remonta aguas arriba hasta los alabes del rotor y se
modifica el dangulo de salida del fluido. De esto se puede concluir que tanto el rotor
como el difusor pueden tener problemas de inestabilidad, pero estudios como los
llevados por Yoshinaka [2.36] afirman que cuando el desprendimiento ocurre en
ambos componentes la entrada del compresor en el fendmeno de bombeo es
inevitable.

2.2.5.2 Desprendimiento rotativo (“rotating stall”)

Dependiendo del tipo de inestabilidad acontecido en el compresor, se forma
una zona de inestabilidad mas conocida como celda de inestabilidad que por el propio
movimiento de rotacion del rotor experimenta un movimiento en sentido tangencial.

En si, el desprendimiento rotativo es causado por la deflexion de las lineas de
corriente, y se origina como consecuencia de una situacion particular de inestabilidad
acusada por uno o algunos de los alabes. Ademas, se encuentra asociado a la variaciéon
del punto de fuga que a su vez posibilita el aumento de espesor de la capa limite por
el aumento de la presion aguas abajo del alabe del rotor. Esta situacion se puede
contemplar en cualquier tipo de compresor, axial o centrifugo aunque pueden existir
diferencias en torno a su manifestacion.

El desprendimiento rotativo es un fendmeno que se caracteriza por tener una
o mas celdas de inestabilidad asociadas al fenomeno llamado part-span stall o bien al
full-span stall, cuyas celdas de inestabilidad van rotando alrededor de la circunferencia
en una seccion a la entrada del compresor. Estas celdas tienen un valor de velocidad
de rotacién constante que oscila dependiendo de la magnitud de cada una de las
celdas entre un 20 a un 70 % de la velocidad propia de giro del rotor del compresor
[2.37][2.38]. El desprendimiento rotativo es un fenémeno circunferencial no uniforme
de caracter local bi-dimensional, y si bien el valor porcentual de caudal que pasa a
través del compresor se mantiene constante a lo largo del tiempo, no sucede lo mismo
en el sentido radial producto de las interferencias provocadas por las celdas. Esto
explica la carencia de uniformidad radial desde el punto de vista del area transversal
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de entrada al rotor [2.39]. En comparacién con la uniformidad, el fenémeno del
desprendimiento rotativo es contrario a lo que sucede con el fenémeno de bombeo,
pues Greitzer define que el bombeo es una situacion oscilante del fluido que sélo
posee direccion axial y es uniforme en dicha direccion [2.40].

Como se ha dicho en algin momento, lamentablemente atin no esta claro el
proceso por el cual se puede definir cudndo hay o no desprendimiento rotativo en
compresores centrifugos, y en qué situacion aparece. En los primeros trabajos de
investigacion desarrollados por Stenning et al. [2.41] realizados en 1955 con un
compresor centrifugo, se afirma la existencia de este fendmeno en este tipo de
compresores. De Jager [2.42] en 1995 afirma que no todo estd dicho sobre este
fendomeno de inestabilidad para ese tipo de compresores, afirmando que hoy en dia
sigue siendo un punto de discusion importante el origen y motivo de este tipo de
fendmenos en un compresor centrifugo mas alla de la teoria elaborada que explica
como se genera el fendmeno de “rotating stall”. De acuerdo a algunas caracteristicas
del comportamiento del compresor en su funcionalidad, el “rotating stall” se
caracteriza como un proceso que hace descender la relacién de compresién de un
compresor, tal como puede ser observado en la figura 2.5. En dicha figura se resalta la
vinculacion del tipo de fendmeno que aparece con la energia del compresor, siendo de
un grado mayor la inestabilidad cuando mas energia tiene el rotor del compresor. Sin
embargo esto no significa que a bajo régimen donde aparecen en principio pequefias
inestabilidades no sufran las restantes inestabilidades pues conforme desciende el
valor del gasto masico éstas van en aumento ocupando paulatinamente toda el area
frontal hasta llegar un punto que la ocupan completamente. En esta situacion se
pasara de un desprendimiento rotativo a un fenémeno de bombeo [2.30].
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Figura 2.5 Tipos de formas de “rotating stall” en funcion del régimen de giro
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En los casos de aparicion de las celdas de inestabilidad, éstas se comportan
como si se trataran de una burbuja cerrada cuyo tamafio depende de la magnitud de
los desprendimientos y las caracteristicas o cantidad de las celdas de inestabilidad que
intervienen. Algunas contribuciones sobre la generaciéon del desprendimiento rotativo
(“rotating stall”) apuntan a que el fendmeno se origina en los vanos de los difusores, y
no por el desprendimiento que sufren las palas de los rotores provocado por el
descenso del caudal masico relacionado con el aumento de presion aguas abajo del
perfil, pues la pala no alcanza a llegar a puntos de trabajo minimos para el caudal que
ha sido disefiada.

El descenso de caudal puede perturbar la operacion estable del compresor por
la aparicién de una excitacion oscilante del fluido que provoca la caida en la relacion
de compresion. Esto resulta critico para valores muy altos de relacidon de presién no
solo por la estabilidad aerodinamica, sino también en la parte por la mecanica
producto de las vibraciones causadas. La aparicién del desprendimiento rotativo hace
que aunque existan estas dificultades el caudal neto pasante por el compresor
permanezca estable. Frigne et al. [2.43] afirman que existe una relacién entre las
oscilaciones provocadas por los desprendimientos rotativos y los vanos de los
difusores que serian los principales promotores de tal fendmeno. Frigne emplea en sus
estudios un mismo sistema de palas de compresor pero variando los sistema de vanos
de difusor detectando distintas inestabilidades para el mismo tipo de perfil. Gracias a
los datos aportados por la experimentacién, en otra contribucién de los mismos
autores (Frigne et al. [2.44]) presentan un modelo matematico tedrico del fenémeno de
desprendimiento rotativo que tiene en cuenta las condiciones del gasto respecto de la
capa limite a lo largo de la pared del vano, su angulo de ataque, la geometria del
difusor y la alteracion de la presidn estatica en una zona localizada del difusor, que es
en definitiva la que genera la celda de inestabilidad que mas tarde engendra el
fenémeno. Siguiendo por la misma linea de investigacion relacionando los vanos del
difusor con los alabes del rotor, Kinoshita et al. [2.36] anuncian que la generacion del
“rotating stall” es consecuencia del comportamiento dindmico de los vanos del difusor,
aunque aclaran que resulta dificultoso afirmar en algunos casos si son los vanos o los
alabes del rotor los culpables de generar tal inestabilidad cuando el caudal masico es
muy bajo pudiendo coincidir con los valores que desencadenan rapidamente el
bombeo, es decir que no existiria transiciéon entre los desprendimientos y la
instauracion del fenomeno de bombeo al bajo valor de caudal masico.

Una aproximacién en 3D sobre como es la propagacion de las inestabilidades
en las palas radiales de los compresores centrifugos se presenta en Chen et al. [2.45],
quienes explican los desprendimientos rotativos y la relacion que guardan con el
pasaje de flujo desde la llamada superficie de presion del alabe hacia la superficie de
succion donde la presion es menor creciendo en importancia cuando la presion dentro
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del rotor va en aumento y el flujo que pasa por entre las paredes de los alabes es
menor. El esquema de las lineas de corriente con la aparicion de estas inestabilidades
se muestra en la figura 2.6. En ella se dibuja el pasaje del flujo por una misma pala
entre sus superficies (presion y succidén), se muestra una pala dibujada
longitudinalmente en la que se observa la presencia de flujo inverso esquematizado
por medio de las lineas de corriente.

theoretical

interface
t QT:,“
U, = Rotor Tip Speed
Q = Rotor Rotational Speed
r = Reverse Flow — Forward Flow
f = Forward Flow ---Reverse Flow

Figura 2.6 Esquema de las lineas de corriente con la presencia de inestabilidades del flujo
mostradas por Chen et al.

Investigadores como (Engeda, [2.46]) se han dedicado a la comprensién de la
estabilidad en las palas en el rotor del compresor centrifugo investigando en qué
proporcioén se ve afectada la eficiencia del compresor por la aparicion de fendmenos
inestables. Establece un orden cualitativo de los sucesos de inestabilidad que se
suceden en el rotor a velocidad constante dentro del rango de utilidad definido por el
gasto masico entre el punto de bombeo y choque y que a su vez es funcién de los
distintos valores de presion obtenidos dentro del mismo rango de utilidad.

Cuando el desprendimiento rotativo va en aumento hasta abarcar
completamente toda la superficie radial del compresor, el flujo sobre el inductor se
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inestabiliza totalmente haciendo que el inductor pierda completamente toda eficiencia
respecto de la conduccion de fluido hacia la zona del impulsor. En este caso se ha
producido la entrada en pérdida de cada uno de los alabes por lo tanto el valor de
angulo de incidencia formado por el valor del angulo de aproximacion del aire sobre
el borde de ataque del inductor y el propio angulo de éste, ha sobrepasado el valor
critico en la totalidad de la longitud del inductor desde la raiz hasta la punta.
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2.3 Bombeo

El bombeo es en si mismo un fendmeno fluido-dindmico caracteristico de
maquinas de movimiento rotante, que contienen perfiles aerodindmicos en sus
componentes como alabes o vanos, tales como los hallados en compresores
centrifugos o axiales. El fenomeno de bombeo debe ser tratado como producto o
resultado de las inestabilidades acontecidas en el funcionamiento de cualquier
compresor que han sido comentados en el apartado anterior.

Los primeros en encontrar grandes dificultades con el bombeo fueron los
disefiadores de los primeros compresores axiales para los aviones de combate a
reaccion de la primera época durante los afios 40 y mitad de los 50, los cuales, a
determinadas maniobras de vuelo, impedian la entrada masiva de caudal, lo que
provocaba la aparicion de una fuerte oscilacion de la turbomaquina y de la que sélo se
podia conseguir salir de ella al apagarse el motor [2.34].

En realidad el bombeo es una oscilacion axisimétrica del fluido a través del
compresor con caracteristicas de orden ciclicas creadas por el propio dinamismo
impuesto, no so6lo por el compresor, sino también por la geometria del sistema de
compresion. Es esencialmente un fendmeno de inestabilidad unidimensional, y
circunferencialmente uniforme, tal como lo define Greitzer en 1976 [2.40]
experimentando con compresores axiales.

El fenémeno que se entiende por bombeo se desencadena por la aparicion de
inestabilidades en el compresor al reducir el gasto masico o aumentar la relacion de
compresion. Sin embargo, las oscilaciones caracteristicas del bombeo dependen en
mayor medida del circuito resistente en el que se encuentre inmerso el propio
compresor [2.47]. El sistema mas utilizado en la experimentacion en compresores para
la obtenciéon del mapa caracteristico es el que se detalla en la figura 2.7. Se
corresponde mas o menos con el circuito resistente de compresores utilizados en
turbinas de gas o en compresores de sobrealimentacion de MCIA.

Compresor
Remanso

| =

Valvula

Figura 2.7 Esquema simple de medida de compresor
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En la figura se puede observar claramente la posicion del compresor. Aguas
arriba se ubica un conducto de entrada al compresor que habitualmente aspira de la
atmosfera a través de un filtro, mientras que aguas abajo se ubica un conducto de
salida que se comunica con un depdsito de remanso situado en el extremo del tubo. La
resistencia que crea el circuito se establece por medio de una valvula situada aguas
abajo del deposito, cuya funcién es modificar el punto de trabajo del compresor
modificando el valor de caudal mediante el cambio de seccion del 4rea transversal.

En el caso de los compresores de sobrealimentacion el circuito es similar
aunque no idéntico. El compresor aspira de la atmoésfera a través de un filtro. Sin
embargo, es habitual que el conducto de entrada al compresor tenga un disefio
complicado por los problemas de implantacion del motor bajo el capé del vehiculo.
Aguas abajo del compresor se suele encontrar un conducto que llega hasta el enfriador
de aire de sobrealimentaciéon y después hasta el colector de admisién. Del colector de
admision se conduce el aire hasta los distintos cilindros del motor controlado por la
apertura secuencial de las valvulas de admision. El volumen total del circuito aguas
abajo del compresor hasta las valvulas de admision puede llegar a ser importante con
respecto al del compresor, por lo que se justifica que en los ensayos de caracterizacion
en banco de compresores se utilice un depdsito de remanso. En el caso de del motor,
las valvulas de admision hacen el mismo efecto de la valvula de contrapresion del
banco de compresores.

En una instalacion como la que se ha mostrado en la figura 2.7 el ciclo de
bombeo se producira siguiendo el recorrido en el mapa del compresor que se muestra
en la figura 2.8.

f=
)
3
g
B < g A
(8]
——r —
3 ~
£ \
o \
= o
D —> C
Gasto Masico (-) Gasto Masico (+)

Figura 2.8 Ciclo de bombeo profundo

Se parte de un punto de funcionamiento del compresor dentro de la zona de
operacion estable (C). A medida que se cierra la valvula de contrapresion del circuito
resistente se reduce el gasto masico y se eleva la relacion de compresion en el
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compresor. Simultdneamente van apareciendo los problemas provocados por los
procesos de inestabilidad en los alabes del rotor del compresor. Cuando se alcanza el
punto A, que suele ser un punto cercano al de maxima relacién de compresion, las
inestabilidades se generalizan y producen un bloqueo total del flujo en el compresor.
Sin embargo la presion aguas abajo del compresor se mantiene gracias a la
acumulacion de gas comprimido en el depdsito de remanso. De manera repentina, se
produce una inversion del flujo en el compresor hasta el punto B del grafico. En ese
momento el compresor deja de suministrar gas comprimido al depdsito, incluso pasa
a consumir parte de ese gas por la situacion de flujo inverso. Esta es la razon que hace
que la relacion de compresion descienda hasta el punto C en el que el compresor se
recupera y vuelve a trabajar en la zona estable (punto D). A partir de ahi, el compresor
vuelve a suministrar una cantidad de gasto importante hacia el depdsito por la baja
relacion de compresion lo que hace aumentar de nuevo la presion del depdsito de
nuevo hacia el punto A. En ese punto vuelven a aparecer las inestabilidades en el
interior del compresor que hacen que se vuelva a producir un nuevo ciclo de bombeo.

El tiempo en que el bombeo realiza este bucle mostrado en la figura 2.7, varia
dependiendo principalmente del volumen que queda entre el compresor y la valvula
de contrapresién ya que estan relacionados con los procesos de vaciado y posterior
llenado del remanso. Los tramos entrada en pérdidas (AB) y salida de pérdidas (DC)
son mas rapidos que los tramos de vaciado (BD) y de llenado (CA), tal como lo define
Huppert en 1965 [2.48], Fink 1992 [2.49] o Theotokatos en 2002 [2.50] para
compresores centrifugos y en compresores axiales. Esta diferencia se explica por la
rapidez que tiene el fluido para cambiar de direccién, frente a los procesos de llenado
y vaciado que en el caso de remansos muy grandes puede llevar del orden de un
segundo.

Algunos trabajos realizados por varios autores entre los que se destacan
Greitzer [2.40], Fink [2.49] o bien Willems et al. [2.51] definen la existencia de varias
formas o clases de bombeo, entre las que se destacan, el bombeo clasico, el bombeo
medio, el bombeo profundo, y el bombeo de mezcla, que a continuacién son
detallados.

e El bombeo clasico, es aquel que por sus caracteristicas genera una
oscilacién en la presion muy destacable aguas abajo del compresor,
por otro lado el ciclo de bombeo llega hasta la inversién del flujo. La
frecuencia del ciclo de bombeo es muy baja y ronda entre valores de 6
a 20Hz, generando una pulsacion suficientemente fuerte como para
dafiar al compresor o alguno de sus componentes.
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El bombeo medio o suave se caracteriza por tener una frecuencia algo
superior al anterior y resuena a la frecuencia propia del sistema en el
que se halla el compresor, como ejemplo vale el que se ha descrito en
la figura 2.8. La frecuencia del sistema como el mostrado es
denominada de Helmholtz y responde a la actistica que brinda el
sistema ante una determinada fluctuacién en el comportamiento del
fluido que lo atraviesa. Tal es el caso de los estudios llevados a cabo
por [2.52][2.53][2.54], en donde se estudian los fendmenos de acustica
provocados por las inestabilidades provenientes del comportamiento
del flujo en sistemas de tuberias con orificios o de tuberias y depodsitos
unidos entre si comunicados mediante un drea pequefia de entrada,
tal y como se puede encontrar en un sistema de compresién empleado
para caracterizar compresores. El valor de la frecuencia es
determinado mediante la expresiéon matematica dada por la ecuacién
(2.4), donde el valor depende de las variables geométricas del sistema
y de los pardmetros de presidon y la temperatura en el sistema de
resonancia.

El bombeo profundo es de similares caracteristicas al denominado
bombeo clasico, solo que esta clase es mas destructiva. Su frecuencia
es la mas baja, con valores que se encuentran entre los 2 y 6 Hz. Los
componentes del compresor, junto a los elementos del sistema
ubicados aguas arriba y aguas abajo, experimentan una vibraciéon
muy abrupta que puede colapsar el sistema hasta llegar a romper
algin componente. Tanto el caudal mdsico como la presion aguas
arriba y aguas abajo del compresor tienen una gran oscilacién, el
caudal madsico experimenta una inversion total, y el ciclo de bombeo
es el mas largo de todos, pero su frecuencia es muy similar a la del
bombeo clasico, aunque en este caso depende del tiempo en que se
llene o vacie el depdsito ubicado aguas abajo del compresor, por lo
que es de suponer la existencia de una dependencia geométrica.

El bombeo de mezcla, no es precisamente un fenémeno de bombeo en
toda regla. Esta clase de fendmeno es descrita como bombeo
modificado (“modified surge”) en [2.51], y consiste en una mezcla
entre el fendmeno de “rotating stall” y el propio fendmeno de
bombeo. Esta clase de bombeo o mejor dicho de fendémeno de
inestabilidad es estudiado por medio de diversos métodos. Uno de
ellos se presenta analizando la relacion de volumen a la salida del
compresor. Con la variacion del volumen se puede obtener una
variacion del bombeo clasico hacia el fenomeno de “rotating stall”.
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Este analisis se hace sin importar si el compresor es axial o centrifugo
[2.47][2.55], aunque todos y cada uno de ellos son basados en la teoria
elaborada por Greitzer que la justifica mediante la realizacién de
ensayos experimentales publicados en uno de sus trabajos [2.56].

(2.4)

La ecuacion (2.4) representa la expresién de frecuencia de Helmholtz del
sistema, que relaciona la velocidad del sonido local a con el aérea de paso del fluido
por el conducto A; que tiene una longitud L. y que se encuentra asociado con un
deposito que posee un determinado volumen V. Esta ecuacion permite relacionar la
oscilacion causada en el bombeo en valor de frecuencia y amplitud con el volumen del
deposito.

2.3.1.1 Parametros de caracterizacion

En cada uno de los casos de bombeo descritos en el apartado anterior, se
puede afirmar que sus caracteristicas son funcion del mapa de funcionamiento del
compresor y de la geometria del sistema en donde es colocado el compresor.

Uno de los parametros que se utilizan para caracterizar el bombeo es la propia
frecuencia de la oscilacién, que se compara con la frecuencia de Helmholtz del circuito
resistente. El llamado pardmetro de Greitzer B permite calcular esta relacion a partir
de los datos geométricos del circuito resistente aguas abajo del compresor y de datos
de funcionamiento del compresor.

(2.5)

El parametro B es funcién de la frecuencia de Helmholtz, siendo U la
velocidad del rotor, representada por su componente tangencial tomada a la mitad del
alabe cuando se trate de un compresor axial y en la salida del 4labe centrifugo cuando
se trate de un compresor centrifugo. El resto de las variables dentro de la raiz son las
que se han descrito en la ecuacién (2.4), donde se ha definido el valor de la frecuencia
de Helmholtz.

En una primera aproximacion Greitzer [2.40] esquematiza un sistema de
compresion similar al presentado en la figura 2.7, y mediante un modelo matematico
estudia la respuesta de un compresor axial diferenciando las inestabilidades creadas
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por el desprendimiento rotativo (“rotating stall”) o por el bombeo simulando un valor
de volumen variable. Otros autores han seguido desarrollando sus trabajos de
investigaciéon sobre compresores de distintos tipos tomando como base las
argumentaciones realizadas por Greitzer.

Hansen [2.47] implementa la misma metodologia utilizando el parametro
adimensional de la ecuacion 2.5 con la diferencia que en este caso orienta su estudio
hacia los compresores centrifugos. La conclusion a la que llega es el encuentro de una
importante similitud entre los resultados obtenidos para el compresor axial y el
compresor centrifugo, en los resultados experimentales como los modelados. Otros
trabajos persiguen similares objetivos sobre el fenémeno de bombeo y su valor de
oscilacion dependiendo de las dimensiones geométricas y volumétricas del sistema de
compresion, estos trabajos de investigacion son presentados por distintos
investigadores entre los que se destacan Fink et al.[2.49], Moore [2.55], Epstein et al.
[2.57], Ffowcs et al.[2.58], donde los sistemas utilizados son esquematicamente
parecidos al realizado por Greitzer combinando modelado y experimental con
similares caracteristicas a un sistema resonador de Helmholtz.

Los distintos estudios mencionados anteriormente ademas de vincular la
frecuencia del bombeo con la frecuencia actstica del propio sistema, evidencian una
clara dependencia entre el equilibrio dinamico del compresor con el equilibrio del
sistema. El punto de equilibrio viene dado por la energia aportada por el compresor al
caudal (aumento de la presion y temperatura) y la resistencia que genera el propio
sistema por medio de la apertura de la valvula que se sittia por detras del depdsito.

En la figura 2.9 se pueden observar claramente tres situaciones distintas para
un mismo valor de régimen de giro de compresor. El punto de funcionamiento del
compresor se controla por medio de la valvula, que resiste al trabajo que realiza el
compresor. Las curvas de trazos continuos representan posicion de valvula constante,
en otras palabras resistencia constante. Para un determinado régimen de giro, al cerrar
la valvula crece la relacion de compresion. Pero a efectos de la estabilidad del punto
de funcionamiento crece la pendiente de la curva resistente y la curva del compresor
pasa de tener una pendiente negativa a una positiva. Por debajo de una determinada
posicion de valvula, ligada a la correspondiente pendiente perteneciente a la curva de
régimen constante, el sistema puede cambiar de estable a inestable o bien con algunos
problemas de inestabilidad sin que sean graves, aunque al variar a un mayor valor de
resistencia el compresor se vuelve completamente inestable generando el bombeo.
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Figura 2.9 Zona de desequilibrio y diagrama de las pendientes de las curvas

Mediante la figura 2.9 se puede verificar que los puntos de inestabilidad en la
curva trazada por un compresor se corresponden con la pendiente positiva de la
curva, aunque existen afirmaciones donde estas inestabilidades comienzan cuando
aun la pendiente no ha variado de signo [2.43]. El comportamiento estable o inestable
del compresor se asocia a la pendiente de cada curva de régimen de giro trazado en el
mapa. La pendiente positiva se relaciona con la apariciéon de fendmenos de
inestabilidad aerodinamicas en el compresor, lo que no implica que la inestabilidad
que se genera origine inmediatamente bombeo. Sin embargo, la inestabilidad ira en
aumento si no se produce un cambio en el signo de la pendiente hasta el limite en que
aparece el fenémeno de bombeo para un valor minimo de gasto masico.

Emmons et al. [2.59], se han encargado por vez primera en relacionar las
pendientes obtenidas de las curvas de régimen de giro con la estabilidad o
instabilidad en el funcionamiento de un compresor. En el trabajo se demarca dentro
del mapa las zonas de estabilidad y aquéllas donde se podia apreciar fendmenos de
inestabilidad. El parametro de presiéon aguas abajo del compresor se eligié para
demarcar cada una de las zonas. Es de destacar que las zonas correspondientes a
situaciones de inestabilidad coinciden con las curvas constantes de velocidad de giro
de compresor donde las pendientes son positivas. Esta teoria que relaciona el valor de
la pendiente de la curva y la inestabilidad que puede experimentar un compresor son
posteriormente verificadas por otros autores que reflejan iguales situaciones. Siedel et
al. [2.60] plasman sobre el mapa de un compresor axial el punto en que se suscita el
comienzo del trabajo en forma inestable por la generacion de un desprendimiento
rotativo representado por mas de una celda de inestabilidad y que coincide con el
cambio de pendiente de la curva de velocidad de giro. Esta condicién se mantiene
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hasta la apariciéon de un proceso de un abrupto desprendimiento (“abrupt stall”) que
establece el compresor en bombeo tal como lo define en una de las conclusiones
alcanzadas por Pampreen [2.30].

Por otro lado; Greitzer [2.40] elabora una teoria sobre el comportamiento del
bombeo en funcién del volumen del depdsito al que descarga el flujo trasegado por el
compresor axial empleado para sus estudios ubicado en el sistema convencional de
compresion. La frecuencia propia del bombeo es tratada como si se provocara una
resonancia al valor de la frecuencia de un sistema Helmholtz. En este mismo trabajo se
establece que las inestabilidades sobrevienen con la inversién del signo de la
pendiente de la curva en el mapa.

Por ultimo Greitzer plantea una aproximacion a la extension de la curva que
en cada instante describe el fluido una vez que se halla el sistema bajo la influencia del
fendmeno de bombeo en el mapa del compresor, es decir el investigador sostiene que
el fenémeno de bombeo que invierte el gasto masico por completo sobre el area de
entrada al compresor guarda una informacion de estacionalidad que se supone sea la
extincién de la curva de velocidad constante en el mapa del compresor mas alla de la
linea de bombeo. Siguiendo la fluctuacién de la presién de salida y el gasto masico,
elabora una aproximacién de la curva del compresor en el mapa mas alla del punto
donde se genera el bombeo y por el cual es imposible dictaminar cémo la curva de
velocidad de giro continua luego de ese punto denominado de bombeo. Como se vera
en esta tesis, la extension de la informacién estacionaria de un mapa se plantea en
forma matematica y en esta tesis se mostrara mediante medidas experimentales
estacionarias superando el punto de bombeo otorgado por el mapa del compresor.
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2.4 Meétodos de control del bombeo

Desde un primer momento se ha dicho que los compresores se utilizan en
muchas ramas de la industria. Lamentablemente muchos de los diferentes tipos de
usuarios encuentran problemas de inestabilidad por trabajar con el compresor en
zonas muy cercanas al bombeo, y dichas zonas suelen coincidir con las determinadas
por Emmons referentes a las inestabilidades. La oscilacion del bombeo es indeseable
para la mayoria de los usuarios de los distintos tipos de compresores. Al aparecer el
fendmeno de bombeo, el compresor deja de soplar, y la prolongacién del tiempo de
operacion bajo esta situacion puede causar la ruptura de alguno de sus componentes,
propiciada por vibracion en todo el sistema que envuelve al compresor, ademas de la
falta de lubricacion al eje.

24.1 Control preventivo

El bombeo ocurre cuando el compresor no puede llegar a equilibrar la
resistencia impuesta por el sistema en que se halla. La mayor parte de los sistemas
poseen una valvula que es quien la proporciona. Lo mas intuitivo para que no suceda
bombeo es hacer decrecer la resistencia impuesta, abriendo la valvula. En un sistema
industrial donde el compresor se encuentra en operacién existe la posibilidad de
colocar una valvula cuya funcién es la de mantener la estabilidad operacional del
compresor sin que éste pueda llegar al punto de bombeo.

La estrategia se denomina control preventivo (“avoidance control”), y tiene por
funcién establecer una zona de seguridad dentro del mapa del compresor, mediante el
control automatico aplicado a la valvula. Uno de los primeros trabajos describiendo la
metodologia sobre este tipo de control se realiza en 1979 [2.61]. En la figura 2.10 se
puede observar la zona de seguridad que comprende una distancia entre la linea de
bombeo original o de disefio y la linea de bombeo de control como la denomina Bloch
en su libro [2.62].
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Figqura 2.10 Zona de sequridad y funcion del control preventivo

Los métodos mas convencionales para mantener al compresor trabajando
sobre la linea de bombeo de control sin disminuir su eficiencia ni su energia se realiza
por medio de la recirculacién o la descarga de una determinada cantidad de caudal
masico fuera del sistema. Sin embargo, el control preventivo tiene algunas desventajas
en referencia a la eficacia del resultado en el trabajo desarrollado, pues la estrategia
implementada no permite al compresor alcanzar muchas veces valores mayores de
relacion de compresion, que lamentablemente siempre se encuentran sobre la zona de
bombeo en el mapa, cerca de la linea de bombeo de disefio. Por lo tanto es necesario
implementar mas etapas de compresor o la adecuacién de otros compresores para
obtener el aumento de presion requerido al sistema de trabajo. Otros problemas que
se detectan al utilizar el control preventivo se encuentran asociados a la deteccién del
funcionamiento inestable, y a la necesidad de rapidez para realizar las numerosas
acciones del sistema de control [2.63]. En la figura 2.10 se ejemplifica la problematica
de implementar un sistema preventivo en la industria. Primeramente se detalla
mediante el grafico de la izquierda dos puntos de funcionamiento (1 y 2) que se
diferencian sélo por estar en distintas zonas del mapa, el punto 1 se encuentra en la
zona estable mientras que el punto 2 se halla en las proximidades del punto de
bombeo donde proliferan las inestabilidades aerodinamicas del compresor (observar
la pendiente de la curva). En el grafico de la derecha se hallan cuatro puntos de
funcionamiento del compresor dibujados en el mapa. En un principio el compresor se
encuentra trabajando en el punto 1, para luego ser llevado al punto 2 donde mejora la
relacion del compresor en el sistema en que se encuentra trabajando. Sin embargo, se
encuentra en una zona que puede tener inestabilidad y desembocar con cualquier
perturbacion del gasto masico en alguna inestabilidad mayor como el fenémeno de
bombeo.

Alcanzar ese punto de trabajo no se puede hacer posible con un método
preventivo, ya que esta estrategia de prevencion de la inestabilidad, al detectar que el
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compresor entra en ella, hace actuar una valvula denominada de sangrado que
disminuye la resistencia que se genera por la valvula principal aumentando el caudal
masico trasegado por el compresor. Con esta accién el compresor se sittia en un punto
de trabajo denominado 3 el cual se sittia sobre a misma curva de velocidad de giro del
compresor. El hecho de trabajar en el punto 3, equivale a decir que el compresor se
halla trabajando en el punto 4, porque el compresor ofrece al sistema la misma
relacion de compresion con igual valor de caudal porque el excedente se pierde a
través de la valvula de sangrado. Por lo tanto, mediante la aplicacion de este método
hay una clara evidencia de pérdida de eficiencia en el trabajo realizado y se debe
controlar el caudal en exceso que se produce por esta maniobra.

24.2 Control activo

Esta estrategia de control es mucho mas sofisticada que el control preventivo,
porque no restringe la operacion del compresor a una determinada regiéon del mapa ni
tampoco es necesario extraer caudal del sistema. Al contrario, este método debe su
importancia al lograr estabilizar el compresor en zonas plenas de inestabilidad y lo
mads importante, atenuar oscilaciones tan importantes en magnitud como las causadas
por los distintos tipos de bombeo existentes tan solo por medio de un elemento
denominado actuador.

La mejora del método de control activo respecto del método preventivo, pasa
solamente por mejorar las zonas de inestabilidad del compresor atenuando sus efectos
en torno a los valores de eficiencia, relacién de compresion y gasto. La funcionalidad
del método en cuestion queda reflejada en la figura 2.11 en la cual la curva de trazo
discontinuo representa un valor constante de giro del compresor y las de trazo
continuo representan los distintos valores de resistencia del sistema. A su vez se
emplazan cuatro puntos (1, 2, 3 y 4), que representan distintos puntos de
funcionamiento por los que pasa el compresor. El punto 2 es el lugar en el que se
desea trabajar con el compresor, pero es un punto lamentablemente con inestabilidad
(observar la pendiente de la curva).

Como se ha explicado el método de control preventivo lleva el compresor a
situarse en el punto 3 mediante la apertura de una valvula de descarga ubicada aguas
abajo del compresor y paralela a la valvula que se encarga de hacer la resistencia al
compresor. El resultado es un valor de relacion de compresion similar al valor que se
obtendria si el compresor estuviera trabajando en el punto 4 (ver figura 2.10). El
control activo, en cambio, permite aumentar la estabilidad del sistema de compresion
al operar en el punto de trabajo 2, obteniendo la mayor relaciéon de compresion
combinada con el menor valor de caudal requerido. Es decir, el compresor puede
trabajar en el punto 4 en la figura 2.11 para no exigir al limite la estabilidad del
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compresor y hallar el punto donde se encuentre la mejor relaciéon de compresion. No
se elige trabajar en el punto 2 porque aunque se estabilice el compresor no se puede
modificar mediante este método la variacion de la pendiente en las curvas de régimen
de giro del mapa. En la literatura es posible encontrar diferentes tipos de controles
activos y en algtn caso se logra establecer una linea de bombeo de control que mejora
en un 20% respecto de la linea de bombeo original del compresor obtenido sin ningtn
tipo de control activo.

:] No existe zona de seguridad

Relacién de compresion
\
\
N

Caudal Mésico Corr
Figura 2.11 El control activo no restringe la operacién del compresor

El disefio del control activo ha sido inspirado en las primeras aportaciones
realizadas por medio del esquema de Hemlholtz usado por Greitzer, sabiendo que el
volumen modificaba las condiciones del bombeo. Los estudios y trabajos que se
realizaron a partir de la base de ese sistema estaban dirigidos a establecer un
parametro de ayuda orientado a poder controlar de algiin modo las inestabilidades
producidas por la produccion del desprendimiento rotativo (“rotating stall”) o bien
causados por la aparicién instantanea del fenémeno de bombeo.

El control activo se plantea como un sistema que contiene un actuador que
entra en funcionamiento con el objetivo de estabilizar los puntos inestables de
operacion del compresor mediante una programacion en control de lazo cerrado que
se retroalimenta en cada instante de tiempo con la informacién de la perturbacion en
el campo fluido recogida, por ejemplo, a la salida del compresor mediante la medicién
de la presion. Uno de los primeros trabajos en la elaboracidon de tal estrategia se
presenta en [2.57]. El desarrollo de esta metodologia para controlar las primeras
inestabilidades que acontecen en un compresor se puede encontrar en algunos
trabajos contemporaneos donde se pueden apreciar distintos tipos de elementos
usados como atenuadores, complementado cada una de las investigaciones con un
modelo matematico basado sobre la teoria de Greitzer. [2.64][2.65][2.66].
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Haciendo una breve sintesis en el desarrollo de esta estrategia “anti-
inestabilidad”, se destaca el primer aporte efectuado por Epstein et al. en 1986, quien
modifica un sistema de compresion tipo Helmholtz, afiadiendo un actuador
representado por medio de una pared movil en el depdsito con la finalidad de variar
el volumen del mismo. Cuando se suceden las inestabilidades provocadas por la
aparicion del fenémeno rotativo “rotating stall” o por el bombeo, el sistema de control
identifica la existencia de inestabilidades en el campo fluido dindmico mediante la
variacion de la presion y hace actuar al elemento actuador, en este caso la pared
movil, de modo que por su movimiento atentie o elimine las oscilaciones provocadas.
En otras palabras, la energia con las que se alimentan las oscilaciones se disipa por
culpa del movimiento de la pared que aumenta o disminuye el volumen en el
depdsito amortiguando los pulsos. En la figura 2.12 se aprecia la variante del sistema
de Helmholtz usada por Epstein [2.57]. Similares trabajos de investigacidon sobre pared
movil en un deposito situado aguas abajo del compresor son presentados por FFowcs
et al [2.58] y Simon et al [2.67]

Compresor
Remanso

P I

Pared mévil @

Figura 2.12 Control Activo: actuador pared mdvil en depdsito

Son destacables las contribuciones realizadas por Pinsley et al. [2.69] usando
como actuador una valvula que modifica en cada instante de tiempo el area aguas
abajo del depdsito. Gysling et al. [2.70], emplean mediante la pared de depdsito mévil
un mejorado del control por medio de una estructura de Taylor. De los dos tltimos
dos trabajos mencionados se destaca el logro de atenuar el bombeo del compresor,
llegando alcanzar un 25% de diferencia entre la linea de bombeo original y la nueva
linea conseguida a través del sistema de control junto al actuador usado.

Existen otras estrategias de control activo que evaltian diferentes elementos
actuadores alcanzando significativos resultados como los mencionados anteriormente,
En el caso de Yeung et al. [2.71], utilizan una combinacién de actuacién entre dos
elementos para ser empleado en los compresores axiales comerciales. Uno de los
elementos es la conocida valvula de sangrado ya empleada para el control preventivo
combinando su apertura junto a la inyeccién de aire a la entrada del compresor. Otro
caso destacable es el efectuado por Paduano et al. [2.72] quienes sitiian a la entrada del
compresor el actuador representado mediante la incorporacién de un sistema de guias
de flujo variable (IGV) capaces de modificar la direccion del fluido a la entrada del
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compresor y con ello obtener una estabilidad que se extiende mas alla de la linea de
bombeo original. En el caso de Paduano se llega a una reduccion de las inestabilidades
cercana al 18% aplicandola a un compresor axial. Siguiendo en esta linea de
investigacion y aplicado a compresores centrifugos de sobrealimentacion en motores
de mas de 14 litros, Harada et al. [2.73] imponen un sistema de control activo con dos
tipos de actuadores trabajando al unisono, el IGV y el difusor de vanos variables,
obteniendo un resultado aceptable en la reduccién de las inestabilidades.

Hoy en dia el control activo es el mas investigado, y aquél sobre el cual se han
implementado distintos modos de coordinacién entre el parametro a elegir para
detectar la inestabilidad y el elemento actuador para eliminarla. Por lo tanto el control
activo permite modificar la dindmica del sistema de compresion de forma que la
region de funcionamiento estable aumenta respecto a la original del compresor. Cabe
resaltar que ante pequefias fluctuaciones del fluido, por ejemplo el bombeo tenue o
medio, se requiere de acciones de los controles pequefas con variaciones cercanas a la
frecuencia que tiene el propio bombeo.

En la tabla 2.1 se resumen cada uno de los actuadores y sensores elegidos para
la realizacidn del trabajo de evaluacion pensado por Simon et al. [2.67]. En ella se
enumeran los diferentes caminos de atenuacion de una inestabilidad de un compresor
empleando distintos elementos actuadores, asi como también, los diferentes
parametros utiles como herramienta de diagnostico para detectar las inestabilidades
mediante un sensor de alta resolucion temporal.

Simon y su equipo llegan a la conclusiéon que uno de los mas favorables
sistemas de actuacién es el CCV, utilizando un caudalimetro como sensor. No es de
extrafar. que muchos trabajos se basen en un sistema de control planteado con una
valvula ubicada detrds del compresor mediante la cual, por su movimiento y lo
cercano que se encuentra del compresor, proporciona estabilidad a todo el sistema de
compresion que abarca desde la admisién, pasando por el compresor, siguiendo por la
valvula CCV, detras de la cual se continua por un conducto el cual esta unido a un
deposito con una magnitud de volumen no despreciable capaz de generar un
fenomeno de bombeo de baja frecuencia, terminado con una valvula asociada por
detras de éste que genera la resistencia de todo el sistema de compresion. Uno de los
primeros trabajos basados en esta metodologia se reflejan con resultados aportados
por Railly et al. [2.74] hacia 1985. Aunque sin imponer un sistema de control activo
sobre la valvula (CCV), los resultados mostrados son satisfactorios, en este trabajo los
autores elaboran toda una teoria aplicada a relacionar las pendientes de las curvas de
los compresores con la estabilidad o inestabilidad del sistema, argumentando que los
primeros procesos tienen lugar cuando la pendiente tiene valor nulo. Las primeras
aportaciones segin lo publicado por estos mismos autores son realizadas por

63



Capitulo 2 Bombeo en compresores rotativos

Dussourd et al. hacia 1977 coincidiendo con los comentarios realizados por Gravdahl
et al. [2.64] al publicar su trabajo de cémo controlar el fendémeno de bombeo y la
velocidad de rotacion del rotor mediante la aplicacién de un sistema de control activo
que emplea como actuador sobre la inestabilidad del bombeo, una valvula de cierre
ubicada en las cercanias del compresor aguas abajo, y situado en un sistema de
compresion como el descrito al principio de este parrafo.

Tipo de actuador Tipo de variable medida (sensor)
Inyeccion de aire en admision Masa de aire a la entrada compresor
Valvula compresor (CCV) Presién en el deposito
Valvula de sangrado Presion total entrada compresor
Adicion de calor al deposito Presion estatica entrada compresor
Pared mévil en el deposito Temperatura del depdsito

IGV (convencional y rdpido)

Inyeccion de aire en el compresor

Etapa auxiliar de compresor

Inyeccion de aire al deposito

Conducto de sangrado en la admisién

Tabla 2.1 Tipo de actuadores y sensores evaluados por Simon et al.

El estudio de control con un sistema de CCV se contintia desarrollando, como
es el caso de la publicacion realizada por Blanchini et al. [2.75] empleando como base
de sus trabajos lo realizado por Gravdahl et al. que exponen en mas detalle en [2.34].

Aunque por lo visto hasta aqui, se representan los métodos de control, tanto
activo como preventivo, éstos no podrian perpetrar ninguna mejora sobre la
estabilidad de un compresor sin la presencia de un elemento actuador. Entre los que
se destacan los IGV, OGV, vanos variables de difusor, alabes variables de estator, etc.
Cada uno de estos elementos se puede decir que representan a los métodos de mejora
de operacion de un compresor sea en rango de caudal, en eficiencia o de problemas de
adaptacién a geometrias de admisiéon no convencionales de los cuales se hace una
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mencion de los elementos que pueden contribuir a la mejora de la estabilidad en la
dindmica de un compresor Ademas en esta tesis se presentard un disefio creado para
esta misma que sera presentada en el capitulo 5 junto a otras geometrias.
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2.5 Métodos de retraso de bombeo

La mejora de la linea de bombeo original significa aumentar el rango
operacional del compresor hacia caudales mas pequefios sin entrar en el fenémeno de
bombeo. Como ya se ha visto en el apartado anterior, la modificacién de la linea de
bombeo puede ser posible mediante el método de control activo, utilizando distintos
elementos actuantes en el sistema de compresion.

El método de control activo eficaz no es simple de implementar para un uso
corriente. Existen menos costosos, que pueden con los que se pueden conseguir
mejoras en el funcionamiento aerodinamico del compresor a través de la aplicacion de
elementos, aunque algunos de ellos ya se han presentado como actuadores
acompafando al sistema del control activo. En este apartado se presentan métodos
capaces de ofrecer un resultado similar a los de control pero con la salvedad que han
sido creados desde un punto de vista de estabilidad aerodindmica. Algunos de ellos
también son usados como sistemas de actuacion como el caso de los IGV de accion
rapida o bien convencional.

Los elementos ideados para la mejora del bombeo mediante los tipos de
estudios aerodindmicos en la dinamica de los compresores se clasifican aqui por su
colocacion externa o interna al compresor.

2.5.1 Elementos externos

Los elementos externos los componen aquellos disefios asociados al
compresor sin que originalmente fueran partes del mismo ayudando a mejorar el
comportamiento del fluido a la entrada del compresor. Los elementos mas destacados
son los denominados sistemas de sangrado (“bleed system”), los sistemas de guia de
flujo por medio de vanos fijos (“Inlet guide vanes”, IGV), que pueden ser de forma
perpendicular o axisimétrica. A su vez existen otros cuya funcién es simplemente
evitar el desordenamiento de las lineas de flujo causadas por la geometria de
admision al compresor. En la bibliografia existen reportes sobre estudios hechos para
compresores axiales o centrifugos en que los condicionantes a la correcta operacion
del compresor se deben al disefio de la admision impuesta. Los elementos de mejora
en este caso pueden ser codos, placas, pequefos depdsitos situados a la entrada del
compresor, etc [2.30].
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2.5.1.1 Sistema de sangrado (“bleed system”)

El sistema de sangrado es un elemento ubicado a la entrada del inductor en
los compresores centrifugos o bien a la entrada de cada etapa en los compresores
axiales. Los primeros disefios aparecieron con las mejoras introducidas a las
turbomaquinas de gas de aviacion con el fin de conseguir maniobras en los aviones de
combate sin que éstos pudieran entrar al compresor en bombeo provocado por el bajo
caudal.

El sistema comprende una entrada primaria (convencional) junto a una
secundaria que se compone de pequefios conductos alrededor de la primera. En la
figura 2.13 se muestran las dos posibles configuraciones del sistema de sangrado para
un compresor centrifugo, una de ellas abierta a la atmosfera mientras que la otra no.
El sistema se comporta de la siguiente manera, cuando el compresor se encuentra
cerca del punto de bombeo, el gradiente adverso de presiones es muy importante y
produce los desprendimientos en los alabes, donde existen reflujos que llegan hasta el
borde de ataque de los alabes, dindmica que ya ha sido explicada. La presion estatica
aguas abajo de la pala es superior a la presion estatica en los conductos de sangrado
por lo que el fluido en vez de remontar aguas abajo de la pala es recirculado por
medio de los conductos de sangrado. Esta recirculacién en dichos conductos hace que
el fluido por la pala sea mas ordenado y mantiene el espesor de la capa limite sin
peligro que se produzca la entrada total en pérdida en cada uno de los perfiles, en este
caso, de la zona de induccion del compresor (inductor). Por otro lado cuando el
compresor se encuentra trabajando en zonas de trabajo estables, y el gradiente de
presion no tiene un valor condicionante, el fluido sobre el inductor entra por la
entrada primaria y por la secundaria formada por los conductos del sangrado en
forma directa. Algunos resultados mostrados por el sistema de sangrado establecen la
mejora respecto de la linea de bombeo original [2.76][2.77].

Sistema bleed abierto Sistema bleed cerrado

/' fT’f_fh\

Entrada

7z

Figura 2.13 Sistemas de sangrado en el inductor
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2.5.1.2 Sistema de IGV

Otro método para mejorar la posicion del comportamiento en bombeo es el
IGV (“Inlet Guide Vanes”). Es un aparato que contiene alabes o vanos que se colocan de
forma fija en una determinada posicion a la entrada del inductor de un compresor
centrifugo o en la primera etapa de un compresor axial. La tarea del IGV es modificar
el angulo de aproximacién de la particula sobre el angulo de ataque del alabe. De esta
forma se trata de evitar que el angulo de incidencia llegue a valores cercanos al valor
del angulo de incidencia critico que se obtiene para valores de caudal pequefios, a
partir del cual se produciria el desprendimiento total del fluido sobre los alabes.

Los vanos del sistema IGV pueden estar comandados por un sistema de
control como ya se ha mencionado. De esta manera se puede modificar el angulo del
sistema en funcién del flujo pasante hacia el inductor del centrifugo o la primera etapa
del axial. Con esto se evita entrar con antelacién en los problemas de estabilidad por
desprendimientos rotativos (“rotating stall”). Sin embargo, una desventaja que pueden
evidenciar este tipo de elementos, es que en otras zonas del mapa el compresor no
actué de forma adecuada o bien que el IGV genere una pérdida de carga importante
que haga que se necesite de mayor aporte de energia en la turbina para obtener la
misma relaciéon de compresion. En algunos trabajos se estudia el comportamiento del
fluido sobre cada borde de ataque del inductor al abandonar las palas del IGV [2.78], o
bien como en un trabajo reciente que estudia mediante la herramienta laser la estela o
“wake” dejada en el flujo al abandonar los vanos del IGV [2.79]. En la figura 2.14 se
muestra un tipo de guias variables a la entrada del compresor acompafiado por un
sistema de sangrado (“bleed”) abierto.

IGV

Figura 2.14 Sistema de IGV en combinacién con un sistema “bleed”
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2.5.1.3 Elementos de admision alternativos

Lamentablemente, en muchas aplicaciones, los compresores deben trabajar en
sistemas donde el disefio de la admisién no les es favorable para su correcto
desemperio. Estudios realizados como los de Ariga et al. [2.80] o bien Whitfield et al.
[2.81] demuestran claramente la dependencia entre la dptima operacion del compresor
y el desempefio del fluido en la salida de la admisién sobre la entrada compresor.
Cuando el fluido es poco uniforme se producen serios problemas de estabilidad que
favorecen la repentina apariciéon del bombeo. Por lo tanto se buscan desarrollos que
aseguren la estabilidad del compresor.

Existen algunas configuraciones de admisiéon donde la tnica solucién es la
entrada al inductor del compresor centrifugo a 90°. Algunas investigaciones realizadas
sobre este tipo de configuracién de admision hacen referencias a problemas de
pérdida de estabilidad en el funcionamiento del compresor (Ariga, Whithfield,
Engada). Para solventar dicho problema algunos autores proponen IGV a 90° [2.82] o
bien la realizacién de estudios para mejorar la geometria de admision a 90° como en el
caso de codos, obteniendo una mayor estabilidad sobre el inductor [2.83].

2.5.1.4 Inyeccion de aire u otro agente externo

Este modo de mejorar la estabilidad de un compresor consiste en inyectar un
gas o un liquido. Esto altimo, sin embargo, es utilizado para alcanzar un rendimiento
cercano al isentrdpico en el trabajo del compresor, méds que para mejorar el rango de
operacién moviendo la linea de bombeo original. En uno de sus trabajos Pinkus [2.84]
estudia la forma de optimizar la disposicion de unos inyectores de liquido instalados
sobre la base del disco rotor de un compresor centrifugo en donde descansan los
alabes. El resultado determina una gran eficacia del método empleado aunque su
implementacién es muy dificultosa para cualquier tipo de compresor.

Con respecto al uso de inyeccion de aire, uno de los primeros aportes es
efectuado por Kyrtatos et al. [2.85]. En este trabajo se presenta un novedoso
mecanismo de inyeccién de aire dispuesto en forma tangencial al plano transversal del
inductor del compresor centrifugo usado, pero con un determinado dngulo formado
entre el eje del compresor y el propio inyector de aire que genera una rotacion del
fluido a la entrada del inductor, tal como lo efecttia un sistema de IGV. Los resultados
a los que llega Kyrtatos son muy buenos desde el punto de vista del movimiento de la
linea de bombeo, aunque no asi desde el punto de vista de la relaciéon de compresion,
pues la inclusion de la rotacion genera una importante pérdida de carga. El efecto de
la pérdida de carga es un tema que sera visto en forma mads detallada en el capitulo 5.
Un trabajo similar fue realizado por Pedrin et al. [2.86] donde se muestran diferentes
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resultados obtenidos mediante la influencia adicional de aire sobre las palas radiales
de un compresor centrifugo. En este caso se introduce a la entrada del compresor un
sistema parecido al IGV pero con aportacion de aire, la rotacion del fluido provocado
por la disposicion del sistema utilizado, llamado AFAS, mejora el rango de
funcionamiento del compresor en bombeo y la relacién entre caudal consumido junto
al aumento de compresion obtenida en puntos que sin adicion de aire son mas
inestables.

25.2 Elementos integrados

Agrupamos aqui todos aquellos elementos integrados en los compresores
disefiados como sistemas de ayuda para mejorar el comportamiento frente al bombeo.

2.5.2.1 Geometrias variables de difusor y estator

Muchos son los trabajos sobre métodos que modificando la geometria del
difusor o estator hacen mejorar las condiciones de funcionamiento del compresor
centrifugo. En uno de ellos Ludtke [2.87], se estudia la modificaciéon de la geometria
del canal de descarga sobre un compresor de uso industrial. La estrategia empleada es
el cambio de seccidn del difusor. En este estudio se implementaron cuatro geometrias
de diferentes espesores como los que aparecen en la figura 2.15. La conclusion del
estudio es que salvo la primera de las opciones construidas (caso A) las restantes
modifican satisfactoriamente la linea de bombeo, llegando hasta una mejora del 10%,
aunque para el caso D, el punto de choque se modifica de forma negativa. Esto
significa que se reduce el rango del compresor para grandes caudales. Segin Ludtke
la mejor opcion encontrada por distintas variables estudiadas es la version C.

Rotor

A B C D
Figura 2.15 Diferentes dimensiones a la salida de difusor seguin Ludtke
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Existen mecanismos creados para cambiar la geometria en el difusor sin tener
que realizar 4 estilos diferentes de difusores. Withfield et al. [2.88] implementan en el
compresor un sistema que permite modificar el espesor del difusor desde su entrada
hasta la salida por medio de un mecanismo de placa que se aprieta en su extremo por
medio de un vastago descendiendo el aérea de salida hacia la voluta, como se muestra
en la figura 2.16. El mecanismo puede ir desde el punto de espesor constante hasta
entrada abierta y salida cerrada.

Voluta

Sistema moévil de difusor

Inductor

Eje
Figura 2.16 Sistema de placa mévil en el difusor

Los resultados obtenidos demuestran que un sistema de difusor con entrada
mas grande que va descendiendo de forma lineal hasta su salida mejora la estabilidad
del compresor.

Existe otra serie de estudios dirigidos a mejorar el comportamiento dinamico
del flujo en los difusores de los compresores centrifugos mediante el adecuado disefio
de los vanos. Un ejemplo de estas investigaciones es el trabajo efectuado por Eynon y
Withfield [2.89] en el que comprueban que es posible la mejora de la eficiencia y de la
estabilidad del compresor modificando el area frontal de paso del fluido entre cada
vano, su longitud, orientacién, niimero, asi como también la distancia en didmetros
en que deben ser ubicados dentro del disco que describe el difusor. Un estudio
similar se presenta en [2.91] donde se ha empleado un sistema de doble vano, esto es,
un difusor compuesto por dos tipos de vanos de diferente longitud de cuerda y
espesor. Sin embargo, una de las conclusiones extraidas era que dicho sistema no era
mejor que un sistema con un solo tipo de vano. Otro trabajo sobre difusores, usando
en este caso como herramienta de investigacion el modelado CFD, es el efectuado por
Engeda [2.90], en el cual determina la mejor geometria de difusor sobre los alabes de
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un rotor imponiendo distintas longitudes de cuerda en los vanos sin variar su
ubicacién sobre el disco en que éstos descansan.

Como se puede comprender existe gran preocupacion entre la interaccién de
los perfiles del rotor y del difusor. Una de las soluciones mas acertadas sobre este
tema ha sido sin duda alguna la imposicién de un sistema de vanos moviles, que
pivotan sobre un eje que se encuentra en un punto determinado a lo largo de su
cuerda. El mecanismo empleado ya ha sido comentado y es el mismo que se utilizan
en las turbinas radiales de geometrias variables o VGT. Al adaptar los vanos del
difusor a las lineas de corriente del fluido se produce un retardo en el proceso de
desprendimiento en los vanos pues aleja el valor del angulo de incidencia del angulo
critico que proporcionaria una inestabilidad temprana. Algunos de los trabajos
destinados a comprobar su utilidad se pueden apreciar en [2.92].

2.5.2.2 Geometria de la voluta

La geometria de la voluta en los compresores centrifugos, es un aspecto
importante a tener en cuenta en temas de estudios actsticos y aerodindmicos. Un mal
disefio de este componente puede alterar el campo fluido a la salida del difusor sin
importar si son con o sin vanos. Esta inestabilidad podria remontar a través del
difusor afectando en primer lugar al difusor y mds aguas arriba a los propios alabes
del rotor. Un trabajo dirigido a relacionar la funcionalidad del compresor respecto de
la geometria de la voluta fue presentado por Pan et al. [2.93] quienes disefian cuatro
volutas de distintas caracteristicas geométricas que son analizadas mediante CFD.
Una de las conclusiones a las que llegan es lo importante que puede ser la
uniformidad del flujo al pasar por la voluta para no interferir en el trabajo de los
vanos del compresor. Por otro lado establecen la funcionalidad de elegir el valor
adecuado del azimut por donde la voluta converge al canal de salida. Esta apreciacion
coincide con los métodos de disefio que existen sobre los disefios de volutas. Qi et al.
[2.9] exponen en uno de sus trabajos sobre la aerodindmica de la voluta, cémo
mejorando el método empleado en el disefio, se puede mejorar la geometria de la
voluta y a su vez la actstica del sistema, provocando que éste sea mas estable. Por lo
tanto, el comportamiento del fluido entre las palas del rotor, el difusor con o sin vanos
y la entrada en la voluta se mejoran por que se evitan las inestabilidades en las palas o
los vanos y que son, por otra parte, las causantes del ruido de flujo.
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2.6 Resumen

En este capitulo se han presentado las caracteristicas de
funcionamiento de los compresores rotativos divididos en axiales y centrifugos. Se ha
abordado de manera directa los problemas de estabilidad debido a los distintos
procesos que tienen lugar en cada uno de sus componentes. Se han destacado los
procesos aerodinamicos que ocurren en los alabes de rotor o de estator y en los vanos
de difusor.

En principio se destacan los procesos de “wake—jet” y flujo secundario, ambos
promovidos por el desprendimiento de la capa limite sobre las paredes de los alabes.
Los diferentes tipos de desprendimientos, encontrados en la bibliografia refieren a
celdas locales que segtin sus caracteristicas son denominados “part-span stall” o “full-
span stall”, o “abrupt stall” Las primeras dos solo afectan a algunos de los alabes de
todo el rotor por lo que son inestabilidades locales denominadas celdas de
desprendimientos. Dependiendo de la energia del rotor en el compresor que se puede
traducir al valor de presiéon que genera las celdas, pueden ser mas o menos
importantes, ocupando tan solo una parte del 4rea frontal de paso del flujo, la mitad o
bien un porcentaje muy elevado que conduzca rapidamente a la inestabilidad total del
rotor del compresor. Las celdas son capaces de rotar inducidas por el propio
movimiento rotacional del rotor generando un fendémeno de desprendimiento
conocido como “rotating stall”.

El resultado final que provoca cada uno de los desprendimientos nombrados
es irremediablemente arribar al llamado fendmeno de bombeo. Seguin la velocidad de
giro del compresor se manifiestan diferentes formas de inestabilidad. Para bajos
valores de rotacion el proceso de “rotating stall” es mas lento que para altos valores de
giro. El fendmeno pasa por los diferentes procesos de celdas de inestabilidad hasta
llegar al bombeo. Sin embargo, a alto régimen de giro el proceso es mucho mas veloz
pudiendo haber solo una fase de inestabilidad que hace desembocar abruptamente al
compresor en el fenémeno de bombeo.

En la inestabilidad se alcanza a generar una contracorriente que lleva a situar
una parte del inductor (borde de ataque) en desprendimiento completo propiciado
por el crecimiento de un voértice hecho por la unién entre el reflujo con el que entra al
compresor por el inductor. Provocando una pérdida en el valor de la eficiencia por la
deflexion de las lineas de corriente que causa la capa limite a medida que se modifica
por el descenso en el valor del flujo masico y el aumento de la presiéon aguas abajo del
rotor del compresor. Esta accién también sucede en los compresores axiales pero la
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cuerda de los dlabes es menor provocando que éstos pierdan mas rapido su eficiencia
que los alabes centrifugos, y esto mismo suceda con la aparicién del bombeo.

El fenémeno de bombeo se define como un proceso ciclico debido al cambio
de sentido del flujo a intervalos de tiempo iguales. Existen varios tipos de bombeo
definidos como profundo, medios, tenues y de mezcla. Este tltimo debe su nombre
por coexistir con el fendmeno de “rotating stall”. La apariciéon de algunos de ellos es
funcién del sistema en que se encuentre inmerso el compresor. Sobre todo por la
geometria que se halle aguas abajo del mismo. Es destacable la linea de investigacién
en torno al fenémeno elaborado por Emmons, Greitzer, Hansen, Fink, o Moore.
Algunos de ellos para un estudio exhaustivo y mejor comprension del fenémeno
realizan modelos matemadticos 1D o 3D que son validados de forma experimental,
utilizando sistemas similares a los sistemas resonadores de Helmholtz.

El comienzo de los problemas de estabilidad en cualquier compresor se
relaciona con las pendientes de las curvas en sus mapas caracteristicos. Muchos
autores argumentan que éstos comienzan cuando el valor de la pendiente de la curva
en el mapa cambia de signo. Es decir, cuando la pendiente es negativa el sistema es
estable y si la pendiente es positiva el compresor comienza a sufrir problemas de
estabilidad. Una vez que los problemas de estabilidad comienzan la pendiente
mantiene su signo positivo, y si bien existen métodos de atenuacion de los fendmenos
éstos no hacen que el signo varie, de hecho, solo consiguen estabilizar el sistema
compresor pudiendo aumentar en rango hacia caudales mas pequefios. La forma en
que se establece esta mejora tiene que ver con elementos diseniados para tal fin como
IGV, OGV, sistemas de sangrado (“bleed”), etc.... Algunos de los elementos ubicados
en el compresor o cerca de él, implementados en el sistema de compresién, como por
ejemplo, valvulas de cierre de caudal o bien depdsitos de volumen variable pueden
servir de actuadores mediante la estrategia del control activo.

El control activo es una forma de atenuacion de las inestabilidades del
compresor, que funciona chequeando algin parametro del compresor como el caudal,
la presion o bien la temperatura. Al detectar alguna oscilaciéon o cambio brusco hace
activar alguno de los elementos nombrados, de modo que se consigue que el
compresor funcione en una zona estable que antes de activar el sistema no lo era. Este
método, al atenuar las inestabilidades, posibilita el retardo en la aparicién del
fenémeno de bombeo.

Como el bombeo es un fenémeno indeseable para todos aquellos usuarios de
compresores, por provocar la inoperatividad del compresor y poner en peligro los
componentes mecanicos del mismo, se han presentado distintos modos de atenuar el
fendomeno o bien evitarlo. En el primero de los casos, es de destacar la linea de
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investigacion sobre el control activo desarrollada por distintos autores que han sido
nombrados dentro de éste capitulo
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3.1 Introduccion

Uno de los objetivos de la presente tesis es la caracterizacion experimental del
fendmeno del bombeo en compresores centrifugos de sobrealimentacion. Para
alcanzar este objetivo se requiere de unas instalaciones adecuadas. En este capitulo se
describiran en primer lugar las instalaciones experimentales utilizadas, el banco de
flujo y el banco de turbogrupos. Las dos pertenecen al instituto CMT-Motores Térmicos
de la Universidad Politécnica de Valencia en donde se ha realizado la presente tesis
doctoral.

El banco de flujo se ha utilizado para caracterizar distintos elementos de los
sistemas de compresion utilizados. Se han realizado ensayos de caracterizacién de
pérdida de carga y también en la medida de la vorticidad creada sobre el gasto masico
a la entrada del compresor que se presentara en el capitulo 5.

El banco de turbogrupos ha sido la principal herramienta experimental
utilizada en la tesis. En él se han realizado todos los ensayos de caracterizacion de
compresores realizados para la tesis. Se trata de una instalacion muy flexible
desarrollada por el grupo de investigacion que se describira en el presente capitulo.

Mas adelante en el capitulo se describen los ensayos realizados. En primer
lugar, se destaca la realizaciéon de una caracterizacion del mapa del compresor
incluyendo las zonas de bombeo y de flujo inverso. Para ello se ha adaptado el sistema
de compresién tal como viene recomendado por Fink et al. [3.1]. También se ha
realizado ensayos en bombeo en distintas situaciones con distintos sistemas de
compresion. En este capitulo también se hace hincapié en la metodologia para medir
la linea de bombeo.
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3.2 Instalaciones experimentales

3.2.1 Banco de flujo

El banco de flujo se emplea comtnmente para la caracterizacion de elementos,
en que se desea conocer como los mismo afectan al comportamiento del fluido
pasante, en presion, temperatura, velocidad, etc. Para ello se incorpora el elemento a
caracterizar en la linea del propio banco, como se muestra en la figura 3.1. En el caso
de este banco se puede elegir la direccion de paso del fluido: en aspiracion, donde el
elemento impulsa el fluido hacia la atmdsfera, o en impulsién, donde el elemento
recoge el fluido desde la atmosfera.

El movimiento del aire del banco esta producido por un compresor que puede
aspirar aire de la atmdsfera o bien de la linea de medida hacia la atmdsfera. La
seleccion del modo de operacién se hace mediante un sistema de valvulas. La zona de
medida del banco consiste en un tubo largo y recto en el que se dispone el medidor de
flujo masico. Conectado al tubo se encuentra un depoésito de remanso de 500 litros que
garantiza la supresion de las inestabilidades que pudiera tener el flujo. El elemento a
medir se conecta al depdsito de remanso, o bien directamente o a través de un tubo de
seccion recta. El banco permite variar el gasto masico que circula por la linea de aire y
por el elemento a medir variando el régimen de giro del compresor y por el uso de
una valvula de compuerta proporcional.

Fiqura 3.1 Fotografia del banco de flujo en proceso de un test tipo B

Las caracteristicas principales del banco son las siguientes:

Caudal maximo 12 m3/min
Presion maxima presion atmosférica + 0.7 bar
Presiéon minima presién atmosférica — 0,2 bar

Potencia compresor ~ 18kW
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Cada ensayo realizado en el banco de flujo, incluye una instrumentacién
compuesta por diferentes sensores, utilizados para la medida de presion, temperatura
y gasto masico. Los empleados para la presion son ubicados a la entrada y a la salida
del elemento a caracterizar insertado dentro de una linea de montaje propia del banco
de flujo. Los de temperatura (termopares) son ubicados sobre los mismos puntos de
medida que los sensores de presion. Dentro de la linea en que se ubica el elemento
que es objeto de estudio se implementa un caudalimetro capaz de medir un rango de
valores de gasto masico de 0 a 720kg/h. Por lo tanto con cada uno de ellos es suficiente
para correlacionar los valores de los parametros medidos y arrojar un resultado sobre
los efectos que produce el elemento al hacer circular distintos valores de gasto masico.

Los ensayos realizados para la presente tesis han tenido como objetivo la
medida de la pérdida de carga de elementos de los sistemas de compresién utilizados,
en particular en conductos de diferente geometria a la entrada del compresor.

Otra serie de ensayos se han realizado con el objetivo de caracterizar la
vorticidad producida por un elemento que se presentara en el capitulo 5.

3.2.1.1 Medidas de pérdidas de carga

El procedimiento para la obtencién de la perdida de carga en un elemento en
el banco de flujo con los pardmetros conseguidos de la medida por medio de los
sensores descritos, se realiza mediante una estrategia que se describe a continuacion:

La metodologia empleada consiste en la realizacién de dos tests denominados
Ay B. El test A se utiliza para determinar la perdida de presiéon que causa el sistema
del banco de flujo en donde se evalta luego la pérdida de presion al imponer el
elemento a considerar. Una vez obtenidas las perdidas de carga generadas por el
conjunto de elementos que conforman el primer test haciendo pasar distintos valores
de gasto masico, se incorpora a la linea el elemento para evaluar la perdida de carga
que genera, denominandose a éste test B.

Por lo tanto el test B tiene exactamente la misma configuracion que en el test
A, pero con la salvedad que se ha incorporado el elemento que se quiere caracterizar.
La disposicidon que adquiere el banco de flujo para ambos tests se muestra en la figura
3.2. En ella se puede comprobar la diferencia en la disposicion de ambos test al
incorporar un codo a 90° de una geometria muy particular, Este ensayo forma parte de
una serie que se presenta en el Capitulo 5.

En la figura se muestran las dimensiones de los conductos en la instalacion.
Asimismo se representan las magnitudes de medidas. Ps es el valor de la presion el
deposito, que junto a la presion atmosférica proporciona la caida de presion AP para
ambos test (A y B). Haciendo la resta entre ambos valores se obtiene la pérdida de
carga en el elemento instalado.
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Figura 3.2 Esquema de las configuraciones implementados en el banco de flujo en los test Ay B

La pérdida de carga provocada por un elemento, en este caso un codo, se
puede reflejar mediante el valor adimensional K. Para la obtencién del valor K del
codo se procede al tratamiento de los pardmetros medidos de uno y otro test. En
primer lugar se obtienen cada uno de los valores de K de los elementos pertenecientes
al sistema evaluado en el test A, expresandose en forma de sumatoria la contribuciéon
de cada elemento del que se obtiene el coeficiente de pérdida de presion general de
todo el sistema utilizado en el banco de flujo.

KA = i Kde + Kde—s + i de (3-1)

n
i=1 i=1 i=1

Por definicion el coeficiente de pérdida de presion se puede calcular mediante
la ecuacion 3.2.

AP
=— A~ (3.2)
O'Spambc

amb

A

En el calculo del test B, se utiliza la misma ecuacion 3.1 pero agregando un
termino mas, que representa la contribucion de las perdidas ocasionadas por el codo.
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KB = ; Kde +§ Kde—s +§ de + Kco (3.3)

Procediendo de la misma forma que el test A, el valor de Ks se expresa de la
siguiente manera

AP
=L — (3.4)
O'Spambc

amb

B

Por lo tanto, la obtencion del valor del coeficiente K¢, del codo se obtiene por
medio de la sustraccion entre la ecuacion 3.2 y 3.3

K,=Kz;—K, (3.5)

Por otra parte, si se desea obtener el valor de la pérdida de presion,
ocasionada por el codo, simplemente se despeja la variable AP de la ecuacion 3.4,
referida solo a la caida de presién originada entre la entrada y la salida del propio
codo. Como los test se realizan para distintos valores de gasto masico, se obtienen
varios resultados de la perdida de carga que registra el elemento. En un diagrama de
gasto masico frente a la presion se puede trazar la curva que indica la caracterizacién
final de elemento. Este tipo de graficos se mostraran en los distintos resultados
experimentales que se presentan en el capitulo 5.

Sin embargo, el proceso que se ha descrito en la forma del calculo para la
obtencion de los resultados tiene un limite. Dicho limite se refiere a que las formulas
empleadas solo sirven para flujo incompresible, es decir, que los tratamientos de los
parametros medidos seran validos mientras la densidad a lo largo de la linea se
mantenga constante. Para un valor de Mach mayor a 0.2 no es seguro que el valor de
perdida de presidon conseguido sea correcto, pues es un valor en el que pueden
aparecer los primeros fendémenos de compresibilidad [3.2].

Con los mismos pardmetros de medida de los ensayos se puede hallar cual es
el valor del coeficiente de descarga. El valor del coeficiente es mas intuitivo para
analizar la capacidad de cada codo en perturbar o no el paso del flujo. El coeficiente se
refiere a la pérdida de drea efectiva por la intromision del elemento a caracterizar en la
linea del banco de flujo. El calculo de Cp se obtiene a partir de la expresion (3.6)

mrea
C, = m—' (3.6)

teorica
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Donde la masa tedrica es obtenida mediante la ecuacién de la tobera
adiabatica para flujos compresibles.

2 i
f 2y P ) P 7
=SSP — (3.7)
eones o R(}/ - 1)Tamb ( IDatmb J ( Pamb J

Los resultados obtenidos sobre el coeficiente de descarga para los distintos
valores de gasto masico medidos por el caudalimetro, se pueden relacionar mediante
un grafico en que el valor de Cp debiera permanecer constante, por ejemplo en el caso
de una pérdida de carga en régimen turbulento.

m

3.2.1.2 Medidas de caracterizacion de torbellinos

Para la evaluacion del comportamiento de un torbellino en el banco de flujo se
adapta un esquema de ensayo similar a los empleados para el estudio de la perdida de
carga, agregando en ella un dispositivo de medida de par. En la foto de la figura 3.3 se
presenta el medidor de par con el cual se mide la capacidad de par del torbellino.
Dicho aparato consta de una matriz tipo panel de abeja suspendida sobre una
superficie de silicona, dentro de un pequefio depdsito normal al paso del fluido. El
momento angular con el que viaja el fluido en el aparato es totalmente destruido por
la matriz, resultando en un par que es igual al momento angular del fluido. La medida
del par se puede hacer independientemente del sentido de rotaciéon del fluido. La
estrategia de caracterizacién de un torbellino fue utilizada por Desantes et al. [3.3] en
el estudio sobre la determinacién del comportamiento de un torbellino y la
permeabilidad en el cilindro en los motores de combustién interna con flujo
estacionario y no estacionario.

Fiqura 3.3 Emplazamiento del torquimetro en el banco de flujo
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Para determinar el valor del angulo de rotacién del torbellino al que
denominard A. Se utilizan las ecuaciones que a continuacion se presentan y que tienen
que ver con los parametros medidos en el banco de flujo adjuntando los datos
aportados por el torquimetro. En las ecuaciones planteadas se asume por hipdtesis
que el fluido se comporta como un sélido rigido girando entorno al eje axial dentro
del tubo por donde circula y que es solidario al llamado “medidor”. La expresion para
la obtencién del par es la siguiente:

: 2
M = Icila)aire = Mwaire (3-8)
8

La ecuacion (3.8) expresa al valor del par en funciéon de la inercia del sélido y
su velocidad angular. Haciendo la equivalencia de sélido rigido por el aire circulante,
la expresion es funcién del gasto masico por el didmetro del tubo por el que circula el
torbellino. Por lo tanto despejando de esta expresion la velocidad angular, que es la

incdgnita a calcular, queda

o = 8M -
e maireD2 ( )
Una vez se halla la velocidad angular se procede a obtener la velocidad
tangencial en la periferia del torbellino, coincidente con el didmetro interior de la
seccion del tubo. Por lo tanto, la velocidad tangencial del torbellino en la periferia del
tubo cilindrico es

D _ 4M
aire 2 m D

aire
Ahora sdlo falta conocer la componente axial de velocidad, para saber el valor

angular de rotacién (A) formado por la composicion vectorial entre los vectores de

Ch=w (3.10)

velocidad tangencial y axial. La velocidad axial se calcula por medio de la aplicacién
de la ecuacion de continuidad, donde el area se encuentra afectada por el coeficiente
de descarga (Cp) obtenido en el estudio sobre las pérdidas de carga que genera el
elemento que genera el torbellino. De la ecuacion (3.11) se consigue el médulo de la
velocidad axial.
_ 4m aire
Cia 2D 2 ) (3.11)

Finalmente entre las magnitudes de velocidad tangencial (3.10) y axial (3.11),
se obtiene el valor del angulo A de rotacion del fluido mediante la expresion de
trigonometria (3.12)
pMDC
- 2 (3.12)

a aire

c
A = arctan =2 = arctan
Cl
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El sistema de ecuaciones desde (3.8) hasta (3.12), se aplica para cualquier
generador de torbellino si se sabe el valor de par y se aplica la hipdtesis de sélido
rigido. Sin embargo, hay que considerar un limite en la aplicacion de esta metodologia
que tiene que ver con la uniformidad y la energia con que el fluido entra al medidor
de par, pues para bajas velocidades y poco caudal o gasto masico supone un aumento
en el error de la medida del torquimetro.

3.2.2 Banco de turbogrupos

El banco de turbogrupos ha sido la instalacién experimental mas utilizada en
la presente tesis para la medida de los distintos compresores estudiados. Se trata de
una instalacion realmente singular desarrollada especificamente para llevar a cabo
ensayos de caracterizacion de turbinas y compresores radiales cuyo trabajo de
realizacion y puesta a punto se detalla en los trabajos realizados por Cervelld [3.4] y
Lujan et al [3.5].

La instalacion que se muestra en la figura 3.4 consta de un motor diésel de seis
cilindros en linea de 11 litros de cilindrada como generador de flujo caliente y
pulsante que se utiliza para alimentar la turbina del turbogrupo a ensayar. En los
ensayos en flujo continuo en la turbina, como de hecho han sido todos los que se
presentan en esta tesis, se amortiguan las pulsaciones de escape del motor en un
deposito de remanso aislado térmicamente.

Dado que el flujo de escape del motor se utiliza para soplar la turbina del
turbo a ensayar, el motor es desprovisto de su propio turbo y es sobrealimentado de
manera externa. Para ello se utiliza un compresor de tornillo de 25 kW que es movido
por el mismo motor diésel. Para poder conectar las dos maquinas es necesario un
freno eléctrico de corrientes de Foucault que extrae la potencia del motor no absorbida
por el compresor y que controla de esta manera el régimen de giro del conjunto. Entre
el freno y el compresor se intercala una caja multiplicadora que adapta el régimen de
giro de motor y freno con el del compresor mecanico.

El circuito de gases que alimenta la turbina de sobrealimentacion se compone
pues de un filtro de admisién (el del compresor), el compresor de tornillo, un
refrigerador de aire, un deposito de remanso, el motor y el deposito de remanso (sélo
en ensayos en condiciones continuas). En el depdsito de remanso entre el compresor y
el motor se dispone de un sistema de extraccion de aire a través de una valvula
comandada que permite independizar los gastos masicos de aire de compresor de
tornillo y de motor. Otra de las propiedades del banco es que se puede soplar a la
turbina a ensayar con todos los cilindros del motor, o bien solamente uno o tres. Esto
permite cambiar el rango de gasto masico en la turbina a ensayar, esto es, de tamafo
de turbocompresor. Para ello, tanto en el colector de escape como en el de admision
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existen unas valvulas que permiten separar el flujo de los cilindros hacia la turbina, o
bien, hacia la salida de gases.

En la bibliografia es posible encontrar otras salas de ensayos especialmente
disefiadas para distintos estudios vinculados a la investigacién y desarrollo de los
elementos que componen una turbina centripeta o un compresor centrifugo. Entre las
alternativas al uso y utilidad explicadas en el banco de turbos empleado en el
desarrollo de esta tesis, se pueden citar trabajos como los presentados en
[3.6][3.7][3.8].

Combustible —X—’Descarga flujo de aire

A

Remanso )e—— Intercooler

\ 4 w

Motor diesel | ¢ 2 Compresor
6 cilindros T Freno == g_ — de

800-2000 rpm g Tornillo

Il CAUDAL MASICO
@ PRESION

A TEMPERATURA

Turbina Compresor

I | Y% REVOLUCIONES
Atms | Atmd | V' TorguE

|

Figura 3.4 Esquema sala banco de turbos

La instalacion es muy versatil porque permite controlar de manera precisa
todas las propiedades del flujo a la entrada de la turbina. Asi, el gasto masico se puede
controlar por el niimero de cilindros conectados a la turbina, por el régimen de giro
del motor controlado por el freno y por la presion de admisién controlada mediante la
valvula de venteo del remanso de admision. La temperatura del gas a la entrada de la
turbina depende fundamentalmente del dosado con el que trabaja el motor diésel y se
controla, una vez definido el gasto masico, por la cantidad de combustible introducida
en el motor. La presion del gas a la entrada a la turbina vendra dada por los valores de
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gasto masico y temperatura junto con el de la seccion efectiva de la turbina y el
sistema de escape a ensayar. Por ultimo, en el caso de ensayos sin remanso de escape,
las pulsaciones a la entrada de la turbina se pueden controlar en amplitud,
principalmente mediante el grado de carga del motor, y en frecuencia, mediante el
régimen de giro del motor y del nimero de cilindros conectados.

Este banco de turbos es una instalacion compleja pero a la vez muy flexible
que permite soplar a la turbina con condiciones muy similares a las de un motor,
porque de hecho se hace asi. Pero con la ventaja de que el compresor se puede
conectar al sistema de compresion elegido independientemente del motor. En la figura
3.4 se muestra el sistema de compresion utilizado normalmente para el ensayo de
compresores: una linea de entrada de aire recta para conseguir flujo uniforme a la
entrada del compresor, el compresor, un conducto de salida recto para conseguir flujo
uniforme en el que medir las propiedades termodinamicas, un depdsito de remanso
para amortiguar las oscilaciones y garantizar un flujo constante y por ultimo, una
valvula de contrapresion controlada electronicamente. El sistema colocado a la salida
de la valvula no tiene incidencia sobre la caracterizacion del compresor. En gran parte
de los ensayos realizados en la tesis el sistema de compresién es distinto, precisamente
para ver su efecto sobre el comportamiento del compresor en bombeo.

En la tabla siguiente se muestra informacién sobre los distintos elementos del
banco de turbogrupos utilizado:

BANCO DE TURBOGRUPOS
Motor Diésel de 6 cilindros en linea, 11 litros, 300 kW
Régimen de giro 800 + 2000 (en motor y freno)
flujo masico de aire (kg/s) 0.27 =~ 0.61
relacién de compresion 154
compresor
Presion maxima a la
entrada de la turbina 4.5 bar
Temperatura maxima de 750 °C

entrada a turbina

Tabla.3.1 Especificaciones del banco de turbogrupos

3.2.2.1 Instrumentacion

A continuacion, se presenta la instrumentacion basica de la que dispone la
instalacion para llevar a cabo los ensayos de caracterizacion de compresor y turbina.
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También hay una parte de la instrumentacion que se dedica a conocer el estado del
motor y el resto de la instalacién, incluyendo el consumo de combustible y de aire,
blow-by, régimen de giro, presiones y temperaturas tanto a la entrada como a la
salida, posicion del cigiienal, etc....

En lo que se refiere a la caracterizacion de turbogrupos se sigue la normativa
de la Society of Automotive Engineers SAE [3.9][3.10]. Se toman medidas de flujo masico
que circula por la turboméquina, asi como presioén y temperatura a la entrada y salida
de los elementos de compresor y turbina. El niimero y la posicion de los sensores de
presion y temperatura dados por la norma se reflejan en las figuras 3.5 y 3.6, donde los
datos técnicos acerca de los sensores se reflejan en la tabla 3.2
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Fiqura 3.5 Esquema del montaje de los sensores del compresor
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Figura 3.6 Esquema del montaje de los sensores de la turbina

Presion temperatura flujo masico de aire
, Termo Elster
Modelo KlstIZI'S 4045 Termlcipares resistencias Ser;)sl};figgv P TRZ.IFS
Pt-100 G1600
80-2400 80-2500
Rango 0-5 (bar 0-1260 (°C) | 200 — 390 (°C
§ (ban) o O agm | wom
prE oo 0.1 037por |4 03340 15 03
(%) manual

Tabla 3.2 Especificaciones técnicas de los sensores usados

Los valores finales de cada medida son una media de los valores registrados
por un nuimero determinado de sensores, con lo que se consigue una medida mas
homogénea y precisa si cabe. Para determinar el gasto que circula por la turbina se
considera el gasto de aire que consume el motor, al que se le suma el gasto de
combustible y se le resta el gasto de aire correspondiente al blow-by.

Ademas, en las figuras 3.5 y 3.6, se muestran las zonas (coloreadas de gris)
que estan recubiertas permanentemente (o al menos durante los ensayos) con lana de
vidrio para minimizar las pérdidas de calor. De igual modo, tanto el compresor como
la turbina también se encuentran recubiertos con lana de vidrio a fin de tener un
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proceso lo mas cercano al adiabatico y, por tanto, facilitar el calculo del rendimiento
adiabatico.

En lo referente al sistema de adquisicién de datos (el cual se describe mas
detalladamente en la tesis de Cervelld [3.4]), cabe mencionar que los parametros de
operacion del turbogrupo se registran en formato digital a una frecuencia de
adquisicién variable en funcion del pardmetro a medir. Para ello, se dispone de ocho
canales de entrada analdgicos de alta resolucion (16 bit), un ‘trigger” externo y un reloj.
Se dispone de una memoria maxima de 2 Mb por canal. Todo ello se encuentra
conectado a un PC a través de un interface GPIB.

Ademas, se cuenta con un sistema de adquisicion de baja frecuencia que es el
encargado de recoger todos los datos operativos del motor, del freno
electromagnético, del compresor volumétrico, asi como de otros dispositivos
auxiliares.

3.2.3 Banco Motor

Durante la realizacion de la tesis también se han realizado algunos ensayos en
banco motor. El objetivo ha sido poner en evidencia y cuantificar la diferencia de
comportamiento respecto al bombeo entre los ensayos en continuo en banco de turbos
y los ensayos en flujo pulsante en banco motor.

En el banco motor se halla un motor de 4 cilindros de 2,2 litros, denominado
DW10 por el grupo PSA. Se trata de un modelo HDI sobrealimentado con turbina de
geometria variable en el turbogrupo y valvula de recirculacion de los gases de escape.
Las principales caracteristicas técnicas del motor son:

o Cilindrada: 2179 cm?

o Diametro del piston: 85 mm

0 Carrera: 96 mm

0 Longitud de la biela: 152 mm

J Area del piston: 0°011631 m?

o Area de la culata: 00056745 m?

o Volumen de la cdAmara de combustién: 3026 cm3
. Cilindros: 4 en linea con el colector de admisidon
. Valvulas: 4 valvulas por cilindro

J Relacion de compresion: 18
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Los ensayos en motor se han realizado con el objetivo de poner en evidencia el
comportamiento diferente del bombeo en condiciones estacionarias como las del
banco de compresores y en condiciones reales de motor.

La principal dificultad de medir el bombeo en un motor sobrealimentado
radica en que el sistema de sobrealimentacion suele estar dimensionado para que el
compresor no bombee. Esto hace dificil en algunos casos llevar al compresor a
bombeo, y sobre todo en condiciones estables, de manera que se pueda medir de
forma precisa el momento del bombeo.

Se ha intentado distintas maneras de hacerlo subiendo la presiéon de admision,
reduciendo el régimen y subiendo la temperatura de admisién. En el mejor de los
casos, se llega al bombeo, pero al detectar el motor una reduccion de las prestaciones
del compresor, aquél reduce el combustible inyectado y el motor entra en un ciclo en
el que el bombeo del compresor lleva a reducir el combustible del motor, lo que a su
vez saca al compresor de bombeo. El resultado final es que no es posible decir que
condiciones en el compresor fueron las que llevaron al compresor a bombeo.

Se propone en esta tesis una metodologia para llevar el compresor a bombeo
sin que la estabilidad del motor se vea afectada. Esta consiste en inyectar aire
comprimido en el colector de admisién del motor proveniente de la linea de aire de la
propia sala. La cantidad de aire inyectada en el motor se puede controlar de manera
muy fina mediante una valvula o incluso con el propio regulador de presién de la
linea de aire. El efecto de la inyeccidén de aire es claro, puesto que el motor es
volumétrico, y por tanto, el gasto trasegado depende del régimen de giro y de la
densidad de admision. Con los controles del freno, de la turbina de geometria variable
y del refrigerador de aire de sobrealimentacion respectivamente es posible fijar esos
pardmetros y por lo tanto mantener el gasto del motor constante. Asi, al abrir la
valvula de aire comprimido se reduce el gasto trasegado por el compresor
manteniéndose el del motor constante. De esta manera, el compresor llega a bombeo
de una manera estable y controlada. Es mas, cuando el compresor entra en bombeo el
motor no lo detecta y el combustible inyectado permanece constante. El resultado es
que el motor se mantiene en condiciones estables aunque el compresor se encuentre
bombeando.

Por ultimo, también se han realizado ensayos en motor en los que se entra en
bombeo en un proceso transitorio. En este caso se parte del motor en serie sin ningtin
tipo de sistema de inyeccion de aire. Se pone el motor en un punto de carga y régimen
medio en el que el compresor estd lo mas cerca posible de la linea de bombeo. A partir
de estas condiciones se levanta el pedal de acelerador de forma brusca. Al reducir la
energia en la turbina de escape se reduce el régimen de giro del compresor. Debido a
la inercia que existe a la reduccion de la presion en el colector de admision, se reduce
mas rapidamente el gasto masico que la relaciéon de compresién y el compresor entra
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por unos segundos en bombeo. Este tipo de ensayo se ha utilizado para validar los
resultados del modelo propuesto en esta tesis, como se muestra en el apartado 6.5.2.1
de este documento.
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3.3 Caracterizacion del fendomeno de bombeo

En el apartado 3.2.2 se ha presentado la instalacion necesaria para la medida
del mapa de compresor, que incluye, si nos referimos al sistema de compresion, una
linea de entrada, el compresor, un conducto de salida, un depdsito de remanso y
finalmente la valvula de control de la contrapresiéon del compresor. Este circuito
resistente utilizado comunmente conduce a un comportamiento en bombeo que se
puede clasificar como bombeo clasico o bombeo severo. La explicacion viene dada por
lo expuesto en el capitulo anterior. La existencia de un gran volumen entre la salida
del compresor y la valvula de contrapresion va a producir ciclos de bombeo de baja
frecuencia y gran amplitud.

En la tesis se han realizado ensayos en los que se ha querido poner de
manifiesto el efecto de las condiciones geométricas y de flujo en el circuito de
compresion sobre el comportamiento en bombeo y sobre que motiva su aparicion.
Para ello se han planteado modificaciones al sistema de compresion clasico para su
caracterizacion. Una primera serie de ensayos se han realizado con el objetivo de
cuantificar e intentar explicar el efecto de modificaciones geométricas en la linea de
entrada al compresor sobre el mapa del compresor en general y sobre la situacion del
limite de bombeo en particular. Estos ensayos, cuyos resultados se presentan en el
capitulo 5, han incluido distintos tipos de elementos modificadores del flujo, como son
diferentes disefios de entradas acodadas o curvadas justo a la entrada del compresor.
También se ha realizado un estudio exhaustivo de un dispositivo generador de
torbellino a la entrada del compresor motivando su disefio los objetivos de estudio
trazados en la tesis.

Para esta primera serie de ensayos, dirigidos a analizar la influencia del flujo
aguas arriba del compresor, se ha utilizado el sistema de compresion clasico. El
sistema aguas abajo ha constado de los elementos mencionados, esto es, conducto de
salida, depdsito de remanso y valvula de control. La linea de bombeo, definida como
el punto medido con menor gasto masico en el que el compresor ha sido estable para
cada uno de los regimenes de giro corregido de compresor, no difiere pues de los
ensayos clasicos que se obtienen normalmente en instalaciones similares.

Una segunda serie de ensayos se ha dirigido a la medida del mapa de un
compresor como dato necesario para el modelado del compresor de la manera que se
detalla en el capitulo siguiente. En este caso, ademas de medir el mapa caracteristico
del compresor en la zona estable de funcionamiento, se ha medido también en la zona
de bajos gasto masicos. Tal como se ha introducido en el capitulo anterior, siguiendo
las teorias de Greitzer [3.11] que también ha seguido Fink [3.1] o Hansen [3.12], es
posible cambiar las propiedades del bombeo modificando la geometria del circuito
resistente aguas abajo del compresor. Segtin Fink, para circuitos resistentes que tengan
un parametro B mas pequenos que 0.7, el fendmeno de bombeo deja de poseer una
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frecuencia de pulsacion baja para pasar a tener una frecuencia alta cuyos pulsos son
mucho mas pequefios en amplitud que los obtenidos con valores de B mayores a 0.7.
Esta modificaciéon radical del fendmeno lleva a la consideracion a algunos autores
sobre que el fendmeno debe ser reconsiderado y ser llamado “rotating stall”
[3.13][3.14][3.15]. Es decir, que el fenémeno de bombeo varia y se transforma con
caracteristicas muy similares al comportamiento definido para el anterior fenémeno.
Que un compresor pase de una situacion de bombeo a “rotating stall”, es un proceso
opuesto al normal, donde la generacion de las primeras inestabilidades conciben las
denominadas celdas de inestabilidad que rotan alrededor del rotor (“rotating satll”)
del compresor, y que al extenderse pueden provocar el origen del bombeo. La
transformacion del bombeo sélo es posible si se considera un volumen despreciable
aguas abajo del compresor hasta la valvula de contrapresion o resistente, en el sistema
de compresion.

Para comprobar si es posible la transformacion de un fendmeno en otro
extensible a los pequefos compresores de sobrealimentacion de automocion se ha
realizado un circuito resistente con un volumen minimo entre el compresor y la
valvula de control, en estos ensayos remplazada por tapones con un orificio de
diferente diametro. El esquema de la instalacion se presenta en la figura 3.7

*

Caudalimetro l

—>

Entrada al compresor Turbina

Figura 3.7 Configuracion aguas abajo del compresor

También con el objetivo de suministrar informacién relevante para el
modelado se han realizado medidas con flujo inverso. Para ello se ha utilizado la
misma instalacién que la mostrada en la figura anterior pero introduciendo aire de la
linea de aire comprimido a través del orificio. La situacién se ilustra en la figura 3.8.
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Figura 3.8 Configuracion aguas abajo del compresor

De esta manera se ha conseguido medir el mapa completo del compresor
incluyendo las zonas de funcionamiento inestable y los gastos negativos y cuyos
resultados seran mostrados y analizados en el capitulo 6 dedicado a la variacién en el
funcionamiento de un compresor al variar las condiciones aguas abajo. Esta
informacion es muy valiosa para la caracterizacion del compresor y para su utilizacion
en el modelado del funcionamiento en bombeo, asi como la caracterizacion de los
distintos comportamientos que puede ofrecer el fendmeno de bombeo al variar el
volumen a la salida del compresor mediante los parametros de medida realizados en
el banco de turbos con los sensores disponibles de presion instantanea.

Otra de las medidas que pueden aportar informacion para la caracterizacion
experimental del bombeo es la velocidad del flujo en el compresor durante un ciclo de
bombeo. Aunque la medida del campo de velocidades en compresores no es una
metodologia que se emplee cominmente en los ensayos experimentales, se puede
utilizar cuando se desea comprender los fendmenos dindmicos que suceden en el
compresor. Aunque esta técnica ha sido reemplazada por la fiabilidad cada vez mayor
de las simulaciones mediante CFD [3.16], el calculo CFD precisa ser validado frente a
ensayos experimentales. La medida de velocidades mediante técnicas laser se ha
utilizado tanto en compresores centrifugos como en axiales. Hayami et al. [3.17] han
utilizado un sistema de anemometria laser doppler (LDA) para enfatizar la diferencia
entre dos tipos de inestabilidades provocadas en las palas de un compresor
centrifugo. Otra técnica laser que se ha empleado para la medicién de la velocidad en
maquinas rotantes aerodindmicas como rotores, estatores o bien difusores con o sin
vanos, es el método DPIV (Digital Particle Imaging Velocimetry). Pedersen at al. [3.18]
ha utilizado ambas técnicas para investigar sobre el disefio de palas empleadas en
pequefias bombas para la mejora de su disefio aerodindamico. En estudios mas
recientes, se han utilizado estas estrategias para la mejora aerodinamica de los
compresores axiales concentrando la atencion sobre las puntas de las palas donde se
originan los vortices mas importantes sobre las palas de los rotores de un compresor.
Con los datos extraidos de las inestabilidades medidas por el método PIV, se
complementa, la investigacion, con modelos en 3D. En las dos metodologias
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implementadas se obtienen similares conclusiones sobre el comportamiento de las
celdas de inestabilidad en los compresores que sirven para futuros redisefios de las
palas de los rotores [3.19]. Por otra parte, también se han empleado técnicas dpticas
para aplicaciones de nuevos elementos de medida como la que presenta Pfister et al.
[3.20] consistente en un medidor de vibraciones de las palas de un rotor de compresor
a 50Krpm con una velocidad tangencial de fluido de 586 m/s, por medio de sensor
optico que aprovecha el efecto doppler.

En el marco de esta tesis se ha utilizado un sistema de anemometria laser
doppler (LDA) para la medida de la velocidad axial instantanea a la entrada del
compresor. Esta medida da una informacion importante sobre el ciclo de
funcionamiento en bombeo ya que se tienen medidas simultdneas de las variaciones
de la relacion de compresion, a través de los captadores de presion instantanea en
entrada y salida del compresor, y del gasto masico a partir de las variaciones de
velocidad a la entrada del turbo. Las medidas de velocidad instantdnea permiten
validar el modelado del bombeo que se presenta en el proximo capitulo. Tal como se
muestra en el capitulo 6, la validacion del modelo se realiza principalmente a partir de
las medidas de presion instantanea y del gasto medio. Sin embargo, estos parametros
medidos no permiten validar si las oscilaciones de gasto predichas por el modelo son
de la amplitud adecuada, principalmente porque el caudalimetro de placa caliente
empleado, a pesar de que tiene resolucion temporal suficiente para medir las
oscilaciones, se encuentra demasiado alejado del compresor y su medicion deja de ser
fiable al cambiar el sentido del flujo.

No se ha planteado en esta tesis la utilizacion del sistema LDA para la medida
de velocidades instantaneas en el interior del compresor que podrian dar informacion
relevante de las inestabilidades que conducen al bombeo en las distintas condiciones
de operacion. A pesar del interés evidente que tendria un estudio asi, se ha
considerado fuera de los objetivos que en un principio se definieron para la presente
tesis. Se plantea en el capitulo de conclusiones y desarrollos futuros como una de las
posibles lineas de continuacion de este trabajo.

La instalacion utilizada para la medida de la velocidad axial instantanea a la
entrada del compresor se muestra en la figura 3.9. El sistema se compone de un
generador de dos haces laser que interceptan en el volumen de medida. El punto de
cruce entre los haces de luz del laser donde se ubica el punto de medida de la
velocidad de las particulas que los atraviesan se muestra en la figura 3.10. El sistema
dispone de una dptica de recepcion de la emisidn reflejada por las particulas que
pasan por el volumen de control. Para permitir un acceso de los haces laser se montd
un conducto circular de metacrilato del mismo diametro interno del compresor y de
unos 10 cm de longitud. El flujo ha de ser dopado o sembrado con particulas que
produzcan la emisidon buscada. Para poder realizar el dopado, se han quitado de la
linea de entrada al compresor tanto el filtro como el caudalimetro de aire ya que
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interferirian las particulas a la vez que podrian estropearse por el dopado. La eleccion
de las particulas se hace buscando que carezcan de una inercia significativa y que
tengan una tasa de adquisiciéon de datos suficiente. Durante la realizacion de los
ensayos se han probado distintas sustancias como dopantes: hielo seco, incienso y
silicona. Tras varios intentos se vio que las gotas de silicona generadas por un
pulverizador eran las que producian mayor tasa de adquisicion, ademas de ser mas
facil de generar en relacién al incienso. Con el hielo seco se comprobd que debido a la
temperatura del aire durante los ciclos de bombeo, solamente se obtenia una tasa de
adquisicion de datos suficiente con flujo entrante al compresor, pero no durante los
reflujos en bombeo profundo. La silicona pulverizada se insertaba por medio de una
boquilla a una distancia de 300 mm del inductor del compresor, distancia suficiente
para captar los ciclos de bombeo en una y otra direccion del gasto masico.

Equipo Laser

LDA Cabezal
Laser

Caudalimetro

ST

Siliconas

Visor

/ PMMA

COMPRESOR

Figura 3.9 Esquema de la posicion de medida con ldser (LDA), en la entrada compresor

Figura 3.10 Fotografia del ldser en plena medicién en bombeo
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34  Metodologia de determinacion de la linea de bombeo

Cuando a un compresor axial o centrifugo se le reduce el gasto masico su
trasegado manteniendo una velocidad de giro constante es probable que alcance una
situacion de bombeo si se llega a dicho limite. Segtin se ha visto en el capitulo 2, el
origen del bombeo es el resultado de una serie de eventos anteriores desencadenados
al irse reduciendo el gasto masico que pasa por el compresor. Los eventos radican en
fenémenos de inestabilidad pequefos originados por la reducciéon del gasto y que
tienen que ver con el disefio aerodinamico de las palas ubicadas en los principales
componentes de un compresor (rotor y estator).

Cuando se caracteriza un compresor en un banco de ensayos de compresores,
se suele medir a régimen de giro constante reduciendo el gasto masico. Esto significa
que el compresor se lleva hasta la aparicion del bombeo. Lamentablemente, no es facil
detectar cuando aparece el fenémeno y por lo tanto, es dificil tener una precision de la
caracterizacion de los puntos llamados de bombeo que son los que conforman la
llamada linea de bombeo en el mapa de compresor. Sin embargo, existen diferentes
metodologias implementadas con el objetivo de detectar con antelacion a la aparicién
del fenémeno o bien definir los puntos de bombeo una vez que el fendmeno de
bombeo se haya originado.

Una de las estrategias mas empleadas en la deteccidn o aviso que el fendmeno
estd pronto a ocurrir es por medio del pardmetro de temperatura medido por medio
de un sensor ubicado delante de la rueda del compresor y cercano a la pared del cono
de entrada al inductor. La disposicion del termopar en el compresor se puede apreciar
por medio de la figura 3.11. Esta ubicacion obedece a la deteccién con este sensor del
aumento de la temperatura a la entrada del inductor provocada por los reflujos que
experimentan las palas del rotor del compresor cuando se encuentra cerca del inicio
del bombeo y que se relaciona con el aumento de la presién aguas abajo de la rueda
junto con el descenso del gasto masico y la velocidad de entrada al inductor. Como se
ha explicado en el capitulo anterior, sobre las inestabilidades en las palas de los
compresores centrifugos, estas recirculaciones tienden a circular por la parte superior
de las palas en su longitud total hasta la entrada en donde generan un vértice con el
caudal de aire que entra en la direccion correcta y opuesta al reflujo.
Esquematicamente, el vortice se puede apreciar en la misma figura y su didmetro se
hace cada vez mayor conforme baja el gasto y aumenta la presion aguas abajo del
compresor.
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Figura 3.11 Sensor de temperatura cerca de la rueda del compresor y esquema de velocidades
con la evolucion del flujo reverso

Otras de las metodologias de prevision de la llegada del bombeo se consigue
por medio de la medicién del parametro de la presiéon medida en forma instantanea
aguas arriba o aguas abajo del compresor y filtrando su sefial a diferentes frecuencias
de dicha medida. Cuando la sefial exhibe perturbaciones no periédicas ni repetitivas y
entre la sefial real y a la sefal filtrada no cabe la posibilidad de coincidencia repetida
en el tiempo entre ambas sefiales significa que el compresor se halla solo en un
proceso de inestabilidad cercano al bombeo. En cambio, si la sefial se vuelve uniforme,
periddica y entre la sefal filtrada y a la sefial real hay coincidencia repetitiva dentro de
un mismo periodo de tiempo, entonces se asegura que el compresor se halla en
situaciéon de bombeo, y que su origen se encuentra con el primer punto coincidente
entre las sefiales de presion medida y filtrada.

Para los ensayos realizados en el desarrollo de la tesis se ha implementado la
metodologia del uso del sensor de presion instantanea y del gasto masico, aplicando
ademas de la estrategia de filtrado otras variantes que son descritas a continuacion.

Cuando se ensaya un compresor en el banco de turbos, con un sistema de
compresion con un volumen de 7 litros o mayor se produce una gran fluctuacion de la
presion aguas abajo del compresor al aparecer el bombeo. El mapa del compresor se
caracteriza empleando la técnica de mantener el valor constante de velocidad de giro
variando el gasto masico desde el punto de choque hasta bombeo por medio de la
variacion de la valvula de contrapresion o resistente. Tanto la sefal de consigna de la
valvula como la medida instantanea del gasto masico como de la presion aguas abajo
del compresor se miden continuamente en el tiempo. A medida que la valvula cierra
el area de paso desciende el gasto masico, aumenta la resistencia sobre el trabajo del
compresor y la presion de salida aumenta. Cerca del origen de bombeo la sefial de
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presion oscila, mientras que la capturada con el gasto masico describe oscilaciones
mas pequenas. El pardmetro de la presion a la salida de compresor puede ser un buen
indicio que el origen del bombeo se encuentra cerca y que han aparecido las primeras
inestabilidades antes de su arribo. Al cerrar mas la valvula, las oscilaciones de presién
se magnifican teniendo una importante amplitud en caida de presion. La sefial acusa
una oscilacion periddica y completamente diferente a las medidas comenzadas desde
el punto de choque hasta el origen de estas oscilaciones.

La sefial de oscilacién con una elevada amplitud es suficiente para aseverar
que el compresor se ha introducido en bombeo. Ademas, esto se confirma con la
ayuda de la inestabilidad del gasto masico. Sin embargo, para tener una mayor
seguridad se puede realizar un tratamiento de transformada de Fourier de la sefial de
presion en el periodo donde se produce la oscilacion. Con el fin de averiguar la
frecuencia de oscilacién que se debe corresponder con una frecuencia de bombeo
profundo por la magnitud del volumen impuesto en el sistema de compresion
[3.21][3.22]. Una vez realizado el tratamiento y confirmado que el compresor se haya
en bombeo se promedian las sefiales anteriores a la oscilaciéon de modo que con los
parametros instantaneos de la presién y temperatura de entrada y salida, junto con la
medida instantanea del gasto masico, se obtiene el punto bombeo.

En la figura 3.12 se muestra la medida instantanea de presion aguas abajo del
compresor para distintos regimenes caracterizado para uno de los estudios vinculados
a esta tesis, en que se observa que para los distintos regimenes de giro existe un punto
con una abrupta caida de presion.
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Figura 3.12 Medida instantdnea de la presion aguas abajo del compresor

En la figura 3.13 se muestran las oscilaciones y periodicidad de la sefial luego
del punto donde se produce la caida de la presion para cada régimen de giro. El
tiempo de medida mostrado es un segundo, suficiente para la realizaciéon del analisis
de FFT o de Fourier. El resultado de dicho analisis arroja que la frecuencia de la
oscilacion es de 6 Hz, para cada uno de los regimenes de giro, correspondiendo dicho
valor con una frecuencia de oscilacién de bombeo profundo, y ligada al volumen
encerrado entre la salida del compresor hasta la valvula de contrapresion.
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Figura 3.13 Ampliacién de la zona de inestabilidad, andlisis temporal

Al no variar el volumen encerrado la frecuencia es similar para cada una de
las velocidades de giro. Sin embargo esto puede tener alguna variaciéon cuando se
produzcan pequefias fugas en el sistema de compresion pues cambia la actstica del

sistema. En la figura 3.14 se presenta la grafica de frecuencia frente a la amplitud. En
esta figura se puede observar como a medida que la velocidad de giro aumenta
también lo hace la amplitud. Sin embargo, el valor de la frecuencia permanece

constante.
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Analisis de la frecuencia en bombeo
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Figura 3.14 Grifico de frecuencias de bombeo para distintas velocidades de giro, andlisis FET

En el anadlisis de la dltima figura se observa que para el tltimo valor de régimen de
giro la frecuencia de oscilaciéon es 9 Hz. Sin embargo, en este caso no se observa la
amplitud de los demas regimenes de giro. Observando el muestreo de la presion de
salida en la figura 3.12, se comprueba que las oscilaciones pasan de ser poco
importantes hasta una abrupta oscilacion ocasionada por la aparicion del fendmeno
de bombeo en el compresor. Como ejemplo, la sefial que corresponde a 190 krpm
primeramente posee una pequefa oscilacion, luego experimenta un crecimiento
finalizando con un mayor aumento de oscilaciéon con algunos picos. En éste tultimo
tramo el compresor experimenta una pre-entrada en bombeo con una oscilacion que
ronda los 9 Hz y que se relaciona con las inestabilidades de un compresor antes del
comienzo del fendmeno en si En los demas regimenes de giro esto no se advierte,
solamente hay un proceso de bombeo que en el andlisis de Fourier da como resultado
una oscilaciéon con una frecuencia de 6 Hz. En esta clase de puntos el compresor
experimenta entradas y salidas del bombeo continuas, no pudiendo nunca lograr una
estabilizacion continua en el tiempo. Se valoran como puntos estables del compresor
los cuadros sombreados sobre la figura 3.12 anteriores a la sefial de inestabilidad
detectada.
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3.5 Resumen

A lo largo de este capitulo se han presentado las distintas instalaciones
experimentales que han facilitado la ejecucion de los diferentes ensayos realizados en
el desarrollo de esta tesis doctoral, las cuales se han empleado dependiendo de cada
uno de los objetivos planteados en la tesis y que cada uno de ellos, a su vez, ha sido
subdividido en distintas fases de experimentacion.

En primer lugar se ha presentado en banco de flujo, que ha servido como base
en la busqueda de los principales objetivos que envuelven a la tesis doctoral. Como
ejemplo de ellos se puede resaltar la caracterizacién del mapa de compresor
empleando o intercambiando elementos de diversas geometrias usados en el estudio
del comportamiento del compresor. Dicho estudio cuantifica la relacién que puede
existir entre las inestabilidades del compresor en relacién al cambio de la geometria
aguas arriba, obteniendo la perdida de carga y el coeficiente de descarga. Los
elementos de diversas formas estudiadas como codos o bien entradas conicas y
generadoras de torbellinos han sido colocadas cercanas al inductor del compresor a
fin de obtener un resultado diferente en torno al mapa del compresor centrifugo,
habiendo hecho la caracterizacién con una entrada totalmente axial en el banco de
turbos.

Dicho banco experimental es descrito en segundo lugar. Ha sido el mas
empleado a lo largo de la tesis, por su facilidad de caracterizaciéon de compresores y
flexibilidad para adaptar distintos sistemas de compresion con los que se ha podido
investigar de acuerdo a los objetivos planteados como ejemplo de los cambios que
ocurren en el fenémeno de bombeo al adaptar diferentes geometrias aguas abajo del
compresor, o por el cambio realizado en torno a la actstica producto de la variacion
de las caracteristicas en volumen y geometria aguas abajo del compresor hasta la
valvula que regula el paso de gasto masico. También en el banco de turbos fueron
realizados los distintos ensayos probando las diferentes configuraciones de admisiéon
colocando cada uno de los elementos caracterizados en el banco de flujo cercanos al
inductor del compresor centrifugo.

La tercera instalacion experimental utilizada ha sido un banco motor. Se han
realizado modificaciones en el motor para poder llevar el compresor estudiado hacia
bombeo. Para ello se ha utilizado un sistema de inyeccién de aire en el colector de
admision. También se han realizado ensayos de bombeo en transitorio mediante una
reduccion brusca de la carga del motor.

Se ha prestado mucha atencidon al método para detectar de forma precisa el
momento y las condiciones en las que aparece el bombeo. Para ello se utiliza la
presién aguas abajo del compresor, medida con un captador con una resolucion
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temporal suficiente para que se registren las oscilaciones de presion caracteristicas del
bombeo. Mediante el post-proceso de esta sefial es facil y preciso detectar el instante
en el que el compresor comienza a entrar en bombeo.
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4.1 Introduccion

En este capitulo se aborda el modelado de compresor, que ha sido uno de los
objetivos marcados al comienzo de la tesis doctoral. El proposito que se plantea es
obtener un modelo que permita calcular el funcionamiento de un turbogrupo cuando
el motor esta operando cerca de bombeo o incluso en bombeo. Como se ha comentado
en el primer capitulo, por causa del llamado downsizing, en los motores actuales los
compresores de sobrealimentacidn trabajan cada vez mas cerca de la linea de bombeo,
por lo que la entrada del compresor en bombeo es mas plausible ahora. Los modelos
de calculo habituales para el disefio del sistema de sobrealimentacion y renovacion de
la carga no permiten trabajar en la zona de bombeo e incluso pueden cometer errores
importantes cuando se aproximan a dicha zona [4.1].

Un objetivo a conseguir mediante el modelado del fenomeno de bombeo es
averiguar su origen desde un punto de vista de equilibrio generado entre las curvas
de resistencia por parte del sistema de compresion y el propio trabajo del compresor
centrifugo representado por las curvas de régimen de giro constantes en su mapa. Por
lo tanto, se analiza el problema de estabilidad del compresor no sélo como un
problema aerodindmico, sino también en funcién de las condiciones de instalacion tal
como sugieren algunos investigadores [4.2][4.3][4.4]. Es decir, el compresor no puede
equilibrar la resistencia impuesta en el sistema de compresion, en el que se halla
inmerso. Sin embargo, puede ocurrir que fendmenos de inestabilidad, como los que
hasta ahora se han venido comentando (part-stall, rotating stall, etc), puedan afectar su
funcionamiento. Por lo tanto, un compresor puede llegar a bombeo no sélo por un
desequilibrio del sistema sino también por problemas dinamicos de interaccién con
elementos externos o entre elementos internos del propio compresor [4.5]. Las
posibles situaciones que desestabilizan a un compresor se enumeran Elder et al. [4.2]
quienes aseguran que un compresor puede llegar a bombeo dentro de un sistema de
compresion debido a diversos motivos entre los que enumera:

1. Angulo de incidencia en el inductor

2. Disefo de los vanos del difusor y sus canales.

3. Disefo de la voluta y el canal de convergencia

4. Incidencia de las geometrias externas a la entrada del compresor

La utilizacién de modelos matematicos se ha convertido en los ultimos afios
en una herramienta muy utilizada en el disefio de turbomaquinas. Esto es cada vez
mas cierto a medida que aumenta la potencia de calculo de los ordenadores. A pesar
de todo, todavia es necesario realizar ensayos experimentales para caracterizar el
comportamiento de las maquinas o bien para validar los calculos realizados con el
modelado.
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Algunos de los primeros modelos fueron creados con la intencién de ayudar
al entendimiento sobre los fendmenos de inestabilidad como el bombeo o el
desprendimiento rotativo en compresores axiales, los problemas de estabilidad en
algunas condiciones de trabajo en los motores de aviacidn. Sin embargo, con el tiempo
los trabajos se hicieron extensivos en los compresores centrifugos empleados en otros
sectores de la industria al operar cerca de la zona de bombeo que establece uno de los
limites de funcionamiento demarcado por una linea. En la bibliografia se presenta una
serie de trabajos consecutivos de investigacion llevados a cabo por distintos
investigadores, quienes basan sus estudios en la comprension de las inestabilidades
acontecidas en los compresores axiales y que luego se traslada a los compresores
centrifugos. En este capitulo se resaltan aquellos modelos que por sus cualidades han
servido de base al desarrollo del modelo que se presenta en esta tesis. Los trabajos
mas importantes son resaltados y comentados en una breve resefa bibliografica.

En este capitulo se presenta en primer lugar el modelo WAM que es un
modelo unidimensional 1D de accién de ondas desarrollado integramente en el
instituto CMT-Motores Térmicos. Este modelo es adecuado para el calculo de los
flujos de admision y de escape en motores de combustion interna alternativos. Es en
este modelo global en el que el modelo de compresor se ha de implementar. El
elemento principal de este modelo es el calculo del flujo en los tubos o elementos
unidimensionales en el motor [4.6]. El modelo de compresor se integra como una
condicién de contorno al cdlculo de los tubos.

Se presenta también en este capitulo los modelos de compresor
implementados en WAM con anterioridad a esta tesis. Son el punto de partida al
presente trabajo.

Se hace a continuacién una resefa bibliografica de los modelos presentados en
la literatura, en particular, los que perciben un adecuado tratamiento al fenémeno de
bombeo. De todos ellos es importante destacar el presentado por Greitzer en 1976 por
la enorme influencia que ha tenido.
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4.2 Modelo de compresor en WAM

En éste apartado se presentan los distintos modelos de compresor insertados
en el programa de calculo denominado WAM compuesto por varios modelos de
distintos elementos hallados en un motor, y relacionados con el sistema
fluidodinamico del mismo.

4.2.1 Estructura del modelo WAM

El WAM es un modelo de accién de ondas, que representa en 1D la evolucion
y desplazamiento de las ondas de presion por los conductos y depodsitos que se
modelen del motor. Esta herramienta de calculo comienza su desarrollo con las
aportaciones realizadas por distintos investigadores intentando anexar una
herramienta de cédlculo de representacién 1D a sus estudios fluidodindmicos en
conductos y capaz de modelar las acciones de las ondas generadas en un sistema
volumétrico como el caso de un motor de automocioén.

Las primeras aportaciones para la creaciéon de un modelo de acciéon de ondas
fueron hechas por Payri et al. [4.7] generando una teoria matematica sobre las
condiciones de las ondas generadas mediante los procesos de aspiracién y escape de
los cilindros. A ello se incorpora el sentido del flujo en los conductos dependiendo de
la onda que viaja por ellos [4.8]. Varios trabajos y tesis doctorales han contribuido al
desarrollo del modelo en distintos aspectos como [4.9], en la contribucién con las leyes
de liberacion de calor en la combustion efectuada en los cilindros junto a la ley del
movimiento de valvulas, o bien [4.10] en que se generan los sistemas de admision y de
escape. El modelado de cada sistema, se desarrolla por medios de tubos a los que se
les supone flujo unidimensional. En el sistema de admision — escape se incorporan
ademas, las leyes de transmision de calor [4.11], aplicadas también entre las uniones
de conductos, por medio de [4.12], se incorpora al modelo de acciéon de ondas el
modelo de depdsitos, justificado por la comun inclusién de elementos que contienen
un volumen no despreciable en el sistema de admisién o de escape de cualquier
motor.

La rapida evolucion de los motores en el tltimo tiempo, obliga a tener mayor
conocimiento sobre la sobrealimentacion por su gran desarrollo, de modo que al
modelo que por entonces ya era capaz de representar todos los componentes de un
motor, se le aflade un sistema de sobrealimentacion representado por un turbogrupo.
Por lo tanto la implementacién rapida de un modelo de turbina [4.13] junto a un
modelo de compresor [4.14] ha sido necesaria.
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El modelo de WAM se basa en la resolucién de las ecuaciones de conservacion
para flujos compresibles no homontropicos y no estacionarios. La expresion vectorial
que rige el sistema es la siguiente

a—W+6—F+J1,+J2:O (4.1)

ot oX

Donde W, F, J; y J, son vectores que contienen las variables que se refieren a

la conservacion: de la masa, la cantidad de movimiento y energia. El vector W

contiene los términos no estacionarios. Por su parte el vector F posee los términos

fluidodinamicos (convectivos) y por ultimo los vectores J incluyen todos aquellos

términos denominados fuente que se refieren a la transferencia de calor y la fricciéon

junto a los cambios de area. Las expresiones que contienen cada uno de los vectores
comentados son escritas de la siguiente forma:

Jo o, )
W (x.t)=| pcS FW)=|(pc?+P)s
S 2
Rar=| cs p%ﬂ-% w2
0 To i
5000 =[P 1,0 =] 98
0 " —Qp

El sistema vectorial (4.2) es presentado por Gascon [4.15] quien introduce en
cada vector para los términos distintos de cero, la variable de la superficie, acercando
al sistema a una forma conservativa. Por este planteo, en el sistema la variacion de la
seccion sdlo afecta a la ecuacion de conservacion de cantidad de movimiento. El
término que aparece en J; distinto de cero, representa la fuerza que ejercen las paredes
sobre el flujo en las zonas en que el conducto cambia de seccion.

Por lo tanto, el modelo WAM se rige por dichos términos, donde ademas de la
superficie, se hallan g que representa la friccion, pla densidad del fluido, ¢ la
velocidad axial, P la presion estatica y q el calor intercambiado.
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Al modelar la admisién de un motor, el fluido que atraviesa cada uno de los
elementos que lo componen, es decir, tubos, depdsitos, compresor, intercooler, etc , en
el sistema WAM, se define como aire tratado como un gas perfecto, donde Ry y son
constantes.

El sistema de ecuaciones obtenido es no-homogéneo e hiperbdlico
discretizado, y se resuelve mediante la aplicacion del método de Lax —-Wendroff de
dos pasos, correspondiente a la familia de métodos por resolucion de diferencias
finitas. La implementacién y desarrollo del método es explicado en el estudio del
calculo de mallas realizado por Arnau [4.16].

El método matematico de Lax-Wendroff permite modelar el comportamiento
del fluido en conductos con un cdlculo muy rdpido y preciso. Mediante estos
conductos se unen a cada uno de los submodelos acoplados al calculo del WAM,
estableciendo cada una de estas uniones una condicion de contorno. El
comportamiento del gasto masico en cada una de estas uniones se define por medio
del conocimiento de tres de sus variables, la presion, la velocidad y la velocidad del
sonido. Sin embargo, estas tres variables pueden ser expresadas como funcién de
otras. El sistema de ecuaciones formado por las expresiones (4.3) a (4.5) establece que
un fluido en un conducto o en una condicién de contorno puede ser definido por
medio de las variables ¢, y y Aa. Las dos primeras variables son conocidas como
variables de Riemann y la tercera representa el valor de la entropia. El
comportamiento del fluido definido mediante la aplicacién de estas variables ha sido
desarrollado primeramente por Riemann [4.17], explicado y empleado en [4.18][4.19].

w=Ax+ 77_1(: 43)
c=A-L"1c (4.4)
2
71
AA _ PL v (45)
A ref

Por lo tanto el fluido en cada uno de los limites de contorno queda definido
por el valor que tengan las variables de Riemann, ¢ y y (denominados invariantes de
Riemann solo para flujo homoentrdpico) y por el valor de la entropia Ax. Cada una de
las variables que intervienen en las ecuaciones se encuentran en forma adimensional,
siendo A la velocidad del sonido, C la velocidad del fluido, y P el valor de la presion
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en cada uno de los tubos. Aunque el termino en que interviene carece de unidades al
estar afectada por la variable de la presion de referencia (Prs) definida para el sistema
del WAM, al que también se le define una temperatura de referencia (Trf) a partir de
la cual se define la velocidad del sonido de referencia para adimensionalizar las
variables restantes. Las variables de Riemann estan adimensionalizadas con una
presion y temperatura de referencia.

Mediante el sistema de ecuaciones (4.3) a (4.5) aplicados a los nodos extremos
de los conductos, aplicados a los nodos internos, junto al calculo de los tubos, queda
definido el comportamiento de un fluido a lo largo del conducto.

Para conocer las propiedades del fluido en los nodos extremos del conducto,
ademas de plantear el sistema de ecuaciones (4.3) a (4.5), derivadas del método de las
caracteristicas, es necesario considerar una serie de ecuaciones adicionales que cierran
el sistema a resolver y que definen el comportamiento de la condicion de contorno que
se esta resolviendo. De esta manera, las condiciones de contorno son resueltas por
medio de distintas estrategias de calculo en funcién del elemento a calcular.

4.2.2 Modelo de compresor antecesor en WAM

Como se ha comentado en la introduccion de éste capitulo, existe mas de un
método de cdlculo de compresor en el modelo de accion de ondas. Los esquemas de
las diferentes metodologias de modelo de compresor se pueden apreciar en la
siguiente figura

82 AAZ
o To Modelo ——«
Ne1
P Compresor :>
01 —
¥
& A4 &y As:
——< | Modelo | Modelo [—x«
N2 :> Deposito |Compresor :>
l// T0l Pﬂl l/lz
g As e As
0 Modelo | Modelo Modelo [ —~
N :> Deposito |Compresor| Deposito :>
l// Tﬂ] POI T02 P02 l//

Figura 4.1 Variantes de cdlculo de un compresor en el WAM.
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42.2.1 Modelo mediante un solo tubo

El modelo niimero 1 de compresor fue implementado para modelar un
sistema de sobrealimentacién en un motor por medio de un compresor centrifugo.
Dicho modelo esta basado en la suposicion de que el incremento de presion en el
compresor se realiza en forma cuasi-estacionaria, definiendo el estado del fluido entre
el compresor y el conducto unido aguas abajo mediante el método de las
caracteristicas. Las hipotesis, desarrollo e introducciéon del modelo compresor han
sido llevados a cabo por Payri y Requejo [4.14], y validado por medio de datos
experimentales. Este modelo ha sido utilizado en la mayoria de los trabajos de
investigacion en el Departamento de Maquinas y Motores Térmicos sobre modelado
de motores sobrealimentados [4.20][4.21].

Las hipotesis planteadas son las siguientes:

. Las condiciones de trabajo del compresor son consideradas cuasi-
estacionarias.
. La presién y temperatura de parada en la entrada del compresor es

constante para cada régimen de giro y grado de carga del motor.

La primera hipotesis se refiere a que en cada instante de tiempo, el aporte de
compresion dado por el compresor, es un valor estacionario e igual al que se obtiene
del mapa entrando con la informacidn del gasto masico junto al régimen de giro. Es
decir que no se considera el tiempo empleado por el compresor en generar el salto de
entalpia en el fluido que lo atraviesa. En otras palabras, no se supone un retardo
temporal debido a la compresion realizada en cada instante.

La segunda hipdtesis niega la existencia de cualquier fluctuacion en la presion
y temperatura aguas arriba del compresor teniendo un valor constante e igual al
atmosférico. Independientemente de las variaciones de la velocidad de giro del
compresor o las variaciones producidas en el cambio del punto de trabajo del motor.

Para resolver la condicion de contorno entre el compresor y el conducto que
se une aguas abajo, se emplean las variables que definen las condiciones
representadas en el propio tubo y las obtenidas por el calculo del compresor. Para
resolver el compresor, es necesaria la informacion de las variables aguas arriba que se
imponen como constantes y las variables que arrastra el tubo aguas abajo, obtenidas
de la resolucién de las variables que definen el estado del fluido en cada punto del
conducto calculado por el método de Lax-Wendroff.
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Al finalizar el calculo en el compresor se obtiene un valor de relacion de
compresion dependiente del gasto masico y la velocidad de giro del compresor que
depende de la energia aportada por la turbina. Una vez halladas las variables que
definen el trabajo del compresor, se emplean los valores de velocidad, presion y
temperatura, con los cuales se aplica el método de las caracteristicas en la condicion
de contorno para resolver el nodo formado entre el modelo compresor y el tubo.

Las ecuaciones que se disponen en el sistema compresor para ser resueltas, se
plantean siguiendo el esquema N°1 mostrado en la figura 4.1. Las variables de gasto
masico, rendimiento o bien el aumento de la temperatura proporcionado al fluido, son
funcién de las condiciones de entrada y de salida del compresor, asi como de la
velocidad de giro y las caracteristicas del flujo que pasa por el compresor. Tal como
queda expresado por medio de la ecuacién (4,6) en la cual los subindices hacen
referencia a las variables de entrada (1) y salida (2) del compresor, que en este caso,
dichas variables son constantes.

M7 ATy = F(Poy, Poo Tor s NLS 5,7, 24) (4.6)

De la ecuacién (4.6) se simplifican algunas de las variables de la funcion, dado
que el valor de y se considera constante y que el nimero de Reynolds carece de
importancia debido a su escasa influencia sobre el funcionamiento del compresor
[4.22].

Para la resolucion de cada una de las variables de la ecuacién (4.6) se emplean
en el compresor algunas relaciones entre variables que se escriben a continuacion:

TOZs B T01
Mme=— < 4.7)
Toz - T01

Donde (4.7) es la expresion del rendimiento isentrépico del compresor en la
que se supone que el valor de ¢, es constante. Haciendo algunos reemplazos y
asumiendo que la energia potencial es despreciable, al igual que la transmision de
calor en el compresor y considerando tinicamente la energia cinética, se obtiene la
temperatura absoluta de salida en funcién del rendimiento y la relaciéon de
compresion.

T 71
T =To + ﬁ((RC) 7 —1j (4.8)

c
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En el propio modelo se introduce la ley de conservacion de la masa, sélo
aplicada a la salida compresor, pues es la tinica unién definida entre el modelo y el
tubo unido a él. En el modelo de compresor es aplicada la ecuacién de la conservacion
de la masa o de continuidad:

m, = p,C,S, 4.9)

La nomenclatura solo hace referencia a las variables de salida del compresor
pues como se ha comentado existe una simplificacion en todo el calculo del compresor
al no reconocer la variacién de los parametros de gasto, presién y temperatura aguas
arriba. En (4.9) S, es la superficie de salida del compresor y C; es la velocidad de salida
del fluido.

El nivel de entropia de un fluido en la salida de un compresor queda definido
por medio de la expresion (4.10) que no es mas que una aplicacion de la ecuacion (4.5)
segun la definicién de Benson [4.23].

-1

Ae _| Pe |7 (4.10)

Donde Ag; es la velocidad adimensional del sonido a la salida del compresor y
Axzes el nivel de entropia expresada en forma adimensional.

Para poder resolver las ecuaciones establecidas en el modelo es necesario
conocer los valores de Re 'y 77 en funcién del caudal masico junto a la velocidad de giro
del compresor. Como no es posible obtener una relacién directa se emplean las curvas
caracteristicas del mapa de compresor a N constante para una y otra variable.

Rc = £(m /T°1 LN / ref) 4.11)
T 01
P
"= f(m,/ To ,N,/ ref) (4.12)
POl

Mas alla del limite impuesto por la linea de bombeo, las curvas de régimen

constante de giro del compresor son extendidas hasta el valor de caudal nulo, a valor
constante de relaciéon de compresion del punto de bombeo (RCyom), al igual que el
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rendimiento, cuyo valor también se mantiene constante. En la figura 4.7 se observa el
mapa extendido de compresor en relacién de compresién junto al gasto masico

1,7

1,6 4

RN
N

14 TN

AN

13

N

Relacién de compresién

1,2 4

11 ~~

i
~
\
N

')/

\ \
-0,02 -0,01 0 0,01 0,02 0,03 0,04 0,05 0,06
Caudal masico (kg/s)

—

Figura 4.2 Mapa de compresor realizado por el modelo

La resolucién del sistema vendra dado por la obtencién final de un valor de
gasto M que cumpla con las condiciones de entrada y de salida de compresor. Junto a
los valores de relacidon de compresion y de rendimiento hallados por medio del ajuste
de dicho valor de gasto masico. La finalizacion del calculo lleva al resultado de las
condiciones de salida del compresor definida por medio de U,, A, y Aa; asi como Tp y
Pg.. La obtencion del valor de U, y A, supone el calculo inmediato de ¢y wpor lo que
la condicién de contorno queda resuelta.
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4.2.2.2 Modelo con un deposito y tubo

El modelo de compresor del esquema numero 2 en la figura 4.1, posee el
mismo sistema de ecuaciones que el primer modelo explicado. La diferencia entre
ambos se encuentra en las condiciones aguas arriba del compresor. En el primer
modelo estas permanecian invariantes en el tiempo, pero con éste modelo se
proporciona una variacion de los parametros, antes constantes.

Para realizar la variacion de las variables aguas arriba de presion y
temperatura, se incorpor6 al modelo anterior una condicién de contorno simple, que
puede unir el compresor con un deposito.

El calculo en la condicién de contorno no se efecttia por medio del Método de
las Caracteristicas porque el depdsito no se considera la energia cinética del flujo, no
son tenidas en cuenta las variaciones de ey y, y por lo tanto la tinica variacion se
produce por presién y temperatura. Mediante estas dos variables el modelo de
compresor en cada instante de céalculo emplea dichos valores de presion y
temperatura, al igual que cuando ambas variables eran consideradas como constantes.

El modelo de deposito en el sistema del WAM trabaja con la teoria de llenado
y vaciado cero dimensional, calculando en cada instante de tiempo un balance de
masa. El modelo de llenado y vaciado consiste en hacer un balance de masa entre la
cantidad que sale del deposito y la que entra. Un deposito suele tener una o dos
condiciones de contorno definidas por la uniéon de uno o dos tubos. En la ecuacion
(4.15) y (4.16) se plantea la contabilidad de la masa en el deposito en funcion del
numero de uniones a conductos que contenga, en este caso solamente uno, junto al
balance de energia del mismo.

4.2.2.3 Modelo con dos depositos.

El modelo de compresor representado por el esquema nimero 3, se encuentra
constituido por la unién a dos depodsitos ubicados uno a la entrada y otro a la salida
del compresor.

Esta metodologia consiste en modelar el compresor centrifugo como dos
depositos unidos, simulando, cada uno de ellos, el rotor y el difusor del mismo. En un
instante de calculo determinado, para resolver las propiedades termodindmicas en el
interior de un depdsito se exige la resolucion del balance mésico, donde se incluye un
término que permite la acumulaciéon de masa, segtin sea el valor de gasto masico
entrante y el gasto masico saliente del depdsito:
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dm, = > dm, > dm, (4.15)

Para resolver la ecuaciéon de la conservacion de la masa es necesario
determinar el gasto masico que se transvasa entre ambos depositos (rotor y difusor).
Este se obtiene del mapa de funcionamiento del compresor, atendiendo al régimen de
giro del compresor y la relacion de compresion existente en el instante de tiempo
anterior.

El calculo de las propiedades en los depdsitos se completa planteando el
primer principio de la Termodindmica para sistemas abiertos segin la expresion:

2

2
d(mdcd):Equci/\/JrZ(he Jr%e dm, - >"| h, +%s dm, (4.16)

Donde h es el valor de la entalpia, ¢ es la velocidad del fluido, M es el gasto
masico, q es el calor trasmitido y w el trabajo producido.

Por tanto, para proceder con dicho balance energético [4.12], se debe calcular
la entalpia (temperatura) a la que entra dicho gasto masico al segundo deposito. El
célculo de esta temperatura se resuelve teniendo en cuenta la relacion isentrdpica y la
definicion del rendimiento del compresor, también obtenido a partir del mapa de
funcionamiento del compresor, segtn la expresion:

7-1

T =Ty 1+i i '

-1 (4.17)
Ne |\ P

Si bien la forma de calculo es diferente a los dos modelos anteriores y
contempla el volumen que contiene el compresor, no es capaz de asumir la inversion
del gasto masico.

4224 Discusion

El modelo descrito tiene ventajas y desventajas. En referencia a las primeras,
el modelo es capaz de modelar de manera excelente los transitorios de un motor
traducidos al comportamiento del compresor. El régimen de giro del compresor
puede aumentar o disminuir debido a una perfecta union de equilibrio energético con
el modelo de la turbina. Los pulsos evidenciados por los cilindros son transportados
hasta la turbina lo que obliga al compresor a trabajar en un sistema de flujo pulsante y
el modelo sigue a la perfeccion la dinamica impuesta por los pulsos.

La unién entre a turbina y el compresor es expresada por medio de la
siguiente ecuacién:
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NgeM—M; =la (4.13)

Donde 7 es el rendimiento mecanico en el eje y « se define a partir de los
incrementos de régimen y de tiempo de calculo:

B 27AN

= —— 4.14
60 At &9

Las ecuaciones anteriores representan el equilibrio entre turbina y compresor
y se efecttia, una vez que, en cada instante de tiempo se obtienen las variables de la
rutina de los modelos de compresor y turbina.

En cuanto a las desventajas, uno de los problemas se encuentra en la poca
flexibilidad del modelo porque no admite solucion para valores de flujo negativo.
Aunque considera transitorios, pero el valor de caudal es siempre positivo. Por otra
parte no admite variaciones de los parametros de entrada (primer modelo) en presion
y temperatura. En un proceso estable o inestable existen variaciones de los parametros
aguas arriba del compresor [4.7]. Esta variacion es contemplada en los dos siguientes
versiones del modelo, sin embargo, calcula muy mal cercano a los puntos de bombeo
y no puede calcular una situacion de bombeo.

Las instabilidades mas importantes como el bombeo no se pueden considerar
como una situacion estacionaria en el tiempo porque se producen variaciones de los
parametros de gasto masico, presién y temperatura en cada instante de tiempo.
Lamentablemente, las hipdtesis vistas son contrarias a ésta teoria. Para representar los
fendomenos de inestabilidad no es factible proponer al sistema como cuasi-estacionario
pues impide a cualquier modelo de calculo de compresor conseguir representar un
fenémeno no estacionario como el fendmeno de bombeo.

Las formulas junto a la forma de extension de la informacién estacionaria de
las curvas sin modificar la pendiente se obvia la posibilidad de desequilibro del
compresor, porque tal como se ha comentado en el capitulo 2 la pendiente de la curva
de régimen del mapa del compresor establece la estabilidad o inestabilidad de su
funcionamiento. Existe un vinculo entre la resistencia impuesta por el sistema de
compresion en que se halla el compresor y la pendiente de la curva de régimen de giro
[4.2].
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4.3 Resefa bibliografica

En este apartado se hace un repaso a los trabajos presentados en la literatura
sobre el modelado del funcionamiento del compresor en bombeo. Se descubren aqui
los mas representativos en orden cronoldgico.

Tal como se ha mencionado en el capitulo 2, la mayoria de los trabajos
pioneros en la comprensiéon de los fendmenos de inestabilidad en compresores se
efectuaron estudiando el comportamiento dindmico de los compresores axiales de
aviacion. Con el pasar del tiempo las investigaciones se aplicaron a otros tipos de
compresores de uso industrial, tanto los compresores axiales como a los compresores
centrifugos. Ultimamente se ha extendido esta linea de investigacién a los pequefios
compresores centrifugos utilizados en la sobrealimentacién de motores.

Las primeras investigaciones relacionadas entre la inestabilidad de un
compresor y la posibilidad de creaciéon de un modelo que validara la teoria que se
ajustara a la generacion y dinamica de las inestabilidades en compresores, comienzan
alrededor de los afios 50 [4.24]. Sin embargo, no es hasta el trabajo llevado a cabo por
Greitzer hacia 1976 [4.25] en el que planteo el desarrollo de un modelo de compresor
axial dentro de un sistema de compresion similar a un resonador de Helmholtz para
entender el fenémeno de bombeo. Con este acercamiento entre el modelo matematico
ideado por Greitzer acompafiado de medidas experimentales realizadas en procesos
de bombeo, se establece una linea de investigacion que ha sido seguida por muchos
otros investigadores.

4.3.1 Modelo de Greitzer

La necesidad del modelo surge de la investigaciéon llevada a cabo por Pratt
and Whitney en la busqueda de la comprension de los fendmenos inestables en sus
productos de turbinas de gas aplicadas a la aviacion. El esquema del modelo es
similar a la experimentacion normalmente emplaza para la caracterizacion de
compresores, tal como se ha explicado en el capitulo 2, resaltado mediante la figura
2.7. Dicho sistema de compresiéon no ha variado desde los primeros ensayos de
caracterizacion sobre los inicios de los afios 50. Un compresor axial dentro de una
turbina de gas posee un volumen aguas abajo que se extiende desde la camara de
combustion hasta la tobera. Si el compresor entra en bombeo todo ese volumen
intentara volver hacia el compresor. Esta descripcién mas la forma de caracterizar un
compresor es la inspiracion de Greitzer para crear el esquema de modelo mostrado en
la figura 4.1.
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Compresor . Valvula
Deposito
f —
%
Lc Vg Lv

Figqura 4.3 Esquema de modelo de Greitzer [4.25]

En la figura se observa cémo el compresor descarga el gasto de aire sobre un
deposito que posee tras de si una valvula en la que varia el drea de paso. La
caracteristica del sistema es similar al descrito como un resonador de Helmholtz [4.6].
Emmons asume en uno de sus estudios, que las oscilaciones de bombeo en el
compresor son provocadas por el sistema solo cuando la velocidad del compresor
axial es muy elevada [4.8]. Sin embargo como se vera esto no es del todo cierto. Hasta
antes de los resultados hallados por Greitzer se asumia que el fenémeno de bombeo
ocurria solo a altas velocidades de giro y grandes valores de volumen mientras que el
fendomeno de rotating stall sélo tenia que ser considerado a bajas revoluciones de giro.
Ademas no se consideraba ninguna teoria sobre qué relaciéon podia haber entre el
valor del volumen y el fenémeno de la inestabilidad que podia aparecer en el
compresor.

Las oscilaciones asociadas al propio movimiento del fluido incitado por la
inestabilidad del compresor estan directamente relacionadas con la geometria de los
tubos y el propio deposito, acorde con las primeras impresiones divulgadas por
Humpper en sus estudios realizados sobre los fendmenos inestables en los
compresores axiales [4.26]..

Greitzer dentro de su modelo propone una relaciéon matematica considerando
un parametro denominado B (parametro de Greitzer), capaz de establecer mediante su
magnitud la aparicion de un fenémeno u otro dependiendo del volumen que tenga el
sistema de compresion.

u u [v,

=—=— |- 418
20,L, 2a\s,L, (+.18)

Donde U es la velocidad de rotor, a la velocidad de sonido, ay la frecuencia
del resonador de Helmholtz, L. la longitud del conducto sumada a la que posee el
compresor, Vg el volumen del depdsito y S.la superficie transversal del conducto.

El modelo del sistema de compresion de la figura 4.1 simula el modelo de
compresor y la valvula como un disco actuador considerando una variacion de
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presion y temperatura. En el lado del compresor sélo habra aumento de la presion
junto a la temperatura, mientras que en la valvula hay una pérdida de presion. En
términos de energia, el autor realiza una simplificacion robusta y suficiente
considerando la energia cinética del fluido en los tubos, y no en el depdsito, donde
adquiere mayor relevancia la energia potencial. El modelo es cero dimensional porque
el calculo no se realiza dentro de los tubos, estos solamente se representan por medio
de la superficie S y la longitud L. y L..

El sistema de ecuaciones planteadas para el movimiento del fluido en el
sistema de compresion se basa en un instante de tiempo, en una diferencia de
presiones entre la presion atmosférica y la presion en el depdsito sumado al aumento
de presion proporcionado por el compresor de acuerdo a su mapa. Esta expresion es
igualada a la variaciéon de velocidad en el mismo instante de tiempo en una
determinada longitud que posee el conducto asociado al compresor.

p_p_ 4t L%
S, dt

(4.19)

Donde P es la presion ambiente, Py la presion en el conducto de entrada al
compresor, I, es el incremento de presion proporcionado por el compresor y ¢y es la
velocidad axial del gasto masico.

Ademads se impone la conservacion de la masa en todo el modelo, que
relaciona la velocidad junto a las dos secciones consideradas en el compresor y la
valvula.

m. = pS.,C, (4.20)

Anadlogamente lo que se plantea para el compresor se emplea también para la
valvula situada detrds del depdsito. Sélo que en este caso se remplaza la variable r
por otra denominada F que representa el valor de la pérdida de presion entre el
deposito y la propia valvula. La ecuacion (4.4) expresa la unién de la continuidad
junto a la cantidad de movimiento aplicada sobre al area de la valvula.

L, dm,
s, dt

P-Py+F (4.21)

Donde F se expresa como:
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2

I‘T]V
2057 (4.22)

Por ultimo se impone la ecuacién de conservaciéon de la masa sobre el
deposito, donde la energia cinética es despreciable, frente a los tubos. La hipdtesis
apunta a que la presion estatica en cada instante de tiempo no ve afectado su valor
dentro del depdsito. La ecuacion (4.5) refiere a la continuidad aplicada al depdsito.

m, —m, :Mdi (4.23)
P, dt

En la ecuacién (4.24) la variacion de la masa en el depdsito se expresa en
funcién del coeficiente y que remplaza de la ecuacion (4.23) al coeficiente politropico «.
y la relacion entre la densidad y la presion en el deposito se puede expresar como la
variacion de la densidad y presion en el sistema que es similar al que existe en el
deposito [4.25] Dicho reemplazo se efectia porque dicho reemplazo no afecta a las
comparaciones realizadas entre los resultados experimentales y los del modelo [4.27].

m, —m, = p_\/vdi (4.24)
Pt

Ahora bien, estas ecuaciones describen el comportamiento del caudal en el
esquema modelado sobre el que resta definir el aporte de relacién de compresion
entregado al sistema por parte del compresor. La ecuacion que define el valor del
aporte de compresion por medio del caudal trasegado en el compresor es aquella
definida en la ecuacién (2.1), al ser comentado el mapa del compresor.

Lamentablemente no existe una expresiéon matematica que pueda ofrecer en
forma directa la obtencion de un coeficiente de relacion de presion generado a partir
del trabajo del compresor sin que dicha expresion sea explicita sobre la variable a
obtener. Por lo tanto la forma matematica es una simple expresion que denota la
existencia de la relacién entre las variables de relacién de compresién (Rc), gasto
masico (m) y régimen de giro (N) por lo que no resulta de facil solucién. Sin embargo,
el valor de Rc puede ser obtenido en base a la informacion extraida de cualquier mapa
caracteristico de compresor, aunque los valores responden a una situacion cuasi-
estacionaria (RCs). Es decir, que el valor extraido del mapa en cada instante del calculo
no responde a la dindmica de los procesos inestables como el bombeo, caracterizados
por ser fendmenos no estacionarios.
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También hay que considerar otro problema que radica en el truncamiento de
informacion debido al limite impuesto por la linea de bombeo tras la cual el
compresor es incapaz de operar de forma estable. Por lo tanto para solventar este
problema es necesario extender las curvas a N constante, mas alla del bombeo.

Para solventar la escasez de informacion del mapa, Greitzer extiende la curva
del régimen a modelar cogiendo como guia los valores de presién medidos en el ciclo
de bombeo. Sabiendo que aunque no fuera una situacion cuasi-estacionara los valores
se encontrarian sobre una zona marcada por el bucle visto la fase experimental. En la
figura 4.3 se una curva extendida de régimen de giro constante empleada para el
calculo del modelo en que sdlo se introduce una sola curva que representa el mapa y
sobre la cual son tratados cada uno de los resultados obtenidos.

o
1 e Curva de Greitzer
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Figura 4.3 Mapa de Greitzer

Greitzer implementa una ecuacion destinada a sustituir el valor de Rcg por
una variable de Rc que representa la obtencion de valores en coeficientes de presion
no estacionarios que se escribe como se detalla en la expresion (4.25).

rgggzchﬁ—-Rc (4.25)
dt

Un valor no estacionario de compresion en cada instante de tiempo se obtiene
al introducir una variable que relacione una distancia que representa al compresor
que bien puede ser L junto con un valor representativo de velocidad. La variable que
representa dicha relacion dentro de la ecuacién mostrada se denota como 7y su valor
significa el resultado entre el cociente de la distancia recorrida por el gasto de aire
entre la entrada y salida del compresor llamada L. junto a la velocidad con que el
gasto masico cubre dicha distancia.
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Para cada férmula utilizada en la resolucion del método matematico se
emplean las variables adimensionales, del caudal mésico m, y la presiéon P, junto al
tiempo que es caracterizado mediante la expresion 1/, donde wy es la frecuencia de
Helmholtz que es funcion del parametro B definido en (4.18).

Cada una de las variables vistas hasta aqui se adimensionan para poder
relacionar sus valores a la magnitud del pardmetro de Greitzer, B. Por lo tanto el
modelo de sistema de compresidn se rige por las ecuaciones (4.26) a (4.29).

~

dm,

2 _B(R. —AP 4.26
at (R, ) (4.26)
dm B, ~ =~
v = —(AP-F 4.27
a G( ) (4.27)
dAP 1 ~ =
—=—"(m.—m 4.28
dt B( e~ M) (428)
IRe _ 1 (Re,, ~Ro) (4.29)
dt 7

Donde G es un parametro adimensional obtenido al hacer el cociente entre

s,L,/S,L,.

B =1.58

B - 0.70
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Figura 4.4 Resultados del modelo de Greitzer.

En la figura 4.4 se observan dos resultados distintos, obtenidos mediante
diferentes valores de B, con ellos queda suficientemente claro que al modificar dicha
variable se modifica la magnitud de la oscilacion del bombeo.
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Aunque el modelo de Greitzer fue creado para ser empleado en la
comprensién de los fendmenos de inestabilidad del bombeo relacionado con la curva
caracteristica del compresor axial. Otros investigadores han empleado el mismo
modelo desde 1976 hasta hoy para la realizacion de otras investigaciones relacionadas
con el fendmeno de bombeo y la acustica del sistema, como se mostrara a
continuacion.

43.1.1 Aplicacion del modelo por Hansen

El modelo que presentan Hansen et al. no es mas que una implementacion del
modelo de Greitzer empleando el mismo sistema de ecuaciones (4.26) a (4.29) pero
aplicado a compresores centrifugos. Hansen junto a sus colaboradores modelan el
compresor centrifugo utilizando el mismo esquema de la figura 4.2. Para obtener el
valor de Rcs se impone una funciéon que se define entorno a tres zonas bien
diferenciadas creadas a partir de distintas funciones matematicas. La primera zona
definida entre los valores de gasto negativo y gasto nulo se crea mediante una
ecuacion parabdlica, la segunda zona limitada entre el valor nulo de gasto y el punto
de maxima relacion de compresion se confecciona por una curva ctbica, al igual que
la altima zona comprendida entre el punto de maxima relaciéon de compresion y el
punto de choque.

Hansen et al. [4.28] realizan un estudio que se basa en las consecuencias del
comportamiento del compresor centrifugo en situacién de inestabilidad con la
aplicacién de dos tubos de distinta longitud situados aguas abajo del compresor
estudiados alternadamente en un sistema de compresion convencional, sin que exista
un volumen solidario al extremo opuesto de la salida de compresor en cada uno de
conductos. El tinico elemento comun, es una valvula que controla la resistencia que el
sistema realiza sobre el trabajo del compresor.

Dicho estudio arroja un resultado que evidencia un cambio en el
comportamiento del fendmeno de bombeo que difiere por la inclusién de uno u otro
conducto, es decir, que cambia la acustica del sistema representada por la geometria
que posee. No obstante, el resultado de esta metodologia no llega a ser significativa
pues al variar el parametro B so6lo se consigue una diferencia entre ambas frecuencias
de 4,5 Hz pero muy cerca de la frecuencia asociada al valor de Helmholtz. Ademas
Hansen revela algunas discrepancias entre el resultado del modelo y el experimental
en la aparicion del flujo negativo. Segtin el autor pueden deberse a la aparicién de
fenémenos de compresibilidad que en los términos del balance de la cantidad de
movimiento en el modelo no son tenidos en cuenta.
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43.1.2 Aplicacion del modelo por Fink

El trabajo realizado por Fink presenta resultados experimentales y de
modelado hallando dos tipos de bombeo muy diferentes, estudiando el
comportamiento de un compresor centrifugo usado comunmente en la
sobrealimentacién de pequefios motores destinados al uso de pequefias
embarcaciones. En este estudio se admite la variacion del régimen de giro en el
modelo de compresor centrifugo basado en el modelo de Greitzer.

En referencia al trabajo experimental se emplazan dos sistemas de compresion
distintos diferenciados por su volumen, igual que en el trabajo de Hansen, pero con la
salvedad de que aqui se diferencian mejor los valores del parametro B. Adopte uno de
muy pequefia magnitud (0,002 cm?®) y otro de una magnitud mucho mayor (10000
cm?®), que evidencian un cambio en la frecuencia de bombeo entre un sistema y otro. El
resultado del valor de la frecuencia para el pequefio volumen fue de 99 Hz, mientras
que para el sistema restante sélo evidencié una pulsaciéon de bombeo de 7 Hz. Este
hecho demuestra la estrecha relacion del fenomeno de bombeo con la geometria e
introduce ademas una nueva teoria sobre la evolucién de los procesos de
inestabilidad.

Respecto al modelo de los sistemas de compresion implementados por Fink et
al. [4.29], implementan un modelo basado en la hipdtesis sobre la incompresibilidad
del fluido en 0D de Greitzer. Nuevamente se considera la expansién o compresion
isentropica del volumen en el depdsito, la valvula y el compresor modelados en forma
de disco actuador, aunque introduce cambios como la consideracion de la variabilidad
de la densidad en el deposito y la implementacion de la variacion de la velocidad de
giro del compresor.

En el desarrollo de las ecuaciones, mas alla del sistema extraido del modelo de
Greitzer, la conservacion de la cantidad de movimiento se escribe de la misma forma
que en (4.2), solo que se introduce el termino de densidad dentro de la derivada en el
tiempo, donde la densidad es referida a la salida del compresor.

d_p (4.30)

P-P, +r, = Lcd&+ L.C,
dt dt

En este modelo, se aplica mas novedosa es la ecuacion de la conservacion del
momento angular en el eje del compresor, expresion que es escrita como

‘jj_‘t" =M, — M, (4.31)
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Donde | es la inercia del compresor, Miy,es el par del impulsor que representa
la turbina y M¢el par del compresor. Las variables de masa, presién, tiempo y par son
llevadas a la forma adimensional a fin de utilizar el parametro B, que hace referencia
al valor del volumen del depdsito en las ecuaciones adimensionales que gobiernan el
sistema de compresién modelado al igual que el de Greitzer. Por lo tanto si bien el par
del compresor se define segtin la expresion (4.32), se le lleva a su valor adimensional
(I') aplicando la ecuacion (4.33).

(= o) (4.32)

w
¢ IOOScrUr2 ( ‘ )

La expresion del denominador es la utilizada para adimensionalizar la
variable de par, donde pes la densidad, el subindice 0 denota las condiciones
ambientales, S; el area del inductor, r la constante de los gases y U, la velocidad
tangencial del rotor tomada en el radio mayor del rotor.

El modelo debe ser resuelto mediante los valores de Rc y M en funcion del
caudal masico. Para el valor de Rc, Fink se guia por cada una de las curvas halladas
experimentalmente mediante el sistema de volumen pequefio caracterizando el
compresor en estudio hasta gastos muy cercanos a cero. Con respecto a los valores de
caudal negativo, la curva de Rc se extiende por medio de una funcién ctbica, que es
definida por la teoria de la axisimetria estudiada y definida por Koff [4.30], en el
bombeo de un compresor axial. Respecto del par, al ser transformado en una variable
adimensional en funcién del caudal adimensional llegando a un resultado de curva
lineal que se prolonga hasta el valor de caudal nulo, sin que llegue al valor igual a
cero para luego crecer nuevamente del lado del gasto negativo. La pendiente de los
valores de caudal positivo se considera igual pero de signo contrario en los valores de
caudal negativos.
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En la figura 4.5 a)_Se expone la extension del mapa hecho por Fink, b)_ Se ubica la curva de
par adimensional del compresor

En este modelo el autor refleja la posibilidad de variar el comportamiento del
bombeo desde el clasico o profundo al bombeo de alta frecuencia, y establecer la
variacion de la velocidad de giro. La modificacion de la amplitud de bombeo depende
de la magnitud del régimen de giro segtin Fink.

43.1.3 Aplicacién del modelo en Control

La informacion publicada por Fink debido a su trabajo es utilizada por otros
autores para mejorar los modelos de compresor empleados para distintas
investigaciones, tal como las asociadas al diagnostico. Destacando en este campo los
trabajos publicados por Gravdahl et al. [4.31] en la insercidn de un sistema de control
mediante la inclusidon de un actuador de valvula denominada CCV. Sin embargo, los
primeros pasos de un modelo con implementacion de un método de control es
efectuado por Epstein et al. [4.32], implementando un sistema de modelo de Greitzer
ampliado a 2D, al que se une un volumen variable de depoésito usado como atenuador
de los pulsos originados por la entrada en bombeo del compresor. Al variar el
volumen en el tiempo hace que varie la actstica del sistema, por ello, el fenémeno de
bombeo cambia. En los dltimos afios ha habido un gran desarrollo de métodos de
control activo que atentien los pulsos producidos por el bombeo clasico o profundo.
Un trabajo similar es presentado por Williems y Huang [4.33], referido al mismo
actuador pero variando el comportamiento del flujo en los tubos representados por
medio de una longitud y un drea de paso, imponiendo un valor de retardo entre la
entrada y la salida del fluido del propio conducto. Williems y Huang describen el
acuerdo obtenido entre el modelo y los experimentos son excelentes consiguiendo que
el bombeo sea atenuado mediante la aplicacion de la pared movil en el deposito. Estos
autores proporcionan externamente una excitacion a la pared movil cuando el
compresor experimenta bombeo. Sin embargo Gysling et al. [4.34] mediante un mismo
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estudio conservan la misma metodologia de atenuaciéon pero sin considerar tal
excitacion. Gysling et al. Consiguen de igual forma una atenuacion del fendmeno de
bombeo en un 25%.

Otro sistema de atenuacion es presentado por Pinsley et al. [4.35], estudiando
la respuesta del fendmeno de bombeo de un compresor centrifugo variando el area de
salida del gasto masico luego de haber pasado por el depdsito situado detras del
compresor. La valvula de supresion del bombeo estaba coordinada con la fluctuacion
de la presion en el depdsito. Al haber grandes oscilaciones provocadas por la
aparicion del bombeo, la valvula comienza a actuar modificando en cada instante de
tiempo el area de paso del flujo y que dicho movimiento se encuentra coordinado con
la amplitud de la sefial de bombeo capturada por medio de la presiéon medida en el
deposito. En este otro método de atenuacién Pinsley asegura una mejora del punto de
bombeo original del compresor hallado sin control del 25%, cifra que coincide con la
hallada por Gysling mediante una pared movil en el deposito.

Simon et al. [4.36] evalan cada uno de los métodos de control existentes
empleando para ellos el modelo de Greitzer adaptando las ecuaciones del sistema de
ecuaciones (4.9) a (4.12) cada uno de los métodos, los cuales ya han sido enumerados
en el Capitulo 2 sobre sistemas de control activo. De todos ellos el mas eficaz sobre la
atenuacion de un compresor en bombeo es la valvula de apertura y cierre instantaneo
del 4rea de paso o denominada como CCV (Closed Coupled Valve).

De igual forma en la implementaciéon del modelo de Greitzer aplicado a
evaluar los métodos de control, se implementa el mismo modelo aunque bajo la base
de las mejoras realizadas por Fink et al. En otros sistemas como la sobrealimentacion
de motores industriales.

4.3.14 Aplicacion del modelo en sobrealimentacion de motores

Otra de las aplicaciones tutiles encontradas en la bibliografia empleando el
modelo de Greitzer es la adaptacion a la investigacion en la sobrealimentacion de
motores de combustidn interna alternativos. Theotokatos y Kyrtatos [4.37] desarrollan
un modelo de motor de llenado y vaciado en que representan los componentes mas
importantes del propio motor por medio de depdsitos en que implementan un sistema
de sobrealimentacion. El modelo de compresor aplicado al sistema se corresponde con
el desarrollo hecho por Greitzer y adecuado a la variacion de las revoluciones del
compresor implementado por Fink et al. mediante el conocimiento del
comportamiento del par del compresor. El esquema (figura 4.6) de modelo motor
acoplado al modelo de Greitzer con las mejoras introducidas por Fink se refiere al
trabajo presentado por Theotokatos y Kyrtatos.
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El sistema de ecuaciones es similar al implementado por Greitzer agregando
las consideraciones de los valores de par realizadas por Fink et al. En este caso el
régimen del compresor se obtiene de la conservacion del momento angular. Se aplica
al calculo sobre el valor de velocidad en el eje, mediante la ecuacion (4.34), que
simplemente es la aplicacion de la ecuacion (4.31) y que también se aplica en el calculo
del balance de energia entre la turbina y el compresor en el modelo WAM (ecuaciéon
(4.13)).

d_N:@(Mt—MC) (4.34)
dt 7

Donde N es el valor de régimen de giro del turbo y M; es el valor del par de la
turbina. En este modelo, como en todos los basados en Greitzer se necesita la
informacion complementaria que relaciona las variables de N, m y Rc de las curvas
mostradas en el mapa del compresor mas alla de la linea de bombeo. Cada valor de Rc
se muestra en funcidon del gasto y del régimen de giro, por lo tanto las curvas son
extendidas mediante una expresion cubica debido a que el modelo es creado para
hacer calculos en situaciones dindmicas del flujo que pasa por el compresor mas alla
de la linea de bombeo marcada en el mapa. El par del compresor se expresa en forma
adimensional para que la curva en funcién del caudal sea una recta de facil extension
hacia valores de caudal negativo. El par se expresa por la ecuacién (4.32), y su paso a
la forma adimensional se realiza por medio de la ecuacion (4.33).

El esquema del motor se muestra en la figura 4.5 junto al sistema de
sobrealimentacion donde se destacan las distintas posiciones de valvulas creadas para
el control del fluido, y los depdsitos en que se representan los distintos elementos que
componen el motor. Dentro de la misma figura se destaca la curva del par
adimensional obtenida de los puntos estacionarios que conforman el mapa del
compresor inspirada en la relacion encontrada por Fink, entre los valores
adimensionales de par y gasto masico.
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Figura 4.6 Esquema de Theotokatos [4.37].
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El modelo de compresor implementado por Theotokatos y Kyrtatos se ha
validado mediante los resultados obtenidos por Fink et al. representando diferentes
situaciones de trabajo en condiciones estables e inestables. El modelo evidencia una
clara inestabilidad de bombeo mediante la fluctuacion de los parametros de masa,
presiéon y régimen de giro pero no son comparados con ningun resultado
experimental. Sin embargo si se efectia una comparaciéon con datos extraidos del
ensayo motor en condiciones de transitorios, aunque los transitorios mostrados no
muestran indicios de bombeo.

Otros autores en los ultimos tiempos han realizado similares estudios en el
campo sobre modelos de sobrealimentaciéon empleando las ecuaciones de Greitzer
junto a modelos de motor mediante la implementacién de depositos, 0D. Rakopoulus
et al. [4.38], o bien Talon et al. [4.39]. El primero siguiendo la continuacién del modelo
de Theotokatos y Kyrtatos, mientras que el segundo enuncia la puesta en marcha de
un modelo 0D sobre un modelo de motor de sobrealimentacion en la automocion
implementando el modelo de compresor con las curvas de estacionarias extendidas.

Chesse et al. [4.40] presentan un programa de simulacion denominado
SELENDIA, capaz de modelar distintos puntos de funcionamiento de un motor
sobrealimentado con dos turbocompresores capaces de representar el bombeo de un
compresor. El calculo del compresor insertado en el programa de simulacién es
similar a los empleados por los investigadores citados hasta aqui.

El modelo de Theotokatos es junto a los anteriores el mas adecuado en la
busqueda de ideas sobre como mejorar el modelo de compresor implementado como
submodelo dentro del programa denominado WAM, capaz de modelar el
comportamiento de todo el motor con hipdtesis mas sofisticadas que las empleadas en
los modelos de motor descritos en esta seccion.

En resumen lo mostrado, hasta este punto de la resefia bibliografica es la
implementacién de un modelo matematico de compresor axial efectuado por Greitzer.
Con dicho modelo se reconoce la existencia de distintas excitaciones de bombeo
provocadas al variar la magnitud volumétrica de la geometria aguas bajo del
compresor representada por un parametro B adimensional y relacionado con la
frecuencia de un sistema de Helmholtz. Esta misma metodologia es utilizada por
Hansen comprobando la validez del modelo en compresores centrifugos. Por ultimo,
Fink introduce mejoras, como la posibilidad de variar de régimen de giro de
compresor y efectuar un balance de par entre el compresor y la turbina mientras el
compresor se haya en bombeo. Ademdas emplea una variaciéon importante del
parametro B consiguiendo un bombeo de alta frecuencia y otro de baja frecuencia
muy comun en ensayos de caracterizacién de compresores.
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4.3.2 Modelo de Moore-Greitzer

El modelo creado por Moore es una aproximacion tedrica al proceso de
desprendimiento rotativo “rotfating stall” en compresores axiales junto al proceso de
fendmeno de bombeo. De acuerdo a lo visto en sus estudios, se puede decir que este
modelo es una continuaciéon muy elaborada y desarrollada de los trabajos publicado
por Greitzer manteniendo el mismo sistema de compresion pero con la salvedad de
introducir nuevas variables y extender el orden de dimension a 2.

Si bien el sistema de compresion es 0D, se considera el movimiento en el
tiempo del gasto masico, en la superficie de entrada del compresor axial, en la
direcciéon axial (x) como en la direccién radial (0). Las celdas de inestabilidad
provocadas por el fendmeno de “rotating stal”l se mueven en la direccién tangencial a
las palas del rotor afectando el paso del gasto masico en la direccion axial. En el
proceso de calculo el método empleado admite el modelado de un sistema de IGV
(vanos variables de entrada) con el cual se puede variar el angulo de entrada de aire
sobre la superficie en que se calcula el fendmeno de “rotating stall”. El calculo de las
inestabilidades se efectian mediante diferencias finitas en dicha superficie en que se
incluye la teoria sobre la actitud que adquiere el fluido al atravesar un sistema de IGV
situado delante del area del compresor, representado nuevamente mediante un disco
actuador. Segun los autores, este modelo es un complemento a la ayuda en la
generacion de una teoria solida acerca del “post-stall” en compresores axiales [4.41].

El modelo mantiene la incompresibilidad en cada uno de los conductos que
conforman el sistema de compresidn. Para obtener el aporte de presién entregado al
sistema debido al compresor, se emplean las curvas a N constante del mapa que son
nuevamente extendidas mas alla de la zona de la linea de bombeo contemplando los
valores de caudal negativos. Dicha extension se realiza en base a las aportaciones de
trabajos experimentales realizados por Day et al [4.42] sobre el “rotating stal”l en
compresores axiales, que se complementa con el desarrollo tedrico acerca del
fenémeno y los tipos de distorsiones elaborada por Moore en base a las clases de
instabilidades relacionadas con la creacién del fenomeno del “rotating stall” en
compresores axiales.

La relacion entre el incremento de presion junto al valor de gasto masico
circulando por el compresor se define por la informacién del mapa. Es por medio de
la teoria expresada en [4.43] como se dividen las zonas de un mapa atravesadas por
una curva que representa un valor de régimen de giro constante y que por ellas se
relacionan las variables de relacién de compresion y gasto. Cada una de estas curvas
puede ser expresada por medio de una ecuacién de orden cubico. La expresion
matematica de tercer orden (4.13) obedece a la curva mostrada en la figura 4.3 en
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donde las variables H y W son los coeficientes que determinan su forma y Rcg es el
valor de relaciéon de compresion para caudal masico nulo. Esta ecuaciéon se obtiene
mediante el desarrollo del sistema matematico del modelo de Moore [4.41]. En general
es una aplicacion que ha continuado su utilizacién por medio de otras investigaciones
que en general implementan el modelo de Greitzer pero que en ningin sentido es de
utilizacion estricta, ya que existen otros modelos propuestos mas contemporaneos que
establecen sus propias ecuaciones con respecto a la informacién cuasi-estacionaria
promovida por el mapa del compresor, tal como se puede observar en
[4.28][4.31][4.43]. Por otra parte las consideraciones descritas por Japikse y Baines
[4.44] ayudan a resolver mediante una expresion matematica el valor de Rc, para
compresores centrifugos sin necesidad de su obtencién en forma experimental. Es
evidente resaltar la importancia que tiene el obtener el cociente entre las presiones de
entrada y de salida del compresor para un valor nulo de gasto masico, porque
experimentar con un compresor en gasto nulo puede resultar dafiino para su
mecanica interna debido a que no se asegura la presurizacion del aceite que circula
por entre sus cojinetes y eje.

3
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Figura 4.13 Curva de régimen constante de giro dada por Moore y Greitzer.

El modelo de Moore, que se esquematiza en la figura 4.4, difiere sélo del
modelo anterior por que se incluye en la entrada del compresor un modelado de IGV
expresado por medio de ecuaciones diferenciales explicadas en el trabajo realizado
por Moore y Greitzer en [4.41], pero sobre el que no es necesario profundizar los
conceptos sobre este desarrollo ya que no es prioritario para los trabajos que
envuelven esta tesis aunque si se puede pensar sobre una implementacién futura en
estudio 3D.
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4.3.3 Modelo de Skopil

El modelo presentado por Skopil y Bulaty [4.45], es un modelo de compresor
centrifugo realizado enteramente en 1D, que contempla todos los elementos mas
importantes del compresor, como el rotor y el difusor, similar al planteo de un modelo
de compresor de dos depositos representando el rotor y el difusor del tercer modelo
de compresor insertado en el modelo de accién de ondas (WAM).

El gas que pasa por el compresor se considera uniforme a lo largo de todo el
compresor. El rotor es considerado como un tubo por donde pasa el gasto masico
representando a los canales de paso entre los alabes del rotor. La misma consideracién
se hace en el canal del difusor con vanos considerando un tubo en forma conica. El
sistema de calculo de ambos tubos es similar al empleado en los conductos del sistema
del WAM, es decir, el método de Lax-Wendroff. El sistema de calculo es el mismo que
el considerado en la ecuacion (4.2). La diferencia encontrada con este sistema es la
inclusién de una variable denominada ¢ que considera la rotacién del fluido a la
entrada del rotor considerando que el angulo de deflexién se encuentra entre 0° y 90°.
Ademas en los otros vectores los términos del calor junto a la variacion del area,
energia y cantidad de movimiento se amplian por la inclusién de las variables de U la
velocidad tangencial del rotor en la punta de la pala del rotor, cn la velocidad
tangencial del fluido a la entrada, 1 la eficiencia del compresor obtenida por medio
del mapa del compresor, r el radio del rotor, o la velocidad rotacional del rotor y Ui la
velocidad tangencial del rotor a la entrada del compresor, tomando el radio de
entrada de la pala. Por lo tanto adaptando estas variables aportadas por el modelo de
compresor a la ecuacion (4.2) queda la nueva relacion (4.36).

S o)
W(xt)=| pcS FW)=|(oc?+P)s
rod  ¢* P é 2
S| pU, —p+p+] _ e c . r
I [ T2 2y S| pUn=p= P51 (@36)
0 ;
J,(x,t)= —Pdd—)s( J,(x,t)=| gpS -k, — pwc,,Ssengp
0 —qo—(1-1, )ppeS *

El método empleado segtin los autores se ha probado en un motor marino que
emplea dos turbocompresores de sobrealimentacion. Cada uno de ellos es unido
aguas abajo detras de un gran volumen que representa un intercooler luego del cual se
halla una valvula estranguladora que hace pasar mas o menos gasto masico hacia los
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cilindros. Dependiendo de su apertura uno de los dos compresores puede
experimentar bombeo. El fendmeno de bombeo se modela de acuerdo a este modelo
con gran exactitud pero segun el autor se producen discrepancias de tiempo entre el
fenomeno de bombeo medido y modelado en determinadas circunstancias del
funcionamiento del motor al entrar en bombeo uno de los dos compresores pero no
cuando son ambos, pues ello produce un cambio en la respuesta actstica que el
modelo es incapaz de seguir.
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44 Modelo propuesto

Uno de los objetivos principales de la tesis es el desarrollo de un modelo de
compresor que permita predecir el funcionamiento en bombeo. El desarrollo del
modelo, como se ha comentado, se realiza sobre la base de los modelos descritos en el
primer apartado, empleando las mismas expresiones matematicas pero
compatibilizando el modelo con la dindmica de un compresor al sufrir el proceso del
fenomeno de bombeo. Como se ha explicado por las hipdtesis vistas en el apartado
referente a la resefia bibliografica, admitiendo la posibilidad de reflujos como los
modelos de la tonica de Greitzer pero con las mejoras implementadas por Fink y la
utilizacién en un sistema motor hecha por Theotokatos, Talon o Chesse.

El modelo que aqui se presenta, estd basado en la dindmica empleada por
Greitzer relacionando los puntos de funcionamiento estacionarios del compresor
representados por medio del mapa, con el estado dinamico del propio compresor en
un determinado instante de tiempo, y que se representa por medio de la ecuacién
(4.25). La ecuacion es utilizada por Theotokatos en su modelo de compresor
centrifugo ubicado en un motor donde define la variable 1, extraida de la definiciéon
hecha por Fink, y que se refiere a la relacion entre el promedio de la velocidad de
entrada y la velocidad de salida del compresor y la longitud existente entre esos dos
puntos del compresor.

r=—" (4.37)

Por lo tanto la ecuacion (4.25), en combinacion con la (4.37), donde se integra
en funcion del tiempo el cdlculo para cada de instante de tiempo denominado i queda
como:

Rc,.; = Rc, +(Re —Rc;)dt/ 7 (4.38)

El modelo compresor se implementa dentro de WAM como una alternativa
mas a los modelos mencionados. Pero la forma de calculo es muy diferente al sub-
modelo desarrollado por Requejo [4.22]. Tanto uno como otro, establecen condiciones
de contorno similares al ser unidos con un conducto. La diferencia radica en que el
primero contempla tanto la entrada, como la salida del compresor, mientras que en el
modelo anterior sélo se define el nodo con el conducto de salida. De igual manera
existen las mismas diferencias con el modelo que implementa un depdsito aguas
arriba. Sin embargo la forma de calcular el balance de energia es muy similar al
anterior variando solo por la incorporacion del método hallado por Fink et al. [4.29].
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El nuevo modelo es, en si mismo, una condicién de contorno entre tubos, en la
que se establece una continuidad del valor de gasto mdsico pasante por el propio
compresor, que a su vez hace de condicion de contorno para la obtencion de las
condiciones fluido dinamicas entre ambos conductos unidos al modelo (figura 4.8). En
el calculo se emplean las variables denominadas caracteristicas de Riemann con las
que se puede definir el estado de un fluido en el espacio tiempo tal como se ha
comentado en el apartado 4.1.

Esta eleccion reduce a una ecuacién de primer orden la btusqueda de la
solucion y ademas traduce la informacién del compresor a los tubos conectados al
modelo. Siguiendo con su descripcion, el comportamiento del fluido en los limites de
cada uno de los conductos se define mediante los invariantes ¢y  asi como por el
nivel de entropia As, cada una de ellas calculadas a partir de la informacion de las
variables dimensionales del fluido, la velocidad del sonido y la presion. Las
ecuaciones (4.3) a (4.5) son nuevamente las empleadas en el calculo de dichas
variables y se aplican en cada uno de los extremos del compresor (entrada y salida).

e A e A
———_ | Modelo [—x—
1 :> Compresor :> 2

4 14

& A e A

Modelo ———
lélCompresor <:| 2
14 14

Figura 4.8 Calculo por método de las caracteristicas aguas arriba y aguas abajo del compresor

Para resolver el problema del compresor unido a dos tubos, se establecen las
ecuaciones que se detallaran a continuacién. Primeramente se hacen algunas
consideraciones sobre los calculos previos a las ecuaciones involucradas en la
resolucion del modelo compresor en cada instante de calculo modelado. En las
ecuaciones (4.39) a (4.43) se establecen las definiciones sobre los parametros mas
importantes que intervienen en los calculos.

a
T="— 4.39
VR (4.39)
2 —_—
T,=T+ ¢ :i[a+—y 102) (4.40)
2C, R 2
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2y 2y ) r
- T, -
p:pfﬁ”:pfa_/*ly:pfa_ ’ (4.41)
re A re a Ie aAZ
1,y 1,
_ a — -1
T\ a+?’ ¢ | a+?’ ¢ |
Fo = P[_Oj =P —g = P —22 (4.42)
T a a,
7 2 2
P a’ 7ty a’t a |t
p:?:Pref a_z ?:jprefzzypref a_;, (4-43)
A a}/_l A
A

El modelo WAM trabaja con una de las ecuaciones anteriores solo que se han
relacionado entre si para dejar las variables incdgnitas en funcion de las que por si son
conocidas. En algunas de las ecuaciones pertenecientes al sistema evidenciado es
necesario adimensionalizar algunas de las variables ya que cada una de las formulas
empleadas para la resolucion acorde a lo que sucede en cada instante con el
compresor son formulas adimensionales. Al contrario el calculo empleado por
Greitzer para su modelo de sistema de compresiéon donde para introducir la
informacion de la geometria aguas abajo del compresor, mas alla de la caida de
presion y las consideraciones realizadas sobre la energia potencial y cinética, emplea
parametros adimensionales.

La adimensionalizacion de las variables en el WAM se realiza por medio de la
definicion de unos parametros de referencia que son constantes en cualquier calculo
que se ejecute en el programa de accién de ondas.

a C
A=—— C=—— Py =100 a, =Ty (4.44)
ref

ref

Cada una de las ecuaciones mostradas (4.44) son las que por medio de ellas se
adimesionalizan cada uno de los pardmetros que definen el comportamiento del gasto
masico como la velocidad y la velocidad del sonido local. En ellas intervienen los
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parametros de referencia que en este caso son el valor de la temperatura de referencia
Tret v el valor de presidn P

44.1 Ecuaciones implementadas

La metodologia del calculo del compresor pasa por la resolucién de cada una
de las variables en funcién del sentido del flujo y a su vez relacionando las
condiciones de entrada con las de salida. Asi pues, las condiciones impuestas en el
funcionamiento de un compresor se insertan de la siguiente manera

Caracteristica de entrada conocida

-1
g=A+ %Cl Extremo derecho  (4.45)
Caracteristica de salida conocida
-1
v,=A+ "¢ Extremo izquierdo  (4.46)

2 2
En estas primeras dos ecuaciones ya no se describe cada una de las variables

por €0 y si no que quedan definidas mediante el valor otorgado por los calculos en
tubos y dependiente de la direccion que lleve el fluido en ellos.

Conservacion de la masa

PGS, = PGy, (4.47)

La cual se puede expresar en funcién de la velocidad del sonido y de la

2 2
a -1 a, -1
21 ¢S, =|—-2] ¢S (4.48)

Aumento de presion en el compresor

entropia
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P = PuRC (449)

|2 " | Rec (4.50)

En este caso se resalta la contribucion de salto de presion total que genera el
compresor mediante la ecuacién (4.45), escrita en forma que resulte compatible a los
calculos del modelo.

Aumento de temperatura en el compresor

Esta ecuacion representa la conservacion de la energia en el compresor. En el
caso de flujo directo, el aumento de temperatura producido por la compresion en el
compresor. Al igual que en otros modelos, se hace uso del concepto de rendimiento
isoentrépico del compresor. De esta forma, se puede obtener el valor de la
temperatura a la salida del compresor a partir de la temperatura que se habria
obtenido al comprimir en proceso isentrdpico y del valor del rendimiento. Para el caso
de flujo inverso, figura que puede aparecer cuando el compresor esté realizando ciclos
de bombeo clasico o severo, se hace la hipotesis de que la temperatura del reflujo
hacia la entrada del compresor tendra la temperatura existente a la salida del
compresor en el instante anterior. Esto significa que el valor de la variable k es igual a
cero en la expresion siguiente.

T =Ty (1+ k) (4.51)

Pero si la direccién del fluido es directa, es decir el fluido que atraviesa el
compresor va desde la entrada hacia su salida la variable k, asume el valor dado por la
expresion (4.47).

LN

4

K Re” -1 (452)

Cada una de las temperaturas de parada pueden ser sustituidas de acuerdo a
la definicion debe en (4.35), quedando la ecuacion del calor aportado al sistema como
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(azz +7/T_1C§'J = (af +7T_lcf)(1+ k) (4.53)

Con cada una de las anteriores ecuaciones queda establecido el sistema a resolver, y
cuya resolucion se presenta en el siguiente apartado. Para ser resuelto es necesario
contar con la informaciéon complementaria de los valores de relacion de compresion
cuasi-estacionarios Rcs en funcion del caudal masico, dados por las curvas de régimen
de giro constante aportadas por el mapa caracteristico del compresor. Cada curva se
crea a partir de datos experimentales obtenidos de la caracterizacién de cualquier
compresor en el banco de turbos para ser luego digitalizada. La caracteristica mas
llamativa del mapa confeccionado es el punto de inflexion de cada curva en el valor
de Rc para caudal nulo. Este valor de Rc cuasi-estacionario es muy dificil de obtener
en forma experimental ya que resulta tedioso generar una medida de compresor
sellando tanto la entrada como la salida de modo que el aire encerrado en la carcasa
resulte una relacion de compresion estable en el tiempo. No obstante, el calculo del
mismo se puede aproximar mediante la ecuacion (4.49) presentada por Japikse [4.44],
y que envuelve caracteristicas dimensionales y funcionales del rotor y compresor. Esta
misma ecuacion es utilizada aunque no corroborada por Theotokatos [4.37]. En cada
una de las curvas se definen los puntos de inflexién de contienen las mismas, de gran
semejanza a las cubicas planteadas en la bibliografia tal como es demostrado en la
figura 4.9. Se han definido dos zonas; una de ellas demarca el mapa estable del
compresor hasta el limite de la linea de bombeo, por lo que cualquier compresor
queda debidamente representado en el modelo. Por otra parte se considera la zona
extendida por los splines de orden ctibico y son definidas segtn la teoria encontrada
en la bibliografia [4.31][4.33]. En el capitulo 3 se ha expuesto la metodologia utilizada
para la obtencion de las curvas extendidas en el mapa de forma experimental. Se ha
encontrando una gran similitud entre las curvas medidas y los polinomios utilizados
en la literatura. También se ha comprobado que la ecuacion (4.49) es valida haciendo
también con ella una comparacion con los datos experimentales medidos con caudal
masico igual a cero.

Re, = |1+ 2L w2(e2 - 12| (454)
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Figura 4.9 Mapa de compresor extendido a las zonas de bajo gasto y flujo inverso.

4.4.2 Método de calculo

El procedimiento para la resolucion del sistema de ecuaciones tiene las
siguientes fases:

1- Calculo del sentido de flujo: se elige cual es el nivel de entropia conocido y
se sabe cual es el lado de entrada y cudl el de salida.

2-  Se busca un gasto que pueda respetar el invariante de Riemann y el nivel
de entropia del lado de entrada.

3-  Se verifica que ese gasto, con su relacion de compresion, respete también el
invariante de Riemann del lado de salida

4- Seitera el calculo hasta un error despreciable

De esta manera se obtiene un punto de funcionamiento mandado por los
tubos y dependiente del mapa estacionario del compresor pero con el retraso que
introduce la ecuacion de Greitzer.

En el caso de flujo regular en el compresor se comienza con la introduccion de
dos valores de caracteristicas conocidos (tubos de entrada y salida del compresor) y
un nivel de entropia que coincide con el sentido del flujo. Otras de las variables
conocidas son el valor de régimen de giro actualizado en cada instante y la solucién
del valor de relaciéon de compresion Re del instante anterior.
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Se eligen los intervalos en la velocidad c1 para realizar la biseccion entre una
velocidad nula, es decir c;=0 y una velocidad igual a la del sonido, A= 1, que puede
ser calculada con la caracteristica incidente mediante el uso de las ecuaciones (4.45) o
(4.46). También se puede igualar a la velocidad con respecto a la magnitud de
velocidad local del sonido. Aplicando el método de la biseccion se obtiene un valor de
u1 como el promedio de los extremos:

(Clmax + Clmin)
2

Con este valor de velocidad se calculan la velocidad del sonido y la

C = (4.55)

temperatura total a la entrada del compresor de la ecuacién de la caracteristica
conocida a la entrada del compresor (4.45):

a =yiay +(r-1c,/2 (4.56)
2
T,=2 4.57)
Ry
T, =T + Clz/ (4.58)
on=h 2Cp :

A partir de aqui se puede calcular la presién estéatica (4.41) y total a la entrada
del compresor (4.42):

27
1
P =P, (A_Al]y (4.59)
al
Pl
= 4.60
P1 RT, (4.60)
=
P, =P [h} g (4.61)
Tl

Conocidas todas las propiedades termodindmicas a la entrada del compresor
es posible calcular el gasto mésico.

m= p,S,C, (4.62)

Entrando en el mapa del compresor se obtiene la relacién de compresiéon que
habria en ese momento en estado estacionario. Mediante la ecuacién (4.38) se calcula
la relacién de compresion no estacionaria.

Rc = f(N,m) (4.63)
P, = P,RC (4.64)
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De la misma manera se interpola sobre el mapa del compresor el valor de
rendimiento isentrépico para el gasto masico calculado. El valor de rendimiento solo
entra en el calculo del compresor si el gasto masico es positivo a través del compresor.

n=f(N,m) (4.65)

A partir de este rendimiento se puede calcular la temperatura a la salida del
compresor.

y-1

Tyl RC 7 =11+Ty, (4.66)

Ty =
n
A la salida del compresor conocemos Poy, To, y M, y podemos calcular todas
las demas incognitas. Se procede de nuevo por el método de la biseccién, tomando
valores extremos de la velocidad c; cero y valor sénico como se ha procedido para
calcular c;.

V:M

4.67
2 > (4.67)
Py = m (4.68)
’ SZCZ .
CZ
T, =Tp - %Cp (4.69)
P2
P, =—= 4.70
2 =R, (4.70)
-1
Too 471
P,encontrada = P,| -2 (4.71)
T2
error, = P,conocida — P,,encontrada (4.72)

El célculo se repite hasta que el error sea despreciable (se suele hacer) con una
precisiéon de 0.01 Pascal). Con ello se consigue averiguar si la velocidad supuesta es la
correcta, cuyo valor respetaria la presion y la temperatura de parada junto al gasto del
compresor.
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Al conocer los pardmetros de entrada y de salida del compresor se calcula, por
lo tanto, la caracteristica incidente del lado por donde saldré el fluido del compresor
que es comparado al valor conocido.

r-1
(az +( 2 "zn (4.73)

&,estimado =
a

ref

error, = g,estimado — g,conocido (4.74)

Con la minimizacién del error cometido entre el valor estimado y el real se da
por finalizada la rutina del calculo del compresor.

Este altimo error, definido por la ecuacion (4.74), sera la variable de control
para la biseccion y que se refiere a la velocidad del lado de entrada del gasto masico al
compresor. Hasta que se obtenga un error bajo de un valor elegido (la precisién
pedida suele ser entorno al valor 10-¢ respecto al valor de la caracteristica incidente &)
se repite el proceso de (4.55) a (4.74).

Una vez que se han minimizado cada uno de los errores, se posee un valor de
velocidad de entrada que respeta la caracteristica incidente, el nivel de entropia y un
valor de velocidad de salida que es compatible con la restante variable caracteristica,
nivel de entropia de salida y cuyos valores cumplen con la ley de conservacién de la
masa a ambos lados del compresor.

Para la resolucion el sistema se emplea la informacion del mapa estacionario
del compresor, sin embargo el valor de la relaciéon de compresion en cada instante de
tiempo es el resultado de la relaciéon implementada por medio de la ecuacion (4.34).

La metodologia de calculo al cambiar el sentido el gasto masico en un
determinado instante de tiempo y el proceso seguido mientras se mantiene dicho
cambio se exponen a continuacidn sin que haya mayores diferencias del proceso de
resolucion.

En el primer instante de inversion, la velocidad del flujo pasante por el
compresor es cero, por lo tanto mediante la aplicaciéon de la formula de continuidad el
gasto masico también es nulo, no hay un movimiento del flujo dentro de la condiciéon
compresor. En dicho instante las variables de Riemann que definen la condicién de
contorno entre el tubo y el compresor, se igualan en cada extremo del compresor para
que el calculo no se provoque ninguna inestabilidad dentro del sistema del WAM.
Esto significa que:
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S =Y & =Y, (4.75)

Mientras que el valor de la entropia (Aa) se iguala al valor del instante
anterior, ver ecuacion (4.76) para ambos extremos del compresor.

AAl(i) = AAl(i—l) AAZ(i) = AAZ(i—l) (4.76)

Manteniendo el gasto masico en el sentido posterior a la inversion, el proceso
de calculo es igual al aplicado para el sentido contrario, es decir, que no hay variacion
en la metodologia de resolucion por uno u otro sentido. La diferencia se encuentra
simplemente en las variables de Riemann conocidas y las que deben ser obtenidas, ya
que dependiendo del sentido del gasto masico en los tubos hay un cambio entre las
variables conocidas y las que no. También hay una permutacién entre el area de
entrada y el area de salida debido a si el gasto masico entra o sale por la salida de
compresor. Segun la direccion del flujo una vez que se poseen las variables conocidas
se emplea nuevamente el proceso de resolucion explicado entre las ecuaciones (4.55) a
(4.74) por medio del método de biseccion.

Al establecer el método de célculo del modelo de compresor se hizo un
estudio de los posibles errores que pudieran aparecer dentro del calculo con las
variables de entrada, entonces al estudiar el error del calculo se vio que poseian una
caracteristica monoétona para los distintos valores introducidos, por lo que el método
resolutivo de biseccion se mostré como valido (muy rdpida y muy precisa) entre un
intervalo generado a partir de la velocidad igual a cero y la que se corresponde con un
Mach igual a uno que satisface el encuentro de un valor de gasto masico y relacion de
compresion que cumpla con las condiciones aguas abajo y aguas arriba del compresor

Uno de los problemas encontrados residi6 en que el método de la biseccién no
admite como uno de los extremos del intervalo elegido como soluciones posibles, lo
que promovia resultados andémalos por flujos a Mach casi uno o velocidad casi cero.
Para resolver este problema afadiendo un pequeno post analisis de los resultados de
dicha biseccion: si esa se ha acercado a estos extremos al maximo de sus posibilidades,
significa que la verdadera solucion es el propio extremo.

Cuando el calculo converge con los minimos errores definidos, se consiguen
los valores que proporcionan la definicion del comportamiento del gasto masico en el
nodo de entrada (tubo-compresor) y de salida (compresor-tubo).

Por lo tanto el instante de inversion junto al célculo en el sentido del flujo
inverso queda cerrado para la definicion del comportamiento del flujo en cada
condicion de contorno del compresor. El programa sabe optar por la forma de calculo
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porque ejecuta un control de los resultados y si detecta una inversion de sentido de
flujo manda a la rutina que haga el ejecute el cdlculo de una forma o de otra, la
deteccion se realiza por medio de la velocidad del gasto a la salida del compresor.

En la figura 4.10 se propone un esquema de bloques simplificado para mostrar
la l6gica del proceso de calculo. En ella se ven las operaciones mas importantes y no se
han puesto las bifurcaciones segundarias de la gestion numeérica del calculo ya que
tienen que ver con la eleccion de las féormulas para la actualizacidn de los invariantes
junto a los valores de entropia dependiendo del sentido del flujo.

Verificacion Sentido
de Flujo

1
< =
ﬂNO

| Método de Biseccion

Errores
pequefios

Ajuste intervalo

Errores
pequefios

s Solucién, calculo
I Nodos compresor

Figura 4.10 Esquema del cdlculo del modelo compresor

Una vez que se obtienen todos los pardmetros que definen el fluido antes y
después del compresor, se calcula la potencia del compresor.

Wc = mCP (Toz _T01) (4.75)
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Lamentablemente esta definicion tiene un problema grave cuando el valor de
caudal tiende a cero pues la potencia del compresor también lo hace. Por lo tanto la
turbina aceleraria al compresor sin que este oponga ninguna resistencia. Sin embargo,
en la realidad no existe una amplitud importante en la variacién de velocidad de
rotacion del compresor cuando el compresor se halla el bombeo, porque las
magnitudes de perdidas mecanicas y las fricciones entre el gasto masico inverso y el
rodete del compresor aumentan notoriamente. Ademas, la condiciones de trabajo en
cada instante de tiempo varian muy rapidamente haciendo que el compresor
permanezca en un valor de rotacion cercano al valor de velocidad de giro al originarse
el bombeo.

Sin embargo, el balance de energia entre la turbina y el compresor es definida
por Fink et al, [4.29] y aplicada en un sistema similar al que se desea usar en el WAM,
confirmada con el uso de informacién extraido de un mapa de compresor visto en el
trabajo realizado por Theotokatos y Kyrtatos [4.37]. El par del compresor es expresado
por una linea que es valida para todo el campo de operacién del compresor en forma
adimensional. Una vez hallada la curva cada valor extraido de ella se dimensiona por
el método inverso y se le multiplica por la velocidad angular ya que segun la
definicion de dicha multiplicacién es la potencia por unidad de tiempo expresada por
medio de la ecuacién (4.75) de modo que su magnitud se emplea luego para equilibrar
la potencia entregada por la turbina [4.18]. Con ellos se resuelve el problema de
estabilizar el modelo en un calculo estable cuando sobrevienen los reflujos sin que la
potencia del compresor se vaya a cero.

No obstante, no se han efectuado ensayos a lo largo de este tesis que permitan
aseverar que dicho camino es correcto en la suposicion hecha y que se resalta en la
figura 4.6 sobre la curva lineal de par adimensional cuya pendiente es igual en la zona
positiva del mapa como en la zona negativa salvo por el cambio de signo. Este es un
punto que se considera como trabajo futuro en la concepcién de una formula capaz de
equilibrar mediante sus términos la potencia del compresor junto a la de la turbina
cuando el primero se encuentre inmerso en el fendmeno del bombeo, por medio de
varios ensayos experimentales, moviendo un compresor mediante un sistema
alternativo a la turbina y compararse con el método de adimencionalizacién de
variables.
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4.5 Resultado del modelo

A modo ilustrativo se presenta en este apartado un primer resultado del
modelo en que se muestra la capacidad de representar el funcionamiento inestable de
un compresor. Los primeros resultados muestran que al imponer un esquema de
sistema de compresion tal y como los que aparecen en la bibliografia, con un tubo de
entrada, el compresor, un tubo de salida al que se le acopla un depdsito y por detras
de éste una valvula, se logra simular el comportamiento del compresor en dos
situaciones diferentes de trabajo. Haciendo por ejemplo una simulaciéon donde se
produce una evolucion desde una situacidn de estabilidad cerca del punto de choque
manteniendo constante el régimen de giro del compresor hasta generar la entrada en
bombeo producto del cambio sistematico de la valvula de contrapresién ubicada por
detras del depdsito, es decir modificando la resistencia que impone al sistema creado
en el modelo de WAM. En la figura 4.13 se muestra el esquema junto a la ley de
valvula impuesta al sistema y como el compresor responde a dicha ley hasta su
entrada en bombeo promovido por el desequilibro entre la resistencia del sistema y el
trabajo del compresor.

1.6 —

Pressure (bar)
mass flow rate (kg/s)

time (s)

Figura 4.13 Evolucion al bombeo mediante el cierre escalonado de la vdlvula
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La evolucion de las condiciones de operacion del compresor se representa en
este caso por medio del caudal masico de entrada cuyo valor se conserva en todo el
sistema y la presion de entrada junto la presion de salida, ambas estaticas. Cabe
mencionar que el resultado mostrado es para un régimen de giro constante, de
manera que se mantenga la energia de la turbina adecuada a un valor constante de
régimen de giro y que el propio programa lo hace en forma automatica sin necesidad
de ajustar el valor de régimen por el descenso del caudal a la entrada del compresor al
variar la valvula de contrapresion del sistema del compresion.
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4.6 Resumen y conclusiones

En este capitulo se ha presentado el nuevo modelo de compresor propuesto
para el modelo de accién de ondas WAM, cuyo objetivo principal es predecir
situaciones de bombeo de un compresor centrifugo empleado en la sobrealimentacion
de motores de automocion.

Primeramente se ha hecho un compendio de los modelos de compresor
empleados, hasta ahora, en el WAM. Se han descrito las caracteristicas mas relevantes
en el calculo junto a las hipotesis de desarrollo de cada uno. En ninguno de los tres
casos mostrados, es posible modelar la onda generada a partir de la inestabilidad
dinamica del bombeo. Sin embargo, estos modelos antecesores al nuevo que impulsa
parte de esta tesis doctoral, han servido como base del nuevo sistema de calculo.

Como complemento a la informacion proporcionada por los modelos
antecesores se presenta una resefia bibliografica con aquellos modelos de compresor
que se presentan como una herramienta importante mediante la cual es posible
modelar distintos comportamientos del bombeo. El primer modelo que se presenta es
el de Greitzer que modela un compresor axial en 0D, mediante un esquema igual a un
resonador de Helmholtz capaz de relacionar la geometria aguas abajo del compresor
con las propias variables del compresor mediante un parametro adimensional B que
es funcién de la geometria aguas abajo. Con este mismo modelo algunos autores lo
emplean para ser empleado en compresores centrifugos (Hansen), otros le introducen
mejoras, haciendo que el modelo sea mas versatil y robusto imponiendo un balance de
energia entre el compresor y la turbina (Fink). Con este mismo modelo otros autores
entre los que se destacan Epstein o Simon lo emplean en sus estudios sobre el control
activo por medio de un esquema como el de Greitzer, pero con alteraciones al sistema
esquematizado como un resonador como el caso visto de la pared movil sobre un
deposito situado por detrds del compresor. También se enumeran autores que han
impuesto el modelo a un sistema de modelo de motor sobrealimentado, similares a los
casos modelados e investigados en el WAM, aunque mucho mas robustos que los
modelos de llenado y vaciados que se encuentran en la bibliografia.

Otros tipos de modelos creados para comprobar la inestabilidad del bombeo
en un sistema cualquiera, es presentado por Moore, quien emplea la base del modelo
de Greitzer pero mas completo, porque de 0D, se pasa a 2D, aunque en este caso s6lo
se representa dicha dimensién en la llamada area de entrada del compresor. El
modelo es capaz de calcular el comportamiento radial del fluido sobre dicha area
ademdas de hacerlo longitudinalmente con ello Moore trata de modelar el
comportamiento radial de la inestabilidad “rotating stall” y axial (bombeo).
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Junto al modelo de Moore se destaca el modelo de Skopil, que por su
planteamiento es muy similar a las ecuaciones que gobiernan los calculos del WAM.
De este ultimo modelo no se aporta una descripcién exhaustiva, pero se muestra
claramente que el modelo es capaz de representar la sefial de presidon causada por el
fendmeno en si mismo. Sin embargo, también se menciona un problema de
seguimiento en algunas ocasiones producidas por un problema de retardo en el
tiempo.

Se ha presentado el modelo de compresor que se propone en esta tesis. Se
trata de un modelo que actiia como condicione de contorno en el calculo de dos
conductos. El calculo utiliza el método de las caracteristicas para realizar la conexion
entre el modelo de compresor y los conductos. Se plantea un sistema de ecuaciones
formado por las caracteristicas incidentes a la entrada y a la salida, la de continuidad,
la de incremento de presién en el compresor y la del rendimiento del compresor. La
forma de introducir la hipotesis de Greitzer de que la relacién de compresion del
compresor varia con un retardo en relacion a la cuasi-estacionaria representada en el
mapa del compresor.

También es necesario en el modelo trabajar con un mapa de compresor
extendido a la zona de bombeo y a la de flujo inverso. El sistema de ecuaciones
propuesto se resuelve por un procedimiento iterativo en el que a partir de las
velocidades supuestas a la entrada y salida de compresor utilizando el método de la
biseccion se llega a las condiciones termodindmicas que satisfacen el sistema.

Los primeros calculos realizados muestran que el modelo propuesto es capaz
de representar de forma adecuada la entrada en bombeo de un compresor.
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5.1 Introduccion

Como se ha mencionado en el capitulo 2, el funcionamiento de un compresor
centrifugo de sobrealimentacion depende en gran medida de lugar geométrico en que
se emplace. Es asi que muchas investigaciones apuntan sobre mejorar o atenuar
inestabilidades en las prestaciones operacionales del compresor por medio de
elementos que afecten el comportamiento dindmico del fluido sobre las palas del
rotor. Las mejoras apuntan a lograr un retrazo en la aparicion del bombeo o bien
alcanzar relaciones de compresiéon mads altas. Lamentablemente, asi como existen
elementos que por su confeccidon pueden ayudar a mejorar las prestaciones bajo unas
condiciones de funcionamiento dadas (Capitulo 2), existen circunstancias donde
sucede lo contrario, se empeora o amplifica las inestabilidades en el compresor. En
éste capitulo se trata de explicar la diversidad de formas que pueden responder a los
objetivos mencionados sobre el comportamiento de un compresor centrifugo en
funcién de las condiciones geométricas a su entrada (aguas arriba).

En la bibliografia algunos trabajos proponen elementos geométricos originales
que contribuyen a la mejora del rango de operacion tanto en flujo masico como en
incremento de presion del compresor para una misma velocidad de giro del rotor. La
mayoria de las investigaciones apuntan a la realizacion de artilugios capaces de
trasladar la linea de bombeo del mapa hacia valores de gasto masicos mas pequenos.

Entre alguno de los varios ejemplos de artilugios empleados en modificar la
operacion del compresor, se destacan el sistema de “IGV” (vanos de geometria
variable), el sistema “bleed”de venas secundarias que alivian el desprendimiento de la
capa limite sobre la superficie del inductor evitando el bloqueo del mismo o bien el
denominado sistema “VGC” que se refiere al compresor de vanos variables en el
difusor, donde para una misma velocidad de giro y mismo gasto masico puede
aumentar o bien disminuir la relacion de compresion dependiendo de la zona de
funcionamiento dentro del mapa. Cada uno de los aparatos mencionados se recogen
de diferentes publicaciones [5.1][5.2][5.3][5.4]. Sin embargo existen otros métodos
alternativos como por ejemplo el sistema de inyeccion de aire que puede adecuarse a
la entrada del compresor generando Swirl [5.5], o bien que dicho aire puede estar
inyectado en la zona del difusor [5.6]. Sin embargo existe también la posibilidad que la
inyeccion no se haga por aire sino por otro elemento como alguin liquido, (Pinkus
[5.7]), que mejora el rendimiento del compresor en un compresor de uso industrial.

Considerando las exigencias de las distintas industrias sobre el uso de los

compresores centrifugos, una de las mdas preocupadas en estos ultimos afios por el
correcto desempeno del gasto masico en la entrada del compresor, es la automotriz.
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En ella los desarrollos en disefios de admision se basan en la creciente preocupacion
en afectar lo menos posible la estabilidad del compresor.

La implementacion de una estrategia para instaurar un sistema que garantice
la mejora de operacion o la estabilidad de la sobrealimentaciéon es un factor
importante a tener en cuenta en la automocion porque esta mas que probado sus
ventajas ya que como resultado global se logra una mejora del funcionamiento del
motor en general. Es importante tener en cuanta que segiin se menciona en [5.8] las
distorsiones descienden el incremento de presion requerido por el motor, segiin Kim
et al. [5.9] las distorsiones en el campo fluido causadas por una determinada
geometria aguas arriba del compresor puede afectar a su trabajo por lo que es
necesario un buen acondicionamiento de dicha geometria. Por lo tanto, para evitar
una situacion indeseable las geometrias insertadas delante del compresor se disefian
tratando de evitar que ocurran luego problemas de funcionamiento en el motor.

En este capitulo que comienza se establece dos prioridades sobre la relacion
entre las condiciones aguas arriba y el compresor, referidas a asegurar la estabilidad
dindmica del flujo y la mejora de la estabilidad del compresor. La primera de ellas
refiere al disefio de geometrias que no promuevan modificaciones en el campo fluido
que afecten a la estabilidad del compresor. La segunda, en cambio, radica en la
posibilidad de mejorar el funcionamiento del compresor en cuanto a estabilidad, es
decir, modificar la linea de bombeo a valores mas pequefios de gasto masico.

La linea de admisidn completamente axial es la considerada optima para un
compresor de sobrealimentacidn pues no posee ninguna restriccion y su area
transversal atravesada por el flujo, es como minimo, igual a la entrada del compresor.
Sin embargo hoy en dia esta configuracion rara vez es implementada los motores, los
cuales dejan cada vez menos espacios para el acoplamiento de elementos de admisién
axiales que son reemplazadas por ejemplo insertando configuraciones coditas. Estas
entradas introducen una estructura dinamica en el fluido que puede ser corroborada
en el trabajo presentado por Engada et al. [5.10] y cuya interferencias dinamicas en el
fluido puede aumentar o disminuir cuando se las sitla a una determinada longitud
del inductor [5.8].

En éste capitulo se expone el estudio realizado sobre la diferencia de
comportamiento de un compresor centrifugo de automocién con una geometria a 90
grados y la inclusion de una geometria conica investigando las consecuencias del
comportamiento del campo fluido y sus consecuencias sobre el compresor. Por otra
parte se procede a un estudio con generacién del Swirl a la entrada del compresor con
la intencién de evidenciar un cambio en la estabilidad del compresor de forma
controlada.
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5.2 Codos

Como se ha visto en el capitulo 2, es posible emplear otras geometrias
alternativas, algunas mas sencillas que otras que se colocan a la entrada de compresor
con el fin de mejorar la estabilidad sobre zona de bombeo uniformizando la
distribucion del flujo en toda el area transversal de paso a su entrada, si no es posible
acomodar una admision donde el fluido conserve un comportamiento similar a la
admision axial. En una entrada a 90 grados situada muy cerca del inductor del
compresor puede afectar al comportamiento del fluido que a su vez afecte el trabajo
de las palas del compresor.

Se ha comprobado por medio del estudio bibliografico que cualquier elemento
que se imponga delante del compresor altera su funcionamiento cerca de la zonas de
inestabilidad como la zona en que se sittian los puntos de bombeo, como por ejemplo
acomodando sistemas de “sangrado” [5.11], IGV axiales [5.12] o bien a 90° [5.13]. En
éste estudio sobre un codo cuyas caracteristicas geométricas son sencillas se procede a
evaluar la variacién del radio de curvatura de forma de catalogar cual es la incidencia
de este pardmetro sobre el trabajo del compresor cuando el 4rea transversal en forma
circular a lo largo de toda la linea de admision permanece constante, por otra parte se
procede a la variacién de la distancia entre la ubicaciéon del codo con respecto a la
entrada del compresor. El objetivo del estudio es comprobar que hay que tener en
cuenta como importante en la geometria de un codo a la cual se le asocia la
modificacién del comportamiento del compresor.

El procedimiento llevado a cabo en el estudio consta de un parte experimental
y de modelado en CFD. Las medidas experimentales son realizadas en el banco de
turbos y en el banco de flujo, este ultimo empleado en la caracterizacion de cada uno
de los codos empleados en éste estudio.

5.2.1 Geometria

El compresor empleado para los ensayos posee una entrada circular con un
didmetro de 55mm en cuyo interior se aloja una entrada cdnica incorporada a la
carcasa de 12° que se extiende en su interior hasta el inductor (borde de ataque de las
palas del rotor), donde el didametro del 4rea transversal se reduce hasta los 39mm
permaneciendo siempre con una seccion circular. En cada codo empleado el area es
circular y constante en toda su seccion, la misma seccién que a su vez posee el
conducto alojado aguas arriba del codo donde se ubican los puntos de medida de
presion, temperatura y gasto masico consumido por el compresor centrifugo. Por
medio de esta configuracion de admision aguas arriba del compresor se asegura que
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la seccidn transversal posea la misma area desde el comienzo de la linea hasta la hasta
la entrada del compresor donde comienza la conicidad que posee la propia carcasa y
que se reduce hasta una seccion igual a la altura del inductor de las palas centrifugas.

La organizacion de los estudios junto a los resultados obtenidos son descriptas
a continuacion en forma de tabla, dando a conocer las configuraciones obtenidas de la
variacion de los parametros explicados, es decir, el radio de curvatura y la posicion
relativa a la entrada del compresor. Por lo tanto cada configuracion se resume en la
siguiente tabla:

Configuracion Radio de Curvatura Distancia al compresor
axial
Codo 90¢ 41mm Omm
Codo 90¢ 41mm 55mm
Codo 90¢ 41mm 110mm
Codo 90¢ 55mm Omm
Codo 90° 76mm Omm
Codo 90¢ 135mm Omm
Codo 90¢ Omm Omm

Tabla 5.1 Configuraciones realizadas en el sequndo estudio de codos

En los ensayos todos los radios de curvatura disponibles son puestos a la
distancia nula, mientras que solo el codo de 4lmm se le ubica a una distancia del
compresor de 55 y 110mm. La eleccién no es aleatoria debido a que se espera que el
radio mas pequefio sea mas influyente sobre el funcionamiento del compresor. La
eleccion de variar la distancia a la entrada del compresor con el codo con menor radio
de curvatura obedece a la posibilidad de obtener alguna diferencia en los resultados,
ya que por ejemplo Ariga at al. [5.14] afirman que la cercania del elemento que afecta
al compresor es mas efectivo a causar problemas de estabilidad del fluido y por ende
en el compresor. Cada codo se presenta en la figura 5.1, en la que se resalta la
diferencia de curvatura entre ambos. Cada resultado obtenido con cada uno de ellos
ha sido obtenido en el banco de turbos caracterizando un mapa de compresor por
cada configuracion enunciada en la tabla 5.1.
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Figura 5.1 Codos empleados en el segundo estudio

Primeramente se caracteriza el mapa del compresor mediante el empleo de
una admisién axial cuyo resultado se muestra en la figura 5.2. Esta configuracién
consta tnicamente de un tubo de 800mm de largo de seccion circular con un diametro
de 55mm de interior que luego es puesto aguas arriba del codo que se enfrenta a la
entrada del compresor. Las medidas se han realizado ajustadas a las normas
vinculadas a la caracterizacion de compresores dictaminadas en las publicaciones
[5.15][5.16] y que han sido expuestas en el capitulo 3, el cual refiere a las herramientas
experimentales de uso en la realizacién de cada uno de los estudios con los que consta
ésta tesis doctoral. La medicion axial se realiza para ser luego tomada como base de
comparacion a medida que se obtienen los resultados con las distintas geometrias
acodadas a implementar en la admisién del compresor.
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Figura 5.2 Mapa de compresores relacion de compresion y rendimientos (configuracion axial)

5.2.2 Ensayo en banco de turbos.

La primera configuracion ensayada corresponde al codo de radio de curvatura
41mm vy distintas distancias relativas a la entrada al compresor, Omm, 55mm y
110mm, cada una de ellas proporcionales al didmetro de entrada del compresor, es
decir que se traduce como cero didmetros, un didmetro y dos didmetros. En la figura
5.3 se presenta junto con la configuracion axial cada uno de los mapas obtenidos a
cada una de dichas distancias.

En la superposicion de los cuatro mapas (axial, y 3 posiciones) se observa que
el mapa a la distancia mas pequefia registra un movimiento de la linea de bombeo de
caracter positivo respecto de la definida para la admision axial (la linea de bombeo se
mueve a valores mas pequefios de gasto masico para un mismo régimen de giro),
aunque también existe una consecuencia negativa sobre el resto del mapa ya que no se
alcanzan los valores de relacion de compresién a los que se llega mediante la
configuracion axial, sin embargo la tendencia de la perdida de presiéon en cada uno de
los puntos que componen en campo del mapa van en disminucién llegando a obtener
resultados semejantes al axial al alejar el codo del compresor, pero con el alejamiento
del codo se pierde el movimiento positivo de la linea de bombeo conseguido al situar
el codo muy cerca de la entrada.

Las diferencias entre los valores de relacion de compresion con cada una de
las distancias para el mismo valor de gasto mdsico aumenta o disminuye al igual que
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la incidencia sobre los puntos de bombeo a medida que el codo se acerca o se aleja del
compresor. Por lo tanto es evidente que hay un cambio del comportamiento dindmico
del gasto efectuado a su paso por el codo que se atentia o crece a una determinada
distancia de su salida y que por ello puede afectar en mayor y menor medida
dependiendo de la ubicacion relativa entre la entrada del compresor y la salida del
codo.

El desplazamiento positivo de la linea de bombeo posee una progresion que
concuerda perfectamente con el descenso de la distancia a la que se ubica el codo. Para
una distancia de 2 didmetros la linea de bombeo retrocede hasta coincidir con los
puntos de bombeo resultado de la configuraciéon axial, sin embargo existe una
pequenia mejoria en los dos tltimos regimenes (180 y 190 krpm) los cuales poseen los
puntos de bombeo con mas altos valores en parametros de gasto masico, relacion de
compresion y de velocidad de entrada al compresor.
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Figura 5.3 Comparacion mapa axiales codo de 41mm a 0, 55 y 110 mm de distancia

178



Capitulo 5 Estudio de las condiciones aguas arriba del compresor

Analizando cuantitativamente las diferencias entre los valores de relaciéon de
compresion se extrae que entre el mapa axial y la distancia mas cercana hay una
variacion de relacién de compresion de 0,01 en 0,05 kg/s para una velocidad de
90krpm, mientras que a 130 krpm y 0,09 kg/s la diferencia entre ambos aumenta a
0,02. Sin embargo la diferencia mas abultada se haya en los regimenes mas altos, asi
por ejemplo a una velocidad de rotacion del compresor de 180 krpm y un gasto
masico de 0,12 kg/s la diferencia crece hasta alcanzar los 0,04. Igualmente estas
diferencias no son tan importantes si se consideran ademas las curvas perteneciente a
los dos mapas restantes de las otras distancias porque estas tltimas se hallan entre
medio de los valores diferenciales de relaciéon de compresiéon mencionados. Por lo
tanto se puede asegurar que dichas diferencias no son significativas al apartar el codo
del compresor salvo en los valores de velocidad de giro altos (180 y 190 krpm).

Continuando con el estudio aguas arriba del compresor se implementan los
restantes codos a distintos valores de radio (55, 76 y 135 mm). Por cada uno de los
codos se caracteriza un mapa de compresor y a una misma distancia (la mas cercana al
compresor ensayada anteriormente). Cada uno de ellos es comparado entre si
empleando como base la configuracion axial (figura 5.4). Al imponer los cinco mapas
(axial, 41 55, 76 y 135 mm) se observa una clara convergencia hacia el mapa axial
conforme aumenta el radio de curvatura y descienden las consecuencias evidenciadas
por la pérdida de presion causada por la presencia del codo, al alcanzar los valores de
relaciéon de compresion para cada velocidad constante de giro. En la comparacion
grafica se observa que el valor de radio 41 mm causa un efecto de avance positivo
sobre la linea de bombeo original (axial), pero genera una perdida de carga que
desfavorece el resultado de relacion de compresion en el resto de puntos
pertenecientes al mapa, al como se ha visto en la figura 5.3. Las pérdidas de carga
disminuyen a medida que los valores de radio de curvatura crecen, pues la relacion de
compresion se recupera para los valores de 55 y 76 mm siendo el codo con el mayor
radio de curvatura el que presenta unos valores similares a los que se pueden obtener
usando la configuracion axial (figura 5.2). Por lo tanto la afeccion del codo sobre el
comportamiento del gasto masico que lo atraviesa dependera de lo cerrada que sea la
curva que genera su curvatura.

Ademas de haber una variaciéon de las curvas de cada uno de los mapas
mostrados en la figura también es de destacar la variacion existente en la zona de los
puntos de bombeo por la presencia de cada codo. En la figura 5.5 se presentan cada
una de las lineas de bombeo definidas por medio del andlisis espectral del pardmetro
de presién o bien por medio de la temperatura de entrada amabas explicadas en el
capitulo 3 dentro del cual se hace referencia a la definicién de un punto de bombeo
para cualquier velocidad de rotacion del compresor.
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Figura 5.4 Comparacién entre axial y codos de 41, 55, 76 y 135 mm a Omm de distancia

Al pintar solo las curvas de bombeo entre cada una de las configuraciones
medidas se logra registrar una tendencia. Las lineas de bombeo, definida para cada
una de las configuraciones, sufren un movimiento entre si que se encuentra ligada al
valor del radio de curvatura de los codos. Aquellos que tienen menor valor de radio
poseen una linea de bombeo que se aleja de los valores pertenecientes a la linea
definida mediante la configuracién axial, el movimiento es positivo, por lo tanto
obedece a una mejora de estabilidad a valores mas pequefios de gasto masico. Sin
embargo a medida que el radio de curvatura aumenta la mejora alcanzada disminuye
hasta nuevamente arribar a la linea de bombeo con la configuracién axial. El resultado
de la linea de bombeo con el codo de 135 mm es similar al caracterizado con la
configuracion axial. Por lo tanto el comportamiento en la zona de bombeo con cada
uno de los codos es similar al analisis de los resultados con los valores de relacion de
compresion, donde el codo de 135 mm (radio mayor) posee la menor diferencia con
los puntos hallados con una admision recta.
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El andlisis de las diferencias, que se obtienen con respecto a los valores
pertenecientes a la zona de bombeo y al resto del mapa, se completa con los resultados
e los valores de rendimiento del compresor con cada configuracién.
del 1 d d to del d f

En la figura 5.6 se presentan la comparacién entre los valores de rendimiento
obtenido por cada uno de los codos evaluados. Claramente se puede apreciar como el
rendimiento en cada una de las curvas medidas a régimen constante evidencian una
mejora conforme se aumenta el valor del radio de curvatura. En la figura 5.6a, se
comparan, primero, los valores de eficiencia del codo de 41 mm con los pertenecientes
al valor de 55mm de radio. En la grafica, éste tltimo valor de radio posee valores de
eficiencia superiores al primero. En la figura 5.6b se comparan nuevamente los valores
de rendimiento del codo de 55mm esta vez junto al resultado obtenido con el codo de
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76mm. En esta comparacion, el tultimo codo de mayor radio posee todos sus valores
de rendimiento por encima del primero, por lo tanto, esto significa que también es
mayor en comparacion con los valores pertenecientes al codo de 4lmm. La progresion
de mejora de los valores en eficiencia se repite al comparar las curvas de los codos de
76 mm y 135 mm (figura 5.6c) donde el de mayor radio de curvatura es superior al
menor aunque sin haber diferencias significativas entre ambos. Por lo tanto con un
valor de 135 mm se obtienen los mejores valores de rendimiento entre cada uno de los
codos. Evidentemente existe una mejora de los valores de rendimiento de cada una de
estas configuraciones relacionadas con el aumento del valor del radio en los codos.

Al comparar el codo de 135 mm junto a los valores de rendimiento de la
configuracion axial (figura 5.6d), se evidencia que ambas configuraciones coinciden o
tienen leves variaciones en cada una de las curvas de rendimiento aunque los valores
del codo se encuentren por debajo del valor axial en algunas zonas de la grafica, Sin
embargo en general las diferencias existentes entre los valores de eficiencia no son
significativos como los que se pueden observar al comparar las cifras entre el codo de
41 mm y la configuracion axial (figura 5.6f).

Entorno a las configuraciones medidas variando la distancia relativa entre el
codo de radio de curvatura de 4lmm y la entrada al compresor, se muestra una
comparacion entre los puntos de rendimiento de cada una de las distancias y los
obtenidos por media de la admisiéon axial. La representacion grafica mostrada por
medio de la figura 5.6e y figura 5.6f, evidencian una diferencia entre los valores de las
distintas distancias y el axial. A medida que la distancia aumenta entre el compresor y
el codo, los valores de rendimiento mejoran, es decir hay una clara relacion entre el
valor de la distancia a la que se ubica el codo de 4lmm respecto de como afecta a la
eficiencia del compresor, tal como sucede con los otros pardmetros analizados
(bombeo y relacién de compresion). Conforme esta distancia se hace mayor los valores
de rendimiento tienden a los valores de la configuracion axial.
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Figura 5.6 Rendimientos de las diferentes configuraciones

Queda claro por el analisis de resultados con los valores de relacién de
compresion juntos a los valores de rendimiento y la zona de bombeo que la distancia y
el valor de curvatura del codo influye en mayor o menor medida sobre el compresor
dependiendo de los parametros mencionados. Para saber como afecta el codo el
comportamiento del gasto masico se efectia un estudio modelado en CFD de cada
uno de los codos.

5.2.3 Estudio en CFD

Cada una de los codos es modelado mediante la herramienta de calculo CFD
de forma de comprobar como se comporta el campo fluido a través de los mismos. En
la figura 5.7 se presentan las figuras del comportamiento dindmico del flujo por cada
seccion del codo, en cada uno de los cuales se dibuja el area transversal del fluido
representando la seccion del conducto a la entrada del inductor en el compresor. El
area transversal ubicada a un lado de cada codo representa la entrada del compresor
en cuyo final se hallan las palas del inductor. La magnitud de las velocidades al pasar
por la seccién que representa la presencia del compresor centrifugo es diferente por
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cada uno de los radios modelados. La velocidad en ese punto al imponer un codo de
41 mm tiene valores que oscilan entre los 17 a 18 m/s al pasar un gasto masico de 0,04
kg/s, mientras que para el codo de 55 mm las velocidades son de 13 a 14 m/s y el codo
de 135 mm posee las mas bajas velocidades con unas magnitudes que se encuentran
entre los 11 a 13 m/s. La situacion de convergencia en el comportamiento del fluido en
los codos y la linea axial se acenttia a medida que el radio de curvatura aumenta a un
valor mayor que el didmetro de entrada del compresor, para este caso, mayor a 55mm
e independientemente de la distancia en que se sitiie el codo ya que como se ha
demostrado a medida que el codo se aleja, las distorsiones sobre el flujo que entra al
compresor se atentian. Las diferencias entre las velocidades justifican los movimientos
de la linea de bombeo para los codos de 41 y 55 mm pues tienen velocidades de
entrada mas alta que las que se pueden obtener para el codo de 135mm al ser la
energia cinética mayor para un mismo gasto madsico aunque el &area efectiva
disminuya la operacién del compresor tiene mayor estabilidad, y por los resultados de
CFD se puede considerar que la uniformidad no es un problema, que si existia con los
anteriores codos estudiados. En cada una de las figuras de los distintos codos a gastos
masicos mayores que 0,04 kg/s se comprueba el aumento de velocidad y el la
distribucion del flujo sobre el area de entrada del compresor que permanece casi sin
variacion en el comportamiento transversal del flujo.

2602401
l 2.47e+01
2.34e+01

2:21e+l
2.08e+01
1.95e+01 S .

1.82e+01
1.E9e+01
1. S6e+01
1.43e+01
1.3 0es

- 117e+01
1.0de+01
9. 11a+00 e S ——
T.Ble+00 \
8518400 \
5.21e+00
7

— =

3.80e+00
260400

(e XT Y 0.04kg/s 41mm o

Figure 5.7a): Magnitud de velocidad a 0,04 kg/s para 41 mm de curvatura.
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Figure 5.7b): Magnitud de velocidad a 0,04 kg/s para 55 mm de curvatura.
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Figure 5.7c): Magnitud de velocidad a 0,04 kg/s para 135 mm de curvatura.

Los resultados confirman que el comportamiento de las lineas de corriente del fluido a
su paso por cada uno de los codos estudiados tiende a semejar el comportamiento de
un conducto recto (76 y 135mm), ya que la distribucién del gasto masico por el area
transversal de paso se va uniformizando con el aumento del radio de curvatura.
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Figura 5.7d) Magnitud de velocidad para todos los codos a misma variacién de presion

En la figura 5.7d se puede comprobar generando la misma caida de presion
para cada uno de los codos, como la variaciéon del campo fluido sobre el area
transversal no es significativa, es decir practicamente conserva el mismo campo
dindmico en los cuatro codos. Sin embargo conforme aumenta el radio, el area
demarcada como la baja velocidad (entre 0 y 30 m/s) se reduce al aumentar el radio de
curvatura. Es decir que la distribucién del fluido en area transversal es mas ordenada.

En el grafico se resalta la mayor velocidad alcanzada por el gasto masico en
cada uno de los codos que pasa por area evaluada. La diferencia de magnitud de
dicha velocidad es despreciable, no existe una variacién muy elevada ya que tan solo
se alcanza una variacion de 2 m/s entre el codo de 41 con el de 135 mm de radio. En
parte esto explica la tenue variacion en la relacion de compresion entre cada uno de
los codos en la zona del mapa mas alla de la linea de bombeo.

En la herramienta de CFD también se estudia la evolucion del fluido a medida
que éste se aleja del codo. En la figura 5.8 se representan las tres areas transversales a
las diferentes distancias que se ha colocado el codo de 41 mm de curvatura respecto
de la entrada del compresor.
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Figura 5.8 Evolucion del gasto mdsico a distintas distancias en el codo de 41 mm

En esta ultima figura a medida que el flujo avanza por el conducto de entrada
al compresor la uniformidad aumenta y los valores de baja velocidad se atentan,
aunque también lo hacen los altos valores. Este comportamiento de la velocidad
garantiza que a medida que se aleja el codo su influencia sobre el comportamiento del
fluido se atentia, por lo tanto cuanto mas se aleje, menores seran las diferencias entre
el mapa axial y el obtenido mediante el uso del codo pues habrd una mejor
distribucién de la velocidad del flujo por el area transversal de paso. Tal situacion se
evidencia en los resultados vistos en la figura 5.3 y también con respecto a los valores
de eficiencia en la figura 5.6e pues a medida que aumenta la distancia entre el
compresor y el codo mejoran los valores de rendimiento.

Debido a los resultados que se han mostrado queda claro que existe un
cambio en las condiciones de trabajo del compresor cuando se ubica un codo a 90° de
radio de curvatura menor al diametro de su seccién circular ubicado muy cerca de su
entrada. Sin embargo para apreciar las diferencias en el mapa del compresor en
valores de relacién de compresion frente al gasto trasegado es necesario hacer una
ampliacion del mapa (figura 5.4), pues no se evidencian importantes cambios en los
valores de los codos y la configuracién axial aunque es evidente que lo hay y es
progresivo con la colocacion de cada codo en la linea de admision. Por lo tanto para
comprobar que puede haber un mayor degradado del mapa del compresor centrifugo
caracterizado con una entrada axial, se emplaza en la linea un codo de la misma
geometria que los anteriores pero con radio de curvatura nulo (0 mm). El resultado se
puede ver mediante en la figura 5.9 en la que aparecen dos graficos, uno detallando
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las diferencias entre valores de relacion de compresion y haciendo lo propio con los
valores de rendimiento.
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Figura 5.9 Configuracion axial y codo 0 mm de radio de curvatura

En el grafico que muestra el mapa de relacién de compresién es muy clara la
caida de la presion en cada una de las curvas que representan los regimenes de giro
constantes medidos, a medida que aumenta el valor de régimen de giro aumenta la
diferencia entre ambos mapas. Viendo la zona de bombeo entre ambos mapas se
aprecia que existe un movimiento que no es uniforme a lo largo de todo el mapa, pues
analizando detenidamente la curva de bombeo para el codo de 0mm de curvatura, la
linea experimenta un movimiento positivo en referencia a la original (axial) y que
coincide con los valores de velocidad de rotacion del compresor muy elevadas. Sin
embargo esta situaciéon es contraria cuando el compresor trabaja a menores
velocidades de giro, la linea de bombeo adquiere un movimiento negativo. Esta
actitud en lo que a la linea de bombeo se refiere tiene su explicacion en la propia
velocidad del gasto entrante, pues a mayores velocidades hay mayor velocidad de la
masa que ademas se ve acelerada por la geometria del codo tan particular y la energia
del propio compresor en succionar el caudal, pero sucede lo opuesto cuando el
compresor posee poca energia y la velocidad de rotacion es baja al igual que la propia
velocidad del gasto, tal situacion no compensa el escaso indice de uniformidad que
posee el gasto masico con ese tipo de configuracién. La diferencia entre una situacién
y otra, se pude apreciar por medio de los valores de gasto masico, donde a 170 krpm
se posee un gasto de aire de 81 g/s contra los 15 g/s medidos a 50 krpm.
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5.2.4 Analisis de la pérdida de carga

Para determinar el coeficiente de perdida de presion en cada uno de los codos
construidos, se ha empleado el banco de flujo, el cual ha sido explicado en el capitulo
3, juntamente a la descripcién del procedimiento de caracterizacién de cualquier
elemento. La metodologia sobre la realizacion de dos tests denominados A y B ha sido
aplicada para cada uno de los cuatro codos construidos para determinar su pérdida de
carga. Los cuales son insertados en la linea de admisiéon de un compresor para
determinar el grado de afeccion sobre el funcionamiento del compresor aguas arriba

Por definicién el coeficiente de pérdida de presion se puede calcular mediante
la ecuacién 5.1.

AP

co

= (5.1)
O'Spambcsmb

co

Donde el valor de la variable adimensional K; se obtiene de la resta entre el
ensayo A y B en el banco de flujo como lo indica la ecuacién (5.2)

K, =K;-K, (5.2)

En la figura 5.10 se muestra el resultado del andlisis para cada uno de los
codos, donde se representa por medio del grafico el valor de pérdida de presion en
funcién de caudal circulante por el codo. En cada ensayo el valor de caudal maximo
que se puede considerar sin errores de tratamiento de los datos obtenidos es hasta 0,1
kg/s, pues mas alla de dicho caudal el valor de nimero de mach indica la presencia de
fendmenos de compresibilidad, que en las ecuaciones establecidas para la busqueda
del valor de K o 4P no son consideradas.

Los resultados obtenidos por cada uno de los codos ensayados (0, 41, 55, 76 y
135) se evidencian en la grafica de la figura 5.14 donde los valores de perdida de
presion se muestran en funcion del gasto masico que pasa a través de codos.

Los resultados arrojados por el banco de flujo certifican que el codo de Omm
de radio posee mas perdida de carga que el resto. En valores de perdida de presién le
sigue el codo de radio de 41 mm y luego el de medida 55 mm, quedando en tltima
instancia el codo de 76 mm junto al codo de 135 mm de radio cuyas curvas poseen
similares valores. Por lo tanto se entiende que conforme aumenta el radio de
curvatura desciende el valor de la perdida de carga para un mismo valor de gasto
masico, sin embargo dicho descenso se hace menos pronunciado cuando el radio de
curvatura supera un valor determinado que por lo que se aprecia en el resultado debe
ser mayor que el radio interior de la seccion circular de paso del codo.
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Figura 5.10 Perdida de carga provocada por cada codo en el banco de flujo

Por medio de éste resultado se puede confirmar que el decremento de la
eficiencia del compresor es particularmente debido a la perdida de presion causada
por la geometria del codo al ser ubicado en el sistema de admision, por lo tanto el
compresor no alcanza los valores de relacion de compresion y los valores de eficiencia
obtenidos con una admision axial. Junto a la caida de presion, el codo modifica las
lineas de corriente cambiando la distribucion de presion y velocidad cerca de las palas
del compresor contribuyendo al cambio de comportamiento. Las medidas de pérdida
de presién presentadas en la figura 5.10, muestran que para cada una de las curvas
hay una variaciéon muy leve, en la mayoria de los casos, de la caida de presién (menos
de 0,01 bar dentro del rango de operacion del compresor). Solo el codo a 90 grados sin
radio de curvatura tiene una significativa perdida de presién mayor a los 0,2 bares. De
aqui se puede entender porque entre el mapa axial y las curvas de los codos las
diferencias son solo perceptibles a altos valores de régimen de giro y grandes valores
de gastos masicos, aunque estas diferencias se pueden explicar mejor por el
comportamiento de la distribucién de presion y de velocidad a la entrada de la pala
del compresor (inductor). A medida que la velocidad de giro aumenta las pequefias
variaciones de gasto generan grandes saltos de presion afectando a la estabilidad de
las palas del compresor, que se amplifican conforme se aumenta la velocidad de
rotacion del rotor, y que se puede comprobar con la medida de la presién hecha aguas
abajo del compresor (capitulo 3).
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Para extraer el efecto de la perdida de carga sobre el mapa del compresor

obtenido a partir del ensayo realizado en el banco de flujo, se produce de la manera

siguiente:

(5.3)

P02medida

POlmedida - Ap(m)

Rc =

Pref
P, — AP

(5.4)

m TOl / Tref

m

| Axial
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Figura 5.11 Descuento de la perdida de carga generada por el codo (0, 41, 55, 76, 135mm)

Con las graficas mostradas en la figura 5.11 queda demostrado que no solo la

de no alcanzar los valores que se obtienen mediante una admision axial, pues también
hay que tener en cuenta los fenémenos locales de presion y velocidad a la entrada del

perdida de carga originada por el codo ubicado delante del compresor es la culpable
inductor.
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5.3 Cono

La influencia de una geometria conica es un estudio que tiene que ver con la
valoracion sobre la insercion de este tipo de geometrias en la entrada del compresor.
En si mismo el compresor posee una geometria conica en su carcasa que se presenta
en la siguiente figura a la izquierda en lineas rojas. El compresor posee un area
circular de entrada de 55mm de didmetro que se reduce hasta los bordes de ataque de
la rueda del compresor (inductor) en un diametro de 35 mm, recorriendo desde la
entrada hasta llegar a la misma una longitud de 55 mm. La idea ha sido extender mas
alla del compresor la geometria conica de la carcasa manteniendo su angulo de
apertura hasta una longitud no mayor a 55 mm quedando una nueva entrada al
compresor con un didmetro de 80 mm. Las dimensiones de la extension se detallan en
la figura de la derecha.

55mm

Figura 5.12 Entrada del compresor con cono interior (izquierda) y extension (derecha)

De las dimensiones evidenciadas en la figura 5.12 sobre la conicidad hace que
se pase ha referir cada una de ellas como “cono original” y “cono extendido”.

Empleando el banco de turbos para la caracterizacion del cono extendido (ya
que el original se ha presentado en la figura 5.3), se presenta en un grafico la
comparacion de ambos resultados. En la figura 5.13 se muestra que la extension de la
entrada conica mejora significativamente el margen de bombeo para valores medios y
altos de velocidad de giro del compresor, es decir que hay un movimiento positivo,
mediante la aplicacion de ésta geometria. La diferencia llega a ser de 10 gramos por
segundo en el gasto masico a 150 krpm y 20 a 170 krpm. En otras palabras, hay un
incremento de la relacién de compresion mayor a 0.5 a 0,07 kg/s. El incremento del
margen de bombeo es compatible con un incremento de la relacién de compresion si
se desea que cualquier maquina a la que se adose el mapa obtenido por éste
compresor con dicha geometria trabaje dentro de la zona “extra” conseguida y que a
su vez se traduce en un aumento del rango de gasto masico trasegado por el
compresor y por ende de la maquina a sobrealimentar.

193



Capitulo 5 Estudio de las condiciones aguas arriba del compresor

El criterio en este ensayo para determinar el bombeo ha sido la comprobacion
del comportamiento de la presidn instantanea aguas abajo del compresor junto a la
medicion del caudal masico. Pero ademas se ha empleado el andlisis de la medida
realizada mediante la transformada de Fourier de cada una de las mediciones
realizadas con cada una de las velocidades de giro del rotor con el uso de la misma
medida instantdnea de presion.

Dentro de la misma figura 5.13 se haya la grafica de los valores de eficiencia
del mapa con la conicidad extendida en que se comparan a las obtenidas con la
conicidad original. En dicha figura se refleja un significante descenso de la eficiencia
de alrededor del 2% a bajas velocidades de giro y de 5% a altos valores de velocidad
de giro del compresor.
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Figura 5.13 Comparacién cono original y extendido en relacién de compresion y eficiencia.

En la figura 5.14 se muestran los valores instantaneos de distintos parametros
medidos durante la medicién a 150 krpm. En dicha figura el mapa del compresor se
representa en el lado izquierdo y a su alrededor se representan tres puntos de
operacion diferentes con las medidas instantaneas de presion (negra), de gasto masico
(rojo) y la consigna de la valvula de contrapresion (verde) del sistema de
contrapresion empleado en el banco de turbos, la cual es la encargada de aumentar la
resistencia sobre el circuito. En el grafico llamado A el gasto masico es alto aunque se
pueden apreciar oscilaciones en la presion y en el propio gasto masico, pero el
compresor no se haya en bombeo aunque existe un proceso de desprendimiento o
“stall” en las palas, que se atentia o desaparece cuando se pasa al siguiente punto de la
grafica denotado con la letra B. Cuando la valvula nuevamente se cierra a un valor
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menor de consigna vuelven a aparecer las oscilaciones en los parametros medidos los
cuales se amplifican hasta la aparicién del bombeo en la grafica denotada con la letra
C. En este ultimo gréafico hasta antes del cierre de la valvula que desencadena el
fenomeno de bombeo se escoge el ultimo punto estable cuyos valores de los
parametros responden al punto de bombeo para la curva de 150krpm.
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Figura 5.14 Medida instantdnea de presion y gasto mdsico a 150krpm.

En la figura 5.15 se presentan similares resultados con la velocidad de rotacion
a 170 krpm. Junto a una situacién estable existen variaciones de los parametros que
tienen que ver con un predominio de los fendmenos de desprendimiento o “stall” en
las palas del compresor. Sin embargo los fenémenos de inestabilidad se reducen para
luego volver a aparecer amplificados hasta la entrada del compresor en bombeo
donde las sefales de presion y gasto mésico sufren una variacién de sus valores en
una amplitud considerable. La oscilacién de la presion sufre una variacion entre los
1,9 a 2,6 bares mientras que el gasto masico varia entre los 0,04 kg/s y 0,13 kg/s. Como
se puede apreciar por la oscilacion de estos valores, el gasto masico no decae a cero o
por lo menos no se aprecia tal situacién en ninguno de los dos bombeos acontecidos a
150 y 170 krpm, contrariamente a los definido en la bibliografia donde se aprecia
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claramente que en el bombeo el gasto masico invierte su direccion y el valor de
relaciéon de compresién permanece por encima de la unidad. Lamentablemente una
razon por el cual no se aprecia la inversion del valor del gasto responde a la ubicacion
del aparato empleado para la medida del gasto y ademas otra razén es que la
electrénica que incorpora no permite la medicién cuando la direccion del caudal se
invierte. Pero la primera razon sea tal vez la mas acertada porque el gasto no llega a
ser nunca cero en todo el tiempo de medida en que se haya el compresor en bombeo.
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Figura 5.15 Medida instantdnea de presion, gasto mdsico y apertura de vilvula a 170 krpm.

Con respecto a las instabilidades originadas antes de la aparicion del
fendmeno de bombeo es usual que los fabricantes de turbos marquen este tipo de
zonas como una zona instable y por tanto reduzcan el margen de operacion del
compresor en el mapa de funcionamiento imponiendo una linea de bombeo mas alla
de la cual el fabricante no asegura una estabilidad a lo largo del tiempo. En otras
palabras significa que se impone una zona de seguridad entre la verdadera linea de
bombeo que tendria el compresor y la que cree el fabricante que es necesaria imponer
para evitar zonas de mucha inestabilidad. Pero un compresor en el que se generan
desprendimiento funcionando en un sistema de compresion en el interior de un motor
funciona por dichas zonas sin que el compresor pueda llegar como podra ser
contemplado con resultados extraidos del estudio de un compresor de
sobrealimentacion bajo el efecto de flujo no estacionario presentados en el capitulo 6.
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5.3.1 Cono en admision de motor.

Con la intenciéon de repetir los ensayos sin ser exactamente la misma
configuracion cénica empleada, se impone a la entrada del compresor centrifugo una
linea de admision de disefio industrial que equipa a algunos coches de automocion de
una nueva generacion, los cuales estan equipados para ser sobrealimentados con el
mismo turbo con el que se realizan los ensayos. La configuracién de la linea no es
axial y posee dos codos muy cerca de su salida hacia la entrada del compresor,
ademas dicha linea de admisidn en su parte final en la que se une a la entrada del
compresor, consta de un cono que posee una longitud de 70mm y su diametro de
entrada es de 74mm de seccion circular y en su seccion de salida enfrentada a la
entrada del compresor con un didmetro de 55mm. El codo mas cercano a la entrada
del compresor y que se encuentra unido al cono aguas arriba de éste, consta de una
seccion circular de 74mm de didmetro y posee un radio de curvatura de 55mm. Con
los datos geométricos aportados es facil concluir que no se generaran grandes
pérdidas ocasionadas por el codo si se recuerdan los resultados obtenidos con un codo
de igual radio pero con un area frontal circular cuyo didmetro es igual a su radio.

El resultado obtenido con esta linea de admision sin ser axial la cual termina
de forma conica aunque de grado menor al del propio compresor tiene mucha
similitud con el resultado obtenido con la extension realizada al cono del mismo en el
aparatado anterior. En la figura 5.16 la linea de bombeo se ha nuevamente modificado
en forma positiva en todos los regimenes de giro. Sin embargo hay una diferencia con
el caso anterior y es que aqui, obviando la zona de bombeo en el resto de los puntos
pertenecientes a la linea de admisién, no logran alcanzar los valores de relacion de
compresion obtenidos con la configuracion axial. La explicacion obedece a la perdida
de carga que origina la linea de admision al poseer un codo y contra codo.
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Figura 5.16 Mapa axial y la admisién con el cono

Por lo tanto de las graficas de relacion de compresién frente a gasto masico
mostradas en la figura 5.15 y 5.16 ambos conos extendidos la configuracién produce
variacion positiva de la linea de bombeo en forma significativa. Buscando una
explicacién razonable al resultado sobre la efectiva mejora en la estabilidad cerca de
bombeo con el con original, se estudia el comportamiento del fluido con el célculo en
3D de dicha situacién comparando la situacion con ambas geometrias conicas
(extendidas y sin extender).

5.3.2 Cono en CFD

La implementacion de la herramienta de modelado en 3D, ha sido
nuevamente la encargada de aportar alguna pista sobre el proceso dinamico que se da
en los conos tal que se obtengan los resultados extraidos en forma experimental. El
cddigo de programacion empleado para determinar la situacion de ambos conos que
se realiza con la idea de verificar el comportamiento del fluido a la entrada del
compresor, es Fluent. Por medio de ello se busca encontrar una justificacion desde
aguas arriba del inductor al proceso de mejora de la estabilidad comparada con el
resultado con el cono que por defecto posee el compresor desde fabrica.

Lamentablemente al ver los resultados que se muestran en la figura 5.17 no
ayuda a la comprension de cual es el proceso ocurrido para que se logre una
modificacion en la linea de bombeo como marca el estudio experimental en el banco
de turbos. En la figura se resaltan los campos de velocidades a la entrada del
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compresor para ambas configuraciones, destacando la gran similitud que se evidencia
en el campo fluido para los dos conos hasta el limite con la palas del compresor, en
que las lineas de velocidad son iguales.
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Figu;a 5.17 Campo de la magnitud de velocidad para ambos conos

Con estos resultados extraidos de los calculos de CFD no se puede extraer una
explicacion concluyente sobre los resultados obtenidos en forma experimental. Cabe
recordar que hasta ahora todos los resultados mostrados en CFD no toman en cuenta
la posible incidencia que ejerce la rueda del compresor, que cerca del bombeo puede
ser vital en el encuentro de respuestas sobre la estabilidad o inestabilidad del mismo y
que la respuesta puede estar en dicha relacion, tal como se expone en estudios
llevados a cabo en [5.17]. Como se ha comentado en el capitulo 2, cuando un
compresor se acerca al bombeo se producen fendmenos de recirculaciéon sobre las
superficies de las palas que a su vez es alimentado desde la inestabilidad acontecida
entre el rotor y el difusor. La combinaciéon entre los fenémenos de difusion y la
geometria de entrada pueden de alguna manera modificar la aparicién del fendmeno
de bombeo debido a que se modifican las caracteristicas de los fendémenos de
inestabilidad sobre las palas.
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5.4 Swirl

Como se ha visto por medio de los estudios desarrollados con las geometrias
anteriores es posible modificar la zona de bombeo de un compresor sin modificar la
geometria propia de sus palas o de otros componentes internos. Un método usado en
la mejora de las prestaciones son los sistemas que generan rotacion del fluido sobre la
entrada del inductor. Este tipo de sistemas son denominados IGV, muchos de los
cuales son emplazados en compresores axiales para adaptar la direccién del flujo
dependiendo de la magnitud de la velocidad de entrada del aire y la velocidad
rotacional del compresor por lo que supone una velocidad relativa cuyo angulo
resultante de la descomposicion hecha por medio de las velocidades mencionadas al
principio empeora o mejora el rendimiento.

Este tipo de sistemas se han ido progresivamente incorporando a los
compresores centrifugos. Los IGV son en su totalidad funcionales con la configuracion
de admision axial, por que el fluido a su entrada no debe ser perturbado y tiene que
repartirse uniformemente sobre toda el area transversal del inductor, porque el angulo
que otorga el IGV al flujo debe ser el mismo en todo el campo. Uno de los trabajos
realizados para esta tesis ha sido la realizacion de un disefio de IGV para entradas 90°
muy cerca del inductor. El elemento disefiado se ha denominado SGD (“Swirl
Generador Device”).

5.4.1 Generador de Swirl.

La idea principal ha sido realizar un diseho de IGV a 90° para ser
implementado cerca del inductor del compresor y que ocupara un espacio no superior
al que se puede utilizar con codos de curvaturas no mayor al radio de entrada del
compresor. El disefio geométrico y aerodinamico ha sido determinado mediante
varias pruebas empleando la herramienta del calculo en CFD, tal como ha sido
utilizado para estudios similares definidos en [5.18] . Este elemento si bien se lo ha
tratado en la introduccion como un IGV, poco tiene que ver con ello, debido sobre
todo al modo en que genera el torbellino que se hace llegar hasta la zona del inductor
del compresor y con el cual se busca mejorar la estabilidad del mismo cerca de la zona
de bombeo. La capacidad de mejorar la eficiencia del compresor o estabilizar mas su
trabajo sobre dicha zona en el mapa del compresor empleando la rotacion del fluido
que lo atraviesa es demostrado en Wallance et al. [5.19] y Pedrin et al. [5.20] quienes
implementan una rotacién de aire a la entrada del compresor consiguiendo un
movimiento de la linea de bombeo hacia valores mas pequefios de gasto masico.
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Las caracteristicas mas importantes a tener en cuenta en el disefio de este
aparato ha sido la posibilidad de acomodar una linea de admisién a 90° con un
espacio axial no muy basto contando desde la entrada del compresor, y la igualdad
entre el area de entrada y de salida. Estas premisas han llevado a las siguientes
caracteristicas:

e El drea de salida del SGD es circular y su didmetro igual al del
compresor 39.2mm

o El drea de entrada del SGD es rectangular de 16 x 75mm y la misma
superficie que la entrada a compresor

e Enla eleccion del espacio axial utilizado para el acomodo del aparato
se optd por un valor espacial muy reducido de tan solo 35mm
contando desde la entrada del compresor (figura 5.18). De aqui se
deduce el reducido espesor del SGD y la instauracién de una entrada
de area rectangular e igual al area circular de entrada al compresor.

[

Figura 5.18 Distancia entre el compresor y el espacio disponible para colocar el SGD

La geometria final adoptada segtn las exigencias impuestas es mostrada en la
figura 5.19. Como medidas de compromiso se adopta un radio de curvatura a la salida
del SGD de 15mm para asi poder suavizar el brusco cambio en la direccion del fluido.
La entrada del generador de torbellino se ha realizado en forma de voluta, para
conseguir la minima perdida de presion posible como lo indican Pan et al. [5.21]. la
entrada a dicha voluta es rectangular con una medida de 75mm x 16mm En la
generacion del torbellino se emplean 10 palas en forma de placas planas cuya longitud
es de 10mm y una altura de 16mm, esta geometria es elegida después de varias
simulaciones realizadas en CFD, resultando esta configuracion como la mas aceptable
debido a los valores de perdida de carga y la generacién de un torbellino compacto.
La salida del SGD se adapté a la geometria de la entrada del compresor por lo tanto el
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area es de forma circular con un diametro de 39,5mm exactamente igual al que posee
la entrada del compresor centrifugo.

Con las dimensiones del aparato instalado aguas arriba del compresor, el
torbellino al abandonar las placas planas o vanos del SGD se introduce en el area
circular recorriendo una distancia de 45mm hasta llegar a los bordes de ataque de las
palas de rotor.

VHLUTE

View &—A

o
=30}

75

L0

(b)

Figura 5.19 Geometria del SGD junto a la disposicion frente al compresor

El disefio de IGV a 90° ha sido construido en materiales plasticos, salvo las
placas direccionales que fueron realizadas en acero. La forma de construirlo ha sido
empleando de dos tapas una de las cuales contiene los alabes y la otra hace de cierre
hermético, (dejando solo el contorno del elemento), al que por un lado se lo une a la
boca de entrada al compresor y por el otro a un adaptador rectangular. En la figura
5.19a se puede apreciar una vista abierta del mecanismo usado. La apertura de los
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vanos o placas planas del SGD se denota con un angulo denominado B el cual se
forma entre la posicion radial de la placa y su propia apertura. Cada una de las placas
planas pueden rotar sobre su eje de simetria y el medio empleado para la
modificacién de su angulo es manual. El disefio también admite la posibilidad de
generar rotacion en un sentido u otro respecto de la rotacion del rotor del compresor,
es decir a favor o en contra, con tan solo elegir una cara u otra del SGD enfrentada al
compresor, pues ambas caras tienen construida la salida del SGD, (solo que la que no
se utiliza lleva una tapa que cierra el orificio de salida). Como criterio de signos se
establece que la rotacién del torbellino sera positiva cuando gire en el mismo sentido
que el rotor y sera negativa cuando suceda lo contrario.

5.4.2 Estudio en banco de flujo

Con el disefio definitivo construido el aparato se pasa a su caracterizacién
empleando el banco experimental de flujo el cual se ha descrito en el capitulo 3. El
banco de flujo es considerado ideal para el calculo del angulo de torbellino generado,
al que se llama con la letra A y también como se ha demostrado con el estudio de los
codos para la obtenciéon de la pérdida de carga real generada por la propia
constitucion del generador por donde pasa el gasto masico. El procedimiento llevado
a cabo para averiguar la perdida de carga es similar al llevado a cabo con los codos.

La metodologia empleada en la obtencion de las perdidas de presion causadas
por el SGD es seguida mediante el desarrollo marcado por Arcoumains and Whitelaw
[5.22] y empleado mas tarde por Desantes et al. [5.23] en la determinacién de la
permeabilidad de calor en un motor cilindrico.

La forma de efectuar la bisqueda de la perdida de presién ocasionada por el
elemento se ha explicado junto a la caracterizacion realizada a los codos procediendo
de igual forma con el SGD, s6lo que por su geometria hay que tomar mas recaudos
que se explican el los trabajos citados en el parrafo anterior. El experimento consiste
nuevamente en la realizacién de dos ensayos A y B en que se obtiene las pérdidas de
presion de uno y otro, para luego restarlas, quedando tan solo la perdida evidenciada
por el elemento estudiado.

En la figura 5.20a se muestra una imagen del emplazamiento del generador de
torbellino en el banco de flujo. Aguas arriba del SGD se haya un tubo circular que
luego es colocado en la admision para ser usado en los estudios llevados a cabo en el
banco de turbos. Aguas abajo sobre una base del SGD se halla un medidor que
cuantifica el par otorgado por la rotacién del gasto masico. Luego de ello se halla
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ubicado un remanso que sirve para la obtencion de la presion total del gasto masico a
la salida del SGD.

En la realizacion del estudio se situaron las placas del elemento en diferentes
angulos para poder evaluar la perdida ocasionada por cada una de sus aperturas. Los
valores de angulo B elegidos en la caracterizacion han sido 0 159, 30°, 45° y 60°. Con
cada uno de ellos se obtienen diferentes valores de perdida de carga que son a su vez
funcion del gasto masico que circula por el SGD, (figura 5.20b). Las ecuaciones
empleadas para la obtencion del valor de AP son limitadas por la compresibilidad del
fluido a un valor de Mach cercano a 0.2, el cual esta dentro del rango de caudal
mostrado por la gréafica de la misma

El rango de caudal empleado en el experimento se trata de ajustar al rango de
trabajo que emplea el compresor sin importar su régimen de giro, es decir abarcar
desde el punto de bombeo hasta el punto de choque para cualquier curva que
representa la velocidad de giro constante del rotor. En valores, el gasto masico se ha
querido variar desde Okg/s hasta alcanzar el coincidente con el punto de choque mas
alejado en el mapa de compresor evaluado axialmente (aproximadamente 0,15kg/s),
sin embargo el valor mas alto de gasto masico sin el error que produce la aparicion del
fenomeno de compresibilidad por la metodologia empleada se sitia alrededor de los
0,12kg/s para cualquier apertura.

En la figura 5.20b se puede observar como a medida que aumenta el valor de
B, la perdida de presion es mayor para un mismo valor de gasto masico. Ademas para
cada una de las aperturas de las placas, a medida que aumenta caudales gasto
aumenta la perdida de presion. En la grafica también se observa que para una
apertura de 0° el valor es mayor que para 15° pero menor a 30° esto significa que el
valor de § Optimo que confiere menor valor de pérdida de presion se encuentra entre
estos dos valores de apertura. Una explicacion a este fendmeno se debe a la carencia
de simetria del generador de torbellino disefiado, ya que se compone de un canal de
entrada rectangular al que se asocia una geometria en forma de voluta tratando de
repartir todo el flujo que viene por el canal por cada uno de los vanos situados en
forma radial a la salida circular que no se encuentra en medio del canal rectangular
(ver figura 5.19).

Siguiendo con el analisis de los resultados experimentales obtenidos en el
banco de flujo es posible calcular el valor del coeficiente de descarga Cp obtenido por
medio de la aplicacion de las ecuacién (5.8). Dicho coeficiente es el resultado de la
relacion entre el caudal masico tedrico que puede pasar a través de toda la seccion de
salida del generador de torbellino en una expansion isentropica, y el valor de masa
por unidad de tiempo conseguida por medio del ensayo. Los valores del coeficiente
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son calculados para cada una de las aperturas mencionadas. Los resultados, extraidos
de cada ensayo hecho por cada apertura, se representan en el grafico de la figura
5.20c. Las curvas de Cp tienen un comportamiento constante en casi todo el rango del
gasto masico medido aunque se observa que existen problemas en el tratamiento de
las medidas cuando el gasto masico pasante a través del SGD es bajo, y también
existen problemas a altos valores por culpa de los fendmenos de compresibilidad. Con
el descenso del angulo B desciende la magnitud de Cp aunque entre 0° y 30° son
conseguidos similares resultados. Las placas dispuestas a 60° posee mayor diferencia
entre el gasto tedrico y el real, la respuesta se puede hallar en el area de paso formada
entre cada placa dejada al gasto madsico al cerrarse hasta dicho angulo.

Finalmente el estudio en el banco de flujo ha servido para determinar el valor
del angulo de rotacion del torbellino A en funcién de cada uno de los valores de
apertura de las placas planas, por lo tanto queda claro que A es funcién de . Para
determinar el valor del angulo de rotacidon se realiza un ensayo con un sensor de
medicion de par del torbellino que lo atraviesa. En la figura 5.20a se esquematiza la
posicion del medidor de par en relacion a la ubicacién del SGD y a la direccion del
flujo. La descripcion de este elemento de medicion se ha efectuado en el capitulo 3,
junto con la explicacion del procedimiento de calculo en hallar la magnitud del angulo
de rotacién. El momento angular con el que viaja el fluido por el sensor es transmitido
totalmente a una matriz de rotacion que posee el propio aparato. La medida se puede
efectuar independientemente del sentido de rotacion del fluido. En las aplicaciones de
las formulas vistas en el capitulo 3 sobre la descripcion de cada ensayo realizado se
asume por hipodtesis que el gasto masico se comporta como un soélido rigido girando
entorno al eje longitudinal del tubo que desemboca al llamado medidor de torbellinos.
La expresion implicita de la determinacion del valor de A se refleja por medio de la
ecuacion (5.5), donde se refleja que este valor es funcién de los vectores de velocidad
que componen dicho dngulo de rotacién, y que estos a su vez son funcién del par, el
cual varia con la posicién del valor de B.

c MDC
A = arctan - = arctan ”p—D (5.5)
c m?2
la aire

Los diferencia entre los valores angulares de rotaciéon para cada uno de las
aperturas se reflejan en el grafico de la figura 5.20d. El valor del angulo A alcanza un
valor constante para todo valor de B, por lo tanto dicho valor no es dependiente del
valor de gasto masico trasegado por el compresor pasante por el generador del
torbellino. Entorno al area del grafico marcada con puntos alrededor de un valor
masico de 0.025kg, y menores, el valor del angulo del torbellino A sufre una gran
dispersion el valor es erratico no tiene ninguna similitud con el resto de resultados
para cada una de las aperturas. La explicacion de esta comportamiento se encuentra
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en el valor de friccidon que existe entre los alabes modviles del SGD con el gasto masico
pasante. Un valor de gasto masico por debajo de los 0,025kg/s posee una cantidad de
movimiento también baja que no contribuye al trabajo de los alabes del SGD para que
éstos logren variar la cantidad de movimiento en forma radial. Por lo tanto el
torbellino generado no es uniforme que se evidencia por un continuo valor oscilante
del par medido cuyo valor muy bajo, si es comparado con otros puntos de medida de
caudal mayores a 0,025kg/s. Esto significa que a medida que el caudal desciende el
error se amplifica en el calculo por la aplicacion de la ecuacion (5.5).

La determinacion de la perdida de presion asi como del coeficiente de perdida
de carga en cada angulo de apertura se emplea la metodologia basada sobre dos tests
como ya ha sido aplicada a los distintos codos del apartado anterior y cuyas formulas
empleadas en la metodologia son las que se expresan a continuacion:.

Por definicién el coeficiente de pérdida de presion se puede calcular mediante
la ecuacion (5.6), que es la diferencia entre el test A y B.

Ksep = Kg =K, (5.6)

Luego es aplicada la definiciéon de la perdida de presién ocasionada por el
elemento a caracterizar

AP,
Keop = ———o5— 5.7
SGD 0'5pambC2 (5.7)

amb
La ecuacion (5.6) y (5.7) describen por lo tanto como se ha obtenido la grafica
de la figura 5.20b para los valores angulares 0, 15, 30, 45 y 60°, donde se representa por
medio del grafico el valor de pérdida de presion en funcién del gasto masico
circulante.

En el estudio se incluye el valor de coeficiente de descarga, que es mas
intuitivo para analizar la capacidad de cada valor de angulo en perturbar el paso del
flujo. El coeficiente se relaciona con la pérdida de area efectiva en la seccion de salida
del SGD. El célculo de Cp, se obtiene a partir de la expresion (5.8)

m

CD = — real (5.8)
mteorica

Donde la masa tedrica es obtenida mediante la ecuacion de la tobera para

flujos no compresibles.
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Por lo tanto del seguimiento empleado se obtienen las graficas que se han ido
comentando a lo largo de todo este aparatado.
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Figqura 5.20 a) Esquema para medir el torque del aire a la salida del SGD en el banco de flujo,
b) perdida de presion para cada dangulo estudiado, c) coeficiente de descarga, d) angulo de
torbellino obtenido dependiendo del dngulo de las palas del SGD

5.4.3 Ensayo en banco de turbos

En esta tesis el banco de turbos se ha empleado para la mayoria de los
ensayos. El uso de esta instalacion singular ha servido para la caracterizacion de un
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compresor con las distintas aperturas del SGD, ubicado a su entrada respetando la
distancia acotada elegida como extrema para acomodar un artilugio como el SGD. La
descripcién del banco de experimentacion ha sido realizada en el capitulo3, pero se
pueden encontrar mas informacion de la misma con una descripcién detallada sobre
los distintos ensayos realizados y la capacidad de adaptacion de la sala en trabajos
como los presentados por Galindo et al. [5.24] o Lujan et al. [5.25].

El SGD ha sido emplazado aguas arriba del compresor muy cercano al
inductor a una distancia similar a la que fueron ubicados cada uno de los codos
empleados para el estudio anterior. Los puntos de medida de los parametros de
caudal masico junto a los de presion y temperatura son medidos antes del generador,
y después del compresor en que se mide presion y temperatura. El procedimiento de
medida satisface las exigencias de las normas SAE, al igual que sucedia en el estudio
de los codos.

Brevemente se comenta el procedimiento de uso del SGD. Primero se produce
el anclaje de las placas planas sobre la superficie interna del SGD, y luego se fija el
angulo de apertura B. Los ensayos de caracterizacion del compresor correspondieron a
valores de apertura de 15, 30 y 60 grados. Los tres valores de § son ensayados con
generaciéon de torbellino en el mismo sentido de rotacion del compresor (torbellino
positivo), y en rotacion opuesta (torbellino negativo). El cambio de sentido de la
rotacion del torbellino se hace efectivo por el cambio de posicion del SGD a la entrada
del compresor, gracias a que su invencion permite que el fluido pueda salir por una
cara u otra de su superficie. Una de las caras cuando no es usada se le pone una tapa
que queda bajo relieve en la superficie interna del generador de torbellino. Al finalizar
cada caracterizacion al SGD se ubicaba del reverso y se tapaba la salida que habia sido
usada sin variar el valor angular de apertura p. En total se lograron medir 6 mapas
distintos del compresor, cada uno de ellos comparado con el mapa original del propio
compresor centrifugo sin ningtin elemento extrafo en su admisién axial.

Los mapas de compresor realizados por medio del SGD con las tres variantes
de apertura de las placas planas son representados por medio de la figura 5.21a, b, c y
d. La primera de ellas es una ampliacion de la grafica siguiente que representa la
comparacion entre los mapas obtenidos con un angulo B igual a 60° y el mapa axial.
Con esta ampliacion se resalta la mejora que provoca el torbellino sobre la zona de
bombeo respecto del mapa axial. Sin embargo este resultado se ve empanado viendo
en la figura siguiente la caida en relacion de compresion y rango de operacion del
compresor por la perdida de carga provocada por una apertura de 60°. Este resultado
confirma la caracterizacion hecha en el banco de flujo para esta posicion angular del
aparato donde el coeficiente de perdida de carga era muy pequefio. En figura 5.21b, c
y d, la relaciéon de compresion se calcula por medio de las medidas entre la presion
aguas abajo del compresor y la realizada aguas arriba del SGD. Esta disposicion hace
que la perdida de carga se sume a los valores pertenecientes al mapa del compresor.
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En cada uno de los mapas medidos, el limite de bombeo se evaltia por medio
de los criterio presentados en esta tesis y que se encuentran explicados con mas
ejemplos en el trabajo desarrollado por Galindo et al. [5.24].

En cada una de las figuras que componen las distintas aperturas ensayadas
con rotacion del torbellino tanto positiva como negativa no se evidencian grandes
cambios en la zona de cada una de las lineas de bombeo a bajos regimenes de giro. La
explicacion a la poca efectividad del SGD en esta parte del mapa se debe a que los
valores de gasto masico se encuentran dentro de la zona de poca fiabilidad en la
generacion del torbellino, marcada en la figura 5.21d. En esta zona del mapa no se
esperan por lo tanto grandes cambios respecto a los valores axiales, ya que el par
entregado no tiene una magnitud significante para el trabajo del compresor. Sin
embargo la efectividad del par se evidencia en los valores mas altos de régimen de
giro como se evidencia en la figura 5.21b y su amplificacién mediante la figura 5.21a
donde se evidencia una modificacién positiva de la linea de bombeo. El mismo
resultado aunque mas tenue se evidencia en la grafica de la figura 5.21c.

Es evidente al observar en cada uno de los mapas que para caudales mayores
a 0,025kg/s hay una clara tendencia de division de las curvas de los mapas
caracterizados con un sentido de rotaciéon u otro. Las elaboradas con un torbellino
negativo tienen mas relacion de compresién que las curvas confeccionadas con el
torbellino en sentido positivo. La diferencia de relacion de compresion entre ambas
curvas se relaciona perfectamente con la teoria sobre la rotaciéon de un fluido a la
entrada de un compresor que sera explicada mas adelante, sin embargo ninguna de
ellas llega a alcanzar los valores de relacién de compresion de los puntos obtenidos
mediante la configuracion axial. Una explicacion al hecho que con el SGD no se
consigue llegar al nivel de axial es a consecuencia de la pérdida de carga que genera
cada una de las aperturas en mayor o menor grado.

Los resultados tienen un gran acuerdo con los valores obtenidos de pérdida
de carga calculada por medio de los ensayos del banco de flujo donde la progresion de
la pérdida de carga asciende conforme aumenta el angulo de apertura. Por este
motivo en la figura 5.21d que corresponde al valor de 15% consigue ser el mas
proximo a los puntos axiales. Observando este mismo grafico donde se encuentran los
tres mapas (axial, +15°% -15%) no se ven diferencias significativas entre la rotacion del
torbellino positiva y negativa. La explicacion a éste fendmeno se debe al bajo angulo A
que ronda los 10 a 12%, que no generan una diferencia del cambio de trabajo del
compresor si se emplea una rotacion positiva o negativa.
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Figqura 5.21 Relacién de compresion y rendimiento de las aperturas 15, 30 y 60°

Siguiendo con el analisis del sentido de la rotacion se puede comprobar que se
consigue un mejor avance de la linea de bombeo con la rotacién negativa En el caso
negativo el valor de caudal de bombeo se ha reducido un 25%. Ademas es interesante
el resultado visto desde el punto de vista de la relacion de compresién, porque para
un gasto de 0.026 kg/s en lugar de obtener 1.88 se puede alcanzar los 2.33,

210



Capitulo 5 Estudio de las condiciones aguas arriba del compresor

incrementando el valor en 0.5 bares, Esta mejora aplicada para el caso de los motores
sobrealimentados es una ganancia muy importante en la busqueda de mejoras en sus
prestaciones.

En la figura 5.25e a la figura 5.25h se muestran los resultados de la eficiencia
obtenidos con los valores de presion y temperatura totales, siguiendo la ecuacion
obtenida entre la relacion del trabajo isentrépico y el real:

A-1
T, Rc’™ -1
(5.10)
7 T = Toy

Los valores del rendimiento son presentados en graficas distintas para el
sentido negativo y el positivo a valores de angulo de aperturas de las placas planas en
el SGD entre 15, 30 y 60° superponiéndolos con los resultados del axial, donde todos
son examinados para un valor de régimen de giro a 140krpm y 180krpm.

Las curvas muestran que la pérdida de presion causada por la reduccion en el
area de paso del SGD tiene una influencia negativa en la eficiencia del compresor pues
a mas apertura menor es el valor de rendimiento respecto del axial para un mismo
valor de gasto masico.

5.4.4 Analisis conjunto de resultados

La perdida de presiéon medida en el banco de flujo se puede quitar de la
caracterizacion de cada uno de los mapas medidos. Por lo tanto es posible obtener la
medida de la presidon absoluta a la entrada del compresor antes del SGD. De esta
manera la relacion de compresién puede ser calculada sin los efectos de las pérdidas
causadas por el SGD. Para un mejor entendimiento se muestra la figura 5.22a, en ella,
hay un diagrama donde se expone como el proceso termodinamico desde el punto 1 al
2 cambia cuando las pérdidas de presion son eliminadas. El proceso termodinamico
desde 1'a 2 se acerca mas al proceso isentrépico porque el punto 1!' calculado tiene
menor presién que la medida efectuada en el punto 1, sin embargo el punto 2 es un
valor que no varia pues depende exclusivamente del trabajo efectuado por el
compresor al flujo.
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Efectuando un analisis mas detallado, en la figura 523 se muestra la
configuracion de un triangulo de velocidades aplicado al borde ataque del inductor,
tanto para sentido de giro positivo como para el caso de rotacidon negativo del propio
fluido, en esta aplicacion se asume que la velocidad de rotacion y el caudal masico es
el mismo para ambas aplicaciones de los tridngulos de velocidades.

CFD élabe Negativo Swrl Positivo Swirl

Figura 5.23 Triangulo de velocidad para rotacién positiva y rotacién negativa del fluido a la
entrada del inductor del compresor centrifugo

La velocidad relativa W1 posee un mayor incremento de su valor con la
rotacion negativa que con una rotacién positiva. Con las condiciones mencionadas en
la aplicacién del triangulo de velocidades, es decir Uz, U1 y C2a son constantes, el trabajo
del compresor expresado mediante la formula de Euler queda

W, =U,Cyy —UiCy (5.11)

En el analisis se supone que el valor del angulo de fuga del fluido en el rotor
es constante ya que es funcién de la geometria del borde de fuga de la pala del rotor.
Aunque se debe aclarar que dicha hipdtesis no es rigurosamente cierta, porque el
angulo de salida se sabe que varia con la deflexion sufrida por las lineas de corriente
al variar las condiciones aguas arriba, pero la hipotesis es aproximativa. Por lo tanto,
aplicando la mencionada suposicién, el tnico término afectado al torbellino es el que
contiene los valores de las velocidades de entrada, mas precisamente el valor de la
velocidad tangencial de entrada denotado como cir

Desarrollando la ecuacion (5.11), queda

W, =U,c, cosa, —U,C, cosa, (5.12)
Claramente se observa que la ecuaciéon depende del valor del coseno de
oy, aqui se puede deducir que el trabajo efectivo con pre-rotacién positiva es mas
pequefio que en el caso axial, y que a su vez es mas pequefio que el caso de tener una
pre-rotacion negativa, tal y como queda expresada dicha relacién mostrada con la

inecuacion (5.13). Asi, para la misma temperatura y misma relacion de compresion, la
eficiencia isentropica llega a ser mayor que para los otros dos casos.

We (giro positivo) < We (axial) < We (giro negativo) (5.13)
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Evidentemente la variacion producida en la magnitud del trabajo por unidad
de tiempo afecta el alcance logrado en magnitud de relacion de compresion (Rc). La
expresion (5.12) debela el orden de magnitud del valor alcanzado por cada una de las
caracteristicas del flujo ensayadas. El sentido positivo de rotacion posee el menor
valor con respecto a las restantes opciones en la conduccion del fluido a la entrada del
compresor. La velocidad relativa es menor afectando el incremento de la presion en el
fluido. Por lo tanto la inecuacion (5.11) muestra que al variar el sentido de la rotacién
reduce o aumenta el trabajo efectuado sobre el fluido afectando el valor final de
compresion. En los mapas que se ensefan en la figura 521 se puede apreciar las
diferencias de presion final que ya han sido comentadas para un mismo valor de gasto
masico y un comportamiento del fluido sin rotacion (axial) o bien con pre-rotacién
positiva o bien pre-rotacién negativa. Sin embargo en la teoria explicada no tiene en
cuenta las perdidas de carga ocasionadas por la presencia del generador de rotacion
delante del compresor. Para la confirmacién de dicha teoria debe restarse la magnitud
de la perdida de carga producida por cada valor de apertura 3, de los mapas de la
figura 5.9, resultado que se muestra en la figura 5.22.

Rc (giro positivo) < Rc (axial) < Rc (giro negativo) (5.14)

Los mapas calculados nuevamente mediante esta estrategia de restar la
pérdida de presion confirman lo expuesto por las inecuaciones 5.13 y 5.14. Sin
embargo, aunque esto se verifica para cada uno de los casos, no esta tan claro, con la
obtencidon de los resultados para 15 y 60 grados. En el primero, la relacion de
compresion tanto en un sentido como en el otro son practicamente iguales, esto
significa que el valor de rotacion no influye de forma significativa sobre el inductor y
menos aun sobre el trabajo del compresor aunque como ya ha sido explicado si que
tiende a un comportamiento teérico de ambas rotaciones para valores de gasto masico
cercanos al valor de choque. La escasa diferencia entre las curvas de esta apertura
tiene que ver con el valor muy pequefio del angulo de giro de rotacién, aunque crecen
cuando al aumentar la magnitud del gasto masico aumenta la magnitud del vector
velocidad de entrada y esto hace aumentar la diferencia de la velocidad relativa entre
los dos sentidos de rotaciéon. Respecto de la rotacion que se alcanza con un angulo de
apertura de las placas planas de 60° (vano del SGD), los valores de relacion de
compresion se quedan iguales o por debajo del los conseguidos con la configuracion
axial, lo cual es una contradiccion con lo explicado por medio de las inecuaciones. La
razon se encuentra ligada a los bajos valores de eficiencia obtenidos con B igual a 60°
con respecto al caso axial. Sin embargo, esta configuracién otorga la mejor eficiencia a
180krpm con respecto a la linea de bombeo.

Analizando los resultados de la eficiencia isentrépica mediante la adicién de
la perdida de carga, los valores mostrados en la figura 5.22f y figura 5.22h para +15% y
+30° de Pson moderadamente mas bajos que los valores obtenidos para la

214



Capitulo 5 Estudio de las condiciones aguas arriba del compresor

configuracion axial. Sin embargo, para la apertura de 60° con giro positivo a bajos
valores de caudal hay un significativo incremento de la eficiencia, siendo aqui
palpable la mejora en la operacion del compresor. En el caso del giro negativo, el valor
de rendimiento desciende conforme crece el angulo B. En el caso donde la compresion
es muy similar o incluso menor al valor otorgado por el axial, los valores de trabajo
son mayores, tal como lo predice la inecuacién (5.13), lo que explica la baja eficiencia
obtenida.

5.4.5 Estudio en CFD

La influencia de los distintos valores de B sobre la linea de bombeo y la
evaluacion de la eficiencia de trabajo del compresor se han desarrollado como se ha
descrito en el banco de turbos. Sin embargo, la informacién obtenida del estudio de
CFD es la que muestra el comportamiento del campo fluido a la entrada del
compresor, sobre su inductor, en el borde de ataque. El software empleado ya ha sido
descrito junto al estudio de los codos. El modelo creado fue calculado en condiciones
cuasi-estacionarias, para poder ser comparadas con las medidas realizadas en el banco
de flujo. Ademas, el gasto masico es considerado incompresible, y la diferencia entre
la entrada y la salida del sistema modelado es de 1500 Pa. El valor de la densidad en
todo el dominio es considerado constante. En el procedimiento de este estudio se han
ido haciendo calculos verificando la posibilidad de simplificaciones del problema
alcanzando un error alrededor del 3% el cual no afecta los resultados finales arrojados
por la herramienta CFD.

Lamentablemente en el modelo la malla era complicada de realizar, por lo que
era necesaria una malla desestructurada que representara la compleja geometria, con
unas muy finas celdas sobre las placas planas del SGD. En el desarrollo se empezd el
calculo con una malla de 80000 celdas consiguiendo la independencia de malla con un
total de 230000 celdas. El frente de la malla asi como la seccion de entrada del
compresor se muestran en la figura 5.24. El calculo estacionario converge cuando el
residuo es menor que 10e4, y tanto el caudal masico como la velocidad se estabilizan
en un valor constante. En el calculo, la longitud total del tubo de salida es de 176mm,
la extension se efecttia simplemente para no interferir con un error del calculo por la
cercania de la condicion del limite de contorno, ademads esta prolongacion permite la
representacion del comportamiento del fluido en la seccion transversal del drea paso
en la entrada del compresor, que se sitiia a 80mm de la salida del SGD.
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Fiqura 5.24 Representacion del mayado del SGD y su distancia a la seccion del compresor

Los resultados obtenidos a través del calculo CFD, son comparados con los
resultados experimentales en valores de perdida de presién y del angulo de rotacién
del torbellino generado por medio de las condiciones de contorno impuestas. En el
primer estudio los calculos han sido desarrollados con valores de gasto cerca de la
linea de bombeo en el mapa del compresor. Para una perdida de presion de 1500 Pa, el
valor obtenido de caudal llega a 0.03 kg/s, pudiendo ser comparado con los resultados
experimentales del banco de flujo. Los parametros a ser comparados se muestran por
medio de dos graficas en funcion del angulo de apertura del SGD (figura 5.25).

La perdida de presion se valora por medio del coeficiente de presion Kscp
(figura 5.25a). En ambas curvas trazadas en el grafico se resalta lo relativamente bajo
que es el valor de K manteniendo un valor practicamente constante hasta angulos de
B igual a 30°. Sin embargo luego crece rapidamente a medida que se van cerrando los
vanos o placas planas del SGD, llegando practicamente a doblar el valor alcanzado
correspondiente a 60° respecto del perteneciente a 30° El efecto provocado por la
reduccion del area de paso entre los vanos del SGD al cerrarse por el cambio del
angulo B, confirma los resultados conseguidos del banco de flujo sobre el valor de la
pérdida de presion. Para valores entre 0 y 30° el area no se modifica abruptamente por
lo que los valores son muy similares. Cuando se calcula el valor de K mediante el
procedimiento explicado en el capitulo 3, se asume que el valor conseguido de Kscp es

216



Capitulo 5 Estudio de las condiciones aguas arriba del compresor

el mismo para un flujo con o sin rotacion. Esta hipdtesis simplista no es del todo
correcta, puesto que la pérdida de presion ocasionada por un elemento por el que
atraviesa el gasto masico depende de la caracteristica propia de circulacién del fluido
a la entrada. Lamentablemente es imposible poder cuantificar el valor de la perdida
de presion mediante la ecuacion (5.7) si no es por el procedimiento de simplificar el
comportamiento del flujo como no rotatorio. Junto a esto la pérdida de la presion total
medida es obtenida utilizando no solo el SGD, sino también el acople situado entre el
aparato y el tubo de seccién circular. Este elemento no se ha tenido en cuenta en el
estudio de CFD para simplificar el desarrollo del mayado. Esta situacién hace casi
probable el aumento de la perdida de carga medida experimentalmente de la
modelada, tal como se observa en la figura 5.25a, pues el acople es un elemento cénico
que pasa de una seccion circular a una seccién cuadrada. Esta caracteristica hace que
la maya a crear fuera mas compleja, y la principal finalidad del estudio en CFD
consistia en ver el comportamiento rotacional del flujo en la secciéon de paso por el
compresor, no en el valor de la perdida de presion, que simplemente se coge como un
resultado complementario al principal.

La figura 5.29b muestra el incremento rapido del angulo de torbellino A desde
un valor negativo hacia los valores positivos quedando el valor neutro de giro
alrededor del angulo de  =10°, que continua en forma lineal hasta el valor § igual 30°,
luego del cual varia su pendiente entre éste ultimo valor y 45° luego del cual la
pendiente de la curva se suaviza a un mas hasta los 60° La curva trazada para cada
valor de A en funcién de B a gasto masico constante tiende a un valor constante, pues
su pendiente se ve suavizada conforme aumenta el angulo de apertura f. en la figura
5.29b se denota como la curva tiende a una forma asintdtica para B igual a 60° el valor
de X es igual a 36° que puede ser cercano al maximo posible a un valor constante de
gasto masico igual a 0,03 kg/s. Imponiendo sobre la misma grafica los datos de los
valores experimentales obtenidos al valor de gasto masico especificado da como
resultado que las curvas de cada uno de los estudios tienen la misma evidencia
asintotica. Para angulos de Bentre 10 y 15° donde el giro del torbellino se hace
negativo poseen el mismo valor. Sin embargo, al aumentar el valor de B se evidencian
diferencias que obedecen al error que se comente en la medida del par cuando el
fluido es muy escaso y el giro es muy débil o endeble (no se desarrolla en su
totalidad). A esto hay que agregar la manipulacién manual de las placas del SGD para
acomodar el valor B que por supuesto es menos precisa que el modelo.
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Fiqura 5.25 Comparacion experimental vs CFD en relacion a los valores de Ky A

El comportamiento dindmico del gasto masico es mostrada en términos de
velocidad en la figura 5.26 para las cuatro aperturas modeladas (15° 30° 45° y 60°) y
una perdida de presion de 1500 Pa donde el gasto masico pasante es un valor de 0,03
kg/s. Donde se contemplan las lineas de corriente del gasto masico desde la entrada
cuadrada del SGD hasta la seccion transversal de entrada al compresor representada
por un circulo a una distancia cercana a la salida del SGD circular.

Analizando las escalas de velocidad en los resultados de CFD, las areas de
color mas claro representan una velocidad cercana a los 33 m/s y las areas oscuras un
valor cercano al nulo o de recirculacién. En cada figura el 4rea frontal representada
corresponde al inductor del compresor, en ella se puede observar como a medida que
aumenta el valor del angulo de las placas en el SGD, el torbellino se hace mas
uniforme y concéntrico, es decir que el fluido tiende a repartirse cerca del borde de la
seccion circular de salida. En las figuras 5.26¢ y 5.26d la distribucion es perfectamente
radial. Esta configuracion implica que el area efectiva se reduce conforme se aumenta
el de valor B tal como lo demuestran los resultados obtenidos en el banco de flujo. La
distribucién anular es mucho mas tenue para los valores de 15 y 30° de las placas, sin
embargo es posible identificar el area efectiva.
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Con los resultados se establece un radio minimo, luego del cual no circula
flujo hasta la base de la pala. Entre el radio minimo y el radio maximo es por donde se
acumula el gasto masico pasante. El area de circulacion de fluido se obtiene a partir
del valor de Cp definido por el método experimental en el banco de flujo. El calculo de
cada una de las secciones son mostradas en la figura 5.26e. En la que se muestra el
minimo radio empleado por el fluido en su circulacién desde el SGD al compresor.

5.4.6 Andlisis de velocidades en el inductor

La relacién entre el comportamiento del compresor, el sentido de rotacidn, el
area de paso efectiva circular anular y las velocidades de aproximacién del fluido, en
el seno de los resultados obtenidos con cada uno de los estudios realizados sobre el
comportamiento del SGD, con el compresor se intentara explicar en este aparatado la
modificacion sufrida por la linea de bombeo con el giro negativo y positivo del
torbellino. Las lineas de flujo predichas por el estudio de CFD, en la salida del SGD,
son empleadas para la obtencién de las variables necesarias para calcular el triangulo
de velocidades en el inductor del compresor, es decir, sobre su borde de ataque. La
construccion se hace por un lado con la informacién obtenida del estudio de CDF,
donde se ha mostrado la reparticién anular del fluido, por lo tanto, se conoce como es
el area efectiva que emplea el fluido a su entrada del inductor. Por otro lado el angulo
de ataque del borde del alabe (zona de inductor) se obtiene mediante un proceso de
digitalizacion de una de sus palas, para luego ser ubicada sobre un software de disefio
tipo AUTO-CAD, con el que se obtiene el angulo de ataque del perfil (g). La base
geométrica utilizada en la obtencion del valor es la propia base del disco del rotor,
que es también digitalizado.

Con la seccion efectiva calculada para cada apertura de las placas (B) y
aplicando la ecuacién de continuidad se conoce la velocidad de entrada del gasto
masico hacia el borde del inductor (Ci), este valor es calculado como el promedio
entre el Iy, donde I, = f(f)y el rmx que coincide con el radio interior de la

carcasa. El valor del angulo del torbellino (X) es cogido en el mismo punto medio del
area efectiva para todo B, asumiendo que la distribucion del torbellino es lineal desde
el rpina Max. El valor de A se obtiene a partir de la ecuacion (5.7), donde el valor de la
velocidad tangencial del fluido (ci) la axial cia y el valor de Kqe se obtienen por el
procedimiento del calculo explicado en el capitulo 3. Con las dos velocidades, junto a
los valores de los angulos g, A y el valor tangencial de la velocidad del rotor Ui, se
obtienen los vectores de velocidad y los angulos del triangulo de velocidades, que se
muestra en la figura 5.16, en ellas se exponen las velocidades relativas (W1) del aire al
enfrentarse al inductor. El angulo de aproximacién del fluido (¢) sobre el angulo de
ataque de la pala es obtenido por medio de la ecuacion (5.15)
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C
¢ = arctan —2— (5.15)
10w

Con el valor del angulo de aproximacioén y el angulo de ataque se establece el
angulo de incidencia (i) de la particula a su entrada al compresor

i=g-—¢ (5.16)

La expresion (5.16) se obtiene de la informacion aportada por Japikse [5.26]
para la definicién del angulo de incidencia, estableciendo el medio del 4rea efectiva
para su céalculo y recordando que cada posicién de las placas tiene su propia seccién
de paso.

La finalidad del calculo del angulo i, se justifica por el buen ajuste entre los
datos experimentales y los datos aportados por el estudio del modelado en CFD. La
reconstruccion de los tridngulos de velocidades ha sido realizada para +15° +30° y
+60° de apertura de las placas del SGD, solo para la region del bombeo (los signos
indican el sentido de giro del torbellino). El angulo de incidencia (i) y la velocidad
relativa (W), se han graficado en funcién de la velocidad de giro del rotor (®), en la
figura 5.15, comparando cada resultado con el valor de la configuracion axial cuya
seccion de area efectiva sobre el inductor es estimada como el area real de paso del
flujo. En el andlisis los valores negativos de rotacion (figura 5.27a y c) y los valores
positivos (figura 5.27b y d) estan separados. Los resultados muestran en general como
el valor de W1 es mas alto para la rotacion negativa que para la positiva y a su vez
sobre la axial, aunque los valores de angulo de incidencia son menores en el caso de
giro positivo. Por lo tanto, en este estudio, el efecto de la velocidad relativa es mas
importante que la mejora del angulo de incidencia para el corrimiento de la linea de
bombeo hacia menores valores de gasto masico debido a la zona considerada como
“mojada” por el flujo sobre la porcién de pala en el inductor.
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Figura 5.27 Valores de W e (i) para rotacion del fluido positivo y negativo

La explicaciéon se basa en la obtencion del mismo valor de relacion de
compresion con dos velocidades relativas distintas. El compresor serd mas estable
trabajando con el mayor valor de velocidad, debido a que el gradiente adverso de
presion es equilibrado en un punto, aguas bajo de la pala, mas alejado del inductor
que en el caso del compresor trabajando a menor velocidad, donde estando muy
cercano puede generar en una inestabilidad muy elevada junto a la creaciéon de los
vértices ya explicados en el capitulo 2, sobre la misma zona donde incide el flujo que
sale del SGD. Con la creacion de los vortices en la entrada del inductor del compresor
alimentados por el flujo inverso en la punta del alabe se pueden alcanzar valores de
angulo de incidencia mayores al critico, por la deflexién que produce sobre las lineas
de corriente la cercania de los vortices sobre el borde de ataque. Con la superacion del
angulo critico la capa limite se desprende totalmente de la superficie del alabe, luego
de la cual sobreviene el fendmeno de bombeo. Evidentemente para el caso de una
apretura de 60° el valor de velocidad es muy elevado para bajos gastos masicos
prevaleciendo sobre la generacion de las inestabilidades como los vértices
comentados, por lo tanto obliga al mapa a variar la posicién de su linea de bombeo,
sin embargo a mayores valores de masa pasante en el compresor, las curvas del mapa
caen estrepitosamente debido a la alta velocidad de entrada llegado rapidamente al
punto de choque. En este mismo tema se ha hablado de la perdida de carga, pero aun
descontada el mapa a 60° para uno u otro sentido de rotacién el mapa sigue estando
muy por debajo de la caracterizacion de mapa hecha sin rotacion. Esta conclusion es
muy evidente en los mapa de compresor en relacion de compresion mostrados en la
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figuras 5.21 o bien figura 5.22 que se dibujan sin las perdidas de presion ocasionadas
por el propio generador de torbellino.

Para el resto de las aperturas no es posible hallar un significativo movimiento
de la linea de bombeo respecto de la configuracion axial, esto se debe a que no hay
una gran variacion. Considerando que los puntos de bombeo son muy similares
porque la influencia de la pérdida de presion no es muy significativa con bajos
caudales de masa y que son los puntos representados en la figura 5.27, al igual que
sus velocidades de entradas.

Si se analiza la situaciéon desde el punto de vista de los valores de
rendimiento, en el valor de +60° se produce un cambio en la eficiencia isentrdpica, en
los puntos de bombeo (figura 5.26g a figura 5.26h). Por un lado la mejora de la
eficiencia es observada en la figura 5.26h para el caso de +60°, esta mejora es causada
por la reduccion del angulo de incidencia respecto de la configuracion axial (figura
5.27d). Por otro lado la figura 5.27c muestra que el angulo de incidencia se ve también
reducido para el caso de -60°. Sin embargo, no hay una mejora de la eficiencia respecto
de la configuracién axial, pero los valores en ambos casos son similares ya que la
pérdida de carga en axial es despreciable.

De todo lo dicho respecto del analisis de tridngulos de velocidades hay dos
aspectos importantes a considerar; el primero de ellos es aseverar que el fluido es
completamente anular, pero la distribuciéon no es del todo uniforme para pequefios
valores de B, un ejemplo de ello es el dangulo de 15° como se puede comprobar por
medio de la figura 5.26a. El segundo punto a tener en cuenta es que los puntos
analizados corresponden a valores de caudal masico alrededor de 0.025 kg/s, como ya
ha sido mencionado para valores por debajo de éste, las medidas de torbellino
producidas por el SGD son inciertas debido al débil momento angular provocado por
los vanos mdviles. Sin embargo la metodologia empleada es totalmente valida para el
caso en que se logra un efectivo movimiento positivo de la linea de bombeo del mapa
original del compresor para una posicion de 60° donde todos los aspectos
considerados son totalmente validos.
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5.5 Conclusiones

En este capitulo se ha visto como una geometria por simple que esta sea
puede afectar la funcionalidad del compresor, al ser ubicada aguas arriba. En primer
término se han presentado las variaciones de una admisién a 90° respecto del eje del
compresor representada por medio de una geometria acodada. En el estudio se ha
empleado un codo con una area de seccidn constante igual al la seccion de la entrada a
compresor. Manteniendo la seccién se efectud una variacion de radios de curvatura
que derivaron en 4 codos distintos por la variacion de este solo parametro. El radio de
curvatura se puso en funcion del diametro de la secciéon de paso, es decir % de
diametro, un diametro, 1 %2 didmetros y 2 diametros. Al colocar los codos a una
distancia de cero didmetros, es decir el codo pegado a la entrada del compresor, el
mapa del compresor se ve afectado por el cado de menor radio de curvatura y
conforme se va aumentando de didmetro la desviacion se hace cada vez menos
notoria. Por un lado una de las zonas mas afectada es la linea de bombeo en todas las
curvas de régimen de giro, y por otro lado la zona del resto del mapa a altos valores
de régimen en el valor de la relacion de compresion alcanzada.

Exactamente el mismo caso de afectacion se evidencia cuando el codo que ha
dado mayor desviacién se ubica a distancias mayores de la boca de entrada al
compresor (1 diametro y 2 diametros). Al alejar el codo, la incidencia que el mismo
ejerce sobre el compresor, se atentia quedando a una distancia de dos didmetros
valores similares de puntos de bombeo y relaciéon de compresion en todo el campo del
mapa.

Por lo tanto la incidencia que el codo ejerce sobre el campo fluido solo afecta
al compresor si el radio de curvatura es igual o menor al didmetro de la seccion y si la
distancia relativa entre el codo y la entrada a compresor es menor a un didmetro
tomando como pardmetro el didmetro de la misma seccién de entrada.

Considerando nuevamente una entrada a 90° se realiza un estudio sobre le
comportamiento que el compresor adquiere ante un flujo rotando a su entrada,
considerando las afirmaciones halladas en la bibliografia que aseguran obtener una
estabilidad mayor en la zona de los puntos de bombeo y con ello lograr modificar a
valores mas pequenos la linea de bombeo del compresor. La metodologia se basa en el
disefio y construccién de un elemento que genere un torbellino dispuesto a 90° de la
entrada del compresor conformado por vanos variables. El elemento se ha inspirado
en los sistemas IGV y en los mecanismos de funcionamiento que poseen las turbinas
de geometrias variables. El aparato resultante se ha denominado SGD “Swirl
Generador Devide”, el cual ha sido disefiado con el fin de encontrar alguna mejora
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sobre la zona de bombeo por medio de generar una rotacién del fluido tal como se
realiza con un IGV axial convencional en compresores centrifugos de aplicacion
industrial. Los resultados encontrados aqui establecen nuevamente la importancia de
la uniformidad y la velocidad pero en este caso se pone de manifiesto el aditamento
de la rotaciéon que hace mejorar el dngulo de incidencia sobre la zona cercana a
bombeo. Por otra parte se consigue, obviando la pérdida de carga del elemento
disefiado, un mayor aporte de compresién por parte del compresor para valores de
giro negativos del aire que ingresa al rotor que para el sentido de giro positivo o la
configuracion axial, justificada esta dinamica mediante las ecuaciones de Euler.

El SGD no solo puede adoptar diferentes dngulos de apertura generando
diferentes magnitudes de rotacidn sino que puede generar torbellinos en uno y otro
sentido de rotacién, por lo tanto su disefio ha sido muy flexible para el estudio, del
que se extrae que la rotacion afecta la estabilidad del compresor en cada una de las
zonas del mapa. Cuando el SGD posee un angulo de apretura muy elevado las
mejoras de estabilidad se evidencian en la zona de bombeo, ya que con ello se
consigue puntos de bombeo de menores valores de gasto masico. Sin embargo altos
valores de apertura afectan seriamente el resto del mapa tanto en valores de gasto
masicos maximos como en los valores de relaciéon de compresion. Por lo tanto para
mermar estos problemas se puede elegir menores valores angulares mediante los
cuales se ha evidenciado que el comportamiento llega a ser similar a los puntos
obtenidos sin la colocacion del SGD, aunque lamentablemente al bajar el dngulo de
apertura no se consigue mejorar la estabilidad hacia valores menores de gasto masico.

La conclusién que se puede obtener de este estudio es que una rotacion de
gasto masico a la entrada del compresor no es efectiva de aplicar operacionalmente si
no se consigue una variabilidad controlada de la misma para distintos puntos de
trabajo del compresor, donde en el caso del SGD, si un compresor acttia sobre la linea
de bombeo se selecta una apertura de los vanos de angulo muy elevado y si actia en
puntos alejados de la misma angulos de apertura muy pequenos. Poseer una rotacién
sin control significa perder prestaciones del trabajo realizado del compresor en alguna
zona de su mapa caracteristico.

Como ultimo se analizan los resultados obtenidos mediante el uso de una
configuracion de admision axial a la que se incorpora un cono. La idea del estudio de
dar continuidad al cono que de por si trae el compresor centrifugo de fabrica ha dado
un resultado sorprendente en estabilidad del compresor sobre la zona de bombeo y no
deja que haya una variacion importante en el resto del mapa como sucede con el caso
de los codos y de SGD para angulos de apertura elevados. El codo genera una genera
un campo dinamico estable que afecta a las procesiones de inestabilidad acontecidas
en el inductor del compresor, sin embargo esto no ha sido aun demostrado por
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ninguna de las herramientas empleadas para definir con objetividad y sin
equivocaciones cuales son las razones mas seguras del porque de este resultado, el
cual es repetitivo, porque cuando se ha ensayado una admisién de motor de
automocion con la incorporacion de un cono, la estabilidad del compresor en la zona
de bombeo a gastos menores se vuelve a producir.

La herramienta de CFD ha sido una de las empleadas para tratar de visualizar
alguna diferencia de comportamiento del fluido con y sin cono extendido a la entrada
del compresor, pero lamentablemente no se aprecian grandes diferencias que
justifiquen las diferencias de resultados de los mapas de compresor medidos con y sin
el cono extendido. Por lo tanto una primera aproximacion es la que se menciona en el
parrafo anterior aunque para demostrarla es necesario juntar en el modelo el rotor del
compresor con el cono y de ese modo modelar el sistema de entrada completo. Este
trabajo es uno de los trabajos futuros ha realizar desarrollando un modelo de
compresor en 3D.

En resumen se ha demostrado en este capitulo que cualquier perturbacién del
flujo controlada afecta en mayor o menor medida el campo de trabajo de un
compresor centrifugo empleado para la sobrealimentacién sin que se modifique
aerodindmicamente alguna parte interna del mismo. A su vez hay que tener en cuenta
que cuando se mejora una zona se empeora otra dentro del mapa si es que el elemento
situado aguas arriba del compresor es de geometria fija. Por lo tanto hay que saber
cuantificar las perdidas y las ganancias obtenidas por la colocacién del elemento.
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6.1 Introduccion

Como se ha ido comentando a lo largo de esta tesis, los compresores
utilizados en la industria en general, asi como aquellos empleados en la
sobrealimentacién, principalmente centrifugos, vienen siendo aplicados desde los
anos 50 en el sector de la industria del automovil. Sin embargo, es en la actualidad,
cuando la sobrealimentacion experimenta un abrupto interés por las prestaciones y
beneficencias que adjudica al motor diesel. Este factor genera, entonces, un mayor
auge en investigacion y desarrollo enfocado a este sistema, es decir, que se apunta al
desarrollo e investigacion hacia los compresores centrifugos y las turbinas centripetas.

En los motores diesel de automocién la sobrealimentacion es una de las
metodologias o estrategias mds empleadas en las mejoras de prestaciones, reflejadas
en los valores de potencia, el descenso del consumo de combustible y la reduccién de
contaminantes emitidos a la atmdsfera, etc. El nivel de exigencia para alcanzar estas
metas ha ido en pleno aumento, hasta un punto en que el sistema de
sobrealimentacion es llevado hoy dia hasta sus limites de funcionamiento tantos
aerodindmicos como mecanicos. Por lo tanto, se emplean métodos o estrategias
aplicadas a variar los limites con el fin de ser alejados de los puntos de trabajo, como
las explicadas en el capitulo 5.

Al mejorar la estabilidad en la zona de bombeo se trabaja sobre los nuevos
limites conseguidos que se traduce en un descenso del aporte de energia entregada a
la turbina manteniendo el valor de aporte de presion a los cilindros (ver resultado del
SGD). No obstante, estas metodologias no impiden que se presenten problemas de
estabilidad. En la bibliografia existen algunos trabajos que hablan sobre la aparicién
de bombeo ocurridos en el funcionamiento de un motor [6.1][6.2].

Algunos novedosos sistemas de sobrealimentacion en motores han
incorporado un compresor centrifugo mas. El sistema de compresion con la
implementacién de los dos compresores se puede emplazar en forma paralela
(secuencial) o bien en serie con las que se obtienen una relacion de compresion final
mayor que si se empleara un solo compresor. Sin embargo, tampoco estos sistemas se
libran de la posible aparicion del bombeo ya que pueden tener algunos inconvenientes
relacionados con la aparicion repentina del fenémeno en uno o en ambos
compresores.

Que un compresor entre en bombeo puede afectar tanto al funcionamiento del
motor como al propio compresor llegando incluso romperlo. Aunque la caracteristica
del bombeo puede variar por el volumen contado aguas abajo del compresor hasta los
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cilindros. Por lo tanto, en este capitulo se presentan estudios realizados sobre la
influencia que tiene la geometria aguas abajo del compresor en un sistema de
compresion como el estudiado por Gritzer, Fink, Moore u otros [6.3][6.4][6.5][6.6][6.7],
quienes han verificando el cambio de frecuencia y amplitud del fenémeno de bombeo
como los sistemas de compresion vistos en el capitulo 2 o 4. Con la informacion de la
experimentacion se realiza la validaciéon del modelo matematico de compresor de
sobrealimentacion propuesto y explicado en el capitulo 4 de esta tesis.

La implementacion de modelos 1D comienza con las investigaciones
realizadas sobre compresores axiales, que mas tarde son implementadas para los
compresores centrifugos. Los modelos mas representativos han expuestos en el
capitulo 4 en que hay que resaltar las aportaciones realizadas para el establecimiento
de un sistema de control denominado “activo” capaz de suprimir la dindmica del
bombeo [6.7]. La base del modelo presentado en esta tesis se corresponde con las
aportaciones realizadas por Greitzer.

La validacion del modelo se realiza en dos partes; por un lado, se efectian
ensayos en un sistema de compresion actuando con flujo continuo y que comprende
un tubo de admisién axial aguas arriba y una geometria donde se varia hasta la
valvula que regula la resistencia del sistema, algo similar al caso empleado por
Hansen [6.6] o el mismo Greitzer [6.3]. Una de estas configuraciones se optimiza para
validar la informacion cuasi-estacionaria ofrecida por el mapa en su zona extendida,
completamente de forma experimental, aunque haya autores en la bibliografia que
descartan esta posibilidad por la dificultad que acarrea hacer una medicion correcta
[6.8]. Para solventar los errores de medida se preparan ensayos donde la presion, a la
entrada y salida del compresor, es medida con captadores piezoeléctricos con una
frecuencia de muestreo de 10 kHz que seran dutiles para comparar los valores
instantdneos medidos con los resultados obtenidos del modelo.

Por otra parte se implementa la medicion experimental de la velocidad de las
particulas a la entrada del compresor por medio de la medicion laser doppler LDA. La
fluctuacion de la velocidad es directamente proporcional a los valores de fluctuacion
del gasto masico por lo que el comportamiento de un parametro es directamente
proporcional al otro. Por lo tanto los espectros de velocidad obtenidos son también
comparados con los resultados de los valores extraidos del modelo para su validacion
en diferentes comportamiento de bombeo.

Un compresor de sobrealimentacién no trabaja bajo la influencia de un

sistema estacionario. Por lo tanto también en este capitulo se presenta una evaluacion
del comportamiento del compresor en flujo pulsante haciendo mediciones sobre un
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sistema aislado y en un motor sobrealimentado con un solo turbo compresor. Ambos
ensayos son modelados mas adelante con el modelo de accién de ondas (WAM).

La introduccion del compresor centrifugo a trabajar en un sistema que no es
estacionario hace posible que pueda existir una variacion del trabajo al operar en flujo
pulsante y que puede o no afectar a la estabilidad del compresor y el origen del
fenémeno de bombeo. Jenny [6.9] menciona la estrecha relaciéon que existe entre el
limite de bombeo y la frecuencia de oscilacion del gasto madsico pasante por el
compresor, aplicando para sus estudios diversos valores de frecuencia en la pulsacion
introducida en el sistema de compresion variando la amplitud. Por lo tanto una de las
estrategias se refiere al establecimiento de una metodologia de ensayo que apunta a la
creacién de un flujo pulsante sobre el fluido en el compresor aguas abajo del mismo
mediante el empleo de una valvula que simula las distintas condiciones de
funcionamiento de un motor a diferentes velocidades de giro en un sistema de
compresion simple empleando la configuracion establecida en el banco de turbos
(tubo - compresor- tubo- vélvula rotativa — deposito - valvula de contrapresion o
resistente).

En el ultimo apartado de este capitulo se discuten los resultados obtenidos de
cada uno de los estudios propuestos. En €l se extraen una serie de conclusiones sobre
el comportamiento de un compresor en flujo continuo y pulsante, como también es
juzgada la validez del modelo de compresor por medio de las medidas experimentales
realizadas.
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6.2 Caracterizacion experimental del fendmeno de
bombeo.

Aqui se presentan los resultados obtenidos en los estudios experimentales
realizados bajo la condicién de flujo continuo, donde se evalta el comportamiento del
compresor y del dinamismo del fenémeno de bombeo mediante el cambio de la
geometria aguas abajo del propio compresor. Ademas se presenta la caracterizacion
del funcionamiento del compresor haciendo una extensiéon de la medida cuasi-
estacionaria mas alla de la linea de bombeo original.

La linea de bombeo convencional se obtiene mediante un sistema de medida que
consta de un depdsito o remanso al que se suele acoplar la valvula de contrapresion, la
cual regula el gasto masico circulante por el sistema de compresion. El esquema
experimental empleado para la modificaciéon del comportamiento del fendmeno de
bombeo variando la geometria aguas abajo del compresor, se emplea un sistema de
trabajo que ha sido presentado en el capitulo 3 basado en la descripcién del montaje
de los sistemas de compresion para la realizacion de las medidas experimentales en el
banco de turbos. En el sistema de compresiéon se han considerado diferentes
geometrias, variando el volumen aguas abajo.

En la configuraciéon implementada de partida en el banco de turbos, el
compresor se encuentra soplando hacia un deposito de 7 litros, tras el cual descarga
hacia la atmdsfera pasando a través de un area calibrada, que remplaza a la valvula de
contrapresion, que restringe el paso de caudal y sirve de resistencia al sistema de
compresion. El sistema se considera en equilibrio cuando el valor de su pérdida de
carga es igual al incremento de presidon desarrollado por el compresor. El cambio de
una valvula neumatica por un drea calibrada (tapon que restringe el paso de gasto)
obedece simplemente a mantener la misma area de paso que no se asegura con una
valvula neumatica, ya que puede variar para un mismo porcentaje de apertura
sensiblemente por motivos de histéresis.

Mas tarde, se elimina el deposito y se reemplaza por un conducto circular en
cuyo final se aloja nuevamente el area calibrada, para luego liberar el fluido
nuevamente a la atmodsfera. De este sistema de compresiéon se han empleado tres
configuraciones distintas, diferenciadas cada una de ellas sélo por la variacion
longitudinal del tubo hasta el area calibrada lo que se traduce en una variacién de
volumen. Los valores de longitud empleadas han sido 110, 750 y 1000 mm. De esta
forma se permite la posibilidad de variar el comportamiento dindmico del fendmeno
de bombeo tal como lo describe Willems [6.10].

235



Capitulo 6 Estudio de las condiciones aguas abajo del compresor

La dinamica del bombeo se define a través de las férmulas obtenidas de la
investigacion llevada a cabo por Greitzer hacia 1976, en la observacion del cambio de
respuesta de un compresor axial en bombeo al variar el volumen de la configuracién
aguas abajo de éste. La informacién mas completa es obtenida mas tarde por Fink
ensayando compresores centrifugos de gran tamafo para la sobrealimentacion de
motores de pequerios barcos imponiendo dos volimenes de valores muy diferentes
(210000 cm?a 1400 cm?). De acuerdo a lo expresado por Fink [6.1] el bombeo se puede
relacionar con la frecuencia propia del sistema acoplado al compresor bajo un valor
numérico adimensional que es definido en la literatura como parametro de Greitzer,
definido en el capitulo 2. Los dos volimenes con la geometria del sistema
experimental de Fink contaban para sus ensayos con un valor de B de 2.7 y 0.25
correspondientes al gran y pequefio volumen respectivamente Dicho parametro B
sirve para relacionar la frecuencia de resonancia de un sistema de Hemlholtz con la
dinamica del bombeo y ajustar la geometria a una frecuencia cercana que poseera el
fenémeno de bombeo. La frecuencia de Hemlholtz se define como

0, =a |- (6.1)
Lch

Relacionando la ecuacion (6.1) con la hipotesis de Greitzer sobre el volumen
encerrado aguas abajo del compresor y su relacién con las inestabilidades, se define el
parametro B que es funcién de la frecuencia de Hemlholtz de la velocidad tangencial
del rotor del compresor y de la longitud total del compresor entre su entrada y su
salida.

g U (6.2)
20, L,

En los ensayos con cada elemento variando aguas abajo, se ha empleado un
turbocompresor Honeywell-Garrett modelo GT-1241-Z cuyas especificaciones
geomeétricas son: A/R 0.33, TRIM 45, radio de la base en la entrada ri-=4.05mm, radio
mayor de la entrada 71m = 10.5mm y el radio del disco rotor r2 = 20.4mm.

En cada uno de los ensayos se ha mantenido la misma linea de admisién axial
aguas arriba del compresor y los sensores (temperatura, presidn, y gasto masico) se
han colocado segun la metodologia de caracterizacion (capitulo 3). Uno de los
termopares se coloca a la entrada del compresor para comprobar el calentamiento del
aire a la entrada y como se comporta dicha temperatura al variar el volumen. El uso
del termopar en la boca de entrada obedece a tener un control temporal sobre la
aparicion de los primero reflujos en el compresor antes de entrar en el fenémeno de
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bombeo. El termopar varia su sefial, aumentando el valor de temperatura, partiendo
desde la temperatura atmosférica y aumentando excitado por los reflujos que
arrastran aire caliente desde la salida compresor hacia la entrada.

En funcion del estudio realizado con cada uno de las configuraciones
propuestas (deposito de 7 litros - tubo de distintas longitudes) se evidencian distintos
comportamientos del fendmeno de bombeo. La caracterizacion de la oscilacion
ocasionada por el bombeo se realiza por medio del pardmetro de la presion a la salida
del compresor, debido a su precisién y velocidad de adquisicion de datos. En este caso
el sensor elegido es un captador piezoeléctrico que posee una frecuencia de muestreo
de 10 kHz.

En los experimentos, la metodologia de medida se realiza fijando un valor
constante de giro de compresor hasta obligarlo a entrar en bombeo. En la muestra de
resultados obtenidos mediante esta técnica se presentan 4 diferentes resultados que se
presentan en la figura 6.1 dividida en cuatro puntos denominados a), b), c), y d), y que
se corresponden con las cuatro diferentes configuraciones ensayadas. En ellas se
puede observar la diferencia que existe en la fluctuacién de los valores de presion a la
salida del compresor, en funciéon de la geometria. En la figura 6.1a se encuentra la
medicion con el depdsito de 7 litros, en que se puede observar la diferencia de
amplitud y frecuencia del bombeo con el resto de las medidas b), c) y d) que se
corresponden a las variantes de longitud del tubo. Con cada uno de los espectros de
presion se ha corroborado que el compresor se halla efectivamente en bombeo
empleando el andlisis de Fourier y utilizando dicho parametro, la cual es una
metodologia de deteccion explicada por Galindo et al. [6.12]. El resultado de cada uno
de los analisis efectuados se expone al lado de la grafica correspondiente a la presion
salida compresor.

Cada uno de los casos representados se ha empleado la medida de la presiéon
de salida P2 debido a que la amplitud del pulso de presién aguas abajo es mayor que
la obtenida con la presién de entrada denominada P1 o por lo menos es mas visible,
aunque ambas son validas para la caracterizacion de los pulsos de bombeo.
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Figura 6.1 Resultado experimental a) bombeo con 7 litros, b) bombeo con tubo de 1000 mm, c)
bombeo con 750 mm y d) bombeo con 110 mm

La fluctuacién de la presion en la primera de las figuras (a) da una clara sefial
de inestabilidad con una frecuencia de oscilacion de 8 Hz. Por lo tanto, de acuerdo a la
definicién de las caracteristicas encontradas en la bibliografia corresponde a una baja
frecuencia de oscilacién propia del bombeo profundo. Dicha frecuencia de bombeo se
obtiene utilizando el depdsito en el sistema de compresion. Al aplicar la formula 6.1,
el parametro B resulta cercan a 2, que no es despreciable y es una magnitud que se
asocia a frecuencias de bombeo por debajo de los 10 Hz [6.4]. Sin embargo, la sefial de
bombeo varia a partir de este valor de frecuencia a valores mas altos y de escasa
amplitud al implementar una reduccién del volumen que suponen las geometrias con
los distintos tubos.
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En la sefial mostrada en la figura 6.1d perteneciente a la longitud mas
pequena se consigue una medicidn de alta frecuencia en bombeo donde los valores de
presion medidos se asemejan a una medicién estacionaria ya que la variacién es
similar a la que se puede captar en una medida instantanea rutinaria al medir un
mapa de compresor aunque el compresor se halle dentro del fendmeno de bombeo, tal
como se asegura con el analisis de Fourier.

Las oscilaciones de bombeo producidas con las dos longitudes restantes son
del tipo sinusoidal, y tampoco tienen una amplitud ni pulsaciones significativas. En
distintas publicaciones que abordan el tema de bombeo en compresores describen que
el bombeo genera un sonido grave audible [6.11], pero en estos casos no sucede lo
mismo. Con la aplicacion de la transformada de Fourier se comprueba que el
compresor se halla en bombeo, donde su frecuencia es alta y su amplitud baja. Por lo
tanto, como se puede comprobar conforme desciende la longitud del tubo, la
tendencia de ascenso de la frecuencia y el descenso de la amplitud se acrecienta. Con
la méas pequefha longitud de tubo la sefial medida de presion no presenta
aparentemente fluctuacion y su comportamiento es similar a una medida estacionaria.

Los valores de frecuencia obtenidos para cada una de las longitudes han sido
de 8, 26, 49 y 175 Hz, con valores del parametro B dentro del rango de magnitud
aportado por Fink en la divulgacion de su trabajo en 1992. Queda suficientemente
claro por el tratamiento de estos resultados que conforme la longitud disminuye la
frecuencia de oscilaciéon del bombeo aumenta para luego transformarse segun la
literatura en un fenémeno de “rotating stall”, mientras que la amplitud para las
mismas oscilaciones es mas pequena. Con la longitud de 110 mm y 35 mm diametro,
la medida de la presidn, si bien tiene una fluctuacién, es un valor que se podria
considerar constante en el tiempo, pues su amplitud es tan pequena que es imposible
comprobar si el compresor se halla o no, in situ, en bombeo si no es por que se
comprueba mediante el tratamiento de Fourier posterior.

Situar a un compresor en dicho estado, es comparable a afirmar que el
compresor centrifugo se encuentra operando en condiciones normales de trabajo y
estacionalidad, como si de un punto estable dentro de los limites del mapa se tratara.
Por otro lado, tal situacion de trabajo confirma lo revelado por libro de
Lakshminarayana [6.13] en compresores axiales y comentado también por Willems
[6.10], quienes consideran que hay una transformacién de la situacion de
inestabilidad, pasando de una situacién de bombeo suave, clasico o bien profundo a
una situacidn de “rotating stall” o bien en una accién a la que Willems denomina como
bombeo de mezcla. Este cambio en la actitud del fendmeno de inestabilidad es tan
solo la respuesta al cambio de la geometria aguas abajo del compresor disminuida por
un volumen despreciable contando desde la salida de compresor hasta la vélvula
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resistente y que su respuesta en forma actstica tiene valores altos de frecuencia. Por lo
tanto, el valor de la frecuencia de la inestabilidad es semejante a los valores de
frecuencia producidos por las celdas inestables que promueven la produccion del
fenomeno de “rotating stall” segin lo atribuye distintas investigaciones y cuya
informacion remonta aguas abajo y aguas arriba del compresor [6.14][6.15].

Volviendo con el parametro B de Greitzer, manteniendo un valor pequefio de
B, es decir, conservando la geometria aguas abajo con un tubo de escasa longitud (110
mm) a la salida del compresor, junto al area calibrada, se produce una situaciéon de
cambio en el bombeo a una sefial estable en el tiempo. Con este resultado se garantiza
la caracterizacion de puntos de operacion del compresor mas alld de la linea de
bombeo convencional que suele determinarse mediante valores del pardmetro B
convencionales de orden superiores a 0.7.

En conclusién, con la medida obtenida de presion en la medicion con el
pequerio tubo se considera la posibilidad de caracterizacion de puntos del mapa mas
alla del limite impuesto por la linea de bombeo original, de modo a validar el modelo
de compresor descrito en el capitulo 4, que necesita la extension de las lineas de
velocidad constante de los mapas de compresor mas alla de la linea de bombeo
medida con un parametro B grande. De este tipo de medidas sélo se han encontrado
algunas hechas por Fink con un compresor 4 veces mayor al empleado para esta tesis,
sin que este autor considere de sustancial la parte negativa del mapa.
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6.3 Mapa extendido del compresor

Cada uno de los modelos encontrados en la bibliografia y mencionados en el
capitulo 4, constan de la informacion cuasi-estacionaria proporcionada por el mapa.
Como cada compresor posee su propio mapa caracteristico de funcionamiento debido
a su disefio, variando el mapa, se representa en los calculos un compresor diferente.
Sin embargo, la informacién proporcionada por el mapa es insuficiente cuando se
trata de resolver problemas de estabilidad o situaciones que conlleven al compresor a
trabajar con caudales menores al rango establecido por la informacion devenida del
mapa estacionario. El rango de funcionamiento se sitda entre el caudal de la linea de
bombeo y la linea de choque para cada velocidad de giro. Cada compresor posee un
mapa con un rango de caudal inferior al necesitado por los modelos con los que se
desea modelar situaciones inestables, como el fendmeno de bombeo.

Al plasmar los puntos instantaneos de funcionamiento en bombeo en el mapa
describen una curva cerrada en forma de lazo o bucle que ya fue descrita en el
capitulo 2 y que puede alcanzar, dependiendo del tipo de bombeo, valores negativos
de gasto masico. Por ello, en la bibliografia que habla sobre modelos matematicos de
compresor aplicados al estudio del dinamismo del fluido en bombeo, se debe
introducir la informacién de las curvas del mapa extendiendo cada una de ellas mas
alla de la linea de bombeo y del valor cero de gasto.

6.3.1 Gasto positivo.

La caracteristica mas llamativa al extender cada una de las curvas de iso-
régimen se encuentran en la diferencia de presién entre los valores de entrada y salida
compresor (P1y P2) que se mantienen por encima del valor unidad en todo el campo
del gasto masico como se puede ver en un bucle caracteristico de bombeo. Asi pues,
en cada modelo se implementa sobre el mapa la extension de cada una de sus curvas
hasta valores de caudal negativo a régimen constante sin llegar en ningtin caso por
debajo de la unidad en el valor de la relacion de compresion. En muchos de los casos
no se valora, o mejor dicho, no se evidencia la rigurosidad entre el parecido de las
curvas del compresor real con las establecidas por cada uno de los modelos pero si
mantener una curva mondtona creciente. El mejor acercamiento para interpretar
matemadticamente cada una de las curvas de un mapa de compresor se efectia en
forma de una funcién polinémica ctibica.

Helvoirt et al. [6.16] son unos de los pocos en relacionar los valores
experimentales junto a los obtenidos por medio de la funcién ctbica definida por
Moore [6.5], en la zona del mapa caracterizado experimentalmente dentro del rango

241



Capitulo 6 Estudio de las condiciones aguas abajo del compresor

de utilidad del compresor (del punto de méaxima relacion de compresion al punto de
choque) para uso de un modelo aplicado al control de las inestabilidades en los
grandes compresores centrifugos industriales.

Otros estudios como los realizados por Chesse et al. [6.8][6.17] hablan sin
embargo de lo tedioso que resulta poder medir en forma experimental un compresor
en ciertas zonas del mapa extendido que sdlo son factibles al remplazarlas por medio
del uso de curvas de un orden cubico. Existen distintos tipos de extension entre los
que se encuentran los aportados por diversos investigadores [6.18][6.19][6.20],
alternativos al polinomio de orden 3. De todas formas, sin importar el método de
extension, es necesario respetar una de las premisas de la teoria de Moore, segtn la
cual, para cualquier curva extendida, el punto de la derivada de la funcién es cero
cuando coincide con el punto de caudal nulo. El valor de relacion de compresion para
caudal nulo se puede obtener por medio de una formula matematica presentada por
Japikse (ecuacion 6.3) y que tiene que ver con la fuerza centripeta del rotor sobre el
aire encerrado en el compresor en relacion a su geometria y su velocidad de giro.

y-1

-1
Rc, = |1+ 4 w7 -r?)|’ (6.3)
21T,

La férmula anterior es una importante herramienta de estimacidon, porque
evita la necesidad de efectuar una caracterizacion del compresor para distintos valores
de régimen de giro operando con caudal nulo. También facilita estimar los puntos
entre este punto y el perteneciente a la linea de bombeo para el mismo valor de
régimen de giro, ya que con ambos puntos y una funcién matematica de orden 3 o
bien una curva trazada mediante una curva del tipo spline, se puede obtener la forma
de la curva extendida entre los valores de gasto masico cero y de bombeo.

El obtener en forma experimental, los puntos de gasto nulo, no resulta
aconsejable para la mecénica del compresor porque pueden suceder situaciones
extremas de funcionamiento que derivan en rotura de algiin componente del
turbocompresor, tal como ha pasado en la realizaciéon de la caracterizacion en el
desarrollo de esta tesis. No obstante, aqui no se pasa a discutir la durabilidad de vida
de un compresor trabajando en una situacion de aparente estabilidad, ya que el
objetivo es entender las principales caracteristicas del fenomeno de bombeo. No se
discutira sobre la peligrosidad que pueda tener un compresor al trabajar en bombeo o
bien en “rotating stall” para pequefios compresores actuando en un periodo de tiempo
extenso en puntos con bombeo de mezcla (bombeo mas “rotating stall”).
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En la figura 6.2 se muestra el resultado obtenido del mapa medido en forma
experimental en su parte positiva.
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Figura 6.2 Mapa extendido caudal positivo

Como se puede observar, el resultado del mapa extendido confirma que cada
valor constate de giro describe una curva de similares caracteristicas a las descritas en
la bibliografia. Se evidencia un cambio en el valor de la pendiente positiva desde el
punto cero hasta el valor de maxima relacion de compresiéon, aunque estos puntos
tienen en comun que su pendiente es nula. Por lo tanto se demuestra una semejanza
entre las extensiones realizadas por los diferentes autores y logrando aqui medir una
importante cantidad de puntos en dicha zona de dificil caracterizacion. Por otra parte
en esta parte de los ensayos se corrobora la ecuacion elaborada para obtener la
relaciéon de compresion a gasto nulo junto a los datos extraidos de la mediciéon
experimental, comparados ambos por medio de la figura 6.3.

Los valores de Rco extraidos a partir de la formula de Japikse se obtienen
introduciendo los datos del compresor empleado para la caracterizacion completa
junto a los datos experimentales medidos de Rco a diferentes velocidades de giro del
compresor. En la grafica ambas curvas tedrica y experimental poseen un acuerdo
razonable. Los valores de régimen de giro en que se ha comprobado la validez de la
formula en el compresor centrifugo estan comprendidos entre los 10 a los 140 krpm.
Por lo tanto los puntos para las velocidades tanto experimental como matematica
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evidencian una similitud que supone la validez de la expresion matematica de Japikse
para obtener estos puntos con pequefios compresores implementados para la
sobrealimentacién de motores de automocién y ser implementada en el modelo de
compresor presentada en esta tesis. Theotokatos y Kirtatos [6.21] emplean con éxito en
su modelo matematico para compresores algo mas grandes que se utilizan en motores
industriales sin que haya medidas, ya que simplemente demuestran la validez del
modelo por ser semejante al de Fink y lo validan obteniendo sus mismos resultados.
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Figura 6.3 Resultado experimental y ecuacion para Rco

6.3.2 Gasto negativo.

La medida de las lineas de régimen constante de un compresor en la zona de
gasto negativo no es evidente, ya que al emplear el sistema cldsico de sistema de
compresion, el compresor deviene inestable. Una vez se ha iniciado el proceso de
bombeo resulta imposible medir el comportamiento del compresor cuasiestacionario
tal como se entiende habitualmente. En efecto, debido a la inercia del fluido en el
interior del compresor, en un proceso transitorio suficientemente rapido, la evolucion
del compresor no puede considerarse una sucesiéon de estados estacionarios. Tal como
se ha considerado en el modelo presentado en esta tesis, existe un retardo t entre las
condiciones reales con respecto a la situacién estacionaria.

No es hasta el trabajo publicado por Fink en 1992 donde se dan a conocer
algunas hipdtesis sobre el comportamiento del compresor con gasto masico negativo
constante. Se presentan resultados experimentales extraidos del bombeo profundo y
marcados con una progresiéon de puntos estacionarios con caudales negativos en que
se representa por el valor del par del compresor adimensional, junto a un factor
también adimensional que representa la relacion de compresion en funcién del caudal
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masico adimensional. A los pardmetros adimensionales se llega al aplicar la teoria de
IN-Buckingham sobre turbomdaquinas.

Con respecto al valor del par se establece que la pendiente de la curva creada
a partir del valor adimensional de par con gastos positivos es igual y de signo
contrario para los valores de caudal negativos escritos en forma adimensional y que el
valor del par para gasto nulo es positivo. Por lo tanto, en la expresion de la potencia
del compresor en funcién del gasto tendria sentido acomodar mas términos que
tengan que ver con la disipacién del trabajo hecho por el compresor cuando los
valores de gasto masico son muy pequefios, cercanos al valor nulo. Dicho tema ha
servido para acomodar un balance de potencia para el modelo (capitulo 4).

En la bibliografia se han encontrado otras aportaciones destacables en
estudios experimentales donde se haya caracterizado un mapa entero de compresor
con caudal negativo como el que aqui se detalla a continuaciéon. Para comprobar las
caracteristicas de las curvas extendidas a valores de caudal negativo, se utiliza la
metodologia experimental esquematizada en la figura 6.4. Dicho esquema es igual al
mostrado para un tubo pequenio, de 110mm, empleado en la obtencion del mapa con
caudales positivos. Pero a diferencia del primer ensayo, se le incorpora un inyector de
aire a presion situado en el extremo del pequefio tubo. El tubo se sella para no dejar
escapar el aire que se inyecta a partir de un compresor mecanico que provee a una
determinada presiéon constante eliminando el problema de estacionalidad de cada
punto de medida.

Compresor .
P Turbina

Caudalimetro

— -

Tapon 32{

Contrapresion

Linea Alta
Presion

Figura 6.4 Esquema de ensayo gasto mdsico continuo negativo
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Describiendo brevemente el ensayo experimental, éste se realiza por medio de
la inyeccion de aire comprimido en forma continua entrando en la direccién opuesta a
la aspiracion del compresor. Con la idea de centrar un punto sin que se halle variacién
en el tiempo del punto de trabajo del compresor; la inyeccion de aire debe ser
mantenida en presion en el tiempo consiguiendo que la medida sea estacionaria. Esta
exigencia hace que la caracterizacion de los puntos estacionarios con flujo negativo no
sea facil para hacer una medicién en cualquier tipo de compresor o de instalacion,
pues cuanto mas grande sea la turbomaquina mayor sera la exigencia de caudal y
mayor la oposicion que efecttie ésta al caudal opuesto.

En ningtn caso con flujo negativo existe indicio de bombeo, corroborado
mediante la metodologia del analisis de la medida de presién a la salida del
compresor (analisis de Fourier). Con cada uno de los puntos obtenidos se completa el
mapa medido. En la figura 6.5 se representa la medicion del mapa obtenido en forma
experimental para el flujo negativo.
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Figura 6.5 Mapa extendido caudal negativo

6.3.3 Analisis de los resultados.

Por medio de los resultados anteriores se logra extender experimentalmente el
mapa del compresor mas alla de la linea de bombeo convencional que es el mapa de
compresor habitual al ser caracterizado por el fabricante.
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En la figura 6.6 se muestran las curvas del mapa experimental junto a las
curvas extendidas mediante el procedimiento realizado por el modelo mediante la
informacion del mapa sin extender y ayudado por las formulas encontradas en la
bibliografia que ayudan a estimar la extension del mapa de compresor.
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Figura 6.6 Mapa experimental vs funcién matemdtica (spline).

Se puede apreciar que ambos mapas se asemejan, en la zona positiva que
comprende desde el caudal igual a cero hasta el punto de choque mas alejado en ella
la informacidn estacionaria de las mismas poseen su limite en el caudal con relacién
de compresion igual a 1. Aunque para regimenes de giro elevado hay una
discrepancia en la zona de gastos bajos.

En la zona del mapa para gastos negativos, la coincidencia entre ambas curvas
experimental y calculada no es muy alta aunque al menos en los dos casos aumenta la
relacion de compresion. Esto puede suceder por el método empleado en el modelo
para la extension de la curva en esa zona, en donde se utiliza una funcién spline que
pasa por tres puntos. El punto de caudal nulo y dos puntos en el lado negativo uno de
los cuales es el extremo y posee una relaciéon de compresion igual al valor del punto
de bombeo para la misma curva de giro constante de compresor. Asi, esta diferencia
solo obedece a las constantes definidas para el trazo de los splines que crean cada una
de las curvas. En [6.22] se consideran sélo seis puntos por cada una de las curvas del
compresor medida en forma experimental que son unidos por una curva formada por
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splines. El primer punto posee gasto negativo, el segundo coincide con el gasto igual a
cero y los cuatro restantes se posicionan en forma estratégica en la zona perteneciente
al gasto positivo.

Con la caracterizacion extendida del mapa de compresor hacia la izquierda de
la linea de bombeo , se puede analizar el comportamiento mediante otras variables,
como el rendimiento o bien la potencia, en puntos donde es imposible establecer un
valor mas alla de los limites marcados por dicha linea. Si bien con los pardametros de
presion el mapa de la figura 6.6 muestra una variaciéon uniforme de los puntos que
pertenecen a cada valor de velocidad de giro del compresor, no es exactamente igual,
con respecto a los valores de temperatura medidos a la salida del compresor.

Un compresor en condiciones normales de operacién eleva la temperatura de
salida del gas que lo atraviesa, a medida que aumenta el valor de velocidad de giro
del rotor o bien para el mismo régimen desciende el valor de gasto masico. La razén
se debe al aumento de magnitud del trabajo empleado por el compresor que lo
transfiere al fluido en forma de entalpia. En cada uno de los puntos de medida vistos
en el mapa de relacién de compresién frente al gasto, la temperatura se comporta
normal al funcionamiento estable de un compresor. Al graficar todos los puntos, se
puede comprobar que la temperatura de salida crece junto con los valores de
velocidad de giro (figura 6.7). Sin embargo, cuando el gasto se hace muy pequefio,
cercano a cero, el valor de la temperatura decae para todos los regimenes de giro.
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Figura 6.7 Temperatura a salida del compresor.
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Al no haber gasto masico circulando por el compresor ni por los puntos de
medidas donde se ubican los termopares cercanos a la salida, los valores de
temperatura medidos son de una magnitud que depende de la transferencia de calor
que el rotor realiza con el medio a través del gasto masico de aire encerrado en el
sistema de compresion que aumenta paulatinamente su temperatura al no existir una
renovacion del gasto de aire consumido por el compresor.

Los puntos definidos en el mapa extendido son aparentemente estables
mientras no se les someta a un analisis de frecuencia. Todos y cada uno de los puntos
cercanos al valor nulo se hallan en fenomeno de “rotating stall”, esto significa que
existe una oscilacion en el fluido pasante por el compresor con un valor de velocidad
muy pequena. El compresor, por lo tanto, se encuentra entregando al mismo flujo una
misma cantidad de energia, que se extiende hacia aguas abajo y también aguas arriba.

Analizando los valores de temperatura de entrada compresor se comprueba
que existe tal propagacion de calentamiento del aire producto de la oscilacién, porque
los valores de temperatura de entrada con un flujo de aire muy pequefio (cercano a
cero) coinciden en magnitud con los valores de salida para esos mismos gastos
masicos. En la grafica de la figura 6.8 se comprueba que las temperaturas, claramente,
son mas elevadas en gastos masicos pequefios, pero a medida que el valor de caudal
masico aumenta la temperatura de entrada al compresor desciende hacia el valor
atmosférico, aproximadamente cercano a los 20° C.
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Figura 6.8 Temperatura a la entrada del compresor.
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En los puntos cercanos al gasto nulo se sabe que se comete un error de medida
en los puntos donde se produce la oscilacién del gasto masico porque el termopar
necesita para una medida de bajo error que el flujo se encuentre mas de 1,5 segundos
en el mismo sentido y sin variaciones del valor de caudal. Por medio de las medidas
de temperatura se obtienen los valores de rendimiento del compresor para cada punto
del mapa, mediante la definicion clasica del rendimiento que es funcion de la relacion
de compresion y los valores de temperatura totales de entrada y de salida.

En el tratamiento de cada una de las variables de cada punto medido para la
obtenciéon del valor del rendimiento se produce un error muy importante de los
puntos que se encuentran sobre el cero de gasto masico. Como se ha comentado los
valores de temperatura cercanos a este valor son muy similares, por lo tanto, al aplicar
definicion de la formula de rendimiento como si fuera una situacién estable de
funcionamiento, el resultado extraido de la ecuacion deja de tener sentido fisico.

Los resultados que se obtienen se plasman en el grafico de la figura 6.9. En ella
se evidencia el poco sentido de los valores cercanos al eje y, desviando sus valores del
resto de los puntos de rendimiento pertenecen a cada una de las curvas a velocidad de
giro constante.
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Figura 6.9 Valores de rendimientos del mapa extendido

Empleando el mismo procedimiento se haya el valor de la potencia del
compresor para cada punto. La potencia en el compresor por cada uno de los puntos
medidos, aplicando la ecuaciéon en funcién del gasto masico es directamente
proporcional al valor de potencia, esto significa, que cuando el gasto masico tiende a

250



Capitulo 6 Estudio de las condiciones aguas abajo del compresor

un valor cercano a cero también lo tiene la potencia. Sin embargo, no tiene ningtn
sentido que la potencia sea cero pues existe un equilibrio con la potencia entregada
por la turbina hacia el compresor y por supuesto, no es nula. Por lo tanto, no sélo se
aplica a la masa encerrada en el compresor elevando su temperatura, sino que se
disipa en forma de pérdidas mecénicas y friccion. Estos comentarios ya han sido
expuestos en el capitulo 4 discutiendo sobre los términos que deben definir la
totalidad de la potencia del compresor en una situacion de inestabilidad total donde
algunos términos tomarian mas relevancias que otros, dependiendo de la situacién de
trabajo del compresor. Cada uno de los términos que serian necesarios abordar, son
enumerados en la ecuacion (4.72)

Si no se toman en cuenta las magnitudes de los términos que se emplearian
para la disipaciéon de la potencia del compresor cuando el compresor se haya
funcionando en completa inestabilidad, las curvas de potencia de los distintos
regimenes de giro convergerian al valor de potencia nula, tal y como se puede ver en
la grafica 6.11, aplicando solo el término que es funcién de la masa y de las diferencias
de temperatura entre la entrada y la salida de compresor.
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Figura 6.10 Curvas de potencia del compresor tendiendo a cero

Observando las curvas de rendimiento de la figura 6.9 y las curvas de
potencia de la 6.10 hay un aspecto importante a tener en cuenta. En la tltima figura
hay una marcada convergencia de cada una de las curvas de potencia a pasar por el
origen de coordenadas, pero en el caso de los rendimientos no es tan evidente que
suceda la misma situacion, pues las pendientes de las curvas a gasto masico cercanos a
cero las curvas de rendimiento no llegan a pasar por el origen de coordenadas (0,0).
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Asi pues, en ninguin caso se posee un valor nulo de rendimiento. Esto significa que es
posible mantener un valor determinado de rendimiento acorde con la progresion de
cada una de las curvas hasta el valor de caudal nulo, quitando los puntos erréneos
provenientes de las medidas de temperaturas con la pulsacion del flujo causado por el
fendmeno de bombeo de alta frecuencia. Una hipoétesis sencilla es el mantenimiento
del valor de rendimiento en la zona donde se establece la pulsacion del bombeo ya
que los valores como puede ser visto en el grafico de la figura 6.9 son muy cercanos
entre si, rondando en orden de magnitud entre el 15 y 25% para regimenes bajos y de
30% a 40% para velocidades de giro altos. Las diferencias entre estos valores se hallan
en un intervalo de gasto masico de 10 g/s.

Generalmente el balance de energia entre el compresor y la turbina que lo
impulsa es efectuado por medio de los valores de potencia de uno y otro componente.
Si los valores de potencia de un compresor se obtienen aplicando la expresion
convencional conformada por las diferencias de temperatura entre la salida y la
entrada junto al gasto masico, los valores de potencia tenderian a cero conforme lo
haga el valor del gasto (ver figura 6.10). La razén es que la potencia es proporcional al
gasto, al anularse éste se anula aquél. Si se analiza la relacion entre la potencia y el
gasto masico obtenemos algo que es proporcional al par mecanico. De esta manera, se
puede analizar la informacién del par resistente del compresor que no depende del
gasto masico y por lo tanto no se anula al reducir éste.

La obtencion del par del compresor es facil si el compresor en vez de ser
movido por una turbina lo fuera por un motor eléctrico cuyo par es regulable, su valor
es conocido y no se ve afectado como la turbina por la inestabilidades que puedan
acontecer en el compresor, tales como el fendémeno de bombeo. Cuando se alcanza este
valor la magnitud de par del compresor centrifugo es distinta de cero e igual a la
dictaminada por el par motor.

A la metodologia de ensayo en la obtencién del par del compresor existe la
posibilidad de hallar su valor mediante la manipulaciéon de los datos del mapa
convencional limitado entre los puntos de la linea de bombeo y los puntos de choque
de cada una de las curvas que representan a cada una de las distintas velocidades de
giro del compresor en que ha sido caracterizado.

El procedimiento para obtener los valores de par del compresor a partir de los
datos del mapa se han presentado en el capitulo 4 a partir del trabajo expuesto por
Theotokatos y Kirtatos [6.21] al realizar un modelo de motor sobrealimentado. En el
proceso se emplean los puntos del mapa de los cuales se obtiene la potencia del
compresor aplicando la formula convencional que relaciona el gasto masico con la
diferencia de entalpia entre la entrada y la salida del compresor. Los valores de
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potencia obtenidos se los relaciona con la velocidad de giro de manera de obtener el
valor de par. En la figura 6.11 se muestra una grafica de par en funcién del gasto
masico pasado a la forma adimensional mediante la expresion que relaciona la
velocidad de entrada axial del gasto a la entrada del compresor y la velocidad
tangencial del rotor del compresor. Al continuar con el procedimiento en la extension
del comportamiento del par en la zona del mapa mas alld de la linea de bombeo
explicado en [6.21], se procede con la adimension de los valores de par,
transformando las curvas de la figura 6.11 en las curvas de la gréfica de la figura 6.12
donde se presentan los puntos de cada curva mostrada en la grafica anterior mediante
el valor de par adimensional en funcién del valor de gasto adimensional.
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Figura 6.11 Puntos del mapa de compresor en valores de par frente a gasto adimensional
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Figura 6.12 Par adimensional en funcidn del gasto mdsico adimensional

De la ultima grafica se puede observar como los puntos se correlacionan bien
con una curva que en un tramo es muy parecido a una recta. La expresion de dicha
recta se obtiene por dichos puntos que abarque todo el rango salvo aquellos que no se
encuentran dentro de dicha nube como aquellos que se encuentran entre los valores
de gasto adimensional de 0,2 a 0,25 que se corresponden con puntos del mapa de
compresor cercanos al choque, zona que se encuentra lejos de la aplicacion del
procedimiento seguido hasta aqui para la extrapolacién de los valores del par
cercanos al valor nulo.
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Figura 6.13 Extrapolacion del par adimensional
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Introduciendo la recta en el grafico se puede concluir que el valor del par
adimensional para un gasto masico nulo no es cero por lo tanto tampoco el valor
dimensional y menos atin la potencia (figura 6.13). En la zona de los puntos donde no
se consideran parte de la recta, se les asigna una curva distinta unida a la recta cuya
pendiente es nula. Pero en la eleccion de su valor se comete un mayor error ya que los
puntos entre si se encuentran mas dispersos. El resultado obtenido mediante la
aplicacién de esta metodologia es similar a los encontrados en la bibliografia y que
han sido ejemplificados en algunas de las figuras pertenecientes al capitulo 4.
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6.4 Validacion del modelo de bombeo en flujo continuo.

Con la validacion de la informacion cuasi-estacionaria del mapa extendido en
forma experimental implementada en el modelo; se pasa al modelado de las distintas
situaciones de bombeo con flujo continuo medidas. Por lo tanto, se procede a la
validacion del propio modelo para servir como herramienta de estudio o de
diagnostico en la corroboraciéon de un ensayo experimental donde es posible la
aparicion de dicho fenémeno.

Los esquemas presentados anteriormente han sido modelados mediante el
uso del modelo de compresor propuesto eligiendo como parametro de comparacion la
presion salida de compresor (P2). El esquema modelado es el mismo que se ha
empleado en los ensayos con el objetivo de comprobar la transformacion sufrida por
el bombeo al variar la geometria aguas abajo del compresor.

6.4.1 Validacién empleando la sefial de presion.

En la figura 6.14a b), c) y d) son nuevamente presentados los resultados
experimentales de la presion P: de la figura 6.1, a los que se les ha adjuntado el
resultado del modelo. En primer lugar se muestra el grafico para el bombeo profundo
ejemplificado en a) donde la fluctuacién de la presién da una clara sefial de
inestabilidad, en la que aplicando el analisis de Fourier tiene una frecuencia de 8 Hz y
es coincidente con la sefal obtenida del cdlculo del modelo. Las sefiales son
semejantes también en amplitud. El compresor se haya a una velocidad constante de
giro al igual que el resto de las configuraciones propuestas detalladas en b), c) y d), tal
y como se ha efectuado con el compresor real.

En las graficas se observa que la amplitud de la sefial tiene gran precision al
igual que la sefial de frecuencia pero en este tltimo parametro se evidencian algunas
diferencias respecto a los valores experimentales. Conforme desciende la longitud del
tubo ubicado aguas abajo del compresor los valores entre ambas frecuencias se
distancian. En la segunda configuracion entre el ensayo y el modelo tienen una
frecuencia alrededor de 26 y 27 Hertz. Con la siguiente longitud mas pequefia, en la
figura 6.14c la diferencia entre las frecuencias experimental y modelada se acentua,
habiendo una diferencia entre ambos valores a favor de la medida experimental de 7
Hz. En la ultima configuracidon que posee la mas pequefia longitud, la diferencia sigue
creciendo pues la experimental reporta un valor de frecuencia cercano a los 175 Hz
mientras que el valor de la frecuencia del modelo alcanza los 150 Hz.

256



Capitulo 6 Estudio de las condiciones aguas abajo del compresor

1.36
0.08 — .
1.32 — ” A n P M | —— experimental
R \ -
1.28 —\ 2 ‘ 1 g\ ‘;' i ,:' Y 006 modelado a)
L ! 1 | N _|
1247 ‘\ "':‘ \'" "n" b‘ A' \ﬁ ": 4 A
R I [ v A 'y 1!
1y ) i M) il 0.04
12 Y vy Y 1y v
1M\ \Y: hY) \i LY 1
116~ % \J v ] 0.02
112 - 1
Py N ROV PN i kb ——
1.28 —
0.02
o ’ 1oa o \ ]
124 By n o :\‘ " 'I‘t ‘:‘ A N n 'ni A A, 0.015 b)
TRUTE R 1t AR RE
'a 7,2141 ,3::‘,1‘“; ,‘,’l;',' i
o R i Wy YR I I 0.01 4
P L IR ',‘,l T TR T =: s
a - " P I' U O g g o<
5 . o t ' 2 0.005
o g I
© 1.16 — = J ” h
2 5 0-
T 128 — £
o ’ IR R VAL R N 0.02
1) . [
z ’:l}n'}""r"u!"l:}‘"l‘l'n""ll,}‘:ll"'l°
s ,|,|'|'n'\l”n,,u|,|.|'||',.l',pl\,‘2
2 1.247:1:':,1:::. :"::"::":"'::‘l'.::'”::" £ 0.015 1 c)
o 1 i HH \
A R R
I A TR BT TR TR
'n't“'ll."::.,',’:,'u“,"‘;';l::b:,“s,v{lu 0014
1.2 — ‘ v v
f " ’ hl Y I |
| v 0.005 !
h
1.16 — v

2 21 2.2 2.3 24 25 0 50 100 150 200 250 300
tiempo (s) Frecuencia (Hz)

Figura 6.14 Comparacién entre el modelo y los datos experimentales

La razon de estas diferencias pueden ser debidas a que no se tienen en cuenta
otros fendmenos que pueden ser de importancia en la dindmica del sistema. El modelo
es simple y no se han modelado algunos mecanismos que pueden contribuir o no, a la
frecuencia final que posee el bombeo y que seguin los autores no siempre debe ser el
valor de Hemlholtz, que es su valor expresado como un sistema resonador sin tener
en cuanta el compresor. Aunque el modelo sigue la progresion de cambio
experimentada por el fendmeno de bombeo debido a la variaciéon de la geometria

aguas abajo del compresor.

La dindmica creada a partir del bombeo profundo es mas lenta que en un
sistema en que tan solo se ubica un tubo pequeio donde las fluctuaciones son de
mayor rapidez tal como se ha visto al extender el mapa de compresor en forma
experimental. Por esta situacidn tal vez el modelo sea capaz de seguir dicha dindmica
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hasta un cierto valor luego del cual comienza a tener diferencias de frecuencia pero no
de amplitud ni de actitud con respecto al cambio del fenémeno. En cualquier caso el
proceso que se desarrolla con el pequeno tubo detras del compresor pueden existir
mas fendmenos que tienen que ver con otros fenémenos no contemplados ademas de
la propia actstica del sistema de compresion que envuelve al compresor.

Si bien con el pardmetro de presion se aprecia un buen seguimiento de la
realidad con una sola variable de comparacion resulta insuficiente. Por lo tanto, para
continuar con la validacién del modelo se elige una variable mas como el gasto masico
o bien la temperatura que intervienen en el proceso de caracterizaciéon normal de un
compresor y se pueden emplear para continuar con la validaciéon del modelo en
bombeo. Sin embargo existen dos problemas con la medida instantanea de ambas
variables.

La validacion del modelo asociada a la medida del gasto resulta imposible de
llevar a la practica ya que existe un error de medida cuando el caudal cambia de
sentido porque el caudalimetro es muy preciso cuando se orienta en un sentido del
gasto masico pero no en el inverso. Este problema surge cuando el bombeo tiene
caracteristicas de bombeo clasico o profundo donde en teoria se ha visto que se
invierte el gasto. También hay una dificultad asociada a la posicién del caudalimetro
en la linea de entrada del compresor. El caudalimetro ha de estar lo mas cerca del
compresor pero han de respetarse una distancia tanto aguas arriba como aguas abajo.
Esto hace que la sefial registrada en el caudalimetro difiera de la que se obtendria
justo a la entrada del compresor. Igualmente, es dificil implementar termopares de
una extrema sensibilidad que permitan medir las temperaturas al fluctuar con mucha
rapidez en frecuencia el gasto masico al entrar el compresor en bombeo. Se ha
decidido emplear una medicion de la velocidad del flujo para cuantificar la magnitud
en un sentido u otro al originarse el fendmeno de bombeo del gasto masico trasegado.
Para la realizacion de dichas medidas se procede el uso de un equipo laser, el cual es
capaz de medir la velocidad de una particula en un punto determinado del area
transversal que se elija para hacer la medicion en la admision.

6.4.2 Validacién empleando medida de velocidad

En el capitulo 3 se ha descrito la posibilidad de caracterizar la velocidad del
aire entrando al compresor por medio de la metodologia de medida laser conocida
como anemometria laser doppler (LDA) con el fin de completar la validacion del
modelo.

Como la medida de gasto madsico no es factible para la caracterizacion del
bombeo se afiade a los ensayos la posibilidad de medida de la fluctuacion instantdnea
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de la velocidad a la entrada del compresor mediante la adecuacion de la medicion por
laser cerca del inductor, con la intenciéon de determinar cual es la magnitud de
oscilacion del caudal masico provocado por el fenémeno de bombeo. Conociendo la
fluctuacién de la velocidad se tiene una idea de como son las oscilaciones del gasto
masico si se tiene una estimacion de la densidad del flujo.

El laser empleado tiene la capacidad de medir la velocidad y direccion de la
particula que pasa por el punto de interseccion de los dos haces del laser (ver capitulo
3). Lamentablemente, el dopado del flujo necesario para la aplicacién de esta técnica
de medida es perjudicial el caudalimetro. Para evitar el problema que supone el filtro
en un punto de la linea de admisién se ha colocado el dispositivo de inyeccion de
particulas de silicona para que éstas sean visibles al laser. La eleccion de estas
particulas radica en que carecen de una inercia significativa, esto es una ventaja en la
eleccién del material para dopar en el aire porque la velocidad de la particula de
silicona sera la misma que la que lleva el propio aire consumido por el compresor
centrifugo.

Como anécdota a este ensayo, antes de realizar la medicién con particulas de
silicona, se probd con el dopaje de humo de incienso y también con hielo seco. El
resultado obtenido por ambos no era muy aceptable, con el primero si bien el
compresor trasegaba el humo generado éste iba perdiendo consistencia, y aunque los
primeros instantes de tiempo el resultado de la medicion era discreta, luego la sefial se
iba disipando. Algo similar sucedia al inyectar la niebla desprendida del hielo seco,
aunque la situaciéon era mas grave, pues cuando el compresor se situaba en bombeo y
se inyectaba el humo producido del hielo, en contacto con agua, sélo era posible
medir las particulas que ingresaban al compresor pero no se detectaban los posibles
reflujos porque el caudal situado aguas abajo del compresor al ser de mayor
temperatura que a la entrada disipaba las particulas de humo proveniente del hielo. El
resultado arrojado por esta accién era una curva de bombeo con una sefial de caracter
periddico truncado al invertir la direccidn el gasto masico. Luego de varios intentos
fallidos con los dos elementos mencionados, se decidié implementar la pulverizacion
de particulas de silicona. Este elemento era insertado por medio de una boquilla a una
distancia de 300 mm del inductor del compresor. Los resultados demostraron que la
seflal de medida era continua y no provocaba discontinuidades en la sefal como en
los casos anteriores, al hacer efectiva la medida con el compresor situado en bombeo
profundo.

En el primer estudio empleando LDA, el esquema del sistema de compresion
consta de un depdsito de 7 litros aguas abajo, sabiendo que la frecuencia de bombeo es
baja y que segun la literatura se corresponde con la ejecucion de un bucle que alcanza
valores negativos de caudal masico. La medicion se realizd para tres velocidades de
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giro diferentes; 70, 110 y 150 krpm de modo de coger un rango amplio del mapa del
compresor usado (Garrett GT-1241). Los espectros de velocidad medidos se muestran
en la figura 6.15. En ella se observa con claridad para cada una de las velocidades se
produce un cambio de sentido en la direccién axial del caudal promovido por la
fluctuacion del bombeo. Es evidente por la magnitud de la velocidad que el flujo ha
invertido su direccion a la entrada del compresor, sin embargo, no se evidencia una
inversién en las magnitudes de presion entre los valores medidos aguas arriba y
aguas abajo, aunque haya inversion de caudal no existe una caida drastica entre los
valores de las presiones cuyo ratio se mantiene por encima del valor unidad en todo el
tiempo que dura el fenémeno de bombeo.

Conforme aumenta la velocidad de giro de rotacion del compresor, la
amplitud de velocidad medida es mayor. Esta relacion entre la amplitud y la
velocidad de giro, se confirman con los espectros de bombeo obtenidos en el banco de
turbos y que se pueden apreciar claramente en la medida instantanea de la presion de
salida compresor cundo se produce su fluctuacion por el fendémeno de bombeo. En el
capitulo 3 se muestran algunas graficas comparativas entre las curvas de la medida de
la presién en un segundo, donde se corrobora que la amplitud de la onda generada
por la aparicién del bombeo crece a medida que lo hace el valor del régimen de giro.

La medicién instantanea de la velocidad axial con el laser se ha efectuado con
otras dos configuraciones en el sistema de compresion mediante el cambio de la
geometria aguas abajo del compresor, un tubo de 750 mm y otro de 200 mm optando
por el analisis con tres velocidades de giro del compresor (70, 110 y 150 krpm) que
representan un nivel bajo, medio y alto de revoluciones en las curvas constantes del
mapa.

Siguiendo con este estudio se simula con el modelo de accién de ondas cada
configuracion propuesta de modo de obtener la validacion del modelo con la variable
velocidad, ademas de haberlo hecho con la fluctuaciéon de la presion. Con cada
configuraciéon modelada se relacionan con la frecuencia de Hemlholtz, puesto que las
tres configuraciones mencionadas responden a tres posibles variantes del bombeo
donde ya se ha demostrado que la amplitud asciende y la frecuencia disminuye
conforme se aumenta el volumen detras del compresor. Por lo tanto, la primera
configuracion responde a un bombeo severo o clasico, el segundo a un bombeo suave
y el altimo a un bombeo de mezcla en donde su frecuencia puede llegar a ser el 20%
de la frecuencia de velocidad de rotor. La escala de diferenciacién entre cada una de
las definiciones del bombeo dependiendo del valor de la frecuencia se define en [6.23].

6.4.2.1 Ensayo en bombeo con baja frecuencia

Para la reproduccion de las condiciones propias del bombeo severo o clasico se
realiza la primera de las configuraciones que consta de un depdsito. Con esta

260



Capitulo 6 Estudio de las condiciones aguas abajo del compresor

configuracion al tener la linea aguas abajo un volumen de gran tamario las cargas y
descargas del compresor en bombeo son mas lentas. Por lo tanto la frecuencia de
bombeo es baja mientras que las oscilaciones y la variabilidad de los parametros son
mas acentuadas con bucles de bombeo que alcanzan el caudal negativo.

En la informacion del espectro de bombeo se emplea el haz de laser en la
entrada del compresor para medir velocidades en este punto y poder reforzar asi, los
posibles problemas en la medida del caudal en bombeo por el caudalimetro ya que a
pesar de la excelente precisién que posee, carece de medicién cuando el flujo es
opuesto en la direccion de entrada al compresor en que se ha instalado para medir.

Las velocidades elegidas de 70, 100 y 150krpm aportan una frecuencia de
bombeo cercana a los 8Hz para la configuracion con el deposito de gran volumen. Sin
embargo la amplitud de oscilacion de la presidn, y en general de todas las variables
termodinamicas, aumenta segin lo hace el régimen de giro del compresor (figura
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Figura 6.15. Comparacion de frecuencia y amplitud del bombeo para 70, 110 y 150krpm

Andlogamente al caso de bombeo cldsico se hace el modelado de esta
configuracion de ensayo mediante la introduccidon de los cambios en la herramienta
de calculo WAM, donde el esquema que muestra el modelo del sistema de
compresion modelado se puede apreciar en la figura 6.16. Los valores que se agregan
a la linea de salida del compresor es un deposito de 7 litros y luego un tubo de 750
mm hasta la valvula que simula los tapones de contrapresion. En el esquema también
se puede observar que se anade la linea de la turbina y un volumen infinito detras de
la valvula a modo de atmdsfera.
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Figura 6.16. Esquema del ensayo de bombeo severo en el modelo WAM

En este caso la frecuencia de bombeo predicha segin Greitzer también es
calculada y comparada con los valores obtenidos por la forma experimental y la
generada con el modelo. Para estimar la frecuencia se utilizan las variables definidas
por Greitzer en su sistema de compresion, llamando andlogamente a las poseidas en
el sistema experimental y del modelo evaluado. En el calculo entran el valor del
volumen representado por el depdsito al que Greitzer denomina “plenum” y que se
refiere al volumen encerrado entre la salida de compresor hasta la valvula de
contrapresion o resistente. Sumando los valores aportados al sistema mostrado por la
figura 6,16 el volumen encerrado entre el depdsito y el tubo que conecta éste con el
tapén de contrapresion resulta un total de 7,42 litros. Dentro de mismo calculo se
representa la longitud caracteristica del sistema denominada por Greitzer como Lc
cuyo valor es de 2m. Por ultimo se introduce la velocidad local del sonido referida a
las condiciones atmosféricas. Por lo tanto el resultado de la ecuacion (6.4) empleada
para obtener la frecuencia del fenémeno de bombeo, que es una aproximacion a los
valores obtenidos en la parte experimental como la que se obtiene a partir del modelo
es de un valor entre 10 y 11Hz.

f-a | =10,7Hz :
VL (6.4)

Ensayo Greitzer Modelo
Frecuencia 8 Hz 11 Hz 9 Hz

Como se puede observar en la tabla anterior el resultado arrojado por la
ecuacion (6.4) de la frecuencia tedrica es muy buena y cercana al valor obtenido por
medio del modelo y del ensayo. Para cada una de las velocidades del compresor
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ensayadas experimentalmente, se muestra su espectro en la figura 6.17 en donde se
destaca la medicién experimental de la velocidad, medida por laser (LDA),
comparada con la que se obtiene en el modelo en los mismos puntos donde se ubican
los sensores medida experimental a la entrada del compresor.

La sefial de presion corresponde a la oscilacion del bombeo obtenida de
forma experimental junto con la arrojada por el modelo. Las sefiales son semejantes
en frecuencia y ligeramente mayores en amplitud, tal como se exhibe en la figura.
Esta actitud se repite entre la medicion obtenida mediante laser y el resultado
extraido de la velocidad en el modelo a la misma distancia.
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Figura 6.17. Comparacion de velocidad y presion experimental y modelado para bombeo
severo a 70, 110 y 150 krpm.

Al imponer la medicion de la velocidad con cada uno de los tres régimen de
giro vuelve a proporcionar datos que guardan gran semejanza con los datos medidos
en el ensayo con el laser. La frecuencia es reproducida por el modelo con buena
precision al igual que en la amplitud de la oscilacién pero que tiene ligeras diferencias.

6.4.2.2 Ensayo en bombeo con frecuencia media

El bombeo medio se caracteriza por tener una frecuencia mas alta que la el
bombeo profundo, con una amplitud no muy elevada en la que el gasto masico puede
o no cambiar de sentido por lo que el ciclo de oscilaciéon se encuentra entre la zona
positiva y negativa del mapa.

Los resultados experimentales se han realizado nuevamente para 70, 110 y 150
krpm. Se puede comprobar en la figura 6.18 como al aumentar el régimen de giro
aumenta igualmente la amplitud del bombeo y ademas la frecuencia del bombeo no se
modifica significativamente, dependiendo tinicamente de capacidad de volumen que
guarde la geometria de salida aguas. Para ello se ha realizado la transformada de
Fourier pudiendo observar en la gréafica de la derecha como las frecuencias de bombeo
en los tres regimenes apenas varian al igual que sus amplitudes, altura del pico, si
aumentan con la velocidad del compresor. En la figura derecha se muestra como la
amplitud de oscilacién de la presién y la relacion de compresién aumentan con el
régimen.
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Figura 6.18. Comparacion de la frecuencia y amplitud en bombeo suave.

Nuevamente se modela la configuracion del ensayo en el WAM introduciendo
las nuevas caracteristicas geométricas. En este caso con un tubo de 750 mm y la
valvula que estrangula el flujo unida a un volumen de tamafio infinito que simula la
descarga a la atmosfera.

Aqui también se analiza como en el caso anterior la estimacion de la frecuencia
mediante las caracteristicas geométricas y ambientales del ensayo aplicadas por
Greitzer, comparando el resultado con las frecuencias obtenidas de forma
experimental (captadores de presiéon y medida laser) y con la obtenida a partir del
modelo.

En esta configuracién el volumen del “plenum” lo representan la suma de los
tubos de 200 x diam.35 y 750 x diam.42 mm que resulta de 1,23 litros, también el
pardmetro de ajuste Lc se toma de 2 m que es la longitud total de entrada al
compresor incluyendo el caudalimetro. La velocidad local del sonido se toma para la
temperatura de 32°C que era la atmosférica el dia de realizacion del ensayo.

Ac
f= /—:26,3H .
a AR ? (6.5)

Ensayo Greitzer Modelo

Frecuencia 25 Hz 26 Hz 24 Hz
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Como se puede observar las frecuencias son muy similares y todas del mismo
orden de magnitud por lo que se puede dar por vélido el nuevo modelo compresor
propuesto y que sus resultados se encuentran cerca del valor experimental.

En la figura 6.19 se procede mediante las graficas de velocidad respecto del
tiempo, a la comparaciéon de los resultados experimentales y modelados con las
velocidades de giro del compresor, ya mencionadas, observando que existe una
buena similitud entre las ambas magnitudes.

40 — 40— 40—
110krpm
+ real

© modelo

150krpm
+ real
© modeladg

velocidad (m/s)
velocidad (m/s)

4 4.05 415 42 4 4.05 a1 415 42 4 4.05 4.1 4.15 4.2

41 .
tiempo (s) tiempo (s) tiempo (s)

Figura 6.19. Comparacion de velocidades experimentales ldser y modelado en bombeo suave
para las velocidades de giro de compresor de 70,110 y 150krpm

Como se puede comprobar el modelo reproduce la frecuencia de pulsacion del
bombeo y la amplitud de la oscilacion para las tres velocidades de ensayo. Asi, el
modelo no sdlo captura la variabilidad de la presion sino también la velocidad y con
gran probabilidad el gasto masico.

6.4.2.3 Ensayo en bombeo con frecuencia alta (bombeo de mezcla)

La ultima configuracion experimental evaluando el modelo compresor respecto
de la velocidad que posee el gasto masico a la entrada, se ha realizado colocando un
pequerio tubo de 200 mm. Con €], la presidn tiene muy poca amplitud y la frecuencia
del bombeo es muy alta. Ya se ha corroborado que una pequena longitud puede
generar un bombeo de frecuencias muy altas, tal como se ha mostrado en la figura 6.1
entrando la frecuencia de oscilacién dentro del rango de valores de frecuencia de
“rotating stall” [6.23]. Similares caracteristicas se atribuyen a medidas experimentales
realizadas por Emmons et al.[6.24], Greitzer [6.25], o Fink et al. [6.4]. Esta situaciéon
por su baja variacion en los parametros de caudal y de presion pueda aparentar a
primera vista como un punto de operacion normal y estable sin considerar la
posibilidad de estar realmente en situacion de inestabilidad dindmica ocasionada por
el bombeo. Este comportamiento queda ratificado por la medida dada por el laser
para los tres valores de velocidad de giro, donde la fluctuaciéon de velocidad es muy
pequena al igual que su amplitud concentrandose los valores muy cerca del cero.
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Cabe destacar que la velocidad es muy baja cercana a cero por lo que el fluido si bien
tiene un dinamismo relacionada con la actstica del sistema impuesto aguas abajo, se
podria considerar como caudal cero, aunque es errdnea considerar tal hipodtesis
porque nunca se llega a un cero absoluto, la consecuencia de ello son las posibles
fugas que tiene el sistema tanto aguas arriba como aguas abajo del compresor
sumadas a las pérdidas por ventilacion, siendo insuficiente que el tubo en su extremo
opuesto al compresor este herméticamente cerrado.

Los valores calculados por el modelo se presentan junto a los experimentales
obtenidos con el uso del laser (figura 6.20), mostrando el resultado comparativo de los
regimenes de 110 y 150 krpm. Queda claro que la fluctuacion de la misma es muy
cercana al valor cero y que la amplitud de la velocidad en uno y otro sentido es muy
baja a comparacion de los otros resultados de velocidad. El modelo logra capturar esa
amplitud pues se iguala a la amplitud de la nube de puntos obtenida por medio de la
medida de velocidad por laser, la medida de 70 krpm se ha desestimado porque no es
posible considerar una fluctuacion de la medida de velocidad.

20 — 20 —
110krpm + 150krpm
| |Frea + real
- modelado | | = modelado

velocidad (m/s)
velocidad (m/s)

-20 \ \ \ | 20 I I I \

5 5.05 5.1 5.15 5.2 4 4.05 4.1 4.15 4.2
tiempo (s) tiempo (s)

Figura 6.20 Modelado y experimental de 110 y 150 krpm

Por lo tanto con lo ensefiado hasta aqui se puede resumir que con el estudio
con flujo continuo el modelo asume las distintas situaciones planteadas en los ensayos
realizadas variando la geometria aguas abajo del compresor hasta la valvula de
contrapresion, representada en este caso por un drea calibrada, empleando para
validar los resultados el pardmetro de la presion y de la velocidad de entrada del
gasto masico, bajo diferentes configuraciones y a diferentes regimenes de giro del
compresor.
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6.5 Validacion del modelo de bombeo en flujo pulsante

En el capitulo anterior se han expuesto los resultados experimentales variando
las condiciones de entrada al compresor con diferentes elementos y empleando en
cada uno de los casos flujo continuo. No obstante, los compresores centrifugos
empleados en la sobrealimentacion de motores trabajan en una situacion de flujo
pulsante producido por las aspiraciones secuenciales de los cilindros. Asi pues, surge
la incdgnita sobre si puede existir alguna diferencia en la operatividad del compresor
al variar al variar un flujo estacionario por uno no estacionario.

Tal como se ha argumentado en la introduccién de este capitulo, la finalidad
de los andlisis experimentales es obtener precision de las medidas atendiendo al
origen del bombeo en compresores. Por otro lado interesa que las condiciones de
operacion se acerquen a las condiciones cotidianas de trabajo de un compresor
centrifugo empleado en la sobrealimentacion de MCIA, es decir, en las condiciones de
funcionamiento que establece el sistema motor.

En este apartado se presentan dos estrategias para comprobar la influencia de
la pulsacion sobre la estabilidad de un compresor. Por un lado, se plantea una
estrategia de estudio que consiste en insertar aguas abajo del compresor centrifugo
una valvula rotativa capaz de generar pulsos consiguiendo un cambio de flujo
continuo a pulsante. Esta estrategia permite que los resultados sean comparados entre
la caracterizacién con ambos flujos mediante el mismo sistema aguas abajo del
compresor hasta definir la linea de bombeo, empleando en la experimentacion el
banco de turbos.

La segunda estrategia consiste en la realizacion de ensayos en el propio banco
motor. En este punto se caracteriza la linea de bombeo del compresor que porta el
motor caracterizada experimentalmente en el propio banco motor habiendo obtenido
con antelacién el mapa del compresor en flujo continuo en el banco de turbos. Para
conseguir realizar la caracterizacion de la linea de bombeo de un compresor en el
banco motor se ha hecho necesario una modificacion en la linea de admision del
motor que lo permita. Una vez determinada la zona de bombeo en dicho banco se
compara con la linea de bombeo obtenida en el banco de turbos en el que
habitualmente se obtiene el mapa de cualquier compresor en flujo continuo.

6.5.1 Generacion de pulsos en el sistema de compresion

En la bibliografia no es facil encontrar aportaciones sobre el estudio de la
operacion de un compresor en flujo pulsante y su influencia sobre las inestabilidades

268



Capitulo 6 Estudio de las condiciones aguas abajo del compresor

del compresor. Las referencias sobre estudios con sistemas de sobrealimentacion
empleando compresores centrifugos en motores de combustién interna alternativos
advierten de la poca informacién sobre la evaluacion de un compresor al trabajar en
un sistema de compresion con flujo pulsante, tal vez debido a la menor exigencia de
trabajo a la que eran sometidos en afios anteriores los compresores centrifugos de
sobrealimentacion. Por otra parte la participacion de los compresores centrifugos o
axiales es dirigida mayormente a sistemas estacionarios.

Trabajos contemporaneos ven con buenos ojos la incorporacion de una etapa
de compresor axial por delante del compresor centrifugo de sobrealimentacion [6.26].
Esta idea no es nueva, pues en la aviacion desde hace mucho tiempo se estudia el
implemento de compresores hibridos aunque es este caso el sistema es estacionario
[6.27]. El sistema montado para sobrealimentar un motor de automocién seria de
similares caracteristicas a los compresores montados en motores de aviacion
modernos, ya que con ello se consigue un ratio mayor de presién como los demuestra
un trabajo publicado sobre evoluciones en los motores de aeronaves propulsadas por
turbinas de gas para un mejora en la eficiencia motopropulsiva, mejorando la
eficiencia del compresor y llegando a valores de relacion de compresion mas elevados
que sin sistemas hibridos [6.28]. Sin embargo en la aviacion el flujo de aire entrante al
compresor es continuo y el motor debe soportar pocos transitorios de trabajo de
tiempos muy cortos. Caso muy distinto al sistema donde trabaja un compresor de
sobrealimentacion, al cual se varia continuamente su punto funcionamiento y el flujo
es pulsante. Entonces puede ser que no sea evidente que un compresor opere en
igualdad de condiciones con flujo continuo que con flujo pulsante, tal y como es
estudiado mediante las primeras conclusiones hechas por Yano y Nagata [6.19]
quienes entienden que el fenémeno de bombeo que se presenta en un sistema motor
varia del tipico fendmeno que se observa con flujo continuo al originarse bombeo
profundo.

Los primeros ensayos que se han planteado con el objetivo de cuantificar el
efecto del flujo pulsante sobre el limite de bombeo se ha basado en la inclusiéon de una
valvula rotativa en el sistema de compresién instalado en el banco de turbos. Esta
estrategia ubica la valvula aguas abajo del compresor y aguas arriba de la valvula de
contrapresion.

En el apartado anterior se ha hablado de la relaciéon entre el comportamiento
del compresor y la variacion de la geometria aguas arriba. Cabe mencionar que por el
mero hecho de tener una valvula a la salida (valvula de contrapresion), al actuar se
varian las condiciones a la entrada del compresor, sin embargo, no produce ninguna
alteracion que tenga que ver con mejoras dinamicas.
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6.5.1.1 Valvula generadora de pulsos.

La forma en que se generan los pulsos se lleva a cabo con el uso de la valvula
rotativa situada aguas abajo del compresor. Lamentablemente los elementos rotativos,
como éstos, son propensos a presentar fugas y llevan asociadas unas pérdidas
considerables. Aunque por la disposicién de la véalvula, en este caso no es relevante,
por el hecho que la valvula rotativa se encuentra aguas abajo del compresor, mientras
que el caudalimetro se localiza aguas arriba del compresor. Tampoco influye sobre el
valor de presion de salida que alcanza el compresor pues los sensores piezoeléctricos
se encuentran ubicados antes de la valvula.

El montaje experimental que se ha utilizado en la realizaciéon de este
experimento es similar al esquema precisado en la descripcion del banco de turbos
para la caracterizacion de compresores, sdlo que en este caso se emplea una
modificacion al sistema de salida.

Basicamente en la instalacion se arma un sistema de compresion que consta de
una entrada al compresor empleando un tubo recto al igual que en la salida donde
sitian los instrumentos de medida. Al final del tubo de salida se inserta una
bifurcaciéon donde un ramal conduce directamente a la valvula de contrapresion
(electrovalvula), mientras que la otra se dirige a la valvula rotativa luego de la cual el
caudal se encuentra con la véalvula de contrapresion del sistema. En el esquema
presentado en la figura 6.21 se muestra el sistema de compresion descrito.

vl
Compresor

Valvula
resistente
Valvula

rotativa

Figura 6.21 Esquema empleado en la generacion de pulsos en el banco de turbos

Finalizando la descripcion del sistema de compresién cabe mencionar que en
el esquema realizado aparecen dos valvulas mas (vl, v2). Ambas valvulas son
manuales y su funcién se describe mas adelante. La ubicaciéon de una de ellas se
encuentra por delante de la valvula rotativa, encargada en generar las pulsaciones en
el sistema, y ambas por delante de la valvula de contrapresion. A fin de comprender
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mejor el funcionamiento de la valvula rotativa, en la figura 6.22 se esquematiza su
morfologia.

La valvula consta de una entrada, de una salida, de un disco con cuatro
orificios dispuestos simétricamente y de un motor que se encarga de mover dicho
disco. Asi mismo, se dispone de un generador con el que se puede regular la tension
aplicada al motor de la valvula a fin de controlar el régimen de giro del disco.

Disco giratorio

Motor
eléctrico

e

entrada

5
r

Y.

] orificios
salida

Figura 6.22 Vilvula rotativa junto a su disco rotante

El disco gira a una determinada velocidad angular, la cual vendra
determinada por la tensién eléctrica que se aplique al motor encargado de mover el
disco de la valvula. El aire impulsado por el compresor centrifugo, al entrar por la
llamada “entrada” en la figura, se encuentra con el disco girando dejando pasar gasto
masico cuando los orificios coinciden con el area transversal de paso del tubo. En 90°
girados por la valvula se encuentra un solo orificio que representa el area por donde
circula el gasto masico que llega desde el compresor. El disco en un barrido igual a 58°
no deja pasar gasto masico, es decir que el area de paso estd cerrada. Pero barriendo
los 32° restantes, el drea comienza abrirse alcanzando su méximo nivel de apertura a
los 72¢ de angulo girado, punto en que coincide el area trasversal del tubo con el
propio agujero del disco rotante, luego del cual el area de paso nuevamente comienza
a descender hasta cerrarse por completo hasta alcanzar los 90°. Dentro de los 32° el
valor de gasto masico aumenta desde un valor nulo hasta un valor maximo para luego
descender nuevamente a cero. Empleando esta dindmica, en 360° se obtienen cuatro
pulsos. Los pulsos generados por la valvula se muestran en la figura 6.23. Por lo tanto
con esta forma se consigue que el flujo pase de ser continuo a ser pulsante y los
valores de amplitud de cada uno de los pulsos se encuentran alrededor de los valores
de las amplitudes que se pueden hallar en un motor producto del movimiento de sus
propios pistones.
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Figura 6.23 Pulsos de vdlvula

El procedimiento de ensayo con esta linea de compresion comienza por situar
la valvula manual v2 cerrada y v1 abierta, llevando al turbogrupo al régimen de giro
deseado en condiciones de flujo continuo pero posteriormente se procede al cierre de
la valvula de contrapresion a fin de disminuir el gasto masico. Cuando se alcanza un
caudal cercano a la linea de bombeo se activa la valvula rotativa en un régimen de
giro deseado que simule un punto de funcionamiento de motor. Al entrar en
funcionamiento la valvula rotativa se procede a la apertura de v2 al mismo tiempo
que se procede al cierre de la valvula manual v1, por lo tanto el flujo pasa de ser
continuo a ser pulsante. En la figura 6.24 se muestra una comparacion entre la sefal
de presién instantanea a la salida del compresor con y sin flujo pulsante. En cada uno
de los cinco regimenes de giro del compresor que comprende el grafico es notoria la
diferencia entre ambas sefiales provocado por el funcionamiento de la valvula
rotativa.
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Figura 6.24 Comparacidn entre la sefial de pulsacion y continua a distintas velocidades de giro.

En la bibliografia se encuentran pocos trabajos que traten el problema de
bombeo en un motor de automocion sobrealimentado por medio de un compresor
centrifugo. En[6.29] se especifica que en las transiciones de un motor biturbo obliga a
uno de los dos compresores a entrar en bombeo, también se remarca que en las
transiciones de alta carga y bajos regimenes de giro de motor con un solo turbo es
factible el encuentro de dicho fenémeno. En motores con un solo turbo los puntos
operativos mas cercanos a la linea de bombeo también coinciden con los regimenes de
motor entre 1500 y 2000 rpm, por lo que se ha seleccionado la velocidad de rotacion de
la valvula en ese rango. Por lo tanto el estudio se desarrolla con una velocidad de
rotacion de la vélvula de 600, 750 y 1000 rpm, equivalente a 1200, 1500 y 2000rpm de
motor.

Con la coordinacién de las valvulas manuales y la puesta en funcionamiento
de la valvula rotativa, se caracteriza el mapa del compresor en la zona de bombeo
mediante flujo pulsante. El procedimiento elegido para definir el punto de bombeo
para cada velocidad de giro del compresor es el que se ha detallado en el capitulo 3
explicando los métodos de deteccion implementados. En este caso la observacion del
comportamiento de las medidas instantaneas y su posterior analisis aplicando la
transformada de Fourier son las empleadas.

En el ensayo experimental con los tres niveles de velocidad de giro de la
valvula rotativa se selecta tres posiciones distintas de v1 manual (0, 25 y 100% abierta)
y a cinco velocidades de giro del compresor. Por medio de los distintos porcentajes de
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apertura de vl se busca el control de amplitud del pulso cuya variacion depende del
gasto mdsico que circule a través de la valvula rotativa. En la figura 6.25 se comparan
cada una de las mediciones instantaneas con el pardmetro de presion P> mediante los
distintos porcentajes de apertura de la valvula para un valor de giro de compresor de
150 krpm.

25—

presién P, (bar)

2.1 — | —— flujo continuo
0% aperturavl
7 —— 25% apertura vl
100% apertura vl
2 \ \ ‘
2 2.04 2.08
tiempo (s)

Figura 6.25 Comparacion entre los pulsos dependiendo de la apertura de la vdlvula vl

En la figura anterior la frecuencia de pulsacion es la misma para cada una de
los porcentajes de apertura, asi como también la velocidad de rotacion del rotor del
compresor. En el grafico reevidencia la diferencia que se establece en la amplitud del
pulso al variar la apertura. La mayor amplitud se obtiene al cerrar enteramente la
valvula manual v1.

Combinando los resultados anteriores con las tres velocidades de giro de la
valvula rotativa y midiendo a cinco velocidades de giro distintas del compresor
centrifugo (70, 90, 110, 130 y 150 Krpm) se obtienen distintos limites de bombeo. Los
resultados se muestran en la figura 6.26 constituida por diversos graficos que
representan cada una de ellas entre los valores la apertura de la valvula manual v1, la
velocidad de rotacion de la valvula rotativa y la velocidad de giro del compresor.
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Figura 6.26. Lineas de bombeo sobre el mapa del compresor
El primer resultado en ser analizado corresponde a la combinacién con

velocidad de giro de la vélvula rotativa de 600 rpm y v1 (0, 25 y 100% abierta) en los
regimenes de giro de compresor comprendidos entre 70 a 150 krpm en intervalos de

20krpm. En la figura 6.26 se muestra el mapa del compresor centr
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con flujo continuo empleado como base de comparacién para los distintos resultados
obtenidos de acuerdo a la apertura porcentual de la valvula manual v1. En la primera
grafica se destaca el desplazamiento de la linea de bombeo conseguida por el cierre
total de la valvula manual y mediante un porcentaje del 25% de apertura. Aunque es
también destacable la coincidencia del resultado sobre la linea de bombeo para una
apertura total de la valvula manual y la caracterizacion de la linea efectuada con flujo
continuo.

La modificacion que sufre la linea de bombeo original es extensible para las
restantes velocidades de giro de la valvula rotativa de 750 rpm y 1000 rpm. En ambos
casos la mejora es consecuente con los porcentajes de aperturas de la valvula manual
vl coincidiendo en la modificacién de la linea hacia valores de gastos masicos
menores de bombeo primero con una apertura del 25% y luego con la restante del 0%,
mientras que el resultando obtenido con el 100% coincide con la linea de flujo
continuo. En resumen, todos los resultados mostrados por cada uno de los graficos se
resumen mediante en el grafico inferior derecha de la figura, en el que se aprecia
claramente el movimiento de la linea de bombeo original hallada por medio de la
caracterizacion hecha al compresor centrifugo con flujo continuo hacia la izquierda del
mapa, lo que se traduce como una mejora en la estabilidad del compresor. Por lo tanto
el rango de operacién se extiende a valores de gasto mas pequefos aunque sin un
mayor aporte de relacion de compresion. En referencia al valor de la pendiente de la
recta formada entre los puntos de bombeo para cada porcentaje de apertura y el punto
de bombeo del mapa original posee un valor positivo. Esto supone que aunque se
consiga estabilizar el compresor mas alla de la linea de bombeo original la
inestabilidad en el compresor persiste aunque se ve influenciada por el flujo pulsante
que logra retardar la aparicion del fendmeno de bombeo.

En consecuencia con los resultados obtenidos de los ensayos, un compresor
trabajando en flujo no estacionario puede retrasar la aparicion del fenémeno de
bombeo cuyos origenes se remontan a la interaccion entre la caracteristica del gasto
masico junto a los alabes del rotor si se considera que el compresor no posee vanos en
el difusor, como es el caso de la mayoria de los compresores de sobrealimentacion de
motores de automocion.

Sin embargo, la linea de bombeo con la valvula manual al 100% abierta
coincide con la linea de bombeo original realizada con flujo continuo, esta semejanza
se debe a la caracteristica de los pulsos que es capaz de generar la valvula rotativa
cuando en el sistema vl se abre totalmente. Al comparar las senales de presion de
entre ambas configuraciones se observa que no hay diferencias de flujo continuo o
pulsante. Los pulsos creados por la valvula son de una amplitud muy baja que llegan
a ser de la magnitud del valor del flujo continuo. Igual como sucede al comparar la

276



Capitulo 6 Estudio de las condiciones aguas abajo del compresor

sefial de los pulsos generados cuando la valvula manual se encuentra totalmente
cerrada o con un porcentaje del 25% de apertura. Esta diferencia en la amplitud del
pulso se aprecia en la figura 6.25, en la que se contempla la medida de presién
instantanea a la salida del compresor y como la sefal para flujo continuo y pulsante
con la valvula v1 abierta se asemejan.

6.5.1.1.1 Empleo del modelo

El modelado sobre el sistema de compresién, mostrado en la figura 6.21, ha
sido realizado mediante dos fases. En la primera se ha llevado a cabo el modelado de
la valvula rotativa buscando que los pulsos medidos sean similares a los creados por
el modelo. Para conseguirlo se impuso una variacién del coeficiente de pérdida de
carga variable en el tiempo siguiendo una ley secuencial en funcién del angulo
barrido por el movimiento de la valvula. El resultado obtenido entre la medida real y
el modelo de la valvula se puede apreciar en la figura 6.27.en la que se contempla una
buena relacion entre los datos medidos y los datos modelados.

0.4 — ‘ pulsaciéon hecha por la valvula rotativa ‘

B
=
[
2
©
=
c
0
‘0
o
a -0.2 —

_ — experimental

— — modelado
-0.4 —
\ \ \ \ \
0.4 0.42 0.44 0.46 0.48 0.5

tiempo (s)
Figura 6.27 Comparacion entre los datos medidos con modelados de la vdlvula

En el modelo se contemplan cada una de las variables que posibilitan las
distintas combinaciones ensayadas y cuyos resultados hallados sobre la zona de
bombeo se han destacado en la figura 6.26. En el modelo se colocan la valvula manual
probando los distintos valores de porcentaje de aperturas ensayados junto a las
distintas velocidades de giro de la valvula rotativa ademas del calculo del sistema de
compresion se agrega la valvula de contrapresiéon empleada como reguladora del
gasto masico y generadora de la resistencia de todo el sistema. En dicha valvula se

277



Capitulo 6 Estudio de las condiciones aguas abajo del compresor

inserta una ley de cierre que es funcion del tiempo y que fuerza al sistema a
experimentar el fendmeno de bombeo.

Para ajustar el modelo con la experimentacién se comparan las sefales de
presion instantanea de cada uno de los ensayos realizados en pulsante cercanas al
punto de bombeo marcado por el mapa original del compresor. En la figura 6.28 son
mostrados algunos de los resultados obtenidos mediante el modelo y las medidas
instantaneas obtenidas con los ensayos, al hacer funcionar la valvula rotativa en las
tres velocidades de giro propuestas.

En la figura 6.28, la comparacién se hace a diferentes regimenes de giro del
compresor, diferentes aperturas de la valvula y variando la velocidad de rotacién de
la misma, aunque esta ultima variable es irrelevante al apreciar la forma de la onda
que se genera en el sistema de compresién debida al funcionamiento de la valvula

rotativa.
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Figura 6.28 Comparacién de los resultados experimentales y modelados

El resultado general obtenido en el modelado de las distintas situaciones de
flujo en el compresor es muy satisfactorio. Si bien se observa que las curvas de presion
experimentales y modeladas en algunos casos muestran un acuerdo limitado. Es
evidente que el cambio del valor de la amplitud de los pulsos producidos por la
valvula es seguido por el modelo. Como se ha dicho, la caracteristica de la onda so6lo
es funcion del gasto de aire pasante por la valvula y no por la velocidad de rotacién
del disco o del compresor.

En cada una de las graficas donde se compara la sefial de presion se presentan
distintas apreturas de la valvula manual v1, y una frecuencia distinta de giro de la
valvula rotativa, junto a diferentes regimenes de giro del compresor.

Por medio del modelo también se obtienen los puntos de bombeo del
compresor. La obtencién de cada uno de ellos se realiza por medio del analisis de la
sefal instantdnea de las presiones y el gasto madsico en cada uno de los conductos
unidos al compresor aguas arriba y aguas abajo. Los puntos se hallan para las
distintas combinaciones modeladas y son luego llevados al mapa de compresor donde
también se han plasmado las lineas de bombeo obtenidas experimentalmente y que
han sido mostradas mediante la figura 6.26. Por lo tanto en estas gréficas se puede
también agregar las lineas de bombeo trazadas por los puntos hallados por medio del
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modelo. En la figura 6.29 se muestra una de las graficas perteneciente a una de las
combinaciones en que se ubican todas las curvas de bombeo obtenidas a partir de los
datos experimentales y modelados.
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Figura 6.29 Resultado del modelo para un flujo pulsante y un flujo continuo

Al insertar las lineas de bombeo modeladas en este ultimo grafico, se

demuestra que el modelo es capaz de establecer una diferencia similar en la aparicion

del fenémeno de bombeo por cada una de los distintos porcentajes de apertura de la
valvula manual que establece diferentes amplitudes en los pulsos generados a partir
de la valvula rotativa. Por medio de este resultado se concluye que mediante un flujo
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pulsante, cuyos pulsos son de una determinada caracteristica, el compresor puede
retardar la aparicion del bombeo con respecto a los valores para un flujo continuo.

Se puede concluir también que el bombeo depende también de la excitacion
acustica del sistema de compresion en que se haya inmerso el compresor mas alla de
las inestabilidades dindmicas o aerodinamicas en el interior del compresor real y que
segun Jenny [6.9] dicha excitacion acustica afecta la aparicion del bombeo retardando
su aparicion conforme desciende la amplitud y aumenta la frecuencia, sin embargo,
no hace una relacion directa con el flujo continuo.

Por lo tanto queda claro que el modelo de compresor puede establecer una
diferencia para el mismo sistema funcionando con flujo continuo o bien con flujo
pulsante donde las caracteristicas del pulso son similares en frecuencia y amplitud a
las magnitudes encontradas en la admisiéon de un motor.

6.5.2 Ensayo en motor

En los dltimos afios se ha probado buscar un mayor rédito del motor
consiguiendo llevar hasta los limites de funcionamiento al propio sistema de
sobrealimentacion. En referencia al compresor se le conduce a operar cerca de la linea
de bombeo provocado un alto riesgo que sucedan fendémenos inestables y que afecte a
todo el sistema de compresion en la admisién del propio motor. Es en la busqueda de
la maxima relacién de compresion a bajo régimen de giro cuando se pone en riesgo los
posibles fenomenos de inestabilidad debido a que esta se consigue justamente en
cercanias de la linea de bombeo. La situacion de inestabilidad puede ocurrir en
transitorios de motor a bajas vueltas y alta carga [6.29], y por ello, y a pesar del
adecuado disefo del punto de funcionamiento del compresor, al ligarlo al sistema del
motor puede haber puntos de funcionamiento donde se presente el fenémeno de
inestabilidad del bombeo.

Analizando lo visto por los resultados conseguidos por medio del estudio de
la valvula rotativa, con el modelo y el aporte de los datos experimentales, un
compresor centrifugo en flujo pulsante puede tener un comportamiento diferente al
descrito con un flujo continuo en zonas donde hay una marcada inestabilidad del
compresor, el principal efecto refiere al retraso que se evidencia por el estudio en la
aparicion del bombeo.

El hecho de poseer flujo pulsante en un motor hace pensar que un compresor
puede variar su punto de bombeo respecto del que se haya obtenido en flujo continuo
para su caracterizacion. Es habitual en la puesta a punto de la sobrealimentacion de
un motor que el limite de bombeo definido en flujo continuo no coincide con el que
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realmente se obtiene en motor. En este apartado se estudia la variaciéon en el
comportamiento del compresor bajo las condiciones de funcionamiento de un motor y
al mismo se le modela por completo en el modelo unidimensional. Esta metodologia
de andlisis ha sido también empleada bajo circunstancias similares de tema de estudio
en otros trabajos sobre motores en que se analiza sus sistema de sobrealimentacion y
posibles inestabilidades como la aparicion del bombeo sin evaluar una eventual
diferencia de comportamiento como producto del estado estacionario o no en el
sistema en que se halla el compresor [6.29] [6.30].

La descripcion del motor utilizado se encuentra en el capitulo 3, referente a las
herramientas de estudio empleadas en la experimentacion. Los resultados obtenidos
junto con los ensayos experimentales sacados del banco motor son comparados en
base al punto inicial de la inestabilidad de bombeo en el motor.

Para poder desacoplar el gasto masico trasegado por el compresor del
trasegado por el motor se ha introducido una modificacion en el sistema de admisién
del motor. Se implementa un sistema de inyeccion de aire a presion que se introduce
en el colector de admisién del motor situado aguas abajo del compresor. La idea de
instaurar el aire a presién asegura que el motor mantenga su presion de admisién y
asi mantener constante la energia de la turbina, pudiendo a su vez reemplazar el aire
proveniente del propio compresor. Por otra parte el ingreso extra de aire genera una
resistencia en el sistema compresion que hace descender el caudal consumido por el
compresor manteniendo constante la velocidad de giro, ya que la turbina no varia su
punto de trabajo, conduciendo el punto de funcionamiento del compresor a la zona de
bombeo. Por lo tanto la cantidad de gasto masico liberado al sistema de admision del
motor aguas abajo del compresor produce el equivalente a la acciéon de una vélvula
empleada comunmente en un esquema simple usado en la elaboracién de mapa del
compresores.

Cuando se alcanza una situacién de bombeo el fendomeno sélo afecta desde la
entrada de la admisién del motor hasta el punto elegido dentro de la linea de
admision del propio motor en que se ubica el inyector de aire comprimido, cerca de la
entrada del colector.

En un primer ensayo se ha caracterizado la linea de bombeo del compresor
bajo la influencia del sistema motor, obteniendo una linea de bombeo similar a la
evidenciada en le mapa del compresor medida con flujo continuo pero medida hacia
la izquierda con menores valores de gasto por cada uno de los regimenes medidos en
el sistema motor (ver figura 6.30).
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Figura 6.30 Linea de bombeo con flujo continuo vs linea de bombeo motor

Por otra parte se ha efectuado para tres regimenes de giro del compresor, con
los que se consiguen cubrir gran parte del mapa, comparar los resultados obtenidos en
el banco de turbos y en el banco motor, modelados ambos en el modelo de accién de
ondas WAM.

El procedimiento llevado a cabo con el modelo de WAM se ha hecho para
validar el nuevo modelo de compresor propuesto con cada situaciéon experimental y
ver si es capaz de representar las diferentes situaciones a las que se hacen referencia
en esta parte del capitulo de la tesis sobre bombeo en compresores.

Por lo tanto se modela todo el sistema motor con el sistema de alta presion
instalado en la admisién del mismo con los puntos de funcionamiento establecidos
para el ensayo. Por otro lado se modela el esquema del banco en que se ha
caracterizado el compresor con flujo continuo. En consecuencia se pretende comparar
por medio de los dos sistemas modelados los resultados obtenidos por medio de la
incidencia del flujo continuo y si el resultado en la tendencia del movimiento de la
linea de bombeo demostrada con datos experimentales es posible reproducirlo con el
modelo de compresor de sobrealimentacion propuesto.
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En la figura 6.31 se observa como en el modelo 1D WAM se representa el
esquema experimental descrito en el motor. El sistema de aire comprimido es
controlado por medio de una valvula situada a la salida del depdsito, simulando tener
aire a presion, controlada por medio del programa Matlab-Simulink . La linea de
admision de aire adicional es controlada temporalmente por medio de una valvula
que poco a poco aumenta el gasto de aire a la entrada del colector de admision.

Eiee | H, | Sistema de aire comprimido

Sistema motor

Figura 6.31. Modelado WAM del sistema motor completo

Habiendo efectuado dicho procedimiento para cada uno de los tres regimenes
elegidos en el analisis de resultados mostrados por cada situacion modelada sobre la
zona de bombeo del compresor, se ven diferencias sobre los puntos definidos como
bombeo entre los dos esquemas (motor y banco de turbos). Ambos arrojan una
diferencia de apariciéon de bombeo como ha ocurrido en la fase experimental del
estudio. La aparicion del bombeo queda reflejada en el comportamiento de los
parametros de gasto mdsico aunque también es visible en la presion, esquematizada
esta ultima para el banco de turbos, para cada una de las tres situaciones modeladas
en los dos esquemas (figura 6.32) y que se presenta en forma de gran oscilaciéon en
cada uno de los parametros.

Al saber con exactitud los valores de gasto masico y presion se obtiene con
ello el punto de funcionamiento a partir del cual el compresor experimenta la llegada
al bombeo mediante la aparicién de la oscilacién. Los resultados de los puntos
modelados de bombeo se anaden al mapa en que se ha mostrado en la fase
experimental en el banco de turbos asi como también la linea de bombeo determinada
en el banco motor (figura 6.33).
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Los resultados de los tres regimenes se muestran a continuaciéon, donde se
resalta en cada una las figuras el ultimo valor de caudal, antes del cual, en ambos
sistemas modelados comienza el fendmeno de bombeo, evidenciado especialmente
por la variabilidad del propio caudal masico. Las figuras 6.32a, ¢ y e muestran los
resultados del modelado que representa el banco de turbos, donde el compresor se ha
caracterizado con flujo continuo y donde también son mostrados los valores de
presion aguas arriba y aguas abajo del compresor. Las 6.32b, d y f corresponden a los
resultados obtenidos en el banco motor, es decir, el modelado del propio motor,
donde se muestra la evolucion de los valores de caudal tanto del compresor como del
que proviene de la linea de alta presion y se encamina hacia los cilindros, asi como
también se adjunta el valor de caudal antes de la entrada en los cilindros, que
permanece con un valor constante en el tiempo mientras las dos restantes varian en
cada ciclo de motor.

Cada uno de los puntos encontrados por el modelo antes del bombeo son
plasmados en el mapa del compresor ensefiado por medio de la figura 6.30 en la que
se puede apreciar la diferencia encontrada entre las lineas de bombeo para el caso con
flujo continuo y flujo pulsante. Los valores de los gastos mostrados en la figura 6.32
son los que se establecen como puntos de bombeo, es decir que cada uno de ellos
pertenece a las curvas de la linea de bombeo obtenida con el resultado extraido del
modelado de ambos. Los puntos tienen valores de caudal corregido y de relaciéon de
compresion, resultado del manejo de los valores de presién aguas arriba y aguas
debajo del compresor.
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Figura 6.32 Evolucion del modelo en banco de turbos y banco motor (90, 125 y 150krpm)

Por lo tanto en la figura 6.33 se puede observar como los puntos de cada uno
de los ensayos modelados a los regimenes de giro elegidos para el modelo compresor
(90, 125 y 150 krpm) determinan también las mismas variaciones sobre la linea de
bombeo, donde los puntos de menor gasto sobre la linea de bombeo pertenecen al
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modelo motor y el resto al modelo de banco de turbos. El modelo de compresor revela
que, en el sistema motor, el compresor entra en bombeo con posterioridad al modelo
del ensayo en banco de turbos. Es decir que el sistema que acttia con flujo pulsante
otorga un retardo en la provocacion del fenémeno de bombeo. Cabe recordar que en
ambos sistemas modelados la técnica que se implementa para encontrar los puntos de
bombeo es la misma que la empleada para cada uno de los ensayos experimentales.

Al plasmar cada uno de los puntos de bombeo obtenidos en el modelo (6
puntos), tres puntos de bombeo por cada ensayo y régimen de giro (90, 125, y 150
krpm), tienen una muy buena similitud con los puntos definidos como bombeo en los
ensayos experimentales. En la figura 6.33 se muestra el mapa del compresor con la
informacion cuasi-estacionaria recogida de las medidas realizadas en el banco de
turbos, a la que se agrega los puntos de bombeo hallados por medio del modelado de
cada ensayo
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Figura 6.33 Puntos de bombeo modelados en el mapa experimental y extendido por el modelo

Al insertar los puntos sobre este mapa se confirma que el bombeo con flujo
continuo es anterior al bombeo con flujo pulsante, los gastos de bombeo de este tltimo
son mas pequenios que los obtenidos con flujo continuo. Por otro lado los resultados
comparados entre los valores experimentales y modelados guardan una buena
similitud. Este resultado es importante por dos razones, una de ellas obedece a la
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existencia de una diferencia de comportamiento en la operatividad del compresor al
trabajar con flujo continuo o pulsante, tal como ya se habia confirmado con el empleo
de una valvula rotativa. La segunda se refiere a la capacidad de calculo del modelo de
compresor desarrollado en la tesis e insertado en el WAM para modelar un motor
sobrealimentado y su posible inestabilidad en la admision al alcanzar el compresor
una situacién de bombeo.

6.5.2.1 Transitorios de motor

En el sub-apartado anterior se puede comprobar coémo se consigue arribar al
bombeo un compresor instalado en la admisién de un motor inducido en forma
artificial por la adecuacién de un sistema de aire comprimido que genera una
resistencia al trabajo del propio compresor y que a su vez lo reemplaza en la
sobrealimentacion del motor. Sin embargo, es posible que un motor por diversos
motivos pueda sufrir la aparicion del bombeo sin tener que inducir mediante un
sistema de ayuda la aparicion de dicho fendmeno.

Es por estos afios que en la industria de la automocion se encuentra en un
proceso de pleno desarrollo e investigacion tratando de mejorar en tiempo, consumo
de energia y potencia la transicion de un motor, apuntando como principal medio de
ayuda la capacidad de trabajo del compresor de sobrealimentacion en respuesta a la
aceleracion y desaceleracion. En la estrategia por obtener un tiempo de transicién
corto y mantener la eficiencia del motor en dicho periodo de tiempo el motor puede
llevar al compresor a trabajar sobre puntos de funcionamiento cercanos a la zona de
bombeo. Lamentablemente muchas veces este acercamiento a esta zona de
funcionamiento es problemdtico porque cualquier variacion en el consumo de aire
puede provocar espontaneamente el origen del bombeo.

Sin embargo se han implementado estrategias para lograr esquivar la
problematica de la inestabilidad en el compresor como por ejemplo con el control de
de energia aportada a la turbina por los gases de escape basado en la apertura o cierre
del 4rea de paso del estator de la turbina, lo que posibilita un camino de transicién
menos problematico, como el que se puede apreciar en la figura 6.34, donde se marca
la aceleracién, primero aumentando el gasto masico y luego aumentando el valor de
las rpm del turbo, estando lejos de la zona de bombeo. También en la misma figura se
puede observar el camino de transicién de una desaceleracion problemética que
puede sobrepasar los limites de bombeo en el compresor.

En una desaceleracion brusca, el bombeo se puede hacer presente en el

compresor al ocurrir repentinamente una caida de caudal de combustible inyectado en
los cilindros, provocando un rapido cambio del punto de trabajo del motor hasta

289



Capitulo 6 Estudio de las condiciones aguas abajo del compresor

alcanzar el relenti. Cuando el motor se halla a plena carga con el compresor
consumiendo un elevado valor de gasto masico y girando a alta velocidad, al
momento que se produce un transitorio de desaceleracion rapido, el valor de gasto
masico desciende en forma mas veloz que la disminucion que el descenso de la
velocidad de giro del compresor.

Estas circunstancias propician que el compresor entre en bombeo porque la
respuesta al cambio en el gasto masico es mayor que el efecto sobre la velocidad del
turbocompresor debido a su inercia y eso conlleva a trabajar al compresor mas alla de
la linea de bombeo. En el grafico de la derecha de la figura se ejemplifica claramente
como la curva sobrepasa dicho limite.

Aunque la linea de bombeo del mapa sea determinada con flujo continuo, la
determinada con flujo pulsante también es sobrepasada, ya que la accién creada por la
transicién de desaceleracion del motor hace que el gasto masico descienda a valores
por debajo de ambas lineas de bombeo. Entre ambas lineas la diferencia no es mayor a
5 g/s y en el transitorio este valor no evita la entrada del compresor en el propio
bombeo.
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Figura 6.34 Curvas de transicion del compresor en el mapa

La situacion de desaceleracion comentada ha sido reproducida en el banco
motor empleando el mismo motor al que se le colocara en su admisiéon un sistema de
aire a presion aire con lo que se reemplazaba la labor efectuada por el compresor en la
sobrealimentacién y estrangular el paso del gasto masico por el compresor.

290



Capitulo 6 Estudio de las condiciones aguas abajo del compresor

En principio el motor se sitia a 3000rpm y plena carga e instantdneamente se
desacelera hasta el relenti cortando de forma instantdnea la taza de combustible
inyectada. Es al producir dicho descenso de combustible que el compresor
experimenta el fenémeno de bombeo que es capturado por los sensores de medida de
presion, de gasto masico y ademas que puede ser audible. El resultado conseguido
por los captadores de presién instantdneos situados en la linea de admision del
compresor aguas abajo y aguas arriba confirman que en un determinado intervalo del
tiempo total que dura la transicion, se aprecian las oscilaciones caracteristicas del
fendmeno de bombeo de baja frecuencia.
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Figura 6.35 Transitorio en bombeo de una desaceleracién brusca producida en el motor
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Por lo tanto se confirma que es posible la existencia de problemas de
estabilidad en el compresor centrifugo en relacién a situaciones de transicion entre
distintos puntos de trabajo por parte del motor. Empleando el nuevo modelo de
compresor en el WAM junto al modelo del motor se modela la situacion experimental
de desaceleracion. El modelo de motor en WAM, explicado en el capitulo 4, es mas
complejo que todos aquellos modelos que se encuentran en la bibliografia sobre
modelos de motor en relacién al funcionamiento de un compresor [6.21] [6.31] [6.8].

En la figura 6.35 los resultados obtenidos son graficados junto a las medidas
experimentales para un solo transitorio, en que se muestra el tiempo empleado por el
motor para la realizacion de la transicion y en que también se muestra el valor de
caudal mésico que pasa por el compresor hacia los cilindros. Por medio de esta sefal
se puede observar claramente tres picos de oscilaciones del fluido nacidas de la
aparicion del fenémeno del bombeo en el compresor por el rapido descenso de la
energia en la turbina que provoca un descenso del caudal que pasa a través del
compresor. La pulsacion del bombeo es baja con una frecuencia no superior a 6 Hz,
coherente con el volumen que hay desde el compresor hasta los cilindros ascendiendo
a un valor de aproximadamente 7 litros.
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6.6 Conclusion.

Las conclusiones que se pueden extraer de este capitulo son varias, una de
ellas es la modificacién que sufre el fendmeno de bombeo al variar la geometria aguas
abajo del compresor, teniendo en cuenta la geometria desde su salida hasta la valvula
o similar que restrinja el caudal que circula por el sistema en que se halla. La variacion
no es referida a la forma o constitucion de los elementos que se imponen, sino a la
cantidad de volumen encerrado en la distancia comentada. En los ensayos
presentados se han comentado cuatro modificaciones, partiendo de un valor de
volumen de 7 litros, el cual luego es retirado y sélo se cuenta el volumen encerrado en
un tubo, que es estudiado con tres longitudes diferentes. La longitud mas pequefia de
tan solo 200 mm equivalente en volumen a 0,4 litros, con ello se registra un fenémeno
de bombeo de amplitud pequefia y frecuencia alta (“rotating stall”), con estas
caracteristicas el punto de trabajo se asemeja o tiene unas sefales de los parametros
medidos similares a los que se encuentran en los puntos estacionarios cuando no
existe bombeo o ningun tipo de inestabilidad similar. Mediante esta situacion hallada
se implement6 un estudio que derivo en la extension del mapa del compresor para
puntos estacionarios mas alla de la linea de bombeo tradicional cldsica hasta caudal
nulo.

Los ensayos realizados se emplean para determinar si el modelo matematico
de compresor es capaz de seguir el cambio en la actitud del fendémeno de bombeo por
el cambio de la geometria aguas abajo. Satisfactoriamente los resultados extraidos del
modelo confirman la variacién de la frecuencia y amplitud de las ondas originadas
por la inestabilidad generada desde el compresor centrifugo comprobando que existe
una escasa diferencia en la frecuencia obtenida por el modelo con bombeo medio y de
mezcla (bombeo + “rotatig stall”). Hay entre los resultados medidos y modelados una
buena semejanza con las distintas amplitudes evidenciadas en cada caso. La
validacion del modelo se han efectuado por medio de la medida de presion salida
compresor (P;) y la velocidad del caudal a la entrada del compresor que ha sido
medida mediante anemometria laser (LDA).

La comprobacién en el cambio de actitud del fenémeno de bombeo ha sido
realizada histéricamente con ensayos en flujo continuo, pero es sabido que los
compresores estudiados en esta tesis trabajan en condiciones de flujo pulsante. Por lo
tanto se han realizado ensayos experimentales con esta caracteristica de
comportamiento dindmico, acomodando esquemas de sistemas de compresion en el
banco de banco de turbos y banco motor para su estudio. Los resultados obtenidos
sobre la zona de bombeo muestran que caracterizando el mapa del compresor con
flujo pulsante en el banco de turbos, donde la pulsacién se origina a partir de una
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valvula rotativa cuyos pulsos en magnitud de amplitud son similares a los que se
encuentran en el sistema motor, se obtiene una linea de bombeo de menor caudal
masico que la que se obtiene mediante flujo continuo. Esto equivale a decir, que la
linea de bombeo se desplaza hacia la izquierda del mapa del compresor, ganando por
lo tanto margen de bombeo. La amplitud de los pulsos ha sido variable probando tres
magnitudes de amplitud, 200, 140 y 10 milibares. Con las dos primeras se obtiene la
mejora comentada, mientras que con la tultima solo se consigue igualar linea de
bombeo obtenida por medio del flujo continuo, y es que las medidas del parametro de
presion de ambos ensayos son similares.

En referencia a los ensayos realizados en el banco motor se comprueba el
mismo resultado, habiendo configurado especialmente una admisién de motor capaz
de permitir una caracterizacion del compresor sobre su zona de bombeo. El resultado
arrojado confirma la prolongacion de la estabilidad de trabajo del compresor, por lo
tanto nuevamente hay un retardo en la aparicion del fenémeno de bombeo, esto
significa que se consigue un menor caudal de funcionamiento. De todas formas la
diferencia conseguida no supera los 10g/s, es decir, existe la posibilidad que un
compresor centrifugo, en un motor, funcionando con caudal pulsante entre en algtin
momento en bombeo. Asi se demuestra en un estudio experimental realizado en el
mismo banco de ensayos donde el motor es simplemente puesto a describir un
transitorio repentino en un tiempo no mayor a tres segundos donde el compresor
sufre una pronta desaceleracion, el caudal por el compresor desciende mas rapido que
su velocidad de rotacién por lo que la curva de la transicion plasmada en el mapa va
mas alla de la linea de bombeo en continuo, por lo que el compresor lamentablemente
acusa un bombeo de caracter profundo de 6 Hz asociado al volumen encerrado desde
la salida de compresor hasta los cilindros.

Asi pues el comportamiento del turbo en general y del compresor en
particular es distinto al que se produce para flujo continuo. Algunas de las razones se
pueden encontrar en las definiciones de las inestabilidades de los compresores en el
capitulo 2. En flujo continuo el aumento paulatino del gradiente de presién acttia
sobre las palas del compresor haciendo desprender de poco a poco el flujo de ellas. En
el caso de flujo pulsante esta misma accion dificulta la estabilizacion del punto de
desprendimiento del fluido sobre la pala, pues el gradiente de presion también varia
en cada instante.

Cada uno de los ensayos experimentales sobre la medida en pulsante ha sido
modelado mediante el modelo de compresor desarrollado en esta tesis. Sus resultados
han confirmado la actitud del compresor ha retardar su entrada en bombeo al trabajar
en un sistema de pulsaciéon. Ademas los puntos de bombeo entre el modelo y los
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ensayos tienen una muy buena semejanza al ser plasmados sobre el mapa del
compresor.

Finalmente el modelo mostrado en esta tesis es capaz de reproducir
adecuadamente las distintas situaciones de fenémenos de bombeo en diferentes
geometrias del sistema de compresion, sean en condiciones de flujo continuo o bien
las situaciones en flujo pulsante que se han enumerado.
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7.1 Introduccion

Se presenta en este capitulo las conclusiones mas relevantes de los trabajos
realizados y que se han descrito en los capitulos precedentes. Es importante en este
capitulo retomar los objetivos con los que se inicio el trabajo para comprobar el grado
de cumplimiento. También es importante destacar de entre los trabajos realizados y
las conclusiones que de ellos se extraen, los que suponen una contribucion original al
conocimiento en el campo cientifico abordado. Por altimo, en los apartados en los que
no se han alcanzado los objetivos de forma completa, asi como en los aspectos que han
aparecido en el desarrollo de la Tesis, también es importante establecer las lineas de
trabajo futuro y la metodologia mas adecuada para llevarlas a cabo.

En el capitulo 1 se ha establecido que el objetivo global de la Tesis es la mejora
del conocimiento del fendmeno del bombeo de compresores de sobrealimentacion de
motores diesel de automocion. Este objetivo siendo tan genérico es dificil de establecer
el grado de cumplimiento y las mejoras con respecto al estado del arte del
conocimiento. Por ello, también se han establecido objetivos especificos en el ambito
de aquel objetivo general. Se han destacado tres lineas de trabajo en el estudio del
bombeo. Primero, el desarrollo de un modelo de compresor que implementado en un
codigo unidimensional de un motor completo permita predecir la aparicién y el
comportamiento del conjunto motor-compresor en bombeo. El segundo objetivo
consistia en cuantificar y explicar la influencia de la geometria de entrada al
compresor sobre el bombeo de éste. El tercer objetivo especifico de la Tesis era
analizar la influencia que tiene la geometria aguas abajo del compresor y en particular
de su actstica, sobre el bombeo del compresor. Para estos tres objetivos especificos se
analiza en sendos apartados de este capitulo el grado de cumplimiento de los
objetivos y los principales logros alcanzados.

También se estableci6 en el capitulo introductorio un cuarto objetivo
relacionado con el establecimiento de nuevas metodologias experimentales y de
modelado para el analisis del fenémeno del bombeo en futuros trabajos y en otros
ambitos fuera del grupo de investigacion. Se hara en todos los apartados de este
capitulo especial mencién en lo que toca a desarrollo de metodologias.
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7.2 Modelo compresor

Uno de los objetivos principales de la presente Tesis Doctoral ha sido el
desarrollo de un modelo de compresor capaz de predecir la aparicion del bombeo del
compresor de sobrealimentacién de un motor diesel de automocion. En realidad, la
inexistencia de modelos apropiados en los codigos que se emplean habitualmente
para disefiar los sistemas de renovacion de la carga y sobrealimentacion, ha sido la
causa inicial que ha justificado la realizacién de esta Tesis. En el contexto actual de
aumento del grado de sobrealimentacién de los motores y de downsizing hace que
disponer de una herramienta de este tipo sea una verdadera necesidad para los
fabricantes de motores.

Se ha presentado en el capitulo 4 dedicado al desarrollo del modelo de
compresor el cddigo unidimensional de accion de ondas que se utiliza en el grupo de
investigacién. Se ha mostrado con el objetivo de indicar el tipo de modelo que se
buscaba y también con el de mostrar las limitaciones del modelo actual. También, se
ha hecho una resefia histdrica de los modelos de compresor presentados por otros
investigadores en el pasado. En realidad, la lectura de este apartado muestra
claramente como la mayor parte de los trabajos se basan en un trabajo realizado ya en
los afios 70 por Greitzer. La hipotesis principal en el modelo de Greitzer, hipétesis que
ha sido también seguida en esta Tesis, es que la variacion de la relacion de compresiéon
sufre un retraso de primer orden ante una variacion brusca de las condiciones de
presion a la entrada y la salida del compresor. Se ha destacado que muchos autores
habian validado de forma experimental esta hipotesis tanto para compresores axiales
como radiales.

En la presente Tesis se ha desarrollado un modelo de compresor basado en la
hipdtesis de Greitzer e implementado en el codigo unidimensional de accion de ondas
de partida. La forma de implementarlo ha consistido en que el compresor es una
condiciéon de contorno en el calculo de los tubos del modelado unidimensional. En
esta condicidon de contorno se aplican basicamente las ecuaciones de conservaciéon
(masa y energia) y la de incremento de presion que produce el compresor a partir de
la informacion del mapa del compresor estacionario y del retraso de primer orden
proveniente del modelo de Greitzer. Se ha programado un proceso de resolucién del
sistema de ecuaciones mencionado que incluye las distintas situaciones de flujo que se
pueden presentar. El resultado final es un cddigo que permite calcular el
funcionamiento del compresor de manera no estacionaria, incluyendo las
proximidades a la zona de bombeo del compresor e incluso la entrada en bombeo
profundo. Esto es sin duda una contribuciéon novedosa a destacar pues no existe en la
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literatura ninguna mencién a un modelo de motor unidimensional que incluye esta
caracteristica.

Una de las caracteristicas mas importantes del modelo presentado no radica ni
en las ecuaciones ni en las hipédtesis realizadas, sino en la informacién experimental en
la que se basa. Habitualmente, el estudio de los compresores de sobrealimentacion se
ha basado en la utilizaciéon del mapa de funcionamiento (relacién de compresion
frente a gasto mésico trasegado). En la presente Tesis, como en trabajos anteriores se
propone la utilizacion del mapa de compresor extendido hacia valores de gastos
menores al determinado por la linea de bombeo en condiciones estacionarias,
llegando incluso a valores negativos. Al contrario que otros investigadores en el
pasado, se propone aqui la utilizacién de ensayos experimentales especificos para la
obtencién de las lineas extendidas del mapa. En el apartado 6.3 de la Tesis se ha
descrito el procedimiento experimental a utilizar, que se puede destacar como una
contribucién de tipo metodologico para el estudio no cuasiestacionario de los
compresores. Se ha trabajado de forma especial en la caracterizacion experimental del
rendimiento del compresor en estas condiciones tan fuera de disefio. Se ha optado por
la adimensionalizacion del par resistente del compresor que ha dado en muchos
compresores medidos un alto grado de correlacion. Es de destacar que esta
metodologia se sigue de forma habitual en el grupo de investigaciéon en la medida de
mapas de compresor, por una parte por la sencillez de los ensayos a realizar, por otra,
por la informacion relevante que se obtiene y que se destacara en el siguiente
apartado.

Uno de los objetivos iniciales de la tesis en lo que se refiere al modelo de
compresor a desarrollar es que el modelo fuera capaz de predecir la aparicion del
bombeo en funcién de las condiciones de funcionamiento del conjunto compresor
motor (o compresor valvula como en el caso de los ensayos en banco de compresores).
Los resultados del modelo presentados en el epigrafe 6.5.1.1.1 muestran de forma
clara cémo el modelo es capaz de predecir la linea de bombeo en condiciones
diferentes de flujo pulsante en el compresor (figura 6.29). Y lo que es mds importante
el modelo es capaz de predecir cdmo se desplaza la linea de bombeo debido a las
condiciones de flujo diferentes. Este resultado ilustra que el principal objetivo,
justificacién original de la tesis, de obtener una herramienta predictiva para el disefio
de sistemas de sobrealimentacion ha sido alcanzado de forma satisfactoria. Mas
pruebas de la bondad del modelo presentado estan en el epigrafe 6.5.2 en el que se
muestra que el modelo completo (incluyendo motor) es capaz de predecir la linea de
bombeo medida en motor diferente de la medida en banco de compresores. Por
ultimo, en el epigrafe 6.5.2.1 se muestra cémo el modelo es capaz incluso de predecir
la aparicion del bombeo en procesos transitorios de motor. Es de especial relevancia el
caso de las deceleraciones bruscas de motor en las que habitualmente, cada vez mas
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en los motores actuales, aparece el bombeo (figura 6.35). Este caso critico es el que se
utiliza en la puesta a punto de los motores para establecer la presién de soplado del
motor (y con ello la curva de par a bajas revoluciones). Sin embargo, hasta ahora esta
puesta a punto manual no se puede anticipar en el proceso de desarrollo de la
sobrealimentacion por la inexistencia de modelos capaces de predecirlo. En este
sentido, esta Tesis hace una contribucién practica que puede cambiar la metodologia
de desarrollo de los sistemas de sobrealimentacion actual.

Otro aspecto en el que el resultado del modelo ha sido exitoso es el modelado
del funcionamiento en bombeo del compresor. En principio, la utilidad practica de
este aspecto del modelo no estd tan clara ya que los compresores no han de funcionar
en bombeo, ya que esto los conduce a una reduccion radical de la vida del compresor.
Sin embargo, existen varias razones por las que era conveniente realizar este estudio.
Primero, para validar el comportamiento del modelo en un caso extremo pero que a
la vez es facil de medir. Segundo, hay ocasiones en que el bombeo del compresor
ocurre durante un periodo corto de tiempo, como es el caso de las deceleraciones
bruscas. En estas ocasiones es bueno disponer de un modelo que no se pare al llegar a
estas condiciones extremas y transitorias. En tercer lugar, disponer de informacién de
las variaciones de presion y de gasto en el compresor puede dar informacion relevante
para saber el grado de destruccidon que se puede producir en el compresor en funcién
del tipo de bombeo sufrido.

La principal conclusion es que el modelo es capaz de predecir las frecuencias
y amplitudes que se producen ya sea en bombeo severo o suave, en funcién de la
geometria del sistema de compresion (ver figura 6.14). Con el objetivo de validar el
comportamiento del modelo se ha realizado una campafa experimental en la que se
ha medido las condiciones instantdneas de presion y de velocidad mediante una
sonda de velocimetria laser doppler (figura 6.17). Se trata de ensayos originales que no
se han visto en la literatura que han corroborado los buenos resultados obtenidos en
términos de oscilacién de presion a la entrada y salida del compresor.

Como resumen de todo lo expuesto en este epigrafe se puede establecer que se
ha desarrollado un modelo no estacionario de compresor e implementado en un
modelo unidimensional global de motor que permite predecir de forma precisa
cuando el compresor va entrar en bombeo asi como cuando ya ha entrado en bombeo.
Este modelo se ha validado en condiciones de banco de compresores y en condiciones
de banco motor, estacionario y transitorio. En particular el modelo es sensible a las
variaciones de geometria en el sistema de compresion, en particular, ha servido para
destacar las condiciones diferentes de los ensayos estacionarios en banco de
compresores en comparacion con los ensayos pulsantes en condiciones reales de
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motor. La herramienta obtenida es directamente aplicable en la metodologia de
desarrollo de nuevos sistemas de compresion.

304



Capitulo 7 Conclusiones y trabajos futuros

7.3 Efecto de la geometria aguas arriba

El segundo de los objetivos particulares de la presente Tesis estaba dirigido a
una mejora del conocimiento del efecto que produce la geometria de entrada en el
funcionamiento del compresor, en particular, en lo que se refiere a la aparicion del
fenomeno del bombeo. Realizar este tipo de estudio estaba justificado por el hecho
conocido por todos en la literatura y en la industria que la linea de admision del
compresor modifica la pendiente de las curvas en el mapa del compresor tanto a altos
como a bajos gastos.

Los trabajos en esta linea de investigacion se han presentado en el capitulo 5.
Se ha realizado un trabajo fundamentalmente de forma experimental para la
caracterizacion del funcionamiento del compresor con distintas condiciones de flujo a
la entrada del mismo. Para ello se han analizado tres geometrias basicas: los codos, los
conos y los generadores de swirl o de torbellino. Como se ha mencionado, la
metodologia ha sido experimental mediante ensayos en banco de compresores. Sin
embargo, se ha intentado encontrar una explicacion a los resultados experimentales
cuantitativos mediante el modelado multidimensional CFD.

En la primera campana experimental se ha realizado un estudio del efecto de
codos de distinta geometria en el mapa de un compresor de sobrealimentacion. Se ha
realizado un estudio sistematico en el que se han fabricado y ensayado codos de
distinto radio y a distintas distancias de la rueda del compresor. Los resultados
muestran como a medida que se utiliza un codo mas cerrado y mas cercano al
compresor el mapa del compresor se modifica en el sentido en que pivota alrededor
de un punto situado en la parte baja del mapa, reduciéndose la relacion de
compresion para gastos altos y aumentandose para gastos bajos. Se han cuantificado
mejoras en el margen de bombeo del orden de 100 mbar al utilizar un codo sin apenas
radio de curvatura en su parte interna colocados justo a la entrada del compresor, con
respecto a codos mas abiertos o a mas distancia del compresor en los que la tendencia
es a parecerse al mapa medido con un tubo recto como geometria de entrada. En
general, se puede decir que la aerodindmica producida por el codo solamente tiene
relevancia si el radio de curvatura es inferior al del conducto y si la distancia relativa
entre la salida del codo y la entrada del compresor es inferior a un didmetro del
conducto.

Para justificar el resultado obtenido se ha realizado un calculo mediante
modelado multidimensional CFD usando el cédigo comercial Fluent de las distintas
geometrias ensayadas. Se ha analizado el flujo que se produce aguas abajo de los
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codos sin tener en cuenta la presencia del compresor ni el efecto del rotor girando. Los
célculos no justifican las diferencias que se observan en los ensayos.

Por ultimo en lo que se refiere al estudio de los codos, se ha hecho un intento
por separar los dos efectos mas importantes por los que la geometria de entrada
puede afectar a la morfologia del mapa del compresor. El primero es que modifica la
aerodinamica a la entrada del compresor como de alguna manera se llega a ver en los
célculos CED. El segundo es la pérdida de carga del elemento que al estar tan cerca del
compresor se integra de dos maneras en el mapa del compresor. La presion real de
entrada al compresor es inferior a la que se mide normalmente aguas arriba del
elemento de entrada al compresor. Esto va a modificar por una parte la relacion de
compresion medida, pero también, y en muchas ocasiones tiene mayor relevancia,
modifica el gasto corregido del compresor que va afectado por la presion de entrada al
compresor. Los resultados muestran que es factible separar el efecto de la pérdida de
carga del efecto aerodinamico. Para ello basta una simple caracterizacion estacionaria
de la pérdida de carga del elemento.

La segunda campana experimental realizada ha consistido en el ensayo de
geometrias en las que se utiliza un didmetro del conducto de entrada mucho mayor
que el de la rueda del compresor, colocando un conducto cilindrico convergente que
reduce la seccidon hasta la de la rueda. Este es un disefio que en mayor o menor
medida aparece en todos los compresores de sobrealimentacion. Los resultados
obtenidos en esta campana han sido espectaculares en relacion a lo que se esperaba.
Sobre todo, porque no hay ninguna resefia en la literatura que anuncie este tipo de
comportamiento. Los resultados en la figura 5.13 muestran claramente que el mapa
del compresor y en particular la linea de bombeo del compresor pueden cambiar de
forma sustancial al utilizar un conducto cénico a la entrada del compresor (en este
caso particular se traté de prolongar el cono que ya existia en la propia carcasa del
compresor). Se obtienen incrementos del margen de bombeo de mas de 250 mbar en
zonas aprovechables para el funcionamiento de un motor a medio régimen y plena
carga. Aunque como aspecto negativo se ha constatado una bajada del rendimiento
isoentropico del compresor.

Al igual que con los codos se ha realizado un modelado multidimensional de
los conos ensayados sin tener en cuenta la proximidad del compresor ni el
movimiento del rotor. Como en el caso anterior, se puede observar diferencias en los
patrones del flujo, en particular en los contornos de presién que podrian justificar los
resultados tan distintos en el banco de ensayos. Sin embargo, es demasiado
aventurado decir que el calculo CFD permite predecir el comportamiento de una u
otra geometria con respecto del bombeo.
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La tercera campana de ensayos y la mas importante en volumen de ensayos
ha estado dirigida a cuantificar el efecto de un flujo helicoidal (swirl) a la entrada del
compresor. Al igual que en los estudios anteriores existe en la literatura y en la
industria evidencias de que flujos con prerrotacién modifican el funcionamiento del
compresor. De hecho, existen en el mercado dispositivos de prerrotaciéon que se
emplean en compresores de sobrealimentacion y también en otras aplicaciones. El
objetivo al iniciar el trabajo era tanto, el desarrollo de un sistema capaz de producir
altos grados de prerrotacidon con baja pérdida de carga, como el de cuantificar el efecto
de ese flujo sobre el mapa del compresor. Asi pues se ha desarrollado un sistema de
generacion de swirl SGD (de swirl generator device) mediante calculo CFD y ensayos
en banco de flujo (ver figura 5.19). Este SGD produce distintos niveles de swirl al
variar la posicién de unos alabes directores en su interior. La mayor dificultad de los
ensayos radicé en el hecho de que no se conocia de forma precisa el angulo de giro de
swirl (angulo de la hélice) para poder relacionar el nivel de swirl con la modificacion
del mapa del compresor. Para ello se caracterizo de forma detallada la pérdida de
carga y el torbellino generado en cada una de las condiciones de gasto y posicion de
los alabes en banco de flujo. Los calculos mediante modelado CFD dieron en este caso
un alto grado de acuerdo.

La conclusion mas importante de la campana experimental han sido los
mapas que muestran de nuevo como el mapa del compresor pivota alrededor de un
punto intermedio del mapa al variar el nivel de swirl de la misma manera que ocurria
con los codos, aunque mucho mas marcado. También se ha obtenido que para el caso
del bombeo la prerrotacion en el sentido contrario al movimiento del rotor, es la que
produce mayor beneficio. Resultado al que también se ha llegado a partir de un
analisis tedrico unidimensional.

El calculo tedrico mediante CFD de los ensayos realizados en este caso lanza
mucha mas luz a la hora de explicar el comportamiento del compresor bajo las
condiciones de flujo rotante, a pesar de que aqui tampoco se ha tenido en cuenta la
presencia del compresor ni del movimiento del rotor. El calculo multidimensional
predice que ademds de tener un flujo con un perfil de velocidades triangular con
respecto al radio del conducto de entrada, la mayor parte del flujo se concentra en la
periferia del conducto. Se trata de un flujo anular que concentra las mayores
velocidades, pero también el mayor momento cinético en la punta de los alabes del
compresor en los que empiezan a desarrollarse los efectos de desprendimiento que
devienen en bombeo al reducir el gasto masico. En el epigrafe 5.4.6 se ha hecho un
analisis tedrico simple basado en la hipédtesis de flujo unidimensional en el interior del
compresor cuyos resultados estan muy en linea con los resultados experimentales
obtenidos.
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Desde el punto de vista metodoldgico se destaca el establecimiento de
procedimientos experimentales en banco de compresor para la medida de mapas de
compresor en condiciones adecuadas. También se destaca la integracion de la medida
de pérdidas de carga y de generacién de swirl en la caracterizacidon de los efectos
aerodindmico y de pérdida de carga en los mapas medidos. Es importante remarcar
aqui el procedimiento utilizado para la determinacién precisa de la linea de bombeo.
Se propone la medida en continuo de los parametros del compresor en un proceso
transitorio lento desde un punto estable cercano al bombeo hasta la aparicion del
bombeo severo. Un analisis a posteriori de las sefales permite identificar de forma
precisa el punto (gasto y relacion de compresiéon) de bombeo. Esto ha sido muy
importante en este estudio puesto que se han medido configuraciones con resultados
muy parejos en los que era muy importante la repetitividad de los ensayos.
Igualmente se destaca la utilizacion del modelado multidimensional CFD para la
justificacién de los mapas medidos, aunque a la fin y a la postre, el trabajo de
modelado se ha mostrado insuficiente para alcanzar los objetivos propuestos.

Por otra parte, es necesario decir que los resultados obtenidos en este capitulo
estan muy influenciados por el compresor que en particular se ha ensayado. Esto es, la
aerodinamica particular del compresor hace que sea mas o menos robusto al bombeo.
Este hecho se traduce en la pendiente de las curvas de régimen constante en el mapa
del compresor. De manera que compresores menos robustos al bombeo tienen
pendientes en las lineas de isorrégimen positivas o nulas, pueden verse mas afectados
por la geometria del conducto de entrada que compresores mas robustos al bombeo.
Asi, los resultados numéricos obtenidos en cuanto a ganancia o pérdida de margen de
bombeo no se pueden generalizar a otro compresor ya que la aerodinamica sera
distinta y la interaccion con el elemento de entrada también.

Esto dltimo puede ser un poco decepcionante puesto que todo el trabajo
realizado no sirve para predecir o predisefiar el conducto de geometria de entrada de
cualquier compresor. Sin embargo, las tendencias encontradas si que son
transportables de un compresor a otro. También, la metodologia utilizada (sobre todo
la experimental) es igualmente aprovechable en el disefio de la geometria de entrada
de otro compresor.

Como resumen del trabajo realizado con el objetivo de analizar la influencia
de la geometria del conducto de entrada al compresor sobre el funcionamiento de éste,
y en particular sobre la linea de bombeo, se puede afirmar lo siguiente. En general, la
influencia del elemento a la entrada se puede separar en influencia aerodindmica al
modificar el patrén del flujo a la entrada al inductor del compresor, e influencia de
pérdida de carga al modificar (bajar) la presion media a la entrada al compresor. Se ha
propuesto una metodologia para separar estos efectos en los ensayos de
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caracterizacion. La existencia de un codo justo a la entrada del compresor puede tener
una influencia moderada en lo que se refiere a la linea de bombeo, pudiendo
obtenerse un aumento moderado del margen al bombeo. Esto se pierde cuando el
codo se aleja del compresor o cuando el radio de curvatura del codo es grande. La
existencia de un cono a la entrada del compresor puede producir mejoras sustanciales
del margen al bombeo. Se ha disefiado y fabricado un dispositivo de generacion de
torbellino con el que se ha cuantificado una mejora importante en margen de bombeo
al utilizar flujos con prerrotacion.

Por otra parte, la utilizacion de la herramienta de modelado multidimensional
CFD no ha producido resultados que permitan de forma concluyente predecir el
comportamiento medido en banco de compresores y mucho menos cuantificarlo. Esto
es debido a que el modelado utilizado en todos los casos no incluia la presencia del
compresor y lo que es mds importante el movimiento del rotor y como éste interactda
con el flujo producido por el elemento a la entrada del compresor. Se ha visto que las
diferencias, importantes en algunos casos, que se han medido no se corresponden con
campos de velocidad y de presién que en muchos casos son casi idénticos. De
cualquier manera se ha podido constatar que en cualquier caso, todo lo que produzca
uniformidad en el flujo conduce quiza a una menor pérdida de carga y por lo tanto un
mejor comportamiento del compresor a alto gasto. Sin embargo, lo que produce una
mejora en el margen al bombeo, es precisamente lo contrario, esto es, una no
uniformidad en el fluido. Esta no uniformidad consiste en todos los casos en aumentar
la velocidad en la periferia de los alabes del compresor que es donde se inician los
desprendimientos que conducen al bombeo.

Quiza de los tres bloques principales de la Tesis (modelado, estudio aguas
arriba y estudio aguas abajo) es esta parte en la que menos conclusiones se pueden
obtener que no sea la constatacion numérica de cada uno de las geometrias
estudiadas. La razén es que la justificacion de los resultados medidos no se puede
realizar si no es con herramientas experimentales de visualizacion de los detalles del
flujo a la entrada al compresor o bien con el cdlculo detallado mediante CFD. Por
cuestiones de economia se opt6 por la segunda via, pero se ha demostrado en esta
Tesis que el calculo ha de incluir en el dominio de calculo la presencia del compresor y
el movimiento del rotor. Este trabajo seria inabordable en la presente Tesis por lo que
se propone como linea de trabajo futuro.
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7.4 Efecto de la geometria aguas abajo

El tercer y ultimo objetivo especifico de la Tesis era analizar la influencia de
las condiciones aguas abajo del compresor en el comportamiento de éste en relacion al
bombeo. La justificacién del estudio venia de la experiencia que se encuentra en la
literatura, y sobre todo en la industria, de que el limite de bombeo medido en banco
de compresores estacionario normalmente no coincide con el limite que se mide de
forma efectiva en el motor. En particular, muchos desarrolladores de sistemas de
sobrealimentacion han remarcado que al cambiar los elementos del sistema de
compresion aguas abajo el margen de bombeo del compresor montado en ese motor
cambia. De hecho también se ha experimentado que al modificar elementos aguas
arriba del compresor (otros que el conducto de entrada del compresor) como el filtro o
los conductos de entrada al filtro, el margen de bombeo puede cambiar. El problema
es que el margen de bombeo puede aumentar o disminuir, sin que se pueda predecir
cuando. En resumen, el objetivo en este apartado ha sido de ver la influencia de la
acustica de la linea de admision del motor (aguas arriba y aguas abajo del compresor)
sobre el bombeo del compresor.

Una parte importante de los trabajos realizados se basan en la utilizacion del
modelo de compresor presentado en esta Tesis. Asi, los ensayos experimentales
realizados en este apartado (capitulo 6) han servido primero para validar los
resultados del modelo y segundo como constatacion experimental de los efectos
estudiados. Afortunadamente, el éxito obtenido en el desarrollo del modelo de
compresor ha contribuido a que el estudio de las condiciones aguas abajo haya
llegado a resultados concluyentes.

Asi pues, en el epigrafe 6.2 se ha realizado una caracterizacion experimental
del bombeo de un compresor con distintas geometrias aguas abajo del compresor
(longitud del tubo de salida del compresor) que ha servido por una parte para validar
el modelo y para obtener distintos tipos de bombeo tal como se predice en la
bibliografia. Este ensayo de caracterizacion experimental ha sentado las bases para el
establecimiento de un procedimiento de medida de los mapas extendidos de
compresor, informacion necesaria para el funcionamiento del modelo de compresor.

Se ha realizado una campafia de ensayos en banco de compresores en flujo
pulsante que ha arrojado uno de los resultados mas importantes de la presente Tesis.
Se ha adaptado el banco de compresores existente al funcionamiento en flujo pulsante
mediante una valvula rotativa. La instalacion concebida permite cambiar el punto de
funcionamiento medio del compresor asi como la amplitud y la frecuencia de los
pulsos dentro de un rango de valores similares a los que se pueden encontrar en la
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admision de un motor de automovil. Se ha realizado una campafa de medidas del
limite de bombeo a distintos regimenes de giro de compresor y condiciones del flujo
pulsante. Para la deteccion precisa del punto de bombeo en cada caso se ha utilizado
la metodologia utilizada antes. Los resultados resumidos en la figura 6.26 son
concluyentes, la existencia de flujo pulsante mejora del orden de 100 mbar el margen
al bombeo en comparacion con el flujo estacionario. También se concluye que a partir
de un cierto nivel de pulsacién en amplitud la ganancia es siempre la misma. También
se ha constatado que los resultados no dependen de la frecuencia de los pulsos dentro
del rango en que se ha ensayado, que coincide mas o menos con el del funcionamiento
de un motor. Esto estd muy en linea con la experiencia previa del grupo de
investigacion. Otro resultado importante en esta campafia experimental es que el
modelado unidimensional del sistema, gracias al modelo no estacionario de
compresor implementado, conduce a resultados muy similares. Esto indica que todos
los efectos relacionados con la actistica pueden predecirse de forma adecuada con el
modelo desarrollado. La idea seria que al cambiar la geometria, ya sea aguas abajo o
aguas arriba del compresor, el flujo pulsante en el compresor se ve modificado y esto
puede aumentar o disminuir el margen al bombeo en el sentido en que se muestra en
la figura 6.26.

Esto dltimo también se ha corroborado en ensayos en motor tal como se
describe en el punto 6.5.2 en el que se mide el limite de bombeo de un compresor
mediante ensayos en banco motor en comparacion al mapa obtenido en condiciones
estacionarias en banco de compresor. La figura muestra, con otro compresor distinto
al de la campania de ensayos pulsantes en banco de compresores, que en condiciones
de motor (pulsantes) el margen al bombeo se mejora del orden de 100 mbar con
respecto al flujo estacionario.

De este ultimo resultado experimental en banco motor también se puede
destacar como contribucién novedosa un método para medir la linea de bombeo, e
incluso el mapa completo, de un compresor en motor. Esta metodologia permite
medir el compresor en condiciones reales de motor, que ya se ha demostrado
conducen a valores distintos de la linea de bombeo, sin tener que desmontar el
compresor del motor, en ensayos muy parecidos a los que se hacen en “salas de
motores”. Se trata de una metodologia que facilmente podrian adoptar los
desarrolladores de sistemas de sobrealimentacidon para auditar los mapas ofrecidos
por los suministradores de turbos y para establecer en etapas tempranas de desarrollo
del sistema el limite real de bombeo del compresor.
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7.5 Sintesis

El objetivo global de la presente Tesis es contribuir a la mejora del
conocimiento del fendmeno del bombeo de compresores de sobrealimentacion de
motores diesel de automocion. El objetivo ultimo seria que este conocimiento permita
disefar herramientas y criterios de disefio de mejores sistemas de sobrealimentacion.

En este objetivo general se han enmarcado las tres lineas de investigacion en
esta Tesis: el modelado y la caracterizacion de la influencia de la geometria de entrada
al compresor y de la actistica del sistema de compresion. Sin embargo, a pesar de que
los estudios se han realizado de forma independiente, se puede hacer un trabajo de
sintesis de todo el trabajo realizado.

En el capitulo 2 de la Tesis se ha hecho un esfuerzo didactico importante para
describir el fenémeno del bombeo y las causas que conducen a él. Alli se ha destacado
que son los desprendimientos que se producen en el funcionamiento fuera de disefio
de los alabes del rotor, difusor y voluta los que generan inestabilidades, que ante un
disefio inadecuado del sistema de sobrealimentacién pueden conducir a la aparicion
del bombeo en las distintas formas que se han descrito en ese capitulo.

Esta claro que los ensayos realizados con distintas geometrias de entrada de
compresor actdan por el mecanismo del cambio de la aerodinamica del flujo a la
entrada del inductor acelerando o retrasando la aparicion de los desprendimientos y
asi del bombeo. Este es un comportamiento que jamas se podra predecir con un
modelo no dimensional como el desarrollado en la Tesis, en el que la informacion
“aerodindmica” del compresor se introduce mediante las lineas de régimen constante
del mapa, y en particular, de la pendiente de las curvas. Efectivamente, cuando un
compresor se aleja del punto de disefo el rendimiento cae y la curva de relacién de
compresion cambia de pendiente, de manera que por debajo de un determinado gasto
masico la relacion de compresion comienza a disminuir. La reduccion de relacion de
compresiéon tendrd una pendiente mayor o menor, y es precisamente esta
caracteristica del compresor la que determinara la facilidad para entrar en bombeo. La
Unica manera de cuantificar los efectos aerodinamicos en el compresor es la medida
de las prestaciones en banco de compresores (o en banco motor) y, aunque no ha sido
probado en esta Tesis, mediante modelado CFD del compresor completo (inductor,
rotor, difusor, voluta y conducto de salida) incluyendo el conducto de entrada y el
rotor girando.

Por otra parte se ha visto que para tener en cuenta el efecto de la actstica del
sistema de compresion, el modelo de compresor desarrollado parece ser suficiente.
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Esto es asi porque dispone la informacion de las lineas extendidas del compresor
medidas. Toda la informacién de la aerodindmica del compresor esta contenida en las
curvas, en particular de la pendiente, de relaciéon de compresién a régimen constante
del compresor.

Se ha abordado pues el problema en los dos aspectos relevantes para
caracterizar el fendmeno del bombeo. Primero los efectos aerodindmicos que se
pueden abordar de manera experimental y eventualmente mediante modelado CFD
detallado del compresor. Segundo, los efectos relacionados con el disefio del sistema
de compresion (actstica y pérdida de carga) que pueden ser predichos de forma
apropiada con el modelo unidimensional presentado. Se extrae de forma evidente la
metodologia para la caracterizacion del bombeo de compresores de
sobrealimentacion:

1. Realizacién de ensayos experimentales para la caracterizaciéon del
funcionamiento del compresor incluyendo todos los aspectos de disefio
aerodindmico y de interaccién con el conducto de entrada. En particular,
puede ser especialmente 1util la medida de los mapas extendidos del
compresor en la zona de bombeo porque permiten estimar la pendiente
de las curvas en otras zonas que las de funcionamiento estable.

2. Utilizacion del modelo no estacionario de compresor implementado en el
modelo unidimensional de motor para el diseho del sistema de
sobrealimentacion aguas arriba y aguas abajo del compresor

En el futuro se puede considerar la utilizacion de célculo detallado del
compresor para el punto 1.
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7.6  Trabajos Futuros

Como se ha descrito en el apartado anterior, muchas de las expectativas al
inicio del trabajo han sido resueltas de forma satisfactoria. Se puede afirmar que se ha
profundizado en el conocimiento del fenomeno del bombeo, abarcando distintos
aspectos como son el modelado y la caracterizacion experimental de los parametros
que influyen en el bombeo. También se han desarrollado metodologias
experimentales para alcanzar este conocimiento. También se han desarrollado
herramientas ttiles para su aplicacion en el disefio de sistemas de sobrealimentacién
optimizados en cuanto a la robustez frente al bombeo.

Sin embargo, hay aspectos en los que a pesar del trabajo realizado no se han
cubierto completamente los objetivos planteados. También, a lo largo del trabajo
doctoral se han obtenido resultados que daban pié realizar mas trabajos pero que por
su entidad no se justificaba en el ambito de la presente Tesis. Tanto para los aspectos
fallidos de la Tesis como para los colaterales se proponen a continuacion una serie de
trabajos que contribuirian a ahondar mas en los objetivos de la Tesis.

Sin duda el punto més débil de la Tesis ha sido la caracterizaciéon mediante
modelado CFD de la interaccion entre el flujo producido por la geometria del
conducto de entrada al compreso con el bombeo. La razon es clara y esta relacionada
con que para obtener resultados realistas hay que incluir en el calculo el compresor y
el efecto del movimiento de las palas del rotor en el flujo. Como se ha dicho antes,
hacerlo habria sido una cantidad de trabajo que no habria permitido concluir los otros
trabajos de la Tesis. El calculo del compresor completo es un trabajo que tiene entidad
de Tesis por si mismo por lo que se propone precisamente como linea de
continuacion.

En este sentido se han hecho unos primeros calculos con la intencién de sentar
las bases de un trabajo mas intenso de modelado de compresor. En estos primeros
calculos se ha digitalizado el compresor utilizado en el estudio de los codos y los
conos del capitulo 5. A partir de la superficie generada se ha mallado el dominio de
calculo que se muestra en la siguiente figura. En este primer calculo se ha realizado
con una geometria fina, esto es, el rotor no se mueve, sin embargo, el fluido alojado en
el rotor se le impone un término fuente de cantidad de movimiento en sentido
rotatorio similar al que transmitirian los alabes del rotor al girar. Esta simulacion del
efecto de los alabes girando, permite hacer una evaluacién de si este movimiento se
transmite aguas arriba del rotor e interactuar con el flujo que viene impuesto por la
geometria de entrada al compresor. La figura muestra que en condiciones cercanas a
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las de disefio el flujo a la entrada al rotor es muy uniforme y no parece estar afectado
por el movimiento del rotor.
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Figura 7.1. Vectores de velocidad en un cdlculo de un compresor cerca del punto de disefio.

Sin embargo, prestando detalle al flujo en el interior del rotor, y para varios valores de
flujo de aire se pueden destacar diferencias remarcables. Esto se presenta en la Figura
7.2. En la figura de la izquierda se muestran los vectores de velocidad para un gasto
cercano al de disefio. La de la derecha muestra los vectores de velocidad para un
punto de funcionamiento cercano al bombeo. La del centro se corresponde con un
punto intermedio.
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Figura 7.2 Vectores de velocidad en el interior del rotor de un compresor para valores de gasto
diferentes.
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La figura anterior muestra cémo a medida que se reduce el gasto masico el
flujo en el interior del compresor se vuelve mas irregular llegando a situaciones de
flujo inverso en determinadas zonas que modifica el patrén del flujo a la entrada del
compresor. Estas figuras muestran cémo para hacer estudios en puntos de
funcionamiento cercanos al bombeo no se puede obviar la presencia del compresor y
tampoco del efecto del movimiento del rotor como se ha hecho sistematicamente en el
capitulo 5 de esta Tesis.

A pesar de la fuerte hipotesis simplificadora al imponer un mallado fijo y
anadir de forma artificial un término fuente que simula” el movimiento del rotor; este
primer resultado de calculo completo del compresor, parece mostrar detalles del flujo
de los que se tiene evidencia experimental como la aparicién de desprendimientos y
zonas de recirculacién a medida que el compresor se aleja del punto de disefio. Queda
por determinar si el modelado CFD es una herramienta que permite calcular la
aerodinamica interna del compresor y en particular, predecir el punto en el que se
producird bombeo. Esto no parece una tarea facil ya que el patrén de flujo en estas
condiciones es esperable que sea muy complicado e inestable, por lo que estd en el
limite del estado del arte de los calculos CFD. En cualquier caso, seria un reto
establecer la validez de la herramienta en situaciones similares a las mostradas en el
capitulo 5 de la Tesis.

Otra linea de trabajo futuro, de mucha menor entidad que la de calculo CFD
seria ahondar en la caracterizacién experimental de la energia consumida por el
compresor en puntos fuera de la zona estable del compresor. La dificultad radica en
que parte del trabajo se consume por pérdidas de ventilacion y otra parte por trabajo
de compresion. Cuantificar cada uno de los aspectos especialmente para valores bajos
de gasto también es un reto. La metodologia a llevar a cabo seria la de la medida
directa del par resistente del compresor, que es un parametro dificil de obtener en
compresores pequenos de sobrealimentacion.
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