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“How happy is the blameless vestal's lot!

The world forgetting, by the world forgot.
Eternal sunshine of the spotless mind!

FEach prayer accepted, and each wish resigned.”

Alexander Pope, 1720

“1Cuan feliz es el destino de las virgenes vestales!
Pues olvidan al mundo y el mundo las olvida a ellas.
jBrillo eterno de la mente inmaculada!

Cada oracion aceptada y cada deseo renunciado.”

Alexander Pope, 1720






La técnica de la sobrealimentacion es casi tan antigua como los motores de
combustién interna alternativos. Desde que se conocen sus ventajas y beneficios
se han llevado a cabo incesantes estudios para su extensiéon a todas las tipologias

de motores.

Este trabajo se focaliza en un estudio CFD tridimensional de un compresor
centrifugo en puntos fuera de disefio, con el objetivo de observar las variables
globales del flujo tanto para diferentes gastos masicos, como para diferentes
puntos cercanos a las lineas de bombeo y choque del mapa del compresor.
Asimismo, se llevé a cabo un estudio de los dngulos de incidencia del flujo sobre
los alabes, tanto por medio del CFD como tedricamente.

Partiendo desde la méas basica familiarizacion del autor con el completo y
complejo software de simulaciéon fluidodindmica denominado Star-CCM+, el
trabajo se ha desarrollado en diferentes fases de actuaciéon, tomando como punto
de partida diferentes soluciones obtenidas de una matriz de puntos de

funcionamiento del mapa del compresor.

Tras ello se seleccionaron nueve diferentes puntos de funcionamiento, sobre
los cuales se llevd a cabo el postprocesado con el fin de obtener diferentes tipos
de monitores con los que poder analizar y comparar las distintas variables globales
del flujo en los diferentes puntos de funcionamiento. De este modo, se facilitaba
notablemente la observaciéon del comportamiento y de la evolucion del flujo en

puntos fuera de diseno.

Finalmente, tras el postprocesado de los nueve puntos de funcionamiento (3
puntos por cada uno de los 3 diferentes regimenes estudiados) se llevé a cabo el
analisis que tenia por objeto el trabajo y del cual se obtuvieron interesantes

conclusiones.



The technique of turbocharging is as old as the combustion engine. Since its
advantages and benefits are known, there have been made unceasing studies in

order to apply this technique to all types of engines.

This Final Degree Project is focused in a three-dimensional CFD study of a
centrifugal compressor’s working points out of design, in order to observe the
flow’s global variables near the surge and the choking lines. Also, there was made
a study of the flow’s incidence angle against the blades, so much by means of the

CFED as theoretically.

Beginning from the most basic familiarization of the author with the
complex fluid-dynamic simulation software named Star-CCM+-, the project has
developed in different phases, taking as a starting point the solutions obtained

from a matrix of working points that give shape to the compressor’s map.

After that, there were selected nine different working’s points, on which were
made the postprocessing in order to obtained different scenes to be able to analyse
and to compare the flow’s global variables. This way, it made significantly easier

the observation of the flow’s performance and evolution for points out of design.

Finally, after the postprocessing of the nine working points (3 points by
each of the 3 different rotating speeds) there was made the analysis that took the

project as an object of which interesting conclusions were obtained.
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1. INTRODUCCION

1.1. PREAMBULO

Los motores de combustién interna alternativos (MCIA) desempenan hoy
en dia un importante papel en el transporte ya sea terrestre, maritimo e incluso
en aplicaciones aéreas. Se distinguen dos grandes grupos de motores, los de

encendido provocado (MEP) y los de encendido por compresiéon (MEC).

A lo largo de un siglo de evolucién tecnoldgica en los MCIA se han sucedido
una serie de avances. Unos, debido a su caracter han sido exclusivos de una
determinada familia de motores, mientras que otro se han aplicado
indistintamente a las dos. Entre los citados avances podemos destacar la
sobrealimentacion, el control electronico, el aumento del niimero de valvulas y su
posicion, la mejora en los sistemas de fabricacion y materiales, asi como el

incesante auge de nuevas tecnologias para el control de emisiones contaminantes.

Desde los comienzos de la historia de los MCIA, las ventajas de la
sobrealimentacién son conocidas, independientemente de la forma en la que ésta
se lleve a cabo; sin embargo, la utilizaciéon de compresores para elevar la presion
de admisién ha generado muchos problemas debido a la gran complejidad que
entrana su desarrollo, causa por la cual su desarrollo ha sido paulatino si lo
comparamos con otras tecnologias. Como ventajas de la sobrealimentacion
podemos citar la mejora de potencia efectiva y la reducciéon de consumo; sin
embargo, hay que tener en cuenta las implicaciones y los inconvenientes que la
sobrealimentacion tiene sobre otros aspectos del motor, especialmente el aumento

de las tensiones térmicas y mecanicas.

La sobrealimentacion se ha realizado a lo largo de toda la historia de dos
maneras bien diferenciadas, ya sea por medio de compresores accionados
directamente por el motor (conocida como sobrealimentacién mecénica) o por
medio de un compresor movido por una turbina accionada por los gases de escape
del motor, la cual es denominada turbosobrealimentacion. Esta tltima técnica,
aunque fue utilizada en sus comienzos en aviacion experimenté un menor

desarrollo que la sobrealimentacion mecénica.

A principios del siglo XX, A.Biichi patent6 la primera idea similar a lo que

es un turbocompresor, aunque se tuvo que esperar a la década de los 50 del pasado



siglo para que su popularidad aumentara. Hoy en dia, la gran mayoria de los
motores MEC estan turbosobrealimentados, y su extension a los MEP es cada vez

mas comumn.

Este trabajo final de grado se ha realizado en el Departamento de Maquinas
y Motores Térmicos de la Escuela Técnica Superior de Ingenieria del Disefio,
perteneciente a la Universidad Politécnica de Valencia. La Figura 1.1 muestra el
edificio departamental en el que se ha llevado a cabo el post-procesado de los

resultados obtenidos, asi como su analisis e interpretacion.

nd B\

Figura 1.1.1 Edificio departamental.

1.2.  MOTIVACION

La caracterizacion de un turbocompresor mediante programas de CFD es
fundamental para el contraste de los mapas de curvas caracteristicas del mismo.
Se trata de una etapa vital al diseno y elecciéon de un turbogrupo adecuado para
sobrealimentar un determinado motor. Ademés, se utilizan los resultados

experimentales y tedricos para realizar una retroalimentacion en el proceso de



diseno del mismo, validando y ajustando los modelos, -por lo que las simulaciones

entranan una gran importancia en las fases de diseno.

Por otra parte, la determinacion experimental de los limites de
funcionamiento del turbogrupo, tales como bombeo y choque, llegan a ser
peligrosas de ensafiar sin las instalaciones correspondientes y en muchos casos
llegan a destruirse los caros equipos con los que se trabaja. Aunque es necesario
realizar estos ensayos experimentales para cerciorarse de que el motor al que se
acopla al turbogrupo presenta unas condiciones de funcionamiento en disefio que
se alejan de estos limites, es recomendable lanzar en primer lugar simulaciones en
estos puntos evitando complicaciones y pérdidas de un coste econdémico més

elevado.

Finalmente, con el post-procesado de las simulaciones de estos puntos fuera
de diseno se puede caracterizar el flujo que atraviesa el compresor dando asi una
buena aproximacion a los resultados reales. Una vez realizado todo este trabajo,
se tiene un buen punto de partida para llevar a cabo la parte experimental con
mayor seguridad, con un gasto de tiempo importante pero de un modo muy

econdmico.

En vistas de las razones apuntadas anteriormente, resulta necesario el
estudio y caracterizacion del flujo de forma computacional en el turbogrupo, con
un software adecuado para dicha tarea. Es en este contexto donde se enmarca el

presente trabajo.

1.3.  ANTECEDENTES

En lo que respecta al software de CFD utilizado cada vez mas en el Centro
de Motores Térmicos (CMT) de la Universidad Politécnica de Valencia (UPV) y
para este trabajo, se trata del programa STAR-CCM+. En este software se ha
desarrollado, con anterioridad a este estudio, la geometria y el mallado del
compresor perteneciente al turbogrupo, asi como la simulaciéon de parte de los

puntos de funcionamiento utilizados para el estudio.

R. Navarro [4] realizé un estudio actistico en CFD sobre la misma geometria

del compresor utilizado en el presente trabajo. Se llevé a cabo una investigacion



mas compleja y elaborada, pero en este caso sobre tres puntos de diferente gasto

masico en una misma linea de isorrégimen en condiciones de flujo transitorio.

Situamos por tanto el trabajo llevado a cabo, como una investigacion que
parte de este contexto sin tener mayor relevancia ni nexo con estudios anteriores
que los ya nombrados, marcando como objetivo basico el de estudiar y visualizar
el flujo dentro del compresor en puntos de funcionamiento fuera de diseno. En el

apartado consecutivo se hablard mas concretamente de ellos.

1.4.  OBJETIVOS

Tras enmarcar la situaciéon en la que convive este Trabajo Final de Grado
nos centraremos en los objetivos que persigue el mismo. Este trabajo estudia el
comportamiento de un compresor de un turbogrupo en puntos fuera de diseno
mediante un software CFD. Este amplio y general objetivo se puede desglosar en

una serie de objetivos mas concretos que se describen a continuacion:

e Lanzamiento de las simulaciones en CFD de puntos interesantes para el
estudio que aun no hayan sido lanzados o cuyos archivos se encuentren
inaccesibles.

e [Establecer, determinar y aplicar criterios de convergencia de las
simulaciones para poder verificar si estas han sido realizadas correctamente
y que los resultados mostrados por las mismas son adecuados para su post-
procesado.

e Estudio y caracterizacion de las variables globales del flujo en diferentes
puntos cercanos a las lineas de bombeo y choque para una adecuada
visualizacién del flujo que trasiega al compresor.

e Estudio de los angulos de incidencia del flujo sobre el rotor en diferentes

puntos cercanos a las lineas de bombeo y choque.

Ademas de todo ello, uno de los objetivo méas importante del presente
trabajo seria el aprendizaje y familiarizacion en la medida de lo posible en el uso

y dominio del software STAR-CCM+ por parte del autor.






2. TEORIA DE LA SOBREALIMENTACION

2.1. INTRODUCCION HISTORICA

La sobrealimentacion de motores de combustién interna alternativos
(MCTA) consiste en el aumento de la densidad del aire de admision mediante un
aumento de la presion de éste. Es una técnica casi tan antigua como los propios

MCIA y su historia se remonta a Gottlieb Daimler y a Rudolf Diesel.

Gottlieb Daimler en 1885 patent6 el primer sistema de sobrealimentacion,
el DRP 34926 mostrado en la figura 2.1.1, el cual utilizaba la parte inferior de los
pistones como bombas de compresion en ciclos de dos tiempos, las cuales mediante
una valvula proporcionaba mayor volumen de mezcla que el que cada cilindro
podia aspirar. De este modo Gottlieb buscaba incrementar la velocidad y la carga
en los motores a pesar del hecho de que en esa época solo eran factibles pequenas

valvulas de admisién y escape.

Figura 2.1.1 Patente DRP 34926 de Gottlieb Daimler de 1885 de un sistema de

sobrealimentacion para un motor de gasolina de alta velocidad.

En 1896 Rudolf Diesel, ya consciente de los beneficios de la
sobrealimentacion, instalé un compresor alternativo a los motores que llevan su
nombre en su patente DRP 95680 mostrada en la figura 2.1.2. Consiguié aumentar
la potencia del motor un 30%, sin embargo deterior6 dramdaticamente el
rendimiento térmico del mismo puesto que el compresor estaba directamente

acoplado al motor.



Figura 2.1.2 Patente DRP 95680 de Rudolf Diesel para motor diésel con sistema de

sobrealimentacion acoplado a cada piston.

No fue hasta 1905 cuando Alfred Biichi patenté un motor sobrealimentado
con un turbocompresor axial accionado mediante un turbina movida por lo gases
de escape, en esta patente DRP 204630 (Fig. 2.1.3) los tres elementos se

encontraban sobre el mismo eje.

Figura 2.1.3 Dibujo de la patente DRP 204630 de Alfred Biichi de 1905 con compresor, motor

y turbina montados sobre un unico eje

Veinte anos mas tarde, separd el motor en un eje diferente al de la turbina
y el compresor, convirtiendo esta nueva patente en el primer motor diésel
sobrealimentado llevado al mercado y logrando un aumento de potencia del 100%

junto a unos bueno resultados termodinamicos (Fig. 2.1.4).



Figura 2.1.4 Patente de 1925 de Alfred Biichi con un eje para el motor y otro eje para

compresor y turbina.

Entre los afios 1920 y 1940 el uso la sobrealimentacion se extendié en MCITA
para aeronaves, especialmente para mejorar la actuacion de estos a altas altitudes
de vuelo ya que la pérdida de densidad con la altura hacia disminuir notablemente
la potencia. Durante estos aflos se mejoré continuamente el sistema de
sobrealimentacion alcanzando durante la segunda guerra mundial su punto algido
de busqueda de potencia, llegando a alcanzar el motor radial de gasolina de 18

cilindros de Curtiss Wright una potencia de despegue de 2420 kW.

En automocién, la tendencia actual de aumento de potencia y reduccion de
tamano y consumo de los motores ha provocado que se extienda el uso de la
sobrealimentacion tanto el motores diésel como en motores de gasolina. Se ha
continuado desarrollando el sistema propuesto por Biichi de sobrealimentacién
mediante el uso de gases de escape, integrando la turbina que mueve al compresor

como parte del colector de escape.

2.2.  OBJETIVOS Y PRINCIPIOS BASICOS

El sistema de sobrealimentacion estd formado béasicamente por un
turbogrupo, esto es, una turbina acoplada a un compresor por un eje comun. Los
gases de escape son dirigidos hasta el escape a través de la turbina, aqui son
utilizados para mover la turbina y conducir al compresor, el cual comprime el

flujo elevandolo a una mayor densidad que la del aire aspirado.



Existen diversos tipos de compresores y turbinas, pero no todas son
adecuadas para formar parte del sistema de escape. La combinacién de un
compresor centrifugo de una etapa con una turbina radial o axial de una etapa
esta extendido universalmente. La turbina axial es adecuada en turbogrupos de
tamano medio o grande utilizados en propositos industriales, ferroviarios o
navales; mientras que por otro lado la turbina radial es adecuada en turbogrupos
de pequefio tamano como los de automociéon (camiones o coches). En el apartado
2.4 se profundizara en la clasificacion de los sistemas de alimentaciéon, con un
analisis detallado de los compresores centrifugos y de las turbinas tanto radiales

como axiales.

El objetivo principal de la sobrealimentacion es el de aumentar la densidad
del medio de trabajo, ya sea aire o la mezcla de aire-fuel, antes de entrar al
cilindro mediante el uso de un sistema adecuado. Como vemos en la expresion
2.2.1, un aumento de densidad estd asociado a un incremento lineal del gasto

masico de aire o mezcla:

Mg = Ny Pg - Ve n/2 (2.2.1)

Con el aumento de gasto masico se produce un incremento de la potencia

especifica del motor como podemos ver en la expresiéon 1.2.2:

N, = PCI-n,-F -1, (2.2.2)

Ademés en la figura 2.2.1 se observa el aumento del area encerrada por el
ciclo sobrealimentado frente al ciclo de aspiracién natural, el cual refleja este

aumento de potencia.



A .
p Sobrealimentado

Aspiracion natural

Figura 2.2.1 Comparacion entre ciclo ideal a presion constante de un motor sobrealimentado

y de aspiracién natural

Durante el proceso de la sobrealimentacion es importante que la temperatura
del flujo no aumente en exceso ya que afecta adversamente al perfil de
temperaturas del ciclo de alta presion y reduce el rendimiento. En algunos motores
se utiliza un refrigerador, colocado entre el compresor y el motor, denominado

intercooler.

COMPRESOR  ENFRIADOR MOTOR
Z Ly

ors

L

Figura 2.2.2 Esquema de un motor sobrealimentado con intercooler entre compresor y motor.

Se trata de un intercambiador de calor aire-aire, su buen funcionamiento
viene definido por la eficiencia (expresién 2.2.3) o la relacién entre el enfriamiento
que produce y el maximo que podria realizar, los subindices coinciden con los
indicados en la figura 1.2.2:

T, =Ty

= —= 2.2.3
S (2.2.3)



Se observa que la eficiencia serd mayor cuanto mayor sea la temperatura a
la salida del compresor, es decir, cuando mayor sea la relacién de compresiéon. Es
por ello que el uso de intercooler se ha generalizado en MEC ya que presentan un
grado de sobrealimentacion elevado lo que permite tener una superficie de

intercambio térmico moderada.

Por otro lado, en MEP el grado de sobrealimentacion esta limitado para
evitar que se produzca la detonacién, lo cual conlleva que la eficiencia del
intercooler serd menor y consecuentemente la superficie de intercambio térmico

sera elevada, por ello el volumen ocupado por el intercooler sera mayor.

En la Figura 2.4 se muestra el efecto del enfriamiento posterior a la
compresion en funcién de la relacion de compresion del compresor y de la eficiencia
del intercooler. Se aprecia que al aumentar el grado de sobrealimentacién se hace
mas adecuado el enfriamiento, ya que puede incluso duplicar el valor de la

densidad, y por tanto de la potencia efectiva extraida (véase la ecuacion 2.2).

A . €= 100 %
P% 7/ 90
P 27 80
s 70
/ 60

Relaciéon de >
Compresion

Figura 2.2.2 Efecto del enfriamiento del aire de sobrealimentacion sobre la densidad de

entrada al motor.

Ademas de todas las ventajas que presenta el enfriamiento del aire de
sobrealimentacion, las cuales han sido citadas anteriormente, se produce una
reduccion de las cargas térmicas del motor y de las emisiones de oxidos de
nitrogeno (NOy), las cuales persiguen actualmente las restrictivas normativas

emergentes.



2.3.  CLASIFICACION SISTEMAS DE SOBREALIMENTACION

Los distintos tipos de sobrealimentacién se pueden clasificar de 4 diferentes

maneras o criterios:
1. Método de accionamiento del compresor.

Desde el punto de vista del método que acciona el compresor, se pueden
ofrecer varias posibilidades en funciéon de la maquina que suministra potencia al

compresor que a continuacién comentaremos:

a) El compresor es movido por el propio MCIA mediante un
acoplamiento con el cigienal. A esta modalidad se la conoce como

sobrealimentacion mecanica.
MOTOR

COMPRESOR

N/

Figura 2.3.1 FEsquema de un motor con sobrealimentacion mecdnica.

b) El compresor es movido por una maquina externa, distinta al MCTA.

A esta tipologia se la conoce como sobrealimentacion externa.

MOTOR
2

A

o 1

COMPRESOR

Figura 2.3.2 FEsquema de un motor con sobrealimentacion externa.

¢) El compresor movido por una turbina, la cual es accionada por los
gases de escape del propio motor. Este método es el mas extendido en automocion

y se conoce como turbosobrealimentacion.



COMPRESOR TURBINA

Figura 2.3.3 FEsquema de un motor turbosobrealimentado.
2. Diseno del compresor.
Segun el tipo de compresor se dan las siguientes posibilidades:

a) Compresor de desplazamiento positivo o también conocido como
volumétrico. Esta tipologia de compresor se suele emplear en la sobrealimentacion
mecanica, debido a que el régimen de giro 6ptimo del compresor es del mismo
orden que la del motor. Dentro de este apartado clasificatorio se pueden distinguir
entre los compresores alternativos de pistén y de los rotativos (Roots, tornillo,

paletas, etc.).

b) Turbocompresor. Se suele emplear en la turbosobrealimentacién
como ya se comentd en anteriormente, ya que tanto la turbina como el compresor
suelen girar a regimenes de giro 6ptimos similares y notablemente mucho maés
elevados que los del MCIA. En este grupo podemos dividir a su vez los
turbocompresores en axiales, radiales y mixtos, de acuerdo a la direccion de la
circulacion del flujo con respecto a su eje de giro. Cabe destacar que la compresion
se realiza frenando el flujo de forma continua en un difusor, transformando su
energia cinética, la cual ha sido previamente aportada en un intercambio de

cantidad de movimiento entre el fluido y el motor, en entalpia.

¢) Compresor dinamico Comprex (©Brown Bovery Company), es un
dispositivo movido por el cigiienal del motor, pero en el que la compresion del aire

en la admision es llevada a cabo por los pulsos de presion en el escape del motor.



El aire es obligado a pasar por unos conductos en el interior de un tambor, que
gira movido por el motor. Por el extremo contrario de los conductos se introducen
los gases provenientes del colector de escape, empujando los gases frescos de nuevo
hacia el extremo por donde entraron, pero aumentando su presion. En la Figura

2.3.4 se pueden apreciar estas tres tipologias y sus diferencias sustanciales.

Turbocompresor Compresor volumetrico Comprex

Figura 2.3.4 Distintos tipos de sobrealimentacion dependiendo del tipo de compresor.

3. Tipo de conexion entre el motor y el sistema de sobrealimentacion.

Desde el punto de vista del acoplamiento y de la transmision de potencia se

tiene:

a) Compresor acoplado al cigiienal del motor, es decir, caso que

coincide con la sobrealimentacién mecéanica (véase la Figura 2.3.1).

b) Compresor acoplado a una turbina de escape en un eje libre, que es
lo que habitualmente se conoce como turbosobrealimentacion, la cual podemos
apreciar en la Figura 2.3.3 Solamente existe acoplamiento fluidodindmico entre la

turbomaquina y el MCTA.

¢) Compresor, turbina de escape y motor acoplados mecanicamente,
que comunmente conocemos como motores hibridos (compound engines). En esta
tipologia los excesos o defectos de potencia en la turbina son transferidos y
aprovechados por el motor alternativo, gracias a la existencia de un acoplamiento

mecanico entre ambos; tal y como muestra la Figura 2.3.5
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Figura 2.3.5 Esquema de un motor hibrido (compound engines).

d) Compresor y motor acoplados mecénicamente, la turbina es la que
suministra la potencia y el motor actiia como un generador de gas. Solamente
existe acoplamiento fluidodinamico entre la turbina y el motor, tal y como

muestra la Figura 2.3.6
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Figura 2.3.6 Sistema de sobrealimentacion en que la potencia la produce la turbina.

Actualmente ha surgido una alternativa al sistema compound, dando lugar
a lo que se conoce como turbogrupos de asistencia eléctrica. En esta nueva
tipologia la falta de potencia es proporcionada por un motor eléctrico, el cual se
encuentra acoplado al mismo eje y consume energia de las baterias del motor.
Cuando se produce un exceso de energia en el turbogrupo, es posible su

recuperacion gracias al motor eléctrico que actiia como generador.



4. Tipo de motor que se sobrealimenta.

Finalmente los sistemas de sobrealimentacion se pueden clasificar en funcion

de la tipologia de MCIA al que sobrealimentan:

a) De acuerdo al nimero de ciclos por vuelta, podemos discernir entre
el motor 2T o 4T. La caracteristica que distingue la sobrealimentacion de los
motores de dos tiempos frente a los de cuatro tiempos es fundamentalmente el
periodo de barrido. Ya que, en los motores 2T es esencialmente necesario que en
el periodo de barrido la presion de admision sea mayor que la de escape, para
garantizar de este modo una correcta evacuacion de los gases quemados. En un
motor 47T, también podra existir un periodo de barrido durante el cruce de

vélvulas, pero no sera tan critico como en los motores de dos tiempos (27T).

b) Motor de encendido provocado o motor de encendido por
compresién (MEP y MEC). La aplicacion de los sistemas de sobrealimentacion de
estos tipos de motores es completamente diferente. Mientras que para los motores
de encendido por compresion, la sobrealimentacion mejora las condiciones del
proceso de combustiéon, en los motores de encendido provocado de inyeccion
indirecta, la sobrealimentacion puede aumentar de que se produzca la
autodetonacion de la mezcla. Por su parte, los motores MEP con inyeccién directa
que trabajan con cargas estratificadas presentan relevantes mejoras en el proceso

de mezcla al emplear sobrealimentacion; siendo por tanto beneficiosa.

En la practica, a pesar de la variedad de sistemas de sobrealimentacién que
se han presentado en este Apartado, solamente dos de ellos se han utilizado de
manera generalizada en la industria automovilistica, la sobrealimentacion

mecanica y la turbosobrealimentacion, la cual profundizaremos en el Apartado

2.4.

2.4.  ANALISIS DE LA SOBREALIMENTACION

La turbosobrealimentacion se basa en el accionamiento del compresor de
sobrealimentacion con una turbina que transforma la energia interna de los gases
de escape del motor en energia mecanica. Esta energia mecanica es transmitida al

compresor, mediante un eje que se mueve libremente, de manera independiente al



movimiento del cigiieial del motor. El conjunto formado por el compresor y la
turbina se le conoce como grupo de turbosobrealimentacién, turbogrupo o

simplemente turbo (véase Figura 2.4.1).

Figura 2.4.1 Seccion de un turbogrupo y sentido del flujo por el mismo.

La turbina debe soportar elevadas temperaturas de entrada, las cuales
pueden superar los 900 °C, razén por la cual este elemento del turbogrupo debe
estar fabricado con materiales que presenten una elevada resistencia térmica y

mecanica, en aras de que sean capaces de soportar los esfuerzos que se le requieren.

Por su parte, el compresor no esta tan solicitado desde el punto de vista de
esfuerzos térmicos, puesto que la temperatura del flujo que trasiega es mucho
menor, en comparaciéon con el flujo de la turbina. Por ello, tanto la carcasa como

el rodete se suele fabricar con aleaciones de aluminio.

La carcasa central soporta al eje mediante dos cojinetes hidrodinamicos.
Estos cojinetes, fabricados normalmente en bronce presentan un recubrimiento de
estano o aluminio; ademads, poseen una holgura radial de 50 a 100 micras, lo que
permite la interposicion de una pelicula de aceite entre estos elementos y el eje,
con el objetivo de reducir las pérdidas por friccion y, en muchos casos, evacuar el

calor procedente de la turbina.

Por 1ltimo, el conjunto del turbogrupo lo completan una pantalla térmica,
situada detras de la rueda de la turbina, un segmento de fundicién en el lado de
la turbina a efectos de asegurar la hermeticidad, un segmento de fundicién o una
junta de carbono con el mismo fin en el lado del compresor y un tope axial para

evitar el movimiento del eje.



Por otra parte, las curvas caracteristicas de los compresores y turbinas en
régimen estacionario que forman parte del turbogrupo estan resumidas en mapas.
Estos mapas de curvas caracteristicas nos proporcionan relevante informacion, tal
como la variacion de la relacion de presiones en funcion del gasto masico trasegado
por la maquina para diferentes regimenes de giro. Las tres variables mencionadas
son fundamentales para el calculo de la potencia trasegada por la turboméquina.
Ademés, algunos mapas proporcionan informacién acerca del rendimiento
isentrépico de cada punto de funcionamiento. Ademas gracias a la semejanza de
turbomaquinas es posible comparar las prestaciones de maquinas de distinto

tamano, en distintas condiciones ambientales y con diferentes fluidos.

La Figura 2.4.2 muestra la forma mas habitual de representar el mapa de
curvas caracteristicas de un compresor centrifugo. Se puede apreciar que tanto el
gasto masico como el régimen de giro se encuentran afectados por factores que

dependen de las condiciones termodindmicas del gas a la entrada.
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Figura 2.4.2. Mapa de curvas caracteristicas de un turbocompresor.

En las prestaciones de las turbomaquinas existen tres parametros globales
que caracterizan su funcionamiento, estos son: potencia, rendimiento y régimen
de giro. Dichos parametros involucran ocho parametros fisicos independientes, los
cuales son: gasto masico, presion de entrada y salida, temperatura de entrada y
salida, constante de los gases (R), régimen de giro y didmetro del rodete. De
acuerdo al Teorema de Pi, es necesaria la presencia de cuatro grupos

adimensionales para representar el comportamiento de la turbomaquina.



El cociente entre el régimen de giro de la maquina y la raiz de la temperatura
total del gas a la entrada de la turbina se le conoce como régimen de giro corregido
o parametro de velocidad. De acuerdo a la expresiéon 2.4.1 este cociente es

directamente proporcional al nimero de Mach en punta del alabe.

B9 Ds x ° - n* (2.4.1)
azo  2./YRT3y /T30
. 1 y-1
m*:m_VT?’OzA . Z(i)y _z 1_(£>y (2.4.2)
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Por otra parte, al producto del gasto masico trasegado por la maquina por
la raiz cuadrada de la temperatura de entrada total del gas, dividido de la presiéon
total a la entrada se le conoce como gasto corregido o parametro de flujo
(expresion 2.4.2). El gasto masico corregido es funcién del area efectiva de paso
del flujo y de la relacion de expansion total a estatica a través de la garganta. Por
esta razon, anadido al hecho de la pérdida de energia cinética a la salida de la
turbina, nos conduce a expresar la relacion de expansion y el rendimiento
isentropico de en los mapas de turbinas como totales a estaticos, mientras que en

los mapas de compresores se definen como totales a totales.

La potencia minima viene generalmente limitada por el gasto minimo a
régimen constante, presentando el limite conocido como bombeo. Por su parte, la
potencia maxima viene limitada por el gasto maximo a régimen de giro constante,
lo cual se conoce como limite de choque del compresor. Ambos limites nos
proporcionan mapas de turbinas relativamente estrechos. La figura 2.4.3 nos
muestra estos mapas de funcionamiento. Como se puede apreciar el rango
disponible entre bombeo (extremo izquierdo) y el limite por choque (extremo
derecho) es claramente estrecho. Ademés, debido a las caracteristicas del disefio
del acoplamiento entre turbina y compresor, los valores de rendimiento isentrépico
frente a relacion de expansiéon mostrados en la figura 2.4.3, cubren tnicamente la
zona de maximo rendimiento para cada isorrégimen. Ademéas cabe apuntar que,
debido a las condiciones dispares de funcionamiento que se presentan en los
MCIA, las turbinas radiales son las mas extendidas. Dicha razén atane al hecho
de que éstas presentan una menor caida de rendimiento en condiciones de

funcionamiento distintas a las de diseno.
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Figura 2.4.3. Mapa de curvas caracteristicas de una turbina radial centripeta ensayada

acoplada a un compresor para diferentes regimenes de giro corregido.

2.5.  COMPRESOR CENTRIFUGO PARA SOBREALIMENTACION

Las turbomaquinas empleadas estan constituidas por un conjunto de una
corona de alabes fijos (estator) y de dlabes mdviles (rotor); a este conjunto se le
denomina escalonamiento. A continuaciéon detallamos las caracteristicas

principales de cada uno de ellos:

»  Estator - Conducto rigido y sin movimiento (no hay trabajo mecénico),
donde se produce un intercambio entre la energia cinética y la entalpia del

fluido (expansién o compresion dinédmica)

* Rotor - Conducto con movimiento de rotacién, donde se produce un
intercambio entre la energia cinética, la entalpia del fluido (si el Grado de

Reaccién es mayor que cero) y el trabajo mecénico de rotacién.

Inicialmente, la primera tarea que tendremos que hacer a la hora de la
eleccion de un grupo de sobrealimentacion consistird en decidir si el compresor y
la turbina seran de flujo axial o radial. Los compresores axiales presentan un
rendimiento mayor, en general. Sin embargo, la ventaja del uso de maquinas
radiales es que son mucho mas compactas; ademas, en el caso de un compresor,
éste nos permitird generar un gran salto de presion con la presencia de un tnico

escalonamiento.



Seguidamente pasamos a comentar las caracteristicas de la turbomaquina
con la que se ha trabajado en este proyecto, un turbocompresor centrifugo. Cabe
hacer hincapié en que el uso de las mismas esta relacionado con la industria de la

automocion.

Se denomina que un turbocompresor es centrifugo cuando existe una
diferencia sustancial entre las velocidades periféricas de las secciones medias tanto
a la entrada como a la salida del mismo. Otro tipo de compresor, en el cual dichas
velocidades axiales son iguales, es denominado axial; sin embargo, como ya se
justific6 anteriormente, no se entrara en profundidad en su tratamiento debido a

que no estan extendidos en la industria automovilistica.

Figura 2.5.1 Rotor de turbocompresor centrifugo radial.

El turbocompresor consta de un rotor (véase la figura 2.5.1) y una carcasa,
que lleva incorporada una tnica espiral o difusor (voluta) que es la encargada de
recoger el flujo de aire. Su funcionamiento consiste basicamente en tomar el flujo
de la admision, el cual circula entre los alabes del rotor y se dirige hacia la voluta,
debido al efecto de la fuerza centrifuga del rotor (véase la Figura 2.5.2). La
disminucion de la velocidad del flujo que tiene lugar en este proceso se traduce en

un incremento de presion.

A continuacién se comentaran brevemente las ventajas que hacen, en la
practica, que este tipo de compresores sean los mas empleados en los turbogrupos

de sobrealimentacién:

e [El diseno de los mismos es mas sencillo y entrana menos dificultades.
e En comparacién con los compresores axiales, éstos presentan una relacion

de compresion mas elevada por escalonamiento.



e Son mas estables en lo que respecta al fenémeno de bombeo y por tanto,

a funcionar en condiciones fuera de disefo.

Figura 2.5.2 Esquema de un turbocompresor centrifugo (rotor-estator).

Recordando la figura 2.4.2, observabamos como el mapa de funcionamiento
del compresor se encontraba limitado por la izquierda por la linea de bombeo. El
fenémeno de bombeo es causa de un exceso de sobrepresiéon aguas abajo del
compresor. Cuando nos encontramos en un punto fuera de diseno, y el flujo entra
al compresor con un dngulo de incidencia positivo (figura 2.5.3). Por lo tanto, esto
provoca que el fluido presente una tendencia al desprendimiento en la cara de
succion, consecuentemente se produce un cambio en el gradiente de presion a la
entrada del difusor, provocando reflujos. Este fenémeno se produce de manera
ciclica. En la figura 2.5.6 se puede la influencia del angulo de incidencia en la

aparicion del fenémeno de bombeo.
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Figura 2.5.3 FEsquema de diferentes dngulos de incidencia para el rotor del compresor y el

tridngulo de velocidades correspondiente.

Por debajo de un determinado valor de gasto masico el compresor se vuelve
inestable por la pendiente positiva de las lineas de isorrégimen (figura 2.5.4),
provocando con ello un fenémeno de naturaleza oscilatoria de aumento y
disminucion de la relacion de compresion, por tanto, la zona de bombeo es
totalmente inestable. Este fenémeno puede ser completamente destructivo para
el compresor (figura 2.5.5), debido a las grandes fuerzas de inercia que tienen
lugar y al continuo impacto de las ondas de presiéon y contrapresion del fluido

sobre los alabes del rotor.
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Figura 2.5.4 Mapa de lineas caracteristicas de un compresor centrifugo donde se observa la

aparicion del fendmeno de bombeo (zona de pendiente positiva).



Figura 2.5.5 Alabes de turbocompresor daniados por el fenémeno de bombeo.

Otra limitacién presente en el mapa de curvas caracteristicas de un
turbocompresor (figura 2.4.2), era el fenémeno de choque. A continuacién

explicaremos en qué consiste y cuales son las causas de su aparicion.

De acuerdo a la figura 2.4.2, conforme se produce un aumento del gasto
masico trasegado se aprecia como las lineas de isorrégimen tienden a caer, llegando
a ser verticales. Este estancamiento que se produce en el gasto masico para un
determinado isorrégimen tiene lugar cuando se alcanzan condiciones sénicas en
algin punto del turbocompresor; esencialmente a la salida del rotor o a la entrada
del estator. Llegado este momento, se dice que el compresor ha entrado en la zona

de choque, alcanzando por tanto uno de sus limites operativos.
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Figura 2.5.6 Ejemplo de la influencia del dngulo de incidencia sobre los dlabes del compresor,

junto con los contornos CFD y la distribucion del nimero de Mach isentropico en el perfil.



Otra causa que puede provocar el fendmeno de choque ocurre cuando el
compresor trabaja en zonas fuera de diseno, tal y como se puede apreciar en la
figura 2.5.3 y 2.5.6, cuando se produce una incidencia negativa del flujo sobre los
alabes del rotor, existe una tendencia al bloqueo. Por tanto, podemos afirmar que
la linea choque en el mapa de curvas caracteristicas viene determinada
principalmente por la geometria del difusor y el régimen de giro del motor. Razéon
por la cual es necesario adaptar el disefio del mismo a la zona de maximos tanto

de relacion de compresion como de rendimientos.

2.6.  VENTAJAS E INCONVENIENTES DE SOBREALIMENTACION

El empleo de la turbosobrealimentaciéon en la industria automovilistica

presenta elevados beneficios:

» La turbina aprovecha la energia procedente de los gases calientes que se
evacuan por el colector de escape tras haberse producido la combustion,

por lo tanto ello implica un aumento del rendimiento efectivo del motor.

» El turbogrupo presenta una elevada potencia especifica, razén por la cual
dicho elemento tiene un peso y tamaifio reducido; lo cual es ventajoso desde

el punto de vista del desarrollo de motores mas compactos.

» Realizar el acoplamiento del turbogrupo a un motor de aspiracién
atmosférica no implica la modificacién de los acoplamientos del motor, lo
que facilita enormemente la tarea. Es necesario modificar tanto el colector
de escape como el de admision, junto con la generacién de una conexion

para la lubricacién del turbogrupo.

» La potencia generada por la turbina viene dada por un salto de presiones
entre la entrada y la salida de la misma, lo cual produce una contrapresion
en el escape que incrementa el trabajo de bombeo; esto se traduce en una
disminucion del rendimiento efectivo del motor. Sin embargo, al emplear
un turbogrupo, la presion en el colector de admision se ve incrementada
debido a la actuacion del compresor; razéon por la cual es posible compensar

los efectos adversos comentados anteriormente, pudiendo incluso, en



determinadas ocasiones, producir una presién en la admision superior a la

del escape, dando lugar a un lazo de bombeo positivo.

A pesar de las ventajas nombradas anteriormente, el empleo de Ila
turbosobrealimentacion, introduce una serie de inconvenientes que es necesario

tener en cuenta:

» FKl acoplamiento fluido-dinamico entre el MCIA y el grupo de
sobrealimentaciéon no es facil. Las turbomdquinas estan disenadas para
trabajar en condiciones estacionarias con flujo continuo, mientras que el
MCTA opera en una amplia gama de gastos masicos y relacién de presiones,
con un flujo esencialmente pulsante. Ademas, los regimenes de giro de
ambas maquinas son muy diferentes, asi como las temperaturas

instantineas.

= Debido a que la energia disponible en los gases de escape es menor a bajo
régimen y a baja carga, la curva de par serd creciente con el régimen de
giro. Ademés, durante los transitorios del motor el turbogrupo va a
presentar un retraso, debido a la inercia del mismo. Esto se puede traducir

en la falta de par o en la apariciéon de humos durante este periodo.

* La energia en los gases de escape de un MCIA se va a presentar en dos
formas, energia térmica (presiéon y temperatura) y energia cinética. La
turbina no esta preparada para aprovechar la energia cinética, por lo que
el diseno del sistema de escape es una tarea ardua y fundamental para

obtener el mayor aprovechamiento de la energia de escape.

» Por dltimo, el empleo de turbosobrealimentacién provoca un aumento
inherente de la presién en la admision, lo cual provoca en los MEP de

inyeccion directa un aumento del riesgo de detonacion.

2.7.  PERSPECTIVAS FUTURAS

Tal y como se ha ido comentando a lo largo de los diferentes apartados, el
aumento del grado de sobrealimentacion ha resultado ser la tendencia general en

los motores 4T durante los ultimos anos. Cabe hacer notar que en el futuro



cercano, el aumento del nivel de sobrealimentacion estaréd condicionado por la
reduccién del consumo y de las emisiones, y no por el aumento de potencia, como

se podria pensar.

El consecuente aumento de la pme en los motores de encendido provocado
se debe a que gracias a la sobrealimentacion es posible alcanzar relaciones de
compresion de hasta 2.5:1. Dicha tasa de sobrealimentacién se prevé que aumente
en el futuro cercano debido a los avances en el control de la combustiéon en MEP

de inyeccién directa.

El principal problema que resulta del empleo de sobrealimentaciéon en MEP
es la tendencia a la detonacién, causada por el aumento de presion y temperatura
en el colector de admision. Esta razon impide que se sobrepasen relaciones de
compresion superiores a 2.5:1. El empleo de sensores de detonacion, del waste gate
(WG) o del intercooler, puede ayudar a prevenir la aparicién de este fenémeno.
En condiciones de plena carga, en aras de controlar la detonacion, se puede

retrasar el encendido.






3. DESCRIPCION DEL SISTEMA

3.1. STAR CCM+

STAR-CCM+ es un software de simulacion de comportamientos
fluidodinamicos complejos, el cual permite la combinacién con problemas de

transferencia de calor y problemas estructurales.
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Figura 3.1.1 Logo del software Star-CCM+ de la empresa CD-adapco.

El software incluye un solucionador de esfuerzos en sélidos basado en
elementos finitos, que permite la mecénica computacional de sélidos desde dentro.
Por lo que STAR-CCM+ se trata de una herramienta resolutiva tanto para la
dinamica computacional de fluidos como para la mecanica computacional de
solidos, la cual modela de forma muy eficiente los problemas de interaccion fluido-

estructura.

STAR-CCM+ permite el traspaso de datos desde un paquete de CAD
(incluidos sistemas de coordenadas de transferencia y planos de referencia) y estos
son automaticamente sincronizados durante las actualizaciones. Esta
funcionalidad permite la facil creaciéon de la condicion de contorno y post-

procesamiento basado en referencias CAD.

STAR-CCM+ esta en constante desarrollo, muchas nuevas caracteristicas

proceden de las sugerencias presentadas a través del Brainstorming del foro de



innovaciéon para los clientes de la empresa CD-adapco. Esta empresa privada es

actualmente el mayor proveedor independiente de ingenieria asistida por
ordenador (CAE) centrado en CFD del mundo.

3.2.  GEOMETRIA Y MALLADO

A continuacién nos centraremos en la parte de la geometria y del mallado
de la misma. Puesto que el disefio y realizaciéon de esta parte no ha sido objeto de
este trabajo, se realizara una breve descripcion a modo de introducciéon para poder

posteriormente centrarnos en el trabajo desarrollado a partir de este punto.

La geometria esta formada por tres grandes grupos: inlet, estator-rotor y
voluta-outlet. En la figura 3.2.1 se tiene una imagen de la geometria global de los
tres grupos acoplados con las paredes transparentes, de modo que se pueda

observar los elementos internos del mismo.

Inlet

Voluta - Outlet

o F<
L Estator - Rotor

Figura 3.2.1 Geometria completa del compresor.

Para poder particularizar y ver cada elemento con mayor precision,

trataremos cada uno de los tres grupos en detalle:

En primer lugar se encuentra la entrada de aire de la admisién o inlet, este
elemento consiste en un cilindro hueco de 42 mm de didmetro y 215 mm de
longitud por el cual el flujo avanza desde la entrada de aire hasta llegar al rotor.
La longitud del inlet debe ser adecuada tanto para que el flujo llegue de forma

homogénea al rotor, como para poder ver los efectos aguas arriba que suceden en



el flujo en diferentes puntos de funcionamiento. En la figura 3.2.2 se puede ver

este elemento con mayor detalle.

Inlet

R4

Figura 3.2.2 Geometria de la entrada de aire o inlet.

Seguidamente, tras la entrada de aire, el flujo encuentra al sistema formado
por estator-rotor. Este parte de la geometria es la méas compleja debido a las

diferentes partes que la componen.

La pared exterior de este elemento, que en su extremo superior tiene el
mismo didmetro que el inlet (puesto que va a continuacién de este elemento) tiene
una geometria convergente. Va reduciendo el didmetro a su paso adecuandose al
diametro en punta de alabe, que es de 36 mm de diametro, con su respectiva

holgura para evitar la friccién con la pared (véase figura 3.2.3).

Estator - Rotor

Figura 3.2.3 Geometria transparente del estator-rotor.



En el centro de observa el eje procedente de la turbina que transmite
el movimiento al rotor, este eje es de 12 mm de didmetro y a partir de él nacen
los 6 alabes que componen el rotor con sus 6 splitters, estos 12 elementos giran
solidarios con el eje y unidos al plato inferior. En la figura 3.2.4 se puede apreciar
la torsion tanto de los dlabes como de los splitters a lo largo del radio, cuyo diseno
se ha realizado para adecuarse al flujo en el punto de disefio del compresor. El
rotor es el elemento encargado de transmitir cantidad de movimiento al flujo

aumentando tanto su presion, como temperatura y velocidad.

Figura 3.2.4 Detalle de los dlabes y splitters del rotor.

Por otra parte, este compresor cuenta con un estator sin alabes, por lo que
se trata basicamente de un difusor, el flujo de aire pasa tras el rotor directamente

por este conducto que desemboca en la voluta (Véase figura 3.2.5).

Estator-Rotor

Figura 3.2.5 Detalle estator sin dlabes.



En ultimo lugar se encuentra el conjunto denominado voluta-outlet (véase
figura 3.2.6). Es el elemento encargado de comprimir el flujo transformando su

energia cinética en energia de presion a lo largo de la voluta.

Voluta-Outlet

Figura 3.2.6 Geometria del conjunto voluta-outlet.

La voluta se trata de un conducto helicoidal de seccién creciente en el cual
se produce un aumento de presion debido a la reduccion de velocidad del flujo
(véase figura 3.2.7). El aire que pasa por el estator sin alabes se recoge en este
punto, elevando la presion, y finalmente se escapa por el outlet camino del

posterior intercooler.

Figura 3.2.7 Geometria de la voluta.



El outlet consiste, como en el caso del inlet, de un cilindro de 31 mm de
didmetro y 150 mm de longitud (véase figura 3.2.8), cuya funcién es de nuevo
homogeneizar en direccién y sentido el flujo de aire ya comprimido para llevarlo

hasta un posterior intercooler.

Outlet

Figura 3.2.8 Geometria del outlet.

Respecto al mallado de la geometria se ha realizado en funcién del conjunto
a mallar. De este modo podemos lograr un mallado mas eficiente y efectivo en los
elementos donde se produzcan variaciones o gradientes bruscos en los parametros,
como puede ser el conjunto rotor-estator o en la voluta. Sera la malla final la que

determina la precision y velocidad del célculo.

Por un lado, en el inlet y outlet no sera necesario un mallado muy detallado
puesto que no se prevén grandes variaciones en los parametros del flujo. En la
figura 3.2.9 se puede observar el mallado mediante elementos poliédricos de la
geometria total, en la cual se aprecia la diferencia tanto de tamano como de

numero de elementos en cada parte del compresor atendiendo al criterio indicado.



Figura 3.2.9 Visualizacion del mallado de toda la geometria.

Para el mallado se ha optado por una malla poliédrica puesto que estas
proporcionan una solucién equilibrada para los problemas complejos de generacion
de malla. Ademés son relativamente facil y eficientes de construir, conteniendo

aproximadamente cinco veces menos de celdas que una malla tetraédrica.

Como ya hemos comentado, la principal diferencia entre el mallado
realizado a los diferentes componentes se encuentra en el refinamiento de la

misma.

Para el caso del inlet no se ha utilizado un control de densidad de malla,
con el cual se puede utilizar factores que aumenten o disminuyan dicha densidad,
mientras que si se ha utilizado tanto para el estator-rotor como para la voluta-

outlet.

Sin embargo se ha utilizado un control volumétrico tanto en el inlet como
en la voluta-outlet, seleccionado a partir de una gama de formas prescritas que,
en este caso, es utilizado para aumentar o disminuir la densidad de malla a nivel
local, esto es en la parte inferior de ambas ya que pueden producirse reflujos o

gradientes en los parametros mas elevados (véase figuras 3.2.10 y 3.2.12).

Por ultimo, un refinamiento basado en funciones de campo se puede utilizar
para crear variaciones de densidad de malla en zonas basadas en una tabla de

tamano de malla. Para este proceso se utilizan las capas prisméticas (“Prism



Layers”) creadas cerca de las paredes y en las fronteras para obtener una mayor
precision aumentando el ntimero de celdas, reduciendo el tamafio de las mismas
y generando celdas ortogonales. Para ajustar los diferentes pardmetros de las
capas prismaticas a las necesidades del elemento se utilizan los valores de
referencia, en este caso se han utilizado valores de dos o incluso tres 6rdenes de
magnitud inferior en el estator-rotor que en el inlet y la voluta-outlet, ya que este

elemento requiere de un refinamiento mucho maéas intenso.

Finalmente podemos observar en las figuras 3.2.10, 3.2.11 y 3.2.12 los
mallados finales obtenidos para cada conjunto en funcion de los requerimientos

de cada uno de ellos.

ik

Figura 3.2.10 Detalle del mallado del Inlet.

Figura 3.2.11 Detadlle transparente del mallado del Estator-Rotor.



Figura 3.2.12 Detalle del mallado de la Voluta-Outlet.

3.3. METODO DE RESOLUCION Y CONDICIONES DE CONTORNO

Para encontrar la soluciéon del flujo en la malla, el software plantea las
ecuaciones de conservacion en cada celda del volumen de control, el sistema de
ecuaciones en derivadas parciales se discretiza en un sistema de ecuaciones
algebraica y se resuelve iterativamente a partir de unas condiciones iniciales y de

contorno introducidas sobre las propiedades del flujo y el modelo elegido.

Las ecuaciones de conservacion que se resuelven iterativamente a partir de

las condiciones de contorno son:

0
Masa - a—? +V-(p-u)=0 (3.3.1)
d(pu d
Momento X - ((;)t ) +V-(p-u-u) = —£ + V- (uVu) + Sy, (3.3.2)
2(pw) L p
MomentoY — 9t +V-(p-v-u)= —@ + V- (uVv) + Sy, (3.3.3)
d(pu) dp

MomentoZ - +V-(p-w-u) = ~3, + V- (uVw) + Sy, (3.3.4)

d(pe)
ot

Energia - +V-(p-e-iu)=—pV-(W)+V-(kVT)+S, (3.3.5)

Puesto que en estas cinco ecuaciones nos encontramos con siete incognitas:
densidad (p), velocidad en x,y,z (u,v,w), presién (p), energia (e) y temperatura
(T); necesitaremos apoyarnos en dos ecuaciones mas que no introduzcan nuevas
incégnitas y relacionen algunas de estas, como pueden ser las ecuaciones de estado

para un gas perfecto (tomaremos el aire como gas perfecto):



Ec. Gas Perfecto — p=p-R-T (3.3.6)
Ec. Gas Perfecto — e =c¢, T (3.3.7)

Todas estas ecuaciones de transporte se integran en cada celda, los valores
de las propiedades en la caras de cada celda se relacionan con los valores del
centroide de la celda considerada y de sus vecinas a través de métodos de
discretizacion obteniendo para cada ecuacién de transporte un sistema de
ecuaciones algebraicas (con tantas ecuaciones algebraicas como celdas haya), las

cuales se van iterando hasta detenerse al alcanzar cierta tolerancia.

Una vez definidas las ecuaciones a resolver, se definen las propiedades del
flujo de trabajo y se selecciona los modelos de resolucién. Para el presente trabajo

se han realizado las siguientes elecciones:

- El flujo de trabajo sera en este caso aire en forma gaseosa.

- El espacio de trabajo es tridimensional y se toma estacionario el método
temporal de resolucién para reducir los tiempos de calculos. Sin embargo,
se conoce que para obtener una solucion precisa del caso estudiado seria
necesario llevar a cabo una resolucion en transitorio debido al
movimiento del rotor, para compensar estos efectos se deben restar las
fuerzas de inercia y las de coriolis que se generan en esta parte, para ello
se crea un sistema de referencia en el rotor para considerar el movimiento

rotativo sin hacer el transitorio.

- Como método de solver se toma el segregated flow (enfoque segregado)
frente al coupled flow (enfoque acoplado), puesto que el primero resuelve
las ecuaciones de transporte linealizadas de forma desacoplada tomando
una Unica incognita por ecuaciéon mientras que el segundo resuelve todas
las ecuaciones a la vez, resultando méas lento y consumiendo mayor

memoria RAM.

- Como habiamos comentado, se toma el aire como gas ideal y se utilizan
las ecuaciones de los gases ideales para completar el sistema de

ecuaciones a resolver.



- El régimen viscoso del fluido se selecciona como turbulento, debido a la
cantidad de movimiento aportada por el rotor y, en consecuencia, a las
altas velocidades que se alcanzan dentro del compresor. La solucion del
flujo se realiza a partir del método RANS (Reynolds-Averaged Navier-
Stokes), esto es, promediando temporalmente las incégnitas de las
ecuaciones de Navier-Stokes para abordar las iteraciones de las

ecuaciones.

- Se selecciona como modelo de turbulencia el K-Omega SST frente al K-
Epsilon puesto que tiene una mejor actuacion en las capas limites bajo
gradientes de presion adversos y da resultados mas precisos para estos
casos. Las ecuaciones de transporte que resuelve son la de la energia
cinética turbulenta (k) y un ratio de disipacién por unidad de energia

cinética turbulenta (w ~ €/k)

- Por 1ultimo se selecciona la temperatura como variable en la ecuacion de
transporte de energia, por lo que la entalpia seré calculada a partir de la
temperatura con la correspondiente ecuacion de estado. Este modelo
(segregated fluid temperatura) es apropiado para simulaciones en las que

no interviene combustion.

Finalmente, tras la seleccion de los modelos de resolucion y las propiedades
del flujo de trabajo, nos aparecerda un arbol en el software como el que podemos

ver en la figura 3.3.1:
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Figura 3.3.1 Arbol de propiedades del flujo de trabajo y de los métodos de resolucion.

Para concluir se afiade a continuacion la tabla 3.3.1 donde se recogen las

condiciones de contorno a imponer en cada uno de los nueve casos de estudiados

para realizar las comparaciones que se comentaran en posteriores apartados:

CONDICIONES A IMPONER

N m_in T_in,0 p_out

Punto Modelo
Operacion Turbulencia pm ke/s K Pa

59 g/s RANS 79450 0.05894 292.14 120400
25 g/s RANS 79386 0.02534 292.82 128600
16 g/s RANS 79856 0.01533 290.28 128800
84 g/s RANS 118753 0.08339 294.51 154100
58 g/s RANS 118778 0.05799 294.49 163200
35g/s RANS 118705 0.03468 294.46 165200
109 g/s RANS 158776 0.10919 292.82 214100
68 g/s RANS 158810 0.06804 292.79 223300
54 g/s RANS 158701 0.05406 293.54 221800

Tabla 3.3.1 Condiciones de contorno para cada uno de los nueve casos estudiados.



3.4.  CRITERIOS DE CONVERGENCIA

Una vez lanzada la simulacion y obtenidos unos resultados se deben aplicar
unos criterios de convergencia que nos indiquen que la simulaciéon llevada a cabo
ha concluido de forma satisfactoria y nos muestra una solucién razonable que
podemos postprocesar. Se continuara con una breve explicacién de estos criterios
adaptada a los resultados obtenidos en un caso concreto (tomaremos el caso con
59 g/s de gasto mésico por el compresor con un régimen de 80 krpm) de los

estudiados en el trabajo.

Los residuales se tratan de los errores encontrados en cada ecuacion de
conservacion tras cada iteracion, los cuales se recomiendan que estén por debajo

de cierto orden de magnitud dependiendo de la precision buscada en los calculos.

Podemos ver en la figura 3.4.1 la evolucion de los residuales obtenidos en
el caso estudiado tras cada iteracion, en ella se puede observar como a partir de
las quinientas iteraciones los valores comienzan a estabilizarse (con unas ligeras
oscilaciones) reduciendo hasta valores cercanos a 10%, que es un valor aceptable

para el estudio que se va a llevar a cabo.
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Figura 3.4.1 Evolucion de los residuales tras las iteraciones.

Sin embargo, los residuales no son los tnicos indicadores de la convergencia
o no de los calculos, ademas de que estos tengan unos valores por debajo de unos

minimos habra que vigilar otros factores.



En primer lugar se observar que en la solucién del flujo no se aprecie nada
“antinatural” que nos confirme que la solucién no ha convergido. Si el flujo no es

raro, la solucién puede no haber convergido y se continuard con los criterios.

Continuando con los criterios, se realizard una tasa de variacion de las
variables de interés, ya sean estas globales o locales. Si esta tasa de variacién es
a 0,1% la haber

monotonamente es recomendable ejecutar més iteraciones ya que puede que estén

menor solucion puede convergido, si ésta cambiara
cambiando lentamente. Para obtener estos valores, basta con realizar los plots y

monitors a partir de los reports correspondientes de las diferentes variables.

En la tabla 3.4.1 podemos ver de forma resumida los valores maximos y
minimos de las oscilaciones de ciertas variables y su respectiva tasa de variacion

para el caso de 59 g/s a 80 krpm.

Variables de Interés 59g/s y 80krpm
Maximo | Minimo Media (Max-Min)/Media - 100
p Inlet (bar) | 104850.8 | 104849.2 104850 0.001526%
v Inlet (m/s) 34.3582 34.3576 34.3579 0.001746%
T Inlet (K) 292.1361 | 292.1354 | 292.13575 0.000240%
Torque (N -m) | 0.1612628 | 0.1612627 | 0.16126275 0.000062%
p Outlet (bar) | 122738.78 | 122738.3 | 122738.54 0.000391%
v Outlet (m/s) | 58.568 58.561 58564.5 0.011953%
T Outlet (K) | 314.7315 | 314.7285 314.73 0.000953%

Tabla 3.4.1 Tasa de variacién de ciertas variables de interés.

Por ultimo, se estudiara la convergencia en las ecuaciones globales de
conservacion (continuidad, cantidad de movimiento y energia). Se realiza un
porcentaje para observar el error entre la cantidad entrante y saliente de las
respectivas ecuaciones de conservacion, si este es inferior al 0,1% puede ser que la

solucion haya convergido.

En el caso de ecuacién de continuidad se trata de comprobar tnicamente

que el gasto masico de salida sea el mismo que el de entrada:

(3.3.8)

Continuidad - My e = My sal

Debido a su complejidad de calculo, no se estudiard la convergencia en la

ecuacion de conservacion de cantidad de movimiento pero si la de conservacion



de la energia. Para ello tendremos que comprobar que el flujo entalpico de parada
a la entrada mas la energia por unidad de tiempo aportada por el rotor sea igual
al flujo entalpico de parada a la salida, la energia aportada por el rotor se puede
calcular como el par generado por el rotor (N - m) por el régimen de giro (rad/s)

del mismo:

Conservacion Energia — Egne = Esq —
- Z (mAEnt' hOAEnt) tW-N= Z (mASal ' h'OASal) (3.3.9)
A Ent A Sal

Para obtener estos resultados, es necesario crear una funciéon de campo (field
function), herramienta que proporciona el software en la que se determiné el flujo
entalpico como el gasto masico que atraviesa una superficie por la entalpia total
de parada existente en esa superficie (‘rhA - hg, ) De este modo se puede obtener,
a partir de los reports que ofrece el software, el valor a la entrada y a la salida

del flujo entalpico.

Por un lado se recogen en la tabla 3.4.2 los valores de par y régimen
proporcionados por el rotor para el caso de estudio a 59 g/s y 80 krpm. Por otro
lado, en la tabla 3.4.3 se puede observar los valores obtenidos a la salida y a la
entrada en las ecuaciones de conservacién tanto de masa como de energia, asi

como el porcentaje de error, menor al 0.02%:

Par Generado (N*m) 0.161401927
Régimen de Giro (rad/s) 8319.984544

Tabla 3.4.2 Valores de par y régimen del rotor para el caso 59g/s y 80 krpm.

Datos entrada y salida caso 59g/s y 80krpm
Entrada Salida Error
Gasto maésico (g/s) 58.94064 58.94055 0.0002%
Flujo Entalpico Total (J/s) 18623.85 18620.21 0.0196%

Tabla 3.4.3 Tasa de variacion de las ecuaciones de conservacion de masa y energia.

3.5. ESTUDIO PUNTOS CERCANOS LINEA BOMBEO

Una vez realizadas todas las simulaciones con todo el tiempo de calculo

requerido, y comprobado la convergencia de los resultados para asegurarnos de la



veracidad de las soluciones encontradas, podemos pasar a realizar el post-

procesado de las mismas para comenzar con el estudio.

En la figura 3.5.1 se pueden ver todos los puntos diferentes de
funcionamiento disponibles representando el mapa del compresor, de los cuales se
utilizaran para el estudio los mostrados en la figura 3.5.2, como ya anticipabamos

en la tabla 3.3.1 con las condiciones de contorno:

Relacion de compresidn frente a gasto
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Figura 3.5.1 Mapa del compresor con todos los puntos de funcionamiento simulados.



Relacion de compresion frente a gasto
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Figura 3.5.2 Mapa del compresor con los puntos de funcionamiento a estudiar.

Este apartado se centrard en la comparacion de tres puntos de
funcionamiento (véase tabla 3.5.1) a diferentes regimenes de giro, pero todos ellos
cercanos a la linea de bombeo del compresor. Estos puntos de caracterizan por
tener un bajo gasto masico y una alta relacion de compresion, lo que da lugar a
que sean puntos inestables en los que pequenas variaciones de gasto mésico
pueden ocasionar reflujos y cambios de presion que podrian llevar a la destruccion

del compresor.

m (g/s) N (rpm) Rel. Compresién (-)
16 80000 1.29
35 120000 1.65
54 160000 2.22

Tabla 3.5.1 Puntos de estudio cercanos a la linea de bombeo del compresor.

En primer lugar, como anticipabamos, se realiza un post-procesado de los
datos obtenidos tras la simulacion. Se construye diferentes scenes en el software
para una tener una adecuada visualizacion del flujo a través del compresor. Estas
scenes consisten en representaciones en 2D de cortes transversales del compresor

en las cuales se representan las variables de interés con diferentes campos, ya sean



vectoriales o escalares. El corte transversal sera perpendicular al eje X como puede

verse en la figura 3.5.3:

yx %

Figura 3.5.3 Corte perpendicular al eje X sobre el compresor.

Por un lado nos interesara ver la direccion del flujo dentro del compresor
para observar los posibles reflujos generados, ya que estamos tratando con puntos
de funcionamiento cercanos a bombeo. Por ello se representard como campo
vectorial la velocidad en todas las iméagenes, mientras que el campo escalar ira

variando tanto para observar las presiones como las temperaturas.

Es interesante observar el campo de presiones escalar para tener una vision
de donde se producen las sobrepresiones dentro del compresor, puesto que seran
los puntos a partir de los cuales puedan producirse reflujos o se lleve un mal
funcionamiento del compresor. Por otro lado, el hecho de que aparezcan reflujos,
y una cantidad de aire algo comprimida (y por tanto con mayor temperatura)
vuelva hacia atras, producird una variacion en el campo escalar de temperaturas,

motivo por el cual se ha seleccionado esta visualizacion.

También se visualizaran los campos escalares de nimero de Mach tanto
absolutos como relativos, aunque se espera que el valor de este no sea muy elevado
(cercano o superior a la unidad) y haya problemas de compresibilidad o de ondas

de choque.

La comparacion de estos fenémenos entre los tres casos de estudio también
sera de interés para poder observar las variaciones que suceden al aumentar el

régimen moviéndonos sobre la linea de bombeo.



3.6. ESTUDIO PUNTOS CERCANOS LINEA DE CHOQUE

Continuaremos ahora realizando el estudio de tres puntos de
funcionamiento (véase tabla 3.6.1) a diferentes regimenes de giro, pero todos ellos
cercanos a la linea de choque del compresor. Estos puntos de caracterizan por
tener un alto gasto masico y una baja relacion de compresion, lo que da lugar a
que sean puntos inestables en los que se alcanzan grandes velocidades dentro del
compresor, llegando incluso a obtenerse velocidades (tanto absolutas como
relativas) mayores a la unidad en el nimero de Mach o cercanas a él, produciendo

problemas de compresibilidad y disminuyendo gravemente el rendimiento del

compresor.
m (g/s) N (rpm) Rel. Compresién (-)

59 80000 1.17

84 120000 1.49

109 160000 2.03

Tabla 3.6.1 Puntos de estudio cercanos a la linea de choque del compresor.

Se realizaran las mismas visualizaciones o scenes que en el estudio de los
puntos cercanos a bombeo, el corte transversal perpendicular al eje X, de nuevo
sobre el campo escalar se encontrara la velocidad mientras que en el campo escalar
se iran intercambiando los parametros a visualizar entre presion, temperatura y

numero de Mach.

Para este caso concreto, toman mayor importancia las visualizaciones con
campos escalares de namero de Mach puesto que se espera que estos sean elevados
o cercanos a la unidad. Sin embargo también son de interés los campos de

temperatura y presion para determinar la evolucion del flujo.

De nuevo la comparaciéon de estos fenémenos entre los tres casos de estudio
sera realizada para poder observar las variaciones que suceden al aumentar el
régimen moviéndonos sobre la linea de choque. Los resultados seran analizados en

posteriores apartados.



3.7.  ANGULO DE INCIDENCIA DEL FLUJO SOBRE ALABES

Parece interesante, en puntos fuera de diseno, realizar un estudio sobre la
incidencia que tendra el flujo sobre los alabes en los diferentes puntos de
funcionamiento, puesto que en parte este fenémeno determinard la eficiencia del
compresor. En su punto de disefio, como se mencionaba en anteriores apartados,
el compresor debe funcionar con una incidencia del flujo sobre los alabes cercana
a cero, sera en este punto cuando tenga el compresor la mayor eficiencia. Cuando
la incidencia sea positiva podra llegar a producirse un desprendimiento del flujo
en la cara de succién del alabe originando el fenémeno ciclico de bombeo, mientras
que si la incidencia es negativa el flujo puede llegar a acelerarse hasta alcanzar
condiciones sénicas entre los alabes o en el difusor posterior que bloquen el gasto

mésico trasegado (véase figura 2.5.6).

En primer lugar se tuvo que definir una field function (funcién de campo)
la cual calcula el angulo B del flujo mediante la arcotangente del cociente entre la
componente axial de la velocidad y la componente tangencial de la misma
(ecuacién 3.7.1), todo ello teniendo en cuenta el sistema de coordenadas cilindrico

generado en el rotor debido a su movimiento:

v .
Brijo = ArcTan ( L“”) (3.7.1)

vtangencial

A continuacién se generd una linea sobre el radio de la entrada al rotor,
para evitar efectos de reflujo o interferencia de los alabes sobre el flujo se
selecciond una superficie perpendicular al eje Z a unos centimetros por encima de
los alabes del rotor (véase figura 3.7.1), donde el flujo todavia conservard su
direccién pero no estuviera excesivamente lejos de los dlabes. A partir de esta
linea y de la field function generada se construyé un grafico del angulo B del flujo
en funcion del radio, desde el radio en la base hasta el radio en la punta de alabe.
En la figura 3.7.2 se puede ver un ejemplo de este grafico correspondiente al caso
de 59 g/s con 80 krpm.
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Figura 3.7.1 Esquema de la situacion del plano de corte al eje Z sobre el rotor.
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Figura 3.7.2 8 del flujo frente al radio correspondiente al caso 59 g/s a 80krpm.

Para calcular el angulo de incidencia es necesario conocer el angulo del
metal o del dlabe que, como ya se ha comentado, tiene un diseno torsionado a lo
largo del radio para adecuarse con mayor eficiencia al flujo. Para encontrar este
angulo B del metal en funcién del radio se realizaron sucesivos cortes
perpendiculares al eje Y a diferentes radios de distancia del eje (véase figura 3.7.3),
midiendo el angulo en cada uno de ellos y extrapolando los valores para obtener
una funcion de la misma desde el radio en la base del alabe hasta la punta. En la
figura 3.7.4 se puede observar el grafico logrado de la B del metal en funcién del

radio:
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Figura 3.7.3 Fvolucion del 8 del metal en funcién del radio del dlabe.
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Figura 3.7.4 8 del metal frente al radio.



Finalmente, para el calculo de la incidencia del flujo solamente habri que
restarle al angulo B del flujo el &ngulo B del metal, con lo que obtendremos para

cada caso:
Incidencia = B jo — Bmetal (3.7.2)

Por otro lado también sera de interés hacer una comparaciéon entre el angulo
B del flujo tedrico a lo largo del radio del alabes para los diferentes puntos de
funcionamiento y el angulo B obtenido tras el post-procesado oportuno de las
simulaciones en CFD. De este modo se podra ver si existen o no diferencias y se

tratara de determinar, si existieran, las causas o los fenémenos a los que se deben.

Para el calculo tedrico de la B del flujo tedrico basta con seguir las ecuaciones
propias de las turbomaquinas y tomar alguna hipdtesis mas o menos aceptable,

como deciamos en la ecuacion 3.7.1 tendremos:

Vi c
Briujo = ArcTan ( Lm) = ArcTan ( —O> (3.7.3)

vtangencial Ug

La velocidad axial se obtendra a partir de la ecuaciéon de continuidad,
tomando como hipétesis que el aire a la entrada ain no ha sido comprimido y
mantiene su densidad constante a 1.225 kg/m?, que el flujo entra de forma axial
(ay=0) y que el area efectiva es una corona circular de radios 6mm y 18mm

respectivamente:

My gnt

——Amt (3.7.4)
Area Paire

Vaxial = Co =

Para el calculo de la velocidad tangencial, habra que tener en cuenta el
régimen de giro en radianes por segundo y la posiciéon radial a la que nos

encontremos:
Vtangencial = Up = W * T (3.7.5)

De este modo ya tendremos nuestra ecuacién de la B del flujo en funcion del
radio del alabe para compararla posteriormente con los resultados obtenidos de la

simulacion CFD.






4. ANALISIS DE LOS RESULTADOS

Como se comentaba en el apartado anterior, pasaremos ahora a mostrar los
resultados obtenidos tras el postprocesado y a realizar el analisis de los mismos
por medio de una comparacién entre las imagenes entre los diferentes casos de

estudio.

4.1. ANALISIS RESULTADOS LINEA BOMBEO

e (Campo Escalar de Presiones

Comenzaremos el analisis por el campo escalar de presiones de los puntos de
funcionamiento cercanos a la linea de bombeo. Este viene recogido en la figura
4.1.1, en ella ademés, puede verse representado el campo vectorial de velocidades,

pero este serd comentado mas adelante.

16g/s 80krpm 35g/s 120krpm 54g/s 160krpm

Y 4
/:/ : S/

Toral Pressure (Pa) Total Pressure (Pa) Total Pressure (Pa)
Toral Pressure (Pa)
87000. 1.3760e+05 1.8820e+05 2. 3880e+05 2.8940e+05 3. 4000e+05

Figura 4.1.1 Campo escalar de presiones en puntos cercanos a bombeo.

A rasgos generales se puede observar que la presion aumenta en los tres
casos a lo largo del compresor, siendo el incremento mayor cuanto mayor es el
régimen de giro. Esto se debe a que el rotor transfiere a mayor régimen maéas
cantidad de movimiento sobre la cantidad de flujo que lo atraviesa, aumentando
tanto su velocidad como su presién y temperatura. Cabe destacar que a mayor
cantidad de flujo masico trasegado, la cantidad de movimiento transmitida se
reparte sobre mayor flujo y el incremento tanto de presion como de velocidad es

menor (véase figura 3.5.1).



Otra caracteristica comin a los tres casos son las superficies de mayor
presion cercanas a las paredes tanto a la entrada del rotor como en buena parte
del inlet. Se trata de flujo parcialmente comprimido que sale del rotor (reflujos)
en sentido inverso como indican los vectores de velocidad dibujados sobre el
campo escalar de presiones. Se observa que estos reflujos son mayores cuanto
menor es el gasto masico, aunque el gradiente de presiones y el régimen de giro
sea mas reducido que en los otros casos. Este fenémeno se produce en puntos de
funcionamiento cercanos a bombeo, puesto que se trabaja con gastos masicos
reducidos y gradientes de presiones elevados que en puntos criticos pueden llegar

a invertir la direccién de parte del mismo.

Los puntos criticos donde se alcanzan mayores presiones se encuentran en
estos casos tras el rotor (véase figura 4.1.2), justo a la entrada del difusor. Es en
estos puntos criticos donde, debido a las altas presiones y al bajo gasto masico
trasegado, pueden producirse reflujos, los cuales llevarian al compresor a bombeo
con gradientes de sobrepresion ciclicos que podrian llevar a la destruccion del
compresor. También cabe destacar que los reflujos se ven propiciados por la
velocidad tangencial del rotor que reduce la velocidad axial del flujo incipiente,

aunque esta no sea la principal causa de los mismos.

Para finalizar el analisis, se puede observar en los tres casos que a la entrada
del difusor (después del méximo de presién) el flujo tiene una pérdida de presion.
Sin embargo tras el paso por el difusor y la voluta, debido al aumento de area, el
flujo pierde velocidad en pos de recuperar cierta presion pero sin llegar al maximo

alcanzado a la salida del rotor, este proceso se denomina compresion dinamica.

16g/s 80krpm 35g/s 120krpm 54g/s 160krpm

Toral Pressure (Fa)
Total Pressure (Pa)
1. 3760e+05 T.8820e+05 2. 3880e+05 2.89490e+05 3. 4000e+05

Figura 4.1.2 Detalle del campo escalar de presiones.



e Campo Escalar de Temperaturas

Respecto al campo escalar de temperaturas se observa en la figura 4.1.3,
como rasgo general en los tres casos de estudio, que aumenta a lo largo del
compresor, siendo mayor el incremento cuanto mayor es el régimen de giro. Al
igual que en el campo de presiones, este hecho sucede debido a la transferencia de
cantidad de movimiento por parte del rotor, que comprime y, por tanto, aumenta

la temperatura del flujo.

Por otro lado, el fenémeno de los reflujos que se comentaba anteriormente
es visible, de forma maéas clara, con el campo escalar de temperaturas. El flujo
semicomprimido (y por tanto con mayor temperatura) asciende por el inlet en
sentido inverso pegado a las paredes, debido a los sobrepresiones existentes en el
rotor que son capaces de invertir la direcciéon del flujo. Como deciamos, estos
reflujos tienen mayor importancia cuanto menor es el regimen de giro al que

trabaja el rotor.

En cuanto a los reflujos, es importante sefialar que tienen un efecto
estrangulador en el inlet y en la entrada al rotor. Podemos observar en el campo
vectorial de velocidades las lineas negras de velocidad axial nula que separa al
flujo que tienen una direccion ascendente del que tiene una descendente. Este
hecho produce un estrangulamiento del area en el inlet, provocando un aumento
de velocidad axial en el interior puesto que el gasto mésico debe conservarse a lo

largo del compresor.

16g/s 80krpm 35g/s 120krpm 54g/s 160krpm
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Figura 4.1.3 Campo escalar de temperaturas en puntos cercanos a bombeo.



Al igual que pasaba con el campo de presiones, observamos que los puntos
de mayor temperatura se encuentran a la salida del rotor (véase figura 4.1.4).
Tras ser comprimido, el flujo alcanza su mayor temperatura y presion,
reduciéndose debido a la disminucion de &area a la entrada del difusor y

posteriormente aumentando por el incremente de area en la voluta.

16g/s 80krpm 35g/s 120krpm 54g/s 160krpm
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Figura 4.1.4 Detalle del campo escalar de temperaturas.

e (Campo Escalar de Numero Mach

Continuaremos con el analisis de resultados del campo escalar de ntimeros
de Mach. En un principio, este estudio cerca de la linea de bombeo parece carecer
del interés que lo tiene cerca de la linea de choque, puesto que los gastos masicos,
y por tanto las velocidades axiales, no se esperan muy elevados. Sin embargo,

como se vera a continuacion, esto no ha resultado asi.

Describiendo brevemente la figura 4.1.5 se observa en los tres casos un
aumento de velocidad gradual a lo largo del inlet y de la entrada al rotor. Ya en
este, debido nuevamente a la transferencia de cantidad de movimiento, el
incremento de velocidad es mayor llegando el Mach, para el caso de 54 g/s y 160
krpm, a valores cercanos a la unidad en los alabes del rotor. Este incremento
velocidad en el rotor se ve més acentuado a mayor régimen de giro del rotor como
se refleja en la figura 4.1.6 mas detalladamente. Finalmente, tras el paso por el
difusor y la voluta, el flujo pierde velocidad aumentando su presion debido a,

como se senalaba anteriormente, el aumento gradual de area en estos conductos.



16g/s 80krpm 35g/s 120krpm 54g/s 160krpm

Mach Number Mach Number Mach Number

Mach Number
0.00000 0.20000 0.40000 060000 0.80000 1.0000

Figura 4.1.5 Campo escalar de numero de Mach en puntos cercanos a bombeo.

De todo este proceso, llama la atencién el aumento de velocidad producido
en el inlet. Este hecho no esperado en un principio, se trata de una respuesta del

flujo a los reflujos generados por trabajar en puntos cercanos a bombeo.

Los reflujos reducen el area de paso a la entrada, para mantener el gasto
masico constante, el flujo con direccion descendente aumenta de velocidad. De
ahi que en la figura 4.1.5 se pueda ver que el aumento de velocidad en el inlet
comience en cada uno de los tres casos en el mismo punto donde acaban los
reflujos, es decir, donde hay una reduccién de &rea efectiva. Ademads, estas
velocidades alcanzadas a la entrada del rotor son mayores en estos puntos de
funcionamiento cercanos a bombeo, donde los gastos masicos son mas reducidos,

que en los puntos cercanos a choque, se vera en mas detalle en futuros apartados.

16g/s 80krpm 35g/s 120krpm 54g/s 160krpm

Mach Number Nach Number Mach Number
Mach Number
0.00000 0.20000 0.40000 Q.60000 0.80000 1.0000

Figura 4.1.6 Detalle del campo escalar de nimero de Mach.




Por tltimo, se estudia con mayor claridad en el campo escalar de ntimero de

Mach la direccién que sigue el flujo a lo largo de la voluta y del outlet.

Por un lado se ve mediante los vectores de velocidad que en la voluta el flujo
avanza girando, de ahi que aparezca una linea negra de velocidad axial nula que
separa al flujo que va en uno y otra direccién (véase figura 4.1.6), y en el outlet
se pueden ver los vectores de velocidad que no son paralelos a las paredes del

mismo, sino que tienen cierta inclinacion.

Por otro lado se observa reflejado en el campo escalar de niimero de Mach
los cambios de tonalidades, tanto en la voluta como en el outlet, que nos dan
cuenta del avance rotatorio del flujo en estos elementos, siendo menor la
componente radial a lo largo del outlet, pues este elemento tiene la funcion de

homogeneizar la direccién del flujo.

e (Campo Escalar de Numero de Mach Relativo

Ya para terminar con el analisis en los puntos de funcionamiento cercanos
a la linea de bombeo, se centrara el estudio en el campo escalar de ntiimeros de

Mach relativos.

Al igual que sucedia en el caso anterior con los nimeros de Mach, se observa
un aumento de velocidad relativa en el inlet a partir de los puntos donde el flujo

entrante se encuentra con los reflujos procedentes del rotor (véase figura 4.1.7).

16g/s 80krpm 35g/s 120krpm 54g/s 160krpm

Relative Mach Number Relative Mach Number Relative Mach Number

00000 0.28000 0.56000 0.84000 1.1200 1.4000

Figura 4.1.7 Campo escalar de numero de Mach relativo en puntos cercanos a bombeo.



En el rotor se puede ver que no se produce un gran aumento de velocidad
relativa, sino que ésta se mantiene o incluso tiene alguna pequena pérdida. La
transferencia de cantidad de movimiento produce, como se ha mencionado
anteriormente, un incremento tanto de presion como de temperatura y velocidad,

pero no de velocidad relativa.

En cambio a la salida del mismo, a lo largo del difusor, sufre un gran
aumento de velocidad relativa (véase figura 4.1.8), ya que es en esta parte de la
turbomaquina donde el flujo cambia de direccién, reduciendo su velocidad axial
y recuperando presion. Podemos destacar que debido al estrangulamiento que
producen los reflujos, la velocidad relativa de entrada al rotor es mayor en estos
puntos de funcionamiento, que en los cercanos a choque como se verda mas

adelante.

16g/s 80krpm 35g/s 120krpm 54g/s 160krpm

Relative Mach Number

Relative M
0.00000 0.28000 0.56000 0.84000 1.1200

Figura 4.1.8 Detalle del campo escalar de nimero de Mach relativo.

Es por ello, que en el caso de 54g/s y 160krpm se llegue a alcanzar ntimeros
de Mach relativos mayores a la unidad (entre 1.2 y 1.3), incluso encontrandonos
en un punto cercano a la linea de bombeo, produciendo ondas de choque que

bloquean el gasto mésico en esta zona.

Finalmente, en la zona de la voluta y del outlet, la velocidad relativa vuelve
a caer debido al aumento gradual de area y al incremento de presion. Nuevamente,
como en el caso anterior, se puede observar el avance giratorio del flujo con las

variaciones de tonalidad en el campo escalar de niimero de Mach relativo.



4.2.  ANALISIS RESULTADOS LINEA CHOQUE

e (Campo Escalar de Presiones

Comenzaremos nuevamente el analisis de los resultados de los puntos de
funcionamiento cercanos a la linea de choque con el campo escalar de presiones

como se puede ver en la figura 4.2.1.

En lineas generales se observa un incremente de presion a lo largo de todo
el compresor. En el inlet se mantiene la presién de entrada, teniendo una pequena
caida de presion en el conducto que se ve reflejada a la entrada del rotor en la
figura 4.2.2.

Para estos casos de elevados gastos masicos y bajas relaciones de compresion
(véase tabla 3.6.1) puede verse como han desaparecido en los tres casos estudiados
los reflujos caracteristicos que se producian en los puntos de funcionamiento

cercanos a bombeo.

El incremento de presion en el flujo se produce en el rotor, tras la
transferencia de cantidad de movimiento, siendo mayor cuanto mas elevado es el
régimen de giro. Como se indicaba anteriormente, al ser el gasto mésico mas
elevado que en los casos anteriores, la transferencia de cantidad de movimiento
se reparte entre todo el flujo, siendo la relacién de compresion final de menor

valor que en el caso de los puntos de funcionamiento cercanos a bombeo.
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Figura 4.2.1 Campo escalar de presiones en puntos cercanos a choque.




Al trabajar en puntos de funcionamiento cercanos a choque, podria esperarse
zonas criticas chocadas en las que existieran cambios bruscos de presién. Sin
embargo, no se observa estos cambios de presiéon o pueden ser muy débiles por lo

que este hecho se estudiara posteriormente.

Finalmente, hay una pérdida de presién a la entrada del difusor por el
cambio de geometria que se va recuperando a lo largo del mismo y posteriormente
en la voluta con el aumento gradual de drea (compresién dindmica), que provoca

la reduccién de velocidad y aumento de presion (véase figura 4.2.2).

59g/s 80krpm 84g/s 120krpm 109g/s 160krpm

Total Pressure (#a) Total Pressure (Pa) Total Pressure (Pa)

37000. 97600 1.5820e+05 2. 1880e+05 2.7940e+05 3.4000e+05

Figura 4.2.2 Detalle del campo escalar de presiones.

e Campo Escalar de Temperaturas

Continuando con el campo escalar de temperaturas que se ve reflejado en la

figura 4.2.3, se ve cierta similitud con el campo de presiones.

59g/s 80krpm 84g/s 120krpm 109g/s 160krpm
4
Vivs
Toral Temperature (K) Total Temperature (k) - Total Temmwe?‘
765.00 302.00 339.00 376.00 413.00 50.00

Figura 4.2.3 Campo escalar de temperaturas en puntos cercanos a choque.



La temperatura de entrada se mantiene constante a lo largo de todo el inlet,
teniendo una pequena caida a la entrada del rotor, asociada a la pérdida de presion

comentada anteriormente.

Ya en el rotor se produce un incremento notable de temperatura por la
transferencia de cantidad de movimiento, de nuevo cabe resaltar que este aumento
de temperatura es mayor cuanto mayor es el régimen de giro del rotor. En el caso
de 59g/s y 80krpm se puede ver que el incremento de temperatura es de apenas
unos 50° K, puesto que el compresor esta trabajando a un bajo régimen trasegando

un gasto masico elevado.

Como se veia en el campo de presiones, no existe ninguna zona con
discontinuidad brusca de temperatura provocada por encontrarse el flujo chocado.
Sin embargo, esto no descarta la aparicion de ondas de choque en el compresor,

asi que abordaremos este fendémeno en los préximos apartados.

Al no aparecer reflujos, el campo escalar de temperaturas se observa
homogéneo a lo largo de todo el inlet ya que no se encuentra flujo
semicomprimido. Observando el campo vectorial de velocidades observamos que
también es homogéneo en todo el inlet y que el flujo en estos casos si llega axial

al rotor.

Tras alcanzar el maximo de temperatura a la salida del rotor, se ve una
caida de temperatura a la entrada del difusor (véase figura 4.2.4), y al igual que
en el campo de presiones, la temperatura se recupera levemente a lo largo del

difusor y la voluta.

59g/s 80krpm 84g/s 120krpm 109g/s 160krpm
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Figura 4.2.4 Detalle del campo escalar de temperaturas.



e (Campo Escalar de Nimero Mach

A continuacién se comienza el estudio del campo escalar de nimero de Mach
en los tres casos de estudio cercanos a la linea de choque (véase figura 4.2.5). Este
estudio tiene mucho interés, como ya se anticipaba en los apartados anteriores,
puesto que los puntos de funcionamiento cercanos a la linea de choque se
caracterizan por tener altos gastos madsicos y relaciones de compresion més
reducidas, lo que da lugar a altas velocidades tanto absolutas como relativas en
las partes del rotor y difusor que pueden llegar a crear problemas de

compresibilidad en el compresor.

En primer lugar, se observa en cada caso el flujo entrando con su
correspondiente nimero de Mach en funcion del gasto masico. Puesto que no
existe ningun tipo de estrechamiento de area, el Mach permanece constante a lo

largo del inlet.

En la parte final de este y a la entrada del rotor se observa un pequeno
aumento del Mach, siendo mayor cuanto mayor es el régimen de giro en el que
trabaja el rotor. Esto se debe a la velocidad tangencial que impone el rotor que
tiene un efecto de succion sobre el flujo incidente, mayor cuanto mayor es el
régimen de giro (véase figura 4.2.6). Este fenémeno también sucede en los casos
cercanos a bombeo, pero queda relegado a segundo plano por el efecto

estrangulador producido por los reflujos.

59g/s 80krpm 84g/s 120krpm 109g/s 160krpm
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0.00000 0.20000 0.40000 0.60000 0.80000 1.0000

Figura 4.2.5 Campo escalar de nimero de Mach en puntos cercanos a choque.



Una vez el flujo pasa por el rotor sufre un aumento de velocidad propiciado
por la transferencia de cantidad de movimiento del rotor, alcanzando los valores
méximos de nimero de Mach a la salida del rotor (véase figura 4.2.6). Unicamente
en el caso de 109g/s y 160krpm se pueden observar valores cercanos a la unidad
en el ntmero de Mach (entre 0.8 y 0.9), sin embargo no son valores lo
suficientemente elevados como para generar ondas de choque en el rotor que
provoquen el bloqueo del gasto masico o discontinuidades en el campo de presion

como se comentaba en anteriores apartados.

59g/s 80krpm 84g/s 120krpm 109g/s 160krpm

Mach Number Mach Number Mach Number
Mach Number
000000 020000 040000 QEMO00 G.80000 7.0000

Figura 4.2.6 Detalle del campo escalar de numero de Mach.

Por 1ltimo, debido al aumento de area se observa como la velocidad
disminuye a lo largo del difusor y de la voluta, de modo que se recupera parte de
la presiéon perdida a la entrada del difusor. Respecto al campo vectorial de
velocidades en estos elementos, vemos un comportamiento similar al ya
comentado en los puntos de funcionamiento cercanos a bombeo, el flujo avanza
con un giro helicoidal tratando el outlet de dirigir este avance de forma homogénea

y paralela a las paredes del mismo.

e Campo Escalar de Numero de Mach Relativo

Para finalizar el analisis de los puntos de funcionamiento cercanos a choque,
se pasa al estudio del campo escalar de niimeros de Mach relativo. Se puede ver
que el flujo entra con un Mach relativo que se mantiene a lo largo del inlet hasta
llegar al rotor, donde se incremente en los tres casos debido a la velocidad
tangencial de arrastre del rotor (véase figura 4.2.7). Cuanto mayor es el régimen
de giro del rotor, mayor serd este incremento de velocidad relativa y mayor

influencia tendra este fenémeno.



59g/s 80krpm 84g/s 120krpm 109g/s 160krpm

Relative Mach Number Relative Mach Number Relative Mach Number

0.00008 0.30000 0.60000 090000 1.2000 1.5000

Figura 4.2.7 Campo escalar de numero de Mach relativo en puntos cercanos a choque.

El flujo pasa a través del rotor donde existe una pérdida de velocidad
relativa debido a la compresion que se produce en este (véase figura 4.2.8), es a
partir del paso del flujo por el difusor cuando se produce un incremento de
velocidad relativa, debido al cambio de direccion del flujo y a que en este zona se

transforma la velocidad absoluta en velocidad relativa.

Cabe resaltar que en el caso de 59 g/s y 80krpm se llega a valores cercanos
a la unidad (entre 0.75 y 0.85) de ntimero de Mach relativo, mientras que en los
casos de 84 g/s y 120 krpm, 109 g/s y 160krpm se alcanzan valores superiores a
la unidad (entre 1 y 1.2 en el primer caso, y entre 1.2 y 1.4 en el segundo). Por
lo tanto sera en estos puntos, a la salida del difusor, donde se generan ondas de
choque mas o menos débiles que bloquean el gasto méasico trasegado y delimitando

esta linea de choque del mapa de compresor.

59¢g/s 80krpm 84g/s 120krpm 109g/s 160krpm

Relative Mach Number Relative Mach Number Relative Mach Number

0.00000 0.30000 0.60000 0.90000 1.2000

Figura 4.2.8 Detalle del campo escalar de nidmero de Mach relativo.



4.3.  ANALISIS INCIDENCIA DEL FLUJO

Como se mencionaba anteriormente en el apartado 3.7 se pasa a
continuacion a realizar un analisis acerca de los angulos de incidencia del flujo

sobre los alabes del rotor para los diferentes puntos de funcionamiento estudiados.

El estudio esta dividido en una primera parte donde se analiza la incidencia
del flujo para los diferentes puntos de funcionamiento, ya sea cercanos a la linea
de bombeo, de choque o en un punto intermedio a estos. Y una segunda parte
donde se realiza una comparacion entre los angulos relativos del flujo calculados
de forma tedrica a partir de unas hipétesis (Bl tedricos) y los angulos relativos

del flujo obtenidos a partir de las simulaciones CFD en cada caso (Bl CFD).

e Incidencia del Flujo

Una vez realizado el procedimiento descrito en el apartado 3.7 para calcular
tanto la evolucion del &ngulo B1 del metal como para obtener la evolucién del Bl
del flujo para cada punto de funcionamiento simulado, basta con aplicar la
ecuacion 3.7.2 para obtener la incidencia. Los resultados obtenidos se pueden ver
reflejados en las figuras 4.3.1, 4.3.2 y 4.3.3:

Incidencia en Puntos cercanos a Bombeo
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Figura 4.3.1 Incidencia vs radio para puntos de funcionamiento cercanos a bombeo.

En la figura 4.3.1, donde se refleja la incidencia de los puntos de

funcionamiento cercanos a bombeo, se esperaba tedricamente que ésta fuera



positiva. Sin embargo se observa que, aunque en los puntos mas cercanos al eje
la incidencia sea positiva, al alejarnos del eje la incidencia comienza a disminuir
gradualmente pasando a ser negativa, hasta que a los 15 mm de distancia del eje
cae fuertemente. En cambio a los 16 mm de radio la incidencia alcanza su minimo
(del orden de -20°) y comienza un rapido ascenso hasta la punta del dlabe donde

se alcanzan dngulos de incidencia muy positivos (del orden de 30°).

Claramente este hecho tiene mucho que ver con los reflujos producidos en el
rotor en estos puntos de funcionamiento. El flujo semicomprimido con direcciéon
ascendente, ademas de producir este cambio brusco en la incidencia en la zona
mas cercana a la pared, perturba al flujo principal modificando tanto su velocidad
por el efecto estrangulador comentado anteriormente, como su direcciéon axial por

la interaccién entre capas de fricciéon.

Aun asi no deja de observarse que es en estos puntos de funcionamiento

cercanos a bombeo donde se obtienen los dngulos de incidencia mas altos.

Incidencia en Puntos Intermedios a Choque y Bombeo
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Figura 4.3.2 Incidencia vs radio para puntos de funcionamiento entre bombeo y choque.

En la figura 4.3.2 se observa la incidencia de puntos de funcionamiento que
se encuentran entre los de bombeo y choque estudiados anteriormente. Se observa
un comportamiento homoélogo de la incidencia al descrito en los puntos cercanos
a bombeo. Aunque no se hayan analizado con anterioridad, se puede anticipar
con este estudio que encontraremos reflujos en estos puntos de funcionamiento,

aunque de menor importancia y con un espesor menor cercano a la pared.



Vemos que la incidencia en radios proximos al eje es cercana a 0 y va
disminuyendo gradualmente en los tres puntos de estudio, en la parte mas alejada
del eje encontraremos estos reflujos que provocan esta variacion brusca y no
deseada de la incidencia. Sin embargo se aprecia que el espesor de estos reflujos
es menor asi como su influencia en el flujo principal, ademéas los angulos de
incidencia alcanzados en punta también disminuyen en los tres casos. Al alejarnos
de la linea de bombeo y acercarnos a la linea de choque estos angulos de incidencia

disminuyen.

Incidencia en Puntos cercanos a Choque
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Figura 4.3.3 Incidencia vs radio para puntos de funcionamiento cercanos a choque.

Por ltimo se tiene la figura 4.3.3 donde se ve reflejada la incidencia de los
puntos de funcionamiento estudiados cercanos a choque. Como ya se ha analizado
anteriormente, en estos puntos no encontramos ningun reflujo producido en el
rotor, por lo que las curvas de incidencia en funcion del radio no se ven
bruscamente alteradas en ningin punto cercano a la pared como en los casos

anteriores.

Ademiés por ser puntos de funcionamiento cercanos a la linea de choque se
encuentran angulos de incidencia muy negativos, siendo del orden de -5° en la
parte mas cercana al eje y disminuyendo gradualmente, llegando hasta valores del
orden de -20° en la punta de alabe. Esto puede llegar a producir que el flujo se
acelere en la cara de succion de los alabes y llegue a desprenderse, incluso llegar

a nuameros de Mach superiores a la unidad, aunque como se ha visto con



anterioridad esto no sucede en ninguno de los casos. Sin embargo el
desprendimiento del flujo en los alabes lleva consigo una disminucién del

rendimiento del compresor no deseada.

e Comparaciéon B1 tedrico y CFD

Se contintia con el analisis acerca de la incidencia del flujo realizando una
comparacion entre los angulos relativos B1 del flujo calculados de forma tedrica y
mediante las simulaciones CFD a lo largo del radio, tal y como se ha explicado

en el apartado 3.7.

El interés de este estudio reposa en las hipdtesis que se toman de forma
general a la hora de hacer célculos tedricos, la validez de las mismas como las

causas que provocan que estas no coincidan.

En la figura 4.3.4 podemos ver los resultados obtenidos de la comparacién

entre el Bl tedrico y en CFD para los tres casos de estudio cercanos a la linea de

bombeo:
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Figura 4.3.4 Comparacion 81 tedrica y CFD vs radio en puntos cercanos a bombeo.




En la figura se puede observar la no convergencia entre los resultados
obtenidos, siendo en los tres casos mayor el angulo Bl del CFD (del orden del
doble que el B1 tedrico). Si se observa una tendencia similar en radios cercanos al
eje, aunque se pierde totalmente esta similitud cerca de la pared del rotor donde

se encuentran los reflujos.

Este hecho se debe a la presencia de los reflujos. Por un lado, la hip6tesis
de flujo axial tomada ya no se cumple debido a las perturbaciones de los reflujos
en el flujo principal. Por otro lado la hipdtesis tomada de un area efectiva como
corona circular de 6 y 18 mm de radio respectivamente queda también invalidada,
debido al estrechamiento de &area producido por los reflujos que ya se ha

comentado con anterioridad.

En la figura 4.3.5 podemos ver los resultados obtenidos de la comparacién
entre el Bl tedrico y en CFD para los tres casos de estudio entre las lineas de

bombeo y choque:
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Figura 4.3.5 Comparacion 81 teorica y CFD vs radio en puntos entre bombeo y choque.



De nuevo, al igual que en el caso de los puntos cercanos a la linea de bombeo,
se puede ver que los estudios de Bl tedrico y CFD a lo largo del radio no
coinciden, sino que el caso del Bl de CFD es mayor que el teérico (otra vez del
orden del doble).

Siguen una tendencia similar en los radios cercanos al eje, pero que se pierde
una vez nos alejamos de este y llegamos a la zona con reflujos. Las causas de esta
discordancia son de la misma naturaleza que las comentadas en el caso de los

puntos cercanos a bombeo.

En la figura 4.3.6 podemos ver los resultados obtenidos de la comparacion
entre el Bl tedrico y en CFD para los tres casos de estudio cercanos a la linea de

choque:
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Figura 4.3.6 Comparacion 81 tedrica y CFD vs radio en puntos cercanos a choque.

Se puede ver que la comparacién entre Bl tedrico y de CFD en puntos de
funcionamiento cercanos a choque si que convergen a lo largo del radio para los
tres casos estudiados. Existe un pequeno error de angulos entre ambas curvas que
puede deberse a que el flujo no llegue puramente axial al rotor como se ha
supuesto en las hipotesis, ya que la velocidad tangencial de arrastre del rotor

puede influir minimamente; o que la densidad tomada como hipotesis no



corresponda exactamente con la calculada por el software de CFD. En todo caso

el error es minimo y vemos unos resultados acordes con lo esperado.

Al trabajar en puntos de funcionamiento cercanos a choque, como se ha
visto con anterioridad, no hay indicio alguno de reflujos en el compresor, por lo
que estos no interfieren en el flujo principal ni provocan reducciones de area
efectiva, de modo que las hipotesis tomadas en el cdlculo de la B1 tedrica tienen

mayor validez que en los casos anteriores.






5. CONCLUSIONES

5.1. CONCLUSIONES ANALISIS LINEA BOMBEO

Tras el analisis de resultados realizado en el apartado 4.1 para los diferentes
campos escalares y el campo escalar de velocidades, podemos extraer diversas e
interesantes conclusiones acerca de la evolucién del flujo en los tres puntos de

funcionamiento cercanos a la linea de bombeo:

- En primer lugar, llaman la atencién los reflujos o flujo semicomprimido
en el rotor que avanza contrario al flujo principal. Se producen en los tres casos
estudiados, siendo estos de mayor importancia cuanto menor es el gasto masico
trasegado por el compresor, llegando los reflujos en el caso de 16g/s y 80krpm

a ser de casi la totalidad de la altura del inlet.

- Se ha concluido también que la naturaleza de estos reflujos reside en las
sobrepresiones alcanzadas tras el rotor a la entrada del difusor, donde se
encuentran los puntos maximos tanto de temperatura como de presién y
velocidad debido a la transferencia de cantidad de movimiento dada por el
rotor. Como se ha visto, a mayor régimen de giro del rotor y gasto masico

trasegado se alcanzan mayores presiones y temperaturas maximas.

- Como consecuencia de estos reflujos, se produce un estrechamiento de
area de paso efectiva en los tres casos de estudio. Por ello, el flujo se acelera a
lo largo del inlet llegando al rotor con mayores velocidades incluso que en los
casos estudiados cercanos a la linea de choque. Este fenémeno produce que, en
el caso de los nimeros de Mach relativos, se alcancen valores superiores a la
unidad en la zona del difusor donde se generan ondas de choque débiles que

bloquean el gasto méasico en esta zona.

- Por 1ultimo se ha podido concluir con los vectores de velocidad que la
direccién del flujo en la voluta y outlet no es paralela a las paredes, sino que
avanza girando helicoidalmente, aunque este efecto se va reduciendo a lo largo

del outlet que tiene la funcién de homogeneizar este flujo.



DO

CONCLUSONES ANALISIS LINEA CHOQUE

J.

Tras el anélisis de resultados realizado en el apartado 4.2 para los diferentes
campos escalares y el campo escalar de velocidades, podemos extraer diversas e
interesantes conclusiones acerca de la evolucion del flujo en los tres puntos de

funcionamiento cercanos a la linea de choque:

- En primer lugar, no se encuentra ningan tipo de reflujo procedente del
rotor, puesto que en estos tres casos se trabaja con flujos masicos mas elevados
y relaciones de compresion méas reducidas. Es por ello que en el inlet se ven
campos escalares de temperatura, presion y Mach homogéneos. Sucede lo
mismo con el campo vectorial de velocidades, siendo mayores la magnitud de

estos vectores cuanto mayor es el gasto masico trasegado.

- Se destaca el efecto que tiene el fendmeno de la velocidad tangencial de
arrastre en el rotor, que eleva la velocidad tanto absoluta como relativa del
flujo antes incluso de llegar al rotor, siendo mayor este efecto cuanto mayor es

el régimen de giro del rotor.

- En el rotor se encuentra un aumento importante de ntimero de Mach,
presion y temperatura; llegando a la salida de esta zona a alcanzar los maximos
de estos pardmetros. A mayor régimen de giro y mayor gasto mésico estos
méximos son mas elevados. Sin embargo, tinicamente en el caso de 109g/s y
160krpm el valor del niimero de Mach es cercano a la unidad a la salida del
rotor, por lo que no parece ser esta la causa principal ni la zona mas critica por

la cual el compresor queda chocado.

- Por tultimo, durante el analisis de los nimeros de Mach relativos si se
observan valores superiores o muy cercanos a la unidad en los tres casos
estudiados. A mayor gasto méasico y mayor régimen de giro este valor aumenta,
encontrando sus maximos a la salida del difusor, por lo que se ha concluido que
sera esta la zona mas critica por la cual el compresor pueda entrar en choque

y quedar el gasto masico trasegado bloqueado.



5.3.  CONCLUSIONES ANALISIS INCIDENCIA DEL FLUJO

Tras el analisis de resultados realizado en el apartado 4.3 para el estudio de
la incidencia del flujo sobre el rotor, podemos extraer diversas e interesantes
conclusiones acerca de como incide el flujo en los diferentes puntos de
funcionamiento estudiados, tanto cercanos a las lineas de choque y bombeo como

los situados entre estas lineas:

- En primer lugar, se observa que tanto en los casos cercanos a la linea de
bombeo como en los casos intermedios entre esta linea y la de choque, el &ngulo
de incidencia no es positivo como se esperaba. La perturbaciéon que provocan
los reflujos que se producen en el flujo principal provocan una reduccion del
angulo de incidencia, menor cuanto mas nos alejamos de estos reflujos. En
radios alejados del eje, donde se encuentran los reflujos, se produce el efecto
inverso: la incidencia aumenta con el radio llegando a valores positivos muy

elevados.

- En cambio, en los casos cercanos a la linea de choque, la evolucion del
angulo de incidencia a lo largo del radio si es la esperada. La incidencia es
negativa y decrece con el radio, por lo que pueden darse casos de
desprendimiento de flujo sobre el las caras de succién de los alabes del rotor.
Sin embargo se ha analizado que el niimero de Mach alcanzado en esta zona

no es suficientemente elevado como para generar ondas de choque

- Por otro lado, la comparacion de angulos de B1 tedrico y CFD nos ha
llevado a la conclusion de que las hipdtesis tomadas para el calculo tedrico son
aceptables en el caso de que no aparezca el fenoémeno de los reflujos, es decir,
Unicamente para los casos cercanos a la linea de choque. Cuando los reflujos
estan presentes, el flujo principal sufre perturbaciones y no se cumple la
hip6tesis de flujo axial. Ademés se produce una reduccién de area que del
mismo modo invalida la hipdtesis de area efectiva constante calculada con los

valores de los radios en base y punta de los alabes.






6. PRESUPUESTO

6.1. INTRODUCCION

A continuacién se expone un breve estudio de los costes que conlleva la
realizacion del Trabajo Final de Grado: Simulacion CFD 3D de wun
turbocompresor en puntos de funcionamiento fuera de diseno. Por un lado se
describirdn los costes parciales de todos los procesos y materiales que han sido
necesarios para llevar a cabo la consecucion de los objetivos planteados y, por

otro, se expone el presupuesto global y total del trabajo.

Para la especificaciéon de dichos costes, parciales y globales, se tendran en
cuenta los costes de los materiales, los de amortizacién de equipos y los de recursos
humanos necesarios. En lo relativo a la determinacion de estos ultimos costes es
necesario hacer hincapié en el hecho de que en la realizacion del proyecto han
formado parte un ingeniero superior senior y un ingeniero graduado, cada uno de
los cuales con una tasa horaria especifica. A la hora de calcular el presupuesto de
este trabajo, se han tenido en cuenta todos los elementos y personas que han

intervenido y las fases en las que se ha dividido el trabajo.

A partir de estos costes parciales, se elabora el presupuesto global del
proyecto considerado como la suma total de todos los presupuestos parciales
desarrollados y contabilizando, ademds, un 8 % de incremento de beneficio
industrial, un 20 % de incremento debido a los gastos generales y un 21 % de

incremento debido al Impuesto sobre el Valor Anadido (IVA).

El proyecto se ha realizado durante el periodo de 6 meses. Se han
considerado 20 dias laborables al mes con jornada laboral de 6 horas, resultando,

por lo tanto, un total de 120 horas al mes.

6.2. RELACION DE ACTIVIDADES

Se llevara a cabo un desglose de cémo y cudles seran las tareas que deben
realizarse. Ademas, se establecera el orden de prosecucién del Proyecto y la

duracién aproximada de cada una de los trabajos pertinentes.



La tabla 6.2.1 muestra las diferentes tareas, repartidas en los seis meses de
duracion del proyecto. Se puede observar la evolucién cronolégica del desarrollo

del proyecto en sus diferentes fases.

Operaciones a realizar Mes1 | Mes2 | Mes3 | Mes4 | Mes b

Simulacién de ciertos

Puntos Funcionamiento

Validacién Simulaciones

con Criterios Convergencia

Post-Procesado de las

) _ X X
Simulaciones
Comparacion y Estudio
) ) X X
Soluciones Simuladas
Comparacion Simulaciones
X X

con Estudio Tedrico

Tabla 6.2.1 Descripcion de las tareas a realizar para el desarrollo del proyecto.

Tal y como se ha introducido anteriormente, el presupuesto de este trabajo
vendra dado por el coste de los recursos humanos que han sido necesarios, los
cuales incluirdn: mano de obra, la amortizacion de los equipos y los materiales
fungibles. La mano de obra comprende el coste del ingeniero senior (MSc engineer)
a un coste de 30 €/hora y el ingeniero titulado que colabora en el proyecto que

tiene un coste de 21 €/hora.

Por otro lado, en cuanto a la amortizacion de los equipos empleados, hay

que tener en cuenta el ordenador utilizado para llevar a cabo las simulaciones.

Por su parte, el material fungible es aquel que se ha consumido durante la
realizacion del proyecto y que, por tanto, no tiene costes de amortizacion
asociados. Se ha considerado una amortizacion lineal a tres afios en los equipos
informaticos y software y una amortizacion lineal a cinco anos en las herramientas

e instalaciones.



6.3. PRESUPUESTOS PARCIALES

A continuacién se entra en detalle en cada una de las fases ya descritas y
cuyos costes asociados se iran puntualizando en lo que sigue. En cada uno de los

apartados a tratar se establecerd el coste total.

e Mano de Obra

En la tabla 6.3.1 se pueden ver la estimacion de los costes asociados a la
mano de obra, como ya se ha dicho, formada por un ingeniero superior y un

ingeniero titulado:

Coste Tiempo dedicado Coste

Cantidad Categoria anual total
(€/ano) | €/hora | Horas | Dias (€)

1 MSc engineer 43200 30 120 20 3600
1 BSc engineer 30240 21 240 40 5040
Subtotal (€) | 8640

Tabla 6.3.1 Detalle de los costes de Mano de Obra implicada en el proyecto.

e Adquisicién de Licencias

Los costes asociados a la licencia del Software Star CCM+ pueden verse
estimados en la tabla 6.3.2, la cual recoge su costo anual por simulacién, el ntimero

de simulaciones realizadas y el tiempo dedicado por el software:

Coste anual Tiempo Numero de Coste

Descripciéon
(€/Sim) Dedicado | Simulaciones | total (€)

Licencia Software
STAR CCM+

1000 6 meses 9 4500

Subtotal (€) 4500

Tabla 6.3.2 Detalle de los costes de Licencia del Software implicado en el proyecto.



e Amortizacién de Equipos

Respecto a la amortizacién de equipos tendremos que tener en cuenta al
ordenador utilizado para las simulaciones. Por un lado el coste total y el tiempo
estimado para su amortizacion, estimando un coste de 500€ con una amortizacion
a 5 anos. El periodo de tiempo de uso nos dara por tanto la amortizacion total

del equipo, todo esto se recoge en la tabla 6.3.3:

Coste Amortizacién Periodo Coste
Concepto
Total (€) Anual (€) Amortizado total (€)
Ordenador 500 100 6 meses 50
Subtotal (€) 50

Tabla 6.3.3 Detalle de los costes de Amortizacion de Equipo implicado en el proyecto.

e (Coste Material Fungible

Se harad una estimacion aproximada del material que se ha consumido
durante la realizacion del proyecto, es decir, todos aquellos costes de los materiales
empleados en la oficina, asi como aquellos utilizados en la sala de ensayos. Se
recuerda que estos materiales no son amortizables, por tanto, se imputa todo su

valor de coste de adquisiciéon al coste del proyecto.

Descripcién Coste total (€)
Papel y Toner impresora 125
Material mecanico 100
Subtotal (€) 225

Tabla 6.3.4 Detalle de los costes de Material Fungible implicado en el proyecto.

e (Gastos Generales e .V.A.

A todos estos costes parciales hay que anadirles los costes generales (como
pueden ser la electricidad, las instalaciones, secretaria, etc.) que no se ven

reflejados, estos se tomaran como un porcentaje (20%) de la suma de los costes



parciales. Ademés habra que tener en cuenta el impuesto sobre el valor anadido
(IVA) en cada uno de los costes parciales, excepto en el de amortizaciéon de

equipos, en las tablas 6.3.5 y 6.3.6 se recogen estos presupuestos:

Coste Parcial IVA 21% Coste Parcial
Descripciéon
(€) (€) IVA 21%(€)
Mano de Obra 8640 1814.4 10454.4
Adquisicion de
4500 945 5445
Licencia
Amortizacién de
) 50 0 50
Equipos
Material Fungible 225 47.25 272.25
Subtotal (€) 16221.65
Tabla 6.3.5 Detalle de los Costes Parciales con IVA.
Subtotal Costes Costes Total

Descripcion

(€) Generales (%) | Generales (€)

(€)

Costes Parciales

Con IVA

16221.65 20 3244.33 19465.98

Tabla 6.3.6 Detalle de los Costes Generales.

6.4. PRESUPUESTOS GLOBAL

A partir de los presupuestos parciales de cada una de las partidas anteriores
se calcula el presupuesto total del proyecto. Para ello, tnicamente nos queda
aplicar el beneficio industrial buscado por la empresa al realizar el siguiente
estudio, para nuestro caso como indicadbamos anteriormente serd del 8 % respecto
del coste total que le suponga a la empresa. En la tabla 6.3.7 se recoge la

informacién:



Coste Total (€)

Beneficio Industrial (€)

Importe Total(€)

19465.98

1557.28

21023.26

Tabla 6.3.7 Importe Total de la realizacion del proyecto.

El coste total del presente Trabajo Fin de Grado: “Simulacion CFD 3D de

un turbocompresor en puntos de funcionamiento fuera de diseno” asciende a la

cantidad de:

21023.26 € (Euros)

# Veintitin mil veintitrés euros con veintiséis céntimos#
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ANEXOS

ANEXO I - SUMMARY REPORT (EXTRACTO INFORME)

Summary Report: C-M20-80krpm-59gs-MRF-RANS-conv-def

Propiedades de Simulacion
Continua

inlet

Models

Polyhedral Mesher

Prism Layer

Mesher
Reference Values
Base Size
Volumetric Controls
Volumetric
Control 1
Mesh Conditions
Polyhedral
Mesher

Mesh Values

Custom Size

Continua
Regions

Interfaces

Enable Mesh Expansion

Control

Stretching Function

Stretching Mode

Gap Fill Percentage

Value

Parts

Customize Polyhedral

Mesher

Size Type

4
[inlet]

[In-place 2]

false

Geometric Progression

Stretch Factor

25.0

12.0 mm

[Body 2]

Enabled

Relative to base



Relative Size Percentage of Base 30.0
Absolute Size 3.5999999999999996 mm

Physics 1 Regions [estator.rotor, inlet,

voluta.outlet]

Interfaces [In-place 1, In-place 2, In-place

3, In-place 4]

Models

All y+ Wall Iterative Ustar false
Treatment

Gas

Air Database Material Air (Air) [Standard/Gases]

Gradients Gradient Method Hybrid Gauss-LSQ

Ideal Gas Incompressible false

K-Omega
Turbulence

Reynolds-Averaged

Navier-Stokes

Segregated Flow Minimum Absolute 25000.0 Pa
Pressure
Flow Boundary true
Diffusion
Unsteady Flux false

Dissipation Corrections
Convection 2nd-order

Segregated Fluid Secondary Gradients On

Temperature

Convection 2nd-order



SST (Menter) K-
Omega,

Steady

Three Dimensional

Turbulent

rotor.estator

Models

Polyhedral Mesher

Prism Layer
Mesher

Reference Values
Base Size

voluta

Models

Polyhedral Mesher

Prism Layer

Mesher

Flow Boundary

Diffusion

Curvature Correction

Option

Regions

Interfaces

Enable Mesh Expansion
Control

Stretching Function

Stretching Mode

Gap Fill Percentage

Value
Regions

Interfaces

Enable Mesh Expansion
Control

Stretching Function

true

Off

[estator.rotor]

[In-place 2, In-place 4, In-place
1]

true

Geometric Progression

Stretch Factor

25.0

3.0 mm
[voluta.outlet]

[In-place 1, In-place 3]

true

Geometric Progression



Reference Values

Base Size

Volumetric Controls

Volumetric
Control 1

Mesh Conditions

Polyhedral
Mesher
Mesh Values
Custom Size
Relative Size
Regions

estator.rotor

Boundaries
fluid.estator.

interface.outlet.estator

fluid.estator.
interface.outlet.estator [In-
place 1]

fluid.estator.

interior.outlet.rotor

Stretching Mode

Gap Fill Percentage

Value

Parts

Customize Polyhedral
Mesher

Size Type
Percentage of Base
Absolute Size

Regions
Physics Continuum
Parts
Type
Boundaries

Interfaces

Part Surfaces

Type

Type

Interfaces

Part Surfaces

Stretch Factor

25.0

12.0 mm

[Body 2 2]

Enabled

Relative to base
30.0
3.5999999999999996 mm

3
Physics 1
[fluid.rotor, fluid.estator]
Fluid Region
29
In-place 1

[fluid.estator.interface.outlet.est
ator]
Wall

Internal Interface Boundary

In-place 4

[fluid.estator.interior.outlet.roto

1]



fluid.estator.
interior.outlet.rotor
[In-place 4]

fluid.estator.wall.
lower.estator

fluid.estator.wall.

upper.estator

fluid.rotor.inerior.

outlet.rotor

fluid.rotor.inerior.

outlet.rotor [In-place 4]
fluid.rotor.
interface.inlet.rotor

fluid.rotor.
interface.inlet.rotor
[In-place 2]

fluid.rotor.
wall.blade-1

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.
wall.blade-2

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.
wall.blade-3

Physics Conditions

Type

Type

Part Surfaces

Type

Part Surfaces

Type

Interfaces
Part Surfaces
Type
Type
Interfaces
Part Surfaces
Type
Type
Part Surfaces
Type
Option
Part Surfaces
Type
Option

Part Surfaces

Type

Wall
Internal Interface Boundary

[fluid.estator.wall.lower.estator]

Wall

[fluid.estator.wall.upper.estator]

Wall
In-place 4

[fluid.rotor.inerior.outlet.rotor]
Wall
Internal Interface Boundary
In-place 2
[fluid.rotor.interface.inlet.rotor]
Wall
Internal Interface Boundary
[fluid.rotor.wall.blade-1]
Wall
Region Reference Frame
[fluid.rotor.wall.blade-2]
Wall
Region Reference Frame

[fluid.rotor.wall.blade-3]

Wall



fluid.rotor.
wall.blade-4

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.
wall.blade-5

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.
wall.blade-6

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.

wall.edges

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.
wall.rotor

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.wall.
rotor.back.plate

fluid.rotor.wall.
rotor.base

Physics Conditions
Reference Frame
Specification

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Part Surfaces

Type

Option

[fluid.rotor.wall.blade-4]
Wall
Region Reference Frame
[fluid.rotor.wall.blade-5]
Wall
Region Reference Frame
[fluid.rotor.wall.blade-6]
Wall
Region Reference Frame
[fluid.rotor.wall.edges|
Wall
Region Reference Frame
[fluid.rotor.wall.rotor]
Wall

Region Reference Frame

[fluid.rotor.wall.rotor.back.plate]

Wall

[fluid.rotor.wall.rotor.base]
Wall

Region Reference Frame



fluid.rotor.wall.
rotor.channel

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.wall.
rotor.detail

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.

wall.shroud

fluid.rotor.wall.

spliter-1

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.wall

.spliter-2

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.wall.
spliter-3

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.wall.
spliter-4

Physics Conditions
Reference Frame
Specification

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Option

[fluid.rotor.wall.rotor.channel]
Wall
Region Reference Frame
[fluid.rotor.wall.rotor.detail]
Wall
Region Reference Frame

[fluid.rotor.wall.shroud|

Wall
[fluid.rotor.wall.spliter-1]

Wall
Region Reference Frame
[fluid.rotor.wall.spliter-2]
Wall
Region Reference Frame
[fluid.rotor.wall.spliter-3]
Wall
Region Reference Frame
[fluid.rotor.wall.spliter-4]
Wall

Region Reference Frame



fluid.rotor.wall
.spliter-5

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.rotor.wall.
spliter-6

Physics Conditions
Reference Frame
Specification

inlet

Boundaries
fluid.inlet.inlet

Physics Conditions
Flow Direction
Specification
Mass Flow Option
Physics Values
Mass Flow Rate
Constant
Supersonic Static
Pressure
Constant
Total Temperature

Counstant

fluid.inlet.interface.

inlet.rotor

Physics Conditions
Reference Frame

Specification

fluid.inlet.interface.

inlet.rotor [In-place 2]

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Option

Physics Continuum
Parts
Type
Boundaries
Part Surfaces

Type

Method

Specification Option

Method
Value
Method

Value
Method
Value

Interfaces

Part Surfaces

Type

Option

Type

[fluid.rotor.wall.spliter-5]
Wall

Region Reference Frame
[fluid.rotor.wall.spliter-6]
Wall
Region Reference Frame

Physics 1
[fluid.inlet]
Fluid Region
5
[fluid.inlet.inlet]
Mass Flow Inlet

Boundary-Normal
Mass Flow Rate

Constant
0.0589406370336251 kg/s

Constant

100000.0 Pa
Constant
292.135556735621 K
In-place 2

[fluid.inlet.interface.inlet.rotor]

Wall

Region Reference Frame

Internal Interface Boundary



fluid.inlet. Part Surfaces [fluid.inlet.wall.inlet. 1]

interface.outlet.estator

Part Surfaces

wall.inlet.1
Type Wall
Physics Conditions
Reference Frame Option Region Reference Frame
Specification
fluid.inlet. Part Surfaces [fluid.inlet.wall.inlet.2]
wall.inlet.2
Type Wall
Physics Conditions
Reference Frame Option Region Reference Frame
Specification
voluta.outlet Physics Continuum Physics 1
Parts [fluid.voluta, fluid_outlet]
Type Fluid Region
Boundaries Boundaries 11
fluid.voluta. Interfaces In-place 1

[fluid.voluta.interface.outlet.esta

tor]
Type Wall
fluid.voluta. Type Internal Interface Boundary
interface.outlet.estator
[In-place 1]
fluid.voluta. Interfaces In-place 3

interior.outlet.voluta

Part Surfaces

[fluid.voluta.interior.outlet.volut

al
Type Wall
Physics Conditions
Reference Frame Option Region Reference Frame
Specification
fluid.voluta. Type Internal Interface Boundary

interior.outlet.voluta
[In-place 3]
fluid.voluta. Part Surfaces [fluid.voluta.wall.lengua]
wall.lengua
Type Wall

Physics Conditions



Reference Frame
Specification
fluid.voluta.
wall.voluta

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid.voluta.wall.
voluta.detail

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid_ outlet.
interior.outlet.voluta

Physics Conditions
Reference Frame
Specification
fluid_ outlet.
interior.outlet.voluta
[In-place 3]
fluid_ outlet.outlet

Physics Conditions
Backflow
Specification
Pressure Outlet
Option
Physics Values
Pressure
Constant
Static Temperature
Constant
fluid_ outlet.
wall.outlet

Option

Part Surfaces

Type

Option

Part Surfaces

Type

Option

Interfaces

Part Surfaces

Type

Option

Type

Part Surfaces

Type

Direction

Option

Method

Value

Method

Value

Part Surfaces

Region Reference Frame
[fluid.voluta.wall.voluta]
Wall
Region Reference Frame
[fluid.voluta.wall.voluta.detail]
Wall
Region Reference Frame
In-place 3
[fluid_ outlet.interior.outlet.volu
ta]

Wall

Region Reference Frame
Internal Interface Boundary
[fluid_ outlet.outlet]
Pressure Outlet
Boundary-Normal
None
Constant
120400.0 Pa
Constant

392.07 K
[fluid outlet.wall.outlet]



Physics Conditions
Reference Frame
Specification

Solvers

Partitioning

Wall Distance

Segregated Flow

Velocity

Under-Relaxation

Factor Ramp

Pressure

Under-Relaxation

Factor Ramp

Segregated Energy

Fluid Under-

Relaxation Factor Ramp

K-Omega Turbulence

Type

Option

Solver Frozen
Partitioning Method
Solver Frozen

Freeze Flow

Under-Relaxation

Factor

Ramp Method

Under-Relaxation

Factor

Ramp Method

Solver Frozen

Fluid Under-Relaxation

Factor

Ramp Method

Solver Frozen

Under-Relaxation

Factor

Wall

Region Reference Frame

true
Per-Region
false

false

0.7

Linear Ramp

0.3

Linear Ramp

false

0.9

Linear Ramp

false

0.8



Under-Relaxation

Factor Ramp

K-Omega Turbulent
Viscosity

Stopping Criteria

Maximum Steps

Stop File

Coordinate Systems

Laboratory

Local Coordinate

Systems

Cylindricallnlet

Ramp Method

Solver Frozen

Under-Relaxation

Factor

Enabled

Maximum Steps
Logical Rule
Criterion Satisfied

Enabled

Stop Inner Iterations

Path
Logical Rule

Criterion Satisfied

Radial Axis Direction

Tangential Axis

Direction

Linear Ramp

false

1.0

true

1500

true
true

true

ABORT

false

[1.0, 0.0, 0.0]

0.0, 1.0, 0.0]



CylindricalOutlet

Axial Axis Direction
Origin
Reference System

Radial Axis Direction

[0.0, 0.0, 1.0]
[0.0, 0.0, 0.0] m,m,m
Laboratory

[-0.98494704885436,

-0.1519133245121696,
0.08247213340727484]

[0.17279546071522206,
0.8526469045088102, -
0.49308719815845775]

Tangential Axis

Direction

[0.004586906288691738,
-0.4999155909423152,
0.8660619852086191]

Axial Axis Direction

[0.012105510252268472,
-0.07422767117498741,
0.06288120405062146] m,m,m

Origin

Reference System Laboratory
Field Functions
customRelVel Function Name customRel Vel
Inverse Distance Weight false
Type Vector
Assembly Code $${RelativeVelocity}
Definition $$RelativeVelocity
Ignore Boundary Values false

Flujo Entalpico

Function Name

Flujo Entalpico



Incidence Angle

Motions

Rotation

Superposing Motions

Type

Assembly Code

Definition

Function Name

Type

Assembly Code

Definition

Axis Direction
Axis Origin
Rotation Rate
Coordinate System

Managed Coordinate
Systems

Scalar

(* ${FaceFlux}
${TotalEnthalpy})

${FaceFlux}*${ TotalEnthalpy }

Angulo Incidencia Beta

Scalar

(/ (* (abs (atan (/
$${customRelVel}("Laboratory.
Cylindricallnlet")[2] (4
$${customRelVel}("Laboratory.
Cylindricallnlet")[1] 1e-06))))
180) 3.14159)

abs(atan($${customRel Vel }(QC
oordinateSystem("Laboratory.C

ylindricallnlet"))[2]/($${custom

RelVel} (QCoordinateSystem ("L

aboratory.Cylindricallnlet"))[1]
+1e-6)))*180/(3.141592)

[0.0, 0.0, 1.0]
[0.0, 0.0, 0.0] m
-158776.0 rpm

Laboratory

[



Stationary

Reference Frames

Lab Reference

Frame

ReferenceFrame for Axis Direction [0.0, 0.0, 1.0]
Rotation
Axis Origin (0.0, 0.0, 0.0] m
Rotation Rate -16626.983838879103 radian/s
Coordinate System Laboratory
Rotating Axis Direction [0.0, 0.0, 1.0]
Axis Origin [0.0, 0.0, 0.0] m
Rotation Rate -79450.0 rpm
Coordinate System Laboratory
Relative Reference
Frames
Solution

Accumulated CPU Time over all processes (s) 12709.75699999921

Elapsed Time (s) 3188.4300394092

Iterations

1500






