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PREFACIO

El presente trabajo de investigacion y desarrollo surgio del cuestionamiento de la factibilidad de mejorar
las condiciones de operacion para turbomaquinaria que opera fuera de su punto de disefio. El punto de disefio
determina geométricamente muchos componentes de turbo compresores por la naturaleza aerodinamica y
termodindmica del proceso de compresion y expansion del aire. Se han realizado avances para volver estos
componentes en agentes activos y que respondan a distintas condiciones de operacion. Uno de los
componentes que promete mejoras importantes es el difusor de los compresores centrifugos, unidad en la que

se centra el presente trabajo.

Después de extensa investigacion, se determind que existe una oportunidad de mejorar el desempefio de
una etapa de compresion modificando el flujo y velocidad a la cual el fluido transénico alcanza la velocidad
del sonido en la maquinaria, variable que depende directamente de la geometria del difusor. El andlisis aqui
descrito muestra que el mapa de desempefio para el compresor NASA CC3 es alterado significativa y
positivamente con la posibilidad mecanica de cambiar la geometria de los difusores centrifugos, cuyos

canales forman una garganta de estrangulamiento en el flujo, la cual puede modificarse.

Deseo agradecer a los ingenieros Manuel Eduardo Ruano y Andrés Rodrigo Viau, sin cuyas catedras,
Mecanica de Fluidos y Termodindmica, respectivamente, habria sido imposible realizar este trabajo. Asi
mismo, agradezco al Departamento de Ingenieria Mecanica el apoyo a la incursién en esta area de la
ingenieria que integra teoria e innovacion, y a mi asesor, Ing. José Rodrigo Aragén por su valiosa guia y

contribuciones.
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RESUMEN

El presente trabajo aborda el dominio de flujo y velocidad de rotacion con que puede operar un compresor
centrifugo de aire, cuya geometria es determinada por un punto de disefio. Para flujos y velocidades fuera de
este punto, se compromete el desempefio y la eficiencia en un dominio finito de flujo. Se buscé mejorar el

mapa de desempeiio del compresor NASA CC3 desarrollando un difusor de geometria variable.

Se identifico la oportunidad de modificar al area de la garganta del difusor para incrementar el rango de
flujo masico, mejorando la eficiencia en puntos fuera del de disefio. Dicho rango tiene como limite superior
el flujo de critico donde alcanza la velocidad del sonido. Investigaciones han identificado una dependencia

de la eficiencia politropica con el flujo critico, el cual es funcion del area de la garganta del difusor.

Se desarroll6 un algoritmo para calcular los estados del flujo en compresor. De esta forma se comput6 el
mapa de desempefio original del compresor y el mapa de desempefio que puede desarrollarse con variaciones
en el area de la garganta del difusor, manteniendo el emparejamiento entre flujos criticos en el impulsor y
difusor. El nuevo mapa de desempefio muestra una considerable mejora en el dominio de flujo donde puede

operar el compresor CC3, mejorando cuantificaciones de desempeifio y eficiencia.

Se propuso un mecanismo de dos grados de libertad para posicionar angular y radialmente las paredes del
canal del difusor. El nuevo posicionamiento modifica el area de la garganta para alcanzar el mapa de

desempeiio calculado.



I. INTRODUCCION

La turbomaquinaria es uno de los elementos mecanicos mas utilizados desde la Revolucion Industrial. Sus
aplicaciones van desde compresores para motores de automoviles, hasta plantas de generacion eléctrica y
sistemas de propulsion para acronaves. Esencialmente se encargan de transformar energia, tanto si la reciben
de un fluido y la transforman en trabajo de flecha (turbinas) o si la entregan al fluido utilizando un trabajo de
flecha (compresores y bombas). Este tipo de maquinaria puede operar en un dominio de revoluciones por
minuto y en un rango de flujo. La forma en que varia el resultado de la compresion, bombeo o el turbinado
respecto al flujo y velocidad de giro es determinado por multiples factores. El disefio de compresores, bombas
y turbinas se centra en un punto de operacion a partir del cual varia la eficiencia y desempefio, y es alrededor

de estas caracteristicas puntuales que se determina la geometria de los componentes de la turbo maquinaria.

Para el caso de los compresores centrifugos (elementos que otorgan energia al fluido y convierten el flujo
axial en radial), existen dos componentes principales para aumentar la energia cinética y de presion en el
fluido: el impulsor y el difusor. Ambos elementos se determinan y restringen geométricamente de acuerdo
con un punto de disefio, ante el cual la maquinaria otorga una relacion de compresion a cierta velocidad de

giro y flujo masico de aire.

La finalidad de este trabajo es indagar en la factibilidad termodinamica de un mecanismo que altere la
geometria del difusor para un compresor centrifugo de aire, para aumentar el rango de flujo bajo el cual puede

operar la turbomaquinaria y mejorar el desempefio en puntos fuera de la condicion de disefio.

El analisis se centrarda en métodos unidimensionales de flujo en tanto que esta es la técnica de disefio
preliminar de etapas de compresion centrifuga. Asi mismo, se realizara el analisis con un compresor en

especifico, que sea de referencia y sea fuente de informacion e investigacion en otras entidades académicas.

A partir de un Marco Tedrico se desarrollara un modelo matematico que permita el calculo de los estados
termodinamicos a lo largo del complejo impulsor-difusor, asi como el desempefio de la compresion. Ademas,
se incluird en el método de calculo los valores geométricos del difusor, para asi modelar su influencia en los

resultados de la compresion si los mismos son variables y no constantes.

Los resultados del analisis muestran que la variacion del area de la garganta de estrangulamiento en los
canales del difusor permite alterar el flujo masico maximo en el cual la maquinaria llega a su punto critico,
al alcanzar la velocidad del aire valores sonicos. Con esta alteracion se modifica el modelo matematico que
predice la eficiencia politropica del proceso de compresion, aumentando el dominio de flujo en el que puede
operar la maquinaria en velocidades menores a las de disefio, € incrementando la relacion de compresion

maxima a velocidades mayores a las del punto de disefio.



II. OBJETIVOS

A. OBJETIVO GENERAL

Disefiar un difusor de compresor centrifugo cuyo disefio de canal varie segun las condiciones de flujo de

la etapa de compresion para incrementar el rango de operacion del sistema.

A. OBJETIVOS ESPECIFICOS

e Establecer el rango de velocidad del impulsor para el cual existe oportunidad de aumentar el rango de
operacion de la etapa de compresion.

e Escoger un compresor cuyo disefio y condiciones de operacion sean conocidos, y cuya configuracion
geométrica pueda disefiarse para ser modificada.

e Determinar las caracteristicas termodinamicas y de flujo dependientes de la geometria del difusor para
incrementar el rango de operacion de la etapa de compresion.

e Establecer analiticamente el potencial incremento del rango de operacion de la etapa de compresion
segun la geometria modificable.

e Disefiar un mecanismo que modifique la geometria de las paletas en el rango geométrico determinado

en el objetivo anterior.



[II. JUSTIFICACION

Los estudios de las paletas de los difusores para compresores centrifugos en configuracion de canal han
tenido varios frentes. Entre los temas tratados estd el nimero dptimo de canales (He & Yourlidakis, 2001) y
el grosor de las paletas como funcién de la posiciéon geométrica (Kalinkevych & Skoryk, 2013).
Adicionalmente, se ha desarrollado propiedad intelectual para paletas con variacion de posicion angular (US

Patent No. 20050123397A1, 2005).

En todos los anteriores estudios se asume un perfil de canal rectilineo y de geometria de tamafio no
variable. Lo mismo propicia que la turbomaquinaria cuente con eficiencia variable y entorno a un punto de
maxima eficiencia para las condiciones de flujo, lo que provoca que la misma sea operable en un rango

reducido.

Existe investigacion y desarrollo para turbomaquinaria inteligente que varia sus caracteristicas geométricas
como parte de un proceso de control regido por el flujo instantaneo y con el objetivo de mantener su eficiencia
en el maximo posible. Adicionalmente, se desarrollan mecanismos que permiten a la turbomaquinaria operar
con mas de una modalidad de ciclo termodinamico. Ejemplos de ello son las paletas guia variables de
turbofan [turboventilador] de Pratt y Whittney (Kowalski, 2011) y la tecnologia de aviacion militar de

motores de ciclo variable, por parte de General Electric (Grant, 2012).

Todo lo anterior sugiere que debe abrirse un frente de investigacion para aprovechar las tecnologias de
control actuales, que modifiquen la geometria del compresor, y asi doten de inteligencia al difusor, ya que
una mayor eficiencia en el proceso de incremento de presion y conversion de presion dindmica en presion
estatica puede lograrse no solo con paletas que varian su angulo de ataque, sino que también con canales

cuya geometria cambia de forma no convencional.



IV. MARCO TEORICO

A. FUNCIONAMIENTO GENERAL DE UN COMPRESOR
CENTRIFUGO

Un compresor es una maquina o etapa de una maquina de flujo cuyo principal uso es el aumento de presion
del gas que fluye a través de él y sus componentes. Existen varios tipos de compresores, a continuacion, se
presenta su clasificacion mas convencional (Robison & Beaty, 1992):

e  Desplazamiento positivo
o Reciprocante
o Rotativo
e Flujo continuo
o Eyector
o Dinamico
= Centrifugo
=  Flyjo axial

*  Flujo mixto

Los compresores centrifugos pueden ser de una o varias etapas de compresion, entre cuya configuracion
varian las propiedades termodinamicas y geométricas para aumentar por pasos la presion del gas. Una etapa
de un compresor centrifugo tiene dos componentes principales que en conjunto utilizan el trabajo mecanico

de flecha para aumentar la presion total del gas y transformarla en presion estatica.

Fig. 1: Componentes de un compresor: impulsor y difusor

Impulsor



El impulsor (Fig. 1) convierte el trabajo de flecha en energia cinética del flujo (aumentando la presion
dinamica del fluido) y también contribuye a aumentar su presion estatica, mientras que el difusor convierte

una parte de la presion dindmica en presion estatica.

Un impulsor admite un flujo axial a la turbomaquinaria y, utilizando sus aspas y separadores (aspas
divisoras), lo convierte en un flujo radial con cierta componente transversal. Este proceso aumenta la
velocidad del fluido. Este flujo radial luego ingresa a un espacio que no pertenece ni al difusor o al impulsor.
Posterior a este espacio, el flujo ingresa al difusor, que cuenta con un area menor en la entrada que en la

salida para lograr aumentar la presion estatica del fluido.

La presion total del fluido es la suma algebraica de su presion dindmica (energia cinética) y su presion
estatica (energia potencial).
Protar = Pestatica T Painamica

(Ec. 1)

1. Impulsor de un compresor centrifugo. La geometria de un impulsor es la mas compleja de
todos los componentes de la etapa de compresion. El dominio de accion del impulsor hace uso de una cubierta
cuya geometria meridional rodea las aspas y forma una importante frontera del flujo. El mismo previene
fugas, pero a su vez aumenta la friccion si esta en contacto con las aspas del impulsor. A su vez, el ntcleo
del impulsor forma la otra frontera del flujo (Fig. 2). Este ultimo forma parte del impulsor como tal y gira

con la turbomaquinaria.

El impulsor cuenta con aspas cuyo objetivo es inducir el flujo en la entrada, otorgarle energia cinética, y
cambiar su direccion a un sentido radial (Fig. 3). La compleja configuracion tridimensional de las aspas del
impulsor responde a estos objetivos y a los triangulos de velocidad que se forman tanto en la seccion de
induccion como en la salida hacia el difusor. El impulsor también puede incorporar aspas divisoras, que se
extienden desde un punto posterior al de la entrada y dividen el espacio de flujo entre aspas principales

ordenando de mejor manera el flujo.



Fig. 2: Fronteras de flujo en un impulsor Fig. 3: Aspas de un impulsor
1 V) e Aspa
divisora

Cubierta

Difusor

Nucleo

Aspa

Tanto a la entrada como a la salida del impulsor existe velocidad relativa entre el aspa y el aire. La
velocidad relativa w; forma un angulo f con el vector de velocidad del aire c¢; en la entrada y con el vector
de velocidad del aspa en la salida U,. Dicho angulo determina la geometria del aspa en el punto de disefo.

Por su lado, el vector de velocidad a la salida del impulsor determina la geometria del difusor.

Fig. 4: Triangulo de velocidad a la entrada del Fig. 5: Triangulo de velocidad a la salida del
impulsor impulsor
w1 (-3) W2
07— | S

W]
LZ

~_A.

2



El angulo que forma la velocidad relativa del aire respecto a la punta del aspa del impulsor no
necesariamente es igual al angulo que tiene el aspa en este punto. A dicho angulo se le llama angulo de
retroceso (0° < B3 < 90°) o angulo de adelanto (—90° < 5 < 0°), medido desde el vector de velocidad

relativa del fluido respecto al impulsor. En la Fig. 6 se detalla este angulo.

Fig. 6: Angulo del borde de arrastre del impulsor

0° < By <90° Bz =0° —90° < By <0°

2. Difusores centrifugos. La clasificacion mas convencional de los difusores centrifugos de aire
es la siguiente:

Cuadro 1: Tipos de difusor centrifugo

Tipo Imagen Descripcion

Sin paletas Como su nombre lo indica, este tipo de difusor no
cuenta con paletas en el espacio de difusion. El
incremento en la presion estatica del fluido se da
simplemente por la diferencia de diametros en el
dominio del difusor. El tamafio del mismo es mayor
para alcanzar el mismo incremento de presion que los
otros tipos de difusores. Se utiliza en turbomaquinaria
de flujo subsonico y donde el espacio no es una
limitante. Comunmente los turbo-cargadores de
motores de combustion interna cuentan con este tipo

de difusor (Casey & Robinson, 2013).



Continuacion Cuadro 1

Tipo Imagen Descripcion

Canal Los canales y las paletas reducen el momento angular
del flujo y por lo tanto contribuyen a reducir la
velocidad del fluido en un espacio entre diametros
menor a los difusores sin paletas. Los canales son
preferibles en aplicaciones donde se desea un angulo
de flujo reducido o cuando el gas fluye a camaras
separadas después del difusor (Kalinkevych &
Skoryk, 2013).

Cascada Los difusores de cascada o «tdndem» cuentan con dos

0 mas patrones circulares de paletas que ordenan el

fluido de manera progresiva. Su principal ventaja es

que no hay areas reducidas donde pueda estrangularse

el flujo transonico (Sitaram & Banugade, 2013).

Paleta Este tipo de difusor cuenta con las ventajas de
ordenamiento del flujo y reduccion del momento
angular de los difusores de canal. Tiene un area de
descarga mayor para la misma longitud de paleta.
Existen muchos disefios de paletas que caen en esta
categoria, como lo son paletas con disefio de perfiles
de sustentacion y paletas de grosor constante (Dixon,

1998) .

Los difusores cuya geometria proporciona un canal definido por dos paletas cuentan con algunas partes
caracteristicas. La superficie de presion es la principal responsable de cambiar el momento angular del fluido
y la superficie de succion es la contraria en el mismo canal. A la salida del impulsor existe un espacio donde
no hay aspas o paletas. Dicho espacio y su tamafio han sido objeto de numerosos estudios para mejorar las
etapas de compresion. Posterior a este espacio se encuentra una zona cuya area disminuye hasta la garganta

del conducto. Posterior a dicha garganta, el canal diverge con un angulo 26 (Fig. 8).



Fig. 7: Partes de un difIUSOI centrifugo de Fig. 8: Divergencia de un canal en el difusor
cana
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B. ANALISIS UNIDIMENSIONAL DE UN COMPRESOR
CENTRIFUGO

El disefio de un compresor centrifugo es una tarea compleja si se aborda el problema tridimensional de los
estados termodinamicos y de los perfiles aerodinamicos. Es por esto que el analisis y disefio de estos
componentes comienza con una idealizacion unidimensional del flujo, en donde el aire entra a la etapa de
compresion con propiedades uniformes, recibe energia al ser esta adquirida del trabajo de flecha del impulsor,

y aumenta su presion estatica en el difusor.

1. Continuidad. El flujo masico entre cualesquiera dos puntos de la maquinaria es el mismo. Al
considerar el flujo masico a la entrada del impulsor y a la salida respectivamente:
. s
m=pG [Z (Duz - D1h2)]
(Ec. 2)

Para interpretar las ecuaciones puede utilizarse la ltima seccion del documento, donde se detallan las

mismas, los subindices y superindices.

2. Conservacion del momento — formula de Euler. Euler propuso una ecuaciéon para

turbomaquinaria que relaciona el torque de la etapa y las velocidades a la entrada y descarga en sus

T, =m [(gcQ)z - (269)1]

componentes tangenciales.

(Ec. 3)
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W, = Yom [(g Ce)z - (g C“’)l]
(Ec. 4)

Donde vy es un factor empirico entre 1.035 y 1.040 que incrementa el calculo del trabajo real realizado por

la fecha, puesto que considera pérdidas (El-Sayed, 2008).

El trabajo especifico esta dado por:

el (B0) - )| - e -

(Ec. 5)
3. Conservacion de la rotalpia. La rotalpia se define como una propiedad de energia para

fluidos en turbomaquinaria que se conserva en presencia de un torque.
El trabajo especifico serd igual al cambio de entalpia de estancamiento.
A =hgy —hgy = (Ucg), — (Ucy),
(Ec. 6)

Puesto que existe trabajo, la energia en el fluido no se conserva, sino que aumenta.
1 2 1 2
I = hl + Ecl - U1C92 = hz + ECZ - U2C92

(Ec. 7)

C. TERMODINAMICA Y AERODINAMICA EN EL IMPULSOR Y EL
DIFUSOR

Los estados de la etapa de compresion estan dados por:

1. Entrada al impulsor - Fig. 9
Salida del impulsor - Fig. 9
Entrada al difusor- Fig. 9
Salida del difusor- Fig. 9

e

Fig. 9: Estados del flujo en la etapa de compresion
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La entrada al impulsor se caracteriza por un flujo principalmente axial y cuyas caracteristicas son
conocidas. El estado a la salida del impulsor cambia por la entrada de trabajo de la etapa de compresion a

cierta eficiencia isentropica.

La entrada al difusor la consideraremos en la garganta de los canales, ya que las caracteristicas geométricas
de este punto son importantes para en analisis. Por su lado, la salida del difusor es el punto cuyo estado

termodinamico define el desempefio de la etapa de compresion.

1. Trabajo en el impulsor. Para el caso especifico de un compresor cuya admisién es con un flujo

totalmente axial, el trabajo especifico se convierte en:

A =1cy,U,
(Ec. 8)
Si se considera un calor especifico constante, y notando que no existe entrada de energia en el difusor:
A =1cgU, = Cp(TOZ —Toy) = Cp(T04 —To1)
(Ec.9)

Considerando una proporciéon de presion m., puede escribirse la relacion entre propiedades de

estancamiento como:

Y
P, Tos — T, y-1
nc:ﬂ: [1+nsc( o 01)]

(Ec. 10)



_ T04-s - TOls
Tse = Ty — Ty

12

(Ec. 11)

2. Factor de deslizamiento. La velocidad real tangencial (transversal) del fluido difiere, por cierto

factor de deslizamiento, de la velocidad que tendria inicamente por la orientacion del angulo del borde de

arrastre del aspa del impulsor S;.

!
_Co2 1 Co2 — Coz2 Csi

) b2 TP _q1_5

-
Co2 Co2 Co2

(Ec. 12)

Donde ¢y, es la velocidad transversal sin deslizamiento y cy; es la velocidad de deslizamiento. De la Fig.

2-2 vemos que:

o2 = Uz — ¢y tan f3;

Por lo que:

Cst Co2

oc=1-

Donde

U, — ¢, tan B, B U (1 — ¢, tan ;)

(Ec. 13)

(Ec. 14)

(Ec. 15)

El-Sayed (2008) propone una correlacion empirica que relaciona la velocidad de deslizamiento con el

numero de aspas de la siguiente forma:

0.631U,
Cst ="
Podemos concluir que:
0.63m/Z
c=1—-———
1—-¢,tanp,

(Ec. 16)

(Ec. 17)
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Por la definicion del factor de deslizamiento, puede reescribirse el trabajo especifico de la siguiente

manera.:
A =1o(1 — ¢,tan B;)U3
(Ec. 18)

Siendo el coeficiente de trabajo (valor adimensional) el siguiente:
A !
Acoef = F = l/)O'(l - ¢2tan :82)
2

(Ec. 19)

3. Proporcidon de presion. Las anteriores expresiones permiten expresar el aumento de presion
total del fluido entre la salida de la etapa de compresion con la entrada, en funcidén de la velocidad del

impulsor y las propiedades del fluido, considerando el factor de deslizamiento.

v
P04- [ 77502- ]y—l
n,=—=|1

¥
o Db gt AL
Poy CpTo1

Cp TOl
(Ec. 20)

4. Aumento de presion estatica en el difusor. El principal objetivo del proceso de difusion es

el aumento de la presion estatica del fluido al desacelerarlo, convirtiendo presiéon dindmica en presion
estatica. La relacion entre estados puede deducirse de la conservacion de la masa de la siguiente forma:

M = p3C3Az = P4Cily

(Ec. 21)
Al existir una difusion isentropica, las propiedades de estancamiento permanecen las mismas:
Toz = Tos
2 2
C3 Cq
T3+=—=Ty+=
M T 1o
(Ec. 22)

La relacion entre densidades y temperaturas puede obtenerse de la ecuacion de gas ideal. El desempefio

del difusor se dimensiona con el siguiente coeficiente de presion:

P4__P3

(=5
P03_P3

(Ec. 23)
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D. ESTRANGULAMIENTO DEL FLUJO TRANSONICO

El estrangulamiento de un fluido en su punto critico es el fendmeno en el que el flujo no puede aumentar

su velocidad por encima de la velocidad del

sonido con una geometria convergente. La maxima velocidad

que puede alcanzar es de Ma = 1 en una tobera convergente. Por lo mismo, el flujo masico y el coeficiente

volumétrico tienen un limite maximo en

el punto critico, el cual se determina por las propiedades

termodindmicas del estado y el area transversal del flujo.

La densidad critica (densidad de la propiedad estatica) se relaciona con la densidad de estancamiento con

la siguiente relacion, al ser Ma = 1 en la velocidad absoluta del fluido.

1.

(Ec. 24)

(Ec. 25)

Estrangulamiento en el impulsor. El estrangulamiento en el impulsor se daré cuando la

velocidad relativa del fluido respecto a las aspas sea la velocidad del sonido en ese estado.

Recordando que la suma vectorial de las velocidades a la entrada del impulsor es la siguiente:

C1=W1_U1=1I}/RT_U1

Obtenemos la relacion entre la temperatura de estancamiento y la estatica de la siguiente forma:

YRT, — Ul2
Tor = —_—
01 Tl + ZCP
T. 2 U?
S ( ) 141
To1 y+1 2C,Toq

Usando la relacion isentropica de densidades y temperaturas:

(Ec. 27)

Al aplicar la ecuacion de continuidad en la entrada del impulsor:
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1

N RV
M= Poror £ <y+1> " 20 T;

(Ec. 28)

Casey y Rusch (2014) propusieron la anterior expresion como funcidn del coeficiente de flujo en el primer

estado del ciclo de la siguiente forma:

) y+1
y—1 & 2 2(r-1)
. 1 Ai*{1+[_2 ”DZ] MUZ}
U~ 2 +1
My, D, {y + 1}%
2
(Ec. 29)
Donde
p v
L =
U, D,
(Ec. 30)

2. Estrangulamiento en el difusor. En el difusor no existe velocidad relativa entre la geometria

del compresor y el flujo. Por lo mismo, la ecuacion de continuidad se reduce a:

y+1
2 120-D

y+1

% * *
" = Pg3Co3 Ag [

También la anterior expresion puede escribirse utilizando el coeficiente de flujo en la entrada del impulsor,
notando que la propiedad de estancamiento de la densidad en el segundo estado es una funcién de la

proporcion de presiones descrita anteriormente (Casey & Rusch, 2014).

n+1
x 1 Ad* {1 + (]/ B 1))lcoefMU22}2(n_1)
$1a = M F y+1
v2 22 {y + 1}2(1/—1)
2

(Ec. 31)
Donde n es el exponente politropico basado en la eficiencia total-total de la etapa de compresion.

Escrito en funcién de la eficiencia isentropica y el coeficiente de trabajo, el flujo masico en el punto critico

es el siguiente:
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y+1

1
i
]

Ns
1+
CPTOI

1
AcoerUZ\2
1+ coef Y2
l ( CpT01

-
{ Acoef U22>}/—1

C ko * *
m" = Ag Po1¢ 01

(Ec. 32)

E. DESEMPENO DE LA ETAPA DE COMPRESION

1. Eficiencia
a. Eficiencia isentropica. La eficiencia isentropica relaciona el cambio de estado real de la
etapa de compresion con el cambio de estado si la entropia hubiera permanecido constante. Como vimos
anteriormente, a C,constante:

h04 - h01 — T04-S - TOIS
h04 - h01 T04- - TOI

Nse =

Fig. 10: Compresion isentropica y compresion real
h 4

La relacion entre estados entonces esta dada por:

(Ec. 33)

b. Eficiencia politropica. Cuando el proceso completo de compresion se descompone en
diferenciales de estado, la relacion entre el cambio de temperatura isentropico y cambio real de temperatura

se puede escribir en funcién de una eficiencia politropica:
dT
Np1 =
dT,
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La integracion entre dos estados otorga la siguiente relacion:

y—1
E _ (P04.)77p 14

Toy \Ppy

(Ec. 34)

Para un proceso termodinamico donde PV ™permanece constante, el exponente politropico esta dado por:

n= Vnpl
1=yl —np)

n—1

Toa _ (@) B
TOl POI

(Ec. 35)

Las deducciones en (Woods, 1993) proponen una eficiencia politropica minima, a partir de la cual la etapa
no actiia como un compresor sino como una turbina.

y—1
14

7']plc—min =

(Ec. 36)

c. Mapas de desempefio. Dado que una etapa de compresion responde de manera distinta a
flujos fuera de su punto de disefo, los cambios en el flujo masico y en la velocidad del impulsor provocan
un distinto resultado en el aumento de presion y en la eficiencia de la etapa. Cada uno de estos puntos
dependientes entre si pueden ser representados en un mapa de desempefio del compresor como se muestra en

la Fig. 11.

Fig. 11: Mapa de desempefio de una etapa de
compresion convencional

w constante

£
&
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=
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&
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A una velocidad de rotacion constante, un aumento en el flujo volumétrico disminuye la relacion de
compresion de la etapa. Cerca de la linea de estrangulamiento, la eficiencia y la relacion de compresion
disminuyen drasticamente al ser bloqueado el flujo. Flujos posteriores al area de estrangulamiento causan

dafios a la maquinaria.

Por su lado, a flujos volumétricos bajos la etapa de compresion entra en sobrecarga («surge» o «stall» en
inglés), donde la alta relacion de presion provoca que no pueda haber menor flujo. No es recomendable operar

en esta zona (Dixon, 1998).

d. Calculo de eficiencia. Las caracteristicas geométricas de la etapa de compresion estan
determinadas para un punto de disefio especifico, como se sefiald en la seccion anterior. Fuera de este

punto la eficiencia disminuye.

Casey y Robinson (Casey & Robinson, 2013) realizaron un estudio muy importante para estimar el

desempeilo real de una etapa de compresion, dado que este varia con las siguientes variables dependientes e

independientes:
Cuadro 2: Relaciones de eficiencia

Variable Funcién
Eficiencia politropica Npt f($1, My,)
Trabajo especifico A f (@1, My,)
Eficiencia real respecto a la Mpt ®1

. . . n . f -, My,
politropica maxima- plpico 2
estrangulamiento
Eficiencia real respecto a la Mpt f ( oy y >

. — = My

politropica — flujo en maxima Myt pico D1pic

eficiencia

Npl
Nplpico

La relacion de eficiencias se comporta de la siguiente forma segun la experimentacion de Rodgers

(1964) y presentado por Casey y Robinson (2013).
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Fig. 12: Relacion eficiencia - eficiencia politropica segin proporcion de flujo critico
(Casey & Robinson, 2013)
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Donde ¢c = ¢1* Y’Ip = nplc-

A coeficientes de flujo cercanos al flujo critico, la eficiencia real de la etapa de compresion disminuye

drasticamente.

De manera similar, puede graficarse la misma relacion en funcion de la proporcion de flujo a eficiencia

pico.

Fig. 13: Relacioén eficiencia - eficiencia politropica segin proporcion
de flujo en maxima eficiencia (Casey & Robinson, 2013)
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919y

Donde ¢ = P1pear Y 1p = Npic-

Los mismos autores proponen, entonces, que la relacion de eficiencias puede describirse de la siguiente

forma:
« \D11/P 3
b1/b1 )
1—-(1————= , 01 < Pipi
( qblpic /¢1 ! tpico
Np1 1/H
— = [ ﬁ _ ¢1pico H r

77pl pico

_I

* * I

(1—G)+G|1— u I , 1> P1pico
l 1— ¢1plCO J

b1

(Ec. 37)
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Donde las constantes D, G y H son valores empiricos seglin caracteristicas del compresor. A su vez, la
relacion ¢qpico / ¢, " no es constante sino depende de la velocidad de giro el impulsor.

La anterior ecuacion mostrd adaptarse de manera acertada a datos experimentales de un extenso grupo de
pruebas conducidas por los autores de la misma (Casey & Robinson, 2013). El modelo es ttil para las
primeras etapas de disefio de compresores con un difusor sin canales o paletas, y cuenta con modificaciones

para predecir el comportamiento con difusores con paletas.

2. Efecto del estrangulamiento en el desempefio. Varios autores e investigadores han

publicado resultados y estudios sobre el estrangulamiento de la etapa de compresion. El mismo puede ocurrir

tanto en el impulsor como en el difusor.

Los resultados de simulaciones y datos empiricos confirman que el desempefio de una etapa de compresion
se maximiza cuando la capacidad de flujo (determinado por el estrangulamiento) tanto del impulsor como
del difusor corresponden a la velocidad de rotacion de disefio (Tamaki, Nakao, & Saito, 1999), (Casey &
Rusch, 2014). Otro resultado importante de las investigaciones en el tema es que, a velocidades muy altas de
rotacion y flujo transénico en la entrada del impulsor, la eficiencia maxima se alcanza en la condicién de

flujo de estrangulamiento (Lohmberg & Casey, 2003).

La medida en que se aproximan la capacidad de flujo del difusor y el impulsor puede expresarse con un

coeficiente de igualacion y de la siguiente forma, segiin lo propuesto por Casey y Rusch:
$1a = X1
(Ec. 38)

Utilizando las ecuaciones presentadas anteriormente, Casey y Rusch (Casey & Rusch, The matching of a
vaned diffuser with radial compressor impeller and its effect on the stage performance, 2014) demuestran

que:

y+1

¥y — 111D:1? 2(r-1)
Ad {1 +5 ”D_ﬂ MUZZ}
2 X ni1
' {1+ @y — DAM,* 2D

(Ec. 39)

El comportamiento adimensional de la anterior expresion es presentado por Casey y Rush (2014) como se

representa en la Fig. 14:
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Fig. 14: Variacion de la relacion de areas como funcion de la velocidad
del impulsor (Casey & Rusch, 2014)
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El area de la garganta del difusor disminuye respecto a la del impulsor a medida que aumenta la velocidad
de rotacion de la etapa de compresion, para un coeficiente de igualacion unitario. Es decir, para que ambos
componentes se estanquen con el mismo flujo, se necesita una menor area en el difusor si se opera a mayores

velocidades.

Casey y Rusch estudian lo que ocurre cuando la capacidad de flujo entre ambos componentes difiere en el

caso de flujo transonico en la entrada del impulsor:

e Si el difusor es disefiado para una capacidad de flujo mayor a la capacidad del impulsor, entonces
el estrangulamiento ocurrird en el impulsor, provocando dos efectos. El primero es que el trabajo
disminuye drasticamente en flujos altos con velocidades de rotacion altas. Lo segundo es que, puesto
que el flujo se estancd en el impulsor, la densidad en la entrada del difusor disminuye, provocando
a su vez que el difusor se estanque.

e Si el difusor es diseflado para una capacidad de flujo menor a la capacidad del impulsor, el
estrangulamiento ocurrird en la garganta del difusor. Si esto ocurre, el impulsor podra aumentar su
velocidad de giro, pero no podra admitir mas flujo.

Ag”

AT

Dos mapas de desempefio son presentados por Casey y Rusch (2014) para proporciones distintas de

Con una menor proporcion, la velocidad nominal de disefio, en la cual y = 1, es de My, = 1.6 (Fig. 16).
Para una mayor proporcion, este valor es de My, = 1.3 (Fig. 17). A velocidades mayores del punto de disefio,
el impulsor alcanza flujo critico y la relacion de proporcidon disminuye drasticamente. A velocidades menores

del punto de disefio, es el difusor el que eventualmente alcanza flujo critico.
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Fig. 15: Mapa de desempefio con M_U2=1.3 en Fig. 16: Mapa de desempefio con M_U2=1.6
el punto de disefio (Casey & Rusch, 2014) en el punto de disefio (Casey & Rusch, 2014)
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V.ANALISIS

A. COMPRESOR NASA CC3

La Administracion Nacional de la Aerondutica y del Espacio de Estados Unidos de América (NASA por
sus siglas en inglés) disend y publicé la geometria de un compresor centrifugo de aire para una relacion de
compresion de 4:1 para que el mismo fuera utilizado por entidades de investigacion y universidades para ser
estudiado y escalado (McKain & Holbrook, 1997). Este compresor ha sido sujeto de numerosos trabajos de
investigacion, propuestas de modificacion, simulaciones y estudios de escalamiento de maquinaria. Se le
llama un compresor de referencia, porque ha sido fuente de desarrollos tecnolégicos e indagacion cientifica

para los compresores centrifugos en general.

Fig. 17: Compresor de referencia NASA CC3 (Medic, et al., 2014)

1. Geometria. El compresor CC3 cuenta con un impulsor de 15 aspas principales y 15 aspas

divisoras, junto con un difusor de 24 canales. Sus dimensiones se muestran a continuacion:

23
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Fig. 18: Dimensiones principales del compresor NASA CC3

Cuadro 3: Dimensiones principales del compresor NASA CC3

Dimensién  Valor [mm]

Dy 82.87
Dy, 209.90
D, 431.40
D, 466.70
D, 726.45
h 17.50

La garganta de estrangulamiento del impulsor esta en su entrada y es oblicua al eje axial de la turbo
maquinaria, tal como lo muestra la Fig. 19.
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Fig. 19: Garganta del impulsor

La garganta del difusor se muestra en la Fig. 20. Es fundamentalmente rectangular y determinada por su
alto y ancho, h y b respectivamente.

Fig. 20: Garganta del difusor

Las dimensiones pertinentes de estas areas se detallan a continuacion:

Cuadro 4: Dimensiones de la garganta de la etapa de compresion

Dimension Valor

A;" (individual) 1.255 E3 [mm?]
A;" (total, 15 aspas principales) 1.883 E4 [mm?]
h 17.50 [mm)]

b 13.79 [mm]
Ay" (individual) 2.413 E2 [mm?]
Ag” (total, 24 canales) 5.792 E3 [mm?]

Las aspas principales y divisoras tienen un dngulo de retroceso f3," de 50° (Tarr, 2008).
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2. Operacion. El compresor opera en el punto de disefio con las siguientes cantidades fisicas:

Cuadro 5: Punto de disefio del compresor CC3 (Tarr, 2008)

Variable Valor
Velocidad del impulsor RPM 21789 [rpm]
Flujo mésico en la entrada m 4.53 [kg/s]
Presion en la entrada Pyq 101353 [Pa]
Temperatura en la entrada To1 288 [K]
Relacion de presion Ty, /Toq . 4.0

El trabajo presentado por Tarr (Tarr, 2008) muestra resultados de experimentacion y Dindmica
Computacional de Fluidos para mostrar la variacion de la relacion de presion en dos velocidades de rotacion
distintas. El resultado se muestra a continuacion:

Fig. 21: Comparacion de relacion de presion para velocidad en 80% y
100% del punto de disefio (Tarr, 2008)
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En el mismo trabajo se presenta la variacion de la eficiencia con el flujo masico en la etapa de compresion.
La forma de la funcion se acopla de manera satisfactoria al método propuesto por Casey y Robinson (Casey
& Robinson, 2013).
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Fig. 22: Variacion de la eficiencia adiabatica (isentropica)
con el flujo masico, a velocidad de disefio (Tarr, 2008)
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En la propuesta de McKain y Holbrook (1997) se especifica que la eficiencia maxima de la etapa de
compresion varia en menos de 1% en un intervalo de velocidad de giro entre 70% y 105% de la velocidad de
disefio (21789 rpm). Esta variacion se incluye en el modelo de Casey y Robinson para la eficiencia pico

respecto a la cual se calcula la eficiencia real de la etapa de compresion.

B. CALCULO TERMODINAMICO DE LA ETAPA DE COMPRESION

1. Procesos de area convergente y divergente. La etapa de compresion cuenta con cuatro
estados termodinamicos importantes segin se describi6é anteriormente. La transicion entre los estados 1 y 2
es la inica que recibe trabajo, ya que es en este proceso donde el impulsor entrega energia al fluido. En el
resto de transiciones (estado de estancamiento inicial a la entrada del impulsor, salida del impulsor a la
garganta del difusor y de la garganta del difusor a la salida del mismo), se da un proceso fundamentalmente
aislado donde el area a través del cual fluye converge (entrada al impulsor y entrada al difusor) o diverge

(salida del difusor).

Las propiedades de estancamiento se conservan si el proceso entre ambos estados es isentropico. La
temperatura de estancamiento T,, permanecera constante puesto que el fluido no aumenta su energia (ausencia
de impulsién), simplemente sufre conversiones de energia por aumento o disminucién tanto de la presion
dindmica como la estatica (consulte Ec. 9). Adicionalmente, se considera un sistema adiabatico donde no hay
transferencia de calor significativa. Con una eficiencia isentropica de 7y = 1, resulta una presion de
estancamiento P, igual a la del estado anterior (Ec. 10). Asi pues, considerando que las mayores
irreversibilidades ocurriran en el impulsor, para disefios preliminares con analisis unidimensional puede

asumirse que las propiedades de estancamiento entre los estados 2, 3 y 4 permanecen constantes. A su vez,
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las propiedades de estancamiento del ambiente seran iguales en la entrada del impulsor, en cuyo punto ya ha

sido acelerado el fluido y la presion estatica disminuida.

La variacion de las propiedades estaticas del flujo ocurre por el cambio de area, en tanto que el flujo masico
debe conservarse, la velocidad y la densidad cambian entre estados. Existen infinitas combinaciones de
ambas cantidades (¢ & p) para las cuales aplica la conservacion del flujo masico entre areas de seccion

transversal.

(Ec. 40)

Para encontrar una convergencia para ambas variables (velocidad y densidad), es necesario que una
segunda condicion se cumpla para el estado termodinamico. Numerosos trabajos del analisis unidimensional
de etapas de compresion introducen la ecuacion de gas ideal para los rangos en los que operan los
compresores centrifugos. Las propiedades de estancamiento cumplen con la ecuacion de gas ideal (de la
misma forma que la cumplen las propiedades estaticas) al considerar que el proceso que lleva al reposo al
fluido también es isentropico. Tomando en cuenta estas condiciones, puede encontrarse la densidad del estado

en funcion de la temperatura de la siguiente forma.

Aplicando la ecuacion de gas ideal para las propiedades de estancamiento:

Po = ToR
(Ec. 41)
Relacionando las propiedades estaticas con las de estancamiento:
1 1
=) =)
P=pPA1) TT,R\T,
(Ec. 42)

La temperatura esta relacionada con la temperatura de estancamiento en la Ec. 22. Combinandola con las

anteriores ecuaciones llegamos una ecuacion implicita para la densidad:
Py \' 71 iy ?
( Py )y_l 2 y+1 (TO_R) (Z)
ToR 2C,T,

(Ec. 43)

En la anterior ecuaciéon y = 1.4 para el aire, R = 287.053 kgLK y G, =1005 é. Conociendo las

propiedades de estancamiento, queda determinado implicitamente el sistema y puede utilizarse un método
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numérico para encontrar el valor de la densidad. La convergencia de la anterior ecuacion para las propiedades
de estancamiento presentadas en el Cuadro 5, con un flujo masico de 4.53 kg/s y el area de la entrada del
impulsor se muestra a continuaciéon a manera de ejemplo, de tal cuenta que, para este caso especifico, la

densidad estatica en la entrada del impulsor es 1.1284 kg/m?.

Fig. 23: Convergencia de la densidad por método iterativo en
p=1.1284 kg/m"3
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Para desarrollar el algoritmo del calculo de la etapa de compresion puede utilizarse una Serie de Taylor
para estimar la densidad en cuyo valor converge el sistema. Notando que la Ec. 43 es de la forma:
0p?—p?t =
(Ec. 44)

Puede escribirse la expresion como una serie de Taylor que converge alrededor de un punto a de la

siguiente manera:

(Qa? — a**) + (2Qa — 2.4a*")(p — a) + (@ — 1.68C**")(p — a)? = Qp? — p?*

(Ec. 45)

De esta forma:

N (2.4a'* — 2Q0a) +/(2.4a2* — 2Qa)? — 4(Q — 1.68a°4)(Qa? — a%* — D)
pra 2(Q — 1.68a%%)

(Ec. 46)

Donde

P() y—1 m 2
Q_(ﬁ)y‘l cp—(TO—R) (Z)
,R) 2€,T,

Con la anterior ecuacion, el algoritmo podra calcular directamente un estimado de la densidad para un
estado especifico cuyo anterior estado comparte propiedades de estancamiento, inicamente utilizando las

constantes del aire, el flujo masico y el area transversal al flujo, alrededor de un valor a que previamente se
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calcula con un método numérico y que no debe recalcularse con cada condicion de operacion que se varie
para formar un mapa de desempefio. Comparando la convergencia real y la estimada por la Serie de Taylor

en la Ec. 46 tenemos el siguiente resultado grafico para a = 1.1 kg/m3:

Fig. 24: Convergencia de la densidad por la ecuacion implicita
(Ec. 43) y con la Serie de Taylor (Ec. 46)
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Una vez calculada la densidad pueden calcularse el resto de propiedades importantes del flujo (velocidad,

presion y temperatura estatica) con las ecuaciones anteriormente presentadas.

2. Proceso en el impulsor. El método presentado en la seccién anterior considera que no hay una
entrada de energia para el fluido. Un método mas complejo debe implementarse para calcular el estado 2 de
la etapa de compresion, el cual es el resultado de un aumento de presion y temperatura de estancamiento por
una impulsion a cierta eficiencia isentropica. Las ecuaciones presentadas en el Marco Teorico encuadran un
sistema donde la geometria del impulsor (angulo de retroceso, numero de aspas y diametro en la salida), las
condiciones en la entrada (flujo masico y propiedades de estancamiento), la velocidad del impulsor y la

eficiencia isentropica determinan la temperatura y la presion de estancamiento después de la impulsion.

La complejidad del sistema esta en que la temperatura de estancamiento en el estado 2 es funcion del
trabajo especifico. El mismo depende del coeficiente de flujo ¢, que representa la relacion proporcional entre
la velocidad radial del flujo y la velocidad lineal de la punta de las aspas. La velocidad radial es determinada
por la conservacion del flujo masico en el sentido radial (en tanto que es una compresion de flujo centrifuga)

a cierta densidad p,.

m
Pz = CraA,
(Ec. 47)
Donde
A, =mDyh

(Ec. 48)
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Asi pues, la temperatura Ty, llega a determinarse por p,. Este sistema implicito, donde ciertas propiedades
del segundo estado dependen de otras propiedades del segundo estado, hace necesario un algoritmo de calculo

que considere todos los factores que afectan la relacion de compresion de la maquinaria.

Para dicha rutina es necesario introducir la siguiente ecuacion, que corresponde a la relacion entre la

presion estatica y la presion de estancamiento cuando el fluido se lleva al reposo isentropicamente.

4
B 14
(Ec. 49)
Donde
_c <
Ma = prie W
(Ec. 50)

Se propone el siguiente algoritmo:



Fig. 25: Algoritmo para calculo de propiedades de estado a la salida del impulsor
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El anterior algoritmo puede resolverse con un método numérico, de tal cuenta que la diferencia entre la

Py

constante de gas ideal del aire R = 287.053 kgLK y el célculo de converja en 0.

p212

El resultado del anterior método, junto con el método ya antes presentado para procesos de area
convergente y divergente, permite calcular los cuatro estados del aire a lo largo de la etapa de compresion.
En la siguiente figura se muestra el proceso resumido, donde puede predecirse la relacion de compresion, el
numero de Mach en la garganta del difusor y el desempefio del difusor con conocimiento de la geometria del
impulsor y el difusor, el flujo masico, la eficiencia isentropica, las propiedades de gas ideal del aire, y las

propiedades de estancamiento en la entrada de la etapa de compresion.

Fig. 26: Método resumido para el calculo de la etapa de compresion.
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El célculo del mapa de eficiencia debe realizarse con una funcion que depende inicamente del flujo masico
y la velocidad de rotacion del impulsor, dada una geometria especifica y propiedades de estancamiento en la
entrada. Para lograr esto, debe utilizarse el método de Casey y Robinson (Casey & Robinson, A method to
estimate the performance map of a centrifugal compressor stage, 2013) para estimar la eficiencia politropica
de la etapa de compresion. Como se presenta en la Ec. 37, esta estimacion hace uso del coeficiente de flujo

en la entrada para el punto critico ¢, y la eficiencia politropica en el punto de méaxima eficiencia.

3. Estrangulamiento del impulsor. El flujo critico de estrangulamiento en el impulsor puede

calcularse con la Ec. 28 anteriormente presentada y el area de la garganta del impulsor especificada en el

Cuadro 4.



34

1

4 2 1 U? y-1
o K — * A K - +
m; = Po1Co1 A <]/ n 1) 2C, Ty,

La velocidad lineal del aspa en la entrada se considera con el promedio aritmético entre los diametros del

(Ec. 28)

nucleo y de la punta en esa posicion. La misma representa la velocidad de giro del impulsor. La relacion entre

el flujo mésico critico en el impulsor como funcién del nimero de Mach de la punta del aspa (referenciado a

. . U . .
las propiedades de estancamiento en la entrada) My, = Noon se muestra a continuacion:
Fig. 27: Flujo masico critico en el impulsor
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La velocidad de disefio del compresor es en My, = 1.4468 (mostrado en la anterior grafica), lo que
equivale a un flujo critico en el impulsor de 5.60 kg/s. El coeficiente de flujo para este valor es de ¢p; =
0.05417. Asi pues, si el impulsor gira a menor velocidad del punto de disefio, el flujo masico en el cual el
compresor alcanza flujo critico es menor, comprometiendo el dominio del mapa de desempeiio dada una

velocidad de rotacion.

4. Estrangulamiento en el difusor. La Ec. 32 permite calcular el flujo masico critico en el difusor:

y+1

( 2 )2(y—1)
| y+1

1
)lcoerZZ 2
l (1+ CpT01 J

5 L‘l
1+ nslcoerZ >y—1 |

CP TO 1

. * * *
My = Ag Po1€ o1

(Ec. 32)
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El valor de A¢,es puede calcularse en el método para el proceso termodindmico en el impulsor, pero para

esta rutina es necesario el conocimiento del flujo masico y la eficiencia isentropica. Es decir, existen infinitas

combinaciones de m;” y 1 donde la Ec. 32 se cumple.

Al graficar la dependencia del numero de Mach en la garganta del difusor M, respecto a la eficiencia

isentropica y el flujo masico, obtenemos lo siguiente:

Fig. 28: Numero de Mach en la garganta del difusor para M_U2=1.4468
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La anterior dependencia muestra que la funcion del nimero de Mach en la garganta del difusor, dado un
flujo masico, es una funcion discontinua, donde adquiere valores menores a 1 en un dominio de eficiencia y
valores mayores a 1 en otro dominio. Conforme aumenta el flujo, el rango de la funcién donde esta es
discontinua disminuye, hasta que, a partir de determinado flujo masico y eficiencia, el valor de Ma; = 1
pertenece al rango. Es en este punto donde podemos considerar los valores de ;" y 1. Para varios valores

del nimero de Mach del impulsor, se obtienen los siguientes resultados:

Cuadro 6: Estrangulamiento en el difusor

MUZ md* [kg/s] ¢1* 715* )lcoef
0.8 2.0710  0.03385 0.8677  0.6467
0.9 2.2988  0.03372  0.8595  0.6657

1 2.6050  0.03437 0.8697 0.6797
1.1 2.9639 0.03589 0.8736  0.6898
1.2 34010 0.03810 0.8797  0.6966
1.3 3.9093  0.04116 0.8819 0.7014
1.4 4.4871  0.04489 0.8798  0.7047

1.4468 47810  0.04680 0.8773  0.7060
1.5 5.1351  0.04931  0.8732  0.7077

Fig. 29: Flujo masico critico en el difusor
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5. Emparejamiento del difusor e impulsor. Conociendo el coeficiente de flujo critico para el

impulsor y el difusor, se puede calcular el coeficiente de igualacion descrito en la Ec. 38. El calculo de este

coeficiente se muestra a continuacion:
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Fig. 30: Coeficiente de igualacion y para varias velocidades del impulsor
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Para el punto de disefio donde M, = 1.4468 , el coeficiente de igualacion es y = 0.8537. Conforme la
velocidad disminuye respecto a la velocidad en el punto de disefio, el coeficiente de flujo critico en el difusor

difiere mas del coeficiente de flujo critico del impulsor, disminuyendo el valor de y.

6. Estimacion de la eficiencia politropica. El método presentado por Casey y Robinson (Casey
& Robinson, A method to estimate the performance map of a centrifugal compressor stage, 2013) permite
calcular la eficiencia politropica para una etapa de compresion. Se propone utilizar este método para, con la
eficiencia politropica, calcular la relacion de presion con la Ec. 34 y asi cerrar el sistema presentado en las
Fig. 25 y Fig. 26, de tal cuenta que unicamente con el conocimiento de la velocidad de operacion y el flujo
masico, pueda calcularse el mapa de eficiencia del compresor.

Recordando la Ec. 37

1_(1 ¢1/¢1 > o1 ¢ <¢ .
¢1plco/¢1 ' ! i
77_111. = [ ¢1 ¢1ptco H]l/H [

7']plznco | ¢ ¢ I
(1—G)+G|1— == || , 1> P1pico
l 1— ¢1plc J

(Ec. 37)

Es necesario determinar el valor de ¢;,;. /¢, para una velocidad de rotacion. Asi mismo, los valores de
D,G y H dependen del nimero de Mach para la punta del aspa. Las investigaciones de Casey y Robinson

determinaron que la relacion de estas variables con la velocidad de rotacion cumple una funcion logistica de

la forma:
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o (o) (59), e (),

(Ec. 38)
Donde t esta determinada por otros valores empiricos A, B y Cen la siguiente ecuacion:
t = (My, — B)(AMy, — C)
(Ec. 39)

Con los datos de desempefio en el trabajo de Medic et al. (Tarr, 2008), con conocimiento de los valores
del coeficiente de flujo en la velocidad de disefio (Cuadro 7) y los mismos resultados de Casey y Robinson
(Casey & Robinson, A method to estimate the performance map of a centrifugal compressor stage, 2013) se

determinaron los valores de las constantes que modifican el mapa de desempefio de la etapa de compresion.

Cuadro 7: Coeficientes de flujo en M_U2=1.4468

Variable Valor
Coeficiente de flujo en eficiencia pico P1pico  0.04382
Coeficiente de flujo critico o 0.04687

Las constantes para la funcion logistica son las siguientes:

Cuadro 8: Constantes de la funcion logistica

Constante  Valor
A 0.5
B 1.02
C 4.5

Los valores en velocidades bajas (LO) y altas (HI) son los siguientes:

Cuadro 9: Rango de funcién logistica

(LO) (HI)
qblpico/qbl* 0.5 0.96
D 2.1 1.7
G 0.2 0.3
H 2 3.5

La eficiencia politropica pico puede considerarse en 1, pico, = 0.87 seglin los resultados presentados por

Medic et 4l. (2014).
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Con lo anterior, queda entonces determinada la eficiencia politropica de la etapa de compresion dada una

velocidad de rotacion y un flujo masico.

7. Mapa de desempeiio. Con la metodologia descrita anteriormente puede calcularse la relacion de
presion de la etapa de compresion conociendo el flujo masico y la velocidad de rotacion (dadas condiciones
en la entrada y una geometria especifica). El mapa de desempefio para el compresor NASA CC3 se muestra

a continuacion:

Fig. 31: Mapa de desempefio para compresor NASA CC3 en distintos valores de M_U2
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Los resultados del calculo se aproximan satisfactoriamente a los calculos y resultados experimentales de
Tarr (2008).

C. VARIACION GEOMETRICA DEL DIFUSOR

1. Variacion del estrangulamiento. Como ya anteriormente se presentd, la igualacion del flujo
de critico del difusor y el impulsor varia con la velocidad de rotacion de la etapa de compresion (Fig. 29).
Las conclusiones de Casey y Robinson (2013) y Casey y Rusch (2014) sugieren que la eficiencia de la etapa

de compresion y su rango de operacion se compromete con el alejamiento del flujo y operacion del impulsor
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respecto al punto de diseflo, en tanto que a distintas velocidades de rotacion, la diferencia entre flujos de

criticos (impulsor y difusor) aumenta.

La Fig. 14 muestra que, al mantener un coeficiente de igualacion y constante, una disminucion en la
velocidad de rotacion implica un aumento en el area de la garganta del difusor, de tal cuenta que el flujo
masico critico del difusor guarde la misma proporcidon respecto al flujo masico en critico el impulsor. De

acuerdo con los resultados presentados en la Fig. 29, y = 0.8537 en el punto de disefio.

Al mantener este valor constante, el coeficiente de flujo critico del difusor, para velocidades menores a la

de disefio, es mayor.

Fig. 32: Variacion de ¢ _1d* cuando y es constante y cuando es funcion de la
velocidad de rotacion
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Al aumentar el coeficiente ¢,," respecto al compresor convencional, con velocidades menores a las del
punto de disefio, el rango en el que puede operar la maquinaria aumenta, en tanto que se mejora el margen

de estrangulamiento sin alterar el punto de sobrecarga.

2. Variacion del area. La Ec. 39 sugiere que puede determinarse un valor de A4 para el cual y =

0.8537 como funcion de My,. Reescribiendo dicha ecuacion encontramos que:
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(Ec. 40)
Utilizando los mismos valores de eficiencia y trabajo especifico del Cuadro 6, encontramos en qué rango

debe variar el area para mantener el coeficiente de igualacion.

Fig. 33: Area en la garganta del difusor para mantener x=0.8537
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La variacion del area de la garganta del difusor puede alcanzarse modificando el alto y ancho de la seccion
transversal del canal h y b respectivamente. A continuacidon, se muestra el cambio necesario para cada

dimension, bajo el supuesto que la segunda dimension se mantiene constante.

Cuadro 10: Variacion de dimensiones en garganta del difusor

Ab [mm] Ah [mm]

2

My, Aq [mm’] (h = 17.50 mm) (b = 13.79 mm)
08  1.23E+04 15.56 19.74
09  1.12E+04 12.91 16.38

1 1.00E+04 10.02 12.72

1.1 8.90E+03 7.39 9.37
12 7.85E+03 4.90 6.22
1.3 6.93E+03 2.70 3.43
14 6.13E+03 0.79 1.01

1.4468  5.79E+03 0.00 0.00

1.5  5.44E+03 -0.84 -1.07
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3. Mapa de desempefio. Al variar el 4rea de la garganta del difusor, el coeficiente de flujo para el

cual se estrangula la etapa de compresion varia, modificando la curva de eficiencia. Con estos nuevos valores

puede utilizarse el método presentado para estimar el mapa de desempefio del compresor. Los resultados para

un y = 0.8537 se muestran a continuacion, bajo el supuesto de que son geométricamente posibles las

variaciones individuales, o la combinacion de ellas, descritas en el Cuadro 10.

Fig. 34: Mapa de desempefio para compresor NASA CC3 con difusor de geometria variable
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La alteracion del coeficiente de flujo maximo aumenta el dominio del flujo masico en el cual puede operar

la maquinaria para velocidades de operacion menores a las de disefio. Adicionalmente, para velocidades de

operacion mayores a la de disefio, la relacion de presion . es mayor.

A continuacién, se muestra el mapa de desempefio para el difusor de geometria variable y de geometria

constante.
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Fig. 35: Comparacion de mapas de desempefio
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De la comparacion anterior pude deducirse lo siguiente:

e A velocidades de operacion menores a la de disefio, el dominio de flujo masico en el que puede
operar la maquinaria aumenta con un aumento en el area de la garganta del difusor que mantiene
constante el coeficiente de igualacidon entre impulsor y difusor.

e A velocidades de operacion menores a la de disefio, la relacion de compresién es mayor con la
geometria original del difusor para un intervalo de flujo masico lejano al critico.

e A velocidades de operacion mayores a la de disefio, el dominio de flujo masico en el que puede
operar la maquinaria disminuye con una disminucion en el area de la garganta del difusor que
mantiene constante el coeficiente de igualacion entre impulsor y difusor.

e A velocidades de operacion mayores a la de disefio, la relaciéon de compresion es menor con la

geometria original del difusor, para un intervalo de flujo masico lejano al critico.

Ahora bien, con la posibilidad de implementar un mecanismo que modifica la garganta del difusor de

manera continua, es posible obtener coeficientes de igualacion y distintos a y = 0.8537. Con esto, se lograria
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tener mayor relacion de compresion en el intervalo de flujo masico lejano al critico donde la variacion de la
geometria ocasiona menor desempefio. Sin embargo, ya en flujos cercanos al critico, en la geometria original
del difusor se modificaria el area de la garganta del difusor para lograr admitir flujos mayores. De esta forma,

es posible la transicion continua entre ambos mapas de desempefio con una variacion continua de la geometria
del difusor.
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DISENO

A. RESTRICCIONES DE DISENO

La variacion del area de la garganta del difusor debera realizarse con varias condiciones necesarias para

que la etapa de compresion siga cumpliendo su funcion. Se establecieron las siguientes restricciones:

e El mecanismo implementado debe prevenir fugas de aire que comprometan el desempefio.

e El control mecanico del dispositivo debe ser con una o varias entradas de giro para modificar

posiciones o dimensiones segun los grados de libertad.

e Las paredes del canal en el difusor no deben entrar en contacto con el impulsor, y deben poder

mantener su separacion original o aumentarla.

e La extension radial del difusor centrifugo puede realizarse, en tanto que se puede modificar la

voluta de descarga para adaptarse el tamafio.

B. ANALISIS DE ALTERNATIVAS

Segun se discutié anteriormente, para modificar la garganta del difusor puede variarse tanto el ancho

como la altura de la seccion transversal del flujo. En la siguiente Cuadro se muestran las alternativas para

lograr esto mecanicamente.

Cuadro 11: Alternativas de disefio para variacion del area en la garganta del difusor

Modificacion

Dispositivo

Ventajas

Desventajas

1 Variacion del
alto en el area
(Ah).

2 Variacion del

ancho en el area

(AD).

Deformacion elastica
de la cubierta, por

encima de la garganta

Deformacion elastica
de la superficie de
presion por medio de

pandeo.

Los componentes
mecanicos estarian
instalados por fuera de la
etapa de compresion, no se
modifica la posicion del
canal.

No se modifica la posicion

del canal.

45

El mecanismo podria
reducir satisfactoriamente
la altura, pero un aumento
de area supondria cambios
complejos en el resto de
componentes.

La variacion que puede
tener el ancho es menor a
5 mm, que no es
satisfactorio segun el

Cuadro 10.
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Modificacion

Dispositivo

Ventajas

Desventajas

3 Variacion del
ancho en el area

(Ab).

Cambio en el angulo
de las paredes del

canal.

Se pueden alcanzar
variaciones superiores a
las requeridas por el

Cuadro 10. Puede

Al colocar un pivote con
el cual pueda girar la
pared del canal, la punta

de la entrada se aproxima

mejorarse la aerodindmica  inconvenientemente al

del flujo a la salida del impulsor.
impulsor por la relacion
entre la direccion del flujo
enelestado2yla
orientacion del canal.
4 Variacion del Traslado radial de las Se previene el contacto de  El espacio radial se ve
ancho en el area

(ADb).

paredes del canal, las paredes con el comprometido y el

aumentado el area por  impulsor. espacio entre el impulsor y

la naturaleza los canales aumenta
divergente de la drasticamente.
superficie de succion y

de presion.

Después del andlisis de las anteriores alternativas, se optd por implementar un sistema que pudiera tanto
cambiar el angulo de las paredes del canal, como trasladarlas en sentido radial para prevenir el cambio de la

distancia entre las puntas de las aspas del impulsor y la entrada al canal.

C. ANGULO DEL CANAL EN EL DIFUSOR

El cambio del angulo de las paredes del canal supone también un cambio en el angulo del canal. Puede
aprovecharse esta variacion para coincidir aerodinamicamente el angulo de la velocidad del aire en la salida
del impulsor, con el angulo que describe la bisectriz del canal, ambos medidos desde el eje radial de un

sistema de coordenadas polar. Lo mismo se ilustra a continuacion.
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Fig. 36: Angulos de flujo en la salida del impulsor y
entrada al difusor
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Donde ¢ es el angulo entre la velocidad promedio del flujo y el eje radial.

Utilizando el algoritmo y los resultados del analisis para la etapa de compresion, se puede calcular ¢,
como funcién de la velocidad de giro y el flujo masico, considerando el calculo de c,, con la conservacion
del flujo masico y c,4 con el coeficiente de deslizamiento y la velocidad de la punta del aspa del impulsor.

En la siguiente grafica se grafican los resultados.

Fig. 37: Angulo de la velocidad del flujo a la salida del impulsor ¢_2
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El disefio original del difusor tiene un angulo de canal @5 = 73.2°, mientras que para el punto de disefio
descrito en el Cuadro 5 el angulo de la velocidad del flujo en la salida del impulsor es ¢, = 72.9°. Vemos
que los canales estan posicionados para el punto de operacion. Para un mismo flujo masico, el angulo ¢,
disminuye al disminuir My;,. Para el flujo mésico de méxima eficiencia, dada una velocidad de rotacion, se

presenta el angulo ¢, de la velocidad en la descarga del impulsor.

Cuadro 12: Angulo de la velocidad en la descarga del impulsor

My, P2
0.8 44.84°
0.9 49.42°
1 57.09°
1.1 61.36°
1.2 65.84°
1.3 69.09°
1.4 71.34°
1.45 72.39°

Por el analisis anterior, debe disefiarse un mecanismo que permita disminuir el valor de ¢; para
velocidades de rotacion menores a la de disefio y que a la vez alcance los valores de b detallados en el Cuadro

10.

D. SINTESIS DEL MECANISMO

Para desarrollar un mecanismo con dos grados de libertad (giro de la pared del canal y traslado radial), se

sintetizaron dos mecanismos como se detalla a continuacion.

Se considero la posicion final e inicial de la pared del canal para alcanzar un rango de ¢ entre 70° y 60°.
La mayor area de traslape entre las geometrias al inicio y al final del accionamiento es conveniente, para la
cobertura del dominio geométrico en el que se moveran los pines a los cuales estaran ensambladas las paredes.
Las mismas deberan siempre estar por encima de la abertura que tendra el separador del difusor y el
mecanismo accionador. Al tener dos posiciones distintas como salida del mecanismo, se establecid una
distancia entre dos pines fijos en las paredes del canal del difusor, de tal forma que conformen los extremos

del acoplador del primer mecanismo.
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Fig. 38: Posicion inicial y final de paredes en el difusor

Una vez se tiene el acoplador del mecanismo, se puede definir el rotopolo de rotacion. Si se implementa
un solo rotopolo, la posicion del mismo es radialmente lejana. Si, por otro lado, se implementan dos
rotopolos, el espacio que ocupa el mecanismo se reduce. Considerando que este primer mecanismo ocupe la
doceava parte del espacio circular (deben ser 24 del mismo, con un desfase axial para ambos grupos de 12
mecanismos), se colocaron los rotopolos de rotacion. Una vez colocados los rotopolos, uno de los dos
balancines tendra la entrada de movimiento de un acoplador, accionado desde una manivela concéntrica al

impulsor.

Fig. 39: Colocacion de rotopolos
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Fig. 40: Mecanismo de giro de las paredes del canal

Tierra
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Manivela de giro

Con el movimiento del anterior mecanismo, la punta de la pared del canal se aproxima al impulsor para
posiciones intermedias entre la posicion final y la de inicio. Para evitar esto, y proveer un segundo grado de
libertad que promueva alcanzar los valores de ancho para el area de la garganta ideales, debe desarrollarse
un mecanismo que mueva las paredes del canal y el mecanismo de dos rotopolos ya sintetizado, en una forma

radial.

La forma de lograr el traslado de todo el mecanismo es moviendo la Tierra, especificada en la Fig. 38. Por
la naturaleza polarmente periodica de las propiedades geométricas y del flujo, el movimiento de la Tierra
puede tener una componente transversal adicional a la radial, que es la que alejara la punta de la pared del

canal, del impulsor.

La direccion del movimiento neto del mecanismo se establecido con la orientacion que tiene el area
clausurada por los cuatro pines mostrados en la Fig. 37, con el objetivo de mantener el agujero en el separador
entre el difusor y el mecanismo. Puede utilizarse un mecanismo de manivela — corredera de tal forma que la

Tierra se mueva sin girar.

La sintesis de este mecanismo se ilustra a continuacion.
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Fig. 41: Mecanismo simplificado completo
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El patréon de 24 unidades de las anteriores distribuidas en la circunferencia del difusor supone una etapa
de disefio donde se modifican los eslabones anteriormente desarrollados para que no haya colision entre
elementos. Considerando que un grupo de 12 de estos mecanismos estan desfasados axialmente de otros 12,

el mecanismo final se propone como se ilustra en la Fig. 40 y Fig. 41.

Fig. 42: Mecanismo parcial para variacion del area de garganta en el difusor

>,

57
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Fig. 43: Mecanismo completo para variacion del area de garganta en el difusor

Dbl

Para los valores del ancho b en la garganta del difusor, se presenta el giro de ambas manivelas principales
del mecanismo y la posicion final del canal, de tal forma que se conserve la distancia entre las puntas del

aspa del impulsor y el inicio del canal.

Cuadro 13: Movimiento del mecanismo

Posicion del mecanismo Posicion del difusor Geometria

MUZ = 0.80
b =29.4mm
Agiro = 11.6°

— o
Atraslado = 9.0

P3 = 59.4’0
MUZ = 0.90
b =26.7mm
giro = 9.69°

— o
Atraslado = 7.5

@3 = 62.0°
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Posicion del mecanismo

Posicion del difusor

Geometria

MUZ = 1.00

b =23.8mm

QAgiro = 7.47°
Atrasiado = 5.75°

@3 = 65.56°

MUZ = 110
b=21.2mm
QAgiro = 5.82°

Qtrasiado = 4-5°

@3 = 67.3°

MUZ =1.20
b =187 mm
QAgiro = 3.90°

®trasiado = 3.0°

@3 = 69.7°

MUZ = 1.30
b =165mm
Agiro = 2.57°

®trasiado = 2.0°
@3 = 71.3°
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Continuacion Cuadro 13

Posicion del mecanismo Posicion del difusor Geometria

My, = 1.40
b =14.58 mm
Qgiro = 0.02°
®trasiado = 0.0°
@3 = 73.0°
y My, = 1.50
b =13.0mm
( QAgiro = —1.05°
‘\ Qtrasiado = —0.79°
\ @3 = 74.6°

Las anteriores posiciones consideran el objetivo del area en la garganta del difusor segiin el Cuadro 10,
manteniendo el espacio entre difusor e impulsor. Sin embargo, el mecanismo permite obtener distintos

valores de ¢35 si se cambia este espacio (puesto que es un mecanismo con dos grados de libertad).

La principal ventaja del mecanismo propuesto es que permite colocar las paredes del canal en un rango
amplio de posiciones angulares y ubicaciones respecto al impulsor. Patentes ya existentes presentan
mecanismos de un solo grado de libertad, donde se compromete el desempefio y el dominio de operacion del

difusor al alterar la distancia entre el inicio del canal de difusion y la punta del aspa del impulsor.

Las paredes del canal del difusor deben incorporar una extension en su base para terminar de cubrir el

agujero del separador, donde se moveran los pines. Referirse a la Fig. 47 en los Anexos.

Otras consideraciones del mecanismo presentado se recomiendan como trabajos de investigacion futuros,
en tanto que la aerodindmica de la posicion de los canales, la vibracion trasladada del impulsor y su eje al
mecanismo, la estabilidad estatica de todos los eslabones y la potencia requerida para operar el mecanismo

son topicos fuera del alcance de este trabajo.

En los Anexos se encuentran mas detalles del mecanismo acé propuesto.



VII. CONCLUSIONES

El compresor centrifugo de referencia investigativa NASA CC3 cuenta con factibilidad de modificar la
geometria de su difusor, para obtener mejores resultados de desempefio respecto a datos experimentales

y tedricos de otras investigaciones.

Para el compresor centrifugo CC3, se demostrd que es termodinamicamente valido modificar el difusor
centrifugo para nimeros de Mach en la punta del impulsor entre 0.80 y 1.50 Ma, para aumentar el

dominio del flujo masico con el que puede operar el compresor.

La principal caracteristica del flujo, alterada con la geometria variable del difusor, es el coeficiente de
flujo para el cual la maquinaria alcanza su punto critico de estrangulamiento. Esta variable afecta

directamente la funcion de eficiencia respecto al flujo masico entrante.

Para nimeros de Mach en la punta del impulsor entre 0.80 y 1.50 Ma, el dominio de flujo masico en el
cual puede operar el compresor, dada una velocidad de giro, logré aumentarse en hasta 3 kg/s para
velocidades menores a Ma 1, valor que disminuye con velocidades cercanas al punto de disefio en Ma

1.45.

El mecanismo propuesto para alterar la geometria del difusor permite modificar el area de la garganta
donde se estrangula el flujo haciendo uso de dos grados de libertad. El primer grado de libertad es la
rotacion de las paredes del canal, y el segundo la traslacion radial para mantener o modificar el espacio

entre impulsor y difusor.
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VIII. RECOMENDACIONES

Realizar una simulacion con software de Dinamica Computacional de Fluidos para evaluar los
bloqueos de capa limite, turbulencia, pérdidas y angulo del canal en el difusor, de tal forma que se

revise la factibilidad de implementar un mecanismo en los canales del difusor.

Experimentar la variacion geométrica aqui propuesta y validar la factibilidad del mecanismo con

datos de desempefio empiricos.

Evaluar el funcionamiento del mecanismo después de un analisis de la influencia que tiene la

vibracion de la maquinaria, asi como la estabilidad estatica tras su ensamblaje.

Disefiar un sistema de control que permita operar ambos grados de libertad simultaneamente, para

evitar el contacto del impulsor con los canales del difusor.
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X.ANEXOS

Fig. 44: Componentes del difusor de geometria variable
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Fig. 45: Ensamble de mecanismos individuales desfasados
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Fig. 46: Descripcion del mecanismo simplificado

25.8

60

18.5°
Dimensiones en mm
Cuadro 14: Descripcion de los componentes del mecanismo
Identificador Componente Funcién Distancia
entre pivotes

1 Acoplador de giro Transfiere el movimiento de la manivela de 327.9 mm
giro (4) para girar la pared del canal

2 Balancin de giro inferior  Recibe la entrada de movimiento para hacer 73.9 mm
girar la pared del canal segin sus dos
rotopolos

3 Balancin de giro superior Permite el movimiento complejo de la pared 76.2 mm
del canal al conectarla con un rotopolo

4 Manivela de giro Es la entrada de movimiento al mecanismo 165.1 mm
para cambiar la posicion angular de la pared
del canal

5 Tierra mévil Conecta los balancines inferior y superior, y 141.8 mm
tiene una extension para entrar en contacto
con la guia de la corredera y posicionar el
pivote que le permite mover radialmente todo
el mecanismo de giro

6 Acoplador de traslado Transfiere el movimiento de la Manivela de 152.4 mm

traslado (8) a la Tierra movil (5)
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Continuacion Cuadro 14

Distancia

Funcién

Componente

Identificador

entre pivotes
165.1 mm

Es la entrada de movimiento al mecanismo de

Manivela de traslado

traslado para mover radialmente el mecanismo

de giro

Fig. 47: Detalle de pared de canal modificado

Dimensiones en mm

Fig. 48: Ensamble del mecanismo completo
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Fig. 49: Compresor centrifugo con geometria variable
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XI. VARIABLES Y CONSTANTES

A. Principales

Cuadro 15: Variables y constantes principales

Simbolo Descripcion
Ancho de la garganta del difusor [mm]

a T

Calor especifico [kgLK]

Velocidad promedio del aire [m/s]

Diametro [m]

Entalpia [/ /kg]

Alto del canal del difusor [mm]

Rotalpia [J /kg]

Numero de Mach [adimensional]

Flujo masico [kg/s]

Exponente politropico basado en la eficiencia total-total [%]
Presion del fluido [Pa]

Constante de gas ideal - Aire: 287.053 [kgLK]

TSI I~ >Tn

[}

Entropia [kgLK]

Temperatura [K]

Torque [ N m]

Velocidad del aspa [m/s]

Volumen [m?]

Flujo volumétrico [m3/s]

Velocidad del aire relativa al aspa [m/s]
Numero de aspas del impulsor

NS <SS 3~

Posicion de la manivela del mecanismo [grados]

Angulo del flujo respecto al aspa [grados]

Proporcion de calores especificos - Aire: 1.4 [adimensional]
Coeficiente de presion del difusor [adimensional]

Angulo de divergencia del canal medido desde su bisectriz [grados]
Trabajo especifico [J/kg]

Trabajo especifico adimensional A¢,er = 4/ U,? [adimensional]
Densidad del aire [kg/m3]

Factor de deslizamiento [adimensional]

Angulo entre el vector de velocidad promedio del flujo y el eje radial
[grados]

Factor empirico de incremento en potencia teorica (1.034, 1.040)
[adimensional]

Velocidad angular [rad /s]

Cocficiente de flujo [adimensional]
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B. Subindices
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Cuadro 16: Subindices de variables y constantes

Simbolo

Descripcion

=
“Lunactas3t o~ WNRO

giro
traslado

C. Superindices

Propiedad de estancamiento

En la entrada del impulsor

En la salida del impulsor

En la entrada del difusor

En la salida del difusor

En la punta del aspa

En el ntcleo del impulsor

En el impulsor

En el difusor

Componente tangencial al giro

A presion constante

Politropica

En el punto de mayor eficiencia

Actual, real, de un proceso no isentropico

A volumen constante

De la etapa de compresion

Isentrépico

De deslizamiento

De la manivela que hace girar las paredes del canal
De la manivela que hace a las paredes del canal trasladarse radialmente

Cuadro 17: Superindices de variables y constantes

Simbolo

Descripcion

!

*

Geométrico, sin deslizamiento
Critico, de estrangulamiento



